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Nomenclatura

Ci
D,d
D¢
E,E e

ec

ep

Gr
GR
H,H, h
hc
I

K, K’

Ko

area; [m?], velocidad del sonido; [m/s], Kd
velocidad del fluido; [m/s], capacidad calorifica; kn
[kJ/kgK], L
coeficiente de friccion; [-], M

didmetro; [m], altura del alabe; [m],

coeficiente de difusién; [-], N
potencia; [kW], energia; [kJ], energia especifica; n
[kd/kg], Nu
energia cinética; [kJ/kg], P
energia potencial [kJ/kg], Pr
fuerza; [N]; Q.Q.q
aceleracion de la gravedad; [m/s?],

flujo volumétrico; [m?/s], R, T
nimero de Grashof; [-], r
grado de reaccion; [-], Re

entalpia por unidad de tiempo; [kW], entalpia; [kJ], S, s
entalpia especifica; [kJ/kg],

coeficiente convectivo; [kW/m? K], T
irreversibilidad por unidad de tiempo; [kW], t
irreversibilidad; [kJ], irreversibilidad por unidad de U, u
masa; [kJ/kg],

relacion de transferencia de energia; relacion de U
transferencia de energia modificada [-], V,v
conductividad térmica; [kW/mK], w
grosor del disco; [m], z

Letras griegas

coeficiente de recalentamiento; [-], relacién de T
remolino; [-],
angulo de alabe; [°], coeficiente de expansion o

volumétrica; [-],

1

altura de base del disco; [m],

altura del alabe; [m],

longitud; [m],

ntmero de Mach; [-],

flujo masico; [kg/s],

velocidad de giro; [rpm],

exponente politropico; [-],

namero de Nusselt; [-],

presion; [bar, kPa],

ntmero de Prandtl; [-],

flujo de calor; [kW], calor; [kJ], calor por unidad
de masa; [kJ/kg],

constante de gas; [kJ/kgK], radio; [m],
recalentamiento por friccion; [kJ/kg],

ntmero de Reynolds; [-],

entropia; [kJ/K], entropia especifica: [kJ/kgK],
tamafio de brecha; [mm],

temperatura; [K],

tiempo; [$],

Energia interna; [kJ], energia interna especifica;
[kJ/kg],

velocidad periférica; [m/s],

volumen; [m?], volumen especifico; [m?/kg],
velocidad relativa; [m/s],

namero de etapas; [-].

relacion de presiones; [-],

densidad; [kg/m?],

factor de deslizamiento; [-], constante de Stefan-
Boltzmann, 5.67x10°8; [kKW/m?2K],
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L W N P O

amb
avg
bld

cond

conv
des
dif

exponente adiabatico, [-],

diferencia o cambio de magnitud; [-],

exergia por unidad de tiempo; [kKW], exergia;

[kJ/kg], emisividad; [-],
eficiencia; [-],
viscosidad dinamica; [kPa s],

viscosidad cinematica; [m?/s],

estado muerto, propiedad de estancamiento,
succion,

descarga del impulsor,
salida del difusor,
componente axial,
ambiente,

promedio,

carga en el alabe,
compresidn, fuente o deposito caliente,
conduccion,

conveccion,

descarga,

difusor,

friccion en el disco,
enfriamiento,

exergia,

flujo de compresion,

raiz o cubo,

hidraulico,

incidencia,

impulsor,

contador en nomenclatura,
fuga,

proceso multietapa,

T,T,‘L'

8 |« =X S

Subindices
m
n
P
par

pic

rad
rc
rec

rech

rev

sic

Ve
vd
vid

potencia [kW], trabajo; [kJ], trabajo por unidad de
masa; [kJ/kg],

coeficiente de flujo; [-],

relacion dindmica de flujo; [-],

factor de potencia; [-],

velocidad angular; [rad/s].

componente meridional,
politrépico,

a presion constante,
parasitas,

compresion politropica,
componente radial,
radiacion,
recirculacion,
recalentamiento,
rechazado,

reversible,
isoentrépico,
compresidn isoentropica,
friccion superficial,
isoentrdpica diabatica,
suministrado,

total,

isotérmica,

compresion isotérmica,
componente periférico,
volumen constante,
volumen de control,
difusor con alabes,

difusor sin alabes.
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Resumen por capitulo

Capitulo 1. En este capitulo se presentan de manera introductoria aspectos generales de los
compresores centrifugos, como son su clasificacion, aplicacion y funcionalidad. Se realiza una
descripcidn breve acerca de los turbocargadores centrifugos, en éstos, el calor suministrado al compresor
juega un papel importante para su desempefio energético. También se presentan principios, leyes y
aspectos técnicos importantes para el desarrollo de este estudio como son: la primera ley de la
termodinamica, la geometria del impulsor, la cantidad de movimiento en turbomaquinas, la cinematica
de los compresores centrifugos, los tridngulos de velocidades, el factor de deslizamiento, la relacién de
presiones y las propiedades de estancamiento.

Capitulo 2. Se presentan las expresiones para evaluar el desempefio energético de los principales
procesos de compresion basados en el modelo politropico, estos son: el proceso isotérmico (n: = 1); el
proceso con enfriamiento (1 < ne < y); el proceso isoentrépico (n = y); y el proceso politrépico (n > y).
También se realiza un andlisis de areas en el proceso de compresion politrépico representado en un
diagrama T-s, en el cual, se representan las pérdidas de energia debido a las irreversibilidades existentes
en el proceso de compresion.

Capitulo 3. En este capitulo se realiza una descripcion de las distintas eficiencias de compresion para
evaluar el desempefio energético del proceso de compresion. Destacando a la eficiencia politropica, la
cual, estd relacionada con las pérdidas de energia por las irreversibilidades. También se muestra la
importancia de considerar a la transferencia de calor y a la velocidad del fluido al momento de evaluar la
eficiencia de compresion politropica, para esto, se hace una distincién entre una eficiencia politrépica
aparente y la eficiencia politrdpica real.

Capitulo 4. Los procesos politrépicos son de suma importancia para el modelado termodinamico de la
compresion; sin embargo, no siempre los procesos reales se comportan como procesos politrépicos, por
esta razon, en este capitulo se muestran los aspectos importantes para que el proceso de compresion
pueda ser descrito mediante un modelo politropico, poniendo énfasis en considerar si el proceso de
compresion es diabatico y si la velocidad del flujo es significante en la compresion, incorporando asi, a
la relacién de transferencia de calor modificada. Finalmente, se muestran expresiones desarrolladas para
evaluar el proceso de compresién politrépica en funcién de las propiedades de estancamiento y de la
relacion de trasferencia de energia modificada.

Capitulo 5. La exergia esta directamente relacionada con la irreversibilidad generada en los procesos
termodinamicos. Es por esto que, en este capitulo se realizan las expresiones para evaluar el desempefio
exergético para los distintos procesos de compresién. Se realiza un ejemplo para comparar la evaluacion
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energética y exergética del proceso de compresion: isotérmica (n; = 1), con enfriamiento (1 < ne <),
isoentropica (n = y) y politrépica (n > y).

Capitulo 6. Se describen las principales modelo mateméticos de pérdidas de energia en los
compresores centrifugos obtenidas de la revision bibliografica, que son: por espaciamiento, por
incidencia, por friccion superficial, por carga en el alabe, por fuga, por friccion en el disco y pérdida en
el difusor con y sin alabes. Conocer los principales mecanismos de pérdidas de energia, permite evaluar
el trabajo de compresion real y distinguir el incremento de entropia que genera la irreversibilidad por los
diferentes fendmenos fisicos durante el proceso de compresion.

Capitulo 7. Enfocando el estudio en los turbocargadores se realiza la metodologia para realizar la
evaluacién del desempefio energético y exergético del proceso de compresién tomando informacién de
cada uno de los capitulos anteriores. Resaltando las irreversibilidades generadas en el proceso de
compresion.

Capitulo 8. En este capitulo se presentan los resultados obtenidos con la metodologia planteada en el
capitulo 7. Se realiza el analisis de resultados para obtener unas conclusiones en relacion a las
irreversibilidades encontradas en la operacion del compresor centrifugo del caso de estudio.

Anexo A. Se realizan dos estudios acerca del cambio de exergia del proceso de compresion en la
compresion multietapa. En el primero se demuestra que la compresion multietapa con enfriamientos
intermedios requiere de un menor cambio de exergia total, debido a que el proceso se mantiene a
temperaturas mas bajas que el proceso sin enfriamientos. El segundo estudio muestra la importancia que
tiene el considerar a un proceso de compresion con enfriamiento como un proceso reversible,
comparando una compresion multietapa con enfriamiento con uno con enfriamiento continuo.

Anexo B. En este anexo se presenta informacion obtenida de una revision bibliografica en cuestion
de investigaciones realizadas sobre la transferencia de calor en turbocargadores. En éste se encuentran
los resultados obtenidos en distintos trabajos sobre el desempefio y efecto que la transferencia de calor
tiene en los turbocargadores.
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Hipotesis

La irreversibilidad en un compresor centrifugo es mayor cuando éste se considera como un sistema
diabatico. Al cuantificar las irreversibilidades es posible conocer tanto el impacto energético, como el
impacto exergético que se tiene en el proceso de compresion.

Objetivo

Objetivo general de la investigacion

Evaluar las irreversibilidades de un compresor centrifugo diabatico.

Objetivos especificos de la investigacion

e Determinar la geometria termodinamica del proceso de compresion en un diagrama T-s.

e Analizar el proceso de compresion diabatico con cambios de energia cinética considerables.

e Realizar el estudio exergético del proceso de compresion.

e Identificar los mecanismos de pérdidas de energia de un compresor centrifugo.

e Cuantificar las irreversibilidades del turbocargador centrifugo Holset HT3B que se encuentra

instalado en el laboratorio de procesos termodinamicos, T-041.
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Capitulo 1

1. Introduccidn

1.1 Compresor centrifugo

En la década de los 60 del siglo pasado, los compresores centrifugos se hicieron populares debido a
que su eficiencia isoentropica era comparable a la del compresor alternativo, y ademas, sus costos de
mantenimiento resultaban mucho méas bajos. En la actualidad, el compresor centrifugo es el componente
principal en las industrias de procesos, debido a su amplio rango de operacion y porque su disefio ocupa
menos volumen que los compresores axiales. Es parte integral de la industria petroquimica, ya que su
uso se ha incrementado en los ultimos 20 afios, debido al aumento en la demanda del gas natural en los
sectores consumidores de energia, residencial, comercial e industrial, y a las constantes mejoras
operacionales y tecnoldgicas de disefio, las cuales han permitido alcanzar relaciones de presiones por
etapa de 4:1 y eficiencias de compresion isoentropicas mayores al 85 % (Pereira y Lubomirsky, 2006).

El compresor es un dispositivo mecanico, capaz de transferir de manera eficiente energia hacia un
fluido compresible, con el objetivo de suministrarlo a una presion mas alta que su presion original. La
compresion se requiere para una variedad de propdsitos, algunos de ellos son: transportar el fluido de
trabajo a traves de ductos o tuberias, proporcionar aire comprimido para componentes neumaticos o para
cualquier otro servicio que lo requiera. Es un componente esencial en motores térmicos, como son:
turbinas de gas, turbocargadores, turbo-jets, entre otros.

En la Figura 1.1 se muestra la clasificacion general de los compresores. Los compresores de
desplazamiento positivo se utilizan para un flujo intermitente, en el que volumenes sucesivos de fluido
se confinan en espacios cerrados para aumentar sus presiones. Este tipo de compresor se puede clasificar
adicionalmente como alternativos o rotativos. EI compresor alternativo consta de un piston que tiene un
movimiento alternativo dentro de un cilindro. Los compresores rotativos tienen elementos giratorios
cuya accion resulta en comprimir y desplazar el fluido. EI compresor de desplazamiento positivo
rotativo se puede subdividir en compresores de paletas, de flujo rotativo, de tornillo y de engranaje.
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La otra clase de compresores son de flujo continuo, Illamados compresores dindmicos o
turbocompresores, que forman parte de la clasificacion de turbomaquinas. De forma general resaltan
cuatro variantes de la clasificacion de las turbomaquinas, estas son:

1. La naturaleza del fluido, si éste es incompresible o compresible.

2. La transferencia de energia, si son maquinas receptoras o motrices.

3. La direccidn del flujo al paso por el rotor de la turboméaquina, que pueden ser de tipo:
e Radial.
e Axial.
e Mixto (radial-axial).

4. Grado de reaccion, determina si se trata de una maquina de accion o de reaccion.

En los compresores dindmicos, las piezas giratorias (rotores), aceleran el fluido a una alta velocidad,;
esta velocidad se convierte después en energia de presion debido a la desaceleraciéon gradual que ocurre
en el difusor o voluta que rodea al rotor. Adicionalmente, los compresores dindmicos se subdividen en
compresores centrifugos y de flujo axial. El flujo principal de gas en el compresor centrifugo es radial y
el flujo de gas en un compresor axial es axial.

Com presores
Desplazamiento
‘ ) 0sitivo
Turbocompresores p ‘
Alternativos
s Rotativos =
)] — a 7, ™
o A \ | | o Is
Axial Centrifugo Dos 1'|0t01'es Un rotor ¢
|
| | L |
,-.:-5" ' I—.. S T‘: s‘f:__‘ i, =
— J L/ N — |
t i ['._a N sy ‘__—’/ hn’
Engranajes Tornillo Flujo rotativo Paletas

Figura 1.1. Clasificacion de compresores

En ocasiones, no es evidente el tipo de compresor que se necesita para una aplicacion. De los muchos
tipos de compresores utilizados principalmente en la industria de procesos, algunos de los mas
importantes son los compresores centrifugos, axiales, rotativos y alternativos. Se clasifican en tres
categorias, como se muestra en la Figura 1.2. Para flujos volumétricos muy altos y relaciones de
presiones bajas, un compresor de flujo axial es la mejor opcién. Los compresores de flujo axial
generalmente tienen una mayor eficiencia, pero una regién de operacion mas pequefia que una maquina
centrifuga. Los compresores centrifugos funcionan de manera mas eficiente con flujos volumétricos
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medios y relaciones de presiones altas. Los compresores rotativos y alternativos (maquinas de
desplazamiento positivo) se utilizan mejor para flujos volumétricos bajos y relaciones de presiones altas.
Los compresores de desplazamiento positivo, son cominmente conocidos como compresores
reciprocantes, fueron los compresores mas utilizados en las industrias de procesos y tuberias hasta la
década de los sesenta.

10,000
1,000 = Desplazamiento
I positivo
Relacionde L
presiones i
100=
E: Centrifugo
10 &+ Axial
| | T | Il N I|I I | { I s 1 | IIIHﬂ ! | lllllll
1 T | (P | I\II‘ T T I | \H\l T T | = | lll T T | |H5| T T A | |Hr‘ T T L \T”!
0.001 0.01 0.1 1 10 100 1,000

Flujo masico (kg/s)
Figura 1.2. Caracteristicas de operacion de diferentes tipos de compresores (Jansohn, 2013)

Los compresores centrifugos varian en tamario desde relaciones de presiones de 1.3:1 por etapa en las
industrias de proceso, a 3-9:1 por etapa en turbinas de gas pequefias, y tan altas como 15:1 en modelos
experimentales. EI compresor centrifugo tiene un rango de operacion estable limitado. La capacidad
varia de 45% a 90% de la capacidad nominal. EI compresor centrifugo se debe seleccionar para las
peores condiciones de operacion posibles, pero al mismo tiempo, cumplir con los requisitos de disefio
(Boyce, 2003).

La velocidad de funcionamiento del compresor centrifugo es mayor que la de otros compresores. Para
aeronaves Yy aplicaciones espaciales, la velocidad de giro puede oscilar entre 50,000 y 100,000 rpm. La
mayoria de las unidades comerciales funcionan por debajo de 20,000 rpm.

1.2 Turbocompresores

El compresor es un equipo que requiere de un suministro de potencia, para esto, se emplean equipos
que le proporcionen la potencia necesaria para ser accionado. Los equipos mas comunes para hacerlo
son: los motores de combustion interna, turbinas de gas, o motores eléctricos. Un turbocompresor, tal y
como su nombre lo indica, es un sistema conformado por una turbina y un compresor.

Las aplicaciones de los turbocompresores centrifugos se encuentran en la produccion de energia
mediante turbinas de gas de pequefia escala, en la propulsion marina, en locomotoras, en la refinacién
del petrdleo, en turborreactores de aviones, o en sobrealimentacion en motores de combustion interna
para la industria automotriz. En la Figura 1.3 se muestra un turbocompresor centrifugo con una
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aplicacion de generar potencia eléctrica, la Figura 1.4 muestra el compresor centrifugo en una turbina de
avion acoplado a una turbina axial y la Figura 1.5 muestra una turbina de gas aeroderivada GT25, en la
cual, la turbina radial de alta presion se encuentra acoplada a un compresor centrifugo.

Los turbocompresores centrifugos tuvieron sus inicios en Francia y Alemania en la industria
aeronautica a principios del siglo pasado. Estos presentaban eficiencias muy bajas, con valores menores
al 15%. Para el afio de 1960, la eficiencia de los compresores centrifugos oscilaba alrededor del 70%,
para el afio 1973 se alcanzaron eficiencias del 80% y en la actualidad, las mayores eficiencias de
compresion isoentrépicas son de alrededor del 86% (Kenny, 1984). En el caso especifico del impulsor
centrifugo, las eficiencias isoentropicas que se alcanzan actualmente son eficiencias de alrededor del
93%. Sin embargo, a pesar de las mejoras tecnoldgicas cada vez es mas complicado aumentar las
eficiencias debido a las irreversibilidades que siempre ocurren durante el funcionamiento de los equipos.

Compresor Turbina

centrifugo axial

Turbocompresor Compresor

axial

Figura 1.4. Turbojet HF120

Turbocompresor
centrifugo

Figura 1.5. Turbina de gas aeroderivada GT25, PP2, UAM-I
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1.2.1 Turbocargadores

Desde hace varios afos, la tendencia de “downsizing” ha adquirido una gran relevancia en el campo
de los motores de combustion interna alternativos. El efecto més claro de esta tendencia es ver como los
motores de seis cilindros estan reemplazando a los de ocho, los de seis a su vez estan siendo sustituidos
por los de cuatro y, muy recientemente, los motores de tres cilindros estan desbancando a los de cuatro
(Squatriglia, 2016).

El objetivo de esta tendencia es reducir la cilindrada del motor pero manteniendo la misma potencia o
incluso aumentandola. Esta reduccion de tamafio va acompafiada de un aumento de eficiencias al reducir
las pérdidas térmicas y de friccion, entre otros factores. Con este aumento de eficiencias el motor reduce
sus emisiones contaminantes, un factor de crucial importancia para mejorar la sostenibilidad y poder
cumplir con las presentes normativas que establecen los maximos de contaminacion posibles de
cualquier motor comercial. Entre las tecnologias mas implantadas para cumplir con el “downsizing” se
encuentran la sobrealimentacion del motor, la inyeccion directa o la distribucion de valvulas variables.
La sobrealimentacion consiste en introducir mayor cantidad de masa de aire y de combustible en la
camara de combustion de un motor. La manera de suministrar una mayor cantidad de masa de aire es
mediante la compresién, ya que el aire comprimido adquiere una mayor densidad y una mayor
temperatura, que son factores que favorecen al proceso combustion. Para esto, los motores de
combustion interna con sobrealimentacion, son equipados con turbocargadores. (ver Figuras 1.6 y 1.7).
Las mayores relaciones de presiones de este tipo de compresores son de alrededor de 3.5 (Zengh et al.,
2018).

Figura 1.6. Turbocompresor Garrett Figura 1.7. Vista meridional de un turbocompresor
centrifugo

El turbocargador centrifugo estd compuesto por una turbina radial y un compresor centrifugo, ambos
equipos estan conectados mediante un eje comdn. En la Figura 1.8 se pueden ver estos componentes. El
funcionamiento del turbocargador consiste en aprovechar la energia térmica de los gases de escape del
motor de combustion, para generar potencia mecanica en la turbina del turbocompresor. La energia de
los gases de escape hace girar la turbina y al mismo tiempo transmite la potencia al compresor
centrifugo mediante el eje mecanico. EI compresor centrifugo comprime el aire proveniente del medio
ambiente y lo suministra al motor de combustion interna para conseguir la sobrealimentacion en el
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motor. Los gases de escape que se expanden en la turbina, son descargados al medio ambiente con una
menor cantidad de energia.

Turbina Compresor

Escape [\ Be [ Succion

<fEr=—_= <

Figura 1.8. Turbocargador

1.2.2 Mapas de operacion

Un mapa de operacion es una representacion grafica de las zonas de operacion de una turbomaquina.
Los mapas de operacién son una familia de curvas, que representan diferentes velocidades de giro N de
la maquina, el eje de las ordenadas o la variable dependiente esta representado por la cabeza politrépica
p 0 isoentropica zs, la relacion de presionesr, la eficiencia #, la presion de descarga Pges, entre otras, y el
eje de las abscisas representa el flujo volumétrico G 0 masico m. También relaciona los valores de la
eficiencia isoentrdpica por medio de las islas de eficiencia que son curvas que representan una eficiencia
constante (Boyce, 2003).

La Figura 1.9 muestra una representacion de un mapa de operacion de un compresor a diferentes
velocidades de giro, y también muestra la relacion de presiones en funcion del flujo masico o del flujo
volumeétrico. Los mapas de operacion muestran el rango de operacion de una turbomaquina, los cuales
se caracterizan por estar delimitados por la zona de surge y la zona de stonewall. Se le conoce como
surge, a la zona operacional no deseada e inestable de una turbomaquina o sistema (Staroselsky y Ladin,
1979), ya que la inestabilidad genera vibraciones en el compresor provocando dafios internos o incluso
la destruccidn del equipo. El surge se puede alcanzar con una disminucion importante del flujo masico y
como consecuencia, éste pueda invertirse dentro del compresor, lo que puede conducir a la destruccion
total del compresor. Por otro lado, esta la zona ahogamiento (stonewall), en donde la capacidad de la
méaquina para comprimir cierto flujo masico se sobrepasa debido a que el flujo alcanza un nimero de
Mach aproximado o igual a 0.8 y por consecuencia no puede pasar mas flujo. Las condiciones de
ahogamiento causan una gran caida en la eficiencia y por tanto un aumento en la potencia requerida por
el sistema pero no conducen a la destruccion de la unidad.

12
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Islas de
isoeficiencias

Linea de surge
Relacién de N;
presiones

Linea de
stonewall

N

Flujo masico o volumétrico

Figura 1.9. Mapa de operacion. Caracteristicas operativas de un compresor

Los parametros de desempefio de un equipo, se pueden representar en diferentes mapas de operacion.
Por ejemplo, las Figuras 1.10 y 1.11 muestran el mapa de la potencia de compresion y el mapa de la
eficiencia de compresion total, de un compresor centrifugo experimental de siete etapas Armield FM12
(Gonzalez et al., 2018). En este caso, la eficiencia total es el producto entre la eficiencia eléctrica, la
eficiencia mecénica y la eficiencia de compresién isoentropica. Estos se muestran en funcion del flujo
volumétrico G, para velocidades de giro de 1,500, 2,100, 2,700 y 3,300 rpm.
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G (m’/s) G (m*/s)
Figura 1.10. Potencia de compresion en funcion de flujo Figura 1.11. Eficiencia total de compresion en funcién
volumétrico del flujo volumétrico

Para obtener las curvas caracteristicas del compresor, se deben realizar las mediciones de los
parametros con que éste opera, cumpliendo los siguientes puntos:

1) Determinar las velocidades de giro N, a las cuales se evalla el equipo.

2) Seleccionar la velocidad de giro maxima del compresor (100% de carga).

13
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3) Cerrar gradualmente la valvula de descarga hasta obtener el punto de flujo minimo permisible
operativo del equipo y determinar un nimero de muestras apropiadas.

4) Abrir gradualmente la valvula de descarga para registrar los incrementos del flujo volumétrico y
las respectivas mediciones hasta que el punto de la muestra final corresponda cuando la valvula
esté completamente abierta.

5) Seleccionar otra velocidad de giro y repetir los pasos 2) y 3).

La minima velocidad de giro a evaluar depende de la sensibilidad de las mediciones, aquellos en
donde los cambios no sean despreciables. Después de realizar las mediciones para cada velocidad de
giro, se determinan los pardmetros de desempefio que se muestran en el capitulo 2.

1.2.3 Funcionamiento

En el compresor centrifugo, el gas ingresa al compresor en una direccion axial y sale en una direccion
radial hacia un difusor. Esta combinacion de rotor (o impulsor) y difusor comprende una sola etapa. El
gas ingresa inicialmente a la zona de succion en donde se encuentra el ojo del impulsor centrifugo. El
gas es acelerado por los alabes del impulsor, esto genera una fuerza centrifuga que empuja al gas de
manera radial hacia el borde exterior del impulsor, el flujo da un giro de 90° y sale hacia un difusor.
Generalmente, al salir el aire del impulsor existe un espacio sin alabes, seguido por un difusor que puede
tener o no alabes (ver Figura 1.17). El espacio sin alabes se usa para reducir la velocidad del aire al salir
del rotor que puede a llegar a ser supersonica (M > 1) a velocidad subsonica (M < 1). La Figura 1.12
muestra el esquema de un compresor centrifugo y algunos de los elementos que lo componen.

Cono difusor

Voluta o difusor

Alabes del impulsor

Ojo del impulsor

Figura 1.12. Elementos de un compresor centrifugo
1.2.4 Impulsor

El impulsor de un compresor centrifugo transmite la energia mecanica al fluido de trabajo. El
impulsor consta de dos componentes basicos: un inductor, por el cual el flujo de gas ingresa al ojo del
impulsor vy, los alabes en direccion radial, donde la energia es transferida al gas por medio de la fuerza
centrifuga. El flujo entra al impulsor en direccion axial y sale en direccion radial. El gas se comprime a
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medida que pasa por el impulsor, luego se descarga en un difusor, donde la energia cinética se convierte
en presion estatica. En la Figura 1.13 se muestran los puntos radiales mas relevantes de la velocidad del
fluido en un impulsor centrifugo, estos puntos son: la raiz del alabe en el ojo del impulsor, 1, en donde el
flujo ingresa de manera radial al ojo del impulsor y se tiene la menor velocidad periférica; la punta del
alabe en el ojo del impulsor, 1t, en donde se tiene la mayor velocidad periférica en la entrada del
impulsor; y la punta del alabe a la salida del impulsor, 2, en donde el flujo adquiere la mayor energia
cinética en todo el proceso de compresion. Los perfiles de velocidad y de presion del gas, se representan
en la Figura 1.14, en este se muestra que la presion del gas aumenta a los largo del proceso de
compresion, para esto, el gas experimenta una desaceleracion en el difusor para incrementar su presion.

Punta del alabe a la salida
del impulsor, 2

Punta del 4labe en el ojo del
impulsor, 1t

Raiz del alabe en el ojo
del impulsor, 1

3

Difusor

Impulsor

Figura 1.14. Perfiles de velocidad y presién

La Figura 1.15 muestra las dimensiones caracteristicas de un impulsor centrifugo, en donde, D1t es el
diametro del ojo del impulsor, Dn es el didmetro del cuadro, Dn; es el didmetro del cuadro posterior, d2
es la altura de la punta del alabe a la salida del impulsor, D> es el diametro a la salida del impulsor, ks es
el grosor del disco, kq es la altura de la base del disco y ki es la altura del alabe.

15



Analisis de las irreversibilidades en un compresor centrifugo Capitulo 1

E Dy,
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Figura 1.15. Principales caracteristicas geométricas de un compresor centrifugo

La Figura 1.16 muestra la vista superior de un impulsor centrifugo, en el cual se muestran sus
principales diametros, D1, Dit, Dn y D2. En donde D es el didmetro de la raiz del impulsor.

Figura 1.16. Vista superior del impulsor

1.2.5 Difusor

Los difusores forman una parte importante de un compresor centrifugo, y generalmente son los mas
dificiles de disefiar. La funcion del difusor en un compresor es la conversion de la energia dindmica o
cinética generada por el impulsor en energia de presion. Esta conversion es esencial para obtener el
aumento de presion requerido del compresor y también para lograr una mayor eficiencia de compresion.

El difusor puede ser una parte integral de la carcasa del compresor o un conjunto unido por separado.
El difusor también puede tener alabes (ver Figura 1.17), los pasos entre los alabes son divergentes para
convertir la energia cinética en energia de presion, y los bordes internos de los alabes estan alineados
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con la direccion del flujo de gas resultante del impulsor. El espacio entre el impulsor y el difusor es un
factor importante, ya que un espacio demasiado pequefio provoca impulsos de amortiguacion
aerodinamicos, es decir, un cambio de momento del fluido al entrar en contacto con la estructura del
difusor, que podrian transferirse al impulsor y crear un flujo inestable y vibraciones.

Alabes de difusor

7

S R O
2N\ &

%
/,/

Espacio entre
impulsor y difusor

Figura 1.17. Difusor con alabes

Al proceso en donde se obtiene una disminucién de velocidad y un aumento de presion en un flujo, se le
llama difusion; de esta manera, la presion de salida resulta mayor o igual en un turbocompresor
centrifugo al hacer uso de un trabajo suministrado dado. La Figura 1.18 muestra la vista meridional de
una etapa de un compresor centrifugo, en el que se aprecia la division esquematica entre el impulsor y el
difusor.

Alabes del Voluta

difusor

Difusor
Punta del ;
alabe Cubierta
Alabe !
Ojo del Impulsor

Eje impulsor

_____

Figura 1.18. Vista meridional de una etapa de compresion radial

1.3 Cantidad de movimiento

La transferencia de energia entre maquina y fluido se da en relacion a las propiedades elasticas y en
los cambios de momento con relacién al tiempo que se origina al pasar el fluido entre los alabes que
conectan a las partes moviles de la maquina. La interaccion entre el fluido y &labe da origen a la
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transformacion de energia cinética del fluido en cantidad de movimiento, que a la vez, se convierte en
energia mecanica en el eje de la maquina que hace girar al rotor, o viceversa, en el caso de un compresor
dinamico.

Analizar el cambio de la cantidad de movimiento de un fluido al interactuar con una turbomaquina,
también es analizar la velocidad del flujo del fluido que pasa dentro del cuerpo de la turbomaquina.
Siendo la velocidad una cantidad vectorial, la magnitud depende de la energia transferida, la direccion
depende si la turboméaquina es axial o radial y el sentido involucra si es de accion o de reaccion. La
cantidad de movimiento se puede evaluar dependiendo, si es flujo unidimensional, bidimensional o
tridimensional. La Figura 1.19 muestra la trayectoria de una particula de flujo de fluido en una superficie
de revolucion que lleva una velocidad absoluta ¢ con sus tres componentes espaciales ortogonales (x, y y

Z) que, junto con la velocidad periférica, U, se obtiene el vector de la velocidad relativa W

Superficie de revolucion

IZ
y X

Trayectoria
de particula .

Figura 1.19. Componentes de velocidad la velocidad absoluta de una particula de fluido en una superficie de revolucidn.
La velocidad relativa de acuerdo a la Figura 1.19 es
W=¢c-U (1.1)

Las componentes de la velocidad absoluta son: axial ¢4, radial ¢, y tangencial ¢,. La velocidad
meridional se compone de la velocidad axial y de la velocidad radial.

—

C,=C,+C; (1.2)

Practicamente en los compresores centrifugos, la componente de velocidad axial no existe, debido al
mecanismo del mismo, por lo tanto de la ecuacion (1.2) queda como

C, =Cq

18
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Las lineas de corriente son paralelas a las particulas de fluido, y siguen la trayectoria de los contornos
del alabe, en donde su velocidad relativa W es tangente al alabe del rotor; y al 4ngulo que forma con el

vector U se denomina angulo de alabe B. El &ngulo de alabe £ determina la distribucion y la magnitud de
las presiones del fluido sobre el alabe, que es de suma importancia para el disefio del impulsor. La
curvatura del alabe se clasifica de acuerdo al angulo f; que determina en el compresor si los alabes son
curveados hacia atras, alabes curveados hacia adelante o labes de salida radial, como se muestra en la
Figura 1.20.

c)

Figura 1.20. Curvaturas de alabes en funcion del angulo B: a) Curveado hacia atras, b) Curveado hacia adelante y c)
Salida axial

1.3.1 Ecuacién de Euler

La transferencia de energia que se da del fluido a los &labes de una turbomaquina o viceversa, se debe
al desplazamiento generado por la fuerza que produce la cantidad de movimiento del fluido con respecto
al tiempo, que es igual al torque sobre el eje, multiplicado por la velocidad de giro de eje y dividido
entre el flujo masico, esto da como resultado la carga especifica transferida o recibida por el eje de la
turbomaquina, que se modela por la Segunda Ley de Newton para sistemas rotativos.

1.3.2 Fuerza centrifuga

La velocidad periférica con que se pueda mover un fluido es de suma importancia para que éste
aumente su carga estatica. Para justificar que la carga estatica del fluido corresponde a la accion
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centrifuga que se origina en el interior del compresor, se considera una particula de masa m, que tiene
una velocidad angular o, con una trayectoria circular a una distancia ro del eje de rotacion. La posicion
radial de la particula es (Ver Figura 1.21).

r(t)=[r,cos(at),rsen(at)] (1.3)
El vector velocidad que es tangente al vector de posicion rg, se expresa como sigue

c(t)=[-r sen(at),—rwcos(at)] (1.4)

El vector de aceleracion de la particula para una velocidad angular constante, es
a(t)=—a"[r,cos(at),r, sen(wt)]=-o’r(t) (1.5)

El vector aceleracion tiene una direccién (hacia el centro) opuesta al vector posicién (hacia afuera), por
lo tanto se le asigna el nombre de aceleracion centripeta. Por lo tanto, para que una particula de masa se
mueva de manera circular, se requiere de una fuerza centripeta. La fuerza en direccion radial genera un
cambio de presion en las diferenciales dA separadas por una diferencial dr (Figura 1.22). De esta
manera, la presion en las diferenciales dA; y dA2 es P y P + dP, respectivamente. Si las fuerzas
volumeétricas debidas a la gravedad y de campos magnéticos o eléctricos son despreciables, entonces las
fuerzas presentes son superficiales y se deben a la diferencia de presiones y a la fuerza centripeta.
Entonces el equilibrio de fuerzas en direccion radial se expresa de la siguiente manera:

> F.=—[PdA+[(P+AP)dA-[w’rdm=0 (1.6)
A A m

Reduciendo los términos se tiene

IAPdAz J.cozrdm (1.7)

A m

Como la densidad es p = dm/dV, y la diferencial de volumen es dV = dr dA, la ecuacién (1.7) también se
puede expresar COmo

[APdA= [ [’ prdrdA (1.8)
A AR

o bien, reduciendo términos se tiene

VAP :Ia)zrdr
R
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y
A R R
c(t) Ry
m E-—“\\\\ ‘\a)\\\\ P:*_dP
C(IZ) a(t) r(tl) \\\\ N\ ///
2 Ny dA,
P - N
) - . dm .
) g wrdm/ | . %
LN
| \ \
4,
% \‘ ‘\
r todr o
v > >
Figura 1.21. Dinamica de una particula en movimiento Figura 1.22. Aceleracion de una diferencial de masa dm
circular

Integrando entre ry y r2, y como la velocidad angular o es contante, se obtiene lo siguiente
2 2 2
r,—r,
jvdP:a)2 2 1 (1.9)
1 2

La velocidad periférica se define como U = wR, por lo tanto, la ecuacion (1.9) también se expresa como

U22_U12
2

2
j vdP = (1.10)
1

De esta manera, la fuerza centripeta generada en el compresor centrifugo, provoca que exista un
incremento de presion en la direccion radial, y la magnitud de ésta, depende del cambio de velocidad
periférica del fluido. La expresion de la ecuacion (1.10) es igual al trabajo reversible por unidad de masa
para un sistema de flujo estable

2
Troy = [ vdP (1.11)
1

1.3.3 Segunda Ley de Newton para sistemas rotativos

Las partes del rotor cumplen distintas funciones, como lo es el inductor, donde el angulo de alabe
debe ser apropiado para que el fluido entre al rotor con una velocidad relativa W cuya direccién es
paralela a la superficie de éste. Entre la entrada y la salida del fluido sufre un cambio de direccion para
producir el torque. Considerando flujo estable, el flujo presenta los tres componentes de la velocidad
absoluta (ver Figura 1.19), en donde el vector resultante ¢,, es la que determina el flujo méasico del
fluido que pasa por la maquina receptora 0 motriz, y ¢, determina la trasferencia de energia.
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De acuerdo a la segunda Ley de Newton aplicada a una masa elemental de fluido dm para un tiempo
dt, entre la entrada y la salida del rotor de una turbomaquina, resulta

Fdt=dm(c, - ¢,) (1.12)

Considerando al compresor como un sistema abierto con una salida y una entrada de flujo, la rapidez
de cambio de masa con respecto al tiempo dentro de las fronteras del volumen de control es dm/dt = m.

Al despejar el vector F de la ecuacion (1.12) se obtiene
lfzm(ez_q) (1.13)

La fuerza F también tiene tres componentes espaciales ortogonales (X, y y z), por ello, se le conoce
como la ecuacién dinamica para flujo estable tridimensional, donde la componente tangencial E, es la
que produce el momento de giro sobre el eje del rotor, ya que la componente axial ﬁa al igual que la

radial F, no tienen utilidad en la transferencia de energia. Por lo tanto, la ecuacién (1.13) se puede
reescribir, en términos de magnitud como:

I:u = m(cuz _Cul)

El momento angular se define como M = F r (para el caso en que, el vector F sea perpendicular al
vector posicion r) y debido a que se ha considerado al eje del rotor como punto de referencia, entonces
R2 y R1 son los radios de los puntos de entrada y salida del fluido, respectivamente. La potencia
transferida de la maquina al fluido de trabajo, suponiendo que la velocidad angular @ sea constante se
tiene:

T=mao(R,c,, —-Rc,)

La velocidad periférica esta definida como U = w R, sustituyendo U con los subindices respectivos de la
entrada y la salida del compresor, la potencia se expresa como:

sz(UZCuz _Ulcul) (1.14)
Por lo tanto, el trabajo por unidad de masa entre rotor y fluido, resulta
r=(U,c,, -Uc,) (1.15)

La ecuacion (1.15) es la Ecuacion de Euler de transferencia de energia. La Ecuacion de Euler se
aplica tanto para maquinas de fluido compresible, como de fluido incompresible, bajo la hipétesis de
que todas las particulas que entran en el rotor tienen la misma velocidad y experimentan la misma
aceleracion.
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1.3.4 Ecuacion de la transferencia de energia bajo la forma de componentes energéticas

La Ecuacion de Euler cuantifica la energia transferida entre el rotor y fluido mientras éste pasa a
través del rotor. Esta expresion evalta la transferencia de energia en funcion de las componentes
energéticas en una maquina receptora, tanto interna como externa que experimenta el fluido. La
ecuacion de Euler no cuantifica de manera independiente cada una de estas energias, para €so se
transforma dicha ecuacién en otra, que muestre estas componentes energéticas especificas. Al considerar
la ecuacion de Euler; en la Figura 1.23 se muestra el triangulo de velocidad de una turbomaquina, en
donde la velocidad meridional ¢, divide al tridangulo de velocidades en dos triangulos rectangulos.

<l

Cu

Figura 1.23. Tridngulo de velocidades
Aplicando el teorema de Pitagoras al triangulo c, ¢y y cm, Se tiene que
¢ =c’—c’ (1.16)
Del mismo modo, para el triangulo formado por cm, W'y (U-c,) también se obtiene
¢z =W2-(U-c,) (1.17)

Al igualar las ecuaciones (1.16) y (1.17) y despejando al término Ucy, se tiene que

24Uz -W?

Uc,
2

(1.18)
Sustituyendo la ecuacién (1.18) en (1.17), y aplicandola a la entrada y a la salida de la turboméaquina,
se obtiene la ecuacion de Euler

G UI-UZ W w
2 2 2

(1.19)

1.4 Primera ley de la termodinamica

La primera Ley de la Termodindmica se conoce como el principio de la conservacion de la energia.
Establece que si se realiza trabajo sobre un sistema o bien éste intercambia calor con otro, la energia
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interna del sistema cambia. Para determinar el cambio neto de energia durante un proceso, se hace la
diferencia entre la energia total que entra y la energia total que sale del sistema durante el proceso. En
ausencia de efectos eléctricos, magnéticos, y de tension, la Primera Ley de la Termodinamica se expresa
como:

T+Q=> me- > n'1e+di (1.20)

C
salida entrada dt

1.4.1 Energia de un fluido en movimiento

Cuando una corriente de flujo pasa por un volumen de control, el flujo de energia transportada con
esa corriente es:

2
E:me:m(Pv+u+%+gzj (1.21)
0 bien,
. c?
E=m(h+?+ gz} (1.22)

Al realizar un balance de masa para un sistema general de flujo y estado estable, se obtiene que

> om=>m (1.23)

entrada salida

Cuando el cambio en la energia total del volumen de control es cero ((dE/dt).c = 0), el balance de flujo
de energia general, para dispositivos de una sola corriente (es decir, i, = m, = m) y considerando toda
contribucion de energia en forma de trabajo y calor que interactta con el volumen de control es

T+Q:m{(hz-hl)w(zz-zl)+§(c§_cf)}
dividiendo por el flujo mésico se obtiene
rra=(h—h)+g(z,-2)+3(ci~c}) (120

Si al balance de energia (1.24) para un dispositivo de flujo estable que experimenta un proceso
internamente reversible se expresa en forma diferencial, resulta:

0T, +00,,, =dh+dec+dep (1.25)

La ecuacion de Gibbs para sistemas abiertos, se escribe como:

Tds =dh—vdP (1.26)
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pero para un proceso internamente reversible
00, =Tds (1.27)

sustituyendo las ecuaciones (1.26) y (1.27) en el balance de energia (1.16)

ot,,, +dn—vdP = dh+dec+dep

Integrando desde la entrada a la salida, se tiene

2
(. :IvdP+Aec+Aep (1.28)
1

Debido a que los dispositivos como turbinas y compresores por las que fluye el fluido no poseen
grandes diferencias de elevaciones unos de otros, se considera que los cambios de energia potencial son
insignificantes, por lo tanto,

2
1
., =|vdP+=(c? —c? 1.29
! (e ) (1.29)
Considerando un proceso isoentropico, de la ecuacion (1.26) al realizar la integracion queda que
2
h,—h = jvdp (1.30)
1
Por tanto, la ecuacién (1.29), también se puede reescribir como:
‘ 1 1
— 2 2\ _ 2 2
Trev—_!Vdp+§(cz—01)—hz—fh+§(cz—Cl) (1.31)

Comparando esta ecuacion con la ecuacion de Euler bajo la forma de componentes energéticas (1.19),
se concluye que la carga estatica corresponde al salto entalpico hz -hy, es decir:

_UZuz W

h, —
== 5

(1.32)

La ecuacion (1.32) es también conocida como la segunda forma de la ecuacion de Euler.
1.4.2 Grado de reaccion

Basado en lo anterior, el Grado de Reaccion GR relaciona el cambio de energia estatica en el rotor y
la energia total transferida en el mismo (estatica mas dindmica). ElI Grado de Reaccion se define de la
siguiente manera
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GR — z-es’[éltica (1.33)

Testética + Tdinémica

La ecuacion de Euler (1.19) proporciona la transferencia de energia bajo la forma de componentes
energéticas para maquinas receptoras, si la energia dindmica es:
C, -G

2-dinémica = 2 (1'34)

y la energia estéatica es

r :UZZ—UlZ +W12 _W22
estatica 2 2

(1.35)

Por lo tanto, sustituyendo las ecuaciones (1.34) y (1.35) en (1.33), el grado de reaccién de una
turbomaquina es

Uz2 _U12 4_W12 _W22

GR= 2 2
c;—c’ +u;-uf +W12 ~W,

2 2 2

El GR es soOlo para méaquinas de un solo escalonamiento (maquinas hidraulicas y ciertos
turbocompresores), para compresores centrifugos se tiene como funcion convertir, parcialmente, la
energia cinética que tiene el fluido a la salida del rotor en energia estatica o de presion, considerando
ademas que las variaciones de temperatura y de volumen especifico no son despreciables. La Tabla 1.1
muestra la clasificacion de las turbomaquinas con base al grado de reaccién.

Tabla 1.1. Clasificacion de las turboméaquinas con base al grado de reaccion

Grado de reaccion Tipo de turboméaquina

GR=0 Impulso
0<GR<1 Reaccion
GR=1 Reaccién Pura

1.4.3 Compresion difusiva

Al hacer referencia a un turbocompresor centrifugo con alabes curveados hacia atras, cuando se habla
de un escalonamiento, se entiende que la presion ganada en el fluido se obtiene de la energia transferida
por el rotor, mas la presion ganada en el difusor, en donde se hacen las siguientes observaciones:

1. La presion ganada en el impulsor, se debe a la accion centrifuga, como resultado del paso del

flujo a través de los ductos formados entre los alabes y la carcasa.
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2.

Del

La presion ganada en el difusor es resultado de una disminucion de la velocidad del fluido, en
cuanto éste es dirigido, desde la salida del impulsor hasta la descarga, o, al siguiente impulsor
para el caso en que se tiene mas de un escalonamiento. Para demostrar esta transformacion parcial
de energia dinamica en estéatica, se considera un ducto divergente como el que se muestra en la
Figura 1.24.

4 VC il ﬁz
P, TZ
o P
Pr | .
g’ 1 (dm/dt)yc =0 sj
11 | 2

(dE/df)ve =0

Figura 1.24. Difusor
volumen de control de la Figura 1.24, se consideran las siguientes suposiciones:
= Del estado 1 al estado 2, se considera un proceso de flujo estable, es decir, que las
propiedades del fluido no varian con respecto al tiempo en el volumen de control.
= Se desprecia al cambio en la energia potencial.

= No hay interacciones de trabajo con el volumen de control

Haciendo uso de la Primera Ley de la Termodinamica (1.24), y al aplicar cada una de las
suposiciones consideradas, se tiene que

h2_hl

- %(CZZ —cf) (1.36)

al tener un flujo estable y considerando una densidad constante, la ecuacion de continuidad es

m=pAc, = pAgc, (1.37)

Al despejar c2 de (1.37) y como Az > Ay, entonces

C>G

Esto significa que

h, >,
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Por lo tanto, se da un incremento de entalpia, que al igualarse con una compresion difusiva (compresion
mediante un difusor) con n >y

2
h,—h, = [vdP (1.38)
1

se observa que hay un 4P positivo en el difusor, es decir, una elevacion de presion en el fluido.

Por lo tanto, el difusor es un dispositivo que tiene como finalidad incrementar la presién del fluido,
en cuando éste experimenta una disminucién en su energia cinética, es decir, la velocidad absoluta del
fluido a la salida es menor a la de entrada, resultando un incremento de entalpia en el caso de fluidos
compresibles. Este proceso de compresién difusiva se muestra en el diagrama h-s de la Figura 1.25, en

donde el estado 1 es a la entrada del difusor y el estado 2 representa el estado termodindmico a la
descarga.

Difusor

Figura 1.25. Diagrama h-s de la compresion difusiva

1.4.4 Relacion de presiones

El proceso de compresion que se caracteriza de acuerdo al valor que tome el exponente politropico n,
cuando n =y, se define a y como la relacion de calores especificos a presidén constante y a volumen
constante, es decir, ce/cy, (ambos calores especificos estan en funcion de la temperatura). El aire se
considera como fluido de trabajo y en condiciones normales, se tiene que y = 1.4, que es el caso de un
proceso de compresion adiabatico y reversible, que va del estado 1 (entrada del impulsor) al estado 3s
(salida del difusor), pasando por el estado 2s (entrada al difusor).

La relacion de presiones en el impulsor (proceso 1 — 2) es:

P

_2
imp — P

1

N

(1.39)

La relacion de presiones en el difusor (proceso 2 — 3) es:
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)

T4 =— (1.40)

N

Por lo tanto, la relacion de presiones total es

Ry

=T g =—
dif
I Pl

imp

(1.41)

Esta relacién de presiones que se obtiene considerando a n = y (isoentrdpico), es la misma para el
caso en que se tiene un proceso de compresion politrépico (n > y), que va desde estado 1 al estado 3, con
la diferencia de que el trabajo requerido en el proceso de compresion isoentrépico es menor al del
trabajo de compresion politropico.

La Figura 1.26 muestra en un diagrama T — s el proceso de compresion de un compresor centrifugo,
en el cual se muestra la compresion isoentropica (n = y) realizada de 1 a 2s por el impulsor y de 2s a 3s
por el difusor. Del mismo modo se muestra el proceso de compresion politropica (n > y) en donde la
compresion por el impulsor va del estado 1 al estado 2 y la compresion por el difusor va del estado 2 al
estado 3. Ambos procesos se carcaterizan por tener la mismas relaciones de presiones: 7imp, 7dit Y 7.

T noy

Impulsor

Figura 1.26. Diagrama T — s de un proceso de compresion de un compresor centrifugo

En la ecuacion (1.38) se expresa que, entre mayor sea el cambio de presion, mayor debe ser la
transferencia de energia entre maquina y fluido, o viceversa, por lo tanto, la relacién de presiones es un
parametro que estd ligado directamente al trabajo de una turboméaquina. Esto hace a la relacion de
presiones un parametro muy importante para poder determinar el disefio adecuado de un equipo. En el
sector industrial, los compresores tiene una gran diversidad de aplicaciones, que propicia la basqueda de
la mayor transferencia de energia estatica (de presion) al fluido de trabajo, para asi alcanzar las
presiones altas que hoy exigen los procesos industriales.
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1.4.5 Trabajo de compresién

El trabajo suministrado en un proceso de compresion esta dado por la ecuacion de Euler de la
transferencia de la energia para maquinas receptoras, considerando que la direccién de la velocidad del
flujo a la entrada del impulsor es totalmente axial (c1 = ca), la ecuacion de Euler se reescribe como sigue
(Jiang et al., 2005).

T =U,c,, (1.42)

c,euler

Con la ecuacion (1.42) se determina el trabajo de compresion de forma idealizada, ignorando al
torbellino relativo entre los alabes (Figura 1.27), que son en sentido opuesto a w, resultado de la propia
rotacion de la turbomaquina. Este es el maximo trabajo transferido al flujo considerando una energia
cinética de succion despreciable.

Para guiar el fluido de forma perfecta en la trayectoria deseada es necesario tener una cantidad
infinita de alabes. En las turboméaquinas reales, el efecto de tener una cantidad finita de alabes se refleja
en una desviacion del triangulo de velocidad de disefio a la salida del rotor. Esta desviacion se debe a la
combinacion del movimiento radial con la rotacion del rodete. Si se observa el movimiento de una
particula del fluido desde un sistema de referencia fijo se detecta la presencia de un vortice relativo. La
vorticidad provoca que el &ngulo de las lineas de flujo a la salida del impulsor sea diferente al &ngulo de
la punta del alabe, es decir, el fluido experimenta un deslizamiento. En la Figura 1.27 se muestran la
direccién en que la velocidad relativa del flujo sale de la punta del alabe de un impulsor y el triangulo de
velocidades para la corriente de flujo con deslizamiento a la salida del impulsor, obligdndolo a salir con
un angulo p". Este &ngulo modifica a todas las velocidades del flujo, provocando que la velocidad
absoluta tenga una magnitud menor y por ende, que su componente periférica también lo sea.

1.4.6 Factor de deslizamiento

Como lo muestra la segunda forma de la ecuacion de Euler, al aumentar la velocidad relativa a la
salida disminuye la transferencia de trabajo. Este efecto se cuantifica por medio del factor de
deslizamiento, que es la relacion entre la componente periférica de la velocidad absoluta y la velocidad
periférica a la salida del impulsor

o= (1.43)

El factor de deslizamiento siempre es constante, y se relaciona con el nimero de alabes Z, en el
impulsor, por medio de modelos matematicos; uno de ellos es propuesto por Paeng y Chung, cuya
correlacion estd en funcién del angulo de salida de los alabes, f2, y de la relacién entre los radios de
entrada y salida, r1/ r.. (Paeng y Chung, 2001)

(1.44)

o=(1-fa) 1_[4
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Velocidad relativa \ 6 > 6
del fluido \ \s\gi\

Figura 1.27. Desviacion del flujo a la salida del impulsor

La ecuacion (1.44) se deduce a partir del remolino relativo originado por dos alabes adyacentes y del
circulo formado a la salida del impulsor. En donde « es la relacion entre el radio del remolino y el radio
a la salida del impulsor; mientras que, f es el factor de correccion de a; y se expresan de la siguiente
manera

sen Fgo cos(90— 3, )}

o=

1+sen [130 cos(90- 5, )}

y el factor de correccién f es:

90—
f =1z + Az exp Py
Be)

Las constantes del factor de correccion foz)+A@) Y B(z) se expresan de la siguiente manera
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_7°8
oz, = 0.833+0.21ex
o) p[32.3j

_z4t ]
=0.024|1-ex
v soso )

_Zl.3l
By =24.2£1—exp£ 304 j

El valor de o es de alrededor de 0.9 para un compresor con un numero de alabes entre 19-21; de
forma general, o tiene un valor alto para un > bajo y un Z grande, o viceversa. Al despejar la velocidad
tangencial cy2 de la ecuacion (1.43) y sustituyendo en la ecuacion (1.42), se tiene que el trabajo de
compresion de Euler es

= oU? (1.45)

2—c,euler

1.4.7 Factor de potencia

La ecuacion Euler es una expresion modelada idealmente, por lo tanto, se ignoran algunas pérdidas
de energia, como son: por friccidn en el eje del rotor, por efecto del frenado de aire al paso del fluido por
los ductos entre &labes y carcasa, o también, por las variaciones en la velocidad del viento que modifican
el flujo de fluido a la entrada de la maquina, por consiguiente, se introduce el factor de potencia de
entrada, w, que toma valores mayores a la unidad para maquinas receptoras. De esta manera, una
primera aproximacion del trabajo real que hay que suministrar, se expresa de la siguiente manera:

r, =yoU? (1.46)
Entonces, la potencia requerida para comprimir un flujo r es:

T, = m(l//O'UZZ)

1.4.8 Coeficiente de flujo

Los factores que son indispensables en el disefio del compresor, pero independientes del propio
disefiador, son las condiciones del lugar en que operara el compresor, por ejemplo: la presion
atmosférica y la temperatura del fluido en la admision del compresor, lo que conlleva a un estudio
previo de la ubicacién de la planta o industria, y asi obtener una mayor eficiencia de compresion. El
parametro que determina las dimensiones del compresor es la velocidad periférica U; el disefiador
relaciona al flujo volumétrico G, y a la velocidad de giro N, con la siguiente proporcionalidad G o D°N,
al coeficiente que convierte esta proporcion en igualdad se llama coeficiente de flujo ¢, definido como:
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o bien, en funcién de la velocidad periférica, siendo N = U/D, el coeficiente de flujo es

G
¢_ﬁ (1.47)

1.4.10 NUmero de Mach

Al ser el fluido de trabajo un fluido compresible, se requiere de modelos matematicos de mayor
complejidad en comparacién con los fluidos incompresibles, esto se debe a que a altas velocidades del
fluido ocurren cambios importantes en su densidad y en su presién estatica. Cuando una variacion de
presiones se propaga por un gas, la concentracion de masa en cada punto cambia, esta propagacion de
masa se da de manera elastica; generando asi una onda elastica. Este efecto de onda provoca que la
estructura fisica del fluido cambie al concentrar en un mismo espacio una mayor cantidad de masa, por
lo que se debe tomar en cuenta cuando ocurren estos cambios. La velocidad de la onda elastica u onda
sonica Conda, Se define como

Conda= (@J (1.48)
op ),

Considerando al fluido de trabajo como un gas ideal, y como es un proceso isoentrépico (Pv’ = Plp?),
la velocidad de onda es

Conda:\/E:\”/PV:\N/RT
1%

La relacion entre la velocidad del fluido y la onda sénica (velocidad del sonido), define al Numero de
Mach M, que caracteriza a la propiedad elastica del fluido (densidad), clasificando a los fluidos de
acuerdo al valor que tomen. En la Tabla 1.2 se muestra la clasificacion de tipos de flujos dependiendo
del nimero de Mach

__° (1.49)

C
a J/RT

M =

Tabla 1.2. Tipo de flujo de acuerdo al nimero de Mach

Numero de Mach Tipo de flujo
M=0 Incompresible
M<1 Subsonico
M=1 Transonico

1<M<5 Supersonico
M=5 Hipersénico
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1.5 Propiedades de estancamiento

Las turbomaquinas que manejan fluidos compresibles con grandes cambios en su energia cinética
como resultado de los cambios de presion causados por el proceso de compresion o expansion, los
estados termodindmicos requieren tener un estado de referencia, con el cual se determinan las
propiedades termodindmicas del fluido en movimiento, para cualquier punto del proceso. Asimismo, es
conveniente combinar los términos de energia implicados, entalpia, energia cinética y potencial, que dan
como resultado a la entalpia de estancamiento

h, :h+%cz (1.50)

La entalpia de estancamiento representa la entalpia de un fluido en movimiento cuando éste se lleva
de manera isoentropica al reposo. Durante el proceso de estancamiento la energia cinética del fluido se
convierte en entalpia, lo cual resulta en un incremento en la temperatura y presion del fluido. Estas
propiedades se les llaman Propiedades de Estancamiento.

Los estados de estancamiento de un proceso de compresion en un compresor centrifugo se muestran
en un diagrama h-s (ver Figura 1.28), donde el estado 1 representa el estado real o estatico de un fluido
con entalpia hy, presion Py, entropia s: y velocidad del fluido c:. El estado 01 representa el estado de
estancamiento, debido a una desaceleracion reversible de una particula que es llevada al reposo (co = 0).
Las propiedades de estancamiento restantes se determinan mediante el postulado de estado para
identificar el estado termodinamico completo del fluido.

En la Figura 1.28 se muestra un proceso de compresion desde el estado 1 hasta el estado 3, también
se representa al proceso de compresion ideal que va del estado 01 al estado 03s. En la compresion
adiabética, el trabajo por unidad de masa real es el cambio de entalpia de estancamiento entre los estados
03 y 01, que corresponden a las isobaras Pos y Po1, respectivamente; el trabajo ideal por unidad de masa,
es el cambio de entalpia de estancamiento entre las mismas isobaras correspondientes con un A4s = 0. La
energia cinética para el proceso ideal no es igual al del proceso real, debido a que cs > css, debido a la
divergencia isobarica; sin embargo, en la practica es usual que se ignore que existe una diferencia entre
tales velocidades, por tanto, se considera que €3 = Cas.

Si el fluido se comporta como un gas perfecto, la entalpia se expresa como h = cpT, que al sustituir en
la ecuacion (1.50) y al dividir ambos lados de la ecuacion por cp, se obtiene la temperatura de
estancamiento:

CZ

T,=T+— 1.51
’ 2c, (1.51)

donde T es la temperatura estatica, al término c?/2cp se le llama temperatura dindmica. Si se divide a la
ecuacion (1.51) entre la temperatura T, se obtiene la relacion de temperaturas. Ademas, al expresar el
calor especifico como cp = yR/(y-1), y de la definicion del namero de Mach, ecuacion. (1.49), al ser
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sustituida en la ecuacion (1.51); entonces, la relacion entre la temperatura de estancamiento y la
temperatura estatica se expresa en funcién del nimero de Mach:

T_0:1+MM2 (1.52)
T 2

La relacion de presiones entre la presion dinamica y la presidn estatica en funcién del nimero de Mach
es

EZ(HMW]“ (1.53)
P 2

Por otra parte, la relacion de densidades en funcion del nimero de Mach se expresa como

&:G_oj"l :[1+(7—2_1)M2JH (1.54)

Yo,

Figura 1.28. Proceso de compresidn con propiedades de estancamiento
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Capitulo 2

2. Termodinamica de la compresion

2.1 Proceso de compresion

En un proceso termodinamico, las propiedades termodinamicas evolucionan desde un estado
termodinamico inicial en equilibrio hasta un estado final en equilibrio. La compresidn es un proceso
termodinamico, en donde las propiedades de un fluido compresible cambian desde un estado de baja
presion a un estado de alta presion. EIl proceso de compresion puede ser un proceso complejo, debido a
la variedad de fendmenos que ocurren en el interior de los compresores (Figura 2.1), en especial, efectos
de friccidn y turbulencia que se producen al transformar la energia mecéanica del eje a energia cinética y
de presion del fluido, entre otras mas.

T P

Figura 2.1. Proceso de compresion
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2.2 Proceso politropico

Es un proceso termodinamico que ocurre en un gas ideal cuando cumple con la relacion Pv" = cte,
que describe como se relacionan las propiedades termodindmicas en procesos de expansion y
compresion, inclusive cuando existe una transferencia de calor. En la Figura 2.2 se muestra un proceso
politrépico, en donde In P esta funcion de In v; teniendo estos tienen una relacion lineal.

In P

Inv
Figura 2.2 Proceso politrépico en un diagrama InP —Inv

De tal manera, -n es la pendiente de la diferencial del logaritmo de presion en funcion de la
diferencial del logaritmo del volumen, es decir

d(InP)

W (2.1)

o bien

d(InP)+nd(Inv)=0 (2.2)

Como n es una constante, esta expresion se puede integrar, obteniéndose la siguiente relacion

Pv" =cte (2.3)

La ecuacidn es politropica en el sentido de que describe distintas lineas o procesos al variar el
exponente politropico, con un rango de n = 0 a n = +o00. En la Tabla 2.1 se presentan los principales
procesos politropicos y sus modelos resultantes. De esta manera, para un exponente politrépico

especifico, los puntos que componen la curva del proceso politropico se pueden determinar empleando
la ecuacion (2.3), es decir

Py =Ry, =cte (2.4)
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Como se mostro anteriormente, en un proceso de compresion politropico, el exponente politropico se
obtiene de la linealizacion del proceso en un diagrama presion - volumen. Con limites de integracion de
1 a2, de laecuacion (2.1) se obtiene

_In(R,/R) (2.5)
In (vz/vl)
de la ecuacion (2.5) se obtiene la siguiente igualdad en funcion del exponente politrépico
L3 (ﬁj (2.6)
R v,
la ecuacion de gas ideal es la siguiente
Pv=RT (2.7

Las relaciones entre presion, temperatura y volumen, se derivan de la ecuacion de gas ideal (2.7), por
lo tanto, de las ecuaciones (2.3) y (2.7) se obtienen

n-1
a0
n-1
Tabla 2.1. Casos de distintos procesos politrépicos
Caso Egﬁs gz?ci Proceso Modelo
a n=1 isotérmico Pv = cte
b 1<ne<y con enfriamiento Pv® = cte
c n=y isoentropico Pv7 = cte
d y<n<ow real Pv" = cte
e n=+o0 isométrico v = cte, P/T = cte
f wo<n<0
g n=0 isobarico P =cte, v/T = cte

Las Figuras 2.3 y 2.4 eshbozan graficamente los procesos politropicos de la Tabla 2.1 en los diagramas
T-s y P-v, respectivamente. Los casos indicados de (a) a (d) implican procesos de compresion con un
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aumento de densidad; desde el proceso a temperatura contante hasta procesos con exponentes
politrépicos que tienden al infinito, entre estos se incluyen procesos con adicion o rechazo de calor o
bien, procesos adiabaticos. El caso (€) es una compresion con densidad constante, el caso (f) representa
un proceso con poca elevacion de presion pero con importante aumento de volumen y (g) es un proceso
a presion constante. Estos Gltimos casos, rara vez son relevante en los compresores, pero ocurre en
puntos de operacidn extremos en la parte de baja presion (Casey y Fesich, 2010).

s
Figura 2.3. Diagrama T-s de procesos politropicos de Tabla 2.1

2t 2e2s 2 P,

/g

1 P,

v

Figura 2.4. Diagrama P-v de procesos de compresion de Tabla 2.1

Al modelar un proceso real como un proceso politropico, la constante cte y el exponente n se pueden
determinar mediante un sistema de dos ecuaciones. Al suponer un gas ideal, el exponente politrépico se
puede obtener a partir de la presion y la temperatura que son propiedades medibles en el proceso,
principalmente en la succion y descarga del proceso. La expresion para determinar el exponente
politropico es la siguiente
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=t _ (2.10)

InT—2

1- T
In&

1

En ocasiones el exponente politropico no se puede calcular mediante parametros medibles como lo es
la temperatura, debido a que esta propiedad se puede modificar por fenémenos de trasferencia de calor;
0 bien, la presion que puede verse alterada en procesos con altas velocidades de flujos, por lo tanto, para
obtener del exponente politropico se requiere en ocasiones parametros que involucren dichos fendmenos
del proceso, los cuales se retoman mas adelante en este escrito.

A continuacion, se describen los procesos de compresion politropicas de mayor relevancia para este
estudio, y los modelos matematicos para calcular los parametros que describen el desempefio energético
de los procesos como son el trabajo de compresion, el calor agregado o rechazado, el calor de
recalentamiento, el trabajo sin friccidn, el recalentamiento por friccion, entre otros. Los procesos
politropicos de compresién a describir son:

e |sotérmico
e Con enfriamiento
e |soentrépico

e Politropico

2.2.1 Compresion isotérmica: nt=1

La compresion isotérmica es un proceso idealizado debido a que se considera un proceso reversible a
temperatura constante. El balance de energia del proceso de compresion isotérmica despreciando los
cambios de energia cinética y potencial es

Tt ~Orecn = 0 (2.11)
debidoaque A4u=0

2.2.1.1 Temperatura del proceso de compresién isotérmica

El exponente politropico es n; = 1, por lo tanto, utilizando la ecuacion (2.9), la temperatura de
descarga es igual a la temperatura de succion

T, =T, (2.12)
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2.2.1.2 Trabajo de flujo isotérmico

En la compresion isotérmica se obtiene el trabajo minimo de compresion. Considerando al fluido de
trabajo como un gas ideal y un exponente politrépico igual a uno, la expresion para calcular el trabajo de
compresion isotérmico se obtiene al integrar vdP como se muestra en la Figura 2.5.

2t
P P
7. =|vdP=Pv, IN-2=RT, In-2
ft .!-. 171t P 1 P

1 1

P

AY

Figura 2.5. Compresién isotérmica (1-2t), con enfriamiento (1-2e), isoentrépica (1-2s) y politrépica (1-2).
2.2.1.3 Trabajo de compresion isotérmico

Al considerare un proceso completamente reversible, el trabajo de compresién es igual al trabajo de
flujo

P
T, =74 =RT, In(ﬁj (2.13)

1

Como la temperatura del proceso se mantiene constante, y considerando al fluido como gas perfecto,
el cambio de entalpia en este proceso no esta definido, de acuerdo a la definicion de cp = (dh/dT)p

2.2.1.4 Calor rechazado

Para que la energia térmica del fluido sea igual tanto en la succion como en la descarga, debe haber
un rechazo de calor en el proceso. El calor rechazado se obtiene del balance de la primera ley (2.11) y
éste es igual al trabajo de compresidn para un proceso de compresién isotérmico

Oreoh = 7 = RTyIN % (2.14)

1
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2.2.2 Compresion con enfriamiento; 1 <ne <y

Si el fluido de trabajo es enfriado durante un proceso de compresion, el estado final del proceso es 2e,
cuyas propiedades termodinamicas se encuentran entre las del estado 2t y el estado 2s (Figura 2.5) y en
este caso, la entropia del fluido disminuye.

2.2.2.1 Temperatura de descarga con enfriamiento

La temperatura final T2e es menor que T2 y/o que Tas, ésta depende del exponente politropico y de la
relacion de presiones, la expresion para obtenerla es

ne-1
T,, :T{ﬂ " } (2.15)
l<n, <y

2.2.2.3 Trabajo de flujo con enfriamiento

Como el exponente politrépico es ne < y, el trabajo de compresion es menor al del proceso de
compresion isoentropico, pero mayor al del proceso de compresion politropico, debido a que el area del
trabajo es menor para ne < y en el diagrama Pv (Figura 2.5).

TvdP <TVdP (2.16)
1 1

El trabajo de flujo con enfriamiento para 1 < ne < y se expresa como

ro = [viP =R, (E] R (2.17)

2.2.2.4 Trabajo de compresién con enfriamiento

Cuando un proceso de compresion es isotérmico, el trabajo es reversible (sin friccion), en cuyo caso
el trabajo real seria igual al ideal. En el caso de compresion con enfriamiento, en turbocompresores con
altas eficiencias de compresion, se puede considerar que la friccion es despreciable, y en consecuencia,
el trabajo de compresion es igual al trabajo de flujo, es decir

Tce = Tfe (218)

2.2.2.5 Calor rechazado

De acuerdo a la primera ley de la termodinamica, al despreciar los cambios de energia cinética y
potencial, se obtiene la siguiente expresion:
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Tee =Cp (TZe _Tl) F Orecn (2.19)

Por lo tanto, de la ecuacién (2.19), el calor rechazado se puede expresar de la siguiente manera
2e
qrech = J‘VdP - CP (TZe _Tl) = _Cn (TZe _Tl) (220)
1
en donde
-n
¢ —c (7 j
1-n,

Por lo tanto, para este caso se tiene que

2e
[vdP>c, (T, -T,)
1

Es evidente que al ser Tat < Te < Tas < To, el trabajo de compresion disminuya a medida que se rechaza
mas calor del proceso.

2.2.2.6 Eficiencia isotérmica

Para evaluar la eficiencia de los sistemas de compresién con enfriamiento se define la eficiencia de
compresion isotérmica, que es igual a la relacién entre el trabajo en un proceso de compresion
isotérmico reversible y el trabajo real de compresion politropica de un compresor con enfriamiento, esto

es
RT,In i} RT, In i}
2 R R
e =— = = n1 (2.21)
Tee h2e _hl n P .
—* RT|| 2| -1
ne -1 Pl

2.2.3 Compresion isoentropica; n =y

El proceso de compresion isoentrépico es el proceso de compresion adiabatico e irreversible, en el
que la entropia del sistema permanece constante. En las Figuras 2.3 y 2.4 se muestra este proceso en el
caso (c).

2.2.3.1 Temperatura de descarga

La temperatura de descarga se obtiene a partir de la ecuacion (2.9), sustituyendo n =y
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T, =Tz (2.22)

s =
en donde el exponente isoentropico de compresion X, se define de la siguiente manera

x=?=1_R (2.23)
v Cp

y la relacién de presiones se define como la relacion entre la presion de descarga y la presion de succién

sz (2.24)

2.2.3.2 Trabajo de flujo isoentropico

El trabajo de flujo reversible de compresion para que el fluido aumente su presion de Py a P2 se
obtiene de la integracion [ vdP con limites de integracién de 1 a 2s.

Y Y Y X X
= (Pv,.—P =—_R(T,.-T,)=| <4 |RT -1)=c,T, -1 )
Ttes 7_1( 2Vos 1V15) y—1 ( 2s 1) (}/—:J 1(7[ ) Cp 1(7[ ) (2.25)

2.2.3.3 Trabajo de compresion isoentrépico

Del balance de energia para un sistema abierto e isoentropico se obtiene la siguiente expresion
2s
t = [dh=c, (T, ~T,) =T, (7" 1) (2.26)
1

Debido a que la entropia del proceso permanece constante, el trabajo suministrado se convierte en
trabajo de flujo, por lo tanto, el trabajo de compresidn isoentropico es igual al trabajo de flujo
isoentrépico

T =1, =(yL_J RT,(7* -1)=c,T,(7*~1) (2.27)

Como el proceso es adiabatico y reversible, no existen perdidas de energia como son el trabajo sin
friccion, el calor de recalentamiento y el recalentamiento por friccion.

2.2.4 Compresion politrépico; n >y
2.2.4.1 Temperatura de descarga

La temperatura final T2 es mayor a la del proceso isoentropico Tos, T2 > Tas. La temperatura T2 se
expresa de la siguiente manera.

45



Andlisis de las irreversibilidades en un compresor centrifugo Capitulo 2

n-1

P, n
T ZT{FJ (2.28)

1

Para una relacion de presiones y una temperatura inicial dadas, la temperatura final T, aumenta a
medida que n aumenta

2.2.4.2 Trabajo de flujo

Cuando la compresion no es reversible ni adiabatica, el exponente politropico es mayor a y. La Figura
5 muestra este proceso de compresion que va de 1 a 2. El trabajo de flujo es igual al area bajo la curva
del proceso que es igual a la integral de vdP.

Integrando vdP del estado 1 al estado 2 se obtiene el trabajo de flujo que se expresa de la siguiente
manera
n-1
n P,

2 n
rfczlvdpzm—_lRT1 (Ej -1 (2.29)

Como n > y, el valor de este trabajo es mayor que el correspondiente a n = y, para los mismos valores
de T1y =, es decir

2 2s
IVdP > jvdP
1 1

2.2.4.3 Trabajo sin friccion

El trabajo sin friccion es la diferencia entre el trabajo de flujo politrépico y el trabajo de flujo
isoentropico, es decir,

n>y

T = J'vdP—TvdP

sin friccion

n-1 r-1
Tsin friccion :LRTI(” " _lj_LRTl(” 4 _1J (230)
n-1 y—1

2.2.4.4 Trabajo de compresion

Cuando se tiene un proceso adiabatico, el trabajo de compresion real se obtiene de la primera ley de
la termodinamica. Aplicada a un sistema abierto, con un flujo estable, sin cambios en la energia cinética
y potencial, se tiene que el trabajo de compresion es

r,=h,—h =c; (Tz _Tl) (2.31)
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o0 en funcion de la eficiencia de compresion isoentrdpica

7, =CP—T1(;z* -1) (2.32)
nsic

Al comparar el trabajo de compresion real con el trabajo de flujo, se encuentra que
7. > Tt
es decir

2
h,—h, > [vdP
1

El trabajo de compresion real es mayor que el trabajo de flujo debido a la friccion, lo que origina una
diferencia de energia térmica del fluido. A esta energia se le llama calor de recalentamiento y tiene como
efecto una mayor entalpia h2 y una mayor temperatura T» del fluido en la descarga.

2.2.4.5 Calor de recalentamiento

En un proceso de compresion real, se tiene un incremento de temperaturas debido a factores como la
friccion, el rozamiento y las colisiones intermoleculares, por lo tanto, habra cierta pérdida de energia
calorifica. El calor de recalentamiento qrec, Se cuantifica por la diferencia entre el trabajo de compresion
real y el trabajo de flujo (sin friccion), esto es:

O = [ dh— [vdP

n-1 n n-1
=c,T|7z" -1|-—RT|z" -1
qrec P 1[ j n—l l( j

En funcidn de la relacion de presiones y la temperatura de succion, y del calor especifico politropico se
tiene

n-1
Orec =ch1[7: n —1) (2.33)
0 bien, en funcion de la temperatura de succion descarga del proceso, el calor de recalentamiento es

qrec = Cn (TZ _Tl) (234)

con una capacidad calorifica politropica cn igual a

¢, =¢, (i%:) (2.35)
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2.2.4.6 El coeficiente de recalentamiento

El coeficiente de recalentamiento o s la relacion entre el calor de recalentamiento grec Y €l trabajo de
compresion isoentropico entre los mismos limites de presion

g = dree (2.36)

TCS

El valor de a se incrementa al incrementarse la relacion de presiones y disminuye cuando la
eficiencia de compresion isoentropica aumenta, sus valores se encuentran entre 0.01 y 0.24
aproximadamente.

2.2.4.7 Recalentamiento debido a la friccion

El recalentamiento debido a la friccion en el proceso de compresion es la diferencia entre el trabajo
de compresion real y el trabajo de compresion isoentropico

=7, -7, =Cp (Tz _Tl)_CP (Tzs _Tl) (2.37)

r=co(T,- T ) =C [(T,-T.)(1- 1) ] (2.38)

El recalentamiento debido a la friccion en un proceso adiabatico, representa el trabajo suministrado
adicional que compensa las pérdidas energéticas del proceso para una relacion de presiones dada. Este
concepto se retoma en un aparatado posterior, en el cual se muestra la representacion de las pérdidas
energéticas en un diagrama T-s a partir del analisis de areas para un proceso politropico en donde n > .

2.2.4.8 Eficiencia isoentropica

La eficiencia isoentrdpica de un proceso de compresion es la relacion entre el trabajo requerido para
elevar la presion de un gas a un valor especifico de forma isoentrépica y el trabajo real de compresion.
Cuando las variaciones de energia cinética y potencial del gas son despreciables y se considera gas
perfecto, el trabajo requerido por el compresor adiabatico es igual al cambio de entalpia o de
temperatura del proceso; entonces:

LN

1

4
T
n

(2.39)

LN

T h, —
nsiczﬁz 2 hl: —
TC hz_hl ﬂ.n _1

2.2.4.9 Eficiencia politropica

La eficiencia politrépica relaciona al trabajo de flujo y el trabajo de compresion real.

_ Tt
77pic -
[
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0 bien, la eficiencia politropica se puede expresar en funcién del exponente politropico n y del
exponente adiabatico y.

y-1 n
Y A | L 2.40
Mpic [y ](n_lj (2.40)

2.2.4.8 Irreversibilidad

La irreversibilidad es la energia no disponible para producir trabajo Gtil en un proceso. Para un
proceso de compresion adiabatico y de flujo estable, la irreversibilidad se define como

I =T,As; (2.41)

Este Gltimo concepto es primordial en este trabajo de investigacion, por lo tanto, se escribe y analiza
con mayor detalle a lo largo del escrito.

2.3 Pérdidas de energia de compresion en un diagrama T-s

En termodindmica se utilizan los diagramas temperatura-entropia o diagramas T-s, para visualizar los
cambios de temperatura y entropia especifica de un proceso termodinamico o de un ciclo completo.
Estos diagramas son una herramienta Util que permiten visualizar la energia térmica de los procesos. En
los diagramas T-s, los procesos isoentrépicos se representan con lineas verticales y los procesos
isotérmicos mediante lineas horizontales.

La Figura 2.6 muestra la diferencia entre un proceso de compresion isoentropica (n = y) y un proceso
politrépico (n > y) en un diagrama T-s. En el proceso de compresion isoentrdpica, no ocurre un aumento
de entropia al incrementar la presion y la temperatura del fluido. Por otro lado, el proceso de compresion
politrépica se caracteriza por un incremento de entropia, en consecuencia, la temperatura, el volumen
especifico y la entalpia del estado final de compresion son mayores que en el proceso isoentrépico.
Ademas, se menciond anteriormente, que el trabajo de compresion politrépica es mayor que el trabajo
de compresion isoentrépica, lo que significa que se requiere un mayor suministro de energia para
obtener la misma relacién de presiones en ambos procesos. Esta diferencia radica en que, en el proceso
de compresion politropica (n > y) existen irreversibilidades que provocan que, el trabajo requerido sea
mayor.

En este apartado se muestran los conceptos que diferencian al proceso de compresion politropica (n >
y) con el proceso de compresion isoentropica (n = y) en un diagrama T-s. Estos conceptos son: calor de
recalentamiento, el trabajo sin friccion, el recalentamiento por friccion y la irreversibilidad.
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Figura 2.6. Proceso de compresidn isoentrdpico (1-2s) y proceso politrépico (1-2) en un diagrama T-s

Para identificar la importancia del incremento de entropia en un proceso de compresion politrépica, la
Figura 2.7 muestra el area total que se encuentra por debajo de la isébara de alta presion P2, delimitada
por el incremento de entropia entre los estados 2s y 2. En esta figura se identifican cuatro areas en un
diagrama T-s: el area “a-b-c-d-a” es nombrada Ao; el area “1-e-b-a-1” como Agy; el area “2s-f-e-1-2s” es
Az; y el area “2s-2-f-2s” como As.

A continuacion se muestran las ecuaciones de las areas ya mencionadas. La base de cada area es el
cambio de entropia entre los estados 1y 2, este cambio de entropia es

T P
As=s,—s =c,In-2-RIn-2 (2.42)
1 1

A;
/’/”1/
4——)1-;—4/11
Ay
d c
| As | K

Figura 2.7. Anélisis por areas del proceso de compresion en un diagrama T-s

Con base a la geometria de cada area, las magnitudes se expresan de la siguiente manera;
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A= (T,)as, 243
A =(T,-T,)As, (2.44)
A, =(T, —T,)As, (2.45)
A= w (2.46)

El area “2s-2-c-d-2s” es el area total Ar, que es igual a la suma de las cuatro areas

R @a1)

La ecuacién (2.47) muestra que el area total es igual al promedio aritmético de las temperaturas de
descarga del proceso isoentrépico y del proceso politropico, multiplicado por el cambio de entropia. Lo
que resulta el area de un rectangulo de base As y una altura media de las temperaturas isoentropica y
politropica.

A continuacion, se describen las areas identificadas en el incremento de entropia utilizando las
ecuaciones (2.43, 2.44,2.45, 2.46 y 2.47).

2.3.1 Recalentamiento por friccion en un diagrama T-s

La Figura 2.8 muestra el recalentamiento por friccion que, genera el incremento de entropia del
proceso de compresion que se muestra en un diagrama T-s. El rea total que se encuentra por debajo de
la isobara P2, y esta limitada por el incremento de entropia As, es energia térmica que se genera por
efectos de friccion en el sistema. Todas las pérdidas energéticas que ocurren durante el proceso de
compresion se engloban en el area sombreada del diagrama T-s cuando no se tienen medios de
enfriamiento.

El area total de la ecuacion (2.47) resulta ser igual o proxima al recalentamiento debido a la friccion
de la ecuacidn (2.37), es decir,

r=A
r=c, (T, —TZS)E(B+—2-FZSJAS (2.48)

El signo de aproximacion en las ecuaciones (2.48), se debe al calculo del area Az y la divergencia de
las isébaras P1 y P2 en un diagrama T-s, siendo el area At mayor que r con diferencias menores al 1 %
cuando el cambio de entropia es menor a la unidad.
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(To+T5)/2

[ p— ;

Figura 2.8. Diagrama T-s del recalentamiento debido a la friccidn en un proceso de compresion

Las isobaras en un diagrama T-s no son lineas rectas, pero a pequefias diferencias de entropia el error
en el célculo del area As es insignificante, sin embargo, para procesos de compresion con cambios de
entropia significantes, se tiene que

A >r
2.3.2 Calor de recalentamiento en un diagrama T-s

El calor de recalentamiento es la diferencia entre el trabajo de compresion y el trabajo de flujo en un
proceso de compresion politrépico cuando n > y. Esto quiere decir que, parte del trabajo de compresion
del proceso no se emplea para elevar la presion del fluido, sino que éste se ve reflejado como calor
generando por efectos de friccidn, vibracién, turbulencia, y entre otros efectos que ocurren durante el
proceso.

El calor de recalentamiento (2.33) tiene un valor aproximado a la suma entre las areas B, Ao y A1 (ver
Figura 2.9)

Oec * A, +A+B (2.49)

Para encontrar una aproximacion del area total bajo la curva de la compresion politropica (1-2), se
determina el valor del area B.
(T,-T,)As

2

B= (2.50)

La Figura 2.9 muestra al area B en un diagrama T-s, en donde se muestra que el area B es mayor que
el area bajo la curva del proceso politrépico limitado por las temperaturas T1 y T».
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T P,
T, 2
T;s 2s
B
Pl
- n
7] E— < A,
T,
0 al A, b
d c .
f As | K
Figura 2.9. Area B en un diagrama T-s
Por lo tanto, el calor de recalentamiento se aproxima a
T,+T
Opec ® %AS (251)

En la Figura 2.10 se muestra el area que representa al calor de recalentamiento del proceso en un
diagrama T-s. Esta area la limita la isbbara de alta presion P2, el cambio de entropia As y la temperatura
de cero absoluto T =0 K.

2.3.3 Trabajo sin friccion en un diagrama T-s

El trabajo sin friccion es la diferencia entre el recalentamiento por friccion y al calor de
recalentamiento, esto graficamente se presenta como la siguiente diferencia de areas

Tsin friccion — r— qrec

Tsin friccion ~ Ar _(A\) + Ai + B)

Tain triccion = @AS (2.52)

La Figura 2.10 muestra el area correspondiente al trabajo sin friccion. En la figura se muestra que al
minimo incremento de entropia en una compresién politrdpica, tanto el trabajo sin friccion y el calor de
recalentamiento son fendmenos que coexisten en el proceso. Si el proceso se aproxima al proceso
isoentropico, el calor de recalentamiento y el trabajo sin friccion tienden a disminuir, de manera que en
el proceso isoentropico no se tiene ni calor de recalentamiento ni trabajo sin friccion, sino solo trabajo
de flujo reversible.
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T
, — »

P

As— s

Figura 2.10. Trabajo sin friccion y calor de recalentamiento en un diagrama T-s

Las aproximaciones en la ecuacion (2.52) se debe a la curvatura del proceso politrdpico, el area de
diferencia se muestra en la Figura 2.11 denotado con la letra C; siendo la diferencia entre la suma de las
areas Ao, A1, B y el calor de recalentamiento (ecuacion 2.51), esta diferencia forma parte del trabajo sin
friccion y se expresa de la siguiente manera

C :(A)+A1+ B)_qrec
- (—TZ ;leAs -cT, (”n; —1] (259

Es importante considerar esta area, ya que al aumentar el exponente politropico del proceso, el error de
la aproximacion tiende a crecer.

La Figura 2.11 también muestra al area D que se encuentra por debajo de la is6bara de baja presion a
lo largo del incremento de entropia. A bajos incrementos de entropia, se puede calcular el area D de la
siguiente manera

(Tz P1 T1

D= ) As (2.54)

La temperatura Top1 s la temperatura obtenida en un proceso isobarico bajo el mismo incremento de
entropia, por lo tanto, la expresion para obtener esta temperatura Topz1 €S

As

Ty = Tle; (2.55)

sustituyendo el (2.55) en (2.54) se obtiene
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As

T, e -1

D=——2As 2.56
> (2.56)

El area D forma parte del calor de recalentamiento, esta energia térmica no se encuentra entre las
isbbaras que limitan al proceso, lo que indica que es una irreversibilidad no generada por el cambio de
presion, sino por el hecho de que la entropia aumenta al existir un cambio de temperatura en un proceso
a presion constante.

f———As—— s

Figura 2.11. Areas C y D en un proceso de compresion en un diagrama T-s
2.3.4 Pérdida externa por temperatura de succién en un diagrama T-s

Por otro lado, debido a que el fluido de trabajo no se encuentra térmicamente en equilibrio con el
medio ambiente, se genera una pérdida de energia externa. La Figura 2.12 muestra a la energia no
aprovechada debida a la diferencia entre la temperatura inicial del proceso T y la temperatura de
referencia To, siendo T1 > To, provocando una pérdida de energia térmica conforme se tiene un
incremento de entropia. La expresion para calcular el area A; es dada en la ecuacién (2.44). Es
importante mencionar, que el area A; tiene la posibilidad de reducir al disminuir el incremento de
entropia del proceso y/o si la temperatura T1 se aproxima a la temperatura To. En cualquier caso se
tendria un menor trabajo de compresion y una mayor eficiencia de compresion.
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|—AS—| s

Figura 2.12. Area A;; pérdida de energia debido al desequilibrio térmico con el medio ambiente en un diagrama T-s
2.3.5 Irreversibilidad de la compresion en un diagrama T-s

La Figura 2.13 muestra al area Ao en el diagrama T-s. En este caso, la irreversibilidad representa la
energia no disponible debido a las condiciones termodinamicas en que se encuentra su entorno. EI medio
ambiente presenta energia cuando su temperatura es mayor al cero absoluto, por esto, cuando un sistema
incrementa su entropia, se obtiene esta energia que no sirve para producir trabajo Gtil ya que se
encuentra termodinamicamente en equilibrio con el medio ambiente en que se encuentra. En un proceso
de compresion esta energia representa el trabajo adicional que se le debe suministrar al proceso para
compensar la energia no disponible del medio ambiente. Esta energia se le llama irreversibilidad y en
termodinamica usualmente se representa por la letra i. La irreversibilidad de un proceso de compresion
adiabatico con n > y, se obtiene utilizando la ecuacion (2.41)

T
T,

W

S

Figura 2.13. Area Ay, irreversibilidad de compresion en un diagrama T-s
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Capitulo 3

3. Eficiencia de compresion

3.1 Eficiencia de una turbomaquina

Para evaluar un proceso, es necesario establecer un parametro que indique la aproximacién que éste
tiene con respecto a un proceso de referencia, el cual puede ser un proceso idealizado que opere bajo las
mismas condiciones. Para las turboméaquinas existen distintos tipos de eficiencias de acuerdo a las
caracteristicas de referencia que se quieran evaluar del equipo, por ejemplo:

e De acuerdo a los limites fisicos del proceso.
Es decir, comparacion por componente, etapa 0 por equipo.
e Proceso con el cual se compara.
Proceso isoentrdpico, politrdpico, isotérmico, o de otro tipo.
e Energia atil segun la aplicacion.
Definiendo el tipo de energia significante para el proceso.
e Consideracion de pérdidas externas.
Como son fugas, friccion en rodamientos, en la caja de transmision, acoples, etc.

Ademas, la eficiencia de una turbomaquina se puede expresar como un producto de las eficiencias de
los procesos que conforman su operacién, es decir:

nturboméquina :nmecanica 77v0|umétrica 77isoentrépica (3'1)

En donde, cada eficiencia evalta distintos aspectos de la turboméquina, por ejemplo, en el caso del
compresor, la eficiencia mecanica evalta el proceso de trasmision de potencia mecanica suministrada al
equipo considerando las pérdidas mecanica existentes; la eficiencia volumétrica evalla la potencia
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suministrada considerando que existen fugas en el equipo; y la eficiencia isoentrépica evalua el
desempefio energético del proceso de compresion, considerando que el proceso es irreversible. En
compresores, la eficiencia es la relacion entre el proceso de comparacion o referencia y el proceso de
compresion real.

_ Proceso de referencia
Proceso real

(3.2)

3.2 Definiciones de eficiencias de compresion

3.2.1 Eficiencia isotérmica

Para evaluar la eficiencia de los sistemas de compresion con enfriamiento se define la eficiencia de
compresion isotérmica, que es igual a la relacién entre el trabajo en un proceso de compresion
isotérmico reversible y el trabajo real de compresidn politropica de un compresor con enfriamiento, esto
es

RT, In (PZJ
Mie = h — Orech (isotérmico) _ |:>1

Tee CP (TZe _Tl) - qrech ne RT ”% _1
n-1 "

e

(2.21)

El proceso de referencia es el proceso de compresion isotérmico reversible, que es un proceso
idealizado; siendo este proceso en donde se emplea la menor cantidad de trabajo en una compresion.

3.2.2 Eficiencia isoentropica

La compresion isoentropica es el proceso de referencia para obtener la eficiencia de compresion
isoentropica. La eficiencia de compresion isoentropica es la relacion entre el trabajo requerido para
elevar la presion de un gas a un valor especifico de forma isoentropica y el trabajo real de compresion.

T
— _Cs
77sic -
T

c

Cuando las variaciones de energia cinética y potencial del gas son despreciables y se considera gas
perfecto, el trabajo requerido por el compresor adiabatico es igual al cambio de entalpia o de
temperatura del proceso; entonces:

y-1

n-1

ae = Tf—_r:ll ST (2:39)
2 " -1
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3.2.3 Eficiencia politropica

El concepto de la eficiencia politropica nace de la necesidad de comparar a las maquinas con
diferentes relaciones de presiones (la eficiencia isoentrépica depende de la relacién de presiones).

3.2.3.1 Divergencia de isobaras en diagrama h-s

En la Figura 3.1 se muestra un proceso de compresion politrépica y un proceso de compresion
isoentropica en un diagrama h-s. En éste se muestran las presiones de succion P1 y de descarga Ps, asi
como las isobaras intermedias del proceso P2, Ps, P4y Ps. El proceso de compresion politropica se
encuentra divido por pasos; cada paso se define por cada cruce entre el proceso con cada isobara. Entre
cada paso del proceso se muestran las diferencias de entalpias siguiendo una trayectoria politrépica y
una trayectoria isoentrépica. En el diagrama se muestra que a medida que aumentan la entalpia y/o la
entropia de un gas, la separacion entre sus isobaras es cada vez mas evidente. Por ejemplo, el cambio de
entalpia del proceso de compresion politrépica es mayor que al cambio de entalpia del proceso de
compresion isoentropica, es decir, 4hc > 4hes. La diferencia de entalpia entre estas dos, es la entalpia
debido a la divergencia isobarica Ahgiy.

La ecuacion de Gibbs explica la divergencia de las isobaras en el diagrama de Mollier. Esta se
expresa de la siguiente manera:

Tds = du + Pdv (3.3)

Diferenciando a la entalpia, h = u + Pv, se obtiene:
du = dh—vdP — Pdv (3.4)

Sustituyendo (3.4) en (3.3) se obtiene a la diferencial de entalpia en funcion de la temperatura, de la
diferencial de entropia, del volumen especifico y de la diferencial de presién

dh =Tds +vdP (3.5)

A lo largo de una isobara, dP = 0. Entonces, para un proceso a presion constante y dividiendo entre
ds, de la ecuacién (3.5) se obtiene la pendiente

dh
habll B .
(dsl )

En un gas perfecto, la entalpia es proporcional a la temperatura (h = ¢,T), por lo tanto, de (3.6) a
medida que el cambio de entalpia es mayor, mayor es la pendiente de la isébara, lo que explica su
divergencia.

La divergencia de las is6baras tiene al menos dos consecuencias importantes en los compresores:

e una etapa de compresion es mas eficiente que la compresion completa y que

e la compresion es mas eficiente a bajas temperaturas que a altas temperaturas (ver Anexo A.1)
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Por ejemplo, si se toma la eficiencia isoentrépica de una etapa de compresién, con un incremento
isoentropica de entalpia, Ahss, que va del estado 1 al estado 2’ y un incremento de entalpia del proceso
real, Ahy, que va del estado 1 al estado 2 (Figura 3.1), la eficiencia se expresa como

A
77sic,l = hls (3.7)
Ahy
y la eficiencia isoentrdpica de todo el proceso de compresion es
_Ahy (3.8)
77SIC Ah ‘

C

Debido a la divergencia isobarica se tiene que, 7., > 7, ; €s decir, la eficiencia de una etapa es mayor
que la eficiencia de todo el proceso de compresién

h

Figura 3.1. Divergencia de isobaras en proceso de compresion en diagrama h-s

Para cada incremento de presién, el cambio de entropia es cada vez mayor, por lo tanto, se requiere
de un mayor trabajo de compresion. Es por esto, que la compresion con enfriamiento después de cada
etapa de compresién, es una util aplicacion cuando se requiere disminuir el trabajo suministrado. De
hecho, que la compresion sea mas eficiente a bajas temperaturas y la expansion a altas temperaturas
explica la importancia de dos mejoras comunes en los ciclos termodinamicos como son: el
interenfriamiento en la compresién y la postcombustion en la expansidn para turbinas de gas.

Del mismo modo, en cada paso de la compresion politropica, el cambio de entalpia politrépica es
mayor al cambio de entalpia isoentrdpica, lo que resulta que

Ah, > ZﬁlAhis

i=1
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De esta manera, la eficiencia de compresion politropica se define como la eficiencia isoentrdpica de una
etapa infinitesimal que se mantiene constante en todo el proceso:
dh, dT,

_ S

e = 4n T 4T

(3.9)

Para gas ideal en un proceso isoentropico se cumple que

T
71 =cte
r

P

y en forma diferencial

dT, _y-1dP
T y P

(3.10)

al despejar dTs de (3.10) y sustituyendo en (3.9)
dT _y-1dP

77pic T 7 P

como la eficiencia politrpica es constante al integrar del estado 1 al estado 2, se obtiene

rt

In[PZJ ’
_\R

T _[R )™ (3.11)
T (R

comparando la ecuacion (3.11) con la ecuacion (2.9), se tiene que

n-1 y-1

(ij " :(ijy o (3.12)
R R

es decir, para que se cumpla la igualdad, los exponentes deben ser iguales

n-1_ y-1

n 4 npic
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De este modo, la eficiencia politropica se puede expresar en funcién del exponente politrépico n, del
exponente adiabatico y.

y-1 n
Y A | L 2.40
Mpic [y ](n_lj (2.40)

La eficiencia politrépica se puede interpretar como una medida de la calidad del disefio y refleja el
estado del arte de una maquina, y es Gtil para comparar entre maquinas con la misma aplicacion.

3.2.3.2 Relacidn entre eficiencia isoentrdpica y politropica

La ecuacidén (2.40) muestra que existe una relacion entre el proceso politropico y el proceso
isoentrépico mediante el exponente adiabatico y. Despejando (y-1)/y de (2.40) y sustituyendo en (2.39),
se obtiene a la eficiencia de compresion isoentrépica en funcién de la eficiencia de compresion
politrépica

Uplc(n_l)

r " -1 -1
Nge = = (3.13)

n-1 X

T _1 ﬂ_']pic _1

0 bien, la eficiencia de compresion politropica en funcion de la eficiencia de compresion isoentrdpica

n-1
|n|:77$ic(ﬂ' n —1]+1}
7/]pi(: = n-1
In[ﬂ n j

La Figura 3.2 muestra a la eficiencia de compresion politropica en funcidén de la eficiencia de
compresion isoentropica a distintas relaciones de presiones para unas condiciones de succién dadas. En
esta figura se muestra que en cualquier punto de las lineas de relacion de presiones constante, la
eficiencia de compresion politropica siempre es mayor que la eficiencia de compresion isoentropica,
ademas de que la diferencia entre estos pardmetros es menor para relaciones de presiones menores. Por
ejemplo, el punto A se encuentra a una relacion de presiones 4 y la eficiencia isoentrdpica es de 0.78
mientras que la eficiencia politropica es de 0.817. Por otro lado, el punto B se encuentra a una relacién
de presiones de 10 con una eficiencia isoentrépica de 0.84 y una eficiencia politropica de 0.882. Las dos
eficiencias de compresion son iguales cuando el proceso de compresion es isoentrépico n = y, es decir,
Hpic = Nsic = 1.

(3.14)
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Figura 3.2. Eficiencia de compresion politropica en funcion de la eficiencia de compresidn isoentrépica
3.3 Eficiencia diabética

Generalmente, la eficiencia de compresion en el analisis energético la consideran con un flujo de
calor despreciable y las eficiencias para evaluar un proceso diabatico usualmente no son mencionadas.
La mayoria de los articulos técnicos describen al proceso de compresion mediante un anélisis
isoentropico, sin embargo, la clasica eficiencia isoentropica tiene deficiencias cuando se trata con flujos
diabaticos.

Las condiciones diabaticas en los compresores son el resultado del gradiente de temperatura entre el
compresor y otros equipos que se encuentren a una mayor temperatura, involucrando flujos de calor
tanto por radiacion, conduccion y conveccién hacia éste. La transferencia de calor al compresor causa un
aparente decremento en la eficiencia isoentropica, debido a que se obtiene una mayor diferencia de
temperaturas del flujo en el proceso de compresion. Ademas, a medida que el gas se calienta, el trabajo
requerido para el incremento gradual de presién es mayor. A esto se le conoce como efecto de
recalentamiento (Hall y Dixon, 2013).

En la Figura 3.3 se muestran las temperaturas de descarga de un compresor centrifugo experimental
de siete etapas que es expuesto a un suministro de calor proveniente de un motor eléctrico conectado a
éste. La figura muestra que las temperaturas varian con respecto al flujo volumétrico y a las distintas
velocidades de giro. Las curvas generadas en la parte inferior del grafico son las temperaturas de
descarga estimadas de acuerdo a las caracteristicas operativas tedricas del compresor considerandolo
como un sistema adiabético, estas curvas muestran diferencias entre las temperaturas de descarga
menores a 5 °C. Las curvas de la parte superior del grafico, son las temperaturas de descarga medidas
experimentalmente, cuyas diferencias de temperaturas de descarga alcanzan a ser hasta de 10 °C. Esta
diferencia de temperatura tiende a ser menor para mayores velocidades de giro, por ejemplo, a 3,300
rpm las temperaturas de descarga muestran una diferencia de -4.3 °C al cambiar el flujo volumétrico de
0.004 a 0.0243 m?/s, mientras que las temperaturas de descarga estimadas, la diferencia es de -3.9 °C
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para el mismo cambio de flujo volumétrico de aire. Las diferencias entre las temperaturas estimadas y
las medidas se deben al calor que es suministrado por el motor eléctrico hacia el cuerpo del compresor
durante su operacion. Las temperaturas medidas pueden provocar errores al evaluar los pardmetros de
desempefio energético del equipo, esto ocurre, si en los modelos de desempefio utilizados no se
considera el calor suministrado, lo cual, es muy comun encontrar en la literatura.
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Figura 3.3. Temperatura de descarga en un compresor centrifugo con transferencia de calor
3.3.1 Analisis de la eficiencia diabatica

En un proceso de compresion entre el estado de entrada o de succion 1, y el estado de salida o de
descarga 2, la eficiencia de compresion se define como el trabajo que requiere un compresor que opera
de manera ideal en comparacion con el trabajo real; con la idea de que un compresor sometido a un
proceso hipotético ideal requiere un menor trabajo de compresion que un proceso real con disipacion de
energia por friccion. El trabajo o potencia real se considera invariablemente como la potencia o el
trabajo del eje del compresor, pero se tiene mas dificultad en la definicion de un proceso de referencia
que sea considerado como un proceso ideal. En general, hay tres procesos de referencia que se pueden
usar para definir el proceso de compresion ideal: un proceso isoentrépico, un proceso politropico o un
proceso isotérmico. Ver Figura 3.4.

Si se desprecia el cambio de energia cinética en la compresion y se consideran sélo las pérdidas
internas, la definicion general de eficiencia del compresor estatico-estatico se establece como

_ Trabajo de flujo
Trabajo real de flecha

C

El denominador es el trabajo real que se suministra al compresor mediante un eje mecanico y el
numerador es el trabajo de flujo (o trabajo vdp) requerido para producir el aumento de presién en el
proceso ideal elegido. La diferencia entre los procesos isoentrdpico, politrpico e isotérmico se relaciona
con los diferentes caminos de integracion utilizados para la integracion del estado inicial al estado final
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del proceso. El proceso politropico determina el trabajo integrando a lo largo de la ruta de compresion
desde el estado 1 al estado 2; el proceso isoentropico considera un proceso de referencia ideal a entropia
constante entre el estado 1 y un estado imaginario 2s; y el proceso isotérmico entre el estado 1y el
estado 2t considera un proceso diabatico con rechazo de calor, en donde la temperatura del gas
permanece constante durante todo el proceso de compresion. Debido a la divergencia de las lineas de
presion constante en el diagrama h-s, el proceso isotérmico en realidad requiere menos trabajo que el
proceso isoentrépico como se menciona en el Capitulo 2. EI proceso isotérmico es reversible y siempre
es diabatico con rechazo de calor, el proceso isoentropico es adiabatico y reversible, y el proceso
politrépico puede ser diabatico o adiabatico y reversible o irreversible.

Pz

h 2

2s

2t

R}

Figura 3.4. Procesos de compresion. 1-2t: isotérmica, 1-2s: isoentrdpica y 1-2: politrépica
3.3.2 Eficiencia isoentropica diabatica

El uso de un proceso isoentropico como un proceso de referencia para describir un flujo diabatico
reversible es claramente erréneo, ya que un flujo diabatico reversible no tiene entropia constante. El
estado imaginario o hipotético 2s, tiene la misma presion de salida que el proceso real y tiene la misma
entropia que en el estado inicial. La segunda ley formulada en términos de la ecuacion de Gibbs es

dh =vdP +Tds

El proceso isoentrépico describe el trabajo ideal de una maquina adiabatica, sin pérdidas de energia y
sin aumentos de entropia. Para un proceso de entropia constante, se tiene

dh=vdP

o0 bien,

h,, —h, = TVdP
1
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El trabajo y la transferencia de calor del proceso estan definidos por la primera ley de la
termodinamica. Para un proceso de flujo estable en un sistema abierto la primera ley se expresa de la
siguiente manera

1
Tc+qsum=h2—hl+5(022—012)+g(22—21) (3-15)

Despreciando cambios de energia cinética y potencial se tiene
Te + Qsum :hZ _hl (3.16)

En un proceso adiabatico (gsum = 0), la entrada de trabajo es igual al cambio en entalpia por unidad de
masa. De esta forma, se determina la expresion para la eficiencia isoentropica, que es comdnmente
Ilamada eficiencia adiabatica (ecuacion 2.39)

2s

jvdP
Ahs 1 h2$ — hl

nSiC:E:hz_hl: hZ_hl

o bien, considerando cp constante

T,,-T,
Msic T, T, (3.17)

Sin embargo, en la compresion diabatica la potencia del eje ya no es igual al cambio de entalpia,
entonces el denominador de (3.17) no es el apropiado para un flujo diabatico. La entalpia y el aumento
de temperatura medida sobreestiman la entrada de trabajo real debido al calentamiento provocado por la
adicion de calor y esto se debe restar para obtener una medida adecuada de la eficiencia isoentrdpica
diabética. Varios autores han intentado hacer una correccion para este efecto. Despreciando los términos
de energia cinética y potencial para un flujo con transferencia de calor la "eficiencia isoentrdpica
diabatica" estaria dada por

th — hl _ TZs _Tl

Ny = = (3.18)
‘ (hz_hl)_qsum (T2 —Tl)—M
P
0 bien
= 1 = ! 3.18
nsq B 1 qsum - 1 qsum ( . )

Msic h25 - hl Msic CP (TZS _Tl)

Por otro lado, el flujo diabatico reversible (sin pérdidas de energia) no es isoentropico, entonces no
hay justificacion para usar un proceso isoentropico como referencia para el trabajo ideal requerido por
un proceso diabatico reversible. Un proceso con la misma transferencia de calor que el proceso real pero
sin pérdidas de energia, se debe usar como referencia, pero éste no seria isoentrépico. El proceso
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correcto de comparacion incluiria la transferencia de calor, en el proceso de 1 a 2sq en lugar del proceso
de 1 a 2s, como se muestra la Figura 3.5.

2sq

j vdP

Tsq Zm (3.18)

2s
2s 1

Figura 3.5. Proceso diabatico de referencia, 1-2gs.

La eficiencia isoentropica utilizada comunmente para el analisis de un flujo diabatico resulta
inadecuada. Probablemente es por esta razon que en muchas publicaciones de turbomaquinaria se utiliza
el término eficiencia adiabatica en lugar del término eficiencia "isoentropica” (Casey y Fesich, 2010).

3.3.3 Eficiencia politropica para la compresion diabatica

La diferencia entre el andlisis politrépico y el analisis isoentropico es que el valor del estado final de
la compresion, es el estado real del gas al final del proceso de compresion, estado 2. La integracion de
vdP a lo largo de la trayectoria politropica del proceso, permite que el analisis tome en cuenta tanto a la
transferencia de calor como a las irreversibilidades del proceso, sin requerir de un estado de referencia
imaginario.

La ecuacion de Gibbs se puede integrar a lo largo de la trayectoria de compresion real para dar

h, —h = jvdP +des = .Z[VdP + .2[(Tds)q + f[(Tds)irrev (3.19)
1 1 1 1

1

en donde
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vdP = trabajo de flujo
(Tds)_ = adicion de calor
q

(Tds). = irreversibilidades del proceso

irrev

P N — N C— N

Mientras que el cambio de entalpia se determina s6lo por el estado inicial y final del proceso, el
término de trabajo de flujo vdp y los términos de produccién de entropia Tds dependen de la trayectoria
de integracion entre el estado inicial y final. EI término de produccion de entropia incluye tanto el
cambio de entropia debido a la transferencia de calor como el cambio de entropia debido a los
mecanismos de pérdidas irreversibles, es decir

(3.20)

irrev

Tds = (Tds), +(Tds)

Por otro lado, la primera ley de la termodindmica para un proceso de compresion diabatico considerando
el cambio de energia cinética es

1
T+ Osum =h2_h1+§(022 —Clz)=h02—h01 (3.21)

Sustituyendo la ecuacion (3.19) en la ecuacién (3.21), e igualando el término ff(Tds)q = (sum, S€ Obtiene
la siguiente expresion

(Tds) +1(C§ -cf) (3.22)

T, = .!%vdP + "

- C— N

Entonces, el suministro de trabajo al compresor es la suma de trabajo de flujo, del trabajo perdido por
irreversibilidades y en ocasiones de un aumento en la energia cinética. La transferencia de calor al
compresor en realidad no aparece explicitamente en la ecuacién (3.22). La cantidad de transferencia de
calor se encuentra implicita en la trayectoria de integracién del estado 1 al estado 2, por lo que influye
tanto en el trabajo de flujo como en las irreversibilidades del proceso.

Por lo tanto, la eficiencia para un compresor con un flujo diabatico, que incluye las diferencias de
energia cinética, es

( 1
fvdP+E(c§ -cf)
1

Mpic = =1-

Tc Te

(3.23)

donde el aumento de la presion util y el cambio asociado en la energia cinética se expresan como una
fraccion del trabajo de compresion real. Esta expresion es valida tanto para un proceso adiabatico como
para un proceso diabatico, ya que la transferencia de calor no aparece explicitamente en la ecuacion
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(3.23). Esta ecuacion tiene la enorme ventaja de que se muestra claramente la disipacién de energia por
irreversibilidades.

De esta manera, las pérdidas son simplemente la disipacion de energia como una fraccion del trabajo
del eje suministrado, con o sin transferencia de calor, y se expresa de la siguiente manera:

P C— N

(Tds)

irrev

=1-7,0 (3.24)

[

Los téerminos del trabajo de flujo y del trabajo perdido por irreversibilidades, requieren que se realice
la integracién a lo largo de la trayectoria del proceso. En algunos casos, la informacién de experimentos
0 simulaciones puede estar disponible y los estados intermedios del proceso real pueden ser conocidos.
Sin embargo, en la practica no hay informacion disponible sobre los estados intermedios en una
méaquina, debido a esto, el proceso real se aproxima mediante un proceso politropico para esta
integracion.

3.4 Eficiencia politropica aparente

Es conveniente tener en cuenta, si el proceso de compresion a evaluar se trata de un proceso diabatico
0 adiabatico. Si en el célculo de la eficiencia politropica se toma como referencia el exponente
politropico n, y el exponente adiabéatico y (ecuacion 2.40), la eficiencia de compresion politropica puede
resultar ser una eficiencia de compresion politropica aparente

n y-1 vdP
n-1 y dh

Migr = (3.25)

La eficiencia de compresion politropica relaciona el trabajo util del fluido y al trabajo real
suministrado. La ecuacion (3.25) en si representa la eficiencia politropica del proceso de compresion
adiabatico, en donde se requiere una contribucion de trabajo de oz =dh; sin embargo, como se
menciona anteriormente, para el proceso de compresion diabatico esto es incorrecto. Despejando al
trabajo de compresion de la definicion de la eficiencia (2.40) politropica del proceso de compresion con
energia cinética despreciable se tiene

or, L p (3.26)
77pic

Si en el proceso existe una contribucién de calor 6q, se puede utilizar la relacion de transferencia de
energia modificada propuesta por Christians en el 2012. La relacién de transferencia de energia
modificada es la relacion entre el calor y el trabajo de un proceso en un sistema abierto

K—_%9__4a (3.27)
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En donde &q es de signo positivo si en el sistema hay un suministro de calor y es negativo si el calor es
rechazado del sistema. Por lo tanto, (- K’) describe un proceso de compresion con suministro de calor y
(+ K’) a un proceso de compresion con rechazo de calor. El coeficiente de transferencia de energia
modificada puede alcanzar valores de hasta -0.35 en turbocargadores, de acuerdo a las referencias del
Anexo B.

Retomando que en un proceso de compresion diabatica, dh = Jzc + dq; la eficiencia politropica
aparente del proceso de compresion de la ecuacion (3.25) se puede expresar en funcién de la eficiencia
politrdpica real y de la relacion de transferencia de energia modificada, al sustituir &zc de la ecuacion
(3.26) y 6q de la ecuacidn (3.27), se obtiene la siguiente expresion

n 7_1_ npic

= (3.28)
n-1 y 1-K'

npic* =

Cuando la transferencia de calor no es precisamente conocida e incluso se supone que no existe, los
datos obtenidos de prueba, definen una eficiencia politropica de #pic, pero en realidad la eficiencia
politropica real es #pic, teniendo como factor a la relacion de transferencia de energia modificada K. Por
lo tanto, la eficiencia de compresion politropica real es

i :(1_ K')npic* (3.29)

3.4.1 Casos especiales del analisis politropico

Los procesos politropicos con distintos valores del exponente politropico n y sus eficiencias
politropicas aparentes y reales se muestran en la Tabla 3.1. Los casos a), b) y f), son procesos con
rechazo de calor, por lo que K’ toma valores positivos en la ecuacion (3.27). Enel caso a) K’ =1, la
eficiencia de compresion politropica real da como resultado un valor igual a cero. Sin embargo, en los
casos a) y b) se consideran procesos reversibles y para evaluar dichos procesos se suele emplear la
eficiencia de compresion isotérmica 7. En el caso c) el valor de K’ es igual a cero, debido a que se trata
de un proceso adiabatico. En el caso d) puede haber tanto suministro como rechazo de calor, por lo
tanto, el valor de K’ puede ser positivo 0 negativo, sin embargo, el valor absoluto de K’ resulta ser
menor a uno. Finalmente, en el caso e) la eficiencia politropica real depende s6lo del valor de K’ debido
a que el valor de la eficiencia politrépica es de R/cp, mientras que en el caso g) no importa cual sea la
transferencia de calor, ya que al no existir un cambio de presién, la eficiencia politropica real del
proceso esta indeterminada. En la Tabla 3.1 se presentan las diferencias entre ambas eficiencias,
identificarlas permite evitar que se cometan errores al evaluar la eficiencia politropica en un proceso
diabatico, debido a esto, es necesario considerar el factor de correccion (1 - K’) en la eficiencia
politropica aparente.

3.4.2 Eficiencia politrépica aparente en funcion de la relacion dindmica de flujo

Si ademas de la transferencia de calor en el proceso de compresion, se considera importante la
energia cinética del fluido, la eficiencia politropica aparente de compresion debe incluir a la relacion
dindmica de flujo, ésta se expresa de la siguiente manera
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d(ec)
0Ty,

x= (3.30)

La relacion dinamica de flujo alcanza valores de alrededor de 0.8 en turbocargadores centrifugos, en
donde, se alcanzan relaciones de presiones menores a 2 y la velocidad a la que el flujo es descargado es
relevante. En compresores centrifugos empleados para aviacion, con relacion de presiones 1.2 a 4, la
relacion dinamica de flujo puede alcanzar valores hasta de 0.5.

Tabla 3.1. Eficiencia politrépica con trasferencia de calor

Eficiencia politrdpica Eficiencia politrdpica
Caso Exponente Proceso Ecuacion aparente real
npic~ = [N(y-1))/[y(n-1)] npic = (1-K") npic*

a n=1 isotérmico  Pv = const Hpic* = 0 pic = 0
b l<ne<y enfriz(r);iento 1< ppicr < o0 0 <rpic < 1
Cc n=y isoentropico  Pv?” = const Hpic = 1 Mpic = 1
d y<n<oo  politrépico (Dl < npicx< 1 (I-K)(y-Dly<mpic< 1
e n=+o isometrico v = const npicx = (y=1)Iy npic = (1-K")(y—1)y
f-o<ne<O 0 < nppic < (y-1)ly 0 < npic < (1-K")(y-1)ly
g n=0 isobarico P = const pic* = 0 pic = 0

Definiendo a la eficiencia politropica de compresion como la relacion entre el trabajo de flujo y el
trabajo real, la expresion es la siguiente

T
=_r (3.31)
T

c

npic

o0 bien, en términos diferenciales es

Cuando el fluido comprimido, experimenta un importante cambio en su energia cinética, el trabajo de
flujo y el trabajo de compresion deben incluir el término asociado a este tipo de energia. En este caso, la
eficiencia politrdpica de la ecuacion (3.31) se expresa de la siguiente manera

_ vdP+dec
Toie = 4h 1 dec 59

o bien
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vdP + yor,,
dh+ yor, —oq

77pic =

Sin embargo, la eficiencia politropica aparente de la ecuacion (3.25), se reescribe de la siguiente manera

VdP _ (1_/1/)5ch
dh o7, +5q— yor,,

Mpiee = (3.32)

Dividiendo entre oz, tanto al numerador como al denominador del término derecho de la ecuacion
(3.32), se obtiene a la eficiencia politropica aparente en funcion de la eficiencia politropica real, es decir

1-x
ot = oK) 3.33)
4
77pic

Despejando de la ecuacion (3.33) a la eficiencia politropica real, se obtiene

_ M picx (1_ K l)
pic = ? (3.34)
X 77p|c*/1/

En la Figura 3.6 se muestra a la eficiencia politropica en funcion de la relacion dindmica de flujo,
para eficiencias politrépicas de 0.2, 0.4 y 0.6 y para relaciones de transferencia de energia modificadas
de 0, -0.2 y -0.3. En este diagrama se muestra que para una eficiencia politropica aparente constante, la
eficiencia politropica real es mayor para relaciones dinamicas de flujos mayores y menores valores de
relaciones de transferencia de energia modificados. También se muestra que para una relacion dinamica
de flujo constante, la eficiencia politropica real es mayor para una eficiencia politropica aparente mayor.

Ui pic*

- oz

Figura 3.6. Eficiencia politropica en funcion de la relacién dinamica de flujo
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3.5 Eficiencia politropica en un diagrama h-s

En la Figura 3.7 se muestra la curva 1-2 que representa un proceso de compresion con n >y en un
diagrama h-s. La particularidad de este proceso es que en cualquier punto de la curva, la relacion
Assc/Asac es igual a una constante; Asgc es el cambio de entropia del estado B y el estado C, Asac es el
cambio de entropia del estado A y el estado C. La diferencia entre Asacy Assc €S Asag. L0s estados A, B
y C comparten el mismo valor de entalpia pero tienen distintas presiones y en consecuencia tienen
distinta entropia. El estado A tiene la misma entropia que el estado 1, el estado B tiene la entropia
correspondiente a la interseccion de la linea isoentalpica con la curva del proceso, y el estado C tiene la
entropia correspondiente al proceso isobarico. Ver Figura 3.7.

P:

h

hy

h

Figura 3.7. Diagrama h-s de un proceso de compresion

A continuacion muestra la obtencidn de los cambios de entropia Asac, Asas Y Assc en los casos A), B)
y Q).

Caso A) Cambio de entropia Asac

El incremento de entropia del estado A al estado C, es el mismo que el del estado 1 al estado C, por
lo tanto, siguiendo la is6bara P1, el cambio de entropia de un gas ideal es

ds:cpd—T—Rd—P
T P

Debido a que se trata de un proceso isobarico, el término dP es igual a cero; por lo tanto,

ds:cpd—T
T

Con limites de integracion de T1 a T, se obtiene el cambio de entropiade Aa C
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T
AS,. =Cp In— (3.35)
Tl

Caso B) Cambio de entropia Asas

Ahora siguiendo la trayectoria politropica del estado 1 al estado B, el cambio de entropia se obtiene
de la siguiente manera:

A partir de la ecuacion de Gibbs,
Tds =dh—vdP (3.36)
Al despejar la diferencial de entropia especifica, se obtiene

ds=30_Vap (3.37)
T T

de la eficiencia politropica de un proceso de compresion adiabatica con energia cinética despreciable, se
tiene que

vdP =17,;.dh (3.38)

Sustituyendo (3.38) en (3.37) se obtiene la ecuacion de Gibbs en funcion de la eficiencia politropica y de
la diferencial de entalpia

Tds = dh - 77,,.dh = (1—7,,.)dh

Despejando ds y después integrando de T1 a T se obtiene el cambio de entropia de A a B

ds = (1_77pic )%
T
AS,5 = (1175 ) In— (3.39)

1

Caso C) Cambio de entropia Asgc

El cambio de entropia Assc es la diferencia entre el cambio de entropia Asac (ecuacion 3.35) y el
cambio de entropia Asag (ecuacion 3.39), es decir

ASge =AS,. —AS,,

o bien

Ay Gy m(}j_cp (1_npic)m(}j “e[1-(1,, )}m[}]

1 1 1
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Por lo tanto, el cambio de entropia del estado B al estado C es

ASge = Cp1,c IN G_-—J (3.40)

1

Al dividir los cambios de entropia Asas Y Assc en Asac se obtienen las siguientes relaciones

(-7, )Co In;_r

ASAB 1
= =(1-n, (3.41)
ASyc C In1 ( pC)
P Tl
A CP Inlnpic
Sec _ 1 —. (3.42)
AS T pic
AC CP |n7
T

1

Las ecuaciones (3.41) y (3.42) muestran que para un gas ideal, la eficiencia politropica de un proceso
de compresion adiabatico con energia cinética despreciable, puede ser visualizada en un diagrama h-s (0
T-s para gases perfectos) mediante los cambios de entropia mencionados anteriormente. La ecuacion
(3.41) se puede relacionar con las irreversibilidades del proceso de compresion como se demostré en la
ecuacion (3.24). Esto quiere decir que entre menor es la relacion Asas/Asac, mayor es la eficiencia

politrépica y menor es la relacion de las irreversibilidades con respecto el trabajo suministrado (ecuacion
3.24).

3.5.1 Cambio de entropia en funcion de la eficiencia politrépica

Como se menciona anteriormente, en un proceso de compresion adiabatico con n > y el cambio de
entropia se puede calcular siguiendo una linea isoentalpica en un diagrama h-s como se muestra en la
Figura 3.8. Para una entalpia dada, el cambio de entropia depende del aumento de presion de presion del
proceso. Despejando dh de la ecuacion (3.38) y sustituyendo en (3.36) se tiene que

Tds = Y9 _yap

npic

Despejando vdP, la diferencial de entropia es

1-n..
ds = ﬂ Vd_P
77pic T

Al considerar al aire como un gas ideal, v/T = R/P, se tiene

1-n1.
ds = ﬂ Rd_P
77pic P
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)
Figura 3.8. Incremento de entropia siguiendo una linea de entalpia constante

Con limites de integracion en los estados de succidn y descarga correspondientes; el cambio de

entropia en funcion de la eficiencia politropica y de la relacion de presiones para un proceso de
compresion resulta

1-n..
As:[ﬂ]mnn (3.43)

Por otra parte, si el cambio de entropia de un proceso de compresion se obtiene siguiendo una isobara en
un diagrama h-s (Figura 3.9), se obtiene la expresidn del cambio de entropia en funcién de la eficiencia
politropica y de las temperaturas de succion y de descarga, como se mostro en la ecuacion (3.39).

P,

§

Figura 3.9. Incremento de entropia siguiendo una linea a presién constante
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As=(1-7,)Cp In% (3.44)

1

La Figura 3.10 muestra al cambio de entropia del proceso de compresion en funcion de la eficiencia
politrépica (ecuaciones 3.43 y 3.44) para distintas temperaturas de descarga. Se muestra que a medida
que la eficiencia politropica se acerca a uno, el cambio de entropia de la compresion tiende a cero, es
decir, se aproxima al proceso isoentrépico. Por otro lado, cuando la eficiencia politrépica tiende a cero,
el cambio de entropia es maximo para una temperatura inicial y una temperatura final dadas, que
equivale al cambio de entropia del proceso isobarico, en el cual, no se efectlia una compresion. Para una
eficiencia politrdpica constante, el cambio de entropia es mayor conforme mayor es la temperatura de
descarga.

0.9 -
T,=29815 K

0.8 1 c, = 1.003 kl/kgK T,

As (kJ/kgK)

’?pic

Figura 3.10. Cambio de entropia del proceso de compresion en funcion de la eficiencia de compresion politrépica
3.5.2 Cambio de entropia en funcion de la eficiencia politrépica aparente

Para un proceso de compresion diabatico se tiene que considerar la relacion de transferencia de calor
modificada, K’, por lo tanto, en un diagrama T-s 0 h-s se puede representar el cambio de entropia
mediante la eficiencia politropica aparente

1-n. .
AS = = Moier RlnE (3.45)
npic* P1
0 bien
T
AS = (117, ) Co In— (3.46)

1
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Como se menciona antes, la eficiencia de compresion politropica aparente es directamente
proporcional a la eficiencia politropica real multiplicada por el factor [1/(1 - K’)]. Asimismo, la
eficiencia de compresion politropica se puede obtener en funcién del cambio de entropia del proceso, es
decir

M = e (1K) (3.47)

pic
AS,

0 bien, si el cambio de energia cinética del fluido no es despreciable, la eficiencia politrépica de la
ecuacion (3.34) se reescribe como

(ASBC [AS )(l— K ')
1— y+ASgc 7/ ASpe

My = (3.48)
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Capitulo 4

4. Relacion de transferencia de energia

En procesos politropicos es conveniente definir un parametro que indique que hay transferencia de
calor en el sistema, este parametro es la relacion de transferencia de energia K (Christians, 2012). La
relacion de transferencia de energia es la relacion de la transferencia de calor entre el trabajo realizado
en un sistema cerrado. La relacidn de transferencia de energia se expresa como

_9q
or

K = 4.1)

Al igual que en la relacidn de transferencia de energia modificada K’ (ecuacion 3.27), el signo negativo
de la ecuacién (4.1) hace que K sea negativo cuando hay un suministro de calor al sistema; y si K es
positivo, indica que el sistema rechaza calor. Esta convencion de signos se establece de acuerdo a la
formulacién de los modelos termodinamicos que se muestran a continuacion.

4.1 Exponente politropico de compresion

El exponente politropico esta estrechamente relacionado con la relacion de transferencia de energia.
Con las suposiciones de gas ideal, gas perfecto y un factor de compresibilidad constante, un proceso
internamente reversible en un sistema cerrado es politropico si la relacion de transferencia de energia es
constante. Para sistemas abiertos, el exponente politropico se puede definir sobre la base de propiedades
estaticas o de estancamiento, la relacion de transferencia de energia se puede modificar para considerar
el trabajo del dispositivo en lugar del trabajo total.

Con base al trabajo presentado por Joseph Christians (Christians, 2012) se presentan las expresiones
del exponente politropico para los siguientes casos de compresidn politropica

e Reversible en sistemas cerrados
e Reversible en sistemas abiertos
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e Reversible en sistemas abiertos con nimeros de Mach altos
e Irreversible en sistemas abiertos con nimeros de Mach altos

4.2 Proceso de compresion reversible en sistemas cerrados

Considerando un gas en un sistema cerrado que se somete a un proceso de compresion, en donde los
cambios en la energia cinética y la energia potencial son despreciables. La primera ley de la
termodinamica se expresa como:

8q+06r, =du (4.2)

En términos de la relacion de transferencia de energia (4.1), la Primera Ley se puede reescribir como:

(1-K)ér, =du (4.3)

Suponiendo que el proceso de compresion es internamente reversible y que el Unico tipo de
interaccion de trabajo es el que mueve los limites del sistema, se tiene que

or, =—Pdv (4.4)

El cambio en la energia interna esta dado por du =c,dT . Suponiendo que el gas es perfecto, el calor

especifico es constante en todo el proceso. De igual manera, el factor de compresibilidad se considera
constante generalmente para gases a baja presion y/o alta temperatura, pero también puede ser una
aproximacion razonable para gases cuando un proceso presenta s6lo pequefios cambios en temperatura y
presion. Al suponer que no se producen reacciones quimicas, la constante del gas es constante, y
ademas, al suponer que la constante de compresibilidad es igual a 1, la forma diferencial de la ecuacién
del gas ideal es vdP + pdv = RdT.

De acuerdo a lo estudiado en la seccidn 2.2, el exponente politrdpico n, en un proceso de compresion se
define como sigue:

—vdP
Pdv

(4.5)

Sustituyendo la ecuacion (4.4) y (4.5) en (4.3) se obtiene una expresion del indice politrépico en funcion
deyydeK”

n=(1-7)K +y (4.6)
entonces, la relacion de transferencia de energia es

1-y

80



Andlisis de las irreversibilidades en un compresor centrifugo Capitulo 4

c .
en donde y =%, es constante por la suposicién de gas perfecto.
C

\

De esta manera, la ecuacion (4.6) muestra que un proceso de compresion es politropico cuando la
relacion de transferencia de energia es constante para un proceso reversible en un sistema cerrado. Cabe
sefialar que ni la transferencia de calor ni el trabajo son necesariamente constantes, pero la relacién entre
los dos puede ser constante a lo largo del proceso.

La relacion de transferencia de energia tiene algunas ventajas sobre el exponente politrépico, para
comprender fundamentalmente los tipos de procesos politropicos. Por ejemplo, a partir de la definicion
de la relacion de transferencia de energia (4.1), un valor de K = 0 corresponde a un proceso adiabatico,
porque og = 0. Cuando K = 1, la transferencia de calor rechazado del sistema es igual al trabajo realizado
para el sistema, lo que hace que el proceso sea isotérmico. Y cuando K = + o, la cantidad de trabajo de
limite moévil es cero para un sistema cerrado (es decir, dzc = 0), que corresponde a un proceso de
volumen constante. Estas se resumen en la Tabla 4.1.

Tabla 4.1. Tipos de procesos politropicos para procesos internamente reversibles

Relacién de transferencia

de energia Exponent?nr;olltroplco Proceso de compresion
(K=-6q/657,)
0 Y Isoentropico
1 1 Isotérmico
. 0 Isobarico
y—1
+00 +00 Isocérico

El trabajo ejercido sobre el sistema cerrado durante un proceso de compresion politrépico del estado
1 al estado 2 se puede encontrar mediante la integracion del término Pdv:

‘ 1 Co—C
rcz—IPdv=n—(P2V2_HV1): Y

. (T,-T,) n=1 (4.8)

Alternativamente, el trabajo se puede encontrar integrando el término Jz. directamente reordenando la
ecuacion (4.3). Expresando el trabajo de compresion en términos de la relacion de transferencia de
energia se tiene:

(Rv, —PVv,) K =1 (4.9)

1
(1=K)(r-1)
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La integracion que se muestra en la ecuacion (4.8) se simplifica por el hecho de que, para un proceso
de compresion politropico internamente reversible en un sistema cerrado, la relacion de transferencia de
energia es constante.

En el caso de K =n =1, el trabajo est4 dado por:

2
T :—J.PdV: Plvllnﬁ:FiVlln& K=n=1 (410)
c ) v, P

1

Como K es constante, la cantidad de transferencia de calor en el proceso se calcula mediante la ecuacién
(4.2).

4.3 Proceso de compresion reversible en sistemas abiertos

Considerando un sistema abierto de flujo estable que se somete a un proceso de compresion
internamente reversible, con un nimero de Mach bajo, implica que los cambios en la energia cinética
sean pequefios, y suponiendo que los cambios en la energia potencial también sean despreciables. La
Primera Ley de la Termodinadmica se escribe:

5q+5z, =dh (4.11)

Para sistemas abiertos se define la relacion de transferencia de energia modificada K', basada en el
trabajo de compresion de un sistema abierto en lugar del trabajo de compresion en un sistema cerrado:
o9

K'=——— 3.27
5 (3.27)

Para un proceso internamente reversible en un sistema abierto con cambios insignificantes en la
energia cinética y potencial; y con las mismas suposiciones simplificadoras sobre las propiedades del
gas mencionadas en el proceso de la seccidn 4.2, los procesos politrépicos se caracterizan por una
relacion de transferencia de energia modificada constante. La Tabla 4.2 proporciona los valores de K' y
n para varios tipos de compresion politropica en un sistema abierto.

En este caso, el trabajo de compresion se determina por o7, =vdP, y dh = cedT, por lo tanto, el
exponente politrépico (4.5) en funcidn de la relacion de transferencia de energia modificada es

4
n=———— 4.12
(1K1 @12
entonces, la transferencia de energia modificada K ’es
-n
K'=—2 (4.13)
n(y-1)
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Tabla 4.2. Tipos de procesos politrépicos internamente reversibles en un sistema abierto

Relacion de transferencia de Exponente
energia modificada politropico Proceso de compresion
K'=-0q/or, n

0 Y Isoentropico
1 1 Isotérmico

400 0 Isobérico
1 .

P +o0 Isocorico

1-y

La Figura 4.1 muestra a la relacién de transferencia de energia para un proceso de compresién
reversible en un sistema abierto y en un sistema cerrado, con cambios despreciables en la energia
cinética y potencial para y = 1.4. En este grafico se muestra que la relacion de transferencia de energia
modificada tiende a +o0, cuando el exponente politrépico tiende a cero. Por otro lado, ambas relaciones
son iguales cuando el exponente politropico es igual a 1. Cabe mencionar que valores de exponentes
politrépicos menores a uno, suelen ser empleados en procesos de compresion, en donde la temperatura
de descarga es menor a la temperatura de succién, como en el caso de la criogenia.

]
th
1
od
]
—
[a—
)
N

Figura 4.1. Relaciones de transferencia de energia en funcion del exponente politrépico para procesos internamente
reversibles

El trabajo reversible aplicado a un proceso de compresion politrépico en un sistema abierto
internamente reversible, en funcion de la relacién de transferencia de energia modificada, sin cambios
significantes de energia cinética y potencial, se expresa como
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‘ % dh c
TC:‘!‘é‘T:‘!.—l—K':l—PK'(TZ T,)
(4.14)
Y '
=— _ (Pv,-P K'#1
(y_l)(l_Kl)( 2V2 1V1) *

4.4 Proceso de compresion reversible en sistemas abiertos con nameros de Mach
altos

En los sistemas abiertos con nameros Mach significativos, es fundamental emplear las propiedades
de estancamiento. Un proceso que es politrépico sobre una base de propiedades estaticas, puede no ser
politrépico en una base de propiedades de estancamiento y viceversa. Es necesario distinguir entre el
exponente politropico estatico, n, y el exponente politropico de estancamiento, no, que se define de la
siguiente manera:

_VodPo

n, =
" PRdy,

(4.15)

en donde el subindice '0' denota propiedades de estancamiento. Un proceso es politrépico en una base
estatica o de estancamiento, si el exponente politropico respectivo es constante en el proceso.

Para un proceso de compresion internamente reversible en un sistema abierto, suponiendo que los
cambios en la energia potencial son despreciables pero con cambios significativos en la energia cinética,
la Primera Ley de la Termodinamica con base a las propiedades de estancamiento es:

8q+or, =dh, (4.16)
en donde
dh, = dh+dec (4.17)

Cuando ho = cpTo, la temperatura de estancamiento esta dada por
T—(l 7_1M2]T 4.18
o= (4.18)

La ecuacion (4.18) es valida s6lo cuando los cambios en la energia potencial son insignificantes, en
donde M es el nimero de Mach. Cuando los cambios en la energia cinética son significativos, el trabajo
esta dado por

or, =VvdP +dec (4.19)

Como el proceso es reversible, el calor por unidad de masa es
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0q=Tds (4.20)

El cambio de entropia del proceso de compresién es el mismo, al emplear tanto propiedades estaticas
como propiedades de estancamiento. Utilizando las ecuaciones (4.16), (4.17), (4.18) y (4.20) en la
ecuacion (4.19), el trabajo reversible se puede expresar como:

o, =V,dP, + 77_1 M?5q (4.21)

Al dividir &g entre el término vodPo de la ecuacion (4.21), se obtiene una expresion de dg y dzc en
términos de propiedades del sistema y de la relacion de transferencia de energia modificada

oq -K

S, —7/2_1M25q 1+72_1M2K'

Despejando g se obtiene lo siguiente:

' y=1..2 ]
K[ 67, - =M% ,
5 ( Ty K" (—v,dR,)

- =— (4.22)
l+7/21M2K‘ 1+721M2K'

Sustituyendo las ecuaciones (4.21) y (4.22) en la ecuacion (4.16) y utilizando la forma diferenciada de la
ecuacion de gas ideal, expresada sobre una base de propiedad de estancamiento y tomando en cuenta

que dh, =c.dT, se obtiene la expresion del exponente politropico de estancamiento

— —VodR, _ (1_7)(K I_l)

R a +1 (4.23)
oMo {y(1+72_M2j—1}K'+1

La ecuacion (4.23) proporciona la relacion entre no, K' y M en un punto particular del proceso.
Debido a que un proceso no es politropico a menos que el exponente politropico sea constante; de la
ecuacion (4.23) se infiere que un valor constante de K' en un proceso de compresion, no necesariamente
da un valor constante de no, cuando se tiene la presencia del nimero de Mach. También se observa que,
cuando el numero de Mach es muy bajo, el exponente politropico de estancamiento de la ecuacion (4.23)
se aproxima al valor del exponente politrépico para un proceso reversible en un sistema abierto de la
ecuacion (4.12).

La Figura 4.2 muestra la relacion entre el exponente politropico de estancamiento y el nimero de
Mach para diferentes valores de la relacion de transferencia de energia modificada. Un proceso es
politrépico sobre la base de las propiedades de estancamiento si éste sigue una ruta horizontal en la
grafica (si no es constante), que a menudo no corresponde a una relacién de transferencia de energia
modificada constante. También se muestra que cada linea de K' se vuelve horizontal a medida que el
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numero de Mach tiende a cero. Este resultado demuestra que los cambios en la energia cinética se
vuelven insignificantes cuando el nimero de Mach permanece bajo durante el proceso de compresion.
La grafica también da una idea de cuan alto puede ser el nimero de Mach antes de que los cambios en la
energia cinética se vuelvan significativos (cuando las lineas de K' ya no son horizontales). EI nimero de
Mach, depende del valor de K' cuando los cambios de energia cinética se vuelven significativos. Los
procesos adiabaticos (K' = 0) y los procesos isotérmicos (K' = 1) son politropicos independientemente
del numero de Mach. En nimeros de Mach altos, la mayoria de los contornos con K' mayores a 1
(compresion con enfriamiento), se aproximan a ser horizontales convergiendo a no = 1. En muchos
regimenes, particularmente cuando el valor del nidmero de Mach se mantiene bajo, es razonable
considerar que se trata de un proceso politropico.

3 A

Figura 4.2. Exponente politrépico en funcion del nimero de Mach, con lineas de la relacion de transferencia de energia
modificado para procesos internamente reversibles

Cuando los cambios de energia cinética son significativos, el trabajo del dispositivo no se puede
obtener en funcidn del exponente politropico de estancamiento, debido a la dependencia del namero de
Mach. En este caso, es mas simple obtener el trabajo del dispositivo directamente de la Primera Ley de
la Termodinamica (ecuacion 4.16). Este enfoque es valido siempre que la relacion de transferencia de
energia modificada sea constante, independientemente de si el proceso es politrépico o no:

5TC = dhO (4.24)
1-K'

La ecuacion (4.24) se puede integrar y reordenar de la siguiente manera:

p c
T, = _[570 =T F;(l(T02 ~To)

) _

(4.25)
}/ 1
N (}/_]_)(TK')( I:)02\/02 - P01V01) cuando K '#1
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4.5 Procesos de compresion irreversible con numeros de Mach altos

Considerando un gas sometido a un proceso de compresion irreversible en un sistema abierto, donde
el numero de Mach es significativo y los cambios en la energia potencial son despreciables. El balance
de primera ley es:

6q+or, =dh, (4.16)
la relacion de transferencia de energia modificada esta dada por:

K'= _oa (4.12)
ot

Los procesos de compresion irreversibles se caracterizan por la eficiencia politropica, #pic, que
relaciona el trabajo reversible o trabajo de flujo de compresion con el trabajo de compresion real. El
trabajo de flujo de compresion es la cantidad hipotética de trabajo que el fluido requiere para elevar su
presion en un proceso reversible, comienza en el mismo estado inicial y alcanza la misma presion final
(pero no el mismo estado final) que el proceso de compresion irreversible, mientras se experimenta la
misma transferencia de calor. La eficiencia de compresion politrépica se define instantaneamente para
cada punto del proceso. Para el proceso de compresion, donde se realiza el trabajo sobre el sistema, la
eficiencia politrépica se define de la siguiente manera:

0T,

or

C

Moic = (3.31)

Suponiendo un gas perfecto y un factor de compresibilidad constante con valor a 1. La Primera Ley
de la Termodinamica se expresa en términos de la eficiencia politrépica como:

ot

€ —c,dT,

77pic

oq+

Como se ha indicado anteriormente, el trabajo de flujo en propiedades de estancamiento esta dado por:
67, =vdP +dec,,, =vdP +(dh, —dh) (4.26)

0 bien, se puede expresar como:

S5t =V,dP, +7T_1|v| 25q (4.27)

Para desarrollar una ecuacion que relacione no, 7pic, K'y M, se debe eliminar el término dq residual de
la ecuacion (4.27). Esto se logra creando una expresion para dg, como la obtenida en la ecuacion (4.22):
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' 7=1,2 ]
K| o7 -L=M%s ,
5 ( e M) K(—v,dR)

) _ : (4.28)
npic (1+ }/T M 277picK Ij npic (1+ % M 277picK lj

Sustituyendo en las ecuaciones (4.27) y (4.28) en la ecuacion (4.16), se obtiene una expresion para el
exponente politropico de estancamiento en funcién de la eficiencia politrépica, el nimero de Mach y la
relacion de transferencia de energia modificada:

_ ~VodRy _ (1_7/)(K '_1) 1 (4.29)

N, =
Fodlvo [y[1+72_1 M? —1)} K+ 1=y + 5

La ecuacion (4.29) se aplica en cada punto de un proceso irreversible en un sistema abierto, en donde
el nimero de Mach es significativo, junto con algunas suposiciones simplificadoras relacionadas con las
propiedades del gas.

La Figura 4.3 muestra el exponente politropico de estancamiento en funcion del nimero de Mach
con contornos que representan la relacion de transferencia de energia modificada para #pic de a) 1.0, b)
0.8 y ¢) 0.6. Cuando la eficiencia politrépica es igual a 1, el proceso es reversible y la ecuacion (4.29) se
convierte en la ecuacion (4.23).Se pueden hacer algunas observaciones interesantes con respecto a los
diagramas de contornos en la Figura 4.3. Incluso cuando se tiene un proceso irreversible, con una
relacion de transferencia de energia modificada de 0 (es decir, proceso adiabatico) 6 1 (es decir, proceso
de temperatura total constante) se tiene como resultado un proceso politropico, independientemente del
nimero de Mach. De hecho, cuando K' = 1, el valor del exponente politrépico es siempre 1,
independientemente de 7pic 0 el nUmero de Mach. Cuando el nimero de Mach es pequefio, un proceso
irreversible con una relacion de transferencia de energia modificada constante y una eficiencia
politrépica constante, el proceso es politropico.

3 A

’7pr: 1.0

2.5 A

2 -

ny 15 1

1

0.5 A
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M

Figura 4.3. Exponente politrépico en funcion del nimero de Mach, a distintos contornos de relacién de transferencia de
energia modificada para npic=1.0 (@), 0.8 (b) y 0.6 (c)

4.6 Modelos generales de desempefio termodinamico

Anteriormente se muestra que el proceso de compresion se puede representar por medio de un
proceso politropico, si la relacion de transferencia de energia modificada y la eficiencia politropica
permanecen constantes, y si los regimenes de velocidad del aire del proceso son apropiados. Sin
embargo, considerando si se cumplen o0 no estos aspectos, las expresiones para determinar los
parametros energéticos como son: el trabajo de compresion, el trabajo de flujo, el calor suministrado o
rechazado, el calor de recalentamiento, el trabajo sin friccion, el recalentamiento por friccién y la
irreversibilidad se pueden expresar en términos de la eficiencia politropica, la relacion de transferencia
de energia modificada y las propiedades de estancamiento.

4.6.1 Trabajo de compresion

Regularmente, el trabajo de compresion es un dato conocido en la operacién de un compresor. En el
caso de que no sea conocido o que se desee realizar un disefio para especificaciones dadas, la estimacion
del trabajo de compresidn debe considerar si en el equipo existe transferencia de calor a través de su
superficie y si la energia cinética del flujo es significante. El trabajo de compresion en funcion de la
relacion de transferencia de energia modificada y considerando a la energia cinética del proceso, se
determina a partir de la ecuacion (4.25)

7, =——(Tp, = Ty) (4.25)

En la Figura 4.4 se muestra un caso de estudio de un proceso de compresion politropico expuesto a
un suministro de calor, con 7 = 5, T1 = 298.15 K, Py =1 bar, M1 = 0.2 (c1 = 69.18 m/s), M2 = 0.5 y una
temperatura de estado muerto To = 273.15 K. Las variables del caso son: la eficiencia politropica del
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proceso, el trabajo de compresion y el suministro de calor, con los cuales, se determina la temperatura de
descarga T2 del proceso.

T

Tp;
T,

T, =47221K

T;=298.15K

T, =273.15K

Figura 4.4. Caso de estudio de proceso de compresion politropica

La Figura 4.5 muestra la influencia que tiene la relacion de transferencia de energia modificada y la
eficiencia de compresion politropica en el trabajo de compresion para el caso de estudio. En este se
muestra que a mayor suministro de calor al proceso (es decir, un valor menor de K’), el trabajo de
compresion es menor para una relacion de presiones definida y nameros de Mach de succion y descarga
constantes. Del mismo modo, el trabajo de compresion requerido es menor a medida que la eficiencia
politropica tiende a 1. También se muestra el trabajo de compresion minimo con una #pic =1y K’ =0
(proceso isoentrépico).

7,=298.15 K
01 3o Hpic
: i 0.64
?r: 5 -----------------------------------------
................................................................. oo
I AR 068
I PP - 072
s St i 072
H _________ -
= NI —— . 080
) T T T — i — = - 085
210 T m = - 092
....... 05
K=0
160 , . | | | |
-0.06 -0.05 0.04 -0.03 0.02 -0.01 0
Kf

Figura 4.5. Trabajo de compresion en funcién de la relacion de transferencia de energia modificada y la eficiencia
politrépica
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4.6.2 Trabajo de flujo

Considerando que el proceso de compresion sea irreversible, el trabajo de flujo es igual al producto
del trabajo de compresion y de la eficiencia politropica, ecuaciones (4.30) y (3.31)

Te =7 : Cp (Toz _T01) (4.31)

La Figura 4.6 muestra el trabajo de flujo en funcion de la relacion de transferencia de energia a
distintas eficiencias de compresidn politropica para la relacion de presiones y los nimeros de Mach de
succién y de descarga del caso de estudio. El trabajo de flujo es menor a medida que la eficiencia de
compresion politropica es mayor, de esta manera, el trabajo de flujo es igual al trabajo de compresion
cuando la npic = 1. Si la eficiencia de compresion politropica es constante, el trabajo de flujo de
compresion disminuye a medida que K’ disminuye, es decir, si se suministra mas calor para las mismas
condiciones de operacion.

T,=298.15 K Hpic
299 M=02 L 0.64
M:.:50.5 ................ 066
] _ =5 et "'
21 TTO e e _.0.69
@ | e - . -
§ 209 e aee T —",. .=0.72
S A Pt - LT 076
& 04 LomemTT I 0.80
204 4= BT -
F- - - - 0.85
1994 o= " =" - —_
e _ — — - — . — . _ ‘092
- . - = - -
194 - = L= ‘ ,
006 -0.05  -0.04  -0.03  -0.02  -0.01 0
K

Figura 4.6. Trabajo de flujo de compresién en funcién de la eficiencia politrépica y la relacién de transferencia de
energia modificada

4.6.3 Calor suministrado o rechazado

El calor suministrado o rechazado en funcién de las temperaturas de estancamiento de succion y de
descarga es

q=c(Ty, —Ty,) (4.32)

en donde la capacidad calorifica esta en funcion de la capacidad calorifica a presién constante y la
relacion de transferencia de energia modificada

= (_K' j
li-K'
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También, el calor suministrado se puede calcular directamente de la definicion de la relacién de
transferencia modificada (ecuacion 3.27) si el trabajo de compresion es conocido. La Figura 4.7 muestra
la variacion de calor suministrado para el caso de estudio ilustrado en la Figura 4.4. El calor rechazado
varia con respecto al valor de K’, claramente se muestra que a medida que K’ disminuye, el calor
rechazado es mayor. También se muestra que para las condiciones del caso, a mayor eficiencia de
compresion politropica menor es el calor suministrado.

18 {0 Ipic
NS - = 092
16 0~y T, — .- 085
14 _\.‘:"‘\k:\‘::“ —‘—0.80
— TR RN R — —0.76
3 2~ O TIRX I - - 072
= 104 ST x,&\:‘-.:;"&.& - ==0.69
<] SOEINSSe, 0 0.6
E ""-.‘Q‘:‘:::é.%‘- ......... 064
S — TS NP
61 T,=29.15K ~I AN
44 M,=02 TV
5 | M>=05 TR
T =5 \
0 T T T T

-0.06 -0.05 -0.04 -0.03 -0.02 -0.01 0
Ki’

Figura 4.7. Calor suministrado en funcidn de la relacion de transferencia de energia modificada a diferentes eficiencias
de compresidn politrdpica

4.6.4 Calor de recalentamiento

El calor de recalentamiento que se produce debido a las irreversibilidades del proceso, considerando
las propiedades de estancamiento, se expresa como

Orec =Gy (TOZ _T01) (4.33)

en donde la capacidad calorifica politropica depende de la relacion de transferencia de energia y de la
eficiencia politropica.

KI 77pic
b= ( npic](l—K-)

La Figura 4.8 muestra el calor de recalentamiento en funcion de la eficiencia de compresion
politrépica y de la relacion de transferencia de energia para el proceso del caso de estudio. Las pérdidas
de energia en el proceso provocan que el calor de recalentamiento aumente cuando la eficiencia de
compresion politropica disminuye. Cuando la eficiencia politropica es #pic = 1, no existe calor de
recalentamiento en el proceso. Por lo tanto, a medida que la eficiencia politropica es menor, se tiene un
mayor calor de recalentamiento. También se muestra que, a una eficiencia de compresién politrépica
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constante, el calor de recalentamiento es menor, a un valor de K’ menor para las condiciones del caso de

Figura 4.8. Calor de recalentamiento en funcién en funcién de la relacidn de transferencia de energia modificada a
diferentes eficiencias de compresion politrépica

4.6.5 Trabajo sin friccidn

El trabajo sin friccion en funcién de la relacion de transferencia de energia, de la eficiencia
politropica y de las temperaturas de estancamiento de succion y de descarga se expresa de la siguiente

manera

sin friccion — CPT01 npic Tﬂ 11— M -1
1-K'\ Ty T

7.

0 bhien, con 7 = P,/P1, se obtiene

-1 71

T

1-K'| | P

01

P

01

e [(Pe)” & P Y7
sin friccion :CPT01 npc [ﬁJ 4 i -1|- (ﬁ) -1

(4.34)

La Figura 4.9 muestra el proceso de compresion en funcion de la eficiencia de compresion politropica
y de la relacidn de transferencia de energia para el caso de estudio de la Figura 4.4. Al igual que el calor
de recalentamiento, el trabajo sin friccion es nulo cuando 7pic = 1; y ademas, si K’ = 0 las temperaturas
de descarga To2 ¥ Tozs Son iguales. De esta manera, se muestra que el trabajo de compresion sin friccion
disminuye conforme mayor sea la eficiencia politropica, y para una eficiencia de compresion politropica
constante, el trabajo sin friccion también disminuye a una menor relacion de transferencia de energia

modificada.
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Figura 4.9. Trabajo sin funcion en funcién en funcidn de la relacion de transferencia de energia modificada a diferentes
eficiencias de compresidn politrépica

4.6.6 Recalentamiento debido a la friccion

El recalentamiento en funcidn de la eficiencia politropica y de la relacion de transferencia de energia
con propiedades de estancamiento, se expresa de la siguiente manera

r :cPTOlKij(Tﬂ—lj—[h—lﬂ (4.35)
1-K')\ Ty, Tos

r rt
T.)7r X2 T y
r=cyTy 1 2] 2" -1 2= -1
1-K Ty To

La Figura 4.10 muestra al recalentamiento por friccion en funcion de la relacion de transferencia de
energia modificada a distintas eficiencias de compresion politropica para el caso de estudio de la Figura
4.4. El recalentamiento por friccion varia dependiendo de la relacién de transferencia de energia, de
manera que se tiene menos recalentamiento por friccion a menores relaciones de transferencia de energia
modificadas. Del mismo modo que el calor de recalentamiento y el trabajo sin friccion, el
recalentamiento por friccion disminuye a medida que la eficiencia de compresion politropica aumenta.
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Figura 4.10. El recalentamiento por friccidn en funcién de la relacién de transferencia de energia modificada a
diferentes eficiencias de compresidn politropica

4.6.7 Irreversibilidad

La irreversibilidad del proceso de compresion expresada en funcion de la relacion de transferencia de
calor es

i=T, {c{m(ﬁ )+L(iﬂ_ Rln(yr)} (4.36)
1-K'U T

i=T,4¢p|In Tﬂ(iﬂj +L(MJ ~RIn(z)

T, 1-K'\ T,

La Figura 4.11 muestra la irreversibilidad de compresion en funcion de la relacion de transferencia de
energia a distintas eficiencias de compresion politrépica, para el caso de estudio de la Figura 4.4. Al
tener una relacion de presiones fija, la irreversibilidad tiende a disminuir al aumentar la eficiencia de
compresion politrépica, siendo el caso isoentrépico, el proceso en donde no se tiene ni transferencia de
calor (K’ = 0), ni irreversibilidades (7pic = 1). Por otro lado, para una eficiencia de compresion
politrépica menor a 1, la irreversibilidad de compresion es menor cuando la relacién de transferencia de
energia aumenta, es decir, cuando el calor suministrado al proceso es menor.
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Figura 4.11. Irreversibilidad en funcion de la relacion de transferencia de energia modificada a diferentes eficiencias de

4.7 Caso practico

compresion politrdpica.

Un proceso de compresion de aire con una presion y temperatura de succién de 1 bar y 298.15 K
respectivamente y la presion y temperatura de descarga son de 9 bar y 790 K, respectivamente. La
velocidad del aire a la entrada del compresor es de 25 m/s y es descargado a 300 m/s. El proceso
experimenta un suministro de calor de 80 kJ/kg de una fuente caliente de 900 K, ¢Determine la relacion
de transferencia de energia modificada (K’), el trabajo de flujo (z=f), la eficiencia politropica (spic), €l
calor de recalentamiento (qrec), €l trabajo sin friccion (zsintriccion), €l recalentamiento por friccion (r) y la
irreversibilidad (i)? Considere una x = 0.08, una temperatura de estado muerto de 273.15 K y una

temperatura ambiente de 298.15 K.

El nimero de Mach de succién es

=0.0722

M, =2
J/RT,
M, = 25

El nmero de Mach de descarga es

G,

Y RT,

M, =

J/(1.4)(0.2867)(298.15)(1000)

(1.40)

(1.40)
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M, = 300 —0.5327
*J(1.4)(0.2867)(790)(1000)

Las propiedades de estancamiento de succidn son

Tm:Tl[l—]/T_le]

Ty, = 298.15{1—@(0.0722)2} = 298.461 K

7
T, )

P =p|-%

01 1(T1J

298.461
298.15

01—

1.4
141
] =1.003 bar

Considerando gas perfecto, la entalpia de estancamiento de succion es

h01 =Cplp
h01 = (1.003)(298.461) =299.356 kJ/kg

Las propiedades de estancamiento de descarga son

T =T, [1_ 72_1M22j

Ty = 790{1— (1'42_1)

T, |7
P =P ﬂ)
02 Z(TZ

1.4

141
j =10.918 bar

(0.5327)2} =834.845 K

P

02

_ (834845
790

hoz = CPTOZ

(1.43)

(1.44)

(1.43)

(1.44)
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hy, = (1.003)(834.845) = 837.35 ki/kg

La temperatura Tozs €S

-1

71 L4
T =Tl[i] " 298.15(@) " =590.275 K (1.44)
R 1

1

A partir de las presiones y temperaturas estaticas, se puede calcular el exponente politrépico de
compresion (aparente).

1 1
n= T = =90 =1.796 (2.10)
In-2 In
1 T - 298.15
|n& Ir]g
1

1

En la Figura 4.12 se muestra el proceso de compresion de este caso de estudio, graficado en un diagrama
T-s. A partir de la primera ley de la termodinamica se obtiene el trabajo de compresién

Te =Oum +Cp (TZ _Tl)+%(C22 _C12) (3.15)

(3002 - 252) - 458.0125k—‘]
kg

7, =80+1.003(790— 298.15) + —

2(1000)

Py,=10.92 bar
P,=9 bar

900 A+

800 A

Py;=1.003 bar
P, =1 bar

[ S

0.05 0.15 0.25 0.35 0.45

s (kJ/kgK)

Figura 4.12. Diagrama T-s del caso de estudio

La relacién de transferencia de energia modificada es
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K':_qsﬂ

Te

K=e—30 __ 01746
458.0125

La eficiencia politropica aparente es

N 7—1:( 1.796 j(1.4—1j:0644
P -1y \1.796-1)\ 1.4 '

La eficiencia politropica real es

e (1-K')  0.644[1-(-0.1746) |

_ _ ~0.779
e ity 1-0.08+(0.644)(0.08)

El trabajo de flujo es

7cCo ~ (0.779)(1.003)

e T 1K) (Tor =Tor) = (1-(-0.1746))

(834.845—298.461) = 356.8 ki/kg

T = (0.79)(1.003) (834.845—298.461) = 356.8 ki/kg
(1-(-0.1746))

El calor de recalentamiento es

qrec = Cn (TOZ _T01)

K" pic
ool

¢ ~1.003)1- L (01746)| 0779
0.779 |[1-(-0.1746) ]

} = 0.1887 ki/kgK

Oy =0.1887(834.845—-298.461) =101.222 k/kg

El trabajo sin friccion es

roo ot | e [Too g [Tos g
sin friccion P01 (1_K.) T01 TOl

(3.27)

(3.28)

(3.34)

(4.31)

(4.33)

(4.34)
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Z-sin friccién

=(1.003)(298.461 { 0.779 (834.845 1)_(590,275

- —1j =64.11 kl/kg
[1 ~0.1746 ] 298.461 298.461

El recalentamiento por friccion

r ZCPTMKL](E_Q_(ﬁ_lﬂ (4.35)
1-K')\ Ty, To,

1 (834.845 ~ 1) _( 590.275
[1 01746] 298.461 208.461

— (1.003)(298.461 { 4)} =165.333 kJ/kg

Finalmente la irreversibilidad del proceso es

: U= K' (T, —To)

i=T,<c,|In| 7" [+ Z__%|-Rln 4.36
{{ (” ] (1-K) T =) 3

1.796-1 —
i= 273.15<1.003{In (91796] = ( 0017;2 1 (834'842002 98'461)}—(0.2867) In (9)>

=273.15 <1.003{O.9738 - 0.0886} - 0.6299> = 273.15(0.0785) =70.46 kJ/kg

En este problema se muestra que la suma del trabajo sin friccion y del calor de recalentamiento, es igual
al recalentamiento por friccién. Sin embargo, en este caso la irreversibilidad del proceso no es una
fraccion del calor de recalentamiento, como se muestra en la seccion 2.3.5, debido a que el calor de
recalentamiento no cuantifica a la irreversibilidad generada por la transferencia de calor. Aqui la
irreversibilidad representa el 15.38 % del trabajo suministrado al compresor.

La Figura 4.13 muestra al recalentamiento por friccion mas el calor suministrado en el diagrama T-s. El
area total que se encuentra por debajo de la isobara de la presion de estancamiento de descarga Poy,
representa al recalentamiento por friccion mas al calor suministrado al proceso, cuyo valor es de 245.33
kJ/kg. El &rea que esté por debajo de la curva del proceso de compresion (de 1 a 2), representa al calor
de recalentamiento mas el calor suministrado con un valor de 181.227 kJ/kg. También se muestra el area
sombreada que representa a la irreversibilidad total del proceso de compresidn, que representa el 28.72
% de area sombreada total (r + gsum), ¥ el 38.88 % del calor de recalentamiento méas el calor
suministrado (Qrec + Qsum). La irreversibilidad total depende de la temperatura a la que se encuentre la
fuente de calor, de manera que, para una mayor temperatura de la fuente caliente, la irreversibilidad total
del proceso es mayor, de la misma manera, el area de irreversibilidad también es mayor. El &rea que se
encuentra por encima de la curva del proceso de compresion representa al trabajo sin friccion, el cual
tiene un valor en este caso de 64.11 kJ/kg.
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Figura 4.13. Recalentamiento mas calor suministrado del caso de estudio en un diagrama T-s
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Capitulo 5

5. Exergia de la compresion

La exergia proporciona la informacion del trabajo atil en un sistema, es decir, la energia disponible
en el sistema para desempefiar un trabajo. Esta limitante, la pone el medio ambiente, ya que el estudio
exergético estudia la relacion termodinamica entre el sistema y el entorno en el que se desarrolla. La
energia no disponible del sistema se le conoce como exergia destruida o irreversibilidad, ésta es
directamente proporcional al incremento total de entropia. De este modo, la disminucién de exergia en
un sistema ocurre cuando una corriente de energia se rechaza al ambiente, logrando entonces el trabajo
maximo en un sistema cuando éste es llevado hasta al estado muerto, es decir, en equilibrio mecéanico,
térmico y quimico con su entorno, mientras que la exergia destruida es una consecuencia de la
ineficiencia del componente o del sistema.

El compresor es una maquina receptora, en este sentido el cambio de exergia representa el minimo
trabajo reversible requerido para realizar el proceso de compresion (Kotas, 1995). El estudio exergético
del proceso, ademas de permitir conocer la cantidad de exergia que la compresion requiere, también
proporciona informacién de las irreversibilidades del proceso de compresién, a medida que hay menos
irreversibilidades, menor es la cantidad de exergia requerida. En un contexto general, se ha encontrado
que la importancia del estudio exergético radica en mostrar los beneficios ambientales, econdmicos e
incluso sostenibles de la turbomaquinaria, que se pueden identificar mucho mejor con un analisis
exergetico que con un andlisis energético (Turan y Aydin, 2016).

5.1 Segunda ley de la termodinamica

El concepto de exergia surge de complementar a la primera ley de la termodindmica con la segunda
ley de la termodinamica y el medio ambiente. La segunda ley de la termodinamica establece qué
procesos de la naturaleza pueden ocurrir 0 no, introduciendo el concepto de irreversibilidad. La segunda
ley expresa que la cantidad de entropia del universo tiende a incrementarse o por mucho mantenerse en
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el tiempo. Es decir, la irreversibilidad con que ocurren los procesos fisicos, es lo que provoca que la
entropia del universo se incremente. La segunda Ley de la Termodindmica se expresa de la siguiente
manera

5 9Q
T

donde la igualdad corresponde a un proceso reversible, mientras que la desigualdad corresponde a un
proceso irreversible. Para eliminar la desigualdad en un proceso irreversible, es necesario considerar el
incremento de entropia trabajo perdido durante el proceso.

T T
Considerando la variacion de entropia en un volumen de control, la segunda ley de la termodinamica

para sistemas abiertos con multiples entradas y salidas de una sustancia pura y compresible, se expresa
de la siguiente manera

Q T,
(_j +yms, stj(TjdA j( ) (5.1)

en donde
ds : ]
m es el flujo de entropia generada en el volumen de control
Z m,S, es la entropia de las multiples salidas de flujo
z m,s, es la entropia de las maltiples entradas de flujo
Q
A o : .
J'?dA representa la entropia debido al cambio de temperatura en la superficie
A
TL

\_/

J'— representa la entropia debido a las irreversibilidades en el volumen de control
\

A continuacion se muestran los balances de exergia para distintos tipos de compresion y las respectivas
expresiones para determinar los parametros exergéticos de compresion.
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5.2 Exergia de la compresion isoentropica, n =y

La Figura 5.1 muestra el balance de exergia del proceso de compresion isoentropica en un diagrama
de Grassmann, el cual consiste en la entrada y salida de la exergia de un flujo estable y de un suministro
de trabajo de flecha en forma de exergia. El balance de exergia del proceso es el siguiente

& +T =6, (5.2)
0 bien
&, —& =T (5.3)

Para este caso, el cambio de exergia y el trabajo de compresion son iguales. Debido a que el proceso es
adiabatico y reversible, la expresion (5.3) se puede reescribir como

A‘E‘cs =& -6 =0C (TZS _Tl) = CPTl (”X _1) =T (5.4)

La eficiencia de compresion exergética es un parametro que sirve para evaluar el desempefio exergético
de un proceso de compresion, que se define como la relacion entre el cambio de exergia del proceso y la
exergia total suministrada, es decir

_ Ag,

Moy (5.5)

T

El proceso isoentropico de compresion, es el proceso idealizado en el cual no existen irreversibilidades,
por lo tanto, se obtiene la mayor eficiencia exergética, 7ex = 1.

Figura 5.1. Balance de exergia del proceso de compresion isoentrépico en un diagrama de Grassmann
5.3 Exergia de compresion con enfriamiento, 1 <ne <y

La Figura 5.2 muestra un diagrama de Grassmann en un volumen de control, en el que entran y salen
corrientes de exergia. El fluido de trabajo entra al volumen de control con una exergia &1 y sale con una
exergia mayor . El trabajo de compresion se suministra al sistema y en el caso de compresion con
enfriamiento se tiene una corriente de exergia térmica & que sale del sistema. La exergia térmica es el
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trabajo disponible del calor transferido en un sistema, en este caso, el trabajo disponible del calor
rechazado del proceso de compresion. La irreversibilidad i es la exergia destruida del proceso y es un
elemento de salida en el balance exergético.

De acuerdo al diagrama de Grassmann de la Figura 5.2, el balance de exergia es el siguiente
&+T, =6, +& +i

por lo tanto, el cambio de exergia en un proceso de compresion con enfriamiento es:

Ae,=¢,—& =1, —&) —i=(hy, —h)—TiAs, (5.6)

Figura 5.2. Balance de exergia de un proceso de compresion con enfriamiento en un diagrama de Grassmann

En donde la irreversibilidad se define como la produccion total de entropia multiplicada por la
temperatura del estado muerto

i=T, As,, (5.7)

Cuando hay transferencia de calor con el medio ambiente, el cambio de entropia total, considera tanto
el cambio de entropia del sistema como el del medio ambiente. La Figura 5.3 muestra la relacion que
existe entre el sistema y el medio ambiente, en donde la temperatura ambiente Tamp €S menor a la
temperatura media superficial Tc a la que se encuentra el sistema de compresion. La temperatura del
estado muerto To es la temperatura minima a la que el sistema puede exponerse, siendo ésta la
temperatura minima que puede alcanzar el medio ambiente. EI cambio de entropia total se expresa de la
siguiente manera
As;, = AS, +q_;_ﬂ (5.8)

c

El cambio de entropia del fluido de trabajo se obtiene en funcion de las relaciones de temperaturas y
de las presiones del proceso

As, =S,,—S, =CyIn T —RlIn L5 (5.9)
T R
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La exergia térmica es el calor Util para producir trabajo a partir del calor rechazado del sistema, que
depende del gradiente térmico que existe entre la temperatura media del compresor y la temperatura del
estado muerto, éste se obtiene mediante la siguiente expresion

T

4= 1-2 5.10
gc qrech[ T ] ( )

c

De esta manera, el cambio de exergia del proceso de compresion es igual a la diferencia de entalpia,
menos el producto entre el cambio de entropia del flujo y la temperatura del estado muerto, que es igual
a

n-1

Ag, = CPTl[ﬂ' —1J—To (56 —51) (5.11)

Medio
ambiente

As

ambiente

Figura 5.3. Relacion sistema y medio ambiente por transferencia de calor

En este caso, el cambio de exergia es mayor que el cambio de entalpia de compresién, debido a que el
segundo término de la ecuacion (5.11) se vuelva positivo.

La eficiencia exergética del proceso de compresion con enfriamiento se expresa de la siguiente
manera

n, =2 (5.12)

Tce

Cuando la temperatura media del compresor se aproxima a la temperatura ambiente T¢ = Ty, la exergia
térmica del proceso de compresidn con enfriamiento toma la siguiente aproximacion (esta aproximacion
se obtiene analizando el area 1-a-j-h-1 mostradas en la Figura 5.8)

g3 =—As, (T, -T,) (5.10.a)
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Del mismo modo, cuando T. = Ti la irreversibilidad también se aproxima a (ver area 1-2e-a-1 de la
Figura 5.9)

i, ~—As —(Tze _Tl)

5.7.a
. (5.7.2)

Mientras tanto, al sustituir zc = ho — h1 + Qrech, €N la ecuacion (5.6), el calor rechazado tiene el siguiente
equivalente

Orecn = gcq + ie _TOASe (513)

0 bien, a partir del area 1-2e-d-e-1 de la Figura 5.7, el calor rechazado se aproxima a

Urecn z_ASe (%j (5.13.a)

En el caso hipotético en que T. = T1 = To, la exergia térmica en el proceso es igual a cero, &2 =0; al

despejar a la irreversibilidad de la ecuacién (5.13), la irreversibilidad es igual al calor rechazado més el
cambio de entropia del gas multiplicado por la temperatura del estado muerto, ie = Qrech + To ASe Yy Se
puede ver en el area 1-2e-j-1 de la Figura 5.10.

5.4 Exergia del proceso de compresion isotérmica, nt =1

En este proceso se tiene que T2t = Ty, por lo tanto, el cambio de entropia del gas depende solamente
de la relacion de presiones

As, =5, —s, =—RIn(7) (5.14)

El cambio de exergia de la compresion isotérmica depende de la temperatura del estado muerto y de
la relacion de presiones

P
Ex — & =T0Rln32 (5.15)
1

La eficiencia de compresion exergética isotérmica es la relacion entre el cambio de exergia isotérmica y
el trabajo de compresion isotérmico

Ag,
ex (5.16)
Tct
0 bien
TO
=20 5.17
Mex T, (5.17)
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De esta manera, la méxima eficiencia exergética en la compresion con enfriamiento se obtiene en un
proceso isotérmico, cuando la temperatura de succion es igual a la temperatura del estado muerto, T1 =
To.

Considerando que T¢ = Ty, la exergia térmica para la compresion isotérmica es igual a (ver area 1-2t-
b-h-1de la Figura 5.8),

‘9cq =—As, (Tl_To) (5.18)

Del mismo modo, el calor rechazado del proceso isotérmico de compresion, resulta ser el negativo del
producto entre el cambio de entropia del gas y la temperatura de succiéon (ver area 1-2t-c-e-1 de la
Figura 5.7), es decir

Orech = _AStTl (5.19)

El proceso de compresion isotérmica es un proceso reversible, por lo tanto, la irreversibilidad del
proceso es siempre cero. Ademas, cuando T. = T1 = To, la exergia térmica del proceso es igual a cero,
este caso es el idealizado, en donde se suministra el minimo trabajo de compresién y el menor cambio
de exergia en un proceso de compresion.

5.5 Exergia de un proceso de compresion politrépica, n > y

El proceso de compresion politrépica con n > y puede ser diabatico o adiabatico. Cuando el proceso
de compresion cuenta con un suministro de calor al sistema (proceso diabatico), el proceso se ve
modificado por una elevacion de entalpia y el aumento aparente del exponente politropico de
compresion. La Figura 5.4 muestra el diagrama de Grassmann de un proceso de compresion con un flujo
de exergia térmica que entra al volumen de control.

&.t[

Tc

Figura 5.4. Diagrama de Grassmann para un proceso de compresion con suministro de calor

El balance de exergia de compresion con suministro de calor es el siguiente

O
T, t+e +e =6+ (5.20)
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Por lo tanto, el cambio de exergia es el siguiente

—e = a_j
&—& =T +& ~I (5.21)

El trabajo y el calor suministrado aumentan la entalpia del fluido, aumentando también la entropia del
proceso, lo que provoca una péerdida de exergia. EI cambio de exergia también se expresa en funcion del
cambio de entalpia y del producto entre el cambio de entropia del gas y de la temperatura del estado
muerto

82_81:(h2_hl)_T0(32_S.L) (5.22)

En donde, el incremento de entropia del gas del proceso de compresion politrépica depende de las
propiedades termodinamicas del estado inicial y del estado final

As=s,—s =CyIn A —RIn Ll (5.23)
T R

El suministro de calor al sistema de compresion, genera que 4s del gas resulte positivo, sin embargo,
también genera que exista un decremento de entropia del medio de donde proviene el calor. La Figura
5.5 muestra la relacion que existe entre el sistema de compresion con el medio ambiente, mediante el
calor suministrado. Considerando que el calor suministrado proviene del medio ambiente, el cambio de
entropia de éste es — gsun/Tamb. La Segunda ley de la Termodindmica dice que la produccion total de
entropia de un proceso irreversible de flujo estable es mayor a cero, en este caso, se expresa de la
siguiente manera

q
As; = As— 5.24
St T (5.24)

amb

Sistema de compresion

4 Ssistema

Figura 5.5 Proceso de compresion con suministro de calor
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Las ecuaciones (5.24) y (5.8) se diferencian por el signo que antecede al término de cambio de entropia
por transferencia de calor. Ya que el calor suministrado gsun debe sustituirse acompafiado con un signo
(+) y el calor rechazado grech debe sustituirse acompafiado con un signo (-).

La irreversibilidad del proceso es igual al producto entre el cambio de entropia total y la temperatura
del estado muerto

=T, As; (5.25)

La eficiencia exergética del proceso de compresion con n > y y suministro de calor, se expresa de la
siguiente manera

o = (5.26)
AR '

Cuando el proceso de compresion es adiabatico, tanto el término de calor suministrado como el de
exergia térmica, toman valores de cero, 0, =&, =0, quedando el balance exergético como lo muestra
el diagrama de Grassmann de la Figura 5.6.

=¥
Volumen de control l

[
Tc

Figura 5.6. Balance de exergia de un proceso de compresion adiabatica en un diagrama de Grassmann
Por lo tanto, el balance de exergia del proceso de compresion adiabatico es

&,—& =T7,—I (5.27)

siendo la eficiencia exergética para la compresion adiabética la siguiente

e

Te

Nex (5.28)

Las Figuras 5.7, 5.8, 5.9 y 5.10 muestran el diagrama temperatura-entropia de distintos procesos de
compresion (isotérmico, con enfriamiento y adiabéatico) y distintas areas sombreadas para cada uno de
los procesos. En la Figura 5.7 se muestra el calor rechazado del proceso de compresion isotérmica (1 —
2t) representada por el area 1-2t-c-e-1 (ecuacién 5.19) y el calor rechazado del proceso de compresion
con enfriamiento (1 — 2e) representado en el area 1-2e-d-e-1 (ecuacion 5.13a). También se muestra un
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proceso de compresion adiabatico con n > y (1 — 2), en el que se muestra el trabajo sin friccidn
representado en el area 2-2s-1-2 y el calor de recalentamiento por el area 1-e-f-2-1.

Figura 5.7. Calor rechazado, trabajo sin friccion y calor de recalentamiento en diagrama T-s

La Figura 5.8 muestra a la compresion con enfriamiento (1 - 2e) en donde el &rea sombreada 1-a-j-h-
1 representa a la exergia térmica &% que sale del sistema de compresion (ecuacion 5.10a). También se
muestra al proceso de compresion isotérmica (1 - 2t), cuya &rea sombreada 1-2t-b-h-1, también
representa a la exergia térmica que sale del sistema de compresion isotérmica (ecuacion 5.18).

P,

(Ecq)mﬁial.
(Ecq)isntérmicu

Figura 5.8. Exergia térmica en un diagrama T-s.

La Figura 5.9 muestra a la irreversibilidad del proceso de compresion con enfriamiento ie (ecuacion
5.7a) representada por el area sombreada 1-2e-a-1. También se muestra a la irreversibilidad i del
proceso de compresion politropica adiabatica con n >y (1 - 2) en el cual, la irreversibilidad del proceso
se muestra representada por el area h-e-f-g-h. Debido a que el proceso isotérmico de compresion es un
proceso reversible, éste no se representa en el diagrama T-s.
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Figura 5.9. Irreversibilidad del proceso de compresién en un diagrama T-s

La Figura 5.9 muestra los proceso de compresion cuando T1 = To. En este caso, en la compresion
isotérmica (1 — 2t) la exergia térmica &9 es igual a cero y el trabajo de compresion que es igual al calor
rechazado es el minimo posible para una relacion de presiones dada, ésta se representa en el area 1-2t-c-
e-1. Por otro lado, en el proceso de compresion con enfriamiento (1 — 2e) cuando T¢ =T1 =To la exergia
térmica ec¥ es igual a cero y la irreversibilidad del proceso se representa por el area 1-2e-j-1 (ecuacion
5.7a). El calor rechazado en el proceso de compresion con enfriamiento se representa por el area 1-2e-d-
e-1. El proceso de compresion isoentrépica (1 - 2s) es adiabatico y reversible, por lo tanto, este proceso
no presenta area de irreversibilidad en el diagrama T-s.

T

SB050905055E30%
X 50905055
s

Sleletiteletetets
nnre e
o eeee)
R
Lnary S
f it

rech

Figura 5.10. Procesos de compresién con T1 = T en un diagrama T-s

La Figura 5.11 muestra el diagrama exergia-entalpia en el que se muestran distintos procesos de
compresion; entre estos, el proceso politropico adiabatico (1 - 2), el proceso isoentrépico (1 - 2s), el
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proceso con enfriamiento (1 - 2e) y el proceso isotérmico (1 - 2t). En este diagrama se muestra que el
cambio de exergia es menor a medida que el proceso de compresion se acerca al proceso isotérmico, es
decir, que el exponente politrépico n del proceso de compresion tiende a 1 (n — 1). Entre el proceso
politropico adiabatico y el proceso isoentrépico hay una diferencia de entalpia que representa al
recalentamiento por friccion, mientras que en el eje vertical se muestra que entre estos dos procesos se
tiene una diferencia de exergia, que representa la diferencia entre el recalentamiento por fricciéon r y la
irreversibilidad del proceso i. En el proceso de compresiéon con enfriamiento, el cambio de exergia es
menor que en el proceso isoentropico, pero en este caso, el cambio de entalpia no es igual al trabajo de
compresion debido al calor rechazado, siendo el cambio de entalpia igual a la diferencia entre el trabajo
de compresion y el calor rechazado. EI cambio de exergia en el proceso isoentrdpico es igual al cambio
de entalpia. En un diagrama ¢ — h el camino mas corto entre dos isobaras se obtiene mediante un proceso
isotérmico, en donde el cambio de entalpia no esta determinado, pero el minimo trabajo reversible para
la compresion lo determina el cambio de exergia. El caso de compresion isotérmica en donde T1 = To, el
trabajo de compresién y el cambio de exergia son iguales, siendo este caso el modelo con menor trabajo
de compresion y menor cambio de exergia de la compresion.

P,

4 2/2/

/ 2e

2t

Ae,

Ae,,
Ae,,

AN

Ae,,

1

Teo™ Qrech ——————— h
Tes
T,

<

Figura 5.11. Diagrama &-h de los procesos de compresion; isotérmica, con enfriamiento, isoentrdpica y politropica.

5.6 Caso préctico

En una compresion politropica el aire se succiona a 1 bar y a 298.15 K, y se descarga a 1.35 bar. Las
propiedades del estado muerto son de 1 bar y 273.15 K. Considerando cuatro distintos procesos de
compresion con diferentes exponentes politropicos:

a) m=1.0
b) Ne = 1.3
c) n=14
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d) n=1.5 (adiabatico)

Considerando que la energia cinética del aire es despreciable, determinar el trabajo de compresién, el
calor rechazado o suministrado, la exergia de compresion, la irreversibilidad, la exergia térmica, y las
eficiencias de compresidn: isoentropica, politrdpica, isotérmica y exergética segun sea el caso.

Los procesos a evaluar se muestran en la Figura 5.12 en un diagrama T — s, tratandose de a) un
proceso politropico adiabatico (1 — 2t), b) un proceso isoentrépico (1 — 2s), ¢) un proceso con
enfriamiento (1 — 2e) y d) un proceso isotérmico (1 — 2t).

335 ~

5 P,=1.35bar
330 -
325 | 2
320 Ze
315
<)
~ 310 -
305 4 P,=1 bar
300 {2t
295 - 1
290 T T T T T

0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1
s (KJ/kgK)

Figura 5.12. Diagrama T-s, casos de compresion del problema
5.6.1 Compresion isotérmica, nt=1
La temperatura de descarga es igual a la temperatura de succién, es decir:
T =T, (2.12)

T, =298.15K

Para la compresion isotérmica el trabajo de compresion se obtiene de la siguiente manera

2t P
— — _2
7, _!VdP_RTllnLPJ (2.13)

1

7. =(0.2867)(298.15)In(1.35)=25.65 k%g

En la compresion isotérmica, el calor rechazado es igual al trabajo de compresion pero con signo
contrario
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Orecn :_RTlln(%J (2.14)

1

Grec = —(0.2867)(298.15)(1.35) = —25.65 k%g
La relacion de transferencia de energia modificada es

K= _ dreen (3.27)

Tct

2665 _,
26.25

El cambio de entropia del proceso depende solamente del cambio de la presion, por lo tanto, éste tiene
un valor negativo

T P
As, =S, —S, =Cp In[_l_—z:]— R In(é] (5.14)

As, =(1.003)In (1)~ (0.2867)In (1.35) = ~0.086 K¢\

Sin embargo, al considerar que T¢ = Ty, el cambio de entropia total es

_ Green _ _ _o kJ
Ay, = As, + = = -0,086-+0.086 =0 AgK

c

lo quiere decir que el proceso de compresidn isotérmica es un proceso reversible.

El cambio de exergia del proceso de compresion isotérmica es

Ag =&, —& =T,R In% =(273.15)(0.2867)In(1.35) = 23.5 kJ/kg (5.15)

1

Debido a que T1 no igual a To, la exergia térmica del proceso es

&l =05, (T, ~T,)=(-0.086)(298.15- 273.15) =215 K} (5.18)

La eficiencia de compresion isotérmica es igual a 1; sin embargo, la eficiencia de compresion exergética
es

_ Ty (5.17)
nex Tl .
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27315

Mo = =0.916
298.15

5.6.2 Compresion con enfriamiento, ne = 1.3

El exponente politrépico se encuentra entre 1 < ne < y, por lo tanto se trata de un proceso de
compresion con enfriamiento, de este modo, la temperatura de descarga es menor a la temperatura de
compresion isoentrépica pero es mayor a la temperatura de compresion isotérmica

n.—1
T =Tx YA (2.15)
1.3—}/
T,. =(298.15)(1.35) ? =319.53 K
El trabajo de compresion depende del valor del exponente politropico del proceso, de esta manera, a un

mayor valor del exponente politrépico, mayor es el trabajo de compresion requerido. Por lo tanto, el
trabajo de compresion con enfriamiento es mayor al trabajo de compresion isotérmica.

2e
P\ "
7o = [VdP = e _Rr, [—ZJ -1 (2.18)

1.3-1

1.3 121
-2 s 1= kJ
fw =13 1(0.2867)(298.15)[(1.35)13 1} 26.562 Ag

Bajo la consideracion de gas perfecto, el cambio de entalpia del proceso resulta

Ahe =Cp (T2e _Tl)
Ah, =1.003(319.53 - 298.15)= 21.444 kJ
, ~1003( )=21.44 Y
El calor rechazado en la compresion con enfriamiento, tiene un valor menor al trabajo suministrado

Urech =Gy (T2e _Tl) (220)

en donde

c,=¢, y—n,
1-n,

La capacidad calorifica politropica resulta negativa por tratarse de un proceso con enfriamiento,

14-13
—0.7163 =-0.23876 kI
G ( 1-1.3 j /<9K
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entonces, el calor rechazado es

Oyecn = 0.23876(319.53-298.15) =5.1048 k%g

o bien,

Urech = Tee _Ahe =26.562-21.444 =5.105 k%g

La relacién de transferencia de energia modificada

K'= _M
TCE

K'= _ 5105 0.1921
26.562

El enfriamiento disminuye la entropia del fluido en el proceso de compresion

As, =8,,—S =CpIn Toe —RIn L5l (5.9)
T R

_ 319.53) __ kJ
Ase_(1.003)|n(298_15j (0.2867)In(1.35) = —0.0165 AgK

sin embargo, el cambio de entropia total considera el aumento de entropia del medio ambiente

Orech 5.1048 kJ
AS. =AS, +—rech — 00165 +——— = (0.00062 5.8
e T 298.15 kgK (5.8)

c

El cambio negativo de entropia del fluido del proceso, hace que el cambio de exergia del proceso sea
mayor a su cambio de entalpia

Age :(hZe_hl)_TO(SZe _Sl) (5.6)

Ag, = 21.444-273.15(~0.0165) = 25.951 k%g

La irreversibilidad del proceso de compresion es

i, =T,As;, = 273.15(0.00062) = 0.1696 k%g (5.7)

Considerando que T¢ = T1, la exergia térmica es
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T 273.15
a_ 1--0 |=51048|1—| 222 || = 0.428 KJ 5.10
Sc qrech[ T j |: (29815j:| Ag ( )

c

La eficiencia de compresion isotérmica es

Tct
Nic =— (2.21)
ce
_ 25.652 _ 0.965
26.562

y la eficiencia exergética resulta ser

Ag,
Mo = (5.12)
TCE
7. = 25.951 _0.977
26.562
5.6.3 Compresion isoentropica, n =y =1.4
La temperatura de descarga del proceso de compresion isoentropica es
=1
T =T 77 (2.22)

T, =(298.15)(1.35) " 14 =324.84 K

Debido a que el proceso es adiabatico, el trabajo de compresion es igual al cambio de entalpia del
proceso Y la relacion de transferencia de energia modificada K’ = 0.

Tes =Cp (TZS _T:L) (226)
—1.003(324.84 —298.15) = 26.78kJ
z-CS ( ) Ag

Como el proceso es también reversible, entonces el trabajo de flujo es igual al trabajo de compresién

r1

i Y P
T = [VdP=——RT|| 2| -1 (2.25)
1 y—-1 R,

1

14 ™
T14-1 1= k
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Al no haber un incremento de entropia, la irreversibilidad del proceso, el calor de recalentamiento, el
trabajo sin friccion y el recalentamiento por friccion tienen valores igual a cero. Por lo tanto, la
eficiencia isoentrépica y la eficiencia politropica para este proceso tienen un valor igual a uno.

El cambio de exergia del proceso es igual al cambio de entalpia
Ag, :(hZS_hl)_TO(SZS_Sl) (5.4)

As, =(325.81-299.04) - 273.15(0) = 26.78 k%g

y la eficiencia exergética es

Ag,
Ney = (5.5)
TCS
26.78 kJ
g

77 = =
ex kJ
26.78 Ag
5.6.4 Compresion politropica (adiabatica), n = 1.5

La temperatura de descarga del proceso politropico es mayor al proceso de compresion isoentropica, su
valor es

T, :Tlfzm}/n (2.28)

T, =(298.15)(1.35) A5 =329.51 K
Al tratarse de un proceso adiabatico, el trabajo de compresion es igual al cambio de entalpia del proceso
y la relacion de transferencia de energia modificada es de K’ =0,

7. =Cp (Tz _Tl) (2.31)

7, =1.003(329.51 - 298.15) = 31.46 k%g

El trabajo de flujo del proceso depende de la relacion de presiones y del exponente politrépico

n-1

‘ n P
ro=|vdP=——RT,|| 2| -1 (2.29)
1 n-1 Pl

15 S kJ
=T g 1(0.2867)(298.15){(1.35) 15 1} 26.97 Ag
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El calor de recalentamiento generado en el proceso es

Orec =€y, (TZ _T:I_) (234)

()
1-n
1.4-15
¢ =0.7163 -0.1432 KJ
" ( 1-15 j A@IK

Uy =0.1432(329.51-298.15) = 4.493 k%g

El trabajo sin friccion del proceso es

n-1

y-1
z-sinfricc:LRTl & -1 _LRTl E ' -1 (230)
n1 Y|P y—1

fine)

15 15-1 1.4 14-1
T i 1.5_1(0.2867)(298.15)[(1.35)15 1} : (0.2867)(298.15)[(1.35)14 1} 0.195 Ag

El recalentamiento por friccion es

r=cy(T,-T,) (2.38)

r =1.003(329.51— 324.84)= 4.688 k%g

El cambio de entropia del proceso de compresion politrpica con n >y resulta siempre positivo

T P
As=s.—s =c¢,In| =2 |-RIn| =2 5.23
s =eon{ || 2 529
329.51
As =(1.003)In| 22222 | _(0.2867)In(1.35) = 0.0142 kJ
( ) (298.15) ( )In(2.35) AQK

Al tratarse de un proceso adiabético, el cambio de entropia total es

q
As, = As——0 5.24
S = (5.24)

amb

As. =0.0142 k%gK

La eficiencia de compresion isoentropica es
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T23 _Tl
Tz _T1

Ngc = (2.39)

P = 324.84-298.15 085
329.51-298.15

La eficiencia de compresion politropica resulta ser mayor a la eficiencia de compresion isoentropica, y
su valor para este caso es

T 2697

e =" 31 462

c

=0.8575 (2.40)

o bien

S 7/—1:( 15 j£1.4—1j2018571
n-1 y \15-1)\ 14

El cambio de exergia del proceso de la compresién politropica es menor al cambio de entalpia del
proceso, el cual tiene un valor de

Ae=(h,—h)-T,(s,-s,) (5.22)

A =3146-27315(0.0142) = 27557 k)

La irreversibilidad del proceso de compresion es

i =T,As; =273.15(0.0142) =3.878 k%g (5.25)

Finalmente, la eficiencia exergética para este proceso vale

Ag
N = z'_ (5.28)
C
n = 27.557 0875
31.46

En la Tabla 5.1 se muestran los resultados obtenidos en los distintos casos de compresion. Los
resultados muestran que a mayor valor del exponente politropico de compresién, mayor es la
temperatura de descarga T», al igual que mayores son el trabajo de compresién z. y el cambio de exergia
Ae. El trabajo de flujo =, se considera igual al trabajo de compresion en los casos a), b) y c) al
considerarse procesos reversibles. El calor rechazado grecn, del caso a) es igual al trabajo de compresion
del mismo proceso. En el caso c) no hay transferencia de calor debido a que es un proceso adiabatico y
en el caso d) el calor mostrado es el calor de recalentamiento grec, €l cual es un calor interno del proceso
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producido por las irreversibilidades. En los casos a) y c) no hay irreversibilidades al tratarse de procesos
internamente reversibles, la irreversibilidad en el caso b) se obtiene por calor rechazado al medio
ambiente mientras que en el caso d) se debe al tratarse de un proceso no reversible. La eficiencia
exergetica 7ex, en los casos a) y b) dependen mas de la diferencia entre Ty y To, siendo de estos dos el
caso a) el proceso en el que se puede obtener la eficiencia igual a uno, 7ex = 1, cuando Ty = To.

Tabla 5.1. Comparacion de los parametros obtenidos entre los procesos de compresion del problema

a) Isotérmico b) Enfriamiento c) Isoentrépico d) Politropico
(ne=1) (ne=1.3) (n=y=14) (n =1.5)
T2, (K) 298.15 319.53 324.84 329.518
7¢, (kJ/KQ) 25.652 26.561 26.784 31.462
7, (kJ/kQ) 25.652 26.561 26.784 26.979
g, (kd/kg) -25.652 -5.117 0 4.493
Ah, (kJ/kg) - 21.444 26.784 31.462
Tsin friccion, (KJ/KQ) 0 0 0 0.195
r, (k/kg) 0 0 0 4.688
Ast, (kIkgK) 0 0.00062 0 0.0142
Ae, (kI/kg) 23.502 25.951 26.784 27.557
ect, (kJ/kg) 2.15 0.4280 0 0
i, (kd/kg) 0 0.1696 0 3.878
K’ 1 0.1921 0 0
Hsic - - 1 0.850
Mpic - - 1 0.857
Nex 0.916 0.9778 1 0.8758
ntic 1 0.9657 - -

La Figura 5.13 muestra las areas que representan las irreversibilidades, exergias térmicas y las
pérdidas de energia como son el calor de recalentamiento y el trabajo sin friccion de los procesos de
compresion del caso practico en un diagrama T-s. En el caso a) el area 1-2t-a-c-1 representa la exergia
térmica que sale del proceso, mientras que el area 1-2t-h-f-1 es el calor rechazado. En el caso b) el area
sombreada 1-2e-b-c-1 representa la exergia térmica mas la irreversibilidad del proceso, mientras que el
area 1-2e-g-f-1 representa el calor rechazado del proceso. Cabe mencionar que los puntos h, g, fy se
encuentran a T = 0 K. El proceso de compresion del caso d) presenta la irreversibilidad en el area
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sombreada d-c-f-e-d, el trabajo sin friccion en el area sombreada 1-2-2s-1 y el calor de recalentamiento
en el &rea sombreada 2-1-f-e-2.

340 +
Tsin friccion 2 135 bat

330 4 A

320 4

310 4

0 001 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06 0.07 0.08 0.09 0.1 0.11
s (kI/kgK)

Figura 5.13. Irreversibilidades, exergias térmicas y pérdidas de energia de los procesos de compresion del problema en
un diagrama T-s
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Capitulo 6

6. Perdidas de energia en compresores centrifugos

En el disefio de un compresor centrifugo, es importante desarrollar de modelos matematicos que
puedan predecir su funcionamiento, y asi poder reducir el nUmero necesario de costosos prototipos y
largos experimentos. Al dia de hoy, mediante soluciones numeéricas realizadas a través de modelos
computacionales se pueden obtener precisas simulaciones del compresor centrifugo. Sin embargo,
debido a su gran complejidad, estos modelos requieren largos tiempos de computacion y costosos
hardwares. Por ello, debido a la investigacion realizada durante las Gltimas décadas, se han desarrollado
diferentes modelos unidimensionales que requieren pocos datos. Entre estos modelos se encuentran los
de pérdidas de energia que ocurren en un compresor centrifugo.

En trabajos publicados en la literatura, las pérdidas de energia que ocurren en una turbomaquina,
generalmente se recopilan en un factor de deslizamiento y / o con un factor de potencia (ver seccion
1.4.6 y 1.4.7). La desventaja de este procedimiento es que los efectos de las pérdidas individuales no
estan claramente caracterizados y, por lo tanto, su influencia es poco reconocida. En el disefio de
compresores centrifugos es importante tener en cuenta los fendmenos que intervienen en las perdidas de
energia, ya que a partir de este conocimiento, es posible realizar mejoras en el disefio para las
condiciones de operacion deseadas. Sanz S. (2016) resume los mecanismos de pérdidas de energia
conocidos en la literatura y los separa por componente en un compresor centrifugo, ver Tabla 6.1.

Tabla 6.1. Pérdidas de energia por componente. Sanz S. (2016)

Pérdida Origen
Rotor
Incidencia Diferencia entre el dngulo de entrada del &labe y del flujo.
Friccion Friccion entre el fluido y las paredes.
Holgura Flujo que fluye por la holgura entre los alabes y la carcasa.
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Mezcla entre la regién central del flujo y la estela a la salida del

Mezcla
rotor.
. Crecimiento de la capa limite a lo largo del alabe y gradiente de
Perfil - S . .
presion en la direccion de alabe a alabe.
Choque Condiciones de choque alcanzadas en la garganta.

NUmero de Mach supercritico

Ondas de choque locales en la superficie de succion.

Distorsién

Distorsidn del flujo a la salida por efectos viscosos o bloqueos.

Hub-to-shroud

Gradiente de presion en la direccidn del cubo hacia la carcasa.

Pérdidas externas que incluyan pérdidas por fugas, recirculacion o

Externas friccidn de disco.
Difusor
Friccion Friccion entre el fluido y las paredes.
Difusién Pérdidas asociadas al proceso de difusion.
Curvatura Curvatura del difusor.
Voluta
Friccion Friccion entre el fluido y las paredes.

Velocidad meridional

Pérdida de la componente meridional de la velocidad debido a la
trayectoria en remolino que adquiere el flujo en la voluta.

Velocidad tangencial

Pérdida de momento angular.

Salida conica

Cambio de una trayectoria en remolino propia de la voluta a una

trayectoria lineal a lo largo del cono.

Autores como Aungier (2000) y Boyce (2003) documentan 11 diferentes mecanismos de pérdidas
individuales con mayor detalle que afectan al impulsor. Los mecanismos de pérdidas reportados por
estos autores son: 1) choque; 2) incidencia; 3) difusion; 4) ahogamiento; 5) friccion superficial 6)
espaciamiento; 7) carga en el alabe; 8) carga de la cubierta al cubo; 9) mezclado de estela; 10)
expansion; y 11) Numero de Mach supercritico. Sin embargo, las pérdidas con el mayor impacto en el
desempefio del compresor segin Aungier (2000) son: pérdida de friccion superficial, pérdida por
difusién de entrada, recirculacion, pérdida de incidencia, pérdida por espaciamiento y pérdida por
friccion en el disco. Algunos mecanismos de pérdidas son poco significantes 0 no son tan comunes,
como lo es el mecanismo de pérdida de nimero de Mach supercritico que ocurre cuando la velocidad
relativa de succién es cercana 0 mayor a la velocidad del sonido, en éste se produce una onda de choque
en la seccion del inductor que produce la pérdida de energia y ademas ahoga el inductor, ver Figura 6.1.
El choque oblicuo mostrado, es el choque deseado para contrarrestar el permanente choque inclinado
que genera una mayor inestabilidad del equipo. El choque oblicuo se obtiene cuando el fluido sigue la
trayectoria deseada en el alabe. Ambos tipos de choque se generan cuando el fluido se mueve a
velocidades criticas y depende espesor de la cuchilla del alabe.
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Onda de choque
oblicua

Onda de choque
inclinada

Figura 6.1. Onda de choque en el inductor

Ademas de las pérdidas en el impulsor, las pérdidas de energia también se deben evaluar tanto en el
difusor sin alabes como en el difusor con alabes. En el difusor sin alabes, las pérdidas se deben a la
friccion superficial y a la difusion (Angier, 2000). EI difusor con &labes presenta pérdidas de energia
asociadas con la friccion superficial, el &ngulo de incidencia, la obstruccion, la mezcla de estelas y el
ahogamiento.

Algunas de las correlaciones disponibles en la literatura que se han obtenido experimentalmente, para
diferentes mecanismos de pérdida, toman simultdneamente en consideracion a varios mecanismos de
pérdidas, debido a la extrema dificultad de diferenciar sus efectos, ya sea por cuestiones técnicas o
conceptuales, por lo que el uso de correlaciones para todos los mecanismos de pérdida (ver Tabla 6.1)
conducen a una sobreestimacion de la pérdida total de energia en el compresor (Gutiérrez, 2017).

En este trabajo, se presenta la combinacién obtenida por Gutiérrez (2017) de nueve correlaciones
semiempiricas de pérdidas de energia, para obtener la mejor prediccion de eficiencias en compresores
centrifugos. Los diferentes mecanismos y modelos matematicos se describen a continuacion.

6.1 Pérdida por espaciamiento

Existe una diferencia de presion entre dos alabes en un impulsor centrifugo, causada por el efecto
coriolis. Este efecto se genera por la fuerza centrifuga que tiene el fluido con respecto al movimiento
rotatorio de los &labes. El recorrido méas corto y menos resistente para que el fluido fluya y neutralice
este diferencial de presion lo proporciona la holgura entre el impulsor giratorio y la carcasa estacionaria
(ver Figura 6.2a). Con los impulsores cerrados no es posible una fuga de este tipo, desde el lado de
presion al lado de succion de un alabe del impulsor. Sin embargo, a lo largo del impulsor, predomina la
existencia de un gradiente de presion en el espacio libre entre la carcasa y las cubiertas del impulsor
(Figura 6.2b). En la Figura 6.2a se muestran las lineas de fuga que van de canal a canal del impulsor,
pasando por encima de los alabes, mientras que en la Figura 6.2b se muestran las lineas de fuga que se
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trasladan de manera axial hacia ojo del impulsor. Los sellos de la punta del ojo del impulsor pueden
reducir esta pérdida considerablemente (ver Figura 1.18).

La correlacion para estimar esta pérdida por espaciamiento es la de Krylov y Spunde (1967).

L+,

Ah, = 2i[u—o.275juz2 (6.1)
2 2r2

donde s es el espacio de brecha, d es la altura del alabe, r es el radio y U es la velocidad periférica. Los

subindices " h "y " s " se refieren al cubo de entrada del impulsor y la cubierta respectivamente, " 2 'se

refiere a la descarga del impulsor.

Superficie de Superficie de
presion succion

b)
Figura 6.2. Fuga afectando a las pérdidas por espaciamiento; a) Impulsor abierto, b) Impulsor cerrado
La Figura 6.3 muestra a la pérdida de energia por espaciamiento en funcién de la velocidad periférica

del flujo a la salida del impulsor para parametros de disefio definidos. En ésta se muestra que la pérdida
por espaciamiento aumenta al aumentar la velocidad periférica a la salida del impulsor. También se
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muestra que el espacio de brecha es determinante para la magnitud de la pérdida, de manera que lo
conveniente es que dicho espacio de brecha sea el menor posible para evitar en mayor medida las caidas
de presion entre los alabes, que a la vez provocan mayor efecto de coriolis.

»em s (mm)
Ip=
2 | 7-=3cm - 3.0
=6 cm
d,=0.9 cm =, 2.5
o ’,
a0 15 A i 20
=4 R . 2.
g g _ 7’
~ 10 - _-";/', " 15
> I ~
5 ”f ’/ - -
,"f - . -
’.-’. -~ -
BT T
0 T 1
0 100 200 300 400
U, (m/s)

Figura 6.3. Pérdida por espaciamiento en funcion de la velocidad de giro a la salida del impulsor
6.2 Pérdida por friccion en el disco

Este mecanismo de pérdida se produce como resultado de las fuerzas adhesivas entre el disco
giratorio y el fluido en el recinto circundante, como se muestra en la Figura 6.4. Esta pérdida es la
misma para un disco de un tamafo dado, en un compresor de entrada radial que en una turbina de
entrada radial. Las pérdidas en los sellos, los cojinetes y la caja de engranajes también se agrupan con
esta pérdida, y toda la pérdida se puede llamar una pérdida externa. A menos que la brecha sea de la
magnitud de la capa limite generada, el efecto del tamafio de la brecha es insignificante.

Los flujos inducidos dependen de las geometrias del impulsor y su envolvente. El siguiente modelo
de pérdida por friccidn del disco es propuesto por Shepherd (1956)

0.01356,0,U3D?
mRe%?

Ahy = (6.2)

donde Re es el nimero de Reynolds y D es el didmetro del impulsor (Figura 1.15). EI namero de
Reynolds es

U,r,

Rey =
v,
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Disco del impulsor

Flujo secundario

Figura 6.4. Flujo secundario en la parte posterior del impulsor provoca la pérdida por friccion de en el disco

La Figura 6.5 muestra la relaciéon entre la pérdida por friccion de disco con un radio de disco
determinado y la velocidad periférica a la salida del impulsor para diferentes flujos masicos de aire. En
éste se muestra que con un radio del disco fijo, para una mayor velocidad periférica a la salida del
impulsor y conforme es mayor el flujo de aire que pasa a través del impulsor, la pérdida por friccion de
disco aumenta.

mh (kg/s)
144 D,=04m A
pg: 3 kg/m3 _...
1.2 1 0,=0.6X 105 m2/s |
%ﬁ 1{ P,=3bar | -
: L4
= )
e 0.8 . 007
E= ) ’
§06_ "'l ”, 006
0.4 ",—’ ”f’.:‘;’ 0.05
o e -7 T
..... : '..'_,--"_: —_f_,.’- ; T
e e i
-.-....u"-_--.:‘_-::-: P
0 _&"-’"%.r.r_. : | | |
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U, (IIUrS)

Figura 6.5 Pérdida por friccion de disco en funcion de la velocidad periférica a la salida del impulsor

6.3 Pérdida por recirculacion

Esta pérdida esta asociada con la recirculacion de aire del difusor al impulsor y esta recirculacion es
causada por el aumento del angulo de flujo en la salida, lo que hace que parte de la energia suministrada
al fluido se pierda al regresar al impulsor. El modelo matematico de la pérdida por recirculacion es
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propuesto por Oh et al. (1999), quienes desarrollaron un modelo de pérdida de recirculacion al poner
mas énfasis en la distribucién del angulo de flujo. Para conectar la distribucion de péerdidas, emplearon
una forma funcional hiperbolica.

Ah,, =8x10°senh(3.5a; ) D;U; (6.3)

en donde el factor de difusion Ds es

0.75Ah

aero

W, U’

D, =1-—2+ = =
W % [Zj 1_& +2 &
W, \7 D, D, |

en donde a es angulo de flujo, Ds es el factor de difusion, Z es el numero de alabes, W es la velocidad
relativa y Ahaero €S la entalpia aerodindmica, que esté dada por el trabajo de Euler (1.42).

(6.4)

El flujo asociado con la recirculacién se ilustra en la Figura 6.6. Muestra como el fluido gira después
de salir del impulsor y recircula de nuevo a la seccion del impulsor. Esto ocurre facilmente cuando el
flujo sale del impulsor con un mayor angulo de flujo con relacion a la direccién meridional ¢.

Recirculacion

Voluta

Espacio entre
impulsor y difusor

Figura 6.6. Pérdidas por recirculacion en el difusor

En las Figuras 6.7 y 6.8 se muestra a la pérdida de energia por recirculacion en funcion de la
velocidad periférica a la salida del impulsor para caracteristicas de disefio dadas. En ambas figuras se
muestra que a mayor velocidad periférica a la salida del impulsor, las pérdidas por recirculacion se
incrementan. En la Figura 6.7 se muestra ademas a la pérdida por recirculacion para distintas relaciones
de las velocidades relativas del impulsor (Wit / W-), a medida que aumenta esta relacion, aumentan las
pérdidas. A pesar de la disminucion del factor de difusion, la velocidad periférica tiene mayor influencia
en la pérdida de por recirculacion.
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Figura 6.7 Pérdida por recirculacién en funcion del nimero de la velocidad periférica a diferentes relaciones de
velocidades relativas del impulsor (Wit / W>)

Por otro lado, la Figura 6.8 muestra que la pérdida por recirculacion también aumenta a medida que
el angulo de flujo es mayor cuando la relacion de velocidades relativas se mantiene constante.
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Figura 6.8 Pérdida por recirculacion en funcion del nimero de la velocidad periférica a diferentes angulos de flujo

6.4 Pérdida por fuga

Parte del flujo que sale del impulsor se filtra a través de los espacios de separacién y sellos de
laberinto a las regiones de presién mas baja del compresor, lo que causa la pérdida de fugas. EI modelo
de Aungier (2000) se usa para predecir la pérdida de entalpia debida a fugas. Este incluye la separacion
entre el disco y carcasa para el lado del disco, la separacion entre el rotor con el lado de la cubierta para
los impulsores cerrados y la separacion entre los alabes y la carcasa para los impulsores abiertos. El flujo
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en el espacio del disco se modela como un vortice forzado. Esto da como resultado el siguiente modelo
de pérdida:
 p,sU,1332[ e, —(ncy) |

= — 6.5
I o1 (6.5)

El subindice m se refiere a la direccién meridional, s es la separacion de brecha. Los promedios
aritméticos del radio del impulsor 7 y de la altura del alabe d (ver Figura 1.15), son:

I+
[ — 6.6
> (6.6)
g-ditds (6.7)
2

La Figura 6.9 muestra a la pérdida por fuga en funcion de la velocidad de giro, para unas
caracteristicas de disefio dadas. Se muestra que al igual que la pérdida por espaciamiento, el tamafio de
holgura afecta directamente a las pérdidas de energia por fuga, requiriendo el tamafio de holgura sea el
menor posible. Del mismo modo, esta pérdida aumenta a mayor velocidad periférica a la salida del
impulsor.
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Figura 6.9. Pérdida por fuga en funcion de la velocidad periférica a la salida del impulsor

6.5 Pérdida por incidencia

La pérdida de incidencia se produce cuando el a&ngulo de la velocidad relativa del flujo que ingresa al
impulsor se desvia del angulo real de entrada de la hoja del alabe. Esto significa que el fluido tiene un
cambio inmediato de direccidén que resulta en una pérdida significativa de energia. Cuanto mas cerca
esté el angulo del alabe al angulo de velocidad relativa del flujo en la succién, mayor sera la
transferencia de energia y menor sera la pérdida. En los primeros disefios de impulsores, los alabes
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estaban formados por elementos de linea recta no necesariamente alineados para representar el flujo
relativo en la entrada. Esto dio como resultado pérdidas muy altas y, con el tiempo, condujo a disefios
que cambiaban a alabes curveados en la direccion del flujo de entrada (flujo relativo) para controlar los
niveles de incidencia.

El modelo empleado para evaluar esta pérdida de energia es el propuesto por Conrad et al. (1979),
quienes obtienen los resultados mas precisos para la pérdida de energia por incidencia. Segin Conrad y
colaboradores, el cambio en el momento debido al grosor del alabe y la deflexién en la direccion de los
alabes dan como resultado la pérdida de energia. EI modelo para evaluarlo es el siguiente

WZ
Ah = f T““ (6.8)

inc Inc

Donde Ahinc €s la pérdida de entalpia y finc €s el coeficiente de pérdidas de energia, y se debe
determinar experimentalmente, en el caso donde las correlaciones experimentales no estan disponibles,
Conrad y colaboradores sugieren un valor de 0.5 a 0.7. Wy1t es la componente tangencial de la velocidad
relativa en la punta de la entrada del impulsor.

Cuando ocurre la separacion de flujo en la hoja del alabe, se obtiene los fendmenos de pérdida de
energia por incidencia. La Figura 6.10 muestra la incidencia positiva y negativa en que el flujo puede
ingresar al inductor. Debido a que en la incidencia positiva, las velocidades absoluta ¢ y W son menores,
se obtiene una diminucién de flujo y por lo tanto de energia. De esta manera, la incidencia negativa es la
incidencia deseada.

Alabe Alabe
—>

{ a) Incidencia positiva
\ \

b) Incidencia negativa

Triz’mguld de disefo

Figura 6.10. Tridngulo de velocidades en la entrada del inductor con incidencias positiva y negativa. Los triangulos de
disefio se muestran con lineas punteadas

La ecuacion (6.8) muestra, que la componente periférica de la velocidad relativa del fluido en la
punta del alabe a la entrada del impulsor esta directamente relacionada con la pérdida de energia por
incidencia. En la Figura 6.11 se muestra a la pérdida por incidencia en funcién del coeficiente de pérdida
de energia en donde Conrad y colaboradores sugieren un valor entre 0.5 y 0.7. Se muestra que con un
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valor mayor del coeficiente de pérdida, mayor es la pérdida de energia, al igual que si la componente
periférica de la velocidad relativa del fluido en la punta del alabe en la entrada del impulsor es mayor.

Wase (3)

0.6 0.8 1
ﬁ) c (')

Figura 6.11. Pérdida por incidencia en funcion del coeficiente de pérdida de energia

En el caso de los turbocargadores la componente periférica de la velocidad meridional en la punta del
alabe alcanza valores hasta de 50 m/s cuando se trata de una etapa, cuando se tiene mas de una etapa de
compresion la velocidad puede ser hasta més de 200 m/s.

6.6 Pérdida por carga en el alabe

Esta perdida se desarrolla debido a los gradientes de velocidad negativos en la capa limite y la
recirculacion del flujo en el impulsor, como se muestra en la Figura 6.12. La desaceleracion del flujo
aumenta la capa limite, lo que lleva a la separacién del flujo que puede llevar a un evento de bloqueo
Esta pérdida se determina por la ecuacion (6.9) dada por Coppage et al. (1956)

Ah,, =0.05D?U? (6.9)

La pérdida de carga de alabe es funcion del cuadrado del factor de difusion Dy, y el cuadrado de la
velocidad tangencial del impulsor U. Ds proporciona una medida cuantitativa de la difusion total
(desaceleracion del flujo) en el paso del impulsor y U es la velocidad tangencial o la velocidad
circunferencial en la salida del impulsor. Dy, se puede determinar por la siguiente expresion

aero

"

0.75Ah

(6.4)
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La primera parte de la ecuacion (6.4) esta relacionada con la difusién del flujo en forma de una
disminucion de su velocidad promedio entre el paso de los alabes. La segunda parte esta relacionada con
la distribucién de carga en la hoja del alabe. Esto causa normalmente un aumento de la velocidad de
flujo en la superficie de la hoja del alabe en la entrada del impulsor. Por lo tanto, el factor de difusion es
una funcién de la desaceleracion unidimensional y del giro del impulsor.

Patron de
velocidad
B L1

Gradiente
de velocidades

e

Figura 6.12. Gradiente de velocidades que genera la pérdida por carga en el alabe.

En la Figura 6.13 se muestra a la pérdida por carga en el alabe en funcion de la velocidad periférica a
diferentes relaciones de velocidad relativas en el impulsor (W1t/ W2). Mostrando que a mayor velocidad
periférica del fluido a la salida del impulsor, las pérdidas por carga en el alabe aumenta. Po otro lado,
también se muestra que a mayor relacion de velocidades relativas (W1 / W>), las pérdidas por carga en el
alabe también aumentan debido a que se presenta un mayor coeficiente de difusion.

81 z=15
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Figura 6.13. Pérdida por carga en el alabe en funcién de la velocidad periférica a la salida del impulsor
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6.7 Pérdida por friccion superficial

Esta pérdida se debe a la accion de las fuerzas de corte en las paredes del impulsor debido a la
friccion del fluido turbulento. Esta pérdida se obtiene considerando el flujo sobre una seccion circular
(basada en el enfoque de diametro hidraulico equivalente), y su modelo se basa en las ecuaciones para
determinar la pérdida de energia en tuberias. La pérdida de friccidn superficial se evalla mediante la
ecuacion (6.10) de acuerdo con Jansen (1970)

Ah, =2C, L\ (6.10)

hyd

donde W es dado por Oh y colaboradores como la velocidad relativa media en el paso del impulsor, Cs
es el coeficiente de friccion superficial, Ly es la longitud de flujo del impulsor y Dnya es el didmetro
hidraulico promedio del impulsor, que se define como la relacion entre el area transversal del conducto o
tuberia y el perimetro mojado, multiplicado por cuatro. La velocidad relativa media se evalla con la
siguiente expresion

W= C, +C, +W, +2W, +3W,
8

(6.11)

Dependiendo del numero de Reynols, el coeficiente de friccion superficial es
Ct=0.0622 Re®? (Re > 3x10°)
Cr = 2.67 Re®5 (Re < 3x10°)

v

Re

donde Wayq €s la velocidad relativa cuadratica, y se determina con la siguiente expresion

N

Wavg = |:% (Vvl2 _W22 )} (6.12)

En la Figura 6.14 se muestra a la pérdida por friccion superficial en funcion de la velocidad relativa
media. En ésta se muestra que la pérdida por friccion superficial es mayor para velocidades relativas
medias mayores; ademas, si el coeficiente de friccibn aumenta, las pérdidas por friccion superficial son
aun mayores.
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Figura 6.14. Pérdida por friccion superficial en funcién dela velocidad relativa media
6.8 Pérdida en el difusor sin alabes

Esta pérdida se experimenta en el espacio del difusor como resultado de la friccion y el angulo
absoluto del flujo. La pérdida del difusor sin alabes se evalGa por la correlacion propuesta por Stanitz
(1952), y se expresa de la siguiente manera

r r1
P 14 P 4
Ahyg =T, LP_SJ _(P_Sj (6.13)
03 02

En la Figura 6.15 se muestra la pérdida en el difusor sin alabes en donde se tiene a la pérdida de
energia en funcion de la relacion de presiones del difusor. También se muestra que para unas
condiciones de flujo dadas a la entrada del difusor, la pérdida de energia en el difusor aumenta conforme
se alcanza una mayor relacién de presiones en el difusor.

6.9 Pérdida en el difusor con alabes

Estas pérdidas se encuentran en los resultados experimentales realizados en difusores cénicos, y estan
en funcion de la carga en las hojas de los &labes y el espacio del difusor sin alabes; también se
consideran el &ngulo de incidencia y la friccion superficial de los alabes. Esta pérdida también se estima
por la correlacion propuesta por Stanitz (1952) que se muestra a continuacion

-1 r1

P 4 P /4
Ah, =c. T, ||l =*+| —-|—=* 6.14
hvd P 02 (PMJ (P(B] ( )
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el subindice "4" se refiere a la descarga del difusor con alabes.

0.949 1 ¢, =217.048 m/s
0osr | €37 1’3‘0-120 m/s
P,=3.5 bar
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Figura 6.15. Pérdida de difusor sin alabes en funcion de la relacion de presiones del difusor

La pérdida de energia en el difusor con &labes tiene la misma tendencia que en la Figura 6.15, con la
diferencia de que la pérdida de energia esta en funcion de la relacion de presiones P4/P3 en lugar de
P3/P>.

6.10 Pérdida total de energia

Los mecanismos de pérdidas internas estan asociadas con las pérdidas que emanan del flujo principal
a través del compresor, éstos incluyen: la pérdida de incidencia en la entrada del impulsor, las tres
principales pérdidas en el flujo a traves del impulsor son la pérdida por carga en el alabe, la pérdida por
friccion y la pérdida por espaciamiento, y finalmente las pérdidas que ocurren en el difusor. Entonces, la
pérdida interna total es:

Ah = AR +AR, + AR +Ahy + AR, + AR (6.15)

En contraste, los mecanismos de pérdidas parasitas estan asociadas con pérdidas que emanan de
flujos menores o secundarios que se escapan del flujo principal a través del compresor. Las pérdidas
parasitas incluyen la pérdida por friccion del disco, pérdida por recirculacion y pérdida por fugas.

Ah . =Ah_+Ah, +Ah, (6.16)

Ademas de las pérdidas internas en el compresor, las pérdidas parasitas dan lugar a un aumento en la
entalpia de estancamiento de la distribucion del impulsor sin ningin cambio correspondiente en la
presion. Esto significa que la eficiencia del compresor se reduce sin ningun efecto sobre la relacion de
presiones.
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6.10.1 Trabajo de compresion

El trabajo de compresion, es el resultado de la energia aerodindmica transferida al flujo y las
contribuciones de pérdidas de energia parasitas, es decir

e = z-c,euler + Ahpar (6'17)

La entalpia aerodindmica es igual al trabajo de compresion de Euler, descrito en la ecuacion (1.15). Y
el trabajo de compresion isoentropica es la diferencia entre el trabajo de Euler y las pérdidas internas

T Ah

es = Ceeuler —

hnt (6.18)
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Capitulo 7

7. Caso de estudio

7.1 Equipo de estudio

En este capitulo se presenta la evaluacion de las irreversibilidades a un turbocargador centrifugo
marca Holset modelo HT3B, utilizando la teoria desarrollada en los capitulos anteriores. Este equipo se
utiliza para incrementar la potencia de motores de combustién interna a partir de la sobrealimentacion,
aumentando la relacion aire/combustible del motor (Seccion 1.2.1).

El turbocompresor HOLSET HT3B se compone por un compresor centrifugo y una turbina radial,
ambos dispositivos se encuentran acoplados a un eje coman. Perpendicular a éste se encuentra el ducto
de lubricacion para evitar la fatiga y el sobrecalentamiento del eje (ver Figura 7.1).

Figura 7.1. Turbocompresor HOLSET HT3B

Los compresores Holset HT3B se emplean en motores diésel para maquinaria de rango pesado
(transporte marino, transporte de carga, maquinas de construccion y generacion de potencia), con el
objetivo de elevar la potencia del motor y disminuir la produccion de particulas contaminantes. La
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potencia maxima que alcanzan este tipo de dispositivos es aproximadamente de 1.1 MW. La Figura 7.2
muestra el mapa de operacion modificado del compresor centrifugo Holset HT3B a condiciones de
operacion de 25°C y 1 atm. EI mapa de operacion es proporcionado por el fabricante y muestra que el
compresor opera a velocidades de giro que van desde 56,400 rpm hasta 154,200 rpm, con flujos mésicos
que van desde 0.02 hasta 0.17 kg/s y con isoeficiencias de compresion isoentrdpicas de 65%, 70% y
74%. La relacién de presiones maxima para estas condiciones de operacion es de 3.05 para una
velocidad de giro de 154,200 rpm con un flujo de 0.112 kg/s.

3.5 7

154,2001pm
143 400
132,800
. 121,300

" 110,100
96,300

m (kg/s)
Figura 7.2. Mapa de operacion, Holset HT3B (Modificado: a 15 °C y 1 atm)

En el Laboratorio de Procesos Termodindmicos T-041 del departamento de Ingenieria de Procesos e
Hidraulica (IPH) de la Universidad Autdbnoma Metropolitana Unidad lIztapalapa, se cuenta con un banco
de pruebas de un turbocargador HOLSET HT3B instalado e instrumentado por el MIQ Alejandro Torres
Aldaco (Figura 7.3).

Figura 7.3 Banco de pruebas. Turbocompresor centrifugo HOLSET HT3B (Torres A. et al. 2012).

Actualmente el banco de pruebas se esta innovando para que opere a una velocidad de giro de 25,000
rpm, ya que solo opera 18,000 rpm. EI compresor centrifugo se encuentra acoplado a un motor eléctrico
monoféasico cerrado (Figura 7.4) en lugar de una turbina de gas por cuestiones de viabilidad. EI motor
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eléctrico permite controlar con mayor precision la velocidad de giro y resulta més practico para
accionarlo. En la Figura 7.5 se muestra la instalacion del turbocargador, el cual se encuentra
instrumentado con distintos sensores a la entrada y a la salida para medir directamente las variables
dindmicas y termodindmicas del fluido de trabajo.

Figura 7.4. Motor eléctrico CRAFTSMAN Figura 7.5. Banco de pruebas en modificacién

Con el compresor centrifugo del banco de pruebas se obtiene la informacion de los pardmetros
geométricos que se utilizan para evaluar las pérdidas de energia en el compresor y las velocidades
teoricas del aire. Ademas, se toma la informacion que se encuentra disponible en el mapa de operacion,
como son la relacién de presiones, el flujo masico y la velocidad de giro. El estudio tedrico se realiza a
bajas velocidades de giro, que de acuerdo a la teoria consultada, es en donde ocurre de manera
importante la trasferencia de calor del el depésito caliente (turbina y motor de combustion interna) hacia
el compresor. Por lo tanto, se consideran diferentes temperaturas de descarga del compresor Tz para una
temperatura de deposito caliente T dada.

7.2 Parametros geometricos

A continuacidn se presentan los parametros geométricos del turbocompresor centrifugo Holset HT3B
para realizar el estudio. La informacién adquirida se obtiene a partir de mediciones directas al equipo.
En la Figura 7.6 se muestran las partes internas del impulsor centrifugo, en donde se muestra a) la
cubierta del impulsor y b) el impulsor centrifugo. ElI impulsor consta de dieciséis alabes (Z = 16)
curveados hacia atras con un angulo de salida de 29° ( . = 29°). Por otro lado, la voluta no cuenta con
alabes difusores.

143



Analisis de las irreversibilidades en un compresor centrifugo Capitulo 7

b)

Figura 7.6. @) cubierta interna del impulsor centrifugo y b) impulsor centrifugo

En la Figura 7.7 se muestran las dimensiones de los didmetros principales del impulsor con que esta
fabricado el compresor centrifugo HT3B. Estos son Dz = 110 mm, Dyt = 73 mm, Dy = 23 mm, d2 = 9.3
mm y kn = 39.5 mm. Por otro lado, el diametro interno de la cubierta en la succion es Ds = 76.2 mm.

Dy,
.r..Dh...!..

[ ]

D;

Figura 7.7. Dimensiones del impulsor centrifugo

7.3 Metodologia

7.3.1 Condiciones de operacion

La siguiente metodologia se trabaja con base a la informacion disponible en el mapa de operacion de la
Figura 7.2, del cual se toma informacion referente a la velocidad de giro N, la relacion de presiones = y
del flujo mésico m. Las condiciones de succion son T1 = 288.15 Ky P; = 1 atm. La temperatura del
estado muerto es de To = 273.15 K y de acuerdo a la experiencia obtenida, la temperatura del depdsito
caliente se considera de T, = 800 K.
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7.3.2 Consideraciones del flujo

La funcion del compresor centrifugo es suministrar aire comprimido a un motor de combustion interna
(seccion 1.2.1). El aire se considera como un gas perfecto y tiene las siguientes caracteristicas:

e Exponente adiabatico, y = 1.4

e Capacidades calorificas constantes; cp = 1.003 kJ/kgK, ¢y = 0.7163 ki/kgK
e Constante del aire, R = 0.2867 ki/kgK

7.3.3 Estados termodindmicos

En la Figura 7.8 se muestran los estados termodindmicos mas relevantes del compresor centrifugo. El
estado 1 es en la entrada del compresor centrifugo, el estado 2 es a la salida del impulsor y el estado 3 es
a la salida de la voluta del difusor. En la Tabla 7.1 se describen los modelos para realizar los céalculos de
cada estado, incluyendo los estados de estancamiento 01, 02, 03s y 03.

5] $2 538
Figura 7.8. Estados termodinamicos del compresor centrifugo

Tabla 7.1. Estados termodinamicos

Estado 1
La temperatura Ty y presion P1 son las condiciones de P
succion, se consideran igual a la temperatura y presion h =c.T, pPL= ﬁ
ambiente Tamb, Pamb. '
Estado 01
ra __ G
T01=T1[1+7/T_1M12j Py = Pl(l+77_1M12]y_l hy, =Cp Ty M, = \/ﬁ
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Estado 3
La temperatura Tz es una variable y la
velocidad de fluido c3 se obtiene mediante M, = G
) m R=PR7 h; = ¢, T, J7RT,
3 pry
p3A\1es
Estado 03
ra
1 -1 -1
Tos :T3(1+7_M§j hys =Cp T, P = P3(1+7 M;j
Estado 02
Factor de deslizamiento (1.44)
0.85 180
2 sen [005(90 -p )} 90—
c0s(90- ) 2 _ B
0'=(1— fa) 1—(3][ J a= Z f= fO(Z) + Az EXp B :
i @)

1+sen [120 cos(90- 5, )}

)

3

3

4.1

336

f.,, =0.833+0.21ex
0(z) p(32.

Az = 0.024{1—exp(

131

)

B, = 24.2(1—exp( 30

Componente periférica de la

Velocidad periferica velocidad absoluta (1.43)

Componente periférica de la
velocidad relativa

U, =2D,N/60 c,=ol, W, =U,-c,,
La velocidad de flujo a la salida del
impulsor se obtiene del triangulo de ,
. . h o1
velocidades que se muestra en la Figura hy, = h,, T, = PP, Ty |
7.9 Cp T2
c,= \/(tanz By )W)+,
Estado 2
h T, |
Estado 03s
71
P.)7” s = Cp s
Toss =Tou -2 e o
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Los tridangulos de velocidades del impulsor se muestran en la Figura 7.9. Las velocidades estan en
funcién de la velocidad de giro del compresor, del angulo del alabe y del flujo masico.

Salida del impulsor

Figura 7.9. Triangulos de velocidades en el impulsor

7.3.4 Evaluacion de pérdidas de energia

Las correlaciones de pérdidas de energia del capitulo 6, se obtienen a partir de pardmetros de disefio,
de los tridngulos de velocidades, pardmetros termodindmicos y de propiedades fisicas del aire. Su
cuantificacion alude a las pérdidas de energia en un proceso adiabatico de compresién. Los modelos de
pérdidas se muestran en la Tabla 7.2.

Tabla 7.2. Modelos de pérdidas de energia

Pérdida
Espaciamiento (6.1) Friccion en el disco (6.2) Recirculacion (6.3)
Ah,, =8x10°senh(3.5¢; ) D{U;
L . 0.01356,,U3D? Coeficiente de dl(];u;;-,?h(ml)
Ah, = zi(g_o_gﬁJUf o mRe®? hilbond L
2\ 2% Re _Usn D, =1—%+ Y,
R B

W, )|\ z D, D,

. . Cargaen el . .
Fuga (6.5) Incidencia (6.8) 4labe (6.9) En el difusor sin alabes (6.13)
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,ozs.U21.332[r2cu2 —(rcy) J - 1
Al = = : W2 Ahy, =005D2U? Ahy, =¢,T,,|| 22 h
2rd Ah = Du ba =0.05D7U,  Ahyy =cpT, Pl Tl
F_h+h o _di+d, eoo2 03 02
2 2
Friccion superficial (6.10)
Ah, = 2C, 272 Cr = 2.67 Re®S (Re < 3x10)
Dhyd W_. D
. . . Re = _avg “hyd
la velocidad relativa media es (6.11) Ty
VV=C15+C2 +W +2W,,, +3W, _ _ _
8 La velocidad relativa promedio (6.12)
El coeficiente de friccion se obtiene en funcién del 1 %
nimero de Reynolds W, = {E(Wf ~W, )}

Cr = 0.0622 Re®2 (Re > 3x10°)

7.3.5 Parametros de operacion y de desempefio termodinamico

En la Tabla 7.3 se presentan los pardmetros necesarios para evaluar el desempefio energético y
exergético del compresor centrifugo.

Tabla 7.3. Parametros de operacion y de desempefio termodindmico

Parametro
Pérdidas internas (6.15) Pérdidas parasitas (6.16) Trabajo de Euler (1.42)
Ahim = AI'-]inc + AIP"ol + Ahsf +Ahcl Ahpar = Ahrc + Ahdf +Ah|k Tc,euler = UZCUZ
Relacion de transferencia
Trabajo de compresion (6.17) Calor suministrado (3.21) de energ(|§ g?dmcada
Te = T¢ euler + Ahpar Qsum = AhO — 7 .
K'= _ Gaum
TC
Exponente politrépico (2.10)
1 .. . .
n= BER) Relacion de presiones total. (1.41) Eficiencia politropica
inl = P aparente (3.25)
1 T, = 33 ~n y-1
1 npic* n _1 }/
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Calor de recalentamiento

L o Relacion dindmica de flujo (3.30) (4.33)
Eficiencia politropica real (3.34) -
, (CS — Cl ) Orec =Gy (T03 _T01)
n I (7K " on -l K') 7
pic — 2_c2 i
-y +7,01 T RTl[ﬁ —1]+(c3 -¢!) ¢, =c, {1—[1_7770} (1-2«)}
Trabajo sin friccion (4.34) Recalentamiento por friccion (4.35)

Tsin friccion — CPT01 i h -1|- h -1 r= CpTo1 (Lj h -1|- h -1
1-K'(Ty Toy 1-K' )\ Ty, T,

Exergfa térmica (5.10) Eficiencia exergética

Exergia de compresion (5.21) (5.26)
. T,
Ac=1,+&) —i &l =0y, | 1-= Ag
TC 776)( = q
7. + &

Irreversibilidad (4.36)

=T, {cp {m&}%{@ﬂ_ R |n(ﬂ)}

7.3.6 Proceso de compresion adiabatico

En la Tabla 7.4 se presentan los estados termodinamicos del proceso de compresion adiabatico, el
cual es un caso hipotético del proceso. Estos estados se obtienen a partir del proceso diabatico y del
valor del calor suministrado. También se calcula el estado termodindmico E, determinado por el trabajo
de Euler. Estos estados termodindmicos se muestran en la Figura 7.9, en el cual se hace la distincion del
proceso de compresion diabatico y adiabatico.

Tabla 7.4. Estados termodinamicos del proceso adiabatico de compresion

Estado 03a Estado 3a
hoza =Ny +(Aho - qsum) Toza = hg_za hs, = Ngaa _%ng T = 2_?:
Estado 02a Estado 2a
hoza = hoza Tooa = ((:)ia hy. =hyq _%sz T = Z_T
Estado E
P. =R, he =hy + 7, er T = :—E
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7.3.7 Irreversibilidades por pérdidas y por transferencia de calor

Al identificar los estados termodindmicos del proceso de compresion adiabatico y del trabajo de
Euler, se pueden determinar los cambios de entropia generados por los mecanismos de pérdidas y la
transferencia de calor, y posteriormente, conocer la irreversibilidad de éstos. En la Tabla 7.5 se muestran
los modelos para calcular los cambios de entropia y de irreversibilidad ocasionados por las pérdidas
internas, las pérdidas parésitas y por la transferencia de calor.

Tabla 7.5. Cambios de entropia e irreversibilidades por mecanismos de pérdidas y transferencia de calor

Cambio de entropia

Pérdidas internas Pérdidas parasitas Calor suministrado
q
ASq = ASq,aire - _Fum
T P T, ¢
As,, =CoIn| = |-RIn| -2 As,, =Cpln| 22 en donde
Tl Pl TE
T3
AS, e =Cp IN (i}
Irreversibilidad
Interna Parasita Calor suministrado
iint :TOAsint ip.alr :TOASpar iq :TOASqT

La Figura 7.9 muestra el proceso de compresion adiabatico (linea punteada) y el proceso de compresion
diabatico (linea de guion largo) en un diagrama T-s para una relacion de presiones dada. En este
diagrama se considera que las condiciones de succion son las mismas para ambos procesos, pero no en
las condiciones de descarga, siendo la diferencia de entalpia al final de los dos procesos el calor
suministrado. Del este modo, se considera que el incremento de entropia debido al calor suministrado es
del estado 3a al estado 3. El estado E representa la entalpia a la que el aire seria descargado
considerando sélo el trabajo de Euler, el cual no considera las pérdidas de energia parasitas. Del mismo
modo, el incremento de entropia por pérdidas internas se representan del estado 1 al estado E y por
pérdidas parasitas del estado E a 3a. En este diagrama se considera al suministro de calor al final del
proceso de compresion, lo que en la practica no ocurre asi, ya que el calor se puede transferir mediante
los diferentes mecanismos transferencia de calor, en diferentes puntos del compresor centrifugo. Sin
embargo, debido a las bajas relaciones de presiones para este caso de estudio, la estimacion de los
cambios de entropia por las pérdidas internas, las pérdidas parasitas y por la trasferencia de calor no
deben ser afectadas significativamente por la divergencia isobarica.
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Figura 7.10. Proceso de compresién diabatico (linea de guion largo) y proceso de compresion adiabatico (linea
punteada)

7.3.8 Puntos de operacion a evaluar

En este estudio se aplica la metodologia planteada en la seccion anterior. La evaluacion del proceso
de compresion se realiza para una velocidad de giro relativamente baja, de alrededor del 30 y 40% de su
capacidad maxima, debido a que la aplicacién de este estudio tiene mayor relevancia cuando el
compresor opera a bajas velocidades de giro, que es cuando ocurre una importante relacion entre la
transferencia de calor y la potencia suministrada al turbocompresor como lo menciona Casey y Fesich
(2010).

Para poder comparar las pérdidas de energia y evaluar la irreversibilidad del proceso de compresion,
se toman tres puntos de operacién de estudio que se encuentren con la misma velocidad de giro. Estos
puntos son: punto de operacion en zona estable, en zona de surge y en zona de stonewall. En la Tabla
7.6 se presentan las presiones de descarga y los flujos méasicos para los puntos de operacion de estudio,
tomados del mapa de operacion mostrado en la Figura 7.2 para una velocidad de giro de 56,400 rpm.

Tabla 7.6. Puntos de operacion de estudio a 56,400 rpm.

56,400 rpm
Parametro Zona estable Zona de surge Zona de stonewall
Pz (bar) 2.29 2.37 2.21
m (kg/s) 0.045 0.0204 0.073

También se evalua la irreversibilidad del proceso de compresion a diferentes velocidades de giro
utilizando la informacion de una prueba de desempefio de un compresor Holset HT3B a velocidades de
giro de 48,963 rpm y de 64,770 rpm (Imgrum, 2017). En la Tabla 7.7 se presenta la informacion
correspondiente de las condiciones con que opera el compresor en un punto estable, en un punto en la
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zona de surge y en un punto en la zona de stonewall a velocidades de giro de 48,963 rpm y 64,770 rpm.
Las condiciones de succion son de 1.01 bar y 288.15 K. La temperatura del depdsito caliente se
considera de 800 K y la temperatura del estado muerto de 273.15 K.

Tabla 7.7. Puntos de operacion a 48,963 rpm y 64,770 rpm

Parametro Zona estable Zona de surge Zona de stonewall
48,963 rpm
P3 (bar) 1.723 1.76 1.486
m (kg/s) 0.345 0.191 0.502
64,770 rpm
P3 (bar) 2.33 2.44 1.922
m (kg/s) 0.5475 0.315 0.7

7.3.9. Analisis paramétrico

Para el estudio se realiza un andlisis paramétrico variando K’ de 0 a -1, a partir del cambio de
temperatura de descarga Ts, para conocer la influencia que tiene el suministro de calor en las
irreversibilidades. Después se realiza una variacion de la temperatura del estado muerto To y de la
temperatura del depoésito caliente T. para saber de qué manera influyen estos pardmetros en la
irreversibilidad del proceso de compresion.

7.4 Resultados

7.4.1 Condiciones de operacion a 56,400 rpm

7.4.1.1 Pérdidas de energia

La Figura 7.11 muestra el porcentaje de pérdidas en el proceso de compresion a 56, 000 rpm en
condiciones estables con K’ = 0. En este caso se muestra que la mayor pérdida de energia se debe a la
pérdida por difusion, que como se menciona en la seccion 6.10, es una pérdida de la energia cinética del
aire al pasar por el difusor convertirse en energia de presion. Las siguientes causas de pérdidas de
energia significativas se deben a la friccion en el disco y por fuga, las cuales son pérdidas parasitas del
compresor. La pérdida de energia total sin contar la pérdida de energia en el difusor es de 1.235 kW.
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Figura 7.11. Porcentaje de pérdidas a 56,400 rpm en el punto de operacion estable con K’ =0

La Figura 7.12 muestra el recalentamiento por friccion, o bien el trabajo adicional suministrado
debido a la irrerversibilidad del proceso de compreison, para el punto de operacion en la zona estable
cuando K’ = 0. En este punto se muestra que del recalentamiento por friccion, el 11% representa el
trabajo sin friccion y el 89% representa el calor de recalentamiento. También se muestra que la
irreversibilidad del proceso de compresion para las mismas condiciones de operacion, representa el 81%
del calor de recalentamiento, lo que equivale al 72% del recalentamiento por friccion.

o = 24.5 kKI/k
Tslﬂi (f);]m 27.44 kJ/kg rec — :
\\\‘
|"; ll‘l'
| |
Grec ‘II" g :

89% 81%

Figura 7.12. Porcentajes del recalentamiento por friccién a 56,400 rpm a condiciones estables para K’ = 0

La Figura 7.13 muestra las pérdidas de potencia para diferentes relaciones de transferencia de energia
modificadas, a una velocidad de giro de 56,400 rpm para el punto de operacion estable. En este se
muestra que algunas de los mecanismos de pérdida estdn en funcién de la relacion de transferencia de
energia modificada. La pérdida en el difusor (vid) [de 0.47 a 1.1 kW] y la pérdida por friccion
superficial (sf) [de 3.5 a 3.7 W] aumentan debido a la disminucion de la densidad por el incremento de la
temperatura. El aumento de la densidad genera un coeficiente de friccion ligeramente mayor,
provocando que la pérdida de friccion superficial aumente ligeramente. Por otro lado, las pérdidas por
friccion en el disco (df) [0.53 a 0.5 kW] y por fuga (Ik) [0.33 a 0.39 kW] son menores para un menor
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valor de K’, debido al incremento del nimero de Reynolds y al aumento de la densidad del aire. Las
pérdidas de potencia por espaciamiento (cl) son de 0.136kW, por recirculacion (rc) de 1.7 W, por
incidencia (inc) de 13.7 W y por carga en el alabe (bld) de 0.176 kW se mantienen constantes debido a
que dependen més de la velocidad de giro del compresor y de los parametros geométricos.

1.2 -
B N mc
1 -
- mdr
0.8 - 1 Brc
g m mik
ix 0.6 B inc
0.4 - ® bid
osf
0.2 7 Bvid
0 _ IS [ IS I I
0 0.2 0.4 0.6 0.8 -1
Kl‘

Figura 7.13. Pérdidas de potencia en el punto de operacion en la zona estable para N = 56,400 rpm para distintos
valores de K’

La Figura 7.14 muestra las pérdidas de potencia para distintos valores de K’ cuando el compresor
opera en la zona de surge a una velocidad de giro de 56,400 rpm. A comparacion de las pérdidas de
potencia en la zona de operacion estable mostradas en la Figura 7.13, las pérdidas en este punto de
operacion son menores hasta 50 %, teniendo las mismas tendencias de cambio en cada pérdida.

0.5 -
0.45 - I mcl
0.4 ) I n g
0.35 1 _—
= 0.3 - n mik
24 0.25 W inc
"M02 mbld
0.15 -
0.1 mvid
0.0
0

Figura 7.14. Pérdidas de potencia en el punto de operacién en surge para N = 56,400 rpm para distintos valores de K’

La Figura 7.15 muestra las pérdidas de potencia para diferentes valores de K’ en el punto de la zona
de operacion en stonewall para una velocidad de giro de 56,400 rpm. En este punto de operacion ocurren
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las mayores pérdidas de potencia debido a que se tiene el mayor flujo mésico permisible del equipo para
la velocidad de giro y las condiciones establecidas en este caso. En este punto de operacion las pérdidas
de potencia son aproximadamente 63 % mayores a las pérdidas obtenidas en la zona de operacion
estable a la misma velocidad de giro.

e
L

1.8 1 m  Ecl
1.6 1 - mdf
1.4 1 M Erc
= 1.2 1 _ Wk
5 17 Winc
- I 0.8 1
M bid
0.6 1 y
s,
0.4
0.2 - ovid
0 _
0 -0.2 -0.4 -0.6 -0.8 -1
Ki‘

Figura 7.15. Pérdidas de potencia en el punto de operacién en stonewall para N = 56,400 rpm y distintos valores de K’

7.4.1.2 Relacion dinamica de flujo

La Figura 7.16 muestra a la relacion dinamica de flujo en funcion de la relacion de transferencia de
energia modificada para los tres puntos de las zonas de operacion de estudio mostrados en la Tabla 7.6.
Se muestra que a menor relacién de transferencia de energia modificada, mayor es la relacion dindmica
de flujo, es decir, a medida que el calor suministrado al proceso de compresion es mayor, la relacion
entre la velocidad de flujo y el trabajo de flujo también es mayor. Esto se debe que al incrementar la
temperatura del aire, la densidad del aire disminuye, por lo tanto, para un flujo mésico constante, la
velocidad de aire que fluye por el compresor es mayor. Por lo tanto, la relacion dinamica de flujo resulta
ser mayor para el punto de operacion en stonewall en donde se tiene el mayor flujo de aire y es menor
cuando se opera en condiciones de surge, en donde se tiene el menor flujo de aire.

7.4.1.3 Irreversibilidad

La Figura 7.17 muestra a la irreversibilidad especifica del proceso de compresion en funcion de K’ en
condicidn: estable, de surge y de stonewall; para una velocidad de giro de 56,400 rpm. En éste se
muestra que la mayor irreversibilidad especifica se obtiene cuando el compresor opera en condiciones de
surge, el cual en la practica, es la zona de operacidn en donde se presenta la mayor inestabilidad del
equipo. A continuacion, el punto de operacion en la zona de operacion estable es el punto en que se
presenta una mayor irreversibilidad especifica, y finalmente, el punto de operacion en stonewall es el
que tiene menor irreversibilidad especifica.
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Figura 7.16. Relacion dinamica de flujo en funcidn de la relacion de transferencia de energia modificada a 56,400 rpm

La Figura 7.17 también muestra que a menor relacion de transferencia de calor modificada, la
irreversibilidad especifica del proceso es mayor. Si el proceso de compresién en el punto de operacion
estable se lleva de K’ = 0 a K’ = -1, la irreversibilidad aumenta de 19.9 a 47.9 kJ/kg; es decir, la
irreversibilidad aumenta un 140 %. Esta diferencia se debe a la irreversibilidad generada debido a la
transferencia de calor que ocurre desde el depdsito caliente hacia el compresor.
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Figura 7.17. lrreversibilidad por unidad de masa en funcion de la relacion de transferencia de energia modificada

La Figura 7.18 muestra la irreversibilidad por unidad de tiempo en funcién de K’ para una velocidad
de giro de 56,400 rpm. En esta figura se muestra que la mayor irreversibilidad por unidad de tiempo
ocurre cuando se opera en condicion de stonewall, seguido por la operacién en la zona estable y
finalmente cuando se opera a condicion de surge. Esto se debe a la cantidad de flujo con que se opera en
cada punto. Esto muestra la importancia que tiene el flujo masico a la hora de estimar la pérdida de
potencia. Del mismo modo, la irreversibilidad por unidad de tiempo es mayor, a medida que el valor de
K’ es menor (K’ < 0) debido a una mayor transferencia de calor hacia el equipo. Los cambio de la
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irreversibilidad por unidad de tiempo en la variacion de K’ de 0 a -1, para el punto de operacién en la
zona estable es de 0.893 a 2.14 kW; para la zona de operacion en surge es de 0.40 a 0.97 kW y en el
punto de operacién en stonewall cambia de 1.44 a 3.44 kW.
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Figura 7.18. Irreversibilidad por unidad de tiempo en funcion de la relacion de transferencia de energia modificada

7.4.1.4 Eficiencia de compresion politropica

La Figura 7.19 muestra a la eficiencia de compresion politrdpica aparente en funcion de la relacién de
transferencia de energia modificada, para los tres puntos de operacion de estudio a 56,400 rpm. Se
muestra que a un menor valor de K, la eficiencia de compresion politropica aparente es menor. Los
valores obtenidos en este caso varian del 76 % al 43 % a medida que el calor suministrado al compresor
es mayor, cambiando de K’ = 0 (caso adiabatico) a K’ = 1 (cuando Qsum = 7c). Como se mostrd en la
Figura 7.16 la relacion dindmica de flujo y, también esta en funcién de K, por lo tanto es importante
considerar que ambos pardmetros tienen una influencia importante en la evaluacion de la eficiencia de
compresion politropica, siendo la eficiencia politrépica aparente un pardmetro que da un diagnéstico
erréneo del desempefio del equipo, por no considerar la transferencia de calor ni el cambio de velocidad
del fluido.

La Figura 7.20 muestra a la eficiencia de compresion politropica en funcion de la relacién de
transferencia de energia modificada para los tres puntos de operacion de estudio a 56,400 rpm. En esta
figura se muestra que al considerar los efectos de transferencia de calor con el parametro K’y la
velocidad del aire con el parametro y, la eficiencia politropica real tiene una tendencia diferente con
valores mas altos que los obtenidos con la eficiencia politropica aparente. En este caso, la eficiencia de
compresion politropica es mayor a medida que la relacion de transferencia de energia modificada es
menor, en estos puntos la eficiencia politropica varia del 75.6 hasta el 88.5%. Como se menciona
anteriormente, la densidad del aire disminuye al aumentar su temperatura cuando se tiene un mayor
valor de K, y al considerar un flujo masico constante, la velocidad del aire tiende a ser mayor al
aumentar la temperatura, dando como resultado también una mayor relacion dindmica de flujo.
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Figura 7.20. Eficiencia politrépica en funcidn de la relacion de transferencia de energia modificada a 56,400 rpm

7.4.1.5 Flujo de irreversibilidad por pérdidas y por transferencia de calor

La Figura 7.21 muestra la irreversibilidad generada por unidad de tiempo debido a los mecanismos de
pérdidas internas, externas y por transferencia de calor para diferentes valores de K’ en el punto de la
zona de operacion estable a 56,400 rpm. En ésta se muestra que la irreversibilidad debido a la
transferencia de calor es de suma importancia cuando se tiene un menor valor de K’ (con mayor
suministro de calor). La irreversibilidad por unidad de tiempo debido a pérdidas internas y parasitas, no
cambian mas del 0.1% y del 7%, respectivamente; sin embargo, la irreversibilidad debido al suministro
de calor aumenta de 0 a 1.29 kW, es decir, hasta el 53.4 % de la irrversbilidad total cuando K’ varia de 0

a-1.
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Figura 7.21. Irreversibilidad por unidad de tiempo por pérdidas internas (int), pérdidas parasitas (par) y por
transferencia de calor (q) en el punto de operacion estable

La Figura 7.22 muestra a la irreversibilidad por unidad de tiempo para distintos valores de K’
causadas por pérdidas internas, externas y por transferencia de calor, para el punto de operacion de la
zona surge. En ésta se muestra que la irreversibilidad por unidad de tiempo obtenida en este punto de
operacion, es aproximadamente la mitad que la irreversibilidad generada en el punto de operacién de la
zona estable (Figura 7.21).
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Figura 7.22. Irreversibilidad por unidad de tiempo por pérdidas internas (int), pérdidas parésitas (par) y por
transferencia de calor (g) en punto de operacion de surge

La Figura 7.23 muestra a la irreversibilidad por unidad de tiempo para distintos valores de K’
causadas por las pérdidas internas, por pérdidas externas y por la transferencia de calor en el punto de
operacion en stonewall a 56,400 rpm. La irreversibilidad en este punto es aproximadamente tres veces
mas que en el punto de operacion en surge. Al igual que en los anteriores puntos, la variacion de
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irreversibilidad para distintos valores de K’ se debe principalmente al calor suministrado al proceso de
compresion.
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Figura 7.23. Irreversibilidad por unidad de tiempo por pérdidas internas (int), pérdidas parasitas (par) y por
transferencia de calor (q) en punto de operacion de stonewall

7.4.1.6 Flujo de exergia

La Figura 7.24 muestra el cambio de exergia por unidad de tiempo en funcion de K’ para los tres puntos
en las zonas de operacion (estable, surge y stonewall) a una velocidad de giro de 56,400 rpm. En éste se
muestra que el cambio de exergia del aire en los tres puntos de operacion es mayor a medida que la
relacion de transferencia de calor es menor, es decir, a medida que se suministra mas calor al proceso
mayor es el cambio de exergia del flujo de aire. Esto se debe a que el incremento de la irreversibilidad
total del proceso, es en proporcion menor a la suma de trabajo de flecha y a la exergia térmica
suministrada. EI cambio de exergia por unidad de tiempo resultante, representa la energia reversible por
unidad de tiempo (util) con que opera el compresor a las condiciones dadas. En este caso, para un flujo
masico y una temperatura T¢ constantes, a medida que K’ disminuye, el flujo tiene un mayor cambio de
flujo de exergia para obtener las condiciones termodinamicas de descarga dadas. También se muestra
que en el punto de operacién en stonewall se obtiene un mayor cambio de exergia por unidad de tiempo,
mientras que en el punto de operacion en surge es el punto de operacion en el que se requiere de un
menor cambio de exergia por unidad de tiempo.
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Figura 7.24. Cambio de exergia por unidad de tiempo en funcidn de la relacion de transferencia de energia modificada

La Figura 7.25 muestra el cambio de exergia especifica del aire en el proceso de compresion en
funcién de K’ para los tres puntos de operacion de estudio. En ésta se muestra que para un valor dado de
K, el punto de operacion en la zona de surge es el que presenta un mayor cambio de exergia especifica
del aire y el punto de operacion en stonewalll es el que tiene un menor cambio de exergia especifica del
aire. En la evaluacién del cambio de exergia del proceso de compresion, también se muestra la
relevancia que tiene el considerar si este cambio de exergia se reporta por unidad de masa, o por unidad
de tiempo, debido a que el orden de importancia en cada punto de operacion puede cambiar segun sea el
caso.
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Figura 7.25. Cambio de exergia por unidad de tiempo en funcién de la relacion de transferencia de energia modificada
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7.4.1.7 Eficiencia de compresion exergética

La Figura 7.26 muestra a la eficiencia de compresion exergética en funcion de la relacion de
transferencia de energia modificada. En ésta se muestra que en los tres puntos de operacion de estudio,
el cambio de la eficiencia exergética tiene la misma tendencia al variar K’, con diferencias porcentuales
menores al 3% entre estos mismos para un valor de K’ constante. La eficiencia de compresion exergética
tiende a ser mayor si el suministro de calor al proceso es mayor, debido a que al aumentar el suministro
calor al proceso, el aporte de exergia térmica al proceso es en proporcion mayor que el aumento de la
irreversibilidad (ver ecuacion 5.26).
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Figura 7.26. Eficiencia exergética en funcion de la relacion de transferencia de energia modificada

7.4.1.8 Desempefio exergético de compresion al variar Tcy To

La temperatura a la que se encuentre el depdsito de temperatura caliente T¢ (que en el caso de un
turbocargador son la turbina y el motor de combustion interna), es de suma importancia para saber el
potencial térmico que éste tiene para transferir calor hacia el compresor. En cuestion exergética, el
cambio de exergia del aire no cambia en cualquiera de los puntos de operacion al variar Tc, obteniendo
los mismos resultados mostrados en la Figura 7.24, esto ocurre porque a un mayor valor de T, la exergia
térmica suministrada al proceso aumenta; sin embargo, también la irreversibilidad generada por
transferencia de calor es mayor, restandose ambos términos en el balance de exergia (ecuacion 5.21)
para una K’ constante. Vale la pena recordar que la transferencia de calor solo ocurre si T¢ > Ts, de lo
contrario el fendmeno, 0 no ocurre o se invierte, es decir, el calor podria ser rechazado del compresor
hacia sus alrededores. Por otro lado, la temperatura T¢ si es importante al evaluar la eficiencia de
compresion exergética, debido a en ésta si se considera la exergia térmica que se suministra al proceso
de compresion y que depende de la tempetaura Tc y del calor suministrado. En la Figura 7.27 se muestra
la variacion de la eficiencia exergetica en funcion de K’ para diferentes temperaturas Tc. Se muestra que
al ser mayor la temperatura del depdsito caliente, mayor es la eficiencia exergética del proceso de
compresion, debido a que la exergia térmica también es mayor. También se muestra que la diferencia
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entre eficiencias exergéticas para distintos valores de T¢ en un punto de operacién de estudio fijo, se
incrementa a medida que la relacion de transferencia de energia modificada es menor (que se suministra

mas calor).

o Surge
Estable
Stonewall

Figura 7.27. Eficiencia de compresion exergética a diferentes temperaturas de depdsito caliente

La Figura 7.28 muestra al cambio de exergia por unidad de tiempo en funcion de la relacion de
transferencia de energia modificada para distintas temperaturas del estado muerto en el punto de
operacion estable a 56,400 rpm. Se muestra que el cambio de exergia es mayor cuando la temperatura
del estado muerto es menor. Es decir, a menor temperatura del estado muerto, se tiene una menor

irreversibilidad del proceso de compresion.
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Figura 7.28. Exergia por unidad de tiempo a diferentes temperaturas de estado muerto
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La Figura 7.29 muestra a la eficiencia exergética del proceso de compresion en funcion de la relacion
de transferencia de energia modificada para distintas temperaturas del estado muerto en el punto de
operacion estable a 56,400 rpm. En ésta se muestra que al disminuir la relacion de transferencia de
energia modificada, la eficiencia exergética aumenta, y que a mayor es la temperatura del estado muerto,
la eficiencia exergeética es menor. Esto se debe a que la irreversibilidad es directamente proporcional la
temperatura del estado muerto. Por lo tanto, al haber una mayor irreversibilidad, se tiene una menor
eficiencia de compresion exergética.
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Figura 7.29. Eficiencia exergética para distintas temperaturas del estado muerto

7.4.1.9 Namero de Mach a la salida del impulsor

La velocidad del fluido es de suma importancia, ya que sus propiedades tienden a cambiar cuando se
acercan a la velocidad del sonido. En el Capitulo 4 se menciona sobre la importancia que tiene K’ y el
numero de Mach en un proceso de compresion para determinar si éste se puede evaluar como un proceso
politrépico. La Figura 7.30 muestra al nimero de Mach a la salida del impulsor en funcion de K’ para
los tres puntos de operacion de estudio a 56,400 rpm. En ésta se muestra que en el punto de operacién en
stonewall se tienen los mayores valores del nimero de Mach que van de 0.697 a 0.79, después sigue el
punto de operacion en la zona estable con valores de 0.691 a 0.784 y finalmente en el punto de
operacion en la zona de surge cambia de 0.685 a 0.78. Los valores del nimero de Mach a la salida del
impulsor tienden a ser mayores a mayores velocidades de giro y a mayores flujos mésicos de aire. Sin
embargo, por definicién, éste tiende a disminuir a medida que la temperatura del gas a la salida del
impulsor es mayor, lo que ocurre cuando el suministro de calor al proceso de compresion es mayor, 0
bien, cuando la relacion de transferencia de energia modificada es menor como se muestra en la Figura
7.30.
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Figura 7.30. Nimero de Mach a la salida del impulsor en funcion de K’ para los tres puntos de operacion de estudio a
56,400 rpm

Las Figuras 7.31 y 7.32 muestran al exponente politropico de estancamiento en funcién del numero
de Mach y para diferentes valores de la relacion de transferencia de energia modificada, con eficiencias
de compresion politrépicas de 0.6 y 0.8 respectivamente. Como se explica en el capitulo 4, el proceso de
compresion se considera un proceso politropico si el exponente politropico del proceso se mantiene
constante. De acuerdo a las Figuras 7.31 y 7.32, es posible determinar los parametros de desempefio
energético y exergetico del proceso de compresion para los tres puntos de operacion de estudio a 56,400
rpm, en funcion del exponente politrépico de estancamiento ng, en los casos cuando K’ = 0 (caso
adiabético), K’ = -0.2, K’ = -0.4 e incluso cuando K’ = -0.6 cuando la eficiencia de compresion
politrépica se encunetra entre 0.7 y 0.8 como como se muestra en la Figura 7.30. Para valores menores
de K’ el error de calculo podria ser importante.
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Figura 7.31. Exponente politropico en funcion del nimero de Mach, para distintas K~ a una #pic = 0.7
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Figura 7.32. Exponente politrépico en funcion del numero de Mach, para distintas K’ a una #pic = 0.8

7.4.2 Resultados a velocidades de giro de 48,963 y 64,770 rpm.

A continuacion se presentan algunos resultados obtenidos de la evaluacién del proceso de compresion
de un compresor centrifugo Holset HT3B a velocidades de giro de 48,963 rpm y de 64,770 rpm, esto
para tener un comparativo con relacion a la velocidad de giro del compresor.

7.4.2.1 Namero de Mach a la salida del impulsor

En las Figuras 7.33 se muestra al nimero de Mach a la salida del impulsor en funcién de K’ para los tres
puntos de operacion de estudio a 48,963 rpm y a 64,770 rpm. En esta figura se muestra la relacion que
existe entre la velocidad de giro y el nimero de Mach alcanzado en el proceso.

La Figura 7.33 muestra el nimero de Mach a la salida del impulsor en funcién de K’ para una velocidad
de giro de 48,963 rpm. En ésta se muestra que el nimero de Mach a la salida del impulsor es mayor en
el punto de operacion de la zona estable debido a que la velocidad del aire depende del flujo mésico. En
este punto de operacién se alcanzan valores del nimero de Mach entre 0.66 y 0.72. Mientras que en los
puntos que se encuentran en la zona estable y de surge, los valores del nimero de Mach se encuentran
entre 0.642 y 0.707 y son muy proximos entre ambos puntos de operacidn con diferencias menores del
0.41% para los distintos valores de K’. También se muestra el nimero de Mach a la salida del impulsor
en funcion de K’ para una velocidad de giro de 64,700 rpm. En ésta se muestra que los mayores valores
del nimero de Mach se alcanzan en el punto de operacion en la zona de stonewall, con valores entre
0.817 y 0.928, en el punto de operacion en la zona estable los valores del numero de Mach se encuentran
entre 0.78 a2 0.90 y en el punto de operacion en la zona se surge se alcanzan valores del nimero de Mach
entre 0.775 y 0.896.
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Figura 7.33. Nimero de Mach en funcién de la relacion de transferencia de energia modificada a 48,963 y a 64,770 rpm

7.4.2.2 Pérdidas de energia

La Figura 7.34 muestra el porcentaje de los ocho mecanismos de pérdidas en el punto de la zona de
operacion estable con K’ = 0 a 48,963 rpm. En el difusor se tiene la mayor pérdida, debido a la caida de
velocidad del aire. Después con el 27.22 % se tiene la pérdida por friccién en el disco y la pérdida por
fuga con el 20.45 %, éstas dependen en mayor parte a la velocidad de giro y al flujo mésico. En este
caso la pérdida total de energia por los ocho mecanismos es de 9.08 kW

Pérdida total espaciamiento
8.67%
9.08 kW difusor
31.29% N
N
N friccionen el
\ disco
\ r/,_;z?.zz%
|
|
friccion J-"
superficial
0.29%
\
cargaenel _— A S recirculacion
alabe Y 0.11%
11.10%

incidencia
0.87%

Figura 7.34. Porcentaje de pérdidas a 48,963 rpm en punto de operacion estable con K’ =0

La Figura 7.35 muestra el porcentaje de perdidas en el compresor en el punto de operacion estable a
una velocidad de 64,770 rpm. En ésta se muestra que para esta velocidad de giro el mecanismo de
pérdida mas representativo es el de friccion en el disco con un 31.7% de la pérdida de potencia total. El
aumento de la velocidad de giro y del flujo masico son las causas de que las pérdidas de potencia sean
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mayores que a la velocidad de giro de 48,963 rpm, teniendo un importante aumento, principalmente en
la pérdida por friccion en el disco y por fuga. La pérdida total de potencia a esta velocidad de giro en el
punto de operacidn en zona estable es de 20.4 kW.
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Figura 7.35. Porcentaje de pérdidas a 64,770 rpm en punto de operacion estable con K’ =0
7.4.2.3 Flujo de irreversibilidad

La Figura 7.36 muestra a la irreversibilidad por unidad de tiempo en funcién de la relaciéon de
transferencia de energia para una velocidad de giro de 48,936 y a 64,770 rpm. La tendencia de que la
irreversibilidad sea mayor cuando el valor de K’ es menor, sigue siendo la misma que en a 56,400 rpm
(Figura 7.18). Sin embargo, los valores que se obtienen de irreversibilidad son mayores a pesar de que la
velocidad de giro es menor. Esto se debe a que los parametros utilizados corresponden a una prueba de
rendimiento real de un compresor centrifugo HT3B (Imgrum, 2017), en el que el tiempo de uso puede
influir en su desempefio; a diferencia de la evaluacién a 56,400 rpm, que corresponde al mapa de
operacion proporcionado por el fabricante.

En la Figura 7.36 también se muestran las irreversibilidades por unidad de tiempo en funcién de la
relacion de transferencia de energia modificada para los tres puntos de estudio a una velocidad de giro
64,770 rpm. Se muestra que el flujo de irreversibilidad a esta velocidad de giro es mayor que a las
velocidades de giro mencionadas anteriormente, debido a que las pérdidas de energia estan en funcién
de la velocidad de giro. En este caso los flujos de irreversibilidad se encuentran entre 8.33 y 37 kW,
mientras que a velocidad de giro a 48,963 rpm se tienen flujos de irreversibilidad de 7.08 a 17.67 kW.
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Figura 7.36. Irreversibilidad por unidad de tiempo en funcién de la relacién de transferencia de energia modificada a
48,963 y a 64,770 rpm.

4.2.3.4 Eficiencia de compresion politrépica

La Figura 7.37 muestra a la eficiencia politropica en funcion de la relacion de transferencia de
energia modificada para una velocidad de giro de 48,963 rpm para los tres puntos de operacion de
estudio. Esta muestra eficiencias politropicas menores al caso anterior de 56,400 rpm, cuya informacion
corresponde a la proporcionada por el fabricante. Las mayores eficiencias se obtienen en el punto de
operacion de surge, debido a que la relacion dindmica de flujo es menor. Con menos del 0.8 % de
diferencia se tienen por debajo a las eficiencias politropicas para el punto de operacion estable. El punto
de operacion de stonewall es en donde se tienen las menores eficiencias politropicas, debido a la
relacion de presiones en este punto es menor.

La Figura 7.37 también muestra a la eficiencia politropica en funcién de K’ para los tres puntos de
operacion de estudio a una velocidad de giro de 64,770 rpm. En este se muestra que la eficiencia de
compresion politropica es mayor que a velocidades de giro de 48,963 rpm, debido a que se tienen
mayores relaciones de presiones y mayores velocidades de flujo. EI punto de operacion en surge es el
que tiene una mayor eficiencia politrépica con valores que van de 0.723 a 0.84, mientras que en el punto
de operacion en stonewall se tienen las menores eficiencias de compresion politropicas que van de 0.67
a0.785.
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Figura 7.37. Eficiencia de compresion politropica en funcién de la relacion de transferencia de energia modificada a

64,770 rpm
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Conclusiones

Del desarrollo de esta tesis se concluye que la irreversibilidad en un compresor centrifugo se puede
estimar satisfactoriamente a partir del conocimiento de los fendmenos fisicos que ocurren en éste. Un
aspecto relevante en turbocargadores es la transferencia de calor que ocurre en la préctica, dicho
fendmeno provoca que la irreversibilidad total del proceso de compresién sea mayor; ademas se
distinguen los mecanismos de pérdidas de energia en compresores centrifugos que contribuyen también
a la irreversibilidad del proceso. En el andlisis de areas en el diagrama T-s del capitulo 2 se concluye que
la irreversibilidad puede representarse mediante un area en el diagrama T-s y que ademas, forma parte
del calor de recalentamiento en el proceso de compresion adiabatico. Por lo que, la irreversibilidad es
trabajo perdido que ocurre en todo proceso real y que es directamente proporcional a la temperatura del
estado muerto. La magnitud de la irreversibilidad también depende de qué tan ineficiente sea el proceso
de compresion, ya que por cada fenémeno que implique una pérdida de energia, éste va a estar
acompafiado por una irreversibilidad.

También se concluye que, el pardmetro de desempefio energético con que se puede evaluar
satisfactoriamente un proceso de compresion real, es la eficiencia de compresion politropica, debido a
que este pardmetro toma como referencia al proceso reversible con las propiedades termodindmicas del
proceso real, en el cual, puede haber también transferencia de calor. Por lo tanto, este parametro ofrece
informacion del trabajo perdido debido a las irreversibilidades, siempre y cuando se considere a la
relacion dinamica de flujo y y a la relacion de transferencia de energia modificada K’ para no obtener
una evaluacién equivocada de la eficiencia politropica, como lo es la eficiencia politropica aparente.

En el estudio del proceso politropico considerando las propiedades de estancamiento y a la relacion
de trasferencia de energia modificada K’, se concluye que los modelos matematicos para evaluar el
desempefio termodinamico del proceso de compresion, no deben depender de un exponente politropico,
debido a que el proceso de compresion para ciertos regimenes de Mach y para algunos valores del K, no
siempre corresponden a un proceso politrépico como es el caso de los turbocargadores centrifugos, por
lo que su estimacion a partir del exponente politrépico resultaria erroneo. Por esta razén en el capitulo 4
se desarrollan los modelos de desempefio energético asi como el de la irreversibilidad en funcion de las
propiedades de estancamiento y de la relacion de trasferencia de energia modificada K.

Del desarrollo del capitulo 5 se concluye que sélo los proceso de compresion isoentropico e
isotérmico, los cuales son proceso ideales, son procesos que no presentan irreversibilidad, por lo que el
proceso de compresion con enfriamiento con 1 < ne < y (apoyado por el estudio del anexo A.2) y los
procesos de compresidn diabatico o adiabatico con n >y son procesos irreversibles.
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Del caso de estudio del compresor centrifugo Holset HT3B se concluye que las mayores
irreversibilidades se obtienen debido a los mecanismos de péerdidas parasitas para el caso adiabatico (K’
= 0), siendo la friccién en el disco el mayor generador de irreversibilidad en el proceso de compresion.
Sin embargo, al considerar que existe un calor suministrado, es decir con un valor negativo de K, la
irreversibilidad total del proceso de compresion puede aumentar a méas del 50 % dependiendo de las
temperatura del depoésito caliente (turbina y motor de combustion) y de la temperatura del estado
muerto. De tal manera que, a mayor temperatura del depdsito caliente, mayor es la irreversibilidad total
del proceso de compresion para una temperatura del estado muerto constante, y a mayor temperatura del
estado muerto, mayor es la irreversibilidad para una temperatura del depdsito caliente constante.

Los modelos de pérdidas explicados en el capitulo 6, son modelos de disefio que los autores utilizan
para evaluar el desempefio energético de los compresores a condiciones de operacion estables y para
geometrias fijas. Sin embargo, el uso de modelos de pérdidas en zonas de operacion inestables como la
zona de surge o la zona de stonewall, son lineas de operacion poco exploradas. Es por esto que los
parametros de desempefio obtenidos en estos puntos de operacion puedan variar con respecto a los
valores reales.
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Anexo A

A.1 Exergia de compresion multietapa

Los compresores dinamicos son usualmente utilizados en procesos industriales en donde se requieren
flujos continuos de gases a altas presiones. La relacion de presiones de un compresor, suele depender de
la velocidad de giro con que opera el equipo; sin embargo, estos dispositivos tienen un limite de
velocidad periférica para evitar turbulencias y dafios estructurales, por esta razon, la compresion del
fluido en varios escalonamientos es una alternativa para obtener mayores relaciones de presiones al final
del proceso. La ventaja de la compresion multietapa con enfriamientos intermedios es alcanzar una
relacion de presiones alta, con un menor trabajo de compresion, al reducir los cambios de entalpia de
cada etapa de compresion.

A.1.1 Proceso de compresion multietapa sin enfriamiento intermedio

En la Figura Al se muestra el proceso de compresion multietapa de z etapas sin enfriamiento
intermedio en un diagrama T-s. La presion de succion Pi, la temperatura de succién Ty, la presion de
descarga P;+1, son parametros conocidos del proceso de compresion; la letra “j” funciona como un
contador para nombrar estados, propiedades y parametros en etapas intermedias de la compresion,
tomando valores de 1 a z-1.

T

Figura Al. Compresion multietapa sin enfriamiento intermedio
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El diagrama de la Figura Al sélo funciona cuando z > 1; en el caso en que z = 1 el proceso sélo va de 1
a 2y el contador j no se utiliza.

Considerando que cada etapa de compresion opera bajo el mismo exponente politropico, el
desempefio total de este proceso multietapa se puede determinar mediante las condiciones iniciales y
finales del gas. Por lo tanto, de acuerdo a la Figura Al se tienen las siguientes expresiones:

A.1.1.1 Relacion de presiones total

Es la relacion entre la presién de descarga de la Gltima etapa de compresion y la presion de succion
de la primera etapa de compresion

= P(z+1)

R (A1)

A.1.1.2 Temperatura de descarga total

Considerando que el proceso de compresion sea politropico, Pv" =cte; entonces la temperatura de
descarga de la ultima etapa de compresion es funcion de la relacion de presiones total y del exponente
politrépico

n-1

T T

(z+1) =

(A-2)

A.1.1.3 Temperatura de descarga isoentrépica total

Una compresion es isoentrépica cuando el exponente politropico es igual al exponente adiabatico, n =
y, entonces, la temperatura de descarga isoentropica es

T(z+1)s :TlﬂX (A'3)

en donde

R
X=——=—
CP

A.1.1.4 Trabajo de flujo

El trabajo de flujo es el trabajo suministrado al fluido, para elevar la presion desde la presion de
admision de la primera etapa de compresion hasta la presion de descarga de la Ultima etapa de
compresion

180



Andlisis de las irreversibilidades en un compresor centrifugo Anexo A

n E
e :[n—_ll RTl[ﬂ n —1} (2.28)

A.1.1.5 Trabajo de compresion

Considerando cada etapa de compresién como una compresion adiabética, el trabajo suministrado al
compresor es el cambio de entalpia del proceso

n-1
T, =CPT1£7Z' n —lj (2.31)

A.1.1.6 Eficiencia de compresion isoentrdpica

Es la relacion entre el trabajo de compresion isoentrdpico y el trabajo de compresion real

T(z+1)s _Tl

Msic =
T(z+1) -T

(A-4)

A.1.1.7 Eficiencia de compresion politropica

Es la relacion entre trabajo de flujo y el trabajo de compresion real

Ty
npic =
¢ (3.31)

0 bien en funcion del exponente adiabatico y el exponente politrdpico

(55

A.1.1.8 Cambio de entropia en funcion de la eficiencia politrdpica.

1-n.
As=| =7 |RIng (A-5a)
npic

o0 bien,

As =(1-7, ) In% (A-5b)

1
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A.1.1.9 Exergia de compresion

El cambio de exergia en un proceso de compresion multietapa sin enfriamientos intermedios, es el
trabajo minimo reversible requerido para el tren de compresion. Utilizando la ecuacién (A-5a) la exergia
se determina mediante la siguiente expresion

1-n.
Ae= (R, —h)~RT, 2z (A-6)

pic
A.1.2 Variacion paramétrica del cambio de exergia en funcion de la eficiencia politropica

La Figura A2 muestra que a medida que se incrementa la eficiencia de compresién politrépica, la
exergia disminuye hasta alcanzar un valor minimo. Este valor minimo corresponde al cambio de exergia
en el proceso de compresion isoentrépico, es decir, cuando la eficiencia isoentrépica y la eficiencia
politropica tienen valor de uno. Para una eficiencia de compresion politropica constante, se tienen
mayores valores de exergia a medida que la relacion de presiones es mayor; lo que significa que se
requiere de un mayor trabajo para alcanzar esas relaciones de presiones. También se muestra que el
cambio de exergia de compresion tiene variaciones insignificantes al aumentar la eficiencia politropica a
relaciones de presiones bajas.

T;=298.15K
000 A P;=1bar
\ cp=1.003kJ/kgK
800 '\ . R=0.2867 kl/kgK
.\ T,=273.15K
700 4 . _ .
\\ . Py=1bar
600 1 NGO N
of N ~N N>
25001 TS TN~ T~
E ‘- ~ - ~ _— " —
40400 { T~ o ‘- —~ T~ 15
¢ - e, T s T~ — ="13
<300 TS=al S~ .= =TI = 11
200 - e D TS D T 7
......................................... = 5
oo 4 T, 3
0 T T T T T T T T T 1
05 055 06 065 07 075 08 08 09 095 1
’?pic

Figura A2. Exergia en funcién de la eficiencia politropica
A.1.3 Compresion multietapa con enfriamientos intermedios

El enfriamiento intermedio de la compresién multietapa, permite disminuir la temperatura del aire
que circula entre dos etapas de compresion. La Figura A3 muestra un proceso de dos etapas de
compresion con enfriamiento intermedio, el enfriador intermedio disminuye la temperatura del gas que
sale de la primera etapa de compresion y que después ingresa a la segunda etapa de compresion a una
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menor temperatura. La letra i indica el estado termodindmico del aire después de un enfriamiento
intermedio.

Enfriador

Descarga

Segunda
Descarga Etapa
Primera ’
Etapa | 2 3

£ h

b 2i
Succioén

Segunda
Etapa

Succion .
Primera [T
Etapa ‘

1

{
\

Primera Etapa Segunda Etapa

Figura A3. Compresor de dos etapas con enfriamiento intermedio

La Figura A4 muestra el proceso de compresion multietapa con enfriamientos intermedios en un
diagrama T-s. En éste también se muestra el nombramiento de los estados y las propiedades
termodinamicas en todo el proceso. Por ejemplo, para z = 4 el estado termodindmico de descarga
“Estado (z + 1)” es el Estado 5, en donde se tienen las propiedades Ps y Ts, el contador j toma valores de
1, 2y 3, por lo tanto, los estados de descarga intermedios “Estado (j+1)”, son el Estado 2, el Estado 3 y
el Estado 4, y los estados intermedios después del enfriamiento son el Estado 2i, el Estado 3i y el Estado
4i; las propiedades termodindmicas de cada estado termodindmico se nombran de acuerdo al nombre de
su estado correspondiente.

El objetivo del enfriamiento intermedio es disminuir la temperatura de descarga de cada etapa hasta
obtener la temperatura de succion. Por lo tanto, la temperatura de succion de cada etapa intermedia es
T(j+l)i =T, (A-7)

A.1.3.1 Presiones intermedias para obtener el trabajo minimo

El trabajo de compresion minimo en un compresor multietapa con enfriamientos intermedios, se
obtiene cuando las relaciones de presiones de las etapas de compresion intermedias son iguales, es decir

Por lo tanto, la relacién de presiones intermedia 6ptima para obtener el trabajo minimo en un proceso
de compresion con enfriamientos intermedios se obtiene de la siguiente manera

—

(A-8)
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La expresion (A-8) se obtiene derivando la ecuacion de trabajo de compresién con respecto a la
relacion de presiones e igualando a cero, considerando la ecuacion (A-7) (Lugo y Toledo, 2004).

Por lo tanto, la relacion de presiones total es el producto de las relaciones de presiones de cada etapa
de compresion

7=, (A-9)

A.1.3.2 Temperatura de descarga de cada etapa
Considerando que el exponente politropico de cada etapa de compresion es el mismo, la temperatura

de descarga de cada etapa de compresion es igual a la temperatura de descarga de la Ultima etapa de
compresion, como se muestra en la Figura A4 y se expresa de la siguiente manera

n-1
T =T1(7Z' n —1J:T(M) (A-10)

T4

I, (z+1)s

S

Figura A4. Compresion multietapa con enfriamiento intermedio
A.1.3.3 Trabajo de flujo

El trabajo de flujo total de la compresion, es la suma del trabajo de flujo de cada etapa de compresion
empleando la relacion de presiones intermedia

n-1
n —
TfM ZEZRT:L(” m _1] (436)

184



Andlisis de las irreversibilidades en un compresor centrifugo Anexo A

A.1.3.4 Trabajo de compresion.

El trabajo de compresion total es la suma del trabajo de cada una de las etapas de compresion. La
expresion del trabajo de compresion total en funcion del exponente politrépico de cada etapa de
compresion, de la relacion de presiones intermedia y del nimero de etapas de compresion es

n-1
Ty = ZCPTl[ﬂ o —1} (A-11)

A.1.3.5 Calor rechazado total

El calor rechazado total es el cambio de entalpia entre cada etapa de compresion, es decir

n-1
qrechM = (1_ Z)CPTl [”Zn _1] (A-lZ)

A.1.3.6 Cambios de entropia

En cada etapa de compresion se tiene un incremento de entropia debido a las irreversibilidades en
cada proceso, la suma total del cambio de entropia de los procesos de compresion es

T 1
ASy, = {cp In (Z—”]— R In(;zZ ]:I z
Tl

0 bien en funcion de la eficiencia politropica

1-n. 1 T
As,, = = e Rln[zZ] z:{(l—npic)cpln (Z”)} (A-13)
ﬂpic Tl

A.1.3.7 Exergia de compresion total

La exergia total de compresion es la suma de la exergia de cada etapa de compresion
L—l
Agy, = {CPT1 [7; g —1]} z-TyAs,, (A-14)

A.1.3.8 Eficiencia exergética

Es la relacion entre la exergia de compresion total y el trabajo de compresidn total

Ag,,

nexM =

cM
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0 bien, en funcidn de la eficiencia politrépica

T 1- ic -
Hoay =1—| —2 ( To ]V 1j|n7z' (A-15)
T(z+l) _Tl 77pic Y

A.1.4 Variacion de la eficiencia politropica y nimero de etapas de compresion

La Figura A5 muestra la relacién que tiene la exergia de un proceso de compresién con la relacion de
presiones, con la eficiencia politrépica y el nimero de etapas en un proceso de compresién multietapa
con enfriamientos intermedios. Se muestra que a mayor eficiencia politropica del proceso, menor es el
cambio de exergia de compresion, aproximandose mas al proceso isoentropico. Por otro lado, el nimero
de etapas también es un pardmetro determinante en la cantidad de exergia en un proceso de compresién
multietapa con enfriamientos intermedios; mostrando que, a mayor nimero de etapas de compresion,
menor es la exergia requerida en el proceso. EI cambio de exergia del proceso de compresion es mayor
cuando la relacion de presiones es mayor.

550 4 T;=298.15K e pi=0.76
P;=1bar _,"'
500 4 ¢,=1.003 kI/keK JPte 0.85 z=1
1 R=02867ki/kgK ot ~_ 089
401 7-27a15k 2T ST 092
T T T
400 { Pp=1lbar T S 0.76
- - ’4,." - 0.85
~ 350 4 -~ - - z=2
(=Y P L . -"'- ";;-ri—-"ﬁ 0.89
22 200 J R o e o e 0.92
= 300 " - e
= Pty nme B
= 250 A ,” E; "o",’rﬂ 'M-‘m 833 =B
5 200 - ,”f;:‘; ) — ’
o =
150 { ¥
100 f
50

Figura A5. Dependencia con la eficiencia politropica y el nimero de etapas de compresion

La Figura A6 muestra que al aumentar el niamero de etapas al proceso de compresion, el cambio de
exergia se hace insignificante. Por ejemplo, para una relacion de presiones de 15, el cambio de exergia al
aumentar de tres a cinco etapas representa un cambio de menos 6.8 %. Los cambios mas representativos
encuentran en las tres primeras etapas, con cambios hasta del 40 %. También se muestra que los
cambios del cambio de exergia de compresidon se hacen menos significativos al aumentar el namero
etapas de compresion, cuando se tienen bajas relaciones de presiones.

186



Andlisis de las irreversibilidades en un compresor centrifugo Anexo A
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Figura A6. Exergia de compresién en funcién del nimero de etapas

A.1.5 Ejemplo
Para analizar y comparar la exergia en un proceso de compresion con y sin enfriamientos

intermedios, se toman los datos mostrados en la Tabla Al. Las propiedades del estado muerto son, To =
273.15 Ky Po =1 bar.

Tabla Al. Datos para el caso de estudio

Propiedad
T, K 298.15
P, bar 1
Pz+1, bar 15
n 1.5
z 5

Utilizando la ecuacion (A-8) se obtienen las presiones
presiones obtenidas se muestran en la Tabla A2.

intermedias de la compresion multietapa. Las
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Tabla A2. Presiones intermedias

Fbraers)ién Valor
P2 1.718
P3 2.954
P4 5.077
Ps 8.727

A.1.5.1 Proceso de compresion multietapa sin enfriamientos intermedios

Tomando los datos de la Tabla Al, se obtiene una compresion politropica con una relacion de
presiones total de 15, el proceso de compresion sin considerar enfriamientos intermedios en un diagrama
T-s se muestra en la Figura A7. En este caso, el nimero de etapas de compresion no tienen efecto alguno
en el trabajo total de compresion, debido a que el cambio total de entalpia del proceso depende de la
relacion de presiones total y del exponente politropico. Se muestra que al pasar el gas por cada etapa de
compresion, el cambio de entropia del proceso aumenta, de tal modo que a mayor presién y mayor
temperatura alcance el proceso, mayor sera el incremento de entropia. EI cambio de entropia por etapa
tiene un valor constante de 0.258 kJ/kgK; sin embargo, el cambio de temperatura de cada etapa si
aumenta, con incrementos por etapa de 58.99, 70.66, 84.65, 101.39 y 121.46 K. La diferencia de
temperaturas entre el proceso de compresion real y el isoentropico (Tes — Tes) €s de 89 K.

760
710
660
610
560

T'(K)

510
460
410
360
310

1.75 1.8 1.85 1.9 1.95 2
s (kI/keK)

Figura A7. Diagrama temperatura-entropia

La Figura A8 muestra el diagrama exergia-entropia del proceso de compresién del ejemplo. En éste
se muestra que el incremento de entropia de cada etapade compresion, estd acompafiado por un aumento
de exergia del proceso de compresion. La diferencia de exergia entre el proceso politrépico y el proceso
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isoentrépico (es — ¢ss) €S de 53.9 kJ/kg, es decir, el 13.3 % menor al proceso politropico, lo que es igual
al trabajo reversible extra que se debe suministrar al equipo por el incremento de entropia del proceso.

¢ (kT/kg)

1.75 1.8 1.85 1.9 1.95

[S¥]

s (kI/kgK)

Figura A8. Diagrama exergia-entropia

La Figura A9 muestra que la exergia tiene una relacion casi lineal con la entalpia, lo que diferencia
estas dos propiedades es la irreversibilidad del proceso, que es consecuencia del incremento de entropia
en la compresion adiabatica. Tambien se muestra el proceso de compresion isoentrépico; la diferencia
de entalpia entre el estado 6 y el estado 6s representa el recalentamiento por friccion r con un valor de
89.2 kJ/kg, que equivale al trabajo de compresion extra que se debe suministrar al equipo por el

incremento de entropia.
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Figura A9. Diagrdma exergia-entalpia

En la Figura A10 se muestra la comparacion entre la eficiencia isoentropica, la eficiencia politrépica
y la eficiencia exergética para un proceso de compresion multietapa sin enfriamientos intemedios en
funcion de la relacién de presiones. En éste se muestra que la eficiencia politropica se mantiene
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constante debido a que el exponente politropico del proceso es constante, sin embargo, la eficiencia
exergética aumenta al incrementarse la relacion de presiones; entre mayor es la relacion de presiones,
mayor es la exergia del proceso, esto significa que el crecimiento entropico de la compresion aumenta
en menor proporcion al incrementarse la relacion de presiones. Por otro lado, la eficiencia isoentropica
disminuye a medida que la relacién de presiones se incrementa, esto se debe a que el proceso se aleja
cada vez mas del proceso de compresion isoentrépico.

P, P; P, P; P 6
0.93 ~ Hex I
0.91 - S
0.89 -//()/
0.87 77 Hpic
i 085 <\ i
0.83 - \
0.81 4 \_‘)——-____
—
0.79 A Nsic
0.77 T 1 T T T
1 3 5 7 9 11 13 15
T

Figura A10. Efciencias en funcidn de la relacion de presiones

A.1.5.2 Proceso de compresion multietapa con enfriamiento intermedio

Al considerar enfriamientos intermedios entre cada etapa de compresion, la temperatura de descarga
de cada etapa alcanza la temperatura de succion al pasar el aire por un proceso de enfriamiento. La
Figura A1l muestra los procesos de compresién en un diagrama T-s. En este caso, el trabajo de
compresion total es igual a la suma del trabajo de compresion de cada una de las etapas. Cada etapa de
compresion implica un incremento propio de entropia; sin embargo por efecto de los enfriamientos la
entropia del proceso disminuye.

190



Andlisis de las irreversibilidades en un compresor centrifugo Anexo A

‘.' cé:'
5
sy &
< A

—

* P
oy

4s

h

5s

I'(K)

1 L2 1.4
s (kT/kgK)

Figura A11. Diagrama temperatura—entropia con enfriamiento intermedio

La Figura A12 muestra que la exergia total del proceso aumenta debido al cambio de presion de cada
etapa de compresion, sin embargo, cada enfriamiento intermedio provoca disminuciones de entropia por
etapa de menos del 5 %. Las lineas punteadas muestran que el cambio diferencial de exergia, de, y el
cambio diferencial de entropia, ds, se relacionan por una constante, que es igual a la temperatura, T; es
decir, (de/ds) =T.
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Figura A12. Diagrama exergia-entropia. Enfriamiento intermedio

La Figura A13 muestra la relacion entre el cambio de exergia y el cambio de entalpia de cada etapa
de compresion. EI cambio de entalpia es el mismo para cada etapa de compresion con un valor de 59.16
kJ/kg, siendo el trabajo de compresion total de 295.84 kJ/kg. Del mismo modo, la exergia total es la
suma del cambio de exergia de cada etapa de compresion con un valor total de 260.61 kJ/kg.
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Figura A13. Diagrama exergia-entalpia. Enfriamiento intermedio

La Figura A14 muestra a la eficiencia politropica, la eficiencia isoentropica y la eficiencia exergética
del proceso de compresion en funcién de la relacion de presiones. En ésta se muestra que la eficiencia
politropica para cada etapa de compresidn se mantiene constante, debido a que el exponente politropico
para cada etapa de compresion es constante. Sin embargo, la eficiencia isoentropica y la eficiencia
politropica se mantiene en rangos de 0.845 a 0.856 y 0.870 a 0.880, respectivamente, en cada una de las
etapas de compresion.
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Figura A14. Eficiencias en funcion de la relacion de presiones. Compresion con enfriamientos intermedios

La compresion multietapa con y sin enfriamientos intermedios se puede comparar con pardmetros
como el trabajo de flujo, el trabajo de compresion, el incremento de entropia, la exergia especifica y las
eficiencias de compresion. Este comparativo de ambos procesos se muestra en la Tabla A3, en la cual, la
compresion multietapa con enfriamiento intermedio presenta las siguientes ventajas con respecto al
proceso sin enfriamientos intermedios: el trabajo de flujo y el trabajo de compresién disminuyen 32.5 %
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mientras que la exergia es menor en un 35.3 %. Por otro lado, en la Tabla A4 presentan las eficiencias
compresion del proceso multietapa sin enfriamientos intermedios y las eficiencias de compresion de
cada una de las etapas de compresion del proceso con enfriamientos intermedios. Se encuentra que la
eficiencia isoentropica y exergética de las etapas de compresién con enfriamientos intermedios son 6.2
% mayor y 4.3 % menor al proceso sin enfriamientos respectivamente. Por otro lado, el desempefio
energético del proceso de compresion multietapas con enfriamientos intermedios se puede evaluar
mediante la eficiencia isotérmica, que se define como la relacién entre el trabajo de compresion del
proceso isotérmico y el trabajo de compresion del proceso con enfriamiento; para este caso el trabajo de
compresion del proceso isotérmico es de 231.48 kJ/kg, por lo tanto la eficiencia de compresion
isotérmica es del 78 %.

Tabla A3. Comparacién de procesos de compresidén multietapa.

Enfriamientos intermedios

Parametro
Sin Con
71, kdlkg 375.99 253.69
7, ki/kg 438.46 295.84
Ag, kllkg 403.22 260.61

Tabla A4. Comparacion de eficiencias de compresion.

Sin Con
Pardmetro enfriamiento  enfriamiento
(Proceso intermedio
completo) (Por etapa)
Hsic 0.7964 0.8458
Npic 0.8575 0.8575
Nex 0.9196 0.8809

A.2 Exergia de compresion de una etapa con enfriamiento a lo largo del proceso

La exergia requerida en un proceso de compresion multietapa con enfriamientos intermedios y la de
una compresion de una etapa con enfriamiento a lo largo del proceso, presentan ciertas diferencias
debido a que el proceso de una etapa de compresion con enfriamiento regularmente se considera un
proceso internamente reversible, en este caso, la irreversibilidad del proceso no implica pérdidas
energéticas del proceso, sino sélo por el efecto del calor rechazado al medio ambiente. Las Figura Al5y
Al16 muestran en un diagrama T-s los dos tipos de procesos de compresion con enfriamiento bajo las
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mismas condiciones de succion y de descarga. Los cambios de exergia en ambos casos son diferentes, al
considerar que en la compresion multietapa los exponentes politropicos de compresion en cada etapa
tienen valores son de n > .

n,=1.071
378 A 378 A
e =182 %
368 368
358 1 358
348 + 65 348 1
& 338 A 338 1
& 328 4 328 +
318 4 318 A
308 4 308 A
208 - 2981
/‘ 288 T . T . T
288 ' ' 0.84 1.04 1.24 1.44 1.64 1.84
0.84 1.04 1.24 ’ ’ ’ ’ ’ ’
s (kI/kgK) s (kJ/kgK)
Figura A15. Compresion de 5 etapas con enfriamientos Figura A16. Compresion de una etapa con enfriamiento
intermedios a lo largo del proceso

Para comparar el proceso de compresion multietapa con enfriamientos intermedios y la compresion de
una etapa con enfriamiento a largo del proceso se consideran las mismas propiedades de succion y de
descarga. A continuacion se muestran las expresiones para calcular los pardmetros de operacion y de
desempefio para la compresion de una etapa con enfriamiento a lo largo del proceso.

A.2.1 Compresion de una etapa con enfriamiento a lo largo del proceso

A.2.1.1 Exponente politropico de enfriamiento

El exponente politropico se obtiene mediante las propiedades termodinamicas en la succién y en la
descarga, la expresion es la siguiente

1
n=———— (A-16)

L In(T../T,)

In(iz)
A.2.1.2 Trabajo de compresion

El trabajo de compresion con enfriamiento en funcidn de la relacion de presiones, la temperatura de
succién y el exponente politropico de enfriamiento se expresa como

ne—1

€

" RT| 7 -1
n, -1

e

Tee =

194



Andlisis de las irreversibilidades en un compresor centrifugo Anexo A

A.2.1.3 Calor rechazado

El calor rechazado es la diferencia entre el trabajo suministrado y el cambio de entalpia del proceso,
éste se puede expresar en funcién de la temperatura de succién, la relacion de presion y el exponente

politropico

ne—1

. ] 1 (A-17)

qrech e = CnTl ﬂ(

en donde

Cn — Cv 7_ne
1-n,

A.2.1.4 Eficiencia de compresion isotérmica

La eficiencia de compresion isotérmica es un parametro que evalUa el desempefio energético del
proceso de compresion con enfriamiento, y se expresa de la siguiente manera

T
_tet
Thic =
T

ce

A.2.1.5 Cambio de entropia

El cambio de entropia total del proceso es igual a

(A-19)

T
As, =c, In| =L |-RIn(7)
Tl
A.2.1.6 Cambio de exergia
El cambio de exergia en la compresion con enfriamiento a lo largo del proceso se calcula de la
siguiente manera

ne—1

e

Ae,=c,T,| 7™ —1|-T,As,

A.2.1.7 Eficiencia exergética

La eficiencia exergética es la razon entre el cambio de exergia y el trabajo de compresion, por lo
tanto para la compresion de una etapa con enfriamiento a lo largo del proceso la expresion es la

siguiente
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Ag

e

77exe =

ce

A.2.2. Variacion paramétrica

Para analizar ambos procesos de compresion con enfriamiento, se realiza una variacion del nimero
de etapas de compresion z para el proceso de compresién multietapa con enfriamientos intermedios, para
distintos exponentes politropicos de etapa de compresién n. Para poder comparar la compresion con
enfriamiento a lo largo del proceso con la compresion multietapa con enfriamientos intermedios, se
toman las mismas propiedades de succién (T1 = 298.15 K y P; = 1 bar), y las mismas propiedades de
descarga tomando como referencia la presion y temperatura de descarga de cada proceso multietapa de z
etapas como se muestra en la Tabla A.5. Por ejemplo, las propiedades de descarga de un proceso de
compresion de 10 etapas con enfriamientos intermedios son P11y T11, que son mismas a las propiedades
de descarga de una compresion “J”” con enfriamiento a lo largo del proceso.

Tabla A.5. Presiones y temperaturas de descarga para la variacion paramétrica

Compresion con enfriamiento a

Compresion multietapa
lo largo del proceso

NUmero de Propiedades de
Proceso
etapas z descarga
1 (P2, T2)z=1 A
2 (P3, T3);=2 B
3 (P4, T4)z =3 C
4 (Ps, Ts)z=4 D
5 (Pe, Te)z=5 E
6 (P7, T7)z=6 F
7 (Ps, Tg)z=7 G
8 (P9, To)z=8 H
9 (P10, T10)z=9 I
10 (P11, T11)z=10 J
15 (P16, T16)z=15 K

A.2.3 Analisis parametrico

A continuacién se muestran los resultados obtenidos de los pardmetros de desempefio exergético a
partir de la variacién paramétrica del exponente politropico, la relacion de presiones total y del nimero
de etapas de compresion. La Figura A17 muestra el cambio de exergia total de la compresion multietapa
con enfriamientos intermedios en funcidn del nimero de etapas de compresién a diferentes exponentes
politropicos de compresién. En ésta se muestra que, el cambio de exergia de compresion disminuye a
medida que el exponente politropico de las etapas de compresion también disminuye, y del mismo
modo, el cambio de exergia disminuye al aumentar el nimero de etapas de compresion.
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Figura A17.- Cambio de exergia de compresion multietapa con enfriamientos intermedios a diferentes exponentes
politrépicos

La Figura A18 muestra el cambio de exergia de compresion de una etapa con enfriamiento a lo largo
del proceso. La abscisa del gréafico proporciona la informacion del estado final de la compresion de una
etapa (descarga de la compresion) con las mismas propiedades del estado final que de compresion
multietapa, como se muestra en la Tabla A.5. Se muestra que los valores del cambio de exergia de las
compresiones de una etapa con enfriamiento a lo largo del proceso son iguales a los cambios de exergia
de los procesos de compresion multietapa con enfriamientos intermedios correspondientes. Por ejemplo,
para una compresion multietapa con enfriamientos intermedios con z = 4 y con un exponente politrépico
en cada etapa de compresion de n = 1.45, el cambio de exergia es de 224.42 kJ/kg (Figura Al7); y para
la compresion de una etapa con enfriamiento a lo largo de la compresidn con las mismas propiedades de
succién y de descarga (proceso D), el exponente politropico de enfriamiento es ne = 1.084 y el cambio
de exergia es de 224.42 kJ/kg.
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Figura A18.- Cambio de exergia de compresion de una etapa con enfriamiento a distintos exponentes politrépicos
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De esta manera se muestra el cambio de exergia del proceso de compresion, depende Unicamente del
estado inicial y final del proceso. También se muestran que al aumentar el nimero de etapas, el cambio
de exergia tiende a disminuir a un valor determinado. Por ejemplo, en la Figura A17 se muestra que al
aumentar el nimero de etapas a z = 15, para cualquier valor de n, el cambio de exergia tiende a
disminuir a 213.77 kJ/kg; mismo valor que se obtiene en el proceso K de la Figura A18.

Con respecto a las eficiencias de compresion, las Figuras A19 y A20 muestran respectivamente las
eficiencias exergéticas de compresion para los dos tipos de proceso de compresion con enfriamiento. La
Figura A19 muestra que a mayores exponentes politropicos de compresion, la eficiencia de compresion
exergética disminuye, al igual, que si se aumentan las etapas de compresién. El proceso de compresion
conz=1yn =14, es el proceso de compresion isoentropico, por lo tanto se obtiene una eficiencia
exergética del 100%. Sin embargo, cuando z >1 y n = 1.4, la eficiencia de compresion exergética va a
ser menor al 100% debido a la irreversibilidad que implica el calor rechazado en los enfriamientos
intermedios. Por otro lado, con etapas de compresion con n > 1.4, la eficiencia exergética de compresién
disminuye debido al aumento de la irreversibilidad generada en el proceso de compresion. También se
muestra que las minimas eficiencia exergeética se obtiene con 3 y 4 etapas de compresion.
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Figura A19.- Eficiencia de compresion exergética multietapa con enfriamientos intermedios a diferentes exponentes
politrépicos

Por otro lado, la Figura A20 muestra la compresion con enfriamiento a lo largo del proceso. En ésta
se muestra que las eficiencias de compresion exergéticas son mayores que las obtenidas en las
compresiones multietapas. Cuando las propiedades de descarga son iguales a las compresiones con tres
y cuatro etapas, es decir, los procesos C y D, también se obtienen las minimas eficiencias de compresion
exergeticas. Para el proceso K se obtienen eficiencias exergéticas con valores entre 0.893 y 0.899.
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Figura A20. Eficiencia de compresién exergética de una etapa con enfriamiento a distintos exponentes politrépicos

Las Figuras A21 y A22 muestran al cambio de exergia para distintas relaciones de presiones totales.
En ambas figuras se muestra que a menor relacion de presiones, menor es el cambio de exergia y que el
cambio de exergia tiende a disminuir a un valor constante a medida que el nimero de etapas es mayor.
Por ejemplo, al aumentar el nimero de etapas a z = 15, el cambio de exergia del proceso de compresion
multietapa con enfriamientos intermedios con z = 20, tiende a disminuir a 236.74 kJ/kg.

Debido a que los procesos de la Figura A22 tienen las mismas condiciones de succion y de descarga
que los proceso de la Figura A21, los cambios de exergia obtenidos para ambos casos son iguales.
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Figura A21.- Cambio de exergia de compresion multietapa con enfriamientos intermedios a diferentes relaciones de
presiones

199



Andlisis de las irreversibilidades en un compresor centrifugo Anexo A

300 - T;=298K o T
P;=1bar z=1 mll
450 1 n,=145-1.021 w16
400 Tp,=273.15K m2.0
P, =1 bar B5.0
= 350 A
= @10.0
= 300 1 @20.0
& 250 -
<
200 H
150 +
100 ~
50 A
0 - .
A B C D E F G H | J K

Figura A22. Cambio de exergia de compresion de una etapa con enfriamiento a distintas relaciones de presiones

En las Figuras A23 y A24 se muestran las eficiencias exergéticas de compresion para distintas
relaciones de presiones totales. En éstas se muestra que las mayores eficiencias exergéticas se obtienen a
medida que la relacién de presiones total es mayor, sin embargo, al aumentar el nimero de etapas, la
eficiencia exergética disminuye tomando valores entre 0.825 y 0.844 cuando z = 15 (ver Figura A23).
Por otro lado, en la compresion de una etapa con enfriamiento a lo largo del proceso (Figura A24), las
eficiencias tienden a valores entre 0.921 y 0.896 en el proceso K.
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Figura A23.- Eficiencia de compresion exergética multietapa con enfriamientos intermedios a diferentes relaciones de
presiones
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Figura A24. Eficiencia de compresidn exergética de una etapa con enfriamiento a distintas relaciones de presiones

En este andlisis se muestra que el cambio de exergia en un proceso de compresion multietapa con
enfriamientos intermedios, es igual al cambio de exergia en la compresién de una sola etapa con
enfriamiento a lo largo del proceso, siempre y cuando las condiciones de succion y de descarga sean las
mismas. En la compresion multietapa con enfriamientos intermedios, se tiene una mayor irreversibilidad
en cada etapa de compresion cuando n > 1.4, lo que provoca que el trabajo de compresion sea mayor, y
que se pierda una mayor cantidad de exergia térmica a través de los enfriadores inter-etapa debido a que
el calor rechazado debe ser mayor que en la compresion de una etapa con enfriamiento a lo largo del
proceso.

Por otro lado, las eficiencias exergéticas en la compresion multietapa con enfriamientos intermedios
son menores que en la compresion a lo largo del proceso, y tienden a disminuir al aumentar las etapas de
compresion y al aumentar la relacion de presiones total. Cuando z tiende a infinito, el cambio de exergia
y la eficiencia exergética del proceso de compresion multietapa, tienden a los valores correspondientes
al proceso de compresion isotérmica.

En este trabajo se demuestra que la consideracion de que el trabajo de compresion es reversible,
puede afectar de manera importante las estimaciones del trabajo de compresion, el calor suministrado y
la eficiencia de compresion exergética. Es por esto, que el cambio de exergia en el proceso de
compresion con enfriamiento a lo largo del proceso resulta menor debido a que sélo se considera la
irreversibilidad debido al rechazo de calor.
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Anexo B

B.1. Transferencia de calor en turbocargadores

La transferencia de calor que ocurre entre los componentes de un turbocompresor, es el fendmeno
mas comun que se experimenta durante la operacion de estos dispositivos, esto se debe al significante
gradiente de temperaturas que existe entre el compresor y la turbina y/o motor de combustion que se
encuentran a cortas distancias. Sin embargo, el estudio de este fenémeno es un tema que ha tomado
mayor importancia en la Gltima década, ya que en la actualidad se busca implementar tecnologias de
mayor eficiencia energética. Tal es el caso de los turbocargadores para motores de combustion interna,
estos son equipos en los que ocurre de manera natural la trasferencia de calor, debido a las temperaturas
y cercania entre sus componentes.

Para obtener mas informacion sobre el proceso de transferencia de calor entre el compresor y la
turbina en un turbocompresor, la Figura B1 muestra el esquema de un turbocompresor en el que estan
presentes los tres mecanismos de transferencia de calor: conduccidn, conveccion y radiacion. Los gases
de escape que provienen del flujo de combustion hacia la turbina, intercambian calor por conveccion
forzada a la carcasa de la turbina y al alojamiento del cojinete. Debido al gradiente de temperatura entre
la superficie interna y externa de la carcasa de la turbina, el calor se conduce a través de la pared y se
disipa por radiacion y conveccion libre hacia el entorno circundante. Al mismo tiempo, el gas que fluye
a través del rotor se expande y, como consecuencia, la presion y la temperatura disminuyen. En este
proceso, el calor se transfiere a los alabes y posteriormente al eje. Por lo tanto, la temperatura de los
gases a la salida de la turbina, se determina como la caida de temperatura debida a la expansion vy al
calor transferido al eje. En el alojamiento del cojinete, el calor se disipa por conveccion forzada al aceite
y por conveccion libre y radiacion al medio ambiente. El calor del eje, se disipa s6lo por conveccion
forzada al aceite. Esto sin considerar el calor generado por la friccion dentro del alojamiento del
cojinete. Mientras los gases de combustion se expanden en la turbina, el aire frio fluye hacia el
compresor. El aire de entrada es calentado por el eje, y al mismo tiempo es comprimido en el impulsor
consiguiendo un aumento de temperatura y de presion. Después, el aire fluye hacia el difusor, donde el
aire eleva su temperatura ain mas por conveccion y por radiacion.

Un diagrama esquematico simplificado del proceso de transferencia de calor que ocurre dentro de la
turbina y la carcasa del compresor se da en la Figura B1. La alta temperatura de la carcasa de la turbina
hace que los flujos de calor se dirijan hacia el entorno circundante, mientras que ocurre lo contrario en el
lado del compresor.
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Figura B1. Mecanismos de transferencia de calor en un turbocompresor

Cabe sefalar que, la carcasa del compresor ademas de calentarse externamente por el calor conducido
a través de la carcasa del cojinete desde la turbina, y el calor irradiado desde la carcasa de la turbina,
también puede estar expuesto al calor generado por el motor, aumentando asi el calor neto suministrado
al proceso de compresion.

Como se describe anteriormente, los flujos de calor generalmente apuntan hacia adentro (es decir, el
calor de la carcasa del compresor se transfiere al aire comprimido). Sin embargo, a altas velocidades de
giro y a altas relaciones de presiones, la temperatura del aire comprimido tiende a aumentar
significativamente, por lo tanto, la diferencia de temperatura entre el aire comprimido y la carcasa tiende
a disminuir y, en algunos casos, se vuelve negativa (es decir, la temperatura del aire comprimido es
mayor que el de la carcasa del compresor, por lo tanto el flujo de calor estard apuntando hacia afuera).
Bajo esta condicidn, la carcasa del compresor irradia calor al ambiente y también conduce el calor al
alojamiento del cojinete, donde el aceite o el refrigerante liquido absorbe este calor disipado (Shaaban y
Seume, 2012).

La turbina extrae parte de la energia de presion y de la energia cinética de los gases de escape para
impulsar al compresor, mientras que las paredes internas de la carcasa de la turbina absorben parte de la
energia térmica. La carcasa de la turbina irradia calor al medio ambiente y esta pérdida de calor puede
representar una parte importante de la entalpia total de la turbina. Sin embargo, a medida que aumenta la
temperatura de los gases de escape, el trabajo de la turbina aumenta y disminuye la importancia de la
pérdida de calor en relacion con el trabajo de la turbina. Esto no significa que la transferencia de calor se
reduzca en magnitud (Romagnoli et al., 2017).

Vale la pena sefialar que en condiciones reales de operacién, un turbocompresor siempre operard en
condiciones diabaticas, de ahi la importancia de abordar los problemas de transferencia de calor en los
turbocompresores.
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B.1.1 Métodos para evaluar y modelar la transferencia de calor en turbocompresores

B.1.1.1 Mediciones experimentales

Los primeros esfuerzos de usar pruebas experimentales para investigar la transferencia de calor en
turbocompresores fueron realizados por Rautenberg et al. (1984) y de manera similar por Malobabic y
Rautenberg (1987). Y desde entonces, uno de los problemas mas comunes en la experimentacion con
turbocompresores, es la medicion de parametros termodinamicos, como son la temperatura y presion en
distintos puntos de operacion del equipo. Esto se debe a la complejidad geométrica de los equipos que
dificulta la estimacion precisa del calor transferido entre éstos.

Para conocer la influencia que tienen el calor transferido en el desempefio del turbocompresor,
algunos autores han realizado dos pruebas de medicion: prueba en frio (con gases de escape que no
sobrepasen los 100 °C) para simular la operacion del compresor como un sistema adiabatico y la prueba
en caliente en donde se obtienen los resultados del sistema diabatico. El analisis de las pruebas
proporciona informacion del efecto que tiene la trasferencia de calor, tanto en el desempefio energético
del compresor como en el de la turbina de gas.

Las imagenes térmicas son un método relativamente nuevo para visualizar y medir el perfil de
temperatura en el turbocompresor. Esto se hace mediante cadmaras infrarrojas que proporcionan la
distribucion espacial de las temperaturas. El perfil resultante se utiliza para evaluar con mayor precision
el proceso de transferencia de calor. Las mediciones en pruebas calientes y las imagenes térmicas
podrian usarse con éxito en conjunto para el enfoque de modelado, como lo muestran G. Tanda et al.
(2017).

B.1.1.2 Simulacién numérica tridimensional

Las mediciones experimentales de los parametros termodinamicos y cinematicos en turbocargadores
se llevan a cabo para generar datos de validacién y condiciones de frontera para las simulaciones, sin
embargo, las mediciones detalladas de las propiedades de flujo y de las temperaturas en todos los
componentes individuales, interfaces y paredes de un turbocompresor requieren mucho tiempo y son
dificiles de obtener debido a la complejidad geométrica y las ubicaciones inaccesibles del equipo. Por lo
tanto, un conocimiento completo de las condiciones de frontera para los modelos computacionales no es
posible en la actualidad. Por lo tanto, la simulacion de transferencia de calor en un turbocompresor
completo no se practica actualmente en la industria. La Figura B2 muestra una simulacion
tridimensional del perfil de temperaturas de un turbocompresor.
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Figura B2. Distribucion de temperaturas superficial. Simulacion CHT. (Bhon et al. 2003)
B.1.1.3 Modelo unidimensional

Otra técnica para modelar la transferencia de calor en turbocompresores es mediante el uso de
métodos 1-D. La ventaja de los modelos 1-D es que son mas rapidos, mas simples y mas faciles de
manejar que la contraparte 3-D. Un enfoque para desarrollar modelos de transferencia de calor 1-D en
turbocompresores es considerar el método de capacitancia en nodo, que es un modelo de un sistema
simplificado analogo a un modelo de resistencias y capacitancias de un circuito eléctrico (Figura B3). En
estos modelos es necesario determinar el calor transferido por los distintos mecanismos de transferencia.

En ocasiones, se realizan mediciones experimentales para calcular los pardmetros necesarios para
resolver el proceso de conduccion, conveccion y radiacion (Olmeda et al., 2013). La relacion
comunmente utilizada para resolver la conveccion es la ley de enfriamiento de Newton (ecuacion B-1),
mientras que la conduccién se resuelve mediante la ley de Fourier (ecuacion B-2). Cuando el
turbocompresor se considera adiabatico, s6lo se considera el flujo de calor interno. Para efectos de
radiacion se utiliza ley de Stefan-Boltzmann, utilizando la expresion de la ecuacién (B-3).

Quony = NAAT (B-1)
Q. =KAAT /L (B-2)
Q. =CAT* (B-3)

Un ejemplo son los modelos de capacitancia en blogue en los turbocompresores, que suponen que el
trabajo y la transferencia de calor tienen lugar de manera independiente. También se supone que el
proceso de transferencia de calor tiene lugar antes y después de la expansion / compresion, mientras que
el proceso de expansion / compresion generalmente se considera adiabatico. Las suposiciones hechas en
los modelos de capacitancia concentrada u otros modelos 1-D deben validarse. Esta validacion se podria
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realizar mediante la realizacion de experimentos enfocados o un modelo 3-D CHT (conjugate heat
transfer) (Vieweg y Pischinger, 2017). Dicha validacion es esencial para fortalecer muchos de los
resultados encontrados en la literatura generados por los modelos 1-D. Se suele suponer que los
componentes del turbocompresor son cuerpos con geometrias conocidas (por ejemplo, cilindros, discos
y anillos). Se dice que la distribucion de temperatura lineal domina, mientras que su distribucion radial
se descuida.

Ambient

e h (J/k
h (1/ke) 2 (4/kg) oc

I,

IQGAS/T

O

s (J/keK)

Y

mech

=W, -W,
Figura B3. Modelo de nudo 1-D. (Serrano J. R. et al., 2015)
B.1.2 Investigaciones realizadas en turbocompresores

A continuacion se muestra informacion de los trabajos mas relevante en algunas areas especificas.

B.1.2.1 Mapas operacion de turbocompresores

Los mapas de operacion de los fabricantes generalmente se miden a altas temperaturas (500-600 °C).
A esta temperatura, el flujo de calor varia en su magnitud y direccion para diferentes puntos operativos,
cuyo conocimiento no es cuantificado ni revelado intencionalmente.

Jung et al. (2002) fueron de los primeros en realizar mediciones experimentales para determinar el
impacto de la transferencia de calor en los mapas de operacién para condiciones operativas (de
velocidades bajas a moderadas) que normalmente son excluidos por los fabricantes de
turbocompresores. Sus resultados mostraron que la diferencia en la eficiencia adiabatica y diabatica es
mayor en las condiciones de baja velocidad y es despreciable a altas velocidades. Chesse et al. (2011) y
Cormerais et al. (2006) observaron en los mapas de operacion generados que, las lineas de velocidad
constante no varian cuando se aumenta la temperatura de entrada de la turbina. En un mapa del
compresor, la relacion de presién contra el flujo méasico permanece sin cambios, lo que lleva a la
conclusion de que el comportamiento aerodindmico del compresor no esta influenciado por la
transferencia de calor. Sin embargo, los cambios significativos en las islas de isoeficiencias son visibles
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en condiciones de baja velocidad debido al aumento de la temperatura de salida del compresor, lo que
conduce a una caida significativa en el rendimiento.

B.1.2.2 Eficiencia isoentrépica

Sirakov y Casey (2013) y Jung et al. (2002) demostraron que la reduccion en la eficiencia del
compresor se compensa con el aumento en la eficiencia de la turbina, de manera que la eficiencia del
turbocompresor permanece sin cambios en presencia de efectos de transferencia de calor. Sin embargo,
Sirakov y Casey argumentaron que no existe un efecto termodindmico o aerodinamico importante
debido a la transferencia de calor en los turbocompresores y que la mayor eficiencia aparente del
compresor es un error contable y no un efecto termodinadmico.

B.1.2.3 Determinacion de la eficiencia diabatica / adiabatica

Rautenberg et al. (1984) observaron una diferencia del 3.3 % entre la eficiencia adiabatica y diabatica
a 70,000 rpm. La diferencia entre estos dos valores de eficiencia aumenta si se reduce la distancia entre
la turbina y el compresor. Romagnoli y Martinez-Botas (2009) encontraron que, para un turbocompresor
instalado en el motor, la diferencia entre la eficiencia diabatica y adiabatica es en promedio de 25% a
baja velocidad de giro y se vuelve insignificante a medida que aumenta la velocidad de giro.

B.1.2.4 Flux de calor entre los componentes del turbocargador

Serrano et al. (2017) proporcionaron un modelo de capacitancia concentrada para modelar con
precision los flujos de calor en los turbocompresores. Los coeficientes de conveccion resultantes se
utilizaron para estudiar los efectos de la transferencia de calor en la turbina, el compresor y el medio de
enfriamiento. Basados en los resultados de un estudio de transferencia de calor conjugado en un
turbocompresor completo, Bohn et al. (2005) derivé un nimero de Nusselt unidimensional en funcion de
un numero de un Reynolds artificial y de la temperatura a la entrada de la turbina, para predecir la
transferencia de calor para diferentes geometrias y puntos operativos, que se muestra en la ecuacion. (B-
4).

Re2
Nu. = Nu, —, [P? —(—CZ) (B-4)

Burke et al. (2015) presentaron sus propias correlaciones convectivas para los turbocompresores vy, al
hacerlo, hicieron una comparacion con los nimeros de Nusselt calculados por otros investigadores
(Tabla B1). A partir de su analisis, es evidente que diferentes estudios han encontrado diferentes
soluciones al definir el nimero de Nusselt. Esto se debe a los diferentes métodos utilizados para definir
la longitud caracteristica. Burke et al. (2015) traz6 el nimero de Nusselt contra el nimero de Reynolds
(Figura B4), el cual varia significativamente debido a cambios en la densidad del fluido. Su estudio
también destaco que se debe tener cuidado con las variaciones de nimero de Prandtl en el modelado,
debido a la composicion del gas.
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La conveccion y la radiacion son los principales mecanismo de transferencia de calor en comparacion
con la conduccion a traves del alojamiento del cojinete. La conveccion y la radiacion al entorno podrian
cuantificarse adecuadamente mediante mediciones precisas de la temperatura de la superficie (Westin et
al., 2004). La energia térmica transferida desde la carcasa del compresor al aire comprimido, segun lo
observado por Olmeda et al. (2013), encontro que es el 10% del trabajo suministrado al compresor. El
alojamiento del cojinete transporta una parte importante del calor que recibe el compresor y esta
estrechamente relacionado con la temperatura del aceite (Sirakov y Casey, 2013).
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Figura B4. Nusselt-Reynolds. Burke et al. (2015)
Tabla B1. Ndmeros de Nusselt. Burke et al. (2015)
Autor Correlacion Longlt,uc! Constantes
caracteristica a b c
Baines et al. (2010) Nu =aRe" Pr¢ Lvoluta 0.032 0.7 0.43
Cormerais (2007) Dut 0.14 0.75 1/3
Reyes-Belmonte o 014
(2013) Nu=aRe’Pr3| —™M%® | F 1.07 0.57 1/3
/uTsuperficie
donde 5
. Cowa) 534 048 13
—& 4Dy, 0101  0.84 1/3
F =1+0.9756) —Imex__
( Lvoluta )

4D,
Romagnoli y D
Martinez-Botas Nu =aRe® Pr° f 0.046 0.8 0.4
(2012)
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Serrano et al. (2007) determinaron la potencia radiada mediante la relacion Qrag = e64 (T* - Tam®) y
describi¢ la carcasa del compresor como un cuerpo blanco con una emisividad de 0.1 y la carcasa de la
turbina como un cuerpo negro con una emisividad de 0.9. Se observo que la potencia perdida por la
radiacion de la turbina es del orden del 10-20% de la potencia suministrada al compresor.

B.1.2.5 Parametros que afectan la transferencia de calor

La transferencia de calor de la turbina al compresor, es principalmente una funcion de la temperatura
de los gases a la entrada de la turbina. Por otro lado, las propiedades del fluido cambian durante la
variacion de la temperatura y su efecto en el céalculo de la eficiencia podria ser significativo dependiendo
de la condicion de operacién. Sin embargo, el efecto del cambio en las propiedades del fluido sobre el
coeficiente de transferencia de calor es menor al 1%, por lo tanto, este podria ignorarse (Burke et al.,
2014).

Romagnoli y Martinez-Botas (2009) realizaron un anlisis de sensibilidad para determinar los
parametros que afectan la transferencia de calor y se encontrd que los principales contribuyentes son los
que aumentan el area de superficie, como del disco del compresor, el didmetro de la caja de cojinetes y
la longitud y diametro de la turbina. También encontraron que la contribucion del nimero de Mach y la
temperatura de la turbina para la transferencia de calor entre la turbina y el compresor es del 80% y
20%, respectivamente; mientras que la geometria represento el 2%.

B.1.2.6 Efectos de transferencia de calor en turbocompresores por el motor

En condiciones reales de operacion, los turbocompresores se colocan cerca del motor y esta
configuracién tiene algin efecto en el intercambio de calor que tiene lugar entre el turbocompresor y su
entorno. Ademas, el funcionamiento del turbocompresor se basa en los puntos de funcionamiento del
motor y su sistema combinado influye en la transferencia de calor que tiene lugar en el turbocompresor.

Shaaban y Seume (2012) observaron que a 60,000 rpm, para las mismas condiciones de operacion, la
potencia de la turbina diabatica es solo el 55% de la potencia de la turbina adiabatica. Romagnoli y
Martinez-Botas (2009) probaron un turbocompresor colocado sobre el motor y encontraron que la
diferencia de temperatura entre los gases de escape y el colector de escape es mayor en el lado del
compresor (~ 300 K) en comparacion con el lado de la turbina (~ 220 K). La diferencia se debe a que el
compresor se considera frio, y en consecuencia se experimenta un mayor suministro de calor.

B.1.2.7 Influencia de componentes individuales en la transferencia de calor

El calor se transporta de manera diferente segun la propiedad térmica del material y la geometria de
la estructura. El turbocompresor consta de varios componentes que tienen diferentes materiales y
geometria, lo que influye en la transferencia de calor en que tiene lugar. Ademas, la ubicacién de cada
componente también afecta la forma en que se transporta el calor dentro del turbocompresor. Por
ejemplo, en los alabes de la turbina, la conductividad térmica del material de los alabes permite una
distribucion uniforme del calor en el lado de presion y en el de succion. Heuer et al. (2006) mostraron
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que la diferencia de temperatura entre el lado de presion y el lado de succion de la cuchilla del &labe es
de 3Kenel cuboy1Ken lapunta.

B.1.2.8 Efectos estructurales debidos a la transferencia de calor

Se lleva a cabo un analisis estructural completo de un turbocompresor considerando tres tipos de
carga: carga centrifuga, carga aerodinamica y carga térmica. Al analizar la tension del impulsor del
compresor a una relacion de presiones alta, Zheng et al. (2012) concluyeron que la contribucién de la
carga centrifuga, aerodinamica y térmica al impulsor del compresor es del 98%, 0.25% y 2%,
respectivamente. La contribucién de la carga térmica se mantuvo constante en el 2% en todas las
condiciones de operacion para diferentes relaciones de presion. Sin embargo, la resistencia a la traccién
universal del material disminuy6 a una temperatura mas alta, reduciendo asi la relacion de presiones
méxima de 4.6 a 4.2.

B.1.2.9 Refrigerantes y efectos de enfriamiento en turbocompresores

Serrano et al. (2013) observaron que para un turbocompresor no enfriado, los flujos de calor hacia el
aceite son mas importantes que para un turbocompresor enfriado. Esto se debe a que, en un
turbocompresor enfriado, el refrigerante actia como un disipador de calor y reduce el flujo de calor
hacia el aceite. Ademas de esto, la importancia del liquido refrigerante se observa en condiciones de baja
carga en las que el calor eliminado por enfriamiento puede alcanzar hasta el 60% de la caida de potencia
de la turbina.

El alojamiento del cojinete que contiene el aceite y los componentes giratorios son de suma
importancia para la gestion térmica de un turbocompresor. El sistema de cojinetes estd disefiado
cuidadosamente para absorber el calor entre la turbina y el compresor. Shaaban y Seume (2012)
demostraron que la transferencia de energia térmica al aceite es el 30% de la transferencia de calor total
desde la turbina.

Serrano et al. (2013) tambien observaron que, cuando la temperatura del aceite es mas alta que la del
aire comprimido, la temperatura del aire a la descarga del compresor aumenta. Sin embargo, a una
relacion de presiones alta, el aire comprimido se calienta mas que el aceite, de modo que el flujo de
calor se invierte.

La diferencia entre las temperaturas de entrada y de salida del aceite puede ser hasta de 60 K en
condiciones diabaticas para un alto flujo de aire comprimido. En cuanto a las pruebas adiabaticas, esta
diferencia es de solo de 10 K (Baines et al., 2010). Romagnoli y Martinez Botas (2009) observaron que
al aumentar la temperatura de los gases de escape, la viscosidad del aceite disminuye con el consiguiente
aumento del numero de Reynolds. Afirmaron que la viscosidad reducida permite que el aceite absorba
mas calor, lo que aumenta también su efecto de enfriamiento.

La Tabla B2 muestra los modelos empleados por diferentes investigadores en trabajos relacionados a
la transferencia de calor en turbocargadores (Romagnoli et al., 2017). La nomenclatura de las ecuaciones
pertenece a la establecida por cada autor.
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Tabla B2. Modelado matematicos desarrollados por investigadores que trabajan con turbocompresores.

. Tipo de - .
Referencia Enfoque p . Suposiciones Ecuaciones
analisis
Olmedaetal. Prediccion  Estacionario La distribucion de Conveccion: Sieder-Tate:
de temperatura radial es _ .
. n n
propiedade despreciable (h.A)sikaRe F,)r_(/“‘/f‘o)
s y flux de _ _ Potencia mecanica:
calor ala Sin transferencia de calor ~ (MCpAt)oi+ Quunz+Qramz
salida del g)-(temj- 3 Modelo gIIobaI en fc;rma de matriz
in radiacion
turbocargad i K=
or g La transferencia de calor (hA)i/fruiao  Kiyj
ocurre antes de la
expansion en la turbina
Transferencia de calor
ocurre después de la
compresion
Serrano etal. 1. Estacionarioy 1. La distribucion de Conductancia conductiva: Ley de
Turbocarga transitorio temperatura radial es Fourier
dorcono despreciable
sin 2. La transferencia de Q';°”d =K; (Ti —T,-)
enfriador calor es seguido por el Ley de enfriamiento de Newton
de agua trabajo transferido < cond
ﬁon = Klj (Ti _Tj)
2. Balance de energia
Prediccion 1 1
de K+hA+—=C [T"*=Q+—=CT'+hAT"*
_ At At
propiedade
s de flujo
pulsante
Ventaja Estacionarioy  Distribucion de Balance de energia transitoria:
sobre HTM transitorio temperatura radial es
despreciable dT;
sobre LUM p C, _I=zKij (Ti —TJ.)
dt
Molado de  Estacionario Distribucion de Capacitancia:
la temperatura radial es
correlacion despreciable Turbina: CT =am C
E'eTneral de Compresor: C, =¢ m_ C,

Conveccion forzada:
Nu = aPr® Re®
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Radiacidén entre nodos:
o(T'-T/)

(l_gij ( 1 J (1—«9,}
+ +
Ag, AR, Ag;

Qr =

Westinetal.  Estudio del  Estacionario Sin radiacion del soporte  Radiacion: Ley de Stefan-Boltzmann
calor del cojinete _
perdido de Qrad = gGAurthurb
la turbina. Conduccién: Ley de Fourier:
Modelo QO=K_ AT
turbina- eond L
Conveccion: Ley de enfriamiento de
motor .
Newton Q =aAT
Transporte de calor entre dos
componentes:
a7
aATenv + KcondleTb + Kcond/mATm = Cmturb i
turb
Cormerais et Analisisde Estacionarioy  Modelado como Conveccidn forzada: Numero de
al. transferenci  transitorio combinacion de Nusselt:
a de calor volimenes y toberas
en estado Nu = 0.023Pr®* Re®®
estacionari La transferencia de calor es calculada
oy del balance de energia
transitorio aT _ NSt (Tr =T )+ Ny S (T, =T ) + 60 (Ty' - T¥)
dt M.C
Burke et al. Estudio del  Estacionario 1. Conduccion Calor convectivo total transferido:
suministro despreciando cojinete.
de calor 2. El calor es suministrado Q. =B, (T, -T,)+h,A (T, -T,)
antes de la soloantes y después de la  conyeccign: Sieder-Tate:
compresion compresion. as
(h.A)”_ - aRe® Pr Hiiido
1
/usuperficie
Area interna del compresor:
Ar=A+A =a,/A +(:I-_OlA)Ar
Andlisisde  Estacionarioy 1. Ladistribucién de Conductividad: Ley de Fourier:
calor transitorio temperatura radial es _
transferido despreciable. Q;J?"”d = Kij (Ti —T,-)
por el 2. La transferencia de
motor calor en la turbina ocurre  Conveccién: Ley de enfriamiento de

antes de la expansion.
3. Latransferencia de
calor en lel compresor

Newton:
‘Iciond =K, (Ti _Ti)
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Transferenc  Estacionario y

ocurre después de la
compresion.

1. Trabajo transferencia

Balance de energia:

iade calor transitorio de calor ocurren
entre el izndependiefntementz rnTCp‘T ddltT = Qb‘T +Qa,T _QT/B _QT,rad _QT.conv
escape V el . La transferencia de .
nodtl)odglla calor ocurre antes de la Conveccidn: Sieder-Tate: »
i compresion y expansion. .
turbina 3. D?émetro )éonsﬁante del Nu=c RefPr® (&]
difusor. Didmetro Hlupertici
constante de la turbina.
Bainesetal.  Andlisisde Estacionario 1. Temperatura ambiente  Transferencia de calor externa:
transferenci constante.
ade 2. Transferencia de calor ~ Qest = Qeom + Qraa + Quora
energia interna, despreciando =hA (T,-T,)+kA (T, -T,)/ x+eo (T -T,)
radiacion Temperatura superficial: Conveccion
forzada:
Nu =aPr® Re°
Conveccidn libre:
Nu=dPr’Re®
Conservacion de energia::
My (hOoiI.in - hOoiI.out) =
PT - Pc + QT,int _Qc,int _QBext
Romagnoliy Transferenc Estacionario 1. El calor es suministrado  Conduccion: Ley de enfriamiento de
Martinez- ia de calor antes y después de la Fourier:
Botas de un compresion.
motor 2. Paredes uniformes o - —KAd—T
3. Compresor, turbina y cond dx

caja de cojinete
modelados como
cilindros.

Conveccidn forzada: Ley de

enfriamiento de Newton:
QConv =hAAT
Radiacién:

X 4 4
Qrad = _O-A(Tsurf _Tamb)

Coeficiente de transferencia de calor:

Superficie anular:
it = 0.667% Ra’*

.
Final del cilindro:

hl,sun‘1 = 0530% RaO.ZS

.
Caja de cojinete:
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0.25

hBP,surf = 0667 & [ Ra(y)]
DBP
Turbina 'y compresor:

h = 0.04623K Re®® pro*

B.2 Calor perdido por conveccion en un motor eléctrico de un compresor
centrifugo

En esta seccion se presenta el caso de un compresor centrifugo de siete etapas, que se encuentra
acoplado en un motor eléctrico. La Figura B5 muestra el esquema del compresor, en donde la carcasa
del motor eléctrico rechaza calor hacia sus alrededores. Entre el cuerpo del compresor y la carcasa del
motor eléctrico, se encuentra un material aislante, que ademas de amortiguar la vibracion del equipo,
evita la transferencia de calor por conduccion entre ambos elementos. La mayoria del calor es rechazado
al medio ambiente, sin embargo, parte del calor es transferido al aire de descarga, aumentando asi su
temperatura.

Ducto de AP,
admision —>
Elllb
T:
Valvula de
”) descarga
A
Cuerpo del ] AP»
— o
compresor
/Z i
S
Motor C ol e = (W
o z /s A
eléctrico > ®) / %
@)
9 N
Te T.

Figura B5. Compresor Armifield FM12
B.2.1 Determinar el calor rechazado por conveccion del motor eléctrico

El método de medicién se realiza a partir de la variacion de flujo volumétrico de aire para una
velocidad de giro del compresor constante. La velocidad de giro del rotor se controla mediante un
reostato, y el flujo volumétrico se modifica al cerrar gradualmente la valvula de descarga. Para la

experimentacion se registra la potencia eléctrica suministrada T,, y la temperatura promedio de la
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carcasa. Las mediciones se realizaron para velocidades de giro de 1,500 rpm, 2,100 rpm, 2,700 rpm y
3,300 rpm.

La experimentacion se realizd en el Laboratorio Divisional de Procesos Termodindmicos de la
Universidad Auténoma Metropolitana Iztapalapa, ubicada en la Ciudad de México. Las condiciones
ambientales en que se realizo el estudio fueron Tamy=19.6 °C y Pamp=78.12 kPa.

Las consideraciones son las siguientes

e Fluido de trabajo: Aire;

e Indice adiabatico del aire, y=1.4;

e R=0.2867 ki/(kg K);

e p=1.003 kJ/(kg K);

e Elaire se comporta como un gas ideal;

B.2.2 Coeficiente convectivo de transferencia de calor

Bajo la suposicién de que el rechazo de calor es por conveccion natural y que sélo ocurre desde la
carcasa del motor eléctrico hacia el medio ambiente en direccidon radial, se requiere calcular el
coeficiente convectivo de transferencia de calor, el cual se expresa de la siguiente manera:

_Nuk
L

hc (B-5)

Para este caso de estudio, la longitud caracteristica L es la altura de la carcasa, con un valor de 0.13 m.
Considerando que la carcasa del motor tiene una geometria cilindrica vertical y al cumplir la condicién
(B-6) la superficie exterior del cilindro se puede considerar como una placa vertical para el cdlculo de la
transferencia de calor por conveccion natural.

35L
D> (B-6)

El nimero de Nusselt se obtiene empleando el siguiente modelo

2

1/6
Nu=10.8254_ 0:387Ra (B-7)

0.492\" T
1+( : j
(2

El nimero de Rayleigh se determina de la siguiente manera

Ra=Gr Pr (B-8)

y el nimero de Grashof es
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T T
Gr = gﬁ( c . amb) (B-9)
|4

donde el coeficiente de expansion volumétrica para gases ideales es

B= (B-10)

Los datos de viscosidad, la conductividad térmica y el nimero de Prandtl se toman de tablas de
propiedades del aire a distintas temperaturas (Touloukian et al. 1970).

B.2.3 Flujo de calor rechazado en la carcasa

El flujo de calor rechazado se determina por la Ley de enfriamiento de Newton.

Qconv =hc A(Tc _Tamb) (B-11)

donde el &rea superficial de la carcasa del motor por la cual se rechaza el calor es
A=27xrL (B-12)

siendo r el radio de la carcasa.

B.2.4 Porcentaje de pérdida de potencia eléctrica

El porcentaje de potencia que se pierde en forma de calor a los alrededores es el siguiente

%T, = Qo (B-12)
T

e

La Figura B6 muestra al flujo de calor disipado en la carcasa del motor eléctrico por conveccion
natural para velocidades de giro de 1,500, 2,100, 2,700 y 3,300 rpm en funcidn del flujo volumétrico del
aire. La tendencia muestra que, a medida que se aumentan la velocidad de giro del compresor, mayor es
el calor perdido por conveccion en el motor; ademés para una velocidad de giro constante se tiene un
flujo volumetrico en donde la pérdida de calor es maxima. Los valores maximos de flujo de calor
perdido por disipacion al medio ambiente a 1,500, 2,100, 2,700 y 3,300 rpm son de 9.78, 9.97, 11.48 y
11.83 W a flujos volumétricos de 0.0081, 0.011, 0.017 y 0.021 m?/s, respectivamente.
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Figura B6. Flujo de calor disipado de la carcasa del motor en funcién del flujo volumétrico

La Figura B7 muestra el porcentaje de potencia pérdida por el rechazo de calor de la carcasa del
motor eléctrico a distintas velocidades de giro. En éste se muestra que el porcentaje de potencia perdida
por calor, no depende en gran medida por la velocidad de giro, sino que depende mas del flujo
volumétrico que ingresa al compresor. De tal manera que, a medida que aumenta el flujo volumétrico, el
porcentaje de potencia pérdida por calor disminuye, obteniendo una pérdida por calor menor al 14 % de
la potencia eléctrica suministrada. Esto significa que el calor perdido es proporcional a la potencia

suministrada al compresor.

14

(3]
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- = 1,500
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Figura B7. Porcentaje de potencia perdida por el flujo de calor generado en el motor eléctrico en funcién del flujo
volumétrico de aire a distintas velocidades de giro.

De este trabajo experimental también se obtuvieron los siguientes resultados (Gonzalez et al., 2018):
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Mas del 30% de la potencia eléctrica del motor se convierte en calor, del cual, al menos el 50% se
transfiere al flujo de aire de descarga, provocando el aumento de sus temperaturas desde 5.4 hasta 14.8
°C, mientras que el calor restante es disipado al medio ambiente.

Por otro lado, las mayores potencias de flujo y compresion se obtienen a flujos volumétricos de aire
de 0.0081, 0.011, 0.014, y 0.017 m%s a velocidades de giro de 1,500, 2,100, 2,700 y 3,300 rpm,
respectivamente; sin embargo, las mayores eficiencias electro-mecanicas y eficiencias totales se
obtienen a menores flujos volumétricos de aire con valores de 0.006, 0.0077, 0.011 y 0.0142 m®/s. Una
de las razones del porqué las eficiencias y las potencias maximas no ocurren simultdneamente al operar
con los mismos flujos volumétricos de aire, es porque las mayores pérdidas de calor en el motor
eléctrico, ocurren a flujos volumétricos de aire similares al de los de potencias de flujo y de compresion
maximas.
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