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DESCRIPCION Y OBJETIVOS:

Las turbinas auto-rectificantes son turbinas que mantienen la misma rotacion
independiente de la direccién del flujo. Estas tienen su principal aplicacién como
dispositives para la obtencién de energia mecénica en dispositivos para extraccidn de
energia del oleaje, especificamente los de columna de agua oscilante (OWC por sus
siglas en inglés), permitiendo aprovechar la energia del flujo de aire bidireccional que es
generado por estos dispositivos gracias a la alternancia del oleaje que funciona como un
émbolo dentro de una camara.

Debido a que las turbinas auto-rectificantes son una tecnologia relativamente nueva, a
diferencia de las turbomé&quinas tradicionales no cuentan con recomendacicnes ni
gréficas para su disefio energético, por lo que es necesario la realizacién de ensayos
para la caracterizacion del desempefio y comportamiento de estas unidades.

El objetivo de! presente trabajo es el disefio energético de una turbina auto-rectificante
de impulso de potencia mecanica maxima de 15 W, para un banco de ensayos que
trabajara con flujo unidireccional en el Laboratorio de Energia (LabEn) de la PUCP. La
propuesta inciuird el disefio energético del estator y el rotor, como también las partes
necesarias para la instalacién del sistema. Asimismo se presentard la instrumentacién
necesaria para las mediciones de los ensayos y los planos de la instalacién.






RESUMEN

En el presente trabajo de tesis se desarrolla el disefio energético de una turbina de impulso
auto-rectificante de 15 W para el laboratorio de energia (LABEN) de la PUCP. Esto se hace
en base a recomendaciones y datos experimentales de investigaciones previas, primero
seleccionando el tipo de turbina a tratar en el trabajo y posteriormente definiendo la geometria

tomando la base teorica sobre este tipo de turbomaquinas.

El disefio se basa en teoria bidimensional de turbomaquinas, principalmente la férmula de
Euler, como también en correlaciones experimentales para la estimacion de pérdidas a través

de la turbina, como las de Soderberg, Ainley y Mathieson, entre otros.

Se utiliza una metodologia basada en las correlaciones de pérdidas y la teoria basica de
turbinas auto-rectificantes para que con la ayuda de un software computacional
(especificamente MathCad) se logre predecir el comportamiento de la turbina. Los resultados
analiticos de esta metodologia son comparados con datos experimentales de otros autores

obteniendo resultados satisfactorios.

Se realiza un calculo iterativo para seleccionar el diametro y obtener simultaneamente la
potencia deseada. Este calculo iterativo se realiza al reemplazar diferentes diametros vy
aplicar el modelo de MathCad junto con los datos de la instalacién del LABEN que se

selecciona para el trabajo.

Finalmente, habiendo verificado que la metodologia empleada corresponde con la realidad y
habiendo definido las dimensiones de la turbina, se procede a realizar el disefio en 3D de
esta, como también los calculos de resistencia para verificar que no falle mecanicamente.
Para la turbina del proyecto, se propone la instalacion para el LABEN como también los

ensayos a realizar, equipos a utilizar y las graficas a obtener en base a los datos.
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INTRODUCCION

El aprovechamiento de la energia desde épocas antiguas ha sido un factor importante
en el desarrollo de la humanidad, desde el momento en que el hombre control6 el
fuego hemos desarrollado tecnologias que nos han llevado hasta las locomotoras,
motores de combustién interna o centrales nucleares. Actualmente, la energia en
sus diversas formas es aprovechada dia a dia para multiples funciones como:
transporte, iluminacion, acondicionamiento de ambientes (comodidad), preparacion
de alimentos, actividades industriales, entre otros. De las diversas formas de
energia, una de las principales en el desarrollo de nuestra sociedad es la energia
eléctrica—siendo la otra los hidrocarburos en su estado sélido, liquido o gaseoso—

de la cual practicamente somos dependientes en la actualidad. [1]

La principal forma de generacion de energia eléctrica es a partir de la conversion de
energia mecanica rotacional (potencia mecanica al eje), utilizando generadores
eléctricos. Esta energia mecanica rotacional, se obtiene mayormente de turbinas

que por lo general operan en centrales térmicas o hidroeléctricas.

En Peru, segun estadisticas del MINEM, tan solo desde el afio 1995 al afio 2014, el
consumo anual de energia eléctrica pas6 de 16880 GW-h a 45487 GW-h. Esto es
un incremento de aproximadamente 170% en un periodo de solo 19 afios. Ademas,
el porcentaje de potencia instalada para generacion eléctrica proveniente de
centrales térmicas ha ido aumentando (1995: 56% hidraulica y 44% térmica, 2014:
32% hidraulica y 66% térmica), mientras que la potencia instalada total ha
incrementado de 4462 MW a 11341 MW. [2]

El principal problema de estas centrales es la produccion de CO.y otros gases de

efecto invernadero provenientes de la combustion de combustibles fésiles—principal



fuente de energia para las centrales térmicas—Ilos cuales ayudan al calentamiento

global y producen contaminacién atmosférica. [3]

A pesar de que hay centrales térmicas que funcionan con biodiesel u otras fuentes
renovables, el problema de la contaminacién ambiental prevalece. Por esta razon,
existe un auge en el desarrollo y estudio de energias alternativas y renovables, que
puedan ayudar a disminuir la huella que dejamos sobre el planeta. Entre las fuentes
renovables mas usadas estan las siguientes: geotérmica, hidroeléctrica, edlica y
solar. En Peru es muy utilizada la hidroeléctrica debido al alto potencial energético

de los rios del pais.

Una alternativa posible, pero no muy desarrollada ni aprovechada, es la energia
proveniente de los océanos. Peru cuenta con alrededor de 3000 km de litoral costero,
y una franja maritima de 370 km. Este dominio maritimo del pais representa un
potencial energético que no esta siendo aprovechado en la actualidad, pero podria

ser explotado.

Dentro de las energias provenientes de los océanos, una con alto potencial y
viabilidad en Peru es la energia del oleaje, la cual se puede aprovechar utilizando
dispositivos como los de columna de agua oscilante (OWC, por sus siglas en inglés).
Estos dispositivos aprovechan el movimiento del agua en direccion vertical dentro de
una estructura, para generar un flujo de aire alternante (también llamado
bidireccional) que pasa a través de una turbina. El hecho de tener un flujo alternante
hace necesaria la aplicacion de tecnologias que rectifiquen el flujo, ya sean valvulas,
arreglos de turbinas en paralelo o turbinas auto-rectificantes para poder aprovechar

esta energia neumatica.

Las turbinas auto-rectificantes son turbinas que mantienen la misma rotacion
independiente de la direccion del flujo, teniendo su principal aplicacion en los
dispositivos OWC previamente mencionados, permitiendo aprovechar la energia del

flujo bidireccional generado por estos dispositivos.

Debido al poco desarrollo que han tenido este tipo de turbinas (comparado con otras
turbomaquinas) existe poca informacién que ayude en el disefio de estas para
determinada aplicaciéon. Por esta razén es necesario la realizacién de ensayos para
la caracterizacién del desempefio y comportamiento de estas unidades. En el

presente trabajo se llevara a cabo el disefio energético de una turbina auto-



rectificante de impulso para un banco de ensayos en el Laboratorio de Energia
(LABEN) de la PUCP, especificamente una de potencia mecanica maxima de 15 W.

a) Objetivo general

Disefiar el sistema energético de una turbina auto-rectificante de impulso, de potencia
maxima de 15 W para ensayos de laboratorio. Ademas se propondra una instalacion
para posibles pruebas experimentales, que se podrian realizar en el Laboratorio de
Energia (LabEn) de la PUCP a la turbina del trabajo.

b) Objetivos especificos

= Seleccionar los parametros geométricos de la familia de turbinas auto-
rectificantes a utilizar en el trabajo.

= Seleccionar la(s) correlacion(es) a utilizar para la estimacién de los coeficientes
de pérdidas en la turbina.

= Aplicar el método analitico a la turbina, obteniendo resultados de su
comportamiento a diferentes regimenes de trabajo.

= Seleccionar el diametro a utilizar para el trabajo, en base a la potencia deseada,
utilizando disefio bidimensional de turbinas.

= Comparar los resultados de la metodologia utilizada con resultados
experimentales de otros autores, verificando que el modelo utilizado resulte en
predicciones cercanas a la realidad.

= Verificar por resistencia, utilizando los resultados analiticos para conocer las
fuerzas sobre la turbina y sus solicitaciones, para disminuir el uso de material
que se utilizara para su fabricacion.

= Dibujar el modelo 3D de la turbina (rotor y estator) con ayuda de software CAD
(para su posible fabricacion en una impresora 3D), como también las partes
necesarias para la instalacion del sistema en el LABEN.

=  Proponer el protocolo de ensayos de la turbina.

= Presentacién de resultados del trabajo.



CAPITULO 1

ESTADO DEL ARTE — TECNOLOGIA

1.1 Tecnologias oceanicas

El sistema OWC - principal aplicacién de la turbina del presente trabajo - se incluye
dentro de un grupo de tecnologias conocidas como tecnologias oceanicas, las cuales
aprovechan las fuentes de energia provenientes del mar. Estas tecnologias incluyen

el aprovechamiento de los siguientes recursos [4]:

e Mareas o mareomotriz (en inglés Tidal Energy)

e Corrientes marinas (en inglés Marine Current Power)
e Oleaje o undimotriz (en inglés Wave Energy)

e Osmosis o gradiente salina

e Térmica oceanica (en inglés Ocean Thermal Energy)

A continuacién se muestra un resumen de las dos principales tecnologias

mencionadas, mareomotriz y undimotriz.
1.1.1 Mareomotriz

Esta tecnologia aprovecha el movimiento ciclico de las mareas, es decir el cambio
en el nivel promedio del agua en cierto lugar del océano. El nivel del agua oscila
entre un nivel superior (marea alta) y uno inferior (marea baja) un promedio de dos
veces al dia (variando de acuerdo al lugar). Dependiendo del lugar y de la fecha, la
amplitud entre las mareas altas y bajas puede variar, teniendo casos como el de la
Bahia de Fundy que alcanza un maximo de 16 m siendo esta la amplitud record a
nivel global. Uno de los beneficios de esta tecnologia es que se puede predecir con
bastante anticipacién los momentos en los que se va a poder explotar este recurso,
ya que la marea es determinada casi enteramente por las fuerzas gravitatorias del

sol y la luna, y la geografia [4]. Una desventaja de esta tecnologia es que existen



momentos y épocas en los que no se puede utilizar debido a la ausencia de
diferencias de alturas que permitirian generar potencia, como lo es los dias en los
que la amplitud es pequefia, o las horas del dia que la marea esta en su maximo o
minimo. La variacion en la amplitud de las mareas en los distintos lugares hace que
esta tecnologia sea una opcién localizada, existiendo alrededor de 28 lugares—en
los que no se incluye ninguna zona costera perteneciente a Peru—donde seria

posible explotar esta energia [5].
1.1.2 Undimotriz/Oleaje

Segun Drew et al [6], existen beneficios notables al utilizar la energia del oleaje frente
a otras fuentes renovables. Para comparar las densidades de energia, la intensidad
energética solar promedio es de 0.1-0.3 kW/m? (area horizontal), lo cual se convierte
en oleaje de intensidad promedio de 2-3 kW/m? (area vertical) en mar adentro.
Ademas, a comparacion de los dispositivos que aprovechan la energia solar y edlica
capaces de producir energia alrededor del 20-30% del tiempo, los dispositivos que
utilizan la energia del oleaje pueden funcionar hasta en un 90% del tiempo. En Peru,
se calcula que se podria aprovechar un promedio de 25 kW por metro lineal de costa,
e incluso de trabajar mar adentro se puede llegar a potencias promedio de 70 kW/m

lo cual muestra su atractivo como potencial fuente de energia en el pais [7].

Entre estas, una opcién que ya ha sido probada pero aun falta desarrollar, es la de
columnas de agua oscilantes, conocida como OWC (por sus siglas en inglés
Oscillating Water Column), la cual aprovecha la energia proveniente del oleaje. Estas
pueden ser de dos formas, instaladas en la orilla del mar o instaladas en boyas.
Ambas producen un flujo de agua dentro de una camara vertical, de forma que el
agua oscila en esta direccion de manera periddica con el movimiento de las olas. El
movimiento en direccion vertical del agua actua como un émbolo, de forma que a la
subida del agua, se presuriza la camara de aire y luego al bajar el agua, la camara
se despresuriza. Este cambio de presiones alternante permite el flujo de aire hacia
adentro y hacia fuera de la camara, el cual es utilizado para mover una turbina y

obtener potencia al eje.



1.2 Sistemas OWC

Los sistemas OWC, como ya se mencion6 previamente, permiten extraer energia
proveniente del oleaje, a continuacién se muestran sus dos principales componentes:
el acople ola-aire (ver Figura 1.1), que corresponde a la estructura que permite
convertir el movimiento de las olas en una columna de agua oscilante y
posteriormente en un flujo aire alternante; y el acople del aire al sistema de

conversion de energia, es decir la turbina.
1.2.1 Acople Ola-Aire

El hecho de aprovechar energia del oleaje a través del aire, reduce los problemas de
corrosion y erosion debido al flujo de agua de mar en las turbinas, ya que estas no
estan en contacto directo, lo que se traduce en un menor mantenimiento y mayor vida
util de la instalacion, teniendo las piezas en movimiento fuera del agua [8]." Sin
embargo, la tecnologia presenta el reto de aprovechar un flujo de aire bidireccional,
ya sea por medio de turbinas que trabajen con la misma rotacién independiente del
sentido del flujo (conocidas como auto-rectificantes), o con valvulas de tipo check que

rectifiquen el flujo para permitir el uso de turbinas unidireccionales.

Figura 1.1 — Esquema de funcionamiento del sistema OWC. a) Instalado en la orilla.
b) Instalado en alta mar. Adaptado de [9]

' Existe evaporacion del agua de mar que llega a estar en contacto con la turbina, pero su
efecto es notablemente menor que el efecto directo del agua de mar, que a la vez trae arena
y otras particulas que causan erosion.



1.2.2 Tipos de turbinas

El uso de valvulas check presenta problemas, ya que estas usualmente son
complicadas y dificiles de mantener, y también debido al gran tamafo necesario en
instalaciones de gran escala. Por estas razones se centra el presente trabajo
alrededor de las tecnologias de turbinas auto-rectificantes, las cuales se presentan a

continuacion (los nombres en paréntesis son por sus siglas en inglés) [10]:

Turbina Wells con alabes guia (WTGV).

Turbina Wells con control pasivo de direccién de alabes / alabes auto-
direccionables (TSCB).

Turbina Wells biplano con alabes guia (BWGV).

Turbina de impulso con alabes guia auto-direccionables (ISGV).

e. Turbina de impulso con alabes guia fijos (IFGV).

Segun un estudio hecho por Takao y Setoguchi [10], las eficiencias de las turbinas

mencionadas previamente fueron las mostradas en la Figura 1.2:
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Figura 1.2 - Eficiencia promedio 7j de las diferentes turbinas en funcion del coeficiente de
flujo ¢ [10]

También, el coeficiente de torque se muestra en la Figura 1.3:



Figura 1.3 - Coeficiente de torque C; de las diferentes turbinas en funcién del coeficiente de
flujo ¢ [11, p. 2389]

El parametro adimensional coeficiente de flujo (¢) se utiliza para caracterizar el flujo
en turbinas de flujo axial, siendo este la relacién entre la velocidad axial del aire y la
velocidad tangencial de los alabes. Se puede observar de la Figura 1.2 que las
turbinas que tienen mayor eficiencia son la turbina Wells con &alabes auto-
direccionables (TSCB) y la turbina de impulso con alabes guia auto-direccionables
(ISGV). Esto es debido a la forma en que se acomodan los alabes al alternar el flujo,
disminuyendo las pérdidas a la salida del flujo de la turbina, sin embargo estas
turbinas presentan una mayor dificultad constructiva y de disefio al contar con alabes
guias rotativos. De la misma figura observamos que la turbina de impulso con alabes
guia fijos (IFGV), presenta un buen comportamiento de la eficiencia, siendo de entre
las turbinas sin alabes auto-direccionables la de mayor eficiencia. Se puede ver
también que las turbinas de impulso a diferencia de las turbinas Wells, presentan un
menor descenso de la eficiencia al aumentar el coeficiente de flujo, abarcando un

mayor rango funcional.

El coeficiente de torque, es otro parametro adimensional que permite comparar el
desempenio de distintas turbinas de manera adimensional, especificamente el torque
producido con relacién a las velocidades de la turbina. De la Figura 1.3 se observa
que las turbinas del tipo Wells, tienen una caida abrupta del coeficiente de torque —
condicion conocida como pérdida - al aumentar el coeficiente de flujo, esto es debido
a que el alabe con perfil aerodinamico simétrico entra en pérdida en estas



condiciones, produciendo un menor torque o incluso pudiendo llegar a ser nulo o
negativo. A diferencia de las turbinas Wells, las turbinas de impulso presentan un
aumento del coeficiente de torque al aumentar el coeficiente de flujo de manera
consistente, por lo que resulta mas atractivo seleccionarlas para un dispositivo de
owcC. [11]

Por la buena eficiencia, mayor rango funcional y mejor comportamiento del torque
con respecto al coeficiente de flujo (beneficios previamente mencionados), el
presente proyecto de tesis se centrara en las turbinas de impulso auto-rectificantes,
y por la simplicidad de disefio y calculos, especificamente en aquellas que utilizan
alabes guia fijos, mencionadas previamente como IFGV. A continuaciéon se muestra

en la Figura 1.4 la disposicion de este tipo de turbinas:

Figura 1.4 - Esquema de funcionamiento de la turbina de impulso con alabes guia fijos
(IFGV). Modificado de [10].

Como se observa en la Figura 1.4, los alabes guia direccionan el flujo hacia los alabes
del rotor, en el cual se genera la extraccidén de energia debido al cambio de direccion
de la velocidad absoluta del flujo. Sin embargo, a la salida generan una restriccién
al flujo, ocasionando pérdidas y disminuyendo la eficiencia. En el caso de la turbina
ISGV de alabes auto-direccionables estos pivotean sobre un eje, lo que permite que
dependiendo del sentido del flujo, estos tomen dos posiciones diferentes, al ingreso
cambiando la direccién del flujo para mejorar la eficiencia, y a la salida restringiendo
al minimo el flujo. El problema que presenta este disefio, son las piezas giratorias

en los alabes guia, que requieren mantenimiento y lubricacion.
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1.3 Tecnologia de impresoras 3D

La impresion 3D es una tecnologia de manufactura aditiva, es decir que va agregando
material al solido hasta obtener la forma deseada. Esto se diferencia de la
manufactura tradicional en la que usualmente se va retirando material hasta obtener
las medidas deseadas (como en el torneado, fresado, entre otros). La impresiéon 3D
mas comun es la de plasticos, pero en la actualidad existen equipos para diversos

materiales, incluyendo ceramicos.

En el caso de los plasticos, la tecnologia mas comun y con la que se cuenta en la
PUCP, es la de modelado por deposicion fundida (FDM por sus siglas en inglés). En
esta técnica se deposita material capa por capa en la forma de filamento de plastico,
el cual es extruido y calentado previo a ser depositado (ver Figura 1.5). Debido a que
el material es depositado capa por capa (siendo cada capa en un plano horizontal),
se debe considerar a la hora del disefio el orden en el cual se fabricara el sélido para
evitar piezas o formas que requieran material de apoyo extra, o que puedan llegar a
ser imposibles de fabricar geométricamente. El angulo de autosoporte maximo
corresponde al maximo angulo con la vertical que pueden tener las piezas sin

necesitar material extra para el soporte.

Figura 1.5 — Esquema del funcionamiento del método FDM para impresion de plasticos. [12]

Debido a que se deposita el material en forma de filamentos, el soélido obtenido no
tendra propiedades isotrépicas, teniendo variacion de las propiedades dependiendo
del sentido de la solicitacion con respecto al sentido de los filamentos. La Figura 1.6
muestra claramente dos formas en las que podria fallar un sélido obtenido por este
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método de fabricacidn, en la imagen de la izquierda la falla (en el eje Z) se debe a
que se supera el limite de adhesion entre los filamentos paralelos, mientras que la
falla en la imagen de la derecha (ejes X e Y) la falla se debe a superar el limite de

esfuerzo a la traccion del material de los filamentos.

Figura 1.6 — Esquema de la ruptura perpenc[i1ich]|Iar al eje y paralelo al eje de los filamentos.
Enla PUCP se cuenta con laimpresora Fortus 400mc, de la marca Stratasys, equipo
de modelado por deposicion fundida (FDM por sus siglas en inglés) que permite
impresiones de hasta 355x355x300 (en milimetros). Este tipo de impresoras, permite
pasar rapidamente de una etapa de disefio con software CAD a la fabricacién de
modelos funcionales en plastico. Los materiales que pueden ser utilizados con la
impresora de la PUCP son ABS? ULTEM vy policarbonato. Para la turbina del
presente trabajo se propone utilizar la impresora de la PUCP con el material ABS,
debido a su alta resistencia y disponibilidad. ElI ABS es ampliamente usado para la
impresion de modelos y prototipos de partes, las piezas fabricadas son totalmente

funcionales.

Tabla 1.1 — Datos de la impresora Fortus mc400

Dato Valor

Tolerancias +/- 127 mm
6 +/-.0015 mm/mm
Dimensiones 355x355x355 mm

Angulo maximo de autosoporte | 45°

Como se menciond antes, consecuencia del método de fabricacion por FDM, las
propiedades del soélido seran anisotrépicas, dependiendo del sentido de los
filamentos de plastico. Por esta razén se mide las propiedades del material en los

2 ABS por sus siglas en inglés de acrilonitrilo butadieno estireno, un tipo de termoplastico.
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diferentes sentidos de fabricacion (ver Figura 1.7). Para el ABS los resultados se

muestran en la Tabla 1.2.

L SIS

Figura 1.7 — Esquema de las direcciones de los filamentos para pruebas de traccion.

Tabla 1.2 — Propiedades del ABS en diferentes direcciones de fabricacion por método FDM:

Esfuerzo de |Esfuerzo
Direccién fluencia (af) | dltimo (o)

[MPa] [MPa]
Longitudinal (a) |0° 25.51 25.72
Diagonal (b) 45° |15.68 16.22
Transversal (c) [90° |14.35 14.56
Cruzado (d) +:;O/ 18.9 19.36
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CAPITULO 2
BASE TEORICA

2.1 Teoria basica de turbomaquinas

Las turbinas auto-rectificantes axiales se basan en los mismos principios que se
aplican al estudiar turbinas de flujo unidireccional, siendo el principal concepto la
férmula de Euler de turbomaquinas para el caso de turbinas axiales. El concepto de
radio medio también se utilizara, siendo este utilizado de manera general en turbinas
axiales. La mayor diferencia entre las turbinas auto-rectificantes y las turbomaquinas
clasicas es la presencia del estator a la salida, que se podria considerar un mal
necesario. Este esta presente debido a la simetria necesaria para que la turbina
funcione de igual manera independiente del sentido del flujo. En el presente trabajo
se analizara la turbina tomando el primer estator mas el rotor (de igual manera que
una turbina unidireccional), mas una restriccion afiadida debido al estator a la salida

que aumentara significativamente las pérdidas.
2.1.1 Estado de estancamiento

Se introduce el concepto de estado de estancamiento, que corresponde al estado
que llegaria el fluido de ser desacelerado hasta velocidad cero de manera isentrépica.
Es importante mencionar que el estado de estancamiento no corresponde a ningun
estado real del fluido, sino a un estado hipotético que permite cuantificar la energia

contenida por el flujo en cierto estado.

Una propiedad de estancamiento importante para el analisis de turbomaquinas es la

entalpia de estancamiento:

Entalpia de estancamiento:

1 1
h0=u+pv+EV2=h+EV2 [k]/kg] {2.1}
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De la misma manera en que se obtiene la entalpia de estancamiento (h,) se pueden
obtener otras propiedades como la temperatura, densidad o presiéon en este estado.

Son de importancia la presion y temperatura de estancamiento:

Presion de estancamiento:

1
Po=p+ EpV2 [kPa] {2.2}
Temperatura de estancamiento:
T, —T+1V2 K] {2.3}
© 2C, '

2.1.2 Incompresibilidad

Por definiciéon, un fluido estrictamente incompresible debe mantener su volumen
especifico al variar la presion. Si bien ningun gas es incompresible—ya que
inevitablemente al variar la presion variara su volumen especifico—se toman ciertas
consideraciones para poder asumir un flujo como incompresible. La consideracién

mas importante es la siguiente:
M <03 (-] {2.4}

Donde M [—] representa el Numero de Mach, el cual se define como la proporcion

entre la velocidad del flujo y la velocidad del sonido en el fluido:

Velocidad del sonido (para un gas ideal):

C = VKRT [m/s] {2.5}
Numero de Mach:
%4
M=—- [—] {2.6}

La velocidad del sonido representa la velocidad de propagacion de ondas de baja
presion en el fluido. La ecuacion {2.4} nos indica que a bajos numeros de Mach,
equivalente a bajas velocidades, el flujo a través de la turbina puede ser considerado
como incompresible. Para la turbina del trabajo, se debera asegurar que cumpla en

no superar el maximo numero de Mach para poder considerar el flujo incompresible.
2.1.3 Radio medio

Es ampliamente aceptado en el analisis de turbomaquinas axiales, que el analisis de

velocidades a través de los alabes del rotor y estator puede asemejarse al flujo a
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través de un unico radio representativo de los alabes, esto es conocido como analisis
bidimensional. Usualmente se utiliza como radio representativo el valor RMS del
radio del alabe como valor para el radio medio [13], sin embargo en algunos casos

es también aceptable el uso de la media aritmética.

Radio medio, valor RMS:

2 4 2
TR-RMS = rt 5 T [m] {2.7}

Radio medio, media aritmética:

=ttt [m] 2.8)
Donde:
" g [m] : radio medio
" [m] - radio del cubo
" 1 [m] - radio de la turbina

El valor del radio medio RMS representa también el valor del radio para el cual existe
un area de igual magnitud tanto entre el radio medio y el radio del cubo como entre

el radio medio y el radio de la turbina.

Para valores bajos de la altura del alabe comparado con el diametro de la turbina (o
visto de otra forma para valores altos de la relacién entre el diametro del cubo y
diametro de la turbina (v =r,/1:), los resultados de ambos analisis seran muy
similares. Por esta razén en nuestra turbina se utilizara el valor de la media

aritmética.
2.1.4 Triangulos de velocidad

Considerando el radio medio ya presentado como el radio representativo que
permitira el analisis de la turbina, se puede observar que tanto a la entrada como a
la salida se pueden dibujar los vectores velocidad (absoluta V, relativa W y de arrastre
U). Se define la velocidad absoluta como la suma vectorial de la velocidad relativa

respecto al rotor y la de arrastre:

Velocidad absoluta:
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Los valores de la velocidad variaran para las distintas alturas del alabe de la turbina
(tanto para el rotor como para el estator), sin embargo se tomara el radio medio como

el radio representativo.

En la Figura 2.1 se muestran triangulos de velocidad para una etapa de una turbina

axial.

Figura 2.1 — Diagramas de velocidades para una etapa de turbina de flujo axial. Adaptado
de [14].
Como se observa en la Figura 2.1, las sumas vectoriales en la entrada (2) y salida
(3) del rotor muestran triangulos, los cuales permiten relacionar geométricamente las
magnitudes de estos. Si se considera la velocidad axial constante, los diagramas se

pueden mostrar de manera combinada como se muestra en la Figura 2.2:

vV
iy
v2

Figura 2.2 - Triangulo de velocidades combinado. Adaptado de [14].
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2.1.5 Balance de momento del momentum
El principio de impulso de Newton indica lo siguiente:

Torque, principio de impulso de Newton:

T = %(m(? x AV)) [Nm] {2.10}

Aplicando el principio de impulso de Newton (ecuacion{2.10}) en el radio medio del
rotor, y sabiendo que el torque que nos importa unicamente es en la direccién del eje

de la turbina, se obtiene lo siguiente:

Torque, principio de impulso de Newton:
d
T = T (mrgrdVy) [Nm] {2.11}

Torque, férmula de Euler para turbina de flujo axial:

T = 1irg (Vay + Vgs) [Nm] {2.12}

La ecuacion {2.12} se obtiene de la {2.11} considerando Unicamente el cambio de
velocidad tangente a la circunferencia del radio medio, o en otras palabras la fuerza
que produce el torque debido al brazo de palanca del radio medio (), se debe
unicamente al impulso del cambio de velocidad en el eje tangencial. El signo positivo
se debe a que los angulos positivos en (2) y (3) se toman en giros opuestos uno de

otro. Conociendo el torque podemos conocer la potencia:

Potencia, formula de Euler para turbina de flujo axial:

P =mUg (Vg2 + Vp3) (W] {2.13}
O utilizando la definicién de potencia especifica:

Potencia especifica:
w = Ug (Vo + Vp3) [J/kg] {2.14}

De la definicidon de trabajo especifico (ver ecuacion {4.4} en el Anexo 1) y la ecuacion
{2.14}, entre la entrada (2) y salida (3) del rotor se obtiene:

Potencia especifica:

w = hoz — ho, = Ug(Vgz + V3) [J/kg] {2.15}
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Es importante recordar que en las turbinas de impulso, la caida de presion estatica
ocurre -idealmente- Unicamente a través de los alabes del estator, donde el flujo a
través de los alabes fijos genera una disminucién de la energia de presidn estatica 'y
un incremento de la velocidad. Esto ocurre ya que se mantiene constante la
velocidad axial (se considera el flujo como incompresible) y cambiando el angulo del

flujo, generando rotacién y el respectivo aumento de la velocidad absoluta de éste.

A continuacion, en la Figura 2.3, se muestra un esquema de los alabes con las
correspondientes velocidades tanto al ingreso de la turbina (1), ingreso (2) y salida
(3) del rotor y salida de la turbina (4):

= NS Ny NEA
Figura 2.3 — Esquema de los alabes y velocidades de la turbina del trabajo. Adaptado de [9]

Donde:

= V;[m/s] :velocidad absoluta del flujo al ingreso a la turbina

= V,[m/s] :velocidad absoluta del flujo al ingreso al rotor

= W, [m/s] :velocidad relativa del flujo, ingreso al rotor

= V;[m/s] :velocidad absoluta del flujo a la salida del rotor

= W5 [m/s] :velocidad relativa del flujo, salida del rotor

= V,[m/s] :velocidad absoluta del flujo a la salida de la turbina

Conociendo el esquema de la Figura 2.3, se hace mas natural el siguiente esquema
de la Figura 2.4 donde se muestran los alabes y los angulos de las velocidades.
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vA et

Figura 2.4 — Esquema de los alabes, velocidades y angulos antes y después del rotor.

2.1.6 Coeficientes adimensionales locales

Si bien en el analisis dimensional se utilizan usualmente coeficientes adimensionales
globales, para el analisis de la turbina del presente trabajo se utilizaran
principalmente coeficientes locales. La diferencia entre estos dos es que los globales
tratan a la turbomaquina como una caja negra, utilizando parametros de su
funcionamiento global y no permiten comparar lo que realmente sucede con el flujo
en el interior de esta. Por esa razén existen coeficientes locales que permiten
caracterizar el flujo en el interior de la turbomaquina, siendo usualmente aplicados

en el radio medio del alabe, a pesar de ser diferentes en cada punto de este.

Los principales coeficientes adimensionales locales que se utilizan para turbinas de
flujo axial, y que se utilizaran en el presente trabajo son: el coeficiente de flujo, el

coeficiente de carga del rotor y el grado de reaccion de la turbina.
El coeficiente de flujo se define como:

Coeficiente de flujo:

Vo _ W
—2¢__a — 2.16
b=y=rc -] 2.16}
Coeficiente de carga del rotor:
_w  Ahgzp  Vgy + Vs =] 217}

Uz uz U
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Y = ¢(tan(ay) +tan(az)) = Pp(tan(az) +tan(Bz) +1)  [-]

Grado de reaccion:
hy —h3
R = m [—] {2.18}
El valor de R representa la caida de entalpia estatica que existe en el rotor (h, — h3),

comparada con la caida que existe en toda la turbina (h; — h3).

Estos tres coeficientes adimensionales son los parametros clave en el disefio de los
triangulos de las turbinas axiales [15]. Utilizando estos coeficientes (¢ y ¥), se puede
obtener triangulos de velocidades adimensionales al dividir entre U, visto en la Figura
2.5:

Figura 2.5 — Triangulos de velocidades adimensionales combinados para una etapa de
turbina axial. Adaptado de [14]

Se vera mas adelante con mayor detalle que si bien la turbina de este proyecto es
conocida como turbina de impulso (debido a la geometria simétrica del perfil del alabe
del rotor), al no trabajar en un punto de disefio fijo existira cierto grado de reaccion
que no es nulo, por lo que el funcionamiento real de la turbina tendra un valor de R

diferente a cero.

Otro coeficiente de importancia en la turbina es el numero de Reynolds:

Numero de Reynolds:

_pVdy
i

Re (-] {2.19)
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Donde V es para el estator la velocidad absoluta y para el rotor la velocidad relativa;

y dj representa el diametro hidraulico aproximado por:

Diametro hidraulico:

_2S5b cos(ay)

" Scos(a) +b [—] {2.20}

Donde S es el espaciamiento entre alabes, b la altura del alabe y a; es el angulo de

salida del flujo, absoluto para el estator y relativo para el rotor.
2.1.7 Diagrama de Mollier

Utilizando los conceptos de entalpia y de entropia, se pueden relacionar los diversos
estados a través de una turbomaquina en un diagrama que relacione los valores de
estas dos propiedades. Este se puede ver en la Figura 2.6 y es conocido como

diagrama de Mollier o diagrama h-s.

Figura 2.6 - Diagrama de Mollier para una etapa de turbina tradicional. Adaptado de [15].

En este diagrama, como se observa en la Figura 2.6, se relacionan tanto los estados
reales (1, 2, 3) através de la turbina como los estados de estancamiento (01, 02, 03).
Los valores en la linea de entropia s, representan los valores en cada punto de no
existir pérdidas ni en el estator ni el rotor. De igual manera, los valores en la linea de

entropia s, representan los valores en cada punto de no existir pérdidas en el rotor.
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Y finalmente los valores en s;, ya consideran las pérdidas en rotor y estator. Este
diagrama representa los estados en una etapa de turbina tradicional, por lo que no
toma en cuenta un segundo estator que existe en las turbinas auto-rectificantes. Los
valores con sufijo On,rel representan valores de estancamiento considerando la

velocidad relativa del flujo y no la absoluta.
2.1.8 Eficiencia

Debido a las irreversibilidades que existen en el flujo real, comparado con el flujo
ideal que se desearia, siempre existen pérdidas que generan diferencias entre la
potencia o trabajo que se podria obtener y el que realmente se obtiene. Una forma
de cuantificar lo que se obtiene comparado con lo que se podria obtener idealmente
es la eficiencia. Para turbomaquinas se utilizan tres tipos de eficiencia, las cuales se

muestran a continuacién con sus respectivas formulas.

Eficiencia total a total:
h01 - h03

M-t =7—" 7
h01 - h03,ss

[-] {2.21}
Esta eficiencia no considera la velocidad de salida de la etapa como una pérdida, y
es usualmente utilizada en las etapas intermedias de una turbina multi-etapa donde

la velocidad de salida (3) de una etapa sera la velocidad de ingreso (1) de la siguiente.

Eficiencia total a estatica:

hOl - h03
Nieg =7 -
=5 = o — R es [-] {2.22}

En esta eficiencia si se considera la velocidad de salida de la etapa como una
pérdida, y se utiliza usualmente en la ultima etapa de una turbina multi-etapa o en

turbinas de una sola etapa, ya que la velocidad de salida (3) no se podra aprovechar.

Eficiencia estatica a estatica:

hy —h3
Ns—s = Fop —Frae [-] {2.23}

Esta eficiencia es poco utilizada, ya que considera Unicamente valores de entalpia
estatica. En casos en que la velocidad de salida (3) y la velocidad de ingreso (1)

sean iguales, da un resultado casi igual que el de la eficiencia total a total.
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Como se observa de la Figura 2.3, la turbina del presente trabajo tendra cuatro
estados, por lo que resulta coherente redefinir las eficiencias en base a estos cuatro
estados, a continuacién se muestra la nueva definicion para la eficiencia total a total

y estatica a estatica:

Eficiencia total a total para turbinas auto-rectificantes:
ho1 — hoa

Nt—t=7——7
h01 - h04,sss

[-] {2.24}

Eficiencia estatica a estatica para turbinas auto-rectificantes:

hy —hy

Ns—s = Fip —Frase [-] {2.25)

Debido a la naturaleza bidireccional y cambiante del flujo con el que opera la turbina
auto-rectificante, y a diferencia de una turbina trabajando en estado estacionario y en
su punto de disefio, la velocidad relativa del flujo de ingreso al rotor que ha sido
dirigido por los alabes guia no sera siempre igual ni coincidira con el angulo éptimo
al ingreso del rotor, existiendo un angulo de incidencia (i) que variara conforme varie
la velocidad del aire, por lo que ocurriran choques que disminuyan la eficienciay a la

vez vuelvan el calculo mas complejo.
2.1.9 Coeficientes de pérdida de entalpia

Como ya se menciono, existen irreversibilidades en el flujo real que generan pérdidas
de energia. Una forma de relacionar estas pérdidas es a través de coeficientes, los
cuales pueden ser definidos a través de la pérdida de entalpia o a través de la pérdida
de presiéon. Usualmente para turbomaquinas se utilizan las definiciones de estos a
través de la entalpia ya que esta representa de manera mas directa la energia que

se puede extraer del flujo, comparada con la presion.

Coeficiente de pérdidas de entalpia

hy — hys _ hy — hys

(12 = =
ho — h 1
01 2 ?sz

[-] {2.26}

Donde (2) representa la salida y (1) el ingreso, la segunda igualdad se da debido a
que al no haber trabajo, hy; = hy,, siendo hy, = h, + %sz. Esta definicion se puede

aplicar a lo largo de la turbina de la siguiente manera:

Coeficiente de pérdidas de entalpia - primer estator:
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h, — h25 _ hy — h25

{s1 = =
ho1 — h, %sz

[-] {2.27}

Se define el coeficiente de pérdidas de entalpia de la siguiente manera:

Coeficiente de pérdidas de entalpia - rotor:
hz — hss _ hz — h3s

hOZ,rel - h3 %VV32

Cr [-] {2.28}

De igual manera, a segunda igualdad se da debido a que hg;¢; = hg3 e, Siendo el

trabajo en el marco relativo al rotor nulo.
De considerarse un segundo estator, se puede seguir el mismo procedimiento:

Coeficiente de pérdidas de entalpia - segundo estator :

hy — h4s _ hy — h4s

(SZ - h03 - h4_ N 1V2 [-] {229}
274

Los valores de {5, , {r ¥ {52 NO son valores constantes, ya que ademas de depender
de la geometria, dependeran también de otros parametros, especialmente del angulo
de incidencia que tenga el flujo con la superficie a la entrada - tanto del rotor como
de los estatores - y del nimero de Reynolds. Mas adelante se mostraran

correlaciones que permiten estimar los valores de los coeficientes de pérdidas.
2.1.10 Coeficientes de pérdida de presion

Si bien se utiliza mayormente los coeficientes de pérdidas para la entalpia, también
es importante utilizar los de presion, ya que son valores que se pueden medir con

mayor facilidad a la hora de la experimentacion:
Se define el coeficiente de pérdidas de presién:

Coeficiente de pérdidas de presion:

Po1 — Poz _ Po1 — Poz
Poz =Dz 1/2pV2 [l {2.30}

Y, =

Esto se basa en que la presidn de estancamiento entre el ingreso (01) y la salida (02)
deberia de mantenerse constante, manteniéndose la energia constante. De ser un
rotor, lo que se cumpliria es que la presion de estancamiento relativa entre el ingreso

(01, rel) y la salida (02, rel) se debera de mantener constante.
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Con esta definicion aplicada a lo largo de la turbina:

Coeficiente de pérdidas de presion - primer estator:
Po1 —Po2 _ Po1 — Po2

for = Poz — P2 B 1/ZPVZ2 H {231}
Coeficiente de pérdidas de presion - rotor:
Yy = Poz,rel _f03,rel _ Pozrel ~ P023,rez [ 2.32)
Po3,ret — P3 1/2pW;
Coeficiente de pérdidas de presion - segundo estator :
Yo = Po3 __P04 _ Po3z — Pg4 [] 2.33)
Po4 — Pa 1/2pVy

La relacién que se utiliza para relacionar el coeficiente de pérdidas de presion con el
coeficiente de pérdidas de entalpia, es la siguiente:

Relacion entre coeficiente de pérdidas de presion y pérdidas de entalpia:

Yip = (1 + (%) M%) {12 [-] {2.34}

Sin embargo, para flujo incompresible con numeros Mach M < 0.3 se consideran los

coeficientes de pérdida de presidn y entalpia aproximadamente iguales:

Y12 =01 [-] {2.35}

Como ejemplo, para M, = 0.3 utilizando la ecuacién {2.34} y tomando el valor de k
para el aire como k = 1.4 , obtenemos: Y;_, = (1.018){;_,. Siendo este un valor
cercano a la aproximacion de la ecuacion {2.35}.

2.1.11 Pérdidas de entalpia de estancamiento

Se puede obtener una aproximacion de las pérdidas de entalpia de estancamiento
utilizando la segunda ley de Gibbs (ver Anexo 1), y asumiendo una turbina ideal entre

todos los estados, es decir ds = 0:

1
dh=Tds+;dp ds=0
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dh =14
5 dp

Para pérdidas pequefias, con ligeros cambios de entropia se puede asumir:

A(ho)pérdidas = hoz — hozs

1
A(ho)perdidas = ;A(po)pérdidas

Relacionando finalmente las pérdidas de presion de estancamiento con las pérdidas
de entalpia de estancamiento a través de cada estado. Esto se hace utilizando la

definicion del coeficiente de pérdidas de presion (ecuacion {2.30}):
Y1_5(1/2pV3) = Do1 — Po2
Po1 —Poz = A(po)pérdidas
A(hor-02)p = Y1-2(V/2) [-] {2.36}

Ofra forma de obtener este resultado utilizado por [13], es asumir lineas isobaricas
paralelas en el diagrama de Mollier, de forma que se obtiene para cualquier cambio
1-2:

h2 - hZS = h02 - h’OZS [']
A(ho1-02)p = §-2(VF/2) 2 Y1, (VF/2) -] {2.37}
2.2 Correlaciones para estimacioén de pérdidas en turbinas

Existen diversas correlaciones experimentales que se utilizan para estimar las
pérdidas a través de las turbinas, cuatro de las correlaciones mas conocidas y
utilizadas son las de Soderberg; Ainley y Mathieson; Kacker y Okapuu; y Dunham y
Came. [14] [16]
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Se muestran brevemente las correlaciones utilizadas para cada una de estas, las
cuales seran utilizadas mas adelante para estimar las pérdidas en la turbina del

presente trabajo.
2.21 Correlacion de Soderberg

La correlacion de Soderberg se utiliza para hallar las pérdidas del perfil a través de
estatores y rotores. Esta correlacion considera la deflexién del flujo (¢) como la

variable mas importante para la estimacién de las pérdidas [17] [14].

Coeficiente de pérdidas nominal - Soderberg :

€
7* = 0.04 + 0.06 (ﬁ) [] 12.38)
Este coeficiente nominal es aplicable Unicamente cuando la relacién entre la altura 'y
la longitud de la cuerda del alabe es b/l = 3 y el numero de Reynolds es Re = 10°.

Para otros valores se hace la siguiente correccion:

Correccién para estator - Soderberg:

l 105\"*
Is = ((1 ) <0.993 + 0.021Eg> - 1) <ﬁ> [ 12.39)

Correccidn para rotor - Soderberg:

Ly
Cn = ((1 +7) (0.975 +0.075 E) — 1) <

105\"/*
> [-] {2.40}

Re

Hay que notar que la correlacién de Soderberg no toma en cuenta el efecto del angulo
de incidencia por lo que solo puede ser utilizada en el punto de trabajo con incidencia

cero.
2.2.2 Correlacion de Ainley y Mathieson

Ainley y Mathieson hallaron correlaciones para la pérdida del perfil tanto para
estatores con ingreso axial, como para perfiles simétricos como los de una turbina de
impulso (perfiles equiaxiales). En sus correlaciones toman en cuenta el angulo de
salida del flujo y la relacion entre el espaciamiento entre alabes y la longitud de la

cuerda del dlabe S/ para un nimero de Reynolds Re = 10°.
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Correlacién para perfil de ingreso axial — Ainley y Mathieson:

Y G\ 2
[ 0627(1000) +0821(1000) 0.129](7)

)2—1676(

[1 489 ( )+o. 242] (f) [-] {2.41}

100° 100°

)2+0399(

+[ 0356( )+00077]

100° 100°

Correlacién para perfil equiaxial — Ainley y Mathieson:

S 2
100°) 0'064] (7)
2

[3 73( T 0°) —3.43( T 00) +0. 290] ( ) [] {2.42)

) +1.55(

[ 1.56( 100°

[ 0.83 ( ) +078( )+0078]

100° 100°

De estas correlaciones se obtiene una expresién general para perfiles que se
encuentren entre el ingreso axial (como los estatores) y el ingreso de los perfiles

equiaxiales (como los alabes de impulso).

Correlacién general para perfiles — Ainley y Mathieson:

Y, = (Ypa + ( ) (Ype pa)> (t/ l)lal/%l -] {2.43}

2.2.3 Correlaciéon de Kacker y Okapuu

Kacker y Okapuu ahondaron en las correlaciones de Ainley y Mathieson, de forma
que obtuvieron expresiones mas generales que permiten corregir las pérdidas
obtenidas por los anteriores para distintos valores de Reynolds y angulos de

incidencia.

Las correlaciones de Kacker y Okapuu para correcciones son las siguientes:
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Correccién de Kacker y Okapuu para el numero de Reynolds:

Re 04
= (2 - 105) para Re < 2 x 10°
Xred =1 para 2 = 10°> < Re < 10° [-] {2.44}
Re\—02
= (W) para 10° < Re

Correccién de Kacker y Okapuu para el angulo de incidencia:

=1+i%,;:(0.0625i,4; + 0.575) paraiyq <0
Xi [-] {2.45)
=1+i%;(11111 i + 0.111)  paraiyq >0

Donde i,..; = i/is siendo i, la incidencia de entrada en pérdida, es decir el angulo de
incidencia para el cual las pérdidas se duplican. El valor de i; se toma de tablas

presentadas por Ainley y Mathieson (ver Anexo 2).
2.2.4 Correlacion de Dunham y Came

Finalmente las correlaciones de Dunham y Came permiten estimar las pérdidas de

flujo secundario y de fuga por la luz entre la carcasa y la turbina (k).
La ecuacion mostrada en [14], junta los efectos de ambas pérdidas:

Correlacién para pérdidas secundarias y de luz del rotor— Dunham y Came:

0.78 2 2
Y, = £<0.0334 cosay) , p (E) > (CL 1) Los 12;) [-] {2.46}

b cos(a;) l S) cos3(ay,)

Donde «,, es el angulo medio entre el ingreso y la salida y C; el coeficiente de

sustentacion.

& = atan (% (tan(ay) + tan(as))> 8 2.47)
C, = 2%(tan(ai) — tan(as)) cos(ayy,) [-] {2.48}

En la férmula de Dunham y Came el valor B corresponde a un factor que depende si
los extremos de los alabes estan unidos o no, y k el valor de la luz entre los extremos
de los alabes y la carcasa de la turbina. En el caso de los estatores, k valdra cero,

ya que los alabes estan unidos a la carcasa.
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2.2.5 Criterio de Zweifel - solidez 6ptima

El parametro solidez se define como la relacién entre la longitud de la cuerda del
alabe y el espaciamiento entre los alabes: [/S. Esto de alguna manera representa la
relacion del area ocupada por los alabes y el area que barren al girar, sin embargo
es también aplicado para estatores.

Zweifel obtuvo para cascadas bidimensionales, que la relacién 6ptima entre la
longitud de la cuerda y el espaciamiento entre los alabes se daba por la siguiente
relacion, en base a los angulos de ingreso (1) y salida (2):

Criterio de Zweifel mejorado:

2
Topt = 5 = 57g¢08” (@2) (tan(a,) + tan(ay)) [-] {2.49)

Originalmente se utilizaba el valor de 0.8 en lugar de 0.9 en la formula, sin embargo
fuentes mas actuales recomiendan utilizar 0.9, lo que permite en la actualidad utilizar

una menor cantidad de alabes, consiguiendo fabricaciones de menor costo. [16]

2.3 Turbinas auto-rectificantes — parametros basicos

Los principales niumeros adimensionales especificos de este tipo de turbinas que se
utilizaran - definidos por Takao y Setoguchi [11] - se indican a continuacién junto con

sus formulas:

Coeficiente de torque:
T

e 2 Pa(VE + UbLzry . 250}
Coeficiente de potencia:
o= g
2Pa(V} + UR)bl,zvs 251}
Eficiencia:
Tw Cr
=00 T Cd [-] {2.52}
Donde:
= T [Nm] . torque

" p.lkg/ : densidad del aire

m3]
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= b[m] - altura del alabe

= Ui [m/s] :velocidad circunferencial, en el radio medio Uy = wrg.
= V,[m/s] :velocidad axial del aire

" 1R [m] : radio medio del rotor

= z[—] : numero de alabes

» Ap|[kPa] : caida de presion total en la turbina

» Q[m3/s] :caudalde aire

» wrad/s] :velocidad angular

" L,.[m] - longitud de la cuerda del alabe

Estos parametros permiten la comparacion de los resultados de manera
adimensional, usualmente en la forma de graficas C;-¢, C,-¢p y n-¢ como las

mostradas en la Figura 1.2 y la Figura 1.3.

Si utilizamos la ecuacion de Euler del torque (ecuacion {2.12}) y reemplazamos los
distintos valores en la ecuacion {2.50} del coeficiente de torque, se puede obtener
una funcién analitica para este coeficiente que depende unicamente del coeficiente
de flujo (¢):

Coeficiente de torque tedrico

T (t +t +1) [
t.Th = o, \1+ ¢2 anf, + tanas b {2.53}

Para obtener esta férmulas analitica, se aplica la férmula de Euler en el radio medio,

y se asume que los angulos a, y 5 estan enteramente definidos por la geometria.

a, =90°—6 [°] {2.54}
Bs=v [°] {2.55)

Conociendo los angulos «a, y 5 de las ecuaciones {2.54} y {2.55}, se puede definir
los angulos restantes a3 y 5. A continuacion se muestran las formulas geométricas
que definen estos angulos, los cuales son necesarios para los calculos del coeficiente
tedrico. De los tridngulos de velocidades de la Figura 2.4, observamos que las
tangentes de los angulos a5 y 8, son las siguientes:

Vg3 Wz — Ug

1
tanaq; =—— =———=tanf; — 5 [-] {2.56}

Va Va
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Woy  Vgy — Ug 1
tanf, = —== =tana; — ? [-] {2.57}

a va

Con todos los angulos definidos con las ecuaciones {2.54}, {2.55}, {2.56} y {2.57},
solo queda definir la familia de turbinas que se va a utilizar, lo cual fijara la geometria

del rotor.

2.4 Analisis cuasiestatico para turbinas bidireccionales

Segun diversos autores, el desempefio con flujo bidireccional de una turbina auto-
rectificante puede ser aproximado como la suma del desempefio de la turbina en
estado estable bajo flujo unidireccional por cortos periodos de tiempo a lo largo de
toda la variacion del flujo. Usualmente se aproxima un flujo sinusoidal alternante
como el de la Figura 2.7. De esta forma se puede tomar los distintos parametros e
integrarlos a lo largo del tiempo, de forma que utilizando el teorema del valor
promedio de una integral se obtenga el promedio del parametro integrado. Se
muestra un ejemplo con el coeficiente de torque analitico.

/N /N

Figura 2.7 — Flujo asumido durante un periodo (T). Adaptado de [18].

Velocidad axial, sinusoidal

2
V(t) = VinaxsSin (%T t) [m/s] {2.58}

Velocidad de arrastre del alabe

U=wry [m/s]



33

Coeficiente de flujo

V(t)

¢() = —— (=] {2.59}
Coeficiente de torque
2 [ ¢(t)? 1
C:(t) = - <m) (tan By + tanas + m) [—] {2.60}

Coeficiente de torque promedio

T/2

c - Jy TG ®dt

=7 [—] {2.61}

De esta manera se puede predecir analiticamente el comportamiento de la turbina
bajo un flujo alternante. De tener datos experimentales de la turbina bajo flujo
unidireccional, se podria integrar de manera numérica para obtener el valor promedio
de los parametros. Este andlisis es valido para frecuencias no muy altas, ya que
mientras mas lento sea el cambio de la velocidad (bajas frecuencias) mas cercano
sera el resultado del analisis cuasiestatico al real. Para aplicaciones en dispositivos
OWC, debido a que la frecuencia del oleaje usualmente se mantiene entre ciertos

valores no muy altos, este analisis se considera valido.

Es importante mencionar que se considera para el analisis el valor absoluto del flujo,
ya que debido a la simetria, una vez invertido el flujo (cambio entre la salida de aire

e ingreso de aire) se invierten también todos los estados a lo largo de la turbina.

2.5 Definicion de Smith para eficiencia total a total en turbinas de flujo axial

Korpela [14] en su libro Principios de turbomaquinas y Lewis [19] en su libro Andlisis
de performance de turbomaquinas se remiten a Smith [20], quien relaciona la
eficiencia de turbinas axiales con la geometria de los triangulos de velocidades.
Smith define un parametro f; que le permite definir la eficiencia de la siguiente

manera:

Eficiencia total a total segun Smith

1
e =157 (-] {2.62}
Definicién de f; segun Smith

_ 1 (GsVo? + GrW5?) -
Tw 2

fL {2.63}
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Esto no es mas que una reformulacion de la definicién de la eficiencia total a total
aplicando la aproximacién de la ecuacion {2.37}. Al tener la turbina del proyecto un
estator a la salida del rotor, se podria seguir el mismo procedimiento para modificar
la férmula de Smith agregandole un elemento que tome en cuenta las pérdidas que
se generaran en este estator:

n — h01 - h04 — w [_]
8T hot — hoasss W+ Alhg), {2.64)
V,>2 Wo2 V.2
A(ho)p = {51 % +{r 73 + {52 % (-] {2.65}

Dividiendo y multiplicando la ecuacion {2.64} por w para eliminarlo del numerador,
obtenemos la ecuaciéon de Smith pero con un nuevo valor de f;, modificado para la

turbina del proyecto:

- )
Mee = 1+,
_Ahe)p  (Gs1Va® + GaWs® + s Va?) -
fu=— "= o (-] {2.66)
Sabiendo que w = 1 U? y se obtiene:
_ (Gs1Va® + GeWs® +{s2Va?) -
fi= 20 U2 (-] {2.67}
De la geometria:
Vo/U = ¢tan(a,) [—]
W3 /U = ¢tan(Bs) [—]
Va/U =V, /U=¢ (-]

Con estas ultimas tres equivalencias, se puede colocar f; en funcion del coeficiente

de flujo, de carga y la geometria, de manera adimensional:

_ ((sp? tan?(ary) +{rp? tan®(B3) + {s20%)
2y

fi (-] {2.68}



35
2.6 Graficas de diseio

Usualmente, para el disefio de turbomaquinas existen graficos o diagramas
conocidos como el de Balje y el de Cordier que permiten dimensionar en una etapa
preliminar del disefio. Estos graficos se basan en datos experimentales - recopilados
alo largo de afios - de turbomaquinas que han sido disefiadas con “buenas practicas”
luego de afios de estudios y experimentacion. Al ser las turbinas auto-rectificantes
una tecnologia incipiente y poco usada a comparacion de las turbomaquinas
tradicionales como las turbinas de flujo unidireccional, no existen datos ni diagramas

que ayuden en el disefio preliminar de las turbinas de este tipo.

Thakker [21] propone con 25 diferentes diametros de turbinas de la misma familia -
desde 0.2 m hasta 4 m -, obteniendo datos experimentales que le permiten generar
graficas de disefio colocando de forma util los datos de forma que ayuden en el
dimensionamiento de este tipo de turbinas. Las tres graficas que propone son del
coeficiente de performance de potencia en el eje vertical y el diametro en el eje

horizontal con:

(1) Eficiencia (n) constante,
(2) Coeficiente de flujo (¢) constante y coeficiente de caida de presion (Cy)
constante,

(3) Maxima eficiencia ().
Se define el coeficiente de performance de potencia como:

Pw?

- PV

[—] {2.69}

Este coeficiente C, nace de la necesidad de obtener un parametro que no involucre
al diametro, pero si a la potencia (P), a la velocidad axial (V) y a la velocidad
rotacional (w) en un solo coeficiente. El coeficiente ¢ es una manipulacién del

coeficiente de potencia C, de forma que no se incluya el diametro en la férmula.

Coeficiente de potencia

P
Cp = 2w0?DS [—] {2.70}
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Si de manera analitica, manipulamos la definicion de C y reemplazamos con valores
de la geometria y el coeficiente de flujo, utilizando la férmula de Euler para la potencia

{2.13}, se obtiene la siguiente expresion:

Coeficiente de performance de potencia teérico

4 4
C = E(tan(ocz) + tan(as)) = 57 (-] {2.71}

Esta ultima ecuacion {2.71} muestra que el coeficiente C deberia ser funcién tanto
del coeficiente de flujo como del coeficiente de carga. Esto no deberia de ser muy
diferente alo real, ya que la formula de Euler da resultados muy cercanos alos reales

independiente de las pérdidas, y el analisis previo esta basado en esta férmula.
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CAPITULO 3

DISENO ENERGETICO DE LA TURBINA

En este capitulo se realiza el disefio energético bidimensional de la turbina, aplicando
tanto recomendaciones para turbinas bidireccionales como teoria de turbomaquinas
axiales. También se incluyen los calculos de resistencia necesarios para verificar

que el médulo de pruebas que se ha disefiado no falle.

3.1 Definiciéon de geometria de la turbina

Para la selecciéon de los parametros geométricos que caractericen a la familia de
turbinas del trabajo, se recurrié a ensayos previamente realizados por otros autores,
principalmente a los publicados por Setoguchi et al. [22]. En la publicacién se
ensayan diferentes turbinas de diversas geometrias y se muestran graficas
comparativas de los coeficientes adimensionales mostrados previamente, de forma
que se pueden seleccionar los mas adecuados para cada requerimiento. A
continuacion se muestran las graficas y los criterios utilizados para la seleccion de la

geometria.
3.1.1 Seleccion de la geometria del rotor®

La primera eleccion para el perfil del alabe del rotor, fue entre el perfil eliptico y el
perfil simple. El perfil eliptico se basa en una elipse por la parte superior y un circulo
por la parte inferior, mientras el perfil simple se basa en dos arcos de circulo y rectas
tangentes a estos en los laterales (ver Figura 3.1). En diversas publicaciones de este
tipo de turbinas se menciona el incremento de la eficiencia al utilizar el perfil eliptico,

ya que permite modificar el valor del ancho del canal de flujo (t,) con mayor facilidad,

3 Las figuras y graficas presentadas en esta seccion han sido adaptadas de Setoguchi [23].
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lo que se aprovecha para aumentar este valor y evitar generar aceleracion

innecesaria del flujo a través de los alabes del rotor.

Figura 3.1 — Diferencia entre el perfil simple (izquierda) y el eliptico (derecha)

— NA

02 I
01} |

Ya/ VR

Figura 3.2 — Eficiencia vs coeficiente de flujo para diversos angulos de alabe (y) con perfil
eliptico.
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Q' UR

Figura 3.3 - Eficiencia vs coeficiente de flujo variando relacion entre el espacio entre alabes
(S,) y la longitud de la cuerda del alabe (I,.), inverso de la solidez (1/0; = S,./1,)

Una vez seleccionado la forma del perfi—en nuestro caso el eliptico sobre el
simple—, es necesario definir el angulo que tendra el alabe tanto al ingreso como a
la salida. De la Figura 3.2 se observa que el angulo que permite obtener una mayor
eficiencia maxima es de y = 60°. De la misma forma, de la Figura 3.3 se observa
que para una mayor eficiencia es conveniente utilizar un valor de S, /L. de 0.5,
quedando definida la solidez de la turbina con un valor de gz = 2. Mas adelante se

vera que este valor es cercano al recomendado por el criterio de Zweifel.

Figura 3.4 - Efecto del angulo de posicién del alabe sobre la eficiencia media para perfil
simple y eliptico.
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Figura 3.5 — Definicion del &ngulo de posicidn del alabe en el rotor, se muestra
(a) angulo negativo, (b) dngulo cero, y (c) angulo positivo

Continuando con la seleccidén de parametros geométricos, observamos que la
posicién (rotacién) del alabe del rotor corresponde a un giro de A = —7.5° (ver Figura
3.4y Figura 3.5).

A continuacién, en la Figura 3.6 se muestra un esquema del perfil del alabe eliptico,

que recomienda Setoguchi para este tipo de turbinas:

Figura 3.6 — Esquema del perfil seleccionado (zona achurada) para el alabe del rotor

Los valores de e/l,, r/l,. y a/e son proporcionados por Setoguchi y se muestran mas

adelante en la Tabla 3.1.
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3.1.2 Seleccion del perfil del alabe del estator

De la misma manera que para el alabe del rotor, se procede a seleccionar los
parametros geométricos que caractericen al estator y sus alabes fijos. EIl primer
parametro que se selecciona es la forma del alabe; de la Figura 3.8 se observa que
no hay mucha variacién en la eficiencia al utilizar un alabe de perfil delgado
comparado con el uso de un perfil aerodinamico (ver Figura 3.7 para comparar la
geometria), incluso la eficiencia a altos coeficientes de flujo es ligeramente mayor
para el alabe de plancha metalica. Sin embargo hay que tener en cuenta que ya que
se planea utilizar el método FDM para la fabricacién de la turbina el perfil
aerodinamico al ser menos esbelto tendra mayor rigidez con la misma cantidad de
material.

Las proporciones que debera guardar el perfil del estator son:

Parametro |Valor
2] 30°
l,/D 7/30
R/D 5/300

1

Rotor

— 5 &
Guide vane .
!
/) <
Guide vane \
e

Figura 3.7 — Alabe del estator de perfil delgado (izquierda) y perfil aerodinamico (derecha).

i
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F Impulse turbine
v =60°

Plate guide vane
(0 =30")

0.1} seveereer Ajrfoil guide
vane

Figura 3.8 — Eficiencia vs coeficiente de flujo para alabes guia con perfil aerodindmico y
para perfil delgado.

0-65 Elliptic profile
E A= -7.5°
= ¥= 60°

0-60 e Sylly=0-5
tq/Sy=04

0.5

0.45 ! | | I | |
04 05 06 0.7 0.8 0-9 1.0

Sg/lg

Figura 3.9 — Efecto de la relacion entre el espacio entre alabes (S;) y la longitud de la cuerda
del alabe del estator (l;) en la eficiencia media

De la Figura 3.9 se observa que la relacién entre el espaciamiento de los alabes y la

longitud de la cuerda del alabe para el estator (S,/l;) se debe mantener menor a

0.65.
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I
0.4 -
0.3} ﬁ
0.2 7 = 50°
O 60°
0.1F
| ! 1 ! i
0 15 30 45 60

Cr

......... 30 i
B0 ——or— 378

2-0"_ /

1.5F /
/Wells turbine

1.0+ /mth guide vanes

0.5

0.5k b

Figura 3.11 — Coeficiente de torque vs coeficiente de flujo para diferentes angulos de los
alabes guia.

Se observa de la Figura 3.10 que para nuestra seleccion de angulo del rotor de 60°,
el angulo de los alabes guia del estator que genera una eficiencia media mayos es
de 30°, siendo este el angulo con el eje tangencial. Mas adelante se vera que este
angulo define el grado de reaccion de la turbina del proyecto. Si bien se observa de
la Figura 3.11, que el coeficiente de torque es mayor para un angulo de 15°,

seleccionamos el angulo que genera una mayor eficiencia.
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Figura 3.12 — Efecto de la relacion entre el espaciamiento G entre los alabes fijos y moviles
y la longitud de la cuerda del alabe del rotor [,.

Finalmente, la Figura 3.12 nos muestra que la el espaciamiento entre los alabes del
estator y del rotor tiene un efecto variado, por 1o que no se toma ningun valor en

particular al no observarse una correlacion.

Habiendo seleccionado toda la geometria del alabe, se seleccioné finalmente la
relacion entre diametro del cubo y el diametro de la turbina (v) lo cual define la altura
del alabe. De la Figura 3.13 se observa que el valor de v que permite mayor eficiencia

es 0.7, por lo tanto es el valor que se utilizara en la turbina del proyecto.
0.5
[ y=060°
0.4
03}

0.2+

0.1F

Figura 3.13 - Eficiencia vs coeficiente de flujo variando la relacion entre diametro del cubo y
el diametro de la turbina (v).

Para nuestra turbina, independientemente del diametro se deberan cumplir los

siguientes parametros de la Tabla 3.1:
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Tabla 3.1 — Parametros geométricos para la turbina, segun las graficas y
recomendaciones de Setoguchi:

Parametro | Valor
v=D,/D 0.7
y 60°
l./D 0.18
Ly /Sy ~
Rotor e/l, 0.767
r/l, 0.559
aje 3
A —7.5°
l,/D 7/30
Estator R/D >/390
Sqlly < 0.65
0 30°

Hay que recordar que S,./l, se verificara mas adelante con el criterio de Zweifel.
3.1.3 Numero de alabes del rotor — Criterio de Zweifel

Para la seleccién del nimero de alabes del rotor, se utilizo el criterio de Zweifel
modificado.

Aplicando este criterio al rotor, se obtiene la siguiente operacion:

Zweifel para el rotor

2
— =5 =55C0s (60°) (tan(60°) + tan(60°)) = 1.925 -]

De forma que con este resultado, sabemos la relacién que deberia tener [,./S, es de
1.934. Y siendo el espaciamiento S, igual a la circunferencia en el radio medio entre
el numero de alabes, despejamos el numero de alabes del rotor. Recordemos que

L, ya esta definido al seleccionar el perfil con [,./D = 0.18 :

Espaciamiento de alabes del rotor

L, 018D
" 1.925  1.925

Srz



46

Numero de alabes del rotor - Zweifel *:

2w TR
Zyg =

= 28.551 -]
rZ

Se redondea hacia el numero entero superior mas cercano, de forma que se obtiene
un valor entero para los alabes:

Numero de alabes del rotor
Z, =29 [—]

Espaciamiento de alabes del rotor

s = 2T TR (mm]
r Z—r
Relacion [,./S,
L
5= 1.955 [—]

T

Tanto el valor obtenido de la férmula de Zweifel como el ultimo valor de [,./S,. obtenido
al redondear el numero de alabes resultan bastante cercanos al valor de 2 obtenido
de las graficas de Setoguchi, sin embargo al haber utilizado el criterio de Zweifel,
aseguramos que la solidez de la turbina sera optima y se podran aplicar las
correlaciones para estimacién de pérdidas previamente mostradas. Por lo tanto

queda definido el numero de alabes del rotor en Z,. = 29.

Utilizando estos parametros se dibujé en el programa Autodesk Inventor el rotor
mostrado en la Figura 3.14:

4 Recordar que el radio medio se define: r; = D(1 +v) /4.
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Figura 3.14 — Rotor con los parametros geométricos seleccionados.

3.1.4 Numero de alabes del estator

El criterio de Zweifel que se utilizé para el rotor, podria ser utilizado para un estator
en una turbina de este tipo, sin embargo al existir un segundo estator a la salida
comportandose como difusor, el criterio deja de ser valido. Esto se debe a que la
incidencia del flujo sobre el estator a la salida no permitira que este se comporte
jamas como una cascada bidimensional en su punto 6ptimo, concepto en el que se
basa el criterio de Zweifel. Una opcion seria tomar el promedio, sin embargo al contar
con las graficas de Setoguchi, resulta mas util seleccionar el parametro que permite
mayores eficiencias promedio. Con el valor de S;/l; < 0.65 obtenido de las graficas
observamos que a mayor el valor de S;/l;, menor sera el numero de alabes por lo
que se disminuiran los costos de fabricacion del estator. Por esta razén y observando
de la Figura 3.9 que para valores menores a 0.65 la eficiencia se mantiene constante,

elegimos el mayor valor posible.
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Espaciamiento de alabes del estator
Sgs = 0.65 I; = 0.65(0.233 D) [mm]

Numero de alabes del estator - Setoguchi®

2T Ty
Zgs =—— = 1760 (-]

rZ

Nuevamente tomamos el valor entero inmediatamente superior

Numero de alabes del estator

Zy =18 -]

Espaciamiento de alabes del estator

2w TR

Sg - Zg [mm]
Relacion 1, /S,

l

g

—= =0.636 —

S -]

g

Queda verificado por lo tanto que se cumpla con el criterio seleccionado de S, /1, <

0.65, obteniendo para el estator el numero de alabes a utilizar Z; = 18.

De la misma manera que con el rotor, se dibujo en 3D el estator mostrado en la Figura
3.15:

5 Esto se obtiene dividiendo la circunferencia en el radio medio entre el espaciamiento entre
alabes, obteniendo el numero de alabes
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Figura 3.15 — Estator de la turbina con los parametros geométricos seleccionados.

3.2 Grado de reaccion

Un resultado importante que proviene de la seleccién de los angulos de las graficas
de Setoguchi, es el grado de reaccion de la turbina del proyecto. Si bien la turbina
se conoce como turbina de impulso debido a la forma simétrica de sus alabes, al
seleccionar un angulo para el estator igual al angulo del alabe de impulso el grado
de reaccién es de 50%, esto se muestra en el tridangulo de velocidades de la Figura
3.16.
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Figura 3.16 — Triangulo de velocidades para la turbina del trabajo, 50% de reaccién.

3.3 Propuesta para modulo de pruebas

Habiendo seleccionado la geometria de la turbina a utilizar, se hizo un calculo
tentativo de las dimensiones de esta. Luego de esto se procedié a evaluar las
instalaciones disponibles en el Laboratorio de Energia de la PUCP (LABEN) para la
posible instalacion del modulo de pruebas. Se eligio el ventilador centrifugo con
tobera calibrada de ¢ = 7.50316 cm, debido al tamario y la posibilidad de instalar en
serie el moédulo entre la tobera y el ducto de ingreso al ventilador axial (ver Figura
3.17). La instalacion de la tobera al ducto es embridada, por lo que resulta simple y
conveniente instalar el médulo en medio de estas dos piezas de manera embridada
en ambos lados (ver Figura 3.18), sin embargo se debera considerar la rigidez de
todo el médulo que se encontraria instalado en voladizo, observando la posibilidad

de utilizar soportes adicionales.
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[t - e Se—

Figura 3.17 — Imagen del ventilador centrifugo del laboratorio.

A continuacién se muestra un esquema de la instalacién que se ideé para el médulo

de pruebas del presente proyecto:

Figura 3.18 — Esquema de la instalacion propuesta, se observa la tobera calibrada al
ingreso, y el ducto hacia el ventilador a la salida.
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El hecho de utilizar el ventilador axial, permitira controlar la velocidad de ingreso a la
turbina ya que este ventilador cuenta con una compuerta a la salida que se puede
regular generando una mayor o menor perdida de presion, controlando el caudal
desde la compuerta totalmente cerrada hasta la compuerta totalmente abierta. El
caudal a través del ventilador se mide con la caida de presioén a través de la tobera
calibrada, entre la presiéon atmosférica y la presion en la garganta. El ventilador axial
tiene la capacidad de trabajar en dos posiciones del motor, 750 W a 3410 RPM y
375W a 1755 RPM, ambos a 60 Hz.

3.4 Estimacion de pérdidas en la turbina

La estimacién de las pérdidas a través de la turbina no solo es necesaria para el
calculo de la eficiencia esperada, sino también para dimensionar la turbina y poder
calcular el punto de trabajo de la turbina con el ventilador. Las graficas de las
pérdidas mostradas en esta parte son para un diametro referencial de 15 cm girando
a 300 RPM. Las operaciones se dieron definiendo las funciones en el software

Mathcad (ver Anexo 3 para mas detalle).
3.41 Calculo de las incidencias en funcion del coeficiente de flujo

Para el calculo de las pérdidas en la turbina fue necesario realizar previamente el
calculo de los angulos de incidencia, tanto sobre el rotor como sobre el segundo
estator, ya que estas afectaran las pérdidas, mientras que para el primer estator

existira siempre ingreso axial. Se obtuvieron las siguientes férmulas:

Angulo del flujo relativo en (2)

B, = atan (tan(ocz) - l) [°]
¢
Donde a, = 90° — 6 = 60° [°]

Angulo del flujo absoluto en (3)

a3 = atan (tan(ﬂ3) - %) [°]

Donde B; =y =60° [°]

Recordemos que el coeficiente de flujo depende de la velocidad axial y la velocidad

angular:
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Coeficiente de flujo

¢=E= Ya

(-]

S

W TR

La Figura 3.19 muestra un esquema de la forma en que inciden los flujos sobre los
alabes:

J @ ® \_

Figura 3.19 — Angulos de incidencia i, € is.

Conociendo los angulos del alabe del rotor y estator:
Angulo del flujo relativo en (2) para i, = 0°:
Bz,i=0° =Y = 60° [°]
Angulo del flujo absoluto en (3) para i; = 0°:

31-0° = 90° — 6 = 60° [°]

Se obtienen los angulos de incidencia:
Angulo de incidencia sobre el alabe del rotor:
iy = By = Pai=¢> = atan (tan(60°) — %) —60° [°]
Angulo de incidencia sobre el alabe del estator:

1
i3 = @3 — @3 ;=0> = atan (tan(60°) — 5) —60° [°]
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Se observa que debido a los angulos seleccionados para el estator a, = 60° y rotor
B3 = 60°, los angulos de incidencia seran siempre iguales y se mantendran en el
rango negativo. Estas formulas seran utilizadas para la aplicacion de las

correlaciones en la estimacién de pérdidas.

Gréfica 3.1 —Incidencias i, e i; en funcién del coeficiente de flujo ¢. Independiente del
diametro y la velocidad angular.

3.4.2 Calculo de pérdidas

Sabiendo que las dimensiones tanto del rotor como del estator variaran
proporcionalmente con el diametro (ver Tabla 3.1), se puede poner los parametros
b, Sy, L Sg, l; como funcion del diametro. Con ayuda de Mathcad se definieron estas
funciones y se aplicaron en las funciones de correlacion de pérdidas para obtener las
estimaciones de estas en funcion de la velocidad de ingreso del aire.

En el primer estator existia la posibilidad de utilizar tanto la correlaciéon de Ainley y
Mathieson como la de Soderberg para las pérdidas del perfil, debido a que no es
necesaria una correccion para la incidencia, al ser esta cero. Sin embargo, se conoce
que Soderberg permite una correccion del coeficiente de Reynolds para valores
cercanos a 2 * 10°, mientras que en la turbina del proyecto existiran momentos en
los que la velocidad llegara incluso a cero, disminuyendo de igual manera a cero el
numero de Reynolds. Por esta razén se aplico la correlacion de Ainley y Mathieson
con la correccién de Kacker y Okapuu, lo que permite corregir en un rango mas

amplio de Reynolds.

Ya que el ingreso al estator es axial, se utiliza Unicamente la ecuaciéon {2.41},

utilizando los parametros que son funcién del diametro, con el angulo de salida a, =
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60°. El valor para pérdidas del perfil de esta férmula sera valido Unicamente para
una incidencia igual a cero y un nimero de Reynolds entre 2 * 10° y 10°. Para las
correcciones de las pérdidas del perfil se tomé la incidencia i, y el numero de

Reynolds. Para el estator, el diametro hidraulico y el Reynolds son:

Diametro hidraulico:

284D cos(a,) )
hs1 = Sycos(az) +b [mmn] 6 [m]
Numero de Reynolds
V,d
Reg; = % -]

Para las pérdidas secundarias se toma la ecuacion {2.46} con k = 0.

Sabiendo esto se podra corregir de acuerdo a lo mostrado en las ecuaciones {2.44}

y {2.45} debido al Reynolds y la incidencia, los cuales variaran con la velocidad.

Coeficiente de pérdidas totales en el primer estator:

R651 —-0.2
Yo1 = Xi* Xge * YpaSl + Yis1 (m) (=]

Para el rotor se procedio a aplicar las correlaciones para las pérdidas de igual manera
que para el primer estator. En este caso se toma la correlacion de Ainley y Mathieson
para perfil equiaxial (ecuacion {2.42}). Mientras que para la correlacion de Dunham
y Came se utilizo el valor de k = 1 mm, que es el valor de la luz radial que le daremos

a la turbina dentro de la carcasa.

Para el analisis del segundo estator se aplicé un analisis similar al del rotor con la
incidencia que fue mencionada previamente. En este caso al igual que en el primer
estator el valor de k es cero. Hay que tener en cuenta que este segundo estator no
tendra una funcién al trabajar la turbina bajo flujo unidireccional, pero es necesario
que esté para cuantificar las pérdidas que ocurren en este y poder conocer el

comportamiento real de la turbina en conjunto.
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Grafica 3.2 — Coeficientes de pérdidas en el primer estator (S1), rotor (R) y segundo estator

3.5 Estimacion de propiedades en cada estado

(S2) en funcion de la velocidad de ingreso a la turbina.

Para la estimacion de propiedades en cada estado se asumié la turbina como

adiabatica, mientras que el flujo en la tobera se asumio isentropica, lo que permitié

que se hicieran las siguientes aproximaciones:

Tabla 3.2 — Relaciones entre estados de la turbina:

Numeracion ) Relacion de . _
A traves de: ] Relacion de presiones
de estados entalpias
0)-(1) Tobera hoy = hy Po1 = Po
(1)-(2) Estator 1 hoz = hoy Poz2s = Po1
(2)-(3) Rotor hosrel = hozrel Poss.rel = Poz.rel
(3)-(4) Estator 2 hos4 = ho3 Poas = Po3

Utilizando el software Mathcad se definieron funciones para determinar las

propiedades del fluido en cada estado de la turbina, basandonos en las relaciones

mencionadas en la Tabla 3.2.



Antes del ingreso a la tobera, de la atmésfera se tiene:

po = 101 kPa Ty =293 K V=0m/s
Asumiendo flujo isentropico a través de la tobera, entre (0) y (1):
Po1 = Po ho1 =hy=¢, Ty Vi=V,
P1=Po1—PaV712 h1=h01—V712 Ty =hi/cp

Conociendo el coeficiente de pérdidas entre (1) y (2):

Poz.rel = D2 + Pa T

W3
hozrel = hy + >

Poz2s = Po1 hoy = hoy V, = Vg /cos(ay)
4
Apy; = Y51 P? - -
Poz = Pozs — APo2 - -
Vs Vi _
P2:P02_Pa7 h2:h02_7 Tz = ha/cp
W22 2

W, =V, /cos(B)

Conociendo el coeficiente de pérdidas entre (2) y (3):

Po3s.rel = Poz.rel

hosrel = Rozrel

W5 = Va/cos(B3)

W32
Apos.rel = Yr PT

Poz.rel = Po3s.rel — APoz.rel

Wy w3 _
P3 = Po3.rel — Pa TR hs = hyzrel — > T3 = h3/Cp
V2 V2
Po3 = P3 + Pa?3 hos = h3 +73 V3 = Vg /cos(as)
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Conociendo el coeficiente de pérdidas entre (3) y (4):

Poss = Po3 hos = ho3 Vo=V,

V2
Apos = Y5, P7 - -

Posa = Poas — APoa - -

Vi vi T,=h
p4=p04_,0a7 h4=h04—7 4 — 4/Cp

De esta forma se conoce tanto presiones y temperaturas en cada estado de la
turbina, quedando definidas todas las propiedades.

Para el diametro y la velocidad de referencia, mencionados previamente, las

presiones y la caida de presién a través de la turbina se muestran a continuacion:

Gréafica 3.3 — Presiones en los distintos estados en funcién de la velocidad del aire.
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Y la caida de presion a través de la turbina p; — p,:

0 5 10 15 20 25 30 35
V (m/s)

Grafica 3.4 — Caida de presion a través de la turbina en funcién de la velocidad.

3.6 Seleccion del diametro

Contando con los datos de funcionamiento de caudal de aire del ventilador centrifugo
de la propuesta para el médulo de pruebas, se iteré con diferentes diametros
intersecando las curvas de caida de presion de la turbina (Grafica 3.4) con la grafica
del ventilador. Esto se hizo hasta obtener uno que produzca la potencia deseada.
Para esto se utilizé la ecuacién de Euler {2.13}, y se tomd en cuenta que la velocidad
del ventilador es tomada en la tobera, y existira un cambio de area entre la tobera y

la turbina, existiendo por ende también un cambio de velocidad.

El ventilador axial tiene dos modos de trabajo, en alta y baja velocidad. Se muestran

para cada velocidad las curvas de elevacion de presion y caudal a continuacion®:

6 Datos obtenidos de experiencias de laboratorio del curso de turbomaquinas, con los alabes
del ventilador curvados hacia delante en 138.5°.
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Grafica 3.5 — Cambio de presién a través del ventilador en funcién del caudal para alta y
baja velocidad.

Para la instalacion que se plantea, se propone utilizar el ventilador en baja velocidad
debido a la baja potencia requerida de la turbina. Siendo la elevacion de presion
mayor para el ventilador en alta velocidad, la potencia del flujo en esta velocidad es

muy superior a la de la turbina del proyecto.

Ya que consideramos el flujo incompresible, tomando la densidad constante para el
aire, podemos decir que el caudal a través de la tobera es el mismo que el que pasa
a través de la turbina, y conociendo el area de ingreso de la tobera podemos conocer

la relacién de velocidades que existira entre la tobera y la turbina:

Caudal en la tobera calibrada

Q =K, A, /2 [A’Tp] m¥/s]  (3.4)

Velocidad en la tobera
: [AP]
t At t p

Velocidad de ingreso a la turbina

Ag
vy = VtA_l [m/s]

Con la ayuda de una hoja de calculo del programa Mathcad, se iter6 variando tanto

el diametro como la velocidad angular de la turbina hasta encontrar el cruce entre la
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curva de caida de presion en la turbina (que corresponde a la caida de presién debido
a la extraccién de energia y la caida de presion debido a las pérdidas) con la

elevacién de presion a través del ventilador.

Se encontrd que para un diametro D = 16.5 cm trabajando a 600 RPM se obtiene la
potencia maxima deseada de 15 W. Los resultados se muestran en las siguientes
graficas:

Gréfica 3.6 — Cruce de graficas de presion vs caudal con el ventilador en baja velocidad.

Grafica 3.7 — Potencia y torque en funcion del caudal
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3

Caudal maximo: Qmax = 0.103 m
S

Potencia maxima: Pnax =15 W

Torque maximo: Tomax = 245 N mm

Finalmente, habiendo definido el diametro se obtienen las dimensiones finales para
la turbina, utilizando las relaciones de |la Tabla 3.1. Estas se utilizaran para el disefio

en 3D y se muestran a continuacién en la Tabla 3.3:

Tabla 3.3 - Dimensiones finales del rotor y estator:

Parametro Valor
v =D,/D 0.7
Generales b 24.75 mm
Dy, 115.5 mm
y 60°
L, 29.7 mm
Z, 29
Sy 15.2 mm
Rotor e 22.8 mm
T 16.6 mm
a 69.2 mm
A —7.5°
k 1 mm
l 38.5 mm
Z, 18
Estator s, 4.5 mm
7] 30°

3.7 Estimacion de la eficiencia de la turbina

Conociendo los coeficientes de pérdidas a través de toda la turbina en funcién de la
velocidad, se procedid a utilizar la formula de la eficiencia total a total de Smith
previamente modificada para la turbina del proyecto. Conociendo los coeficientes de
pérdidas en funcién de la velocidad (manteniendo la velocidad angular constante),
utilizando las ecuaciones {2.62} y {2.66}{2.63} de la eficiencia total a total de Smith

modificada para turbinas autorectificantes.
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_ ((S1V22 + (g Wa? + 552V42)
2w

f

Donde todos los parametros de pérdidas ({51, {r, {s;), de velocidad (V,, W3, V,), y
trabajo (w) son funcion de la velocidad de ingreso a la turbina. De esta forma

podemos graficar la eficiencia en funcion de la velocidad V.

0.3

Gréfica 3.8 — Eficiencia de la turbina en funcién de la velocidad del aire al ingreso de la
turbina.

3.8 Comparacion del modelo utilizado con resultados experimentales

Para verificar que la metodologia de disefio que se utilizé en este trabajo sea cercana
a la realidad, se compard con datos experimentales de [23] utilizando la hoja de

calculo de Mathcad con los parametros de la turbina utilizada por este mismo autor.

En este caso se utilizé una turbina con los siguientes parametros:

Parametro | Valor
Generales v =D,/D 0.7
60°
Rotor Z)/ 30
Perfil eliptico r
k 1 mm
Estator Zg 26
Perfil o
aerodinamico o 30

Podemos comparar a continuacion las graficas de eficiencia:
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b |

Grafica 3.9 — Comparacion entre eficiencias experimentales de [23] a diferentes velocidades
axiales, comparado con la del modelo del trabajo a V, = 8.9 m/s, v = 0.7 (linea verde
gruesa).

De la misma manera, se realizé comparando con otra turbina de [23], con las

siguientes caracteristicas:

Parametro | Valor
Generales v =D,/D 0.6
60°
Rotor Z)/ 30
Perfil eliptico r
k 1 mm
Estator Zg 26
Perfil .
aerodinamico o 30

Se comparan a continuacion las graficas de eficiencia:
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Grafica 3.10 — Comparacion entre eficiencias experimentales de [23] a diferentes
velocidades axiales, comparado con la del modelo del trabajo a V, = 8.9 m/s, v = 0.6 (linea
verde gruesa).

Observando la Grafica 3.9 y la Grafica 3.10, podemos afirmar que las correlaciones
utilizadas permiten predecir de manera certera el comportamiento de la turbina, y en
especifico la eficiencia, parametro que involucra los otros tres coeficientes
adimensionales importantes: coeficiente de torque, caida de presidn y coeficiente de

flujo (recordemos la ecuacién {2.52}) .

3.9 Diseno del modelo en 3D — Calculos de resistencia

El disefio de las partes en 3D de la turbina se hizo en el software Autodesk Inventor,
lo que permitié realizar el ensamble de todas las piezas en conjunto. El calculo de
resistencia que se hace es para los casos criticos que podrian suceder en la
instalacion. Esto podria darse de dos formas:

A. Embalamiento de la turbina debido a la pérdida de carga, es decir el
generador deja de funcionar y no proporciona un torque de freno a la turbina,
permitiendo que esta tenga una aceleracion angular debido al torque.

B. Laelevacién de presidn en el ventilador es mayor a la esperada o las pérdidas
han sido subestimadas y la turbina llega hasta el caudal maximo del

ventilador, generando una mayor potencia y un mayor torque.

El caso del embalamiento (caso A) fue analizado de manera iterativa, de ocurrir un

fallo del generador, la turbina aumentara su velocidad angular, cambiando a su vez
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la curva de pérdidas del sistema, donde encontraria un nuevo punto de trabajo al cual
le corresponda un nuevo torque. Esto ocurrira repetitivamente hasta que se
encuentre un punto estable donde el torque sea cero — despreciando el torque de
friccidon en los rodamientos - para el punto de interseccién de las pérdidas de la
turbina con la presion del ventilador. Se muestra una grafica para ejemplificar la

explicacion.

Grafica 3.11 — Diferentes puntos de trabajo al aumentar la velocidad angular en la turbina,
interseccion de la elevacion de presion del ventilador y caida de presién en la turbina.
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Gréfica 3.12 — Diferentes curvas de torque al aumentar la velocidad angular en la turbina.

Observamos de las graficas que para un valor cercano a 2000 RPM (punto de trabajo
3) se llegara a tener un torque nulo para el punto de equilibrio de las curvas de
presion. Este es el valor de velocidad angular que tomaremos para la velocidad de

embalamiento, despreciando el torque de friccion en los rodamientos.

Para el caso en que la turbina llegue a funcionar con el caudal maximo del ventilador
(caso B), asumimos que se llega al caudal que se encuentra con la compuerta abierta
al 100% correspondiente a 0.23 m3/s. Observamos de la Grafica 3.13 que el torque

maximo para esta segunda situacion critica es de 1.3 N-m.
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Gréfica 3.13 — Torque para condiciones de flujo maximo en el ventilador

Habiéndose hecho este analisis se haran los calculos tanto para la velocidad de
embalamiento de 2000 RPM sin carga (caso A) como para 600 RPM con torque de
1.3 N-m (caso B).

3.9.1 Calculo de resistencia de alabes del rotor

Se hicieron dos calculos para el alabe del rotor, uno correspondiente a la flexién
debido a la fuerza del flujo de aire (la fuerza que ocasiona el torque) y la fuerza debido
a la fuerza centripeta debido a la rotaciéon. Para la flexién se hizo un calculo simple,
con los mismos criterios de flujo bidimensional que se han utilizado para el disefio
energético. Es decir considerando una fuerza actuando en el radio medio del rotor

en cada alabe, obteniendo con la suma de estos el torque sobre el rotor.

Dixon recomienda la siguiente ecuacion para obtener el esfuerzo debido a la rotacion:

ppw?

> (2 —r?) [MPa] 6 [kPa] {3.2}

o.(r) =

Donde r, <r <

El maximo se dara para r = 1, es decir en la base del alabe, ya que soportara la

fuerza centripeta de la masa de todo el alabe.

Sabiendo que los alabes son de ABS:

Pp = paps = 1.04 g/cm?
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Para el caso (A): Esfuerzo rotacional maximo — 2000 RPM

2
w
Jr:”bz (r2 —r2) = 79.2 kPa [kPa]l (3.3}

Para el caso (B): Esfuerzo rotacional maximo — 600 RPM

_ pp@?
0y — >

(r2 —r#) =713 kPa [kPa]l (3.4}

Por otro lado, conociendo el momento de inercia del area del perfil, podemos calcular
tanto la deflexion de este como el esfuerzo que soporta en el caso (B). Los alabes
se diseflaron con un espesor de 1.5 mm, de acuerdo a lo recomendado para el tipo

de impresora con el que se cuenta en la PUCP.

Tabla 3.4 — Datos importantes del perfil del alabe del rotor:

Dato Valor
Area Ag = 93.9 mm?
Momento de inercia I,z = 1108.5 mm*
Distancia maxima al eje neutro | y,,.xgr = 8.9 mm

Figura 3.20 — Esquema del perfil del rotor

Se tomé la fuerza que produce el torque debido al flujo de aire en el radio medio,

considerando que actua la fuerza en un solo punto. Para cada alabe:

Fuerza sobre cada alabe del rotor, en el radio medio

E _T01_1300Nmm1_064N N]
™ e Z, 7013mm 29
De esta manera considerando el alabe empotrado al cubo y en voladizo se obtiene

el DCL y los diagramas siguientes:
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Figura 3.21 — DCL del alabe del rotor, junto con los diagramas de fuerza cortante y
momento flector.

Para este caso simple se obtiene el maximo momento en la base, siendo el esfuerzo

maximo a traccién en las puntas de los alabes.

Maximo momento flector en el alabe del rotor
b
Mg, = F"E =7.9Nmm [N mm]

Esfuerzo maximo de flexion

_ Mgy Yinaxr

Oy = = 0.055 MPa [MPa]

IxR
Sumando los efectos del esfuerzo rotacional y el de flexion se obtiene un esfuerzo
total maximo de 61.8 kPa, el cual esta muy por debajo del esfuerzo maximo para el

material en el sentido de fabricacidn tanto longitudinal como tangencial.

La maxima deflexion en la punta del alabe es:

5. = Fe(b/2)

= =3.3%103 mm [mm]
6 EABS Ix

Donde EABS = 2.25 GPa

Observamos que no existira ninguiin problema debido a la resistencia del material, a
pesar de que se podran generar concentradores de esfuerzos debido al cambio de

direccién de la extrusién del material como se esquematiza en la Figura 3.22.
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=

Figura 3.22 — Esquema de las fibras de plastico del alabe saliendo del cubo. Se observa
que el cambio de direccion generara concentradores de tensiones.

3.9.2 Calculo de resistencia de alabes del estator

Para los alabes del estator se hizo un analisis similar al que se hizo para los alabes
del rotor. Lo primero que se hizo fue hallar el momento de inercia minimo del perfil y
el eje al que corresponde, de forma que se pueda calcular el momento y deflexién
respecto a este eje.

Figura 3.23 — Esquema del alabe del estator y el giro para obtener el momento de inercia
minimo.

Tabla 3.5 — Datos importantes del perfil del alabe del rotor:

Dato Valor

Area A =103.6 mm?
Momento de inercia minimo I, = 421.5 mm*
Distancia maxima Ymaxs = 5.3 mm
Angulo del eje de inercia minimo 24°

Estando el alabe del estator biempotrado, en el diametro del cubo y en el diametro

exterior, se obtienen los siguientes diagramas:
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Figura 3.24 — DCL y diagramas de fuerza cortante y momento flector para el alabe del
estator.

Ademas, sabiendo que la fuerza se debe a la desviacion del flujo, se trabajé como

un volumen de control para obtener la fuerza sobre los alabes:

Figura 3.25 — Volumen de control para un alabe y la deflexién del flujo.

Se obtiene entonces que las fuerzas debido a la deflexién del aire para el flujo

maximo (caso B) sobre cada alabe del estator son:

Fuerza en el eje X:
E. = m (V, cos(60°) —V;) =0N [N]

Ya que V, =V, /cos(60°) siendo p, = p;.

FuerzaenelejeY:

E, =11V, sin(60) = 9.7 N [N]

Descomponiendo la fuerza y aplicandola sobre el eje perpendicular al de menor

inercia obtenemos:



73

Figura 3.26 — Fuerzas descompuestas para el calculo de flexion del alabe

Obtenemos entonces para el calculo de flexion del alabe biempotrado:

Fy, = E,cos(24°) [N]

b
Mys = Fyo g = 27.5 N-mm [N mm]

Esfuerzo maximo de flexion:

_ Mfs Ymaxs

Oy = = 294 kPa [kPa]

Ixz
Observamos que el esfuerzo maximo es nuevamente bastante menor al de fluencia

del material.
3.9.3 Union eje-cubo

La unién entre el eje y el cubo de la turbina se prefirid hacer por friccion. Esto es
debido a que siendo fabricado el cubo por FDM, con hilos circunferenciales, la
presencia de un canal chavetero generaria una muy alta concentracion de tensiones
al tener discontinuidad de los hilos del material plastico. La unién por friccion que se

eligié fue la siguiente:



Figura 3.27 — Esquema de junta conica por friccion. [24]

Las dimensiones de la union eje cubo son las siguientes:

Figura 3.28 — Esquema de la unién eje-cubo de la turbina (dimensiones en milimetros).

De la forma que se dimensiond, segun las formulas de [24] se obtiene:
Torque maximo que debe soportar:
T, = 1300 N mm [N mm]
Fuerza necesaria de la tuerca sobre la arandela:

dm K,
m_t=7243N [N]

Fe=To> 7
T
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Donde:

Coeficiente de friccidon entre el eje y el cubo (acero y ABS):
f=02 (-]
Angulo del cono:
a = atan(1/20) = 5.71° [°]

Factor de friccion de la superficie:

f

fr= tan(a) + f

Factor de seguridad de la fricciéon (entre 1.3 y 1.5):
K, =13 (-]

Diametro medio del cono en contacto:

6+8
dm =—2 mm="7mm [mm]

Verificamos las presiones sobre las diferentes areas de contacto:

Presién en el cubo y el eje (zona de unién):

_ Fp _
T mdy, L (tan(a) + ) 55 MPa [MPa]

by

Presion entre la tuerca y la arandela:

Donde el diametro exterior de la tuercaes d, = 6.9 mm

El diametro del agujero de la arandela es d,; = 5.3 mm
Hallamos el area de contacto A, = m(d; — d3,)/4 = 15.33 mm?

Obtenemos la presion sobre la tuerca

p, = Fp/A; = 47.2 MPa [MPa]

Y el correspondiente factor de seguridad de aplastamiento de la tuerca:

FSt = padm—t/pt = 85 MPa/4‘7.2 MPa [—]

Presién entre la tuerca y la arandela:
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Donde el diametro exterior de la arandelaes d, = 10 mm
El diametro menor de la cara del cubo es d. = 5.8 mm
Hallamos el area de contacto A, = n(d? — d?)/4 = 56.5 mm?

Obtenemos la presion sobre el cubo
pn = E, /A = 12.8 MPa [MPa]

Y el correspondiente factor de seguridad de aplastamiento del cubo de ABS:
FSh = Paam-n/Pr = 20 MPa/12.8 MPa -]
FS, =16 -]

Hay que recalcar que se necesita un giro de n=0.5 de la tuerca para que se logre el

ajuste correspondiente para la trasmisién del torque.
3.9.4 Verificacion del eje

Conociendo el torque maximo sobre el eje y habiéndolo dimensionado previamente
para la instalacion, se hicieron los calculos correspondientes para este. Estando el
eje con el rotor en voladizo y con dos apoyos, se sabe que estara sometido a torsion
constante y flexién alternante, por lo que corresponde un calculo de fatiga. El material
a utilizar es acero al carbono S235-JR (St37-2). Considerando que el eje no esta
sometido a desgaste considerable, se propone que se galvanice el acero para evitar

corrosion y alargar su vida util.

Las dimensiones del eje y sus diagramas se muestran a continuacion en la Figura
3.29:
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Figura 3.29 — Esquema del eje y los correspondientes diagramas

Para estos diagramas se hacen ciertas simplificaciones, como que la reacciones de
los rodamientos se dan en el centro de estos, el peso del rotor se transmite en la
linea del diametro medio del cono de contacto, y el torsor transmitido por el cono de
friccion se asume uniformemente distribuido por lo que el aumento en el DMT es
lineal desde el diametro menor del cono hasta el mayor. Ademas, existe una fuerza
en el cono debido a la presidén del cubo que genera friccidon (fr) con la componente

horizontal hacia la izquierda que equilibra la fuerza F;.

Se observa que el punto critico estara a la altura del segundo rodamiento, donde el
eje tendra momento flector maximo, momento torsor maximo y un concentrador de
tensiones debido al cambio de diametro. Por lo tanto se hicieron los calculos para
este punto, calculando previamente los valores de las fuerzas. Ademas se calculé a
traccion simple el area reducida de d = 4.6 mm luego de la rosca, que soportara toda

la fuerza de traccién de la tuerca Fr.
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Conociendo los siguientes datos del torque de la turbina y el peso del rotor, como
también las distancias entre apoyos y al rotor, se procedié a hacer los calculos

sabiendo que la flexién sera alternante, correspondiendo a un calculo de fatiga
Datos para la verificacion del eje:
Fuerza sobre el eje, peso del rotor mas peso del eje en voladizo:
W, =16N [N]
Torque maximo a transmitir:
Tomax =13 Nm [N m]

Diametro menor en la zona del eje sujeto al torque

d=8mm [mm]
Datos del acero
Esfuerzo de fluencia alternante o7, = 200 MPa [MPa]
Esfuerzo cortante pulsante 7;p,; = 170 MPa [MPa]
P . _ OfAlt
Factor para calculo de fatiga aq = ——— — -]
Médulo de elasticidad del acero E, = 2.1 * 10° MPa [MPa]

Calculo del esfuerzo equivalente y el factor de seguridad:

Momento flector maximo debido a la fuerza sobre el eje en voladizo:
Mpax = Wr(48.5mm — 17 mm) = 33.7 Nmm

Esfuerzo maximo debido al momento flector maximo:

32 Moax

O'fl = W = 0.671 MPa
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Esfuerzo cortante maximo debido al torque maximo transmitido:

16 T,y
T, = # =12.931 MPa

Esfuerzo equivalente maximo, considerando el factor de fatiga:

Oeq = /ale + 3(agt,)? = 15.3 MPa

Factor de seguridad del eje a fatiga:

0,
FSeje = % =13.1

eq

Para la zona reducida, el calculo a traccion es el siguiente:

Fuerza debido a la traccion de la tuerca sobre el eje
Fr=723N [N]

Area minima sobre la que actua la fuerza (area reducida)

_ (4.6 mm)?

red = 7 = 16.6 mm? [mm?]

Esfuerzo maximo debido a la traccién.
Oty = Fr/Ayeq = 43.6 MPa [MPa]

Factor de seguridad del area reducida:

o 225MPa _

Forea = G = 43,6 MPa = -
El motivo por el cual se utiliza un diametro tan grande para el bajo torque a trasmitir,
es la disponibilidad de los rodamientos DIN 608 para el modulo. Por este motivo se

utiliza el eje de estas dimensiones y se obtiene un factor de seguridad tan alto.

Se hizo también un calculo simple para la resonancia debido a la deflexion, utilizando

la férmula de Dunkerley:
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Deflexiéon maxima de la zona en voladizo:
_ Wg (48.5 mm — 17 mm)?
9 \/§ Eq Ieje

Constante de rigidez de la zona en voladizo:

. =534 % 107> mm [mm]

C=-L=299 104—N N/m
= = 2. *
) mm [N /mm]

T

Velocidad angular de resonancia:

wy =+/C/m, = 129 » 103 RPM [RPM]

Se observa que la velocidad nominal de 600 RPM esta muy por debajo de la
velocidad de resonancia w, del sistema, debido a la alta rigidez del eje comparado

con la poca masa que soporta.
3.9.5 Seleccion del generador

Para la medicion de torque y proporcionar un torque de carga a la turbina, se
seleccion6 un motor de imanes permanentes de la marca Turnigy, modelo G110. La
seleccion de este motor se dio principalmente por su caracteristica de velocidad-

voltaje (constante kv), lo que permite que a bajas RPM soporte la corriente.

Tabla 3.6 — Datos del motor:

Dimensiones sin eje 54 mm x 63 mm
Constante kv 210 RPMNV
Peso 475 g

Diametro max. del eje | 8 mm

Corriente max. 60 A

Resistencia interna 0.04 Q

Para la potencia maxima:

U = 600RPM /(210 RPM/V) = 2.86 V

1—P— 83 W =29.024
TV o286V °7
Lpax = 60 A

Con esto comprobamos que la corriente no superara la corriente maxima admitida de
60 A.
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Para el control del generador se debera contar con un dispositivo ESC (por sus siglas
en inglés de control electrénico de velocidad), lo que permitira controlar el generador
desde el computador a través de un cable USB. El controlador correspondiente para
este motor es de la misma marca modelo ESC 85A. Este debera conectarse a unas

resistencias que le permitan disipar la potencia generada por el generador.
3.9.6 Seleccion del acoplamiento

Para acoplar el eje de la turbina al eje del generador, se seleccion6 en base al torque
maximo y al diametro de los ejes un acoplamiento flexible. Debido a la forma
constructiva no existira mucha desalineacion axial y angular, por lo que se decidié
por un acoplamiento flexible de eje helicoidal de la marca Lovejoy, modelo ES-112,
capaz de transmitir 1.9 Nm.

Figura 3.30 — Acoplamiento Lovejoy ES-112 (medidas en mm).

3.9.7 Flexion del moédulo

Para la flexion del modulo se verificd en la zona mas critica, es decir junto a la brida
de unién al ventilador (lado derecho en la Figura 3.31). Para esto se utilizaron los
datos de los pesos en todo el moédulo que fue previamente dimensionado y se
aplicaron los pesos a las diferentes distancias. Se encontré que debido al bajo peso

de las partes de ABS el momento era muy bajo por lo que no existiria problema.
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Figura 3.31 — Esquema final del moédulo.

3.9.8 Ensamble

El orden de ensamble para el modulo se muestra en el esquema de la siguiente

pagina.
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La numeracion es la siguiente:

Estator 2
Rodamiento de bolas
Eje

Rodamiento de bolsa
Tapa de rodamientos
Acoplamiento

Motor

© N o o b~ 0D =

Tapa de motor

9. Tapa de estator 2
10. Carcasa de rotor
11. Estator 1

12. Tobera

Este ensamble se conecta luego a la brida del ventilador centrifugo, donde se
tomaran las medidas. Para mas detalles de todo el médulo se pueden ver los planos
en los anexos, los cuales se afiaden como referencia ya que para el método de
fabricacion FDM no son necesarios (a excepcion del eje que se fabricara de acero
ST37-2). Se muestran las dimensiones del ensamble como el de cada parte.
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CAPITULO 4

RESULTADOS

4.1 Protocolo de pruebas propuesto

Muchos autores que experimentan con este tipo de turbinas, proponen ensayos a
velocidad axial constante y variando la velocidad angular del eje [25]. Esto les
permite obtener mediciones a distintos coeficientes de flujo para luego mostrar las
graficas C; — ¢, C, — ¢ y n — ¢ previamente mencionadas. Sin embargo, hay que
recordar que las pérdidas a través de la turbina no son dependientes solo del
coeficiente de flujo - ya que el coeficiente de flujo determina las incidencias - sino
también del Reynolds, por lo que la eficiencia - estrechamente relacionada a las
pérdidas - no sera funcién solo del coeficiente de flujo sino también de la velocidad
del flujo a través de la turbina. Por estarazoén, se propone en este trabajo un enfoque
mas realista de las pruebas, trabajando el eje a velocidad angular constante y
variando la velocidad del aire a través de la turbina. Esto permitird un analisis
cuasiestatico mas cercano al real, ya que en una instalacién OWC el eje mantendra
una velocidad angular constante que dependera del generador que se utilice,
mientras el flujo de aire variara su velocidad de manera alternante de acuerdo al

oleaje.

Para la turbina del presente trabajo y con la instalacion propuesta para el LABEN, se
propone una instalacion en la que se midan el torque de salida al eje, la velocidad
angular, la velocidad del aire al ingreso y la presion en cada estado. Es importante
recordar que la medicion de velocidad del aire ya esta incluida en la instalacion a
través de la tobera calibrada, solo es necesario medir la caida de presion a través de
esta.
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4.1.1 Instrumentacion

Para las la instalacion propuesta para el LABEN, se deberan tomar las siguientes

mediciones:
e Torque

Esta medicién se debera hacer a través del motor DC trabajando como generador.
El motor seleccionado es de la marca Turnigy, modelo G110. Utilizando el
controlador ESC 85A - de la misma marca - es posible a través de un cable USB
controlar las RPM del motor desde el computador, y al mismo tiempo conocer el
torque generado por este. Para esto la carcasa del rotor sera fabricada de ABSI,
material para la impresora 3D traslucido, y sera necesario por otro lado, ubicar una

marca en el rotor que permita tomar la medicién.
¢ Velocidad angular

Si bien la velocidad angular se puede obtener a través de las ecuaciones del motor
DC, se considera también la medicién de la velocidad angular a través de un
tacémetro digital. Esto permitira verificar que el controlador ESC esté dando
resultados correctos como también asegurar que la unién eje cubo no permita
deslizamiento relativo del rotor. Esta medicién se hara a través de la carcasa de la

turbina, que debera ser fabricada de ABSi translucido.
¢ Presiones en distintos estados

Usualmente se medirian las temperaturas en cada estado a través de termocuplas,
esto permitiria conocer las entalpias. Sin embargo, al ser la caida de temperaturas
a través de la turbina tan pequenfa, la medicion seria propensa a errores. Por esta
razon se recomienda la medida de presiones, lo que permitira también la
comparacion de los coeficientes de pérdidas de presion estimados con los
coeficientes de presion reales. Este ultimo punto es el mas importante, ya que el
desarrollo de una correlacién o la mejora de las correlaciones ya existentes para su
aplicaciéon en el estator a la salida de las turbinas auto-rectificantes, es lo que
permitira un correcto disefio de estas. Esto se debe a que si bien las correlaciones
permiten estimar las pérdidas a distintos angulos de incidencia, no estan disefiadas
realmente para incidencias tan altas como las que ocurren en el rotor o en el segundo

estator a bajos coeficientes de flujo. Sera necesario el uso de 4 micromandmetros,
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uno para la tobera, uno para el cambio de presién (1)-(2), uno para el (2)-(3) y el
cuarto para el cambio (3)-(4).

Figura 4.1 — Esquema de puntos de toma de presioén en la turbina.

4.1.2 Toma de datos

Los datos se deberan tomar para distintos caudales de aire, entre 0 m3 /s y el maximo
de 0.103 m3/s con espaciamientos iguales. El nimero de puntos recomendados es

de 10, por lo que se recomienda tomar datos para las siguientes caidas de presién
en la tobera:
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Tabla 4.1 — Valores de caida de presién en la tobera para la toma de datos.

Q (m3/s) |Vt(m/s) Re (-) Va |Kt

- 0 0 - 0 0 -

1 0.01 2.3 1.1%10* | 3.04 | 0.92 1.00
2 0.02 4.5 2.2%10% | 11.90 | 1.83 1.01
3 0.03 6.8 3.3%10* | 26.50 | 2.75 1.017
4 0.04 9.1 4.4 %10* | 47.01 | 3.67 1.02
5 0.05 11.3 5.5%10% | 72.40 | 4.58 1.025
6 0.06 13.6 6.6 x 10* | 103.8 | 5.51 1.027
7 0.07 15.8 7.7+ 10* | 140.5 | 6.40 1.03
8 0.08 18.1 8.8+ 10% | 183.5 | 7.33 1.03
9 0.09 20.4 1%105 | 232.2 | 8.25 1.03
10 0.10 22.6 1.1%10° | 286.7 | 9.15 1.03
11 0.11 24.9 1.2%10° | 346.9 |10.08 1.03
12 0.12 27.1 1.3%10° | 411.2 |10.99 1.032
13 0.13 29.4 1.4 %105 | 482.6 [11.91 1.032
14 0.14 31.7 1.5%10° | 559.7 |12.84 1.032
15 0.15 33.9 1.6 * 10° | 642.5 [13.73 1.032
16 0.16 36.2 1.7 %105 | 731.0 | 14.66 1.032
17 0.17 38.5 1.9% 105 | 825.3 |15.58 1.032
18 0.18 40.7 2.0%105 | 925.2 |16.48 1.032
19 0.19 43.0 2.1%105 |1031.0|17.40 1.032
20 0.20 45.2 2.2%10° |1142.0|18.31 1.032
21 0.21 47.5 2.3%105 |1259.0|19.24 1.032
22 0.22 49.8 2.4%10° |1382.0|20.17 1.032
23 0.23 52.0 2.5%10° |1511.0|21.06 1.032

Las medidas del numero 1 al 11 corresponden a los ensayos dentro de lo esperado,
es decir hasta los 15 Watts de potencia trabajando con el ventilador en baja. Sin
embargo es posible trabajar hasta el maximo caudal permitido de 0.23 m3/s,
colocando el ventilador en alta y restringiendo el flujo con la compuerta a la salida del
ventilador, razén por la cual se podrian ampliar las medidas hasta la numero 23. El
caudal no debera superar este valor maximo en ningun momento, ya que podria fallar

la unién por friccion entre el eje y cubo (la parte con menor factor de seguridad).

Asimismo, se debera variar la velocidad del generador entre 300 y 600 RPM, en
intervalos de 50 RPM. Teniendo asi un total de 70 tomas de datos, para los 10

caudales a medir y las 7 velocidades angulares.

La razén por la que varia el K de la tobera es debido a la variacién del Reynolds al
ingreso, lo que hace que sean necesarias correcciones debido al rango util de la

tobera de acuerdo a este parametro.
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4.2 Graficas a realizar

Con los datos recogidos de la turbina, se propone se realicen tres tipos de graficos:

A. Curvas de los parametros C; — ¢, C, — ¢ y n — ¢ para flujo unidireccional.
Con esto se podra comparar el desempefio estimado por la metodologia de
disefio aplicada en este trabajo con el desempefio real.

Gréfica 4.1 — Coeficientes adimensionales de la turbina autorectificante en funciéon del
coeficiente de flujo.

B. Curvas de pérdidas en funcién de la velocidad axial de ingreso para flujo
unidireccional, con esto se vera cuan bien estiman las correlaciones utilizadas
en el disefio comparado con las pérdidas reales. El analisis principal debera
hacerse a bajas velocidades, lo que corresponde a altos angulos de
incidencia.
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Gréfica 4.2 — Coeficientes de perdidas en funcién de la velocidad axial.

C. Curvas de isoeficiencia en grafica de coeficiente de trabajo y de flujo,
conocido como grafica de Smith (ver Figura 4.2). Esta se utiliza para elegir

los puntos de mayor eficiencia de una turbina, previo al disefio.
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Figura 4.2 — Grafica de Smith. Lineas de isoeficiencia en funcién del coeficiente de carga y
de flujo.

En el caso de la turbina del proyecto, se propone que la grafica sea de tanto el
coeficiente de carga promedio como el coeficiente de flujo promedio y la eficiencia

promedio. Esto se debera hacer para distintas velocidades maximas de la forma:

(27
V = VaxSin <? t)

Para esto se debera aplicar el método cuasiestatico previamente mencionado, tanto

para obtener el promedio del coeficiente de flujo, de carga y la eficiencia.

En la grafica de Smith mostrada se deberan mostrar la eficiencia promedio lograda
por cada coeficiente de flujo promedio utilizado, siendo esta una grafica util para el

disefio preliminar.

D. Gréfica de coeficiente de performance promedio (C) constante en grafica de
coeficiente de trabajo y de flujo (similar a la grafica de Smith). Esto junto con
la grafica de Smith podrian ser utiles en un disefio preliminar, ya que se podria
ver la curva del coeficiente de performance promedio deseado (en base a la
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potencia deseada, la velocidad del generador y la velocidad promedio del
OWC), e intersecar con la curva de mayor eficiencia y disefar para este

coeficiente de flujo y carga.
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CONCLUSIONES

Se seleccionaron los parametros geométricos para la turbina del proyecto,
basandose en experimentaciones previas por otros investigadores, utilizando la
mejor geometria posible para este tipo de turbinas de acuerdo a los datos disponibles.

Para la geometria corresponden 29 alabes en el rotor y 18 alabes en el estator

Se utilizaron para predecir el comportamiento de la turbina las correlaciones de Ainley
y Mathieson; Kacker y Okapuu; y Dunham y Came para la estimacion de pérdidas en
la turbina, lo que permite estimar los estados a través de la turbina y realizar el disefio
energético de esta, considerando los efectos de las incidencias y del numero de
Reynolds para los distintos regimenes. Estas pérdidas, las cuales estan en funcion
del flujo, permiten predecir la eficiencia obteniéndose las curvas previamente

mostradas.

Aplicando el método analitico se observo el comportamiento de la turbina para la
geometria elegida, lo que permitié seleccionar un diametro de 16.5 cm, con la
correspondiente potencia maxima de 15 W requerida, con un caudal de 0.103 m3/s
y trabajando a 600 RPM con un torque de salida de 0.245 N-m.

Se compararon los resultados de la metodologia utilizada, comparandolos con los
resultados experimentales de una turbina de otra dimension y de otras
caracteristicas. Los resultados obtenidos por el modelo creado en Mathcad fueron
muy cercanos a los obtenidos experimentalmente por los autores de [23], verificando
satisfactoriamente que el modelo predice con veracidad el comportamiento de la

turbina.

Se verifico por resistencia tomando en cuenta posibles diferencias entre el
comportamiento real de la turbina y el estimado, las verificaciones mecanicas se
hicieron para el caudal maximo del ventilador y de maxima velocidad angular. Estos
corresponden, con el ventilador en baja velocidad a 0.23 m3/s y la velocidad de
embalamiento de 2000 RPM.
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Se dibujé en Autodesk Inventor el modelo en 3D, lo que permite su posible fabricacion
en la impresora Fortus MC400 de la PUCP. El médulo se disefié para su instalacién
en el ingreso al ventilador centrifugo con tobera calibrada del LABEN, y cuenta con

las partes necesarias para su montaje y ensamble en este.

Se propone un protocolo de ensayos para la turbina, el cual mejora sobre los ensayos
utilizados usualmente para este tipo de turbinas ofreciendo un enfoque mas realista
debido a la velocidad angular constante en cada ensayo. Ademas, se sugieren
graficas de los datos obtenidos, aplicando el analisis cuasiestatico mostrado en el
trabajo, de forma que se puedan colocar los datos de manera util para disefios
preliminares como también para comparacién de las estimaciones con los resultados

reales.
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