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Resumen

En las ultimas décadas, la generalizacién en el disefio en ingenieria del
uso de sistemas informaticos cada vez mas potentes ha permitido abrir nue-
vas vias de investigaciéon en multitud de &mbitos y sistemas industriales. En
el ambito de las maquinas eléctricas, una de las lineas de investigaciéon que
mas se ha visto relanzada ha sido el analisis térmico de maquinas eléctricas.

Conocer el comportamiento térmico en las maquinas eléctricas, indepen-
dientemente de la topologia, es un requisito fundamental en cualquier etapa
de diseno. La apariciéon de nuevas exigencias del mercado tales como la efi-
ciencia energética de productos y procesos involucrados con las maquinas
eléctricas requiere de un conocimiento muy profundo de dicho comporta-
miento térmico, que vendré determinado por el sistema de refrigeraciéon que
se emplee en cada maquina.

El objetivo de esta tesis ha sido obtener una serie de criterios de disefnio
para maquinas con refrigeracién abierta mediante el empleo de una herra-
mienta de calculo térmico. Dada las particularidades de estos sistemas de
refrigeracién y la ausencia de herramientas especificas para este proposito,
un segundo objetivo de esta tesis ha sido la generacién de dicha herramienta
de célculo, definiendo para ello una serie de metodologias de analisis térmico
que posteriormente han sido implementadas.

Se han definido dos metodologias de andlisis para las méaquinas con este
tipo de refrigeraciones. Por un lado se define la metodologia de célculo tér-
mico, consistente en la obtencién de temperaturas por medio de una red de
resistencias térmicas que definen el comportamiento térmico de la méaqui-
na. Por otro lado se define la metodologfa de cdlculo hidraulico, consistente
en una red de resistencias hidraulicas que definen el comportamiento de
los flujos del aire en el interior de la maquina, los cuales son criticos para
una buena estimacion de las temperaturas y los flujos de calor entre los
elementos de la méaquina.

Las metodologias definidas se han implementado en una herramienta de
célculo. Tras su implementacién se ha procedido a su validacién, empleando
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para ello datos experimentales y simulaciones de programas de dindmica de
fluidos computacional para el caso de una méquina auto-ventilada. Los re-
sultados obtenidos a través de esta herramienta han ofrecido una excelente
concordancia con respecto a los datos experimentales, sobre todo en los ele-
mentos mas dependientes de la temperatura en un disefio electromagnético.

Una vez cumplido el objetivo de generar una herramienta de analisis
térmico, se ha procedido a cumplir con el objetivo tltimo de la tesis: la ob-
tencion de criterios de diseno para maquinas con sistemas de refrigeracion
abierto. Los criterios obtenidos podran ser empleados en etapas tempra-
nas del disefio y el dimensionamiento de estos sistemas y resolver algunas
incertidumbres que el disehador pueda encontrar.
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CAPITULO 1

Introduccion

1.1. ANTECEDENTES

En la actualidad, la gran competitividad existente en los sectores indus-
triales hace necesaria la buisqueda de la mejora continua en los productos
y procesos, impulsando a una labor de desarrollo constante. Este desarrollo
continuo, asi como la aparicion de nuevos requisitos para los sistemas exis-
tentes, permiten la apertura de nuevas vias de investigacién en sistemas que
han persistido con longevidad en la industria.

Las maquinas eléctricas rotativas son elementos presentes desde hace
muchos anos en todo tipo de aplicaciones industriales, dada su versatilidad
y sus multiples topologias. Hoy en dia, y gracias a la introduccién de la
electréonica de potencia como elemento de control de maquinas eléctricas,
van surgiendo aplicaciones cada vez més novedosas que emplean maquinas
eléctricas, como el coche eléctrico o las energias renovables. Por ello, las
maquinas eléctricas rotativas gozan de un gran apogeo en el &mbito de la
investigacion.

Las exigencias de reduccion de dimensiones y de eficiencia energética
que existen en la actualidad también abren nuevas vias de investigacion, no
solo en el 4&mbito de la movilidad eléctrica y de la generaciéon edlica antes
mencionados, sino en la totalidad de aplicaciones para las maquinas eléc-
tricas. Estas exigencias, ademads, obligan a un disefio 6ptimo de maquinas
desde multitud de campos de actuacién, lo que implica un conocimiento
profundo del comportamiento térmico en las maquinas.

En las ltimas décadas, y gracias al auge de la informatica y a la intro-
duccién de sistemas de computaciéon de bajo coste en el ambito del diseno
de maquinas, se han desarrollado una serie de metodologfas y herramientas
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de calculo que facilitan la labor del disenador para conocer este compor-
tamiento térmico. Estas herramientas, sumadas a las exigencias actuales
mencionadas con anterioridad, han permitido que esta linea de investiga-
ciéon haya gozado de mucho interés en los dltimos anos.

Existen multitud de sistemas de refrigeracién para maquinas eléctricas
rotativas, siendo uno de ellos la refrigeracion en circuito abierto. En los
sistemas de refrigeraciéon abiertos, el aire exterior se hace circular por el
interior de la méaquina con el fin de intercambiar el calor con los distintos
elementos de la méaquina. La eleccién de un sistema de refrigeracién abierto
para refrigerar una maquina viene determinado por varios factores, entre
ellos, la sencillez del sistema de refrigeracién o un coste mas reducido frente
a soluciones cerradas.

La posibilidad de renovar el aire del interior de la maquina continuamen-
te hace que las maquinas con este tipo de refrigeracion abierta se presenten
en multitud de aplicaciones. Por ejemplo, la refrigeracién abierta permite
elevar las exigencias de la maquina a niveles mucho mayores que en otras
topologias de refrigeracion, elevando asi su densidad potencia por unidad de
volumen. Sin embargo, este movimiento del aire por el interior hace que el
comportamiento térmico de las mismas sea muy dificil de predecir con exac-
titud, convirtiéndose asi en una de los tipos de refrigeracién maés dificiles de
evaluar desde el punto de vista térmico.

Debido al interés que suscita el comportamiento térmico en este tipo de
sistemas, esta tesis se centra en el calculo térmico de méquinas eléctricas
con refrigeracién abierta, con el fin tultimo de establecer unos criterios de
diseno para maquinas eléctricas que empleen este tipo de refrigeracion.
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1.2. MARCO DE ACTUACION Y CONTRIBUCIO-
NES

El presente trabajo de investigacién se enmarca dentro de los estudios
sobre maquinas eléctricas rotativas que se llevan a cabo en el Grupo de
investigacion de Maquinas Eléctricas del area de Electronica del CEIT.

Las investigaciones relacionadas con méaquinas rotativas se vienen llevan-
do a cabo desde hace mas de 15 afios en el grupo de investigacion, donde se
han llevado a cabo multitud de trabajos relacionados con el diseno, cons-
truccién, control, caracterizaciéon y simulacién de maquinas de diferentes
topologias.

Esta tesis se centra en una nueva linea de investigacién en el grupo sobre
el calculo y andlisis térmico de las méquinas eléctricas, en concreto en el
estudio térmico de méquinas con sistemas de refrigeracién abiertos.

Durante el desarrollo de la tesis, se han realizado una serie de contribu-
ciones al estado del arte de la materia, las cuales se enumeran a continuacion.

La primera publicacion, con el titulo “Analysis of relevant aspects of
thermal and hydraulic modeling of electric machines. Application in an
Open Self Ventilated machine”, fue aceptada el 4 de octubre de 2014 en
la revista Applied Thermal Engineering. En ella se presentan algunas de
las averiguaciones hechas durante la realizacion de la tesis con respecto a
algunos parametros clave en el estudio de la maquina autoventilada.

» J.A. Malumbres, M. Satrustegui, I. Elosegui, J.C. Ramos and M.
Martinez-Iturralde, “Analysis of relevant aspects of thermal and hy-
draulic modeling of electric machines. Application in an Open Self
Ventilated machine,” Applied Thermal Engineering (2014).
doi: 10.1016/j.applthermaleng.2014.10.012
Indice de impacto 2013: 2,624
Q1 en categorfa “Engineering, Mechanical”

Una segunda publicacién, con el titulo “Coupled thermal and hydraulic
algebraic models for an Open Self Ventilated Induction Machine”, ha sido
enviada a la revista IET FElectric Power Applications y en este momen-
to se encuentra en proceso de aceptacién. En este articulo se presentan un
modelo hidriulico y un modelo térmico combinados, para predicciéon de tem-
peraturas y de flujos de aire en la maquina, cuyos resultados son validados
mediante datos experimentales.

s J.A. Malumbres, M. Satrustegui, I. Elosegui, and M. Martinez-Iturralde,
“Coupled thermal and hydraulic algebraic models for an Open Self
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Ventilated Induction Machine,” IET Electric Power Applications (2014),
en proceso de aceptacion.

Indice de impacto 2013: 1,307

Q2 en categoria “Engineering, electrical & electronic”

Se han realizado otras contribuciones fuera del marco de actuacién de
esta tesis, relacionadas con el anélisis y calculo térmico de maquinas linea-
les. En 2011 se realizaron dos publicaciones sobre modelado algebraico de
méquinas lineales para el congreso LDIA (The Eighth International Sympo-
sium on Linear Drives for Industry Applications), celebrado en Eindhoven
ese mismo ano, presentando un modelo térmico y uno electromagnético pa-
ra este tipo de méquinas. Posteriormente, en 2013, se combinaron ambos
modelos y, con nuevos resultados, se publicé un nuevo articulo en la revista
International Review of Electrical Engineering.

s J.A. Malumbres, J. Jiménez and M. Martinez-Iturralde. “Thermal
analysis of surface-mounted permanent-magnet linear motors using

a lumped parameter thermal model”. LDIA 2011 Conference Procee-
dings, FEindhoven, 2011.

v J. Jiménez, J.A. Malumbres and M. Martinez-Iturralde. “Analytical
computation of asymmetrical magnetic circuits of surface-mounted
permanent-magnet linear motors with distributed and concentrated
winding”. LDIA 2011 Conference Proceedings, Eindhoven, 2011.

= J. Jiménez, J.A. Malumbres, 1. Elosegui and M. Martinez-Tturralde.
“Coupled electromagnetic and thermal design of miniaturized perma-
nent magnet linear motors for sliding door applications”. IREE (Inter-
national Review of Electrical Engineering), Vol. 8, Issue 5, pp. 1416-
1426, 2013. SJR: 0,358
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1.3. OBJETIVOS DE LA TESIS

El objetivo de esta tesis es doble: por una parte, el desarrollo de una
metodologia para el céalculo algebraico térmico e hidraulico de maquinas
con refrigeraciéon en circuito abierto y, por otra, la definicién de una serie de
criterios de disenio para el dimensionamiento de un sistema de refrigeracion
de este tipo.

Ambos objetivos estan intimamente relacionados dado que la definicién
e implementaciéon de la metodologia definida proveera de una herramienta
capaz de obtener los criterios de diseno senalados.

Para alcanzar este doble objetivo se marcan una serie de objetivos par-
ciales, los cuales se enumeran a continuacién:

= Analisis de las herramientas actuales para el cdlculo térmico de propo-
sito general de maquinas eléctricas, asf como de los diferentes aspectos
a tener en cuenta a la hora de evaluar térmicamente una maquina.

= Desarrollo de una metodologia propia de diseno y célculo térmico
algebraico para una maquina eléctrica con refrigeracion abierta.

= Desarrollo de una metodologia propia de diseno y calculo hidraulico
algebraico de una maquina con refrigeracion abierta.

s Implementacion de las metodologias en una herramienta de cédlculo y
posterior validacion por medio de resultados experimentales.

La consecucién de estos objetivos parciales llevarad a la obtencién de
la herramienta de célculo térmico para méaquinas con refrigeracion abierta.
Estas metodologias algebraicas, gracias al reducido tiempo empleado para
su resolucién, tienen ademés posibilidades de integracion con metodologias
de disefio y calculo electromagnético, asi como capacidad de realizar anélisis
de sensibilidad sobre determinados parametros de diseno.

Una vez implementadas y validadas las metodologias de célculo, se po-
dran establecer una serie de criterios de diserio para maquinas con este tipo
de refrigeracion, cumpliendo asi los objetivos planteados.
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1.4. ESTRUCTURA DEL DOCUMENTO

La memoria de esta tesis esta estructurada de la siguiente manera.

Después de este capitulo introductorio, en el Capitulo 2 se desarrolla
el Estado del Arte de la tesis, donde se presentan las maquinas con ventila-
cién abierta y se realiza un anéalisis de las herramientas para el anélisis y el
calculo térmico existentes, mostrando los puntos fuertes y las debilidades de
estas herramientas. Ademaés, se concretaran los requisitos necesarios para
llevar a cabo un célculo térmico de manera correcta, y se introducirdn una
serie de conceptos tedricos que se consideran fundamentales para desarrollar
un calculo térmico adecuado.

En el Capitulo 3 se lleva a cabo el desarrollo de un circuito térmico
para una méquina con sistema de refrigeraciéon abierto, explicando en deta-
lle cada una de las partes.

En el Capitulo 4 se presenta la formulacion para el calculo de la con-
veccién en las distintas partes de una méaquina con refrigeraciéon abierta,
prestando especial atencidon a conveccién en las zonas con mayor influencia
en el comportamiento térmico de las partes criticas de la maquina.

En el Capitulo 5 se desarrolla un circuito hidraulico que servira para
la estimacién de las velocidades del aire en el interior de la méquina. La
correcta estimacion de estas velocidades permitira el calculo correcto de los
coeficientes de conveccién propuestos en el capitulo anterior.

En el Capitulo 6 se muestran los métodos de resolucién empleados pa-
ra el circuito térmico y el circuito hidraulico, asf como la implementacion
de las metodologias de manera combinada para generar una herramienta de
calculo térmico e hidraulico.

En el Capitulo 7 se valida la implementacién de los métodos de calculo
térmico e hidraulico presentados en los capitulos previos, empleando para
ello resultados experimentales de un prototipo. Tras la validacién se com-
paran los resultados de la herramienta de célculo térmico generada en esta
tesis con los resultados ofrecidos por otra herramienta de calculo térmico de
proposito general, con el fin de evaluar las diferencias entre ambas.
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En el Capitulo 8 se establecen una serie de criterios de disefio a través
de analisis de sensibilidad de algunos parametros. El propdsito de estos cri-
terios es ofrecer al disefiador unas pautas de dimensionamiento de sistemas
de refrigeraciéon de circuito abierto.

Finalmente, en el Capitulo 9 se muestran las conclusiones mas rele-
vantes de esta investigacién, asi como las aportaciones realizadas al estado
del arte en la materia. También se proponen algunas lineas de investigacion
futura que han ido apareciendo a lo largo de la realizacién de la tesis.

Como complemento al estudio, al final de la memoria se encuentran los
Anexos. En el Anexo A se obtendran las ecuaciones de calor en una pared
cilindrica, que como se verd mas adelante, es el componente genérico prin-
cipal para la construccién del circuito térmico. En el Anexo B se ofrecen
una serie de valores tipicos de propiedades termofisicas, empleadas para el
calculo térmico e hidraulico en esta tesis. Por ultimo, en el Anexo C se
muestran las publicaciones generadas durante la realizaciéon de esta tesis.



CAPITULO 2
Estado del arte

En este capitulo se realiza una revisién del estado del arte del analisis
térmico de maquinas. Esta revision se ha dividido en seis apartados para su
mejor seguimiento.

En el primer apartado se realiza una presentaciéon general de las maqui-
nas con refrigeraciéon abierta, asi como otros sistemas de refrigeracion para
los que el estudio que se lleva a cabo en la tesis podria ser aplicable. Tras
esto se introducen una serie de conceptos basicos de transferencia de calor,
con el propésito de facilitar la presentacion del estudio.

Después se analiza el cédlculo vy andlisis térmico de maquinas hasta la
actualidad, mencionando los diferentes métodos que los principales de esta
materia autores emplean para llevar a cabo estos analisis. También se mos-
traran algunos de los pardmetros méas importantes del calculo térmico y las
aproximaciones que llevan a cabo los distintos autores.

Igualmente se revisaran los métodos de calculo hidraulico de este tipo
de maquinas, los cuales seran necesarios para un correcto estudio térmico
en méaquinas con refrigeracién abierta. Por dltimo se introducirdn conceptos
relacionados con el cilculo de pérdidas en las méaquinas, puesto que son la
fuente de calor en las maquinas eléctricas.
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2.1. MAQUINAS CON REFRIGERACION ABIER-
TA

Las maquinas eléctricas con refrigeraciéon abierta se caracterizan por
emplear el aire del exterior para su enfriamiento. Generalmente este tipo
de refrigeracion se suele emplear en maquinas de tamano medio con una
alta densidad de potencia, y donde la instalacién de un intercambiador de
calor acoplado no es viable, y también se presenta en méaquinas de grandes
dimensiones, en algunos casos en combinaciéon con otros sistemas de refri-
geracion. En la Figura 2.1 se pueden ver dos ejemplos reales de aplicaciones
de maquinas con ventilacién abierta.

m;ummzll:ln "‘| =
A

e

Wt

(a) Maquina autoventilada para trac- (b) Generador eléctrico de la estacion
cion ferroviaria [Morel et al., 2003] hidroeléctrica de Point du Bois, Mani-
toba, Canada

Figura 2.1: Ejemplos de maquinas auto-ventiladas

La norma TEC60034-6 designa la refrigeracién de los motores eléctricos
tal y como se muestra en la Figura 2.2, siendo las maquinas con refrigeracion
abierta las correspondientes a las designaciones IC01 e I1C06.
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Ic 4 (A) 1 ) 6

Refrigeracidn internacional J

Disposicion del circuito
0: Libre circulacion (circuito abierto)
4: Refrigeracion de la superficie de la carcasa

Refrigerador principal
A por “aire” (omitido para
facilitar la designacion)
Método de movimiento del refrigerador principal
0: Libre conveccion

1: Autocirculacién

6: Componente independiente montado en el motor

Refrigerador secundario
A por “aire” (omitido para facilitar la designacion)
W por “water” (agua)

Método de movimiento del refrigerador secundario
0: Libre conveccion

1: Autocirculacién

6: Componente independiente montado en el motor

8: Desplazamiento relativo

Figura 2.2: Designacion de sistemas de refrigeracion segiin la norma
IEC 60034-6 [IEC 60034-6, 2010]

2.1.1. MAQUINAS CON REFRIGERACION DE TIPO IC01

Las maquinas con designacion IC01 se denominan Mdquinas auto-ventiladas
abiertas (también OSV por sus siglas en inglés, Open Self Ventilated), y la
caracteristica principal de estas maquinas es la refrigeracién a través de su
propio giro, en general por medio de uno o varios ventiladores acoplados al
eje que facilitan la libre circulacion del aire (Ver Figura 2.3a).

También se pueden dar casos, sobre todo en los motores asincronos, en
las que la circulacién de aire viene propiciada por el movimiento giratorio de
los tetones de equilibrado y de aletas, que actiian como si de un ventilador
se tratase (Ver Figura 2.3b).

Segun cual sea el sentido del aire se puede distinguir entre ventilacién
por aspiracion (el aire pasa por toda la maquina aspirado por el ventilador)
o ventilacion impelente (el aire entra por el lado del ventilador y luego es
impulsado por toda la maquina), como se muestra en la Figura 2.3c. De
estos dos tipos, el mas empleado es la ventilaciéon por aspiraciéon puesto que
el aire entra a la maquina frio, mientras que en las maquinas con ventilacién
impelente el aire se calienta a cuenta de las pérdidas en el ventilador. Segin
Kostenko [Kostenko y Piotrovski, 1973|, este calentamiento es del orden de
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3 — 7 °C y esto conduce a la necesidad de tener que aumentar el volumen
de aire que se inyecta.

(a) Ventiladores acopla- (b) Tetones en una maquina de induccion
dos a un eje

(c) Ventilacion por aspiracion (a) y ventilacion impelente (b) [Kostenko y Pio-
trovski, 1973]

Figura 2.3: Modos de refrigeracién de una maquina autoventilada

2.1.2. MAQUINAS CON REFRIGERACION DE TIPO IC06

La designacion IC06 se refiere a maquinas abiertas con un sistema in-
dependiente que provoca la impulsion del aire. Se denominan mdquinas con
ventilacion forzada. En la Figura 2.4 se muestra una méquina real, donde
se pueden observar la entrada y salida del aire para un montaje tipico de
una maquina con ventilador acoplado.

Este tipo de refrigeracion suele emplearse en maquinas donde un venti-
lador acoplado al eje no ofrece una solucién de refrigeracién adecuada. En
la mayoria de los casos en los que se escoge la ventilaciéon forzada es porque
la velocidad de giro del motor no genera un caudal de ventilacién que sea
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capaz de refrigerar la méquina, o porque el ciclo de operacion de la maquina
tiene periodos largos con velocidades bajas.

Entrada - fsEmin
(filtro)  gmiE i
Salida S
oy s e ==
—— .

Figura 2.4: Maquina con ventilacién forzada. Entrada y salida del
aire

2.1.3. APLICACIONES DE LAS MAQUINAS CON VENTILA-
CION ABIERTA

En general, los sistemas de refrigeraciéon de circuito abierto suelen es-
tar presentes en méaquinas que presentan al menos alguna de las siguientes
caracteristicas:

» Las condiciones ambientales no provocan degradacion en los elementos
interiores.

= Maquinas que no requiere de muchos elementos adicionales, con la
consiguiente reduccion de precio que conlleva. También en maquinas
donde el coste del mantenimiento en relacién a su tamano es menor,
por estar los elementos méas accesibles.

s Kl ruido acustico que genera el sistema de refrigeracién no es una
restriccion.

Las condiciones ambientales serd una de las caracteristicas mas determi-
nantes a la hora de seleccionar el sistema de refrigeracion. En las situaciones
donde se presente un alto riesgo de degradacién de los elementos interiores,
por ejemplo en maquinas con imanes que son muy susceptibles a la corro-
sién, no suele ser posible emplear sistemas de refrigeracion de este tipo, por
estar demasiado expuesto a la humedad del aire.
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En las maquinas donde esto sea un problema secundario, como en las
méquinas de induccién, la posibilidad de emplear una refrigeracion abierta
donde el aire de ventilacién se renueva constantemente conlleva una conse-
cuencia muy beneficiosa, y es el aumento de la densidad de potencia por
unidad de volumen. Una aplicacién tipica de maquinas que se caracterizan
por una gran densidad de potencia y que emplean sistemas de refrigera-
cion abierta son las maquinas de traccion ferroviaria. En las Figuras 2.5a
y 2.5b se muestran dos maquinas comerciales para tracciéon ferroviaria con

designaciones 1C01 e 1C06.

(a) Méaquina autoventilada (IC01) de (b) Maquina con ventilacién forza-
Siemens da (IC06) de Bombardier

Figura 2.5: Maquinas para traccion ferroviaria

Las maquinas de grandes dimensiones, como las empleadas en generacion
eléctrica o la minerfa, son un ejemplo de méquinas donde los costes rela-
tivos de mantenimiento son menores, pudiendo aplicar este mantenimiento
directamente. Por otro lado, y debido a su gran tamarno, estas maquinas
requieren de unos sistemas de refrigeracion muy complejos, v la ventilacién
abierta puede presentarse en combinacién con otros sistemas de refrigera-
ci6n secundarios (por ejemplo, conductores refrigerados por su interior con
agua u otro liquido refrigerante). En las Figuras 2.6a y 2.6b se pueden ver
dos ejemplos de méquinas de grandes dimensiones que emplean refrigeracion
abierta.

El ruido actstico producido por los sistemas de ventilaciéon podra presen-
tar problemas y deberd ser tratado con cautela en funcién de la aplicacién
de la maquina, pudiendo ser decisivo para el empleo de méquinas cerradas
o abiertas. De los ejemplos anteriormente presentados, en el caso de las mé-
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(a) Montaje de una maquina (b) Generador de la Presa de las tres gargantas,
con ventilacion abierta China

Figura 2.6: Maquinas con refrigeracion abierta de grandes dimen-
siones

quinas de traccion ferroviaria de las Figuras 2.5a y 2.5b el ruido podria ser
una restricciéon por tratarse de una aplicacién donde el ruido puede ser un
limitante. En el caso del gran generador hidroeléctrico de la Figura 2.6b,
este ruido no seria una restriccién, por estar el generador en una instalacion
independiente, y donde la presencia de personas esté restringida a personal
preparado para los niveles de ruido que se puedan generar.

2.1.4. OTROS SISTEMAS DE REFRIGERACION

Aunque la tesis estd centrada en los sistemas de refrigeraciéon abiertos,
muchas de las consideraciones que se realizaran a lo largo de esta tesis pue-
den ser aplicadas en sistemas de refrigeracion cerrados, puesto que muchas
consideraciones se haran empleando conceptos béasicos de transferencia de
calor, sin importar las dimensiones o el fluido refrigerante empleado.

En general, se podran estudiar de manera analoga sistemas que tengan
un circuito de refrigeracion interno, aunque se deberan estudiar cada sistema
de manera independiente.

Un ejemplo de esto serian las maquinas con doble circuito de refrigera-
cion, uno cerrado y uno abierto, a modo de intercambiador de calor. En la
Figura 2.7 se ilustra el funcionamiento de una méquina de estas caracteris-
ticas
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Circuito exterior Circuito interior

Figura 2.7: Esquema de la refrigeracion de una maquina con doble
circuito de aire

También se podran estudiar maquinas que empleen otros fluidos refrige-
rantes. Por ejemplo, He realiza un estudio térmico similar en [He et al., 2013]
para una maquina en el interior de un compresor, la cual esta refrigerada
con aceite (Figura 2.8).
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Figura 2.8: Maquina en un compresor refrigerada por aceite [He
et al., 2013]

2.2. CONCEPTOS BASICOS DE TRANSFEREN-
CIA DE CALOR

En este apartado se introducen algunos conceptos fundamentales de la
transferencia de calor de manera muy breve. Dado que se trata de una
materia clisica de la ingenierfa industrial, no se profundizara en este tema,
puesto que existe multitud de informacién disponible y actualizada en la
literatura clasica de este campo [Incropera et al., 2011; Holman, 2010].

2.2.1. TEORIA DE LA TRANSFERENCIA DE CALOR. ECUA-
CIONES PARA LA TRANSFERENCIA DE CALOR.

La transferencia de calor se define como el transito de energia debido a
una diferencia espacial de temperaturas. Sea en el mismo medio o en dos
distintos, siempre que haya una diferencia de temperaturas existira trans-
ferencia de calor.

Existen tres modos de transferencia de calor, conocidos como conduc-
cion, conveccion y radiacion (Ver Figura 2.9). La conduccién existe en un
medio sélido, siempre que exista un gradiente de temperaturas en el mis-
mo. La conveccion se refiere a la transferencia de calor existente entre una
superficie y un fluido en movimiento que estédn a diferentes temperaturas.
La radiacién térmica se entiende como la transferencia de energia entre dos
superficies en forma de ondas electromagnéticas. Este modo de transmision
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de calor se da entre dos superficies a pesar de que entre ambas no haya
ningtn medio fisico.

Conduccidn a traves de un sélido Conveccion de una superficie Intercambio de calor por
o de un fluido estacionario a un fluido en movimiento radiacion entre dos superficies
T, > T. T.>T, »
T, 1 2 T, s Superficie, 7',

Fluido en movimiento, 7

— \\\‘ Superfice, 7°,
I\t

" E— q q

q
> "
e r T, q; —

Figura 2.9: Modos de transferencia de calor [Incropera et al., 2011]

Para cada método de transferencia existe una ecuacién que cuantifica la
cantidad de energia transferida entre dos puntos por unidad de tiempo.

2.2.1.1. Conduccién

Para la transferencia de calor por conduccién la ecuacién es conocida
como Ley de Fourier. Para una pared unidimensional plana con una distri-
bucion de temperaturas T'(x) a través de esta pared, la ecuacion se expresa
como:

dT

Siendo ¢ el flujo de calor en la direccion x [W], A el area transversal de
la pared y A un pardmetro caracteristico del material, conocido como con-
ductividad térmica |W/(m -K)|. El signo negativo es consecuencia del hecho
de que el calor se transfiere en la direccién de la disminucion de tempera-
tura, es decir, que se transfiere del lado caliente al frio. La conductividad
térmica del material podra ser diferente segiin la direcciéon del flujo de calor
en materiales anisotrépicos, en los que las propiedades del material pueden
cambiar segin la direccién en la que son examinadas.

En condiciones estacionarias, cuando la distribuciéon de temperaturas es
lineal, el gradiente de temperaturas entre los lados de una pared puede ser
expresado como:

drr - T -1

—="7 (2.2)
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Con temperaturas 17 y 15 las temperaturas de las superficies de pared, y
con 11 > T5. El flujo unidimensional de calor serd por lo tanto:
T — 1T, AT

qw:)\x.A.iL :)\x.A.T (2.3)

Con A; la conductividad térmica del material en la direccién z.
2.2.1.2. Conveccion

Para la transferencia de calor por conveccién, la ecuacion que rige este
modo de transferencia, conocida como Ley de enfriamiento de Newton, es
de la forma

Geonv = A+ heony - (Ts - Too) (24)

Donde el flujo de calor por conveccion geony €s proporcional a la dife-
rencia entre la temperatura de la superficie T y la temperatura del fluido
Two. El parametro h es conocido como el coeficiente de transferencia de ca-
lor por conveccion o simplemente coeficiente de conveccion, con unidades
del sistema internacional [W/(m?K)], y A es el area de la superficie don-
de se produce la conveccién. El coeficiente de conveccion depende de las
condiciones de la frontera de transferencia de calor, que varian debido a
la geometria, la naturaleza del movimiento del fluido y las propiedades del
mismo.

2.2.1.3. Radiacion

La radiacién es un fenémeno energético que se da en cualquier mate-
rial por el hecho de estar a una temperatura. La superficie del material
emite calor en forma de radiacién, que es transportado a través de ondas
electromagnéticas.

La ecuacion que rige la transferencia de calor por radiacién de una su-
perficie es de la siguiente forma:

q,.ad:A~6-a-(Tf—T4 ) (2.5)

alr

Siendo A el 4rea de la superficie radiactiva, € la emisividad del material,
o la constante de Stefan-Boltzmann (o = 5,67 - 1078 [W/(m?. K%)]), T§ la
temperatura de la superficie y Ty, la temperatura del entorno.

Se puede modelar la transferencia de calor por radiaciéon de manera simi-
lar al de conducciéon con un parametro denominado coeficiente de radiacion,
h,, tal que

Qrad = A- hT : (TS - Talr) (26)
h'r‘ =€- O'(Ts + Talr) : (Ts2 + T(%lr)
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2.2.2. RESISTENCIAS TERMICAS

De la ultima expresion de la Ley de Fourier de conduccion (ecuacion
(2.3)) se puede extraer un concepto muy importante, que es el de resistencia
térmica. Llevando a cabo una analogia entre el flujo de calor y la corriente
eléctrica, y entre la diferencia de potencial y la diferencia de temperaturas,
se puede asociar una resistencia térmica a la transferencia de calor como
una resistencia eléctrica se asocia a la conduccién de la electricidad.

De la ecuacion (2.3) se puede definir la resistencia de conduccion para
una pared plana como

AT L
Rt,cond,pp = QT = A, - A (28)

Siendo L el grosor de la pared plana, A el area de la pared y A, la conducti-
vidad térmica del material de la pared en la direccién en la que se produce
la transferencia de calor.

La resistencia térmica para una pared cilindrica se puede calcular tam-

bién de la siguiente manera:
Text
In
Tint

2.7 leir - Ar

Rt,condmc = (29)
Siendo 7re¢xt v Tine el radio exterior e interior del cilindro respectivamente,
y Ll su longitud y A, la conductividad térmica del material en direccién
radial.

Analogamente, de las ecuaciones 2.4 y 2.6 se pueden asociar sendas
resistencias térmicas a los efectos de conveccién y radiacion de la siguiente
manera:

conv = 2.1
Rigom = (210)

Rirad = —— (2.11)

La resolucién de problemas de transferencia de calor por medio de resis-
tencias térmicas es muy comun y permite resolver problemas muy complejos
de manera relativamente sencilla.

2.2.3. CAPACIDADES TERMICAS

Para problemas de transferencia de calor variables en el tiempo, se puede
introducir, de manera analoga a la resistencia térmica, el concepto de capa-
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cidad térmica. La capacidad térmica, C' viene determinada por la siguiente
expresion |Incropera et al., 2011]:

C=p-c,-V (2.12)

Donde p es la densidad del material, ¢, es su calor especifico y V es
el volumen del mismo. Con este elemento se tiene, por tanto, un método
igualmente sencillo para resolver problemas donde el tiempo es una variable.

2.3. CALCULO TERMICO DE MAQUINAS ELEC-
TRICAS

Prever el estado térmico de una maquina, independientemente de su to-
pologia y de su sistema de refrigeracién, siempre ha sido importante, dado
que la temperatura de ciertas partes de la maquina permite su caracteriza-
cién de manera adecuada.

En las dltimas décadas, el célculo térmico ha pasado a un primer plano,
no sé6lo de méaquinas eléctricas sino también en la electrénica de potencia y
el control relacionados con estas, puesto que la introduccién de ordenadores
de bajo coste en la industria han permitido realizar calculos muy avanzados
que no hubiesen sido posibles de no ser por la rapidez computacional.

En este apartado se presenta el estado actual del calculo térmico de las
méquinas eléctricas, centrandose en los modelos algebraicos.

2.3.1. METODOS DE ESTUDIO TERMICO DE MAQUINAS
ELECTRICAS

En el estado del arte de la materia realizado por Boglietti [Boglietti
et al., 2009b], los métodos de estudio térmico para maquinas eléctricas se
dividen en dos grandes grupos: anélisis por medio de métodos algebriicos
y analisis por medio de métodos niimericos.

Los métodos algebraicos consisten principalmente en redes de resisten-
cias térmicas, y tienen la ventaja de ser muy rapidos de resolver. Por contra,
desarrollar una red de resistencias de este tipo requiere un largo tiempo de
preparacion para definir correctamente todos los flujos de calor en la méa-
quina.

En cuanto a los métodos numéricos, bien se trate de software de ele-
mentos finitos (FEA, por sus siglas en inglés, Finite Element Analysis),
bien de software de dinamica de fluidos computacional (CFD, por sus siglas
en inglés, Computational Fluid Dynamics), permiten modelar cualquier geo-
metria y dispositivo, obteniendo unos resultados extremadamente precisos.
Sin embargo, el tiempo requerido para configurar, modelar y simular cada
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sistema es muy alto, haciendo que este método sea ineficaz en determinadas
etapas.
A continuacién se analiza cada uno de los grupos.

2.3.2. METODOS ALGEBRAICOS DE RESISTENCIAS TER-
MICAS

Los métodos algebraicos de resistencias son uno de los métodos clasicos
de anélisis térmico para practicamente todo tipo de sistemas. Por medio
de resistencias térmicas como las definidas en el apartado 2.2, se pueden
evaluar las interacciones térmicas entre distintos elementos, dividiendo los
elementos en volimenes de control independientes para poder definir re-
sistencias térmicas en cada uno de ellos, y representado las temperaturas
de los elementos por medio de nodos. Su resolucién es igual que la de un
circuito eléctrico, a traves de la analogia que se presenta en la Tabla 2.1.

Magnitud eléctrica ‘ Magnitud térmica
Diferencia de potencial (AV [V]) | Diferencia de temperaturas (AT [K])
Corriente (I [A]) Flujo de calor (Q [W])
Resistencia eléctrica (R [€]) Resistencia térmica (R [K/W])

Tabla 2.1: Analogia entre los sistemas eléctricos y térmicos

En general, este ha sido el método empleado en el pasado a la hora
de disefiar méaquinas en los tratados clasicos de dimensionamiento y célcu-
lo de maquinas, aunque con redes de temperatura muy sencillas, que solo
tienen en cuenta un calentamiento generalizado de toda la maquina. Estos
métodos, a pesar de ser clasicos, se siguen usando todavia en multitud de
aplicaciones, como en los casos presentados en [Valenzuela et al., 2002; Va-
lenzuela y Reyes, 2010]. En la Figura 2.10 se presenta un ejemplo de este
tipo, con una red de resistencias muy simple.

Gracias al uso generalizado de ordenadores, se han ido introduciendo
redes de resistencias mas complejas, como la que se muestra en la Figura
2.11. Uno de los articulos de referencia en este aspecto, que introduce por
primera vez el célculo de redes de resistencias complejas por medio de or-
denadores, es el publicado por Mellor [Mellor et al., 1991|. Este trabajo ha
sido, y sigue siendo, un modelo de referencia para los investigadores de este
campo.

En la actualidad estas redes de resistencias térmicas complejas son uno
de los métodos preferidos por los investigadores para el estudio térmico de
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Figura 2.10: Ejemplo de circuito térmico simple [Valenzuela y Re-
yes, 2010]

ambient

Figura 2.11: Ejemplos de circuito térmico avanzado [Mellor et al.,
1991].
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méaquinas de cualquier topologia. Ademés, la aparicion del software de refe-
rencia Motor-CAD [Motor-CAD, 2014|, empleado para el estudio de maqui-
nas de diversas topologias, ha facilitado la investigaciéon y el andlisis gracias
a una parametrizacion muy completa, permitiendo definir parametros como
los contactos entre distintos materiales, el tipo de carcasa, la utilizacién de
varios materiales en una misma zona, y otros parametros que se trataran a
lo largo de la tesis. En la Figura 2.12 se puede apreciar la complejidad de
una red de resistencias térmicas como las que suele calcular este programa.

Steady-State

0041 +0,0

< whac [ [
1E9 +1,18 E 101.0C 127 400C 127 104,2C 127 1E9.

Figura 2.12: Circuito térmico obtenido en MotorCAD para una
maquina con refrigeracion natural [Motor-CAD, 2014]

La constante evoluciéon del programa, asi como multitud de estudios
cientificos que a lo largo de los atfios han empleado este programa con resul-
tados satisfactorios [Staton et al., 2012; Staton et al., 2010; Boglietti et al.,
2009b], avalan su calidad y establecen este software como referencia para
muchos de los asuntos que se tratarin en esta tesis.

2.3.2.1. Variaciones en los modelos de resistencias térmicas

A pesar de que en el Capitulo 3 se tratara el modelado térmico de una
méaquina eléctrica en profundidad, se introduce brevemente en qué consiste
este modelado, con el fin de presentar las diferentes aproximaciones que han
realizado diversos autores.

Para obtener una red de resistencias térmicas con el suficiente detalle
como las presentadas en el apartado anterior, la opcién predeterminada por
la practica totalidad de autores es la de modelar la méquina como si de
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una serie de elementos cilindricos concéntricos se tratase (Ver Figura 2.13).
Estos cilindros huecos (o secciones de cilindros) estan en contactos unos con
otros o en contacto con un fluido, generalmente aire. Definiendo la geometria
y el material de los elementos, asi como las interacciones entre ellos o con
el fluido, se puede modelar el comportamiento térmico de la maquina con
un minimo error.

Figura 2.13: Esquema de la geometria basica de una maquina por
medio de cilindros

En general, se suelen realizar las siguientes hipotesis para definir el com-
portamiento térmico de unaelemento de este tipo [Roberts, 1986]:

s Los flujos de calor en direcciones axial, radial y circunferencial son
independientes unos de otros.

s El flujo de calor en direcciéon circunferencial es despreciable. Se mode-
lard por lo tanto iinicamente el flujo en direccién radial y en direccién
axial.

= Una sola temperatura definird el comportamiento térmico de todo el
elemento.

= La generacién de pérdidas y el almacenamiento de calor se distribuyen
de manera equitativa por todo el elemento.
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A la hora de aproximar el comportamiento fisico en el interior del ele-
mento cilindrico, se han encontrado las siguientes variaciones:

» En MotorCAD [Motor-CAD, 2014] se emplean las féormulas para pa-
redes cilindricas mostradas en el apartado 2.2. Se asume que la tem-
peratura media del elemento es la temperatura de la circunferencia
media. Esta es la aproximacién mas sencilla que se puede realizar, y
la que menos complejidad afiade al sistema (Ver Figura 2.14).

Tm= (rm +rout)/2
_InG, /73,)
' 2mLa
Rz — ln(rout/rm)
2:m-L-A

Figura 2.14: Modelo de MotorCAD [Motor-CAD, 2014]

» Roberts [Roberts, 1986], y posteriormente Mellor [Mellor et al., 1991],
resuelven la ecuacién de calor en una pared cilindrica con unas condi-
ciones de contorno, y se asume el modelo en “T” propuesto por Perez
y Kassakian |Perez y Kassakian, 1979] para tener en cuenta la varia-
ci6én interna de calor en el elemento debido a la generaciéon de calor.
Las generacion de pérdidas serd la que corresponde a cada elemento.
El modelo queda simplificado, asumiendo un modelo simétrico, a 4
resistencias térmicas, como se muestra en la Figura 2.15

» Bousbaine [Bousbaine, 1999] emplea el mismo modelo en “T”; sin em-
bargo, se propone una mejora de la distribucién de las pérdidas, te-
niendo en cuenta la geometria de los elementos.

» Gerling [Gerling y Dajaku, 2005] presenta un elemento térmico sen-
cillo de dos resistencias para cada direccién de flujo, empleando las
férmulas de paredes presentadas en el apartado 2.2 en lugar del mo-
delo en T, pero que también tiene en cuenta las variaciones internas
por medio de unos factores de compensacién en cada resistencia. En
la Figura 2.16 se muestra el componente genérico para una direccién
de flujo de calor.
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Figura 2.15: Modelo en “T”[Mellor et al., 1991]
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Figura 2.16: Modelo de Gerling [Gerling y Dajaku, 2005] con com-
pensacién de resistencias térmicas
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Como se ve reflejado en [Boglietti et al., 2009b], el modelo de Mellor ha
sido el mas empleado en posteriores investigaciones. Se elige por tanto este
como base para el estudio, y se realizan nuevas hipétesis dando lugar a un
modelo diferente, que se presenta en el Capitulo 3.

2.3.2.2. Aplicacién de las redes de resistencias térmicas

Dada la versatilidad de las redes de resistencias térmicas, existen mul-
titud de referencias en donde las redes de resistencias juegan un papel fun-
damental, en todo tipo de topologias y aplicaciones. Una de las principales
aplicaciones de las redes de resistencias es el analisis térmico en las etapas
de disefio. La parametrizaciéon que se permite en estos modelos les hace
candidatos ideales para el estudio de méaquinas a partir de una geometria
basica, y para practicamente todo el espectro de topologias de maquinas. A
continuacién se enumeran algunas de las investigaciones més significativas
que utilizan redes de resistencias y las aplicaciones especificas en las que
se emplean, con el fin de ofrecer un espectro amplio de las posibilidades de
estos modelos.

Varios autores como Mellor, Bousbaine y Boglietti [Mellor et al., 1991;
Bousbaine, 1999; Boglietti et al., 2005] entre otros, presentan modelos para
méquinas de induccién. Una de las primeras aplicaciones que se pueden
encontrar de los modelos de resistencias se muestra en [Roberts, 1986/, que
emplea el mismo modelo que [Mellor et al., 1991| para implementarlo en
un micro-controlador, con propésitos de control térmico de méquinas. En
[Boglietti et al., 2005], un modelo realizado con MotorCAD es empleado
para determinar los parametros mas criticos a la hora de diseiar un motor.

También hay modelos para maquinas de imanes. Se pueden encontrar
modelos para méquinas con imanes superficiales en [Ding et al., 2010; Do-
rrell, 2008], asi como para maquinas con imanes enterrados en [El-Refaie
et al., 2004]. En [Ding et al., 2010] se emplea un modelo simplificado de
resistencias pero con bastante detalle en la zona de los imanes superficia-
les, con el fin de validar un modelo de pérdidas por corrientes pardsitas
en los mismos. En [Dorrell, 2008], un modelo realizado con MotorCAD se
emplea en combinacién con el software de disefio electromagnético SPEED
[SPEED, 2014], con el fin de obtener una metodologia de disefio combinada
para optimizar las caracteristicas de la maquina. El modelo presentado en
[El-Refaie et al., 2004] se caracteriza por tener una especial discretizacion
de los imanes enterrados en sub-voltmenes radiales. Este modelo se plan-
tea para el diseno de maquinas combinado con una metodologia de diseno
electro magnético que emplea las técnicas estadisticas de Montecarlo.
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Desde el punto de vista de la carcasa y del método de refrigeracién, tam-
bién se pueden destacar algunos modelos encontrados. En [Kral et al., 2008,
se muestra el modelo de una maquina de induccién cerrada con refrigeracion
con camisa de agua. Este modelo se caracteriza por estar implementado en
Modelica [Modelica Association, 2014|, un software de simulacién multifi-
sica que emplea métodos de resolucién basados en sistemas de ecuaciones
diferenciales algebraicas. En [Boglietti et al., 2009b| se trata el asunto de
la resolucién de estos sistemas asf como de su inestabilidad numérica, men-
cionando otras alternativas similares a Modelica que han empleado otros
autores, por ejemplo Portunus [Magsoft Portunus, 2014].

En [Staton y So, 1998] se desarrolla un modelo con MotorCAD para
una méquina de imanes superficiales con refrigeracién natural, para la que
se requiere un re-disefio desde el punto de vista térmico. En este trabajo
de investigacion se ponen a prueba una serie de topologias de carcasas con
diferentes orientaciones de aletas, con el fin de determinar la mejor solucién.

Aunque en los dos ultimos modelos la carcasa y el método de refrigera-
cion ha jugado un papel fundamental en el circuito térmico, en general se
suele estudiar de manera independiente y se introducen en el sistema una
serie de parametros y convecciones calculadas externamente. Este tema se
tratard en el apartado 2.4.3.

Aunque los articulos mostrados representan una pequena muestra de la
gran cantidad de articulos y de modelos existentes en la bibliografia, no se
ha encontrado modelos térmicos especificos para maquinas con refrigeracion
abierta y se deberd definir un modelo especifico con el fin de llevar a cabo
el estudio de esta tesis.

2.3.3. METODOS DE ESTUDIO NUMERICOS

Los métodos de estudio térmico por medio de software de calculo nu-
mérico son la otra opcién existente cuando se quiere analizar el problema
térmico en las maquinas eléctricas. Los programas de cdlculo numérico no
suelen tener un propoésito concreto y permiten evaluar cualquier sistema y
geometria, imponiendo una serie de condiciones para el estudio. La precisién
obtenida con estos métodos de andlisis es muy alta.

Este tipo de analisis térmico se clasifica en [Boglietti et al., 2009b] en
funcién del software empleado. Existen dos tipos de software, y por lo tanto
dos categorias: Programas de calculo por elementos finitos (FEA, por sus si-
glas en inglés, Finite Element Analysis) y programas de célculo de Dinamica
de Fluidos Computacional (CFD, por sus siglas en inglés, Computational
Fluid Dynamics). Como con los métodos de estudio numéricos, en [Boglietti
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et al., 2009b| se recoge informacion extensa sobre estos dos tipos de progra-
mas.

2.3.3.1. Meétodos de elementos finitos

En general, las herramientas de elementos finitos (FEA) orientadas al
andlisis térmico sirven para conocer la distribucién de temperaturas con
muchisimo detalle dentro de un sistema. Sin embargo, y como se verd mas
adelante, es igualmente necesario el conocimiento de pardmetros como la
conveccién en las superficies o el contacto entre distintos materiales, como
en el caso de los métodos algebraicos.

Debido a este ultimo hecho, los estudios encontrados que emplean pro-
gramas de elementos finitos suelen tratar casos con geometrias muy especia-
les o sucesos muy especificos que tienen repercusiones a nivel térmico. Por
ejemplo, en el estudio de Xie [Xie y Wang, 2014] se emplea un programa de
este tipo para analizar una méquina de induccién con fallos en sus barras
(Ver Figura 2.17).
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Figura 2.17: Analisis térmico por FEA para obtener la temperatura
del rotor de una maquina asincrona [Xie y Wang, 2014]

En cuanto al software disponible para este tipo de analisis, existen mul-
titud de opciones disponibles. En [Xie y Wang, 2014| se emplea Ansys Mul-
tiphysics [Ansys Multiphysics, 2014], aunque otras opciones muy extendidas
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son Abaqus [Simulia Abaqus, 2014] o COMSOL Multiphysics [COMSOL
Multiphysics, 2014].

2.3.3.2. Métodos de dinamica de fluidos computacional

Aunque los programas de dindmica de fluidos computacional (CED)
suelen ser empleados para estudiar el comportamiento del aire en un sistema,
y como se verd més adelante su uso para el estudio de maquinas eléctricas
suele estar orientado a temas de ventilacién o el calculo de conveccién en
distintas partes de la maquina, también es posible emplear estos programas
para el estudio térmico en combinacién con la ventilacién, como se muestra
en la Figura 2.18.
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Figura 2.18: Ejemplo de estudio térmico de una mdaquina cerrada

con ventilador externo. En la izquierda se muestran
los vectores de velocidad del aire, y en la derecha los
contornos de los coeficientes de conveccién superficia-
les [Boglietti et al., 2009b]

Los programas de CFD resuelven las ecuaciones de Navier-Stokes dis-
cretizadas de diferentes formas. En esta discretizacién se tomaran una serie
de aproximaciones para los regimenes turbulentos, que luego deberan ser
tenidas en cuenta por medio de los modelos de turbulencia. Dado que exis-
ten multitud de modelos de turbulencia, cada uno con sus particularidades,
se pueden obtener resultados muy diferentes si se emplea una u otra combi-
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nacién de ecuaciones discretizadas y modelo de turbulencia, siendo muchas
veces esta eleccién incorrecta. Por lo tanto, es necesario tener una buena for-
macion en el uso de estos programas con el fin de evitar problemas asociados
a una resoluciéon incorrecta.

Como en el caso de programas de elementos finitos, existen multitud de
programas para el calculo de dinamica de fluidos computacional, siendo uno
de los més empleados Ansys Fluent [Ansys Fluent, 2014].

2.3.4. COMPARATIVA ENTRE LOS METODOS

En la Tabla 2.2 se muestran algunas de las caracteristicas generales mas
reseniables de los métodos examinados en los apartados anteriores. Las ca-
racteristicas que se evaluan son el tiempo de preparacién de un modelo y
el tiempo computacional empleado en su resoluciéon, el grado de precision
obtenido, la reutilizacién en otros disenos, la posibilidad de estudiar ca-
sos especiales (por ejemplo, maquinas con fallos), la necesidad de estudiar
la convecciéon de manera independiente, la combinacién con otros modelos
fisicos y la posibilidad de realizar andlisis en distintos pardmetros.

Como se muestra en esta tabla, las caracteristicas positivas de los mode-
los algebraicos los hacen candidatos ideales para obtener criterios de diseno,
sobre todo las relativas al tiempo de resolucién y a la adaptabilidad a otras
geometrias. Esto no implica que se deban descartar las otras formas de es-
tudio, pero queda patente que su uso es desaconsejable para este propoésito.

2.4. PARAMETROS DEL CALCULO TERMICO

En el apartado anterior, se ha mencionado que el calculo térmico, bien
sea por medio de redes de resistencias, bien empleando programas de FEA,
requiere de unos parametros para el calculo. En este apartado se presentan
algunos de los parametros necesarios para un correcto célculo y anélisis
térmico.

2.4.1. PARAMETROS RELACIONADOS CON LA CONDUC-
CION EN EL INTERIOR DE LA MAQUINA.

Existen una serie de parametros relacionados con la conduccién en di-
versas partes de la maquina que se consideran relevantes para un estudio
térmico de las dimensiones que se pretende en esta tesis. En [Staton et al.,
2005], Staton enumera muchos de estos parametros y ofrece soluciones para
poder calcular la mayoria de ellos.
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Parédmetros del cilculo térmico

0o1ULI9Y SISI[RUR 9P SOpPOIPUI SO op eArgereduio)) :g'g ©[qeL

*SOT[@ SOPO] Ud 9juaserd eoI)sIal0eIRD BUN $9 ou o1ad ‘odrrjouwrered sisifeue un usyirad sewrerdoid soun3[y ,,
‘SOPR[EPOW SaUSWIN[OA SO 9P UQIDRZIJSIISIP B[ 9P UQIDUNJ UL eLIRA UQIsIdaxd e
*19U91qO 9989P oS onb uoisaid ap opeid [op uoUN] UL BIIRA UQMRINdWO0d op odwarl [

"AVDI0I0 owod 0oyadse aremigos un op ouodsip os Is ofeq Anw Ios epend ugezIPpoW ©[ Us opedjdwo odwery [

A NV » ootrpurered sspUY

0T - T 0UoT - (I oprdey - (e SODISIJ SO[OPOUL SOIJ0 U0 UQIIRUIUIO )

X s 2 9jusIpuadapul SOUOIIIGAUOD OP OIPN)SH

2 2 2 sorerodse sosed 9p OIpNISH

X X 2 SOUasTp s0130 ered OpI[RA

oIe AnJy oe Ay mOHV-OIPOIN uotsaId op Oper)
((seIp-seiot]) ogfe AnjN | (serp-seroy) ojpe Anjy Amowmzw@mv oleq Anyy uoneindurod op odual],
 Oyy-OIpay  o)y-oIpapy ofeg-oy ugroeredord op odwory,
aJin Vi SeOIULID) SRIDUAISISOY BOI}SLIOYORIR))



34 CAPITULO 2. Estado del arte

2.4.1.1. Conductividad térmica de los materiales

La conductividad térmica es el principal parametro a la hora de calcular
la resistencia de conduccién de un elemento, puesto que es una propiedad
termofisica del material (Ver apartado2.2). En la literatura relacionada con
la transferencia de calor [Incropera et al., 2011; Holman, 2010] se pueden
encontrar valores tipicos para multitud de materiales.

La conductividad térmica serd estudiada méas en profundidad en el desa-
rrollo de esta tesis, para aquellos elementos en los que el problema no pue-
de ser resuelto empleando las conductividades tipicas. En concreto, en el
apartado 3.2.3.1 se estudiaran en profundidad los paquetes magnéticos y la
forma de modelar térmicamente la conduccién en estos elementos. Por otro
lado, en el apartado 3.2.5.1 se analizarédn los parametros de la conducciéon
involucrados en el devanado de los estatores.

2.4.1.2. Contacto entre superficies

Algunos autores identifican el contacto entre dos superficies como un
parametro a tener en cuenta, sobre todo en el intercambio de calor entre
estator y carcasa.

Mellor realiza en [Mellor et al., 1991] un analisis de sensibilidad del
contacto estator-carcasa y compara sus resultados con datos experimentales.
Aunque destaca su importancia y recomienda su inclusién en el modelado
de maquinas, concluye que este parametro no es importante si la presion
que se ejerce en esta superficie es lo suficientemente grande.

Staton y MotorCAD [Staton et al., 2005; Motor-CAD, 2014] incluyen
estos contactos en los modelos por medio de una interferencia entre los
materiales, y clasifican este pardmetro en funcién de la calidad del contacto,
que varia desde contacto perfecto a contacto malo. Por otro lado, Boglietti
en [Boglietti et al., 2008] analiza este parametro en varios motores de la
misma manera, y ofrece unos resultados similares.

El contacto entre estator y carcasa es uno de los objetos de estudio
en esta tesis, debido a la importancia relativa que tiene. En el apartado
3.2.8.1 se analizara la implementacién de este pardmetro. Por otro lado, en
el Capitulo 8 el pardmetro se sometera a un anélisis de sensibilidad para
establecer un criterio de disefio.

2.4.2. PARAMETROS RELACIONADOS CON LA CONVEC-
CION

La conveccion en las superficies es uno de los aspectos clave en cualquier
estudio térmico, y se pueden encontrar multitud de referencias sobre estos
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temas, para todo tipo de topologias. En [Boglietti et al., 2009b| se mencionan
una serie de estudios de relevancia para varios casos distintos.

La conveccion en méaquinas eléctricas se suele considerar mediante for-
mulas semi-empiricas de la forma:

h=k (1+k2-vk3) (2.13)

Donde v es la velocidad del aire que circula en los finales de maquina y
los coeficientes ki, ko v k3 son los coeficientes de ajuste de la curva. Estos
ultimos deben ser obtenidos experimentalmente [Staton et al., 2005].

En la bibliografia se pueden encontrar un buen ntmero de coeficientes
de ajuste para maquinas cerradas, como los encontrados en [Staton et al.,
2005; Staton y Cavagnino, 2008; Boglietti et al., 2009a|. Sin embargo, como
se apunta en [Boglietti et al., 2009a], las maquinas con refrigeracion abierta
requieren de un estudio mas profundo y las formulaciéon empleada para
méquinas con sistemas de refrigeracion cerrados puede no ser vélida. Estas
afirmaciones fuerzan la necesidad de un estudio completo de la conveccién
en esta tesis.

Dada la complejidad de la conveccién en las maquinas eléctricas, en el
Capitulo 4 se tratara en profundidad en este tema, y se analizaran los traba-
jos previos més relevantes en este aspecto. El lector de esta memoria puede
referirse a los diferentes apartados de ese capitulo, donde se pondrén en el
contexto de una méquina con refrigeracién abierta muchos de estos estu-
dios, y donde también se encuentran comparaciones de las investigaciones
aportadas en esta tesis con averiguaciones de otros autores.

2.4.3. CARCASAS Y REFRIGERACION DE MAQUINAS

La refrigeracion por enfriamiento de carcasas es un método muy comin
para refrigerar maquinas maquinas cerradas, independientemente de la to-
pologia de maquina. En este aspecto se han realizado una serie de avances
que permiten incluir estas formas de refrigeracion en las redes de resistencias
térmicas a través de una serie de parametros.

En esta tesis se asumird una carcasa de maquina cilindrica y sin refri-
geracion exterior (inicamente convecciéon natural). Sin embargo, si se desea
profundizar en la materia, en [Staton et al., 2005; Staton y Cavagnino,
2008; Boglietti y Vallan, 2006] se mencionan algunas formas de evaluar la
resistencia térmica de las carcasas con diferentes tipos de refrigeraciéon. Los
métodos propuestos en |[Staton et al., 2005; Staton y Cavagnino, 2008| son
algunos de los que recoge MotorCAD para una facil modelizacién de estos
sistemas.
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2.4.4. RADIACION EN LAS MAQUINAS ELECTRICAS

La transferencia de calor por radiacién suele pasar muy desapercibida
en los estudios térmicos de maquinas eléctricas. Sin embargo, esto no es
motivo de ausencia de estudios de este aspecto y se pueden encontrar al-
gunas referencias centradas en evaluar la radiaciéon en maquinas cerradas.
Uno de los autores que mas ha evaluado la radiacién en maquinas eléctricas
es Boglietti [Boglietti et al., 2006; Boglietti y Vallan, 2006; Boglietti et al.,
2008].

En [Boglietti et al., 2006] se muestra una metodologia de medicion de
la radiacién en maquinas y evalta resistencias de radiacién para varias su-
perficies de la maquina. En [Boglietti y Vallan, 2006] se muestra el mismo
proceso para evaluar la resistencia térmica de radiacién para algunas carca-
sas de motores. Por altimo, en [Boglietti et al., 2008] se evalua la radiacion
para una serie de maquinas y se establecen algunos valores de referencia
para maquinas con refrigeraciéon natural.

Aunque en estos estudios se menciona que la radiacién es un parametro
critico del anélisis térmico, esta suposicion no es generalizable a todo tipo de
sistemas de refrigeraciéon. Observando los 6rdenes de magnitud para la ra-
diacion en las maquinas de los estudios anteriores, los efectos de la radiacion
son de una magnitud similar a los de la convecciéon natural, y sus efectos
pueden ser despreciables en comparaciéon con los de la conveccién forzada,
que es la principal protagonista en este tipo de sistemas de refrigeracion.

En el modelo que se presenta en el Capitulo 3 no se incluyen los efectos de
la radiacién, pero se podria hacer de una manera similar a la conveccién con
el método descrito en el apartado 2.2, empleando valores para la emisividad

de superficies que se pueden encontrar en literatura relacionada [Incropera
et al., 2011; Holman, 2010].

2.5. CALCULO HIDRAULICO EN LAS MAQUI-
NAS ELECTRICAS

Un conocimiento del comportamiento hidraulico en el interior de la mé-
quina permitird obtener una buena estimacién de la conveccién, asi como
estudiar otros fenémenos relacionados como las pérdidas por friccion del
aire o la eficiencia de los ventiladores, que tienen un efecto directo en la
eficiencia de las maquinas. Sin embargo, el estudio hidrdulico en maquinas
eléctricas ha recibido, en general, menos atencién por parte de los investi-
gadores, dado que s6lo suele ser necesario en topologias especificas, como la
que se pretende estudiar.



Fuentes de calor en las maquinas 37

Una busqueda en profundidad en la bibliografia relacionada revela que
el método mas extendido por los investigadores para estudiar el comporta-
miento hidraulico de una maquina es empleando programas de dindmica de
fluidos computacional. Uno de las primeras referencias que se pueden en-
contrar sobre este tema es trabajo de Pickering [Pickering et al., 2000], en el
que el objetivo del estudio es demostrar la potencia de los programas CFD
para el estudio combinado térmico mas hidraulico en méaquinas eléctricas,
calculando curvas de conveccién en funcién de la velocidad con este tipo de
programas. También en la tesis de Micallef [Micallef, 2006] se emplean estas
herramientas con propoésitos mucho mas especificos, como es el calculo de
la conveccién en las cabezas de bobina en méaquinas.

Existen también estudios que emplean CFD donde se analizan topologias
de maquinas especificas. En [Hettegger et al., 2012] se emplean programas
CFD y resultados experimentales para estudiar el comportamiento hidrau-
lico de una maquina con doble circuito de ventilacién, uno abierto y otro
cerrado. En cuanto a maquinas totalmente abiertas, en [Connor et al., 2012]
se realiza un modelo CFD completo de un generador sincrono con prop6si-
tos de mejora a nivel térmico, y en [Streibl y Neudorfer, 2010| se analizan
los flujos de aire de una maquina autoventilada para tracciéon.

Una buena alternativa a los programas de CFD para estudiar los flujos
de aire en el interior de una maquina refrigerada es por medio de un anélisis
algebraico con resistencias hidraulicas. Este método es el que se emplea en
MotorCAD [Motor-CAD, 2014], y permite obtener una red de resistencias
hidraulicas de un modo similar a los métodos de estudio térmico presentados
con anterioridad. Esta forma de analizar el estado hidriulico es igual de
ventajosa que un estudio térmico, teniendo como principales caracteristicas
la velocidad de célculo y la posibilidad de adaptarse a nuevas geometrias
sin mucho esfuerzo, puesto que estos modelos son muy parametrizables.

En esta tesis se ha seleccionado al método de resistencias hidraulicas
para establecer una metodologia de céalculo hidraulico. Aan asi, se vers in-
dispensable el estudio o validacion de algunos efectos hidraulicos por medio
de simulaciones con CFD, como se verd més adelante.

2.6. FUENTES DE CALOR EN LAS MAQUINAS

Dada la relacién directa entre las pérdidas generadas en una maquina y
el comportamiento térmico, al ser estas la fuente de calor, resulta indispen-
sable conocer y predecir correctamente estas pérdidas y cémo se producen.
En este apartado se presentan algunas consideraciones sobre las pérdidas,
asf como algunos métodos para calcularlas.
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2.6.1. VISION GENERAL

Las fuentes de calor en una méaquina eléctrica se pueden clasificar en
tres categorfas, atendiendo a la procedencia de las mismas:

s Pérdidas en el hierro: se producen en el circuito magnético de la méa-
quina.

s Pérdidas en los devanados: se producen en los circuitos eléctricos.

= Pérdidas mecéanicas: se producen por interaccién mecanica entre las
distintas partes del dispositivo (rozamientos).

Atendiendo a esta clasificaciéon, y teniendo en cuenta el tipo de refri-
geracion que se va a evaluar en esta tesis, se podria considerar una cuarta
categoria que serfan las pérdidas por friccion del aire. Aunque estas pér-
didas, estrechamente relacionadas con la auto-ventilaciéon, también genera
calor en distintas superficies [Kostenko y Piotrovski, 1973], los efectos a ni-
vel térmico se pueden considerar despreciables. Sin embargo, estas pérdidas
por friccién no deben ser desechadas en un diseno electromagnético, puesto
que el rendimiento general de la maquina se puede ver considerablemente
afectado por estos efectos.

2.6.2. PERDIDAS ELECTRICAS

Las pérdidas eléctricas se producen como consecuencia del efecto Joule
en conductores. Fueron definidas por J. P. Joule de la siguiente manera:

"La cantidad de energia calorifica producida por una corriente
eléctrica, depende directamente del cuadrado de la intensidad
de la corriente, del tiempo que ésta circula por el conductor y
de la resistencia que opone el mismo al paso de la corriente."

Matematicamente se expresa como:
P=I*R (2.14)

siendo P la potencia perdida, I la corriente que atraviesa el conductor y
R la resistencia eléctrica del mismo. Este tipo de pérdidas son las que maés
se ven afectadas por la variacién de temperatura, puesto que en la mayoria
de los metales la resistencia eléctrica aumenta proporcionalmente con los
aumentos de temperatura.

Para un material cualquiera, se sabe que la resistencia eléctrica que
atraviesa un conductor se puede expresar en funcién de su longitud, L, su
seccion, S, y su conductividad eléctrica, o como:
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L
oS
La variacién de la resistencia con la temperatura esta relacionada con
la variacion de la conductividad eléctrica en funcién de la temperatura. En
los metales conductores, la relacién de la temperatura y la conductividad
eléctrica se puede expresar de la siguiente manera:

R= (2.15)

_ UTTEf
1+a'(T_Tref)

or (2.16)

Donde o7 es la conductividad eléctrica de un material a una temperatura
T, or,,, es la conductividad eléctrica del mismo material a una tempera-
tura T,.r conocida, y a es el coeficiente de temperatura del material. El
coeficiente de temperatura es una propiedad intensiva de los materiales que
cuantifica la relacion entre la variacion de la propiedad fisica de un material
y el cambio de temperatura. Es decir, es el cambio relativo de una propiedad
fisica cuando la temperatura cambia un 1 K.

En el caso del cobre, o7, , = 5,84 x 10° [S/m] a una temperatura Ty =
20 °C, y o = 0,00393 K.

Queda por tanto determinada la estrecha relacién que hay entre las
pérdidas eléctricas que se producen en los conductores y la temperatura,
resaltando ademés la importancia que tiene una buena estimaciéon de las
temperaturas para un correcto calculo electromagnético.

2.6.3. PERDIDAS MAGNETICAS

Las pérdidas en el hierro se producen por distintos fenémenos asociados
a la variaciéon en el tiempo del campo magnético. Estas variaciones pueden
surgir, bien porque el propio campo magnético es variable, o porque las
masas de hierro estdn en movimiento.

Las pérdidas magnéticas se subdividen en tres categorias:

= Pérdidas de Foucault: también denominadas Pérdidas cldsicas o Pér-
didas por corrientes pardsitas. Son pérdidas por efecto Joule produci-
das en el propio material debido a las corrientes parasitas (corrientes
inducidas sobre el propio material ferromagnético como consecuencia
de estar sometido a un campo magnético variable con el tiempo).

= Pérdidas por histéresis: son pérdidas producidas en la micro-estructura
del material debido a la variacién del campo y el consiguiente cambio
de polarizacion magnética que se produce. A nivel micro-estructural,
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estas pérdidas se podrian entender como pérdidas por corrientes pa-
rasitas en los granos del material.

Perdidas adicionales: en estas pérdidas se engloban otras perdidas
producidas por efectos secundarios que se presentan con un aumento
de la frecuencia significativo [Cedrat, 2014], aunque pueden apare-
cer también a frecuencias bajas. Un estudio méas profundo demuestra
la conexién entre las pérdidas adicionales y la micro-estructura del
material [Bertotti, 1988]. En el estudio de Krings y Soulard |Krings
y Soulard, 2010] se recogen varias metodologias para calcular estas
pérdidas (Ver Figura 2.19).

[ Iron loss calculation models ]
Kr i -
|Steinmetz equation (SE) Loss separation into Mathematical Loss
hysteresis and eddy hysteresis separation by
m current losses (Jordan) models magnetizing
process

Modified || Generalized || Natural
Steinmetz Steinmetz Steinmetz

Equation || Equation || Extension | ["anomalous || Eddy current Loss Surface || Viscosity- || Energy- || Friction Like
(MSE) (GSE) (NSE) factor separation into | | model (LSM) || based based Hysteresis
for excess classical and Magneto- Vector model
| losses (Pry || excess losses dynamic || Hysteresis
and Bean) model model

Improved
Generalized
Steinmetz
Equation
(iGSE)

Figura 2.19: Distintos modelos para determinar las pérdidas en el
hierro en una maquina eléctrica [Krings y Soulard,
2010]

2.6.3.1. Meétodos de calculo para las pérdidas

Existen actualmente diversos métodos de calculo de las pérdidas, aunque

pueden dividir en dos categorias [Cedrat, 2014]:

» Integracion directa de la curva dindmica de histéresis: es un método en

el que no se reflejan errores de calculo ya que se tienen en cuenta todos
los efectos asociados a la histéresis, pero existen inconvenientes que
permiten aplicarlo s6lo en determinadas ocasiones. Para aplicarlo en
todos los casos posibles para un material magnético, se deberian cono-
cer todas las curvas de histéresis a todos los niveles de induccién tutiles
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y para todas las frecuencias. Se requeriria la integraciéon de la curva
deseada en funcion del nivel de induccion y la frecuencia. Aunque este
proceso es sencillo y relativamente rapido en un ordenador conven-
cional, puede resultar costoso, hablando de tiempo computacional, si
por ejemplo se debiera realizar un nimero elevado de veces durante
un proceso iterativo. Es por ello que resulta impracticable en practi-
camente todos los casos.

» Computacion empirica: se desprecian los efectos ciclicos de la histére-
sis y se emplean curvas B-H y formulas teéricas y/o experimentales,
que aproximan con bastante precision las pérdidas. Este es el método
utilizado normalmente, tanto para disenos como para calculos de todo
tipo de méaquinas y dispositivos eléctricos.

2.6.3.2. Computaciéon empirica

En la literatura relacionada podemos encontrar las expresiones gene-
rales para el calculo de las pérdidas. Las féormulas mas empleadas son las
Formulas de Steinmetz |Cedrat, 2014]:

» Pérdidas por histéresis: Las pérdidas por histéresis se pueden calcular
mediante la siguiente expresién.

P,=V-Ky-f-B" (2.17)

Donde V es el volumen del material ferromagnético, f la frecuencia,
By, la densidad maxima de flujo, K} es una constante empirica que
depende del material y 7 el coeficiente de Steinmetz, cuyo valor varfa
entre 1,6 <7 < 2,5 dependiendo del material.

= Pérdidas de Foucault: Las pérdidas de Foucault para ondas sinusoi-
dales se puede calcular segin la expresion:

P,=V K. f* B? (2.18)

Donde V es el volumen del material ferromagnético, f la frecuencia,
By, la densidad méaxima de flujo, K. es una constante que depende
del material. Esta constante se puede calcular mediante la expresién
2. 72
o-m-d
Ke=—"1— (2.19)
6
Donde o es la conductividad eléctrica del material y d el grosor de las
ldminas ferromagnéticas.
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» Pérdidas adicionales: Existen diversas formas de calcular las pérdidas
adicionales en un material ferromagnético, siendo una de las formas
preferidas la establecida por Bertotti [Bertotti, 1988].

2.6.3.3. Influencia de las temperaturas en las propiedades elec-
tromagnéticas del acero

Se sabe que las propiedades magnéticas de los materiales se ven afectadas
con la temperatura [Spooner, 1926|, al igual que sucede con las propiedades
eléctricas. Sin embargo, estas variaciones son de muy pequena magnitud
[Krings et al., 2013| en el rango de temperaturas en los que operan las
méagquinas eléctricas, y no se suelen tener en cuenta excepto en los casos en
los que se requiera una alta precision en el calculo de estas partes.

2.6.4. PERDIDAS MECANICAS

Las pérdidas mecdanicas engloban a todas las pérdidas que se producen
por friccién en este tipo de maquina, incluyendo las pérdidas por ventilacion.
Sin embargo, y como ya se ha comentado anteriormente, se considera que las
pérdidas por friccién del aire no generan calor. Descartando estos efectos,
las tinicas pérdidas mecanicas que son fuente de calor en las maquinas son
las pérdidas en los rodamientos.

Las pérdidas en los rodamientos son dificiles de evaluar, debido a la
complejidad de estos elementos. En [SKF, 2014] se pueden encontrar ex-
presiones analiticas para el calculo de las pérdidas en funcién del tipo de
rodamiento, las dimensiones, los materiales del mismo, asi como otra serie
de parametros que dependerén del tipo de rodamiento involucrado.

2.6.5. PERDIDAS INTRODUCIDAS POR LA ELECTRONICA
DE POTENCIA

Las pérdidas derivadas de los arménicos que se producen por el empleo
de la electrénica de potencia, también denominadas pérdidas por conmuta-
cion, pueden ser de una magnitud considerable y se deberan tener en cuenta.
Las pérdidas por conmutacién se producen tanto en los devanados como en
las partes ferromagnéticas de la maquina.

En [Boglietti et al., 2010] se analizan este tipo de pérdidas en las partes
ferromagnéticas y se ofrecen algunas soluciones para evaluarlas. Para las
perdidas por conmutacién en los conductores de la méquina, Boldea |Boldea
y Nasar, 2001] presenta una metodologia para su célculo en méquinas de
induccion.
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2.7. CONCLUSIONES

En este apartado se recogen las conclusiones que se han obtenido tras
el estado del arte, las cuales se enumeran en la siguiente lista:

= Para la obtencién de criterios de diseno, las redes de resistencias tér-
micas son una opcién més razonable que los métodos de estudio nu-
méricos, por lo que se elegird esta forma de analisis.

= No se ha encontrado un modelo térmico por resistencias térmicas es-
pecifico para maquinas con sistemas de refrigeraciéon abierto, por lo
que se deberé realizar el modelo térmico completo.

s Algunos parametros relacionados con el modelado térmico deben ser
estudiados en profundidad.

= La formulacién disponible para los coeficientes de conveccién de mé-
quinas eléctricas parece no ser valida para maquinas con refrigeracion
en circuito abierto. Por lo tanto, se deberé analizar la conveccién para
estos sistemas de refrigeracion.

= Se desprecia la radiacién como modo de transferencia de calor.

= Se deberd realizar un modelo hidraulico de la maquina para una es-
timacion correcta de la conveccion. Se eligen las redes de resistencias
hidraulicas como método de modelado y anélisis, por razones similares
a las del caso de resistencias térmicas.

Con estas conclusiones, en los siguientes capitulos se procederd a definir
las metodologias necesarias para poder generar una herramienta de célculo
para maquinas con sistemas de refrigeracion de circuito abierto.
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CAPITULO 3

Modelo térmico de maquinas
con refrigeracion en circuito
abierto

En este capitulo se presenta el modelo térmico completo de una maqui-
na con refrigeracion abierta. Se detallan todos los pasos realizados para la
generacion del circuito de resistencias y capacidades térmicas que modela
el comportamiento de la maquina.

En el primer apartado se presenta el componente genérico empleado
para modelar cada uno de los elementos s6lidos de la maquina de manera
independiente. A continuacion se detalla el modelado de cada uno de los
componentes, empleando el modelo genérico del primer apartado y poste-
riormente se presenta el circuito térmico que, tras unir los sub-circuitos de
cada componente, representa las partes sélidas de la méaquina.

Tras esto, se anaden al circuito térmico los nodos de aire y también las
resistencias térmicas que dan cuenta de la conveccion en cada superficie de
la maquina. Por dltimo, se presenta el circuito térmico completo.

45
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3.1. COMPONENTE CILINDRICO GENERICO

Desde un punto de vista geométrico, cualquier maquina eléctrica es di-
visible en una sucesiéon de paredes cilindricas unidas entre si y rodeadas de
aire, como se muestra en la Figura 3.1.

Figura 3.1: Representacion de la geometria basica de una maquina
eléctrica por medio de capas cilindricas

A partir de este principio se puede generar un componente genérico que
represente el comportamiento térmico de una pared cilindrica, sin importar
el material de dicha pared, con el fin de modelar independientemente cada
elemento de la maquina, e incluso permitir la discretizacion de algunas par-
tes de la maquina en diversos elementos mas pequenos. Este planteamiento
sienta las bases para la obtencién de un mapa de temperaturas completo de
la maquina.

3.1.1. ECUACIONES DE LA TEMPERATURA EN EL COM-
PONENTE GENERICO

El componente cilindrico genérico serd una pared cilindrica (ver Figura
3.2 ), con radios interior y exterior 7i, y Tout, de longitud L y cuyo arco
de circunferencia es 6, y de un material térmicamente anisotrépico, con
densidad p, calor especifico ¢, y conductividades térmicas Agz y Arad para
las direcciones axial y radial. Con el fin de establecer el comportamiento
térmico de dicho elemento, se establecen las siguientes hipotesis para el
volumen cilindrico genérico:
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s Los flujos de calor en las direcciones radial, axial y circunferencial son
independientes unos de otros.

= No hay variaciones de temperatura en direccion circunferencial, o lo
que es lo mismo, el flujo de calor en esta direccién es nulo.

» Una sola temperatura media T define los flujos de calor en las direc-
ciones radial y axial.

» La capacidad térmica y la generaciéon de calor estan uniformemente
distribuidas a lo largo del volumen.

T2

T4

Figura 3.2: Pared cilindrica genérica de dngulo 6 = 2w

Con estas hipétesis, se pueden obtener unas expresiones que permiten
calcular dicha temperatura media en funcion de las condiciones de contorno
axiales y radiales. La obtencién de estas expresiones generales se detalla en
el Apéndice A.

Para la direccién radial, la temperatura media del elemento viene defi-
nida por:
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2
— Tout 1
T = Tout : 20u 2 -
Tout™ — Tin 9. 1o Tout
Tin
1 Tin?
+ T - — 2m 5 (3.1)
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2-In
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+ 8 Mo ( out” + Tin )

Y para la direccién axial:

. Tp+Ty g-L?
T = + 3.2
2 6 Aoz (32)
Siendo g el calor generado por unidad de volumen en dicho elemento,
Tin v Tour las temperaturas en las paredes interior y exterior, y Ty y 17, las

temperaturas en los extremos de la pared cilindrica.
3.1.2. RESISTENCIAS TERMICAS EN DIRECCION RADIAL

La soluciéon particular de la ecuacién 3.1 para el caso sin generacion inter-
na de calor (g = 0) puede ser modelada con un circuito térmico, empleando
la teoria de resistencias térmicas [Incropera et al., 2011]. Esta representacion

por medio de dos resistencias térmicas R; y Rs puede verse en la Figura
3.3.

Tin R; T R Tout

Figura 3.3: Modelo de resistencias térmicas en direccién radial sin
generacion de calor

La temperatura media, por tanto, puede expresarse también por medio
de estas resistencias térmicas de la siguiente manera:
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Ry T Ry
R+ Ry out R+ Ro

Comparando la expresion anterior (ecuacion 3.3) con la expresion de la
ecuacion 3.1 con g = 0, se pueden obtener dos relaciones entre las resisten-
cias térmicas y la geometria de la maquina, por medio de los coeficientes
que acompanan a T;, v Ty en ambas expresiones:

T = Tin (3.3)

R Tout? 1
— = 20 ! 2 (3.4)
R+ Ro Tout™ — Tin 2.1n <M)
Tin
R 1 Tin?
2 _ = e E— (3.5)
Ri+ Ry 9.1y (M) Tout” — Tin
Tin

La suma de las resistencias térmicas R; y Ro representan la resistencia
térmica total de la pared cilindrica en direccién radial, cuyo valor se puede
obtener por medio de la expresién para la resistencia térmica de una pared
cilindrica [Incropera et al., 2011]:

1 rou

Por tanto, podemos obtener las expresiones generales para las resisten-
cias Ry vy Ra:

1 2 Toutz -In (%)
Ry = . -1 3.7
! 2:0-L-Xga Toth - rinQ ( )
1 2712 In (%)
Ry = . |1= - 3.8
2T 2.0 L A\ug Tout® — Tin? (3:8)

Para el caso en el que existe generacion de calor interna (g # 0), en el
apartado 2.3.2.1 se han visto las distintas aproximaciones que realizan los
autores. Una de las més adoptadas es la solucion de [Roberts, 1986] y [Mellor
et al., 1991], que emplean la red de resistencias en “I” propuesta en |Perez
y Kassakian, 1979|. Esta solucién anade una resistencia adicional negativa,
que tiene en cuenta la variacién de temperatura debido a la generacién
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Tin Ri -_r, R2 Tout

Figura 3.4: Modelo de resistencias térmicas en direccién radial con
generacion de calor

interna de calor. La red de resistencias equivalente se puede observar en la
Figura 3.4.

Este modelo debe ser generalizable para cualquier condicion de contorno,
por lo tanto, y ala hora de encontrar la expresiéon de R,,,, que es la resistencia
térmica que tiene en cuenta la variacién interna de la temperatura por la
generacion de pérdidas, es conveniente resolver el modelo propuesto para el
caso en el que T;, = Tyt = 0. De este modo, la expresién 3.1 queda:

Toth - Tinz

In Tout
Tin

Si el calor total generado en esta pared cilindrica, G, es el producto del

calor generado por unidad de volumen, g, por el volumen del cilindro, la
solucién de la red de resistencias para las condiciones impuestas es:

g

T7-_9 .
8')\1‘ad

(rout2 + TinQ) - (39)

(3.10)

o L, Ry - Ry
=497 out — Tin -L- Rm O
g 5 (7" t T ) < +R1—|—R2>

Igualando las expresiones 3.10 y 3.9 se obtiene la expresién de R,y,:
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-1
78 C T Amml : (Toth - TinQ) -L

4- roth : rinQ In (%m)

Tin

R,

(3.11)

2 2
Tout™ + Tin~ — 2,2
out™ — Tin

Ry, es negativa, lo que indica que la temperatura media que se define el
elemento es menor que la temperatura en el punto medio, que en la Figura
3.4 esta representada por la temperatura T.

3.1.3. RESISTENCIAS TERMICAS EN DIRECCION AXIAL

Trabajando de manera aniloga se pueden encontrar las resistencias tér-
micas del elemento cilindrico genérico en la direccion axial (Ver Figura 3.5).
Uniendo la expresién 3.2 con la expresion de la resistencia termica para una
pared no cilindrica (ecuacion 2.8, Capitulo 2), y para el caso sin generacion
de calor (g = 0), podemos encontrar las dos resistencias de temperatura en
direccién axial R3 vy Ry.

R3 1
—_— = - 3.12
Rs+ Ry 2 ( )
Ry 1
—_ = = 3.13
Rs + Ry 2 ( )
Rs + Ry 1 L
R3 =Ry = 2 = B 7
Aaz 5" (Tout — Tin ) (314)

To R3 T I:\)4 T|_

Figura 3.5: Modelo de resistencias térmicas en direccién axial sin
generacion de calor

Para el caso con generacion interna de calor, se obtiene una red en
“T” similar a la propuesta para la direcciéon radial. Esta red se puede ver
en la figura 3.6, y la resistencia R,,,, relativa a la generacién de calor, se
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puede calcular con la expresién 3.16, obtenida de manera andloga a la de la
direccién radial.

._I_
||G

Rma

To RS T, R4 T|_

Figura 3.6: Modelo de resistencias térmicas en direccion axial con
generacion de calor

g-L? Rs- Ry

5 =9 (o =) L (Rma YRt R 319
- L

Rina (3.16)

- 3-6- >\ax : (roth - Tinz)

3.1.4. ELIMINACION DE LAS RESISTENCIAS NEGATIVAS

A la hora de definir el componente genérico de este modelo, se ha decidi-
do eliminar las resistencias que dan cuenta de las variaciones por generacién
de calor, Ry, v Rpq- Esta decision viene motivada por las siguientes razones,
de indole matematica:

= Dimensiones del sistema. Asumir los modelos para la conducti-
vidad axial y radial del sistema tal y como se han presentado en el
apartado anterior implica que, para aquellos elementos en los que se
presente generacion de calor no se debera introducir un nodo de tem-
peratura T, sino también los dos nodos intermedios T de cada una
de las direcciones. Dado que la dimensién algebraica del sistema viene
determinada por el nimero de nodos, y con el fin de reducir la com-
plejidad matemética del problema, se optara por reducir el nimero de
nodos.

» Rigidez del sistema e inestabilidades numéricas relacionadas.
Como se ha mencionado en el capitulo 2, pueden aparecer problemas
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de rigidez relacionados con las magnitud de los elementos en el sistema
algebraico. La rigidez anade inestabilidades numéricas y dificulta la
resolucion de los sistema.

La aparicion de resistencias negativas entre dos nodos conllevara a
errores matematicos a la hora de trabajar con el sistema matricial, y
por lo tanto, es deseable su eliminacién.

3.1.5. COMPONENTE CILINDRICO GENERICO

Tras las consideraciones anteriores, el componente cilindrico genérico
resultante se presenta en la Figura 3.7. Para cada elemento se definirdn una
capacidad térmica asociada, C, y en los casos que se requiera también un
generador de pérdidas, P. La capacidad térmica C se obtendra a partir de
la ecuacion 2.12 (Capitulo 2). Las expresiones para obtener Ry, Ra, R3 y
R4 son las vistas en las ecuaciones 3.7, 3.8 y 3.14.

Figura 3.7: Componente cilindrico genérico
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3.2. DESARROLLO DEL CIRCUITO TERMICO

El circuito térmico parte de una geometria bésica, que viene del cilculo
electromagnético (dientes y ranuras, yugos y devanados de estator y rotor),
al que se le afiaden después el resto de elementos constructivos de la maquina
(carcasa y tapas, eje, rodamientos, ventilador...).

En este apartado se tratard en primer lugar de identificar todos los
elementos presentes en una méaquina. A continuacién, se modelara cada ele-
mento de la maquina empleando para ello el componente cilindrico genérico.
Aunque la metodologia que se presenta esté centrada en una maquina abier-
ta de induccién, la forma de proceder serd valida para otras topologias de
motor y carcasa.

3.2.1. IDENTIFICACION DE LOS ELEMENTOS DE LA MA-
QUINA

El primer paso para desarrollar el circuito térmico es identificar las dis-
tintas partes que existen en el motor. En la Figura 3.8a se muestra el corte
de una maquina autoventilada, en la cual se han identificado todos los ele-
mentos de la maquina.

En las maquinas abiertas seré necesario distinguir entre los dos lados de
la maquina, ya que por la naturaleza del sistema de refrigeraciéon existira
un gradiente de temperaturas entre las superficies a los dos lados de la
maquina. Aunque en el estudio de maquinas se suele distinguir entre “Drive
End” (también DE por sus siglas, el lado con acoplamiento en el eje) y
“Non-Drive End” (NDE, el lado sin acoplamiento en el eje), en el presente
modelo térmico y en lo sucesivo de esta memoria se haré la distincién entre
lado de admisién de aire y lado de expulsiéon de aire, dejando al
criterio del disenador mecanico cual de los dos corresponde con el lado del
acoplamiento.

En la Figura 3.8a se pueden identificar los siguientes elementos:

= Eje.
= Hierro de rotor.
= Barras de rotor: presentes s6lo en las maquinas de induccion.

= Anillos de cortocircuito: presentes solo en las maquinas de induccion.
Hay dos, uno en el lado de admisién y otro en el lado de expulsiéon de
aire.

= Devanado de estator.
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Expu|si6n de aire Cabezas de bobina Carcasa

Hierro de estator
(Dientes + yugo)

Admisién
=

Hierro de rotor

4= Canales de ventilacién (rotor) <=

Anillos de cortocircuito

Barras de rot:

Tapa

(ngg%e Canales de ventilacion (estétor) (Ladg de

expulsion) admision)

(a) Identificacion de los elementos en una maquina autoventilada

(b) Simplificacion de la geometria tipica de una maquina abierta

Figura 3.8: Identificacién de elementos y geometria simplificada.
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Cabezas de bobina: hay dos, uno en el lado de admisién y otro en el
lado de expulsién de aire.

Hierro de estator: se dividird en dos elementos, el yugo del estitor y
los dientes del estator.

Carcasa.

Tapas: hay dos, una en el lado de admisién de aire, y otra en el lado
de expulsién de aire.

Rodamientos: hay dos, una en el lado de admisién de aire, y otra en
el lado de expulsién de aire.

Ventilador: Presente so6lo en las méquinas autoventiladas. General-
mente suele estar en el lado de expulsion de aire.

Con el fin de obtener un modelo lo méas general posible, se ha simpli-

ficado la geometria, eliminando el ventilador (s6lo necesario en maquinas
autoventiladas) y reduciendo la complejidad de los elementos (por ejem-
plo, considerando que la méquina es simétrica o que el didmetro del eje es
constante). La geometria simplificada se puede ver en la Figura 3.8b.

3.2.1.1. Nomenclatura y criterio de signos

Se ha establecido una nomenclatura para una féacil identificacién de los

elementos en el circuito térmico.

Para nombrar las resistencias resistencias térmicas se ha establecido el

siguiente criterio de signos:

s En direccién axial: se considera el centro geométrico del paquete de

chapas de la maquina como el origen. La direccién hacia el lado de
admisiéon se considera la negativa y la direccién hacia el lado de ex-
pulsion se considera la positiva.

En direccién radial: se considera el centro geométrico del eje como el
origen, y se toma como positiva la direccion desde el origen al exterior
de la méaquina.

Con este criterio de signos se ha establecido la siguiente nomenclatura

para las resistencias Ry, Re, R3y Ry del elemento genérico (Figura 3.7):
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Rl — RXX,Tad,neg
R2 — RXX,rad,pos
R3 — RXX,a:c,neg
R4 — RXX,aJ:,pos

Donde X X corresponde a un identificador asignado a cada elemento. En
la Tabla 3.1 se ofrece la relacion entre los identificadores y los elementos.

Elemento Identificador
Eje sh
Hierro del rotor yrot
Barras del rotor wrot
Anillo de cortocircuito (Lado de admision) ringl
Anillo de cortocircuito (Lado de expulsion) ring2
Devanado de estator w, S
Cabeza de bobina (Lado de admision) endwl
Cabeza de bobina (Lado de expulsion) endw?2
Dientes del estator t,s
Yugo del estator Y, s
Carcasa fr
Tapa (Lado de admision) endcl
Tapa (Lado de expulsion) endc2
Rodamiento (Lado de admision) bearl
Rodamiento (Lado de expulsion) bear2
Ventilador vent

Tabla 3.1: Relacion de elementos con sus identificadores del circuito
térmico

En el caso de dividirse alguna de las resistencias, estas se numeraran
como en el siguiente ejemplo: Rxx azneg,1, X X, az,neq,2, €tC.

Los nodos de temperatura T de cada elemento se nombraran como Tx x,
donde X X corresponde a cada uno de los identificadores de la Tabla 3.1.

Para las capacidades térmicas se emplea la misma convencién, con los
nombres C'x x, donde X X es un identificador.

Una vez establecida esta nomenclatura, se procedera a modelar cada uno
de los elementos. Los parametros termofisicos y otros parametros especiales
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que no se correspondan con esta nomenclatura se detallaran en el Glosario,
al final de esta memoria.

3.2.2. EIJE

El elemento cilindrico empleado para modelar el eje, representado por
las resistencias térmicas de la Figura 3.9a y con las dimensiones de la Fi-
gura 3.9b, tiene varias particularidades que lo hacen diferente al elemento

genérico.
Al yugo del
Al aire del rotor Al aire del
lado de lado de
expulsion 1 admisién
Rsh,rad,pos
Al T Al
rodamiento sh ) rodamiento
del lado de ¢ Q VY ) MW O del lado de
expulsion Rsh,ax.pos,z Rsh,ax,pos,1 Rsh,ax,neg,1 Rsh.ax.neg.Z admision
Csh
(a) Modelo en resistencias térmicas del eje
< 3
- Cal
A |
Dsh € ls ‘;! Ltz
4 |

(b) Dimensiones del modelo simplificado del eje

Figura 3.9: Modelo del eje

En primer lugar, es necesario establecer una nueva formulacién para
algunas resistencias, puesto que no se trata de un elemento cilindrico hueco
como el que se ha presentado para el modelo general. Existe, por tanto, una
lnica resistencia en direccién radial, la cual se obtiene haciendo el limite
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de 7;;, — 0 en la ecuacién 3.1 y obteniendo la tnica resistencia en direccién
radial de manera andloga a lo visto en el apartado 3.1.2:

Ty = lim T (3.21)
Tin—0
1
Rsh,rad,pos = (322)

8-m- )\sh,rad e

Para representar el flujo de calor en direccién axial se puede usar la
formulacién mencionada anteriormente (ecuaciéon 3.14), pero con iy, = 0.
Estas resistencias se dividen en dos partes no iguales para establecer cone-
xiones térmicas con el aire de ambos lados de la maquina.

lshl
Rsh,ax,neg,l = Rsh,ax,pos,l = P) (323)
2.7 Ashoaz " T3,
l5h2
Rsh7ax,neg72 = Rsh,ax,pos,Q = (324)

2
2.7 Nshyaz " T3

La capacidad térmica Cgp, se calcula mediante la expresiéon 3.25 aplicada
para el volumen total del eje.

Csh = Cp,sh * V;h * Psh (325)

Notese que en la Figura 3.9b, se ha indicado como dimensién el didmetro
del eje, Dy, pero en la formulacion se debera emplear el radio, rg, = Dgp /2.

3.2.3. YUGO DEL ROTOR

El yugo del rotor se modela con el elemento cilindrico genérico, con
un generador de pérdidas asociado. En la Figura 3.10b se muestran las
dimensiones empleadas para la modelizacién, mientras que en la Figura
3.10a se muestra el circuito térmico para el modelo de este componente.

1
R =
yrot,rad,neg
4-7- Ayrot,'rad “lpe
Text,eq,Fe,rot
9 ext,eq,Fe,
2. Te:vt,eq,Fe,’rot -In ( Tsh ) (326)
s
-1

2 _ 2
rext,eq,Fe,rot Tsh
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1

4-m- )\yrot,rad “lFe

Ryrot,rad,pos =

Text,eq,Fe,rot

2-72 -In . (3.27)

sh

1- r2 2

ext,eq,Fe,rot sh
lFe
Ryrot,ax,neg = Ryrot,ax,pos = 5 5 (328)
2-m- Ayrot,aw ’ (Text,eq,Fe,rot - Tsh)
— 2 2

Text,eq,Fe,rot = \/Dext,rot — Nbarras * Deq,ba'r'ras (329)

Al
devanado
del rotor

Al aire del . Tyrot . Al aire del A
lado de <— (o {e ) —p ladode Text,eq.Fe.rot
expulsion R g admision
\yrot,ax,pos
IFe
Ryrol,rad,neg r
Tsh

( Icyrol \4 j '

Al eje = = |
(a) Modelo en resistencias térmicas del
yugo de rotor (b) Dimensiones del yugo de rotor

Figura 3.10: Modelo del yugo del rotor

La capacidad térmica asociada a este elemento, Cyro, se obtiene me-
diante la expresiéon 3.30:
_ 2 2
Cyrot = Cpyrot lpe -7+ (Temt,eq,Fe,rot - Tsh) " Pyrot (330)

Las pérdidas asociadas a este elemento, Py son la suma total de las
pérdidas en el nucleo magnético del rotor debidas a los diferentes efectos:

= Pérdidas por histéresis



Desarrollo del circuito térmico 61

» Pérdidas por corrientes parasitas
s Pérdidas por conmutacién

= Otras pérdidas adicionales

Aunque se esté considerando el paquete de chapas como un tnico soli-
do, este estd formado por un conjunto de chapas magnéticas apiladas. Para
poder realizar la consideracién de que es un tnico sélido, la conductivi-
dad térmica del paquete del yugo del estator en direccion axial, Ayrot,az, S€
deberd modelar de manera especial, tal y como se detalla en el siguiente
apartado.

3.2.3.1. Conductividad térmica en direccién axial de un paque-
te de chapas magnéticas

La conductividad térmica de un paquete de chapas magnéticas en direc-
cion axial se puede entender como si de un material anisotrépico se tratase y
es posible modelarla con dos conductividades térmicas diferentes, una para
la direccion radial y otra para la direccion axial [Mellor et al., 1991], gracias
a las posibilidades del componente genérico. El problema de la conductivi-
dad axial de un paquete de chapas es el valor de esta magnitud, debido a
la complejidad de los propios materiales y de la rugosidad e interferencia
entre las chapas [Staton et al., 2005; Motor-CAD, 2014].

Para obtener un valor de esta conductividad térmica y a la vez tener en
cuenta los valores de interferencias entre chapas, se obtiene la resistencia
térmica equivalente del paquete de chapas como si de una pared axial se
tratase (eq. 3.31), donde A y lp. son el area y la longitud del paquete de
chapas, y Apeeqaz € la conductividad térmica axial equivalente para el
paquete. Calculando el valor real del conjunto de chapas, y teniendo en
cuenta las interferencias, se puede obtener otra expresion para el célculo
de la resistencia equivalente de todo el paquete de chapas (ecuacion 3.32),
donde N es el nimero de chapas magnéticas, ey, es el espesor de una
chapa magnética, v heontact €S la conductancia térmica entre superficies de
dos materiales.

Uniendo las expresiones 3.31 y 3.32 se obtiene la expresién para la con-
ductividad equivalente de un paquete de chapas (eq. 3.33).

L.
Ry= - (3.31)
A- )\Fe,eq,a:p
N - eam N-1
R, “ -1 (3.32)

- A- )\Fe * A- hcontact
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Figura 3.11: Conductividad térmica axial del paquete de chapas en
funcién de la conductancia térmica entre dos aceros.

LFe

A\ _ 3.33
Feeq,ax N . Clam .\ N _1 ( )

)\Fe hcontact,FefFe

Se pueden encontrar valores para hcontact €0 bibliografia sobre anélisis
térmico [Holman, 2010; Incropera et al., 2011]. En [Holman, 2010] se pueden
encontrar los valores extremos para la conductancia térmica entre superfi-
cies, la cual puede variar entre 1700 y 3700 W/(m?K) para dos superficies
de acero.

Se ha realizado un andlisis para determinar los valores extremos de
Aeq,Fe,ax Dasado en valores reales de un paquete estatorico.

En la Figura 3.11 se muestra la variacion de la conductividad térmica
equivalente para la variacién de la conductancia térmica, para paquetes de
100, 300, y 500 chapas de 0.5 mm de espesor, apiladas con un factor de 0,97.
La conductividad térmica del material empleado, Ag., es de 33 W/(mK).

Como se puede observar, la variacién debido al nimero de chapas es
minima, y aunque no se muestra en la figura, lo mismo sucede con la con-
ductividad térmica del material. Se pueden descartar por tanto estos dos
pardmetros y asumir que la conductividad térmica depende exclusivamente
de la conductancia térmica intercara.
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La conductividad térmica equivalente del paquete de chapas en direc-
cion axial varia entre valores de aproximadamente 0.8 y 1.7 W/(mK). En el
estudio térmico realizado en [Bousbaine, 1999] para una maquina de induc-
cion, Bousbaine elige el valor 1.25 W /(mK) para esta conductividad térmica
equivalente, que resulta ser el valor medio del rango obtenido. Se trabajara,
por tanto, con ese valor tanto en el caso del rotor, en Ape y rot,az, COMO en
los pardmetros equivalente del hierro del estator, en Apetsaz ¥ AFey,s,ax
(ver apartados 3.2.7 y 3.2.8).

En el Capitulo 8 se realizard un anélisis de sensibilidad de este pardme-
tro, con el fin de obtener un criterio de disefo.

3.2.4. BARRAS Y ANILLOS DE ROTOR

Las barras y anillos de rotor se modelan como un elemento cilindrico
genérico més, de volumen equivalente al volumen total de aluminio de la
maquina [Mellor et al., 1991]. Las temperaturas de los extremos del elemen-
to en direcciéon axial corresponden a las temperaturas de los anillos en la
admisién y la salida de aire.

1
Rwrot,rad,neg = 4 b\ I
* T Awrot,rad © UFe
T
2 ext,rot
2. Text,rot In (334:)
Text,eq,Fe,rot
2 2 -1
T - T
ext,rot ext,eq,Fe,rot

1
Rw’/‘ot rad =
s )POS
4-m- )\wrot,rad : lFe
r
2 ext,rot
2 rext,eq,Fe,rot In (335)
Text,eq,Fe,rot
1= 2 2
T —-Tr
ext,rot ext,eq,Fe,rot
Rwrohaaj,neg = Rwrot,ax,pos =
lFe (3.36)

2 _ 2
2. )\wrot,ax (Text,rot 7ﬁext,eq,Fe,rof)
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Al aire del
entrehierro

Al aire del .
ladode <= (o
—/

expulsion

Tring2 Tringt A .
~ P Al aire del Text,eq.Fe,rot Textrot
=3 lado de

admision

Rurotax,pos Rurot,ax,neg

Ire

Y

Rurotrad.neg

Al yugo del
rotor

(a) Modelo en resistencias térmicas de (b) Dimensiones de las barras y anillos
las barras y anillos de rotor de rotor

Figura 3.12: Modelo de las barras y los anillos del rotor

La capacidad térmica Cy, rot se calcula como en el resto de los casos, con
el volumen asociado a los elementos de los conductores en el rotor. Vi, o
corresponderd al volumen de las barras y los anillos del rotor.

Cuwrot = Cp,wrot * Viwrot * Pwrot (337)

Las pérdidas totales de las barras estan representadas en el circuito
mediante el generador Pyq-

3.2.4.1. Otras formas de modelar el rotor

La modelizacién arriba descrita puede parecer una burda aproximacion,
sobre todo comparado con la modelizacién de los conductores de la ranura
(ver apartado 3.2.5), puesto que una maquina real es mucho mas comple-
ja, geométricamente hablando. Sin embargo, esta aproximacion es posible,
asumiendo que se cometerd algun pequeno error en la estimacién de tem-
peraturas, debido a las siguientes razones:

» Las barras de aluminio en una méquina de induccién generalmente
son fundidas, es decir, son una sola pieza.

= Fl aluminio tiene una alta conductividad térmica.
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s Solo estan presentes los materiales del hierro del rotor y el aluminio
de las barras.

Esta forma de modelar sin embargo, no es recomendable para otras
topologias de rotores.

Dada la gran diversidad de méquinas que hay, elegir una metodologfa
general para todo tipo de maquinas no es viable, pero si es posible establecer
unos criterios para seleccionar un modelo adecuado segun el tipo de rotor.
A continuacion se enumeran algunas de las metodologias a seleccionar para
las topologias mas comunes:

= Maquinas de inducciéon de volumen pequeno o mediano con
jaula de fundicion: Para este tipo de maquinas se puede emplear
el método anteriormente descrito.

s Otras maquinas de induccién: Para los casos donde la barra sea lo
suficientemente grande como para haber un gradiente de temperaturas
en su interior, o en jaulas no fundidas (por ejemplo, compuestas de
pletinas de cobre soldadas con anillos en los extremos), se recomienda
modelar las barras como si de un conductor del estator se tratase,
como se hace en [Motor-CAD, 2014| (Apartado 3.2.5).

= MAaquinas con rotor bobinado: En estas maquinas se debe em-
plear las mismas técnicas de modelado que en el estator, segtin corres-
ponda a su tipo de devanado.

= Maquinas de Imanes superficiales o enterrados: La geometria
de un rotor con imanes superficiales se puede modelar con los ele-
mentos cilindricos genéricos en el caso de que sean imanes curvos (si
son rectos, se modelardn como prismas). Se debe tener en cuenta la
separacién entre imanes y hay que establecer el intercambio de calor
entre el hierro del rotor y el entrehierro, asi como las interferencias
entre los materiales [Staton et al., 2005].

s MAquinas de imanes embebidos: El modelado de este tipo de
rotores es mucho més complejo que en los casos anteriores, dada la
gran variedad de geometrias posibles que existen para los imanes. Si
los imanes no son curvados, la metodologia que se recomienda pa-
ra su modelizacion es empleada por varios autores |El-Refaie et al.,
2004; d’Arcier y Sérillon, 2007|, que subdividen los imanes en varios
volamenes cilindricos.
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3.2.5. DEVANADO DE ESTATOR

El modelo para el devanado del estator es una combinacién de técnicas
empleadas por diferentes autores para la simplificacién de los materiales
involucrados en esta zona (Ver Figura 3.13a). Las hipotesis que se han
establecido son las siguientes:

» La temperatura en todas las pletinas de cobre es la misma [Mellor
et al., 1991], teniendo un unico nodo de temperatura. Se podria haber
obtenido un modelo mucho mas detallado empleando un modelo con
varios nodos por ranura [Boglietti et al., 2009b]. Sin embargo, esto
habria afiadido varias dimensiones de complejidad al circuito térmico.

s Existe conduccién de calor en tres direcciones, cada una con una con-
ductividad equivalente en cada direcciéon. Para representar el conduc-
tor entero se emplea el modelo cuboidal descrito en [Wrobel y Mellor,
2010], sin las resistencias negativas que dan cuenta de las diferencias
de temperatura por generaciéon de calor. Las conductividades térmicas
se calculan mediante una media ponderada en funcién de los materia-
les del aislamiento (ver apartado 3.2.5.1)

s Kl flujo de calor en direccion axial se produce exclusivamente por el
cobre [Simpson et al., 2012]. Se establece por tanto como simplificacion
que la conductividad en direccién axial sea la del cobre comercial.

Con las hipétesis mencionadas anteriormente, el circuito resultante pa-
ra la ranura del estator queda como el de la Figura 3.14. Se obtienen las
siguientes expresiones para calcular las resistencias térmicas, empleando las
dimensiones de la Figura 3.13b:

hslot s
R =R = ’ 3.38
W,8,a9ap Wosys 2 we - lpe - )\wslotJ/ ’ QS ( )
R _R _ i (3.39)
w,s,endwl w,s,endw?2 9. SCu,slot,s “ Qs Aow '
Ws2 (3.40)

Rw s,t,s —
B 2. hslot,s : lFe . )\wslot,m . Qs

La capacidad térmica de este elemento se calcula mediante la siguiente
expresion:
Cw,s = Cp,w,s * Vw,s * Pw,s (341)
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Chapa Magnetica

Aislamiento de ranura

Ws2

Aislamiento de conductor

Cobre

Aislamiento de pletina

Cuha y separadores de fase

(a) Detalle del aislamiento de un devanado conformado (b) Dimensiones prin-
en la zona de la ranura cipales de la ranura

Figura 3.13: Detalle de la ranura de estator

En la formulacién anterior aparecen dos conductividades térmicas, Aysiot o
Y Awslot,y, que representan la transferencia de calor en la ranura del estator
en las direcciones horizontal y vertical en esta zona, donde se encuentran
multitud de materiales. La forma de calcular estas conductividades se de-
talla en el siguiente apartado.

3.2.5.1. Conductividad térmica del devanado

Como se ha mencionado con anterioridad, las conductividades térmicas
en las direcciones perpendiculares al conductor se calculan como una media
ponderada en funcién de los espesores de cada material en cada una de
las direcciones, usando la expresion obtenida de [Motor-CAD, 2014], donde
erotal €9 €l espesor total de la direccidon que se desea calcular, e,, €p, €. son
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Al yugo del
estator

Alos Rusys g
dientes de <—
estator A la cabeza
> de bobina
del lado
Ala cabeza admision
de bobina ¢
del lado Rw,s,endwz
expulsion

Rw,s,agap

Al aire del
entrehierro

Figura 3.14: Modelo en resistencias térmicas del devanado de ra-
nura en el estator

los espesores de cada una de los materiales involucrados y A4, Ap, Ac son las
conductividades de dichos materiales:

€total
Ca £b Lc
bW —|—/\b—|—)\c—|—...

Aeff = (3.42)

Con el fin de proporcionar unos valores orientativos para estas conducti-
vidades, se ha calculado la conductividad térmica para un devanado confor-
mado como el de la figura 3.13a. En la tabla 3.2 se dan valores de espesor
en ambas direcciones, asi como conductividades térmicas de los distintos
materiales.

Con los valores de la Tabla 3.2 se pueden calcular las conductividades
térmicas en ambas direcciones, que resultan Aysiore = 3,31 W/(mK) en
direccién horizontal y Aysior,y = 0,215 W/(mK) en direccion vertical. Al ser
un aislamiento complejo, y haber tanta diferencia entre conductividades de
los materiales, el aislamiento tiene un peso mayor en los valores de estas
conductividades térmicas si se compara con el valor habitual de la conduc-
tividad térmica en el cobre, como demuestra [Wrobel y Mellor, 2010].

Es necesario destacar que estas técnicas de modelizacion son las adecua-
das en devanados pre-formados como el que se ha presentado. Sin embargo,



Desarrollo del circuito térmico 69

Componente er  [mm] e, [mm] X\ [W/(mK)]
Cufia 7,54 1 0.17
Separadores de fase 7,54 0,7 0,17
Aislamiento de ranura 0,18 0,09 0,25
Aislamiento de conductor 0,14 0,28 0,3
Aislamiento de pletina 0,28 6,16 0,26
Cobre 5,6 25,52 382,83

* . .. .
e, es el espesor total del componente en direccion horizontal.

ey es el espesor total en direccion vertical.

Tabla 3.2: Relacién de materiales, espesores y conductividades tér-
micas del aislamiento de un devanado conformado

estas técnicas no son las adecuadas para un devanado de hilo de cobre, de-
bido al alto nimero de conductores y a su colocacién aleatoria dentro de la
ranura. En un caso como ese, la metodologia recomendada es la mostrada
en [Staton et al., 2005], que consiste en la separacion entre el cobre y el
resto de los materiales en diferentes capas, para poder obtener un gradiente
de temperaturas realista dentro de la ranura.

3.2.6. CABEZAS DE BOBINA

Las cabezas de bobina se modelan de manera similar al cobre de la
ranura, pero estableciendo el intercambio de calor con el aire del interior
de la méaquina. El modelado de las cabezas de bobina, al igual que en el
caso de la ranura, se hace empleando el modelo cuboidal propuesto por
[Wrobel y Mellor, 2010] sin las resistencias negativas que dan cuenta de la
generacion de calor. De las 6 resistencias que se proponen en el modelo,
5 de ellas resistencias se unen en paralelo en una tunica resistencia que
simboliza la superficie de las cabezas de bobina (ver Figuras 3.15a y 3.15b).
Las conductividades térmicas de los aislamientos se calculan mediante el
método descrito en la secciéon 3.2.5.1.

lendw
endwl,w,s endw2,w,s 2. SC’u,slot,s ] Qs . AC’u ( )

Rendwl,endcairl = Rendw2,endcair2 =

= Rendwl,endcairl,l H Rendwl,endcairl,2 H Rendwl,endeairl,?) e (344)

T H Rendwl,endcairl,ll H Rendwl,endcairl,S
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Al Rendw1 W,S Ren4:lw1.endcair1 Al aire del
devanado <= =3 ladode
del estator admision

Cendw1

(a) Cabeza de bobina del lado de admision de aire

R .
Al aire del endwendeair?  Rongwzw,s Al
ladode <= —)» devanado
expulsién del estator

Cende

(b) Cabeza de bobina del lado de expulsion de aire

Figura 3.15: Modelos en resistencias térmicas de las cabezas de bo-
bina

hslot,s
4 wg2  lendw - )\endw,y Qs

Rendwl,endcairl,l = Rendwl,endcairl,Q = (345)

Rendwl,endcairl,S = Rendwl,endcairlA =
Wg2 (3.46)

hslot,s ' lendw : )‘endw,x : Qs

Zendw

2 SCu,slot,s ’ Qs : )\C’u

Rendwl,endcai’rl,S = (347)

En este caso, las conductividades térmicas equivalentes tienen los valores
Aendw,z = 1,30 W/(mK) en direccién horizontal y Aepgw,y = 4,72 W/(mK)
en direccién vertical.

La capacidad térmica de estos elementos, Cepgwi V Cendw2, Se calcula
igual que en el resto de elementos. Como en el caso del devanado en la
ranura, el calor especifico de los elementos no se calcula de una manera
ponderada sino que se emplea la conductividad del cobre eléctrico:
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Cendwl = Cenduw2 = Cp,endw * Vendw * Pendw (348)

3.2.7. DIENTES DE ESTATOR

Se emplea también, en este elemento, el modelo de elemento cilindrico,
aunque esta vez no se modela toda la circunferencia sino sélo el dngulo de
un diente, con el parametro oy s (Ver Figura 3.16a). Se ahade también otra
resistencia que representa el flujo de calor del diente a la ranura del estator
(Ver Figura 3.16D).

Al yugo del
estator

T

Al

Rusradpos ) =9 devanado
— del estator
Al aire del _ Risaxpos
ladode €— (@
expulsion o Tis Al aire del
= lado de

Rl,s,ax,ne;/ admision
( )

NS
* Pis

Al aire del
. . . L entrehierro
(a) Dimensiones de los dientes del esta- = =

tor (b) Modelo en resistencias térmicas de

los dientes del estator

Figura 3.16: Modelo de los dientes del estator

2- (Tslot,m,s - st) : Qs

Din,y,s

(3.49)

Qs =

Tin7yzs

Tin,s

1
5 - ~1|  (3.50)

2 Ats * )\t,s,rad ' lFe Tz‘n,y,s - rin,s

Rt,s,rad,neg =
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r
2. r?ms -ln (m’y’s>
1 Tin,s
(3.51)

Ry s.rad = 1-
bt ) ,pos 2 2
2- Ot s )\t,s,'rad “lpe Tiny,s ~ Tin,s

lFe
Rt,s,am,neg = Rt,s,am,pos = 5 5 (352)
Qs )\tvsaal‘ ’ (Tm,y,s - Tz‘n,s)
Wt,m,s Qt s (Tin,y,s + rin,s)
Rt,s,w,s = h ~ (353)
2- )\t,s,rad * lglot,s * lFe 4. >\Fe,s,rad : hslot,s : lFe
Ct,s = Cpt,s " V;‘,,s * Pt,s (354)

3.2.8. YUGO DE ESTATOR

El modelo para el yugo de rotor divide en dos partes la conduccién por
el lado radial negativo, puesto que el calor viene a la vez por el contacto con
los dientes del estator y con el devanado del estator (Ver Figura 3.17a). Se
formulan dos resistencias distintas para representar ambos flujos de calor,
cada una con su dngulo correspondiente al arco de circunferencia que ocupa
cada parte. El resto de resistencias se modela con la circunferencia completa
(Ver Figura 3.17b).

1
Ryﬁ,rad,neg,l =
Ws2 - Qs
4-\m——=]" Ay,s,rad “lpe
Din,y,s
2 Text,s (355)
2. Tewt,s In
Tin,y,s 1
,,42 2

ext,s rin,y,s

1
Ry,s,rad,neg,Q =
Ws2 * Qs
4- D : )\y,s,rad . lFe
n,Y,s
2 Text,s (3.56)
2. Tewt.s In
T’L"fl,y,S
r2 . 2 -1
ext,s n,Y,s
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Ala
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Calor de los expulsion

conductores
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Y.s.ax,neg
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dientes del devanado
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(a) Dimensiones del yugo del estator  (b) Modelo en resistencias térmicas del
yugo del estétor

Figura 3.17: Modelo del yugo del estator

r:
2 n,y,s
2- Text,s " In o
1 rln7y7s
Ry,s,rad,pos = 4 \ / 1= 3 2 (357)
ST y,s,rad " U Fe Tezt,s - Tin,y,s
lFe
Ry s axneqg = Ry.s,az,pos = - ; (3.58)
2-m- )‘9757@73 ’ (rext,s - Tin,y,s)
Cys = Cpys Vs - Py,s (3.59)

En el circuito de la Figura 3.17b aparece una resistencia, Re fr—s, de-
nominada Resistencia de contacto estator-carcasa. Es un pardmetro que
determina la capacidad de una maquina de transferir su calor entre estos
dos elementos. En el siguiente apartado se dan detalles acerca de este para-
metro.

3.2.8.1. Resistencia de contacto estator-carcasa

La resistencia de contacto entre el estator y la carcasa es un pardmetro
controvertido y que multitud de autores han estudiado en el pasado. Se
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sabe que es un parametro dependiente de la presiéon aplicada entre las dos
superficies |Roberts, 1986; Mellor et al., 1991], y que cuanta més presion se
aplica en la interferencia, mejor es la resistencia de contacto y mayor es la
transferencia de calor.

Mellor [Mellor et al., 1991] y Staton [Staton et al., 2005| recomiendan el
uso de este parametro en diferentes estudios. Ademas, en [Motor-CAD, 2014]
se incluyen diversos valores para este parametro, pudiendo elegir en un rango
que va desde contacto perfecto (transferencia de calor sin interferencia)
hasta mal contacto (con una resistencia de contacto de valor alto). Sin
embargo, Mellor demuestra experimentalmente [Mellor et al., 1991] que a
pesar de parecer un parametro de influencia en el comportamiento térmico
de una maquina, por ser una de vias principales de evacuacién de calor al
ambiente, grandes variaciones de este parametro no aumentan el error en
las predicciones de temperatura.

En el modelo actual, el parametro puede resultar de relevancia, puesto
que los conductos de ventilacién se encuentran entre este componente y la
superficie del paquete estatorico. Dado que no existe informacion al respecto
para topologias de este tipo, y puesto que se conoce de antemano que los
prototipos de validacion se construyen con una fuerte interferencia, se ha
asumido un contacto perfecto (resistencia nula) entre las dos superficies. Sin
embargo, y dado que los autores antes mencionados indican la importancia
de este parametro, en el Capitulo 8 se analiza mas en profundidad este
parametro por medio de un analisis de sensibilidad, con el fin de establecer
si la decisién es correcta.

3.2.9. CARCASAY TAPAS

La carcasa se modela como un cilindro hueco sin generacién de calor,
anadiendo a la resistencia en direccién radial negativa la resistencia de las
paredes de los canales de ventilacién. Como se hace también en el eje, las
resistencias axiales se dividen en dos partes para establecer la conveccién
con el aire de entrada y de salida.

Tin,fr = Tfr — Tin,s — hduct,s (360)
Lpr =2 (Iyr1 + lfr2) (3.61)
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9.2 gy In [ ——
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b
Rfr,rad,neg = 3 \ I : 2 2 -1+
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Text, fr
2.72 . .ln [ —
R ! 1 " ( Vin. fr )
frorad,pos — ' -
4-m- Afr,rad ’ lfT szt,fv“ - rzzn,fr
lfrl
Rfr,az,neg,l = Rfr,ax,pos,l = 2 2
2.7 )\fr,am ’ <re;rt,fr - 7,in,fr)
lfr2

Rfr,a:v,neg,Q = Rfr,ax,pos,Q = 5 5
2.7 )\fr,a:c ’ (Te:rt,fr - Tin,fr)

Cfr = Cp,fr - Vf?" *Pfr

(3.63)

(3.64)

(3.65)

(3.66)

Las tapas se modelan como cilindros huecos sin generaciéon de calor (Ver

Figuras 3.19a, 3.19b y 3.19¢), con el mismo material que la carcasa.

TfT
2.72 .In
R 1 Ir (Tbear,ea:t> 1 (3 67)
endel radineg = 4-m- /\fr,rad “lear TJ%?" - rgear,ext .
1

]Zendcl rad pos
) . ;I
CT )\17,7(Id : lb(i(M

r
2 fr
2 rbear,ert -In

Tbear,ext

2 .2
Tfr Tbem‘,ea:t

1—

lbear

Rendcl,az,neg = Rendcl,ax,pos = 5 9
2-m- )\f'r,aa: ’ (Tfr - rbear,ext)

Cendel = Cp,fr - Vende1 - Pfr

Rendc2,7"ad,neg = Rendcl,rad,neg

Rench,rad,pos = Rendcl,rad,pos

Rench,ax,neg = Rench,tw,pos = Rendcl,az,neg
Cendel = Cende2

(3.68)
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3.2.10. RODAMIENTOS

Debido a la complejidad interna del rodamiento, se emplea un equiva-
lente térmico del rodamiento, como si de un material uniforme se tratase, y
olviddndose de los mecanismos internos. La conductividad térmica equiva-
lente se obtiene de [Min y Jiang, 2011], sabiendo que los rodamientos de los
prototipos operan en rangos de revoluciones de la misma magnitud que en
el otro sistema y que las dimensiones de ambos son también similares. Las
dimensiones se pueden ver en la Figura 3.19a y los circuitos resultantes en
las Figuras 3.20b y 3.20b.

Se incluyen ademés dos resistencias de contacto en direccién radial en
ambos contactos, con el fin de tener en cuenta el ajuste del rodamiento. El
calculo de los contactos del rodamiento se detallan en el apartado 3.2.10.1.

Alatapa

dellado de Alatapa

del lado de

Al aire del

ladode <= (@

admision

admision
)

Rt peart-endct

Roeart rad,pos

. Theart . Al aire R
(e) —» ambiente ampiente — (@

Roeart,ax,pg Roeart ax neg

Robeart rad,neg

Peari] cheaﬂ Retbeart-sh
T

Al eje

expulsion

?

Retbearz-ende2

Roear2 rad pos

Thearing2 Alaire del

AN

AN o) —» ladode
Rbearz.axpos

expulsion

bear2,ax,neg

Roearz radneg

Ratpearz-sh

Aleje

(a) Modelo en resistencias térmicas del (b) Modelo en resistencias térmicas del
rodamiento del lado de admisién

Rbearl,rad,neg =

rodamiento del lado de expulsién

Figura 3.20: Modelo de los rodamientos

1

2
2 rbear,ea:t -In
T'sh

4-m- )\bea'r ’ lbearing

Tbear,ext

2 _ 2
Tbear,ext Tsh

(3.75)
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Tbear,ext
2. T‘gh . ln —_—
1 T'sh
Rbearl,rad,pos = 2 I 1= 2 P} (376)
47 Npear - bearing rbear,emt — T
lbeam’ng
Rbearl,ax,neg = Rbearl,aw,pos = 9 9 (377)
2-m- )\bear ’ (ranillo,e;rt,rod - rsh)
w ir,bearl,sh
gap,air,bearl,s
Rct,bearl—sh = ) S (378)
air,bearl,sh * P contacto,bearl,sh
w ir,bear1,endcl
gap,air,bearl,en
Rct,bearl—endcl - \ (379)

air,bearl,endcl * Scontacto,bearl,endcl

Cbearl = Cp,bearl * V;)earl * Phearl (380)
RbearQ,’r‘ad,neg = Rbearl,rad,neg (381)
Rbear2,rad,pos = Rbearl,rad,pos (382)
Rbear2,az,neg = Rbear2,am,pos = Rbearl,ax,neg (383)

w ire,bear2,sh

gap,aire,bear,
Rct,beaersh = \ S (384)
air,bear2,sh *~ Pct,bear2—sh
Wyap,air,bear2—endc2

Rct,bear?—endeQ = ) S (385)

aire,bear2—endc2 * Pct,bear2—endc2
CbearZ = Cp,bear2 * %earQ * Pbear2 (386)

3.2.10.1. Calculo de los contactos en los rodamientos

Para calcular la resistencia de contacto de los rodamientos (ecuaciones
3.78, 3.79, 3.84 y 3.85) es necesario calcular el hueco de aire que existe
debido al ajuste y la dilatacion de los anillos del rodamiento [Min y Jiang,
2011].

Wygap,airbearl,sh — Wadjust,bearl,sh—

(3.87)
- [(Tbearl - Tamb) * Opear — (Tsh - Tamb) : ash] *Tsh
w . = W5 _
gap,air,bearl,endcl adjust,bearl,endcl (388)
- [(Tbearl - Tamb) * Opear — (Tendcl - Tamb) . aendcl] * Tbear,ext
w . = W5 _
gap,air,bear2,sh adjust,bear2,sh (389)

- [(Tbear2 - Tamb) * Opear — (Tsh - Tamb) : ash] *Tsh
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Wyap,airbear2,endc2 = Wadjust,bear2,endc2 —

(3.90)
- [(Tbear‘Q - Tamb) * Olpear (Tendc2 - Tamb) : aench] ' Tbear,ezt

Los valores Qpear, Wadjust,bearl,sh; Wadjust,bearl,endcl; Wadjust,bear2,sh Y
Wadjust,bear2,endc2 500 valores que el fabricante de los rodamientos debe pro-

porcionar para poder efectuar el calculo. Si no se dispone de ellos, se pueden
obtener algunos valores en un catilogo de rodamientos para un rodamiento
de caracteristicas similares [SKF, 2014]. Si el hueco de aire obtenido con
alguna de las expresiones anteriores resulta ser menor que cero, supondria
que el anillo esta dilatado térmicamente hasta que no hay espacio de aire,
por lo que se impondra el valor 0 (contacto perfecto) si se da el caso.

3.2.11. VENTILADOR

El ventilador acoplado al eje no es un elemento presente en todas las
topologias de maquinas abiertas, sino que s6lamente se presenta en mé-
quinas autoventiladas. En este apartado se ofrece un método para modelar
térmicamente este elemento.

Dada la complejidad geométrica del mismo, se simplifica a una placa
cilindrica inclinada de volumen equivalente (ver Fig. 3.21a). La transferen-
cia de calor entre este elemento y el aire de salida se produce a traves de
varias superficies. Las resistencias térmicas que representan estas vias de
transferencia se unen en paralelo, para emplear iinicamente un coeficiente
de conveccién que dé cuenta de las tres superficies.

Teq,vent

2
2. Teqvent * In

1 T'sh

. . . 2 - 2
4.7 Apent * Coent Tequent — Tsh

—1  (3.91)

Rvent,yrot =

Rvent,endcairQ = Rvent,endcai’r?,l || Rvent,endcairQ,Q || Rvent,endcairQ,S (392)

Teq,vent
2. T?h Jn | 2Lt
1 T'sh
Rvent,endcairQ,l = 11— 3 2 (393)

4.7 Apent * Cvent Tequent — Tsh

Event

2 2
27 Aent - (Teq,vent - Tsh)

(3.94)

Rvent,endcair2,2 = Rvent,endcairQ,S =
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(a) Aproximacioén geométrica para el ventilador

Al aire del Tuent Al yugo de
lado de <= =3 rotor

expulsion

Ruvent endcairz Ruvent yrot

Cvent

(b) Modelo en resistencias térmicas del ventilador

Figura 3.21: Modelo del ventilador

3.2.12. CIRCUITO DE CONDUCCION

Con todos los elementos modelados, se puede construir el circuito que
represente la transferencia de calor por conduccion y las interacciones entre
todos sus elementos.

En la figura 3.22 se representa un corte de una méaquina autoventilada,
con las resistencias que dan cuenta de la conduccién.

Los extremos de los elementos que quedan libres en el circuito térmico de
conduccién representan los intercambios de calor con el aire que envuelve la
méquina. Este intercambio de calor por conveccion se representa igualmente
con resistencias térmicas. En el siguiente apartado se introduce el célculo de
las resistencias térmicas por convecciéon y se definirdn todos los intercam-
bios de calor que se producen por este mecanismo entre las maquinas y los
diferentes voliimenes de control de aire.
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3.3. CONVECCION EN LAS MAQUINAS ABIER-
TAS

En este apartado se definirdan las resistencias térmicas de conduccién,
con el fin de representar todos los flujos de calor presentes en la maquina.

3.3.1. REPRESENTACION EN EL CIRCUITO TERMICO

Para modelar la conveccién en un circuito térmico existen dos alterna-
tivas:

» El uso de generadores de calor en cada una de las superficies [Motor-
CAD, 2014]. El valor del generador de pérdidas equivaldra al flujo
de calor producido en cada superficie. Con la convencién de signos
establecida, estos generadores tendran valor negativo.

= La separacién en voliimenes de control del aire, tanto interno como ex-
terno, representados estos mismos con un nodo de temperaturas como
si de un elemento mas se tratase [Mellor et al., 1991]. La interaccion
entre estos nodos de aire y las superficies anteriormente mencionadas
se establece mediante resistencias térmicas, usando la formulacién de
[Incropera et al., 2011]:

1
Rcony — ﬁ (395)
conv *
Donde Rcony es la resistencia térmica, A es el area de la superficie
donde se produce la conveccidn y heony €l coeficiente de conveccién
asociado a dicha superficie.

En el modelo que se presenta se ha elegido la segunda opcién por dife-
rentes razones, que se citan a continuacién:

= El nlimero de volimenes de control resultantes de la divisién del vo-
lumen total de aire es muy bajo, anadiendo muy poca complejidad
numérica al sistema. Si se eligiese la opcion de los generadores de ca-
lor para cada superficie, el niimero de nodos a anadir serfa igual al
numero de superficies de conveccion del sistema, que es mucho mayor
en el caso presentado.

= La introduccién de condiciones de contorno tales como la temperatura
ambiente es mas sencilla, numéricamente hablando, lo que una vez mas
resta complejidad de calculo y ahorra tiempo computacional.
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s La interaccién con el modelo hidriulico se simplifica por el uso del
mismo sistema de separacién por volimenes de control, permitien-
do el intercambio de informaciéon entre los dos modelos sin calculos
intermedios.

Cabe mencionar que, aunque la eleccién de las resistencias térmicas en
este caso resulta favorable por las razones antes mencionadas, el uso de
generadores de calor puede resultar més util en determinadas situaciones,
como por ejemplo en modelos térmicos para méquinas con un intercambia-
dor de calor acoplado, o en una méquina con doble circuito de ventilaciéon
(Ver Figura 2.7). Es por tanto necesario estudiar cada caso individualmente
y establecer cuales son las pautas de modelado en cada caso concreto.

3.3.2. IDENTIFICACION DE VOLUMENES DE AIRE

La identificaciéon de volimenes de aire se deberd hacer en cada caso,
puesto que la refrigeracion de los sistemas abiertos podré variar.

Se han identificado los voltimenes de control de aire en una méquina
autoventilada como la de la Figura 3.8a. En la Figura 3.23 se muestran
estos volumenes de aire identificados.

La siguiente lista muestra los volamenes identificados:

s Aire del entrehierro

Entrada de aire

= Salida de aire

s Canales de ventilacién de rotor

= Canales de ventilaciéon de estator
s Aire exterior

En los siguientes apartados se estudiaran los voliimenes de control iden-
tificados. El célculo de cada uno de los coeficientes de conveccién que se
mencionan en los siguientes apartados se tratard de manera individual en
el Capitulo 4.
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Aire exterior

Entrehierro

A

Canales de ventilacién (rotor)

e
Y

Canales de ventilacién (estator)

Figura 3.23: Identificacion de volumenes de control de aire para la
conveccion

3.3.2.1. Aire del entrehierro

El aire del entrehierro representa el volimen de aire encerrado entre
el rotor y el estator, y que dada la separaciéon entre los dos elementos se
comporta de manera especial, con un régimen de flujo de Taylor-Couette
[Taylor, 1935]. Puesto que en maquinas de induccién con rotor liso el flujo
de aire entre entrada y salida por este camino es minimo [Gazley Jr., 1958,
se separa de la representacion del sistema hidraulico y queda tnicamente
para el estudio térmico como punto de intercambio de calor entre rotor y
estator en direccién exclusivamente radial.

La conveccién en el entrehierro se modela con la ayuda de 3 resistencias
de conveccién, representadas en la figura 3.24 y conectadas al nodo T} gqp.
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Alos Al
dientes del devanado
estator del estator

t t

Rconv,t,s,agap Rconv,w,s,agap

Tagap

Rconv,wrot,agap

\

Al
devanado
del rotor

Figura 3.24: Circuito térmico de convecciéon en el entrehierro.

1
R _ 3.96
convswrobagap - De;rt,rot . lFe . hcom),agap ( )
1
R = 3.97
convils.agap Qs (Tslot,ag,s - wsO) : lFe : hconv,agap ( )
1
Rconv,w,s,agap - (398)

Qs s Ws0 - lFe : hcom},agap

3.3.2.2. Aire de entrada

El volumen de control del aire de entrada representa el volumen de aire
que hay en el lado de admisién entre la tapa de dicho lado, la carcasa y el
extremo del paquete de estator y rotor.

Como se verd en la divisién de los volimenes de control para el sistema
hidréulico, este volumen a su vez se subdivide en varios, segun el tipo de
resistencia de carga, pero por simplicidad se representa como un 1nico vo-
lumen en el caso térmico y se emplea el valor de temperatura, representado
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por el nodo T,,4cqir1 Para calcular las propiedades del aire para todos esos

sub-volimenes asociados.

El nodo de aire y las resistencias que dan cuenta de la conveccién con

las diferentes superficies se muestra en la figura 3.25 .

Ala

carcasa ¢
Al yugo del ¢
estator
conv,y,s,endcair
Alos Rconv,endc‘l ,endcaj A la tapa
dientes del <= =) del lado de
estator . admision
conv,t,s,endcair1
Ala cabeza
de bobina <=
(admisidn) conv,endw1,endcair1
Alas Al
rodamiento
barras de 4= > el lado de
rotor conv,ring1,endcair1 Rconv,bear1 .endcairt admision
Al yugo de
rotor
conv,yrot,endcair1
Al eje <

conv,sh,endcair1

Figura 3.25: Circuito térmico de conveccién en el aire de entrada.

1
Rcom},sh,endcairl = S h (399)
sh,endcairl * tconv,sh—endcairl
1
Rconv,yrot,endcairl = S A (3100)
Fe,rot * tconv,Fe,rot—endcairl
1
Rconv,ringl,endcairl = 7r~(D2 2 ) (3101)
h . i . ext,rot in,ring
conv,ringl—endcairl 1
1
Rconv,endwl,endcairl = h (3102)
Sendwl * leonv,endwl—endcairl
1
(3.103)

Rconv,t,s,endcairl = h h
Qs : (wt,m,s : slot,s) * Neconw,t,s—endcairl

Rconv,y,s,endcairl = Rconv,y,s,endcairl,l H Rconv,y,s,endcair1,2 (3104)
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Rconv,y,s,endcairl,l =
Rconv,y,s,endcairl,Q =

Rconv,fr,endcairl =

Rconv Jbearl,endcairl =

Rconv,endcl sendcairl = n

1

(hl,eq,y,s*hQ,eq,y,s)'hZeq,y,s'hconv,l,y,sfendcairl

1

(hl,cq,y,s_hQ,Gq,yys)'hl,Eq,y,s‘hconv,?,y,s—endcairl

1

[P
m- 5 < Dexts : hconv,fr—endcairl

1

Sbear : hconv,bearlfendcairl

1

™ 2 2
conv,endcl—endcairl * g * (Deggt,s - Dsh)

3.3.2.3. Aire de salida

(3.105)
(3.106)

(3.107)

(3.108)

(3.109)

El aire de salida es un volumen de control analogo al del aire de entrada.

Es el volumen limitado entre la tapa del aire de expulsion, la carcasa y el
paquete magnético de estator y rotor.

Igual que en el caso de la admisién, la temperatura de este nodo se em-

pleara para el calculo de las propiedades del aire para varios sub-volimenes
de control. El nodo, denominado Tep4eqir2, asi como las respectivas resisten-
cias térmicas asociadas a cada superficie, se muestran en la figura 3.26.

Ala
\3 > carcasa
conv,fr.endcair2
~\ Al yugo del
\) > estator
conv,y,s,endcair2
A la tapa Alos
dellado de <— ( /W —J dientes del
expulsion conv,endc2,endcai Rconv,t,s,endca|r2r estator
Tendcairz
rodamiento — A la cabeza
«— | - —>» de bobina
del lado de (expulsién)
expulsion conv,bear2,endcair2 Rconv,ende,endcairZ p
Alas

ventilador

conv,vent,endcair2 Rconv,ringZ,endcairZ

Rconv,sh,endcairZ

Figura 3.26: Circuito térmico de conveccion en el aire de salida.

\ —J) barras de

rotor

Al yugo del
Q > rotor
Rconv,yrot.endcairz
D —  Alge
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1
Rconv,sh,endcairQ = S A (3110)
sh,endcair2 * tconv,sh—endcair2
1
Rconv,yrotendcair? = g n (3111)
Fe,rot * tconv,Fe,rot—endcair2
1
Rconv,ringQ,endeairQ = D2 2 (3112)
h . . 7'("( ext,rot in,anillo.cov‘t)
conv,ring2—endcair2 * 1
1
Rconv,endw?,endeairQ = g h (3113)
endw?2 * tconv,endw2—endcair2
1
Rconv,t,s,endcairQ = h h (3114)
Qs . (wt,m,s : slot,s) * econv,t,s—endcair2
Rconv,y,s,endcair2 = Rconv,y,s,endcairZ,l ” Rconv,y,s,endcairZ,? (3115)
R ! (3.116)
conv,y,s,endcair2,1 — .
(h‘l,eq,y,S_h2,8q,y,5)'h2,eq,y,s'hconv,l,y,s—endcai'rQ
1
Rconv,y,s,endcair2,2 = (3117)
(hl’eqy’yas7h2,€QayaS)'hLeq,y,s'hconv,E,y,sfendcairZ
1
Rconv,fr,endcairQ = (3118)
lfr —lpe
: T ’ Dea:t,s : hcom),frfendcair2
1
Rconv,bearQ,endcair2 = h (3119)
Sbear * leconv,bear2—endcair2
1
Rconv,ench,endcairZ = p 3 3 (3120)
hcom},ench—endcairQ 1 (Deact,s - Dsh)
1
Rconv,vent,endcair2 = (3121)

conv,vent—endcairQ‘[%'(Dgent_Dgh)‘f‘event'W‘Dvent]
3.3.2.4. Aire de los canales de ventilacién de estator

Para el aire de los canales de ventilacién de estator se establece un tnico
volumen de control, desde la entrada hasta la salida de los mismos.

En este volumen de control se produce el intercambio de calor desde
el paquete estatoérico y desde la carcasa, y se transfiere el flujo de calor a
través del aire al volumen de control del aire de expulsién.

Este volumen de control es analogo, geométricamente hablando, al del
circuito hidraulico (ver apartado 5.3.2.7). Sin embargo, el calculo de la con-
veccion se realiza de un modo distinto debido a las particularidades del
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sistema de ventilaciéon, y la temperatura del aire, a pesar de ser calculada y
empleada en la obtencién de las propiedades del aire, no se establece como
nodo de temperatura.

En la figura 3.27 se muestra la dnica resistencia que da cuenta de la
transferencia de calor entre las superficies involucradas, mientras que en
la ecuacién 3.122 se muestra la expresién empleada para el calculo de la
misma.

A la unién
Al aire del entre la

ladode <= @—\/\/\/\—@ =) carcasay

expulsién Rconv.duct,s eleysutg:)o(rie

Figura 3.27: Circuito térmico de conveccion de los canales de esta-
tor.

1

Rcom;,duct,s = h I (3122)
conv,duct,s * Pduct,s * tFe * Nduct,s

3.3.2.5. Aire de los canales de ventilacion de rotor

Andlogamente al aire de los canales de estator, se establece un tnico vo-
lumen de control sin nodo de temperatura, que dé cuenta de la transferencia
de calor por conduccién desde el rotor hacia el aire de salida. La resistencia
y su formulacién se muestran en la figura 3.28 y en la ecuacién 3.123.

Al aire del
lado de @ A A A @ Al yugo de
€ > rotor

expulsion
Rconv,duct,rot

Figura 3.28: Circuito térmico de conveccién de los canales de rotor.

1

Rconv,duct,rot = h I (3123)
conv,duct,rot * Pduct,rot * tFellduct,rot

3.3.2.6. Aire exterior
El aire exterior no se corresponde realmente con un volumen de control,

aunque se modela igualmente, por medio de resistencias térmicas, el inter-
cambio de calor de las superficies exteriores de la maquina con el ambiente.
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El ambiente, representado por el nodo Tj;,p, €s la condicién de contorno
principal del sistema. En la Figura 3.29 se muestra el nodo y las resistencias

que dan cuenta de la transferencia de calor en cada superficie.

Alatapa Rconv,endc2,amb Rconv.endc1,amb Ala tapa
dellado de <= -3 del lado de
expulsion admision
J Al. i Rconv.beam,amb damient
rodamiento ¢ ) rodamiento
del lado de R del lado de
expulsion conv,bear2,amb Reconv.fr.amb admision

v

Al yugo del
estator

Figura 3.29: Circuito térmico de conveccion con el aire exterior.

o 1
conv,endcl,amb = T (D2, — D2) - heonv,endel—amb
o 1
conv,ende2,amb = T (D%, — D%) - heonv.ende2—amb
R 1
conv,friamb = o7 Dext,s - Lr - heonw, fr—amb
1

Rconubearl,amb = g h
bear ° tconv,bearl—amb

1

Rconv,bear?,amb = S h
bear * Yconv,bear2—amb

3.4. CIRCUITO TERMICO COMPLETO

(3.124)

(3.125)

(3.126)

(3.127)

(3.128)

En el apartado 3.2 se ha definido el circuito de conduccién para una
méquina autoventilada (Figura 3.22. A continuacion, en el apartado 3.3 se
han definido los circuitos térmicos que dan cuenta de la conveccién en los

diferentes elementos.
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Una vez establecidos los circuitos térmicos anteriores, es posible configu-
rar un circuito térmico completo para una maquina eléctrica autoventilada.
Este circuito se presenta en la Figura 3.30.

En los sucesivos capitulos se responderd a los aspectos que han quedado
por resolver en estos apartados y que requieren un tratamiento especial. En
el Capitulo 4 se establecera la metodologia de calculo de los coeficientes de
conveccién para una maquina abierta. Posteriormente, en el Capitulo 5, se
detallaran las metodologfas para el calculo hidraulico.
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CAPITULO 4

Conveccion en maquinas con
refrigeracion en circuito
abierto

En este capitulo se analiza exhaustivamente la conveccién en las super-
ficies de una maquina abierta, ofreciendo soluciones a problemas presentes
en este tipo de maquinas.

En primer lugar se presenta una introduccién, donde se explican algunos
conceptos relacionados con el célculo de convecciones por medio de corre-
laciones adimensionales. A continuacion, se clasifican las superficies segin
una serie de criterios y se ofrecen expresiones para calcular la conveccién en
cada una de ellas. Por ultimo, se trata la conveccién en dos de las superficies
mas criticas de la méquina: los conductos de ventilacién y las cabezas de
bobina.
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4.1. INTRODUCCION

El calculo de la conveccidon es uno de los puntos clave en el calculo
térmico, y sin embargo, uno de los asuntos maés dificiles de resolver. Este
asunto no es exclusivo de un modelo algebraico de calculo térmico como
el presentado en el capitulo anterior, sino que es un factor fundamental
también en otras metodologias, como por ejemplo el calculo por elementos
finitos, donde la conveccion normalmente debe ser calculada de manera
externa.

Existen una serie de factores clave, relacionados directamente con el
comportamiento del aire alrededor de las superficies, que son los que difi-
cultan el calculo de la conveccion y los flujos de calor entre la maquina y
sus sistemas de refrigeraciéon. Es por tanto necesario realizar una prediccion
correcta de los comportamientos del aire en cada superficie y asumir las
hipétesis correctas para obtener una prediccién con el minimo error.

En los sucesivos apartados de este capitulo se analizara exhaustivamente
la transferencia de calor de cada una de las superficies y los mecanismos de
conveccién involucrados en cada una, y se definiran los métodos adecuados
para el calculo de la conveccién en una méiquina abierta.

4.1.1. COEFICIENTES DE CONVECCION E INTEGRACION
EN EL CIRCUITO TERMICO

Como se ha visto en el Capitulo 3, la conveccién es facilmente integrable
en el circuito térmico por medio de resistencias térmicas. Estas resistencias
térmicas se calculan de la siguiente forma:

1
Rconv - 4.1
hconv A ( )

Donde Ry cony es la resistencia térmica, A es el area de la superficie
donde se produce la conveccién y h es el coeficiente de conveccién. Dado
que la geometria de la superficie esta definida, el inico punto a resolver sera
el célculo del coeficiente de conveccién, y este coeficiente variard en funcién
de varios aspectos, que se enumeran a continuacién:

= Kl tipo de conveccién que se produce: conveccién natural, conveccién
forzada o conveccion mixta (una combinacion de las dos anteriores).

s La geometria de la superficie: forma, posiciéon y rugosidad.

s La velocidad del aire y el régimen de flujo asociado: régimen laminar,
turbulento o de transicion.
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s Temperatura del aire y de la superficie.

= Otros aspectos.

El método mas comin para el célculo del coeficiente de conveccién es
por medio de una funcién de varios nimeros adimensionales, que dan cuenta
de los aspectos anteriormente mencionados [Incropera et al., 2011; Holman,
2010].

El calculo del coeficiente de convecciéon se realizard por medio de la
relaciéon que existe entre este y el ntimero adimensional de Nusselt, Nu,
que mide el aumento de la transmisién de calor desde una superficie por
la que un fluido discurre, comparada con la transferencia de calor si ésta
ocurriera solamente por conduccién. La siguiente expresiéon da cuenta de
esta relacion:

Nu-D
h=—— (4.2)
)\air

Donde D es una dimension caracteristica de la superficie (por ejemplo,
el diametro de una placa circular o la longitud de una placa) y Mg es la
conductividad térmica del aire a temperatura de pelicula Ty = (Ts +7Tw) /2,
con Ty v T las temperaturas de la superficie y del aire.

El nimero de Nusselt, que es el que da cuenta de la conveccién, esta
relacionado con otra serie de parametros adimensionales, exclusivamente
relacionados con el comportamiento del aire y su temperatura. En general,
el nimero de Nusselt se relaciona con los ntimeros adimensionales de la
siguiente forma:

Conveccién forzada =Nu = f(Re, Pr) (4.3)
Conveccion natural =Nu = { (Gr, Pr) (4.4)

En ecuaciones de la forma anterior, denominadas correlaciones, los na-
meros adimensionales Re, Pr y Gr miden lo siguiente:

Re Es el numero de Reynolds. Relaciona los términos convectivos y los tér-
minos viscosos en el estudio del movimiento de los fluidos. En trans-
ferencia de calor se emplea en el calculo de la conveccién forzada.
Generalmente, se calcula por medio de la siguiente expresion:

air * D
Re = Joir 2 (4.5)

14



98 CAPITULO 4. Conveccion en maquinas con ref. en circuito abierto

Donde vy, es la velocidad del aire en la superficie a estudiar, D es
una dimensién caracteristica de la geometria y v es la viscosidad ci-
nemética del aire.

Pr Es el numero de Prandtl. Relaciona la viscosidad y la difusividad tér-
mica, y en problemas de transferencia de calor mide el espesor de las
capas limite. El ntimero de Prandtl se calcula por medio de la siguiente
expresion:

v

Pr=— (4.6)

Donde v es la viscosidad cinematica del fluido v « es la difusividad
térmica, del fluido.

En general, se puede considerar cuando se trabaja con aire, que Pr ~
0,7. [Incropera et al., 2011]

Gr Es el niimero de Grashof. Relaciona las fuerzas de flotacién y las fuerzas
viscosas que actian en un fluido, y se emplea para el calculo de la con-
veccion natural. En las correlaciones de convecciéon natural se puede
encontrar solo o mediante el producto con el namero de Prandtl, Pr,
que se denomina ntimero de Rayleigh, Ra.

El ntmero de Grashof se obtiene por medio de la siguiente expresién:

_gB(Ts_T‘mf)DS

V2

Gr

(4.7)

Donde g es la aceleracion de la gravedad (g = 9,8 m/s?); 3 es el
coeficiente de expansiéon volumétrica que se puede calcular como 8 =
1/T, con T la temperatura a la que se desea calcular; Ty y T son
las temperaturas de la superficie y del aire respectivamente; D es una
dimension significativa de la superficie, y v es la viscosidad cinemética
del fluido.

Existe un gran ntmero de correlaciones en la literatura asociada a la
transferencia de calor [Incropera et al., 2011; Holman, 2010; Burmeister,
1993; Kays et al., 2005; Favre-Marinet y Tardu, 2010; VDI Gesellschaft,
2010; Kakag et al., 1987] y también en numerosos estudios cientificos, para
calcular el niimero de Nusselt de geometrias basicas como cilindros, placas
planas, conductos circulares, y otros, para todo tipo de regimenes hidrauli-
cos y térmicos.

Sin embargo, v a pesar del gran nimero de férmulas disponibles, estas
no siempre son adecuadas para el estudio de la conveccién en maquinas
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eléctricas, debido a la complejidad de las superficies y a otros factores, y
encontrar la correlaciéon adecuada requiere un conocimiento amplio de los
mecanismos de transferencia de calor en el interior de la maquina.

En los siguientes apartados se tratard el tema de la transferencia de
calor en las maquinas abiertas y se estudiaran las soluciones adoptadas.

4.1.2. CONVECCION EN LAS MAQUINAS ELECTRICAS

En general, en los estudios relacionados con el andlisis térmico de mé-
quinas eléctricas, el coeficiente de conveccién se suele calcular mediante el
uso de expresiones experimentales en funcién de la velocidad del aire v,
similares a la de la ecuacién 4.8:

h=k (1 Yk ka) (4.8)

Los coeficientes k1, ko v k3 son los coeficientes de ajuste de la curva y
deben ser obtenidos experimentalmente [Staton et al., 2005; Boglietti et al.,
2009a]. El coeficiente k; da cuenta de manera exclusiva de la conveccion
natural.

Se han llevado varios estudios a cabo con el fin de obtener estos coefi-
cientes en maquinas cerradas con ventilacién externa (denominadas TEFC
por sus siglas en inglés, Totally Enclosed Fan Cooled). Se pueden encontrar
valores en [Staton y Cavagnino, 2008; Boglietti et al., 2008; Boglietti et al.,
2009a, asi como un buen nimero de curvas en el software de calculo térmico
de méaquinas de proposito general MotorCAD [Motor-CAD, 2014]. En ge-
neral, se propone la correlacién de Schubert [Schubert, 1968] como solucién
por defecto para calcular la transferencia de calor en méaquinas TEFC, en la
zona del aire alrededor de las cabezas de bobina (entre el final del paquete
de chapas, la carcasa y las tapas). La expresion de Schubert es la siguiente:

h=15(1+0,40"7) (4.9)

A pesar de que este tipo de soluciones estan lo suficientemente refrenda-
das por estudios cientificos para méquinas cerradas, no parecen ser solucio-
nes adecuadas para maquinas abiertas [Boglietti et al., 2009a], por lo que
la obtencién de expresiones generales o de una metodologia valida para el
estudio de todo tipo de maquinas se convierte en una necesidad. Por esto,
las correlaciones adimensionales parecen ser la mejor opcién si se trata de
buscar una solucion general, siempre y cuando la correlacion sea la adecuada
para cada superficie.

En los sucesivos apartados se enumeran las convecciones elegidas para
cada una de las superficies, asi como los aspectos a tener en cuenta para
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los coeficientes de las zonas mas criticas en el disefio y calculo de méaquinas
autoventiladas.

4.1.3. CALCULO DE LAS VELOCIDADES DE AIRE

El conocimiento de las velocidades en cada superficie es necesario para
calcular correctamente los coeficientes de conveccién en cada superficie. Sin
embargo, un error en el calculo de estas velocidades puede derivar en estima-
ciones de temperatura con un error igual de considerable, o incluso mayor.
Estos errores de célculo no son asumibles en ninguna etapa del célculo de
magquinas, puesto que puede conducir a conclusiones equivocadas en cuanto
al funcionamiento o a errores de diseno criticos.

Debido a su complejidad, el calculo y andlisis de los flujos de aire se
tratard en el Capitulo 5 de manera independiente, pero es importante tener
en cuenta que su influencia serd de gran importancia para conseguir un
célculo 6ptimo.

4.2. COEFICIENTES DE CONVECCION DE UNA
MAQUINA CON REFRIGERACION ABIER-
TA

Los coeficientes de conveccién se obtendran mediante correlaciones em-
piricas encontradas en diferentes referencias bibliograficas. Estas correlacio-
nes son funcién de nimeros adimensionales de tal manera que se puedan
emplear para todo tipo de superficies y fluidos.

En general, y dadas las altas velocidades del aire involucradas en la con-
veccion en este tipo de maquinas, la investigacion estard centrada en flujos
turbulentos. A pesar de esto, las investigaciones realizadas y las conclu-
siones adoptadas serdn extensibles de igual manera para flujos en régimen
laminar.

En general, el proceso de cédlculo de los coeficientes de conveccidon se
puede resumir en los siguientes pasos:

1. Se calculan las propiedades termofisicas del aire necesarias para cada
correlaciéon a temperatura de pelicula, Ty. Se denomina temperatura
de pelicula a la media entre la temperatura de la superficie, Ts, v la
temperatura del aire, Too:

Ts + T
Ty = TOO (4.10)

2. Se calcula el nimero de Reynolds, Re, en funcion de la velocidad del
aire en cada superficie, y se comprueba, su valor.
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2.1 Siel nimero de Reynolds es mayor que 0, se emplea la correlacion
de conveccion forzada que corresponda, dependiendo de si existe
régimen de flujo laminar o de transicién-turbulento. El valor del
numero de Reynolds para hacer esta distincién variara en funcién
de la geometria.

2.2 Si el namero de Reynolds es 0, se emplea la correlaciéon de con-

vecci6n natural para la geometria mas aproximada.

3. Se evalua la expresién para obtener el niimero de Nusselt que corres-
ponda a dicha superficie, en funcién de los nimeros adimensionales
que correspondan. Una vez obtenido, se calcula el coeficiente de con-
vecciéon por medio de la expresion 4.2.

4.2.1. CLASIFICACION DE LOS ELEMENTOS POR TIPO
DE SUPERFICIE

Con el fin de facilitar el célculo de las convecciones se han clasificado las
superficies de conduccién segin su geometria, orientacion, y su movimiento.
Se han establecido las siguientes categorias:

1. Superficies planas verticales, perpendiculares al flujo de aire y sin
rotacion: Estas superficies se pueden dividir en tres sub-categorias.

1.1 Las que tienen un flujo de aire enfrentado.
1.2 Las que se quedan atras del flujo de aire.

1.3 Superficies verticales con conveccién natural.

2. Superficies planas verticales, perpendiculares al flujo de aire y con
rotacion. Como en el caso anterior, hay tres subcategorias.

2.1 Las que tienen un flujo de aire enfrentado.
2.2 Las que se quedan atrés del flujo de aire.

2.3 Superficies verticales rotativas con conveccién con el aire exterior.
3. Paredes cilindricas internas sin rotacion.
4. Paredes cilindricas externas sin rotacion.
5. Superficies cilindricas rotativas.

6. Superficies especiales.
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Con estas categorias, se puede establecer la clasificacion de cada superfi-
cie de los elementos. En la Tabla 4.1 se establece la relacién de los elementos,
sus superficies y el tipo de superficie asignada. Por otro lado, en la Tabla
4.2 se relacionan los elementos con los coeficientes de conveccion corres-
pondientes en el circuito térmico (Figura 3.30 ) y la dimension significativa
necesaria para su calculo.

En los siguientes apartados se muestran las convecciones correspondien-
tes para cada categoria, una vez establecidas las convecciones para cada
superficie. Todas las correlaciones seleccionadas son para temperatura de
superficie constante y flujo de calor variable [Incropera et al., 2011].
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Elemento Superficie Tipo”
Eje Todas las superficies 4,5
Yueo de totor Lado de admisién de aire 2.a, 1.c
& Lado de expulsiéon de aire 2.b, 1.c
Anillo de cortocireuito Lado de admisién de aire  2.a, 1.c
Lado de expulsién de aire 2.b, 1.c
Barras de rotor Entrehierro 6
Devanado de estator Entrehierro 6
Cabezas de bobina Todas las superficies 6
Lado de admisién de aire 1l.a, 1l.c
Dientes del estator Lado de expulsién de aire 1.b, 1.c
Entrehierro 6
Lado de admisién de aire l.a
% 1
ugo del estator Lado de expulsién de aire 1.b
Carcasa Lado interior 3
Lado exterior 4
Lado interior 1.b, 1.c
T 1 ’
apa lado entrada Lado exterior l.c
. Lado interior l.a, l.c
Tapa lado salida Lado exterior l.c
Rodamientos Todas las superficies
- Condcutos de estator 6
Conductos de ventilacion Condettos de rotor 6
Ventilador Todas las superficies 2.4

* Los tipos de superficie se enumeran en la lista de la pagina 101

Tabla 4.1: Relacién de elementos, superficies, tipo de conveccion

asociada a cada una.
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Elemento hconv),< D
: hcom} sh,endcairl
EJe h o Dsh
conv,sh,endcair2
h t,endcairl
Yugo de rotor hcom’ym enadear Din ring — Dsn
conv,yrot,endcair
: o h ‘ deairl
Anillo de cortocircuito hcom”””g’en carr Deatrot — Din ring
conv,ring,endcair2
Barras de rotor heonv,agap,rot -
Devanado de estator heonv,agap,w,s —
Cabezas de bobina hconv,endwl,endcairl -
hconv,ende,endcairQ -
hconv,t,s,endcairl hslot,s
Dientes del estator hcom},t,s,endcairQ Din,y,s - hslot,s
hconv,agap,t,s —
Yugo del estator rconv.y,s.endeair) -
hconv,y,s,endcairQ
hconv,fr,endcairl D .
ext,s
Carcasa heonv, fr.endeair2
hcom},fr,amb De:ct,fr
h del,endcairl
Tapa lado entrada C;L"U’en AT Degt fr — Dbear,eat
conv,endcl,amb
. h de2,endcair2
Tapa lado salida C;Lm”en CENEATE " Degt. fr — Dbear,eat
conv,endc2,amb
hconubearl ,endcairl
: hconv,bear1,amb
Rodamientos L conv,beart,am Dyear,eat — Dsh
conv,bear2,endcair2
hconv,bearZ,amb
Conductos de estator Nauet s —
Condcutos de rotor hauct rot -
Ventilador hconv,vent,endcair2 Dyent

* . .2 . .
Los coeficientes de conveccién se nombran de la siguiente forma:

hconv,elemento,nodo de aire con el nodo de aire indicando la zona

donde se produce la conveccion en las superficies de los elementos.

Tabla 4.2: Relaciéon de elementos, convecciones asociadas a cada

uno y dimensiones caracteristicas.
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4.2.2. CONVECCION PARA SUPERFICIES PLANAS VERTI-
CALES, PERPENDICULARES AL FLUJO DE AIRE Y
SIN ROTACION

Para la conveccion de superficies planas verticales, se emplean convec-
ciones para placas planas de altura conocida. Sin embargo, y dado que la
mayoria de las superficies son coronas circulares, se ejecuta una aproxima-
cién geométrica para poder usar las correlaciones.

Se asimilara la superficie de la corona circular a un cuadrado hueco de
area equivalente (Figura 4.1). Para ello se hallan los lados de los cuadrados
exterior e interior de la siguiente manera:

i

hLeq — De$t . Z (411)
Pl

h2,eq = Din ' Z (412)

Dext

h1,eq.y,s

Figura 4.1: Aproximacion de una corona circular a 4 placas rectan-
gulares

Una vez hallados los dos lados de los cuadrados equivalentes, se emplean
las correlaciones para las placas verticales correspondientes, dos de area
Al = hiegy,s - (Meqy,s — P2.equ.s)/2 ¥ las otras dos de area Ay = ho gy -
(h1,eq,y,s — h2,eq,y,5)/2, calculando sus respectivos coeficientes de conveccion
h1y hs.

La resistencia de conveccion asociada a cada superficie se calculard como
la suma en paralelo de las resistencias de cada una de estas superficies:
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1
2‘(h1-A1+h2-A2)

El comportamiento del aire en cada uno de los lados de la méquina
serd diferente, como se observa en la Figura 4.2, que corresponde a una
simulacién CFD para comprobar los flujos de aire en la maquina. En esta
simulacion se observa que la velocidad del aire en las superficies en las que
incide el aire directamente es mucho mayor que en las mismas superficies
del otro lado. Con el fin de recoger ambos comportamientos, se emplearan
diferentes correlaciones para las superficies que se enfrentan al aire y que
se quedan atras del aire (Tipos de conveccion l.a y 1.b de la Tabla 4.1),
obtenidas de [Sparrow et al., 2004]|. Estas correlaciones son so6lo validas
para regimenes turbulentos. Para un régimen laminar en el caso del flujo
enfrentado, se empleard la formula de Churchill & Berstein, obtenida de
[Incropera et al., 2011].

Para el caso de un flujo pasante y régimen laminar o transitorio no se
ha encontrado una correlacion valida, puesto que la propuesta por [Sparrow
et al., 2004] es solo valida para el rango 7000 < Re < 80000. Se proponen
dos posibles soluciones para calcular la conveccién de estas superficies en
estos casos:

(4.13)

Reg=Ri || Ry || Re || R2 =

» Emplear la correlacion de régimen turbulento para cualquier valor de
Reynolds.

» Emplear la correlacion de conveccion natural (ecuacion 4.16.)

La correlacion para un caso de Tipo 1.a se muestra en la ecuaciéon 4.14:

5/8 4/5
0.3 0,62 - Rel/2. ppl/3 Re . R 10000
) . <
Nu={"°7 1+ (0.4/Pr)23] /" 282000 o

0,592 - Re'/? si Re > 10000

(4.14)

Y la correlacion para el Tipo 1.b seréa:
Nu = {0,17 Re®® & 7000 < Re < 80000 (4.15)

Para los casos de conveccién natural o para superficies verticales ro-
tativas con velocidad nula (Tipo 1.c, Tabla 4.1), se realizara la misma
aproximacién geométrica y se empleard una conveccién de placas planas
verticales con conveccion natural [Incropera et al., 2011]:
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0,387 - Ra'/"
Nu = < 0,825 + 8737 (4.16)
[1 +(0,492/Pr)?/ 16]
Ra =Gr- Pr (4.17)
4.2.3. CONVECCION PARA SUPERFICIES PLANAS VERTI-

CALES, PERPENDICULARES AL FLUJO DE AIRE Y
CON ROTACION

Para la conveccion de superficies verticales rotativas (Tipo 2.a, Tabla
4.1) se emplea la correlacion de un disco que gira con un flujo masico en-
frentado (Figura 4.3)|Cheng y Lin, 1994]. A pesar de no ser una correlacion
de conveccidn, se aprovechan las analogias entre las transferencias de calor
y de masa, y las analogfas entre los ntuneros de Sherwood y de Nusselt
[Incropera et al., 2011].

RRE

—» N

=
k——ba)

Figura 4.3: Conveccién sobre una placa circular giratoria [Cheng y

Lin, 1994]

En este caso se emplean dos nimeros de Reynolds, el debido a la rotacién
del disco y el del aire en movimiento.
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m-n-D
Re,=—00 (4.18)
1%
Vair - D
Regir = (4.19)
1%
Nu = 0,28973 - (Re2 + Re2;,)"* (4.20)

En el lado de expulsién de aire, se ha observado por medio de simula-
ciones de CFD que el flujo transversal de aire es minimo (Figura 4.2). Se
asume por tanto que la Unica conveccion se produce por el efecto del giro,
y que Reg = 0. Por lo tanto, para las superficies de Tipo 2.b (ver Tabla
4.1) se emplea la misma correlacion pero teniendo en cuenta inicamente el
numero de Reynolds rotacional, Re,,.

Nu = 0,28973 - Rel/? (4.21)

Esta misma consideracién se hara para los casos de superficies rotativas
con conveccion al exterior (Tipo 2.c, Tabla 4.1).

4.2.4. CONVECCION PARA PAREDES CILINDRICAS INTER-
NAS SIN ROTACION

Para el calculo de la conveccién en paredes cilindricas internas con con-
veccion forzada (Tipo 3, Tabla 4.1), se emplea la correlacion de Gnielinski
para conductos circulares de paredes lisas con rugosidad comercial (eq. 4.22)
[Kakag et al., 1987].

Para evaluar el factor de friccion de una pared con rugosidad comercial
existen multitud de alternativas |[Kakag et al., 1987|, en las que el abaco de
Moody o la ecuacion recursiva equivalente de Colebrook & White son los
métodos de referencia. Se recomienda evaluar el factor de friccion empleando
la expresion de Pethukov para friccion en paredes lisas (eq. 4.23), al no ser
recursiva y ofrecer unos resultados muy parecidos a los de la ecuacion de
Colebrook & White [Kakag et al., 1987].

Jomooth (e~ 1000) - Pr

Nu = 8 (4.22)

1+12,74/]CS”§°“1.(PT2/3—1)
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1
=079 In(Re) — 1,64 4.23
V fsmooth ( ) ( )
Vair - D
Re = (4.24)

v

Esta correlaciéon es valida para el régimen turbulento, Re > 2300. Para el
régimen laminar, se usard la correlacion de Hausen [Incropera et al., 2011],
donde Gzp es el numero adimensional de Graetz:

0,0668 - Gzp
Nu = 3,66 + e (4.25)
140,04 Gz
D
Gzp = 7 Re - Pr (4.26)

Se recomienda también usar un factor multiplicador para tener en cuen-
ta los flujos no desarrollados en estas superficies. Se proporciona mas in-
formacion al respecto en el apartado correspondiente a la conveccién en los
conductos (apartado 4.3).

Para evaluar la conveccién natural no se ha encontrado una ecuacién pa-
ra una geometria equivalente. Si no se dispone de informaciéon experimental
previa, se puede obtener un valor orientativo para la conveccién natural
por medio de la expresiéon 4.27, aproximada de la correlacion de Kuehn &
Goldstein para el calculo de la conveccién en el espacio entre dos cilindros
concéntricos [Kuehn y Goldstein, 1976]:

2
Nu = (4.27)

In(1 2
- _Nuo

5379 5 1/15
Nuo:{[39,24—1—(0,587-}2@1/4) ] +[0,1-Ra1/3} } (4.28)

Ra = Gr- Pr (4.29)
Esta correlacién es valida para cualquier rango de Ra.

4.2.5. CONVECCION PARA PAREDES CILINDRICAS EXTER-
NAS SIN ROTACION

Para calcular la conveccién externa de paredes cilindricas sin rotacién
(Tipo 4, Tabla 4.1) se emplean las formulas de Simonson para la conveccion
externa natural de un cilindro horizontal [Simonson, 1988].
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0,252 - Ra'/* si 10* < Ra < 10° (4.30)
u = .
0,129 - Ra'/3 si 109 < Ra < 10'2
Ra =Gr- Pr (4.31)

4.2.6. CONVECCION PARA SUPERFICIES CILINDRICAS RO-
TATIVAS

Para calcular la conveccién en las superficies cilindricas en rotacién
(Tipo 5, Tabla 4.1) se emplea una correlacion para cilindros que giran
alrededor del aire a temperatura constante [Kendoush, 1996].

T-n-D D
Re=—00 (4.32)
14
Nu = 0,6366 - (Re - Pr)*/? (4.33)

4.2.7. CONVECCION EN EL ENTREHIERRO

La transferencia de calor en el entrehierro de méquinas cilindricas con
rotor liso (en general, maquinas de inducciéon o de imanes enterrados) se
resuelve asumiendo que el flujo de aire en el entrehierro se comporta co-
mo un flujo de Taylor-Couette, que sucede en el hueco entre dos cilindros
concéntricos que rotan entre si, y separados por una pequena distancia (ver
Figura 4.4). La transferencia de calor en este tipo de espacios fue trata-
da por primera vez por Taylor [Taylor, 1935] y sus investigaciones fueron
ampliadas por Gazley [Gazley Jr., 1958].

Aunque existen investigaciones recientes que ofrecen nueva formulacion
para la conveccion en el entrehierro de maquinas de diferentes tipos |[Howey
et al., 2012|, en este estudio se han empleado las formulas clasicas de Taylor
y Gazley, puesto que estén igualmente validadas por otros autores [Staton
et al., 2005; Motor-CAD, 2014].

Para modelar la conveccién en el entrehierro se emplean las correlaciones
basadas en estos dos estudios clasicos [Taylor, 1935; Gazley Jr., 1958], que
evalian el numero de Taylor (eq. 4.35) para obtener el ntumero de Nusselt
de estas superficies. El nimero de Taylor evalta si se trata de conveccidén
natural, régimen laminar o régimen turbulento.
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Figura 4.4: Vortices de Taylor en el hueco de dos cilindros concén-
tricos con rotacién [Howey et al., 2012].

2 si Ta < 41
Nttggap = hcom,aia{, hagap _ 0,212 - Ta%0 . prO27 i 41 < Ta < 100
air
0,386 - Ta%> - Pr027 si Ta > 100
(4.34)

hagap — T™-1
Ta = Re - e 300 \/ 1 gap * Trot (4.35)

En las expresiones anteriores, n es la velocidad de rotacion en R.P.M.;
v es la viscosidad cinematica del aire a temperatura de pelicula, calculando
la temperatura de pelicula con la temperatura de la superficie del rotor;
hagap €s la longitud del entrehierro; r,.; es el radio del rotor y Aair es la
conductividad del aire a temperatura de pelicula.

El coeficiente de conveccion, hconw,agap, Obtenido en eq. 4.34, se empleara
para el calculo de las resistencias térmicas Reonv,agap,wrots fconv,agap,t,s ¥
Rconv,agap,w,s

Para maquinas de polos salientes, las consideraciones hidraulicas que
se han asumido no son validas, y se deben estudiar los flujos de aire en
esta zona, tanto en la zona de las ranuras de estator, como en los polos del
rotor. El estudio de [Connor et al., 2012| da cuenta de este problema y ofrece

soluciones para maquinas de estas caracteristicas empleando programas de
CFD.
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4.3. CONVECCION EN LOS CONDUCTOS DE
VENTILACION

La conveccién en los conductos de ventilacién es uno de los principa-
les mecanismos de los sistemas de refrigeracién con circuito abierto para
eliminar el calor de distintas partes de la maquina y su variaciéon influ-
ye de manera directa en muchas de las temperaturas clave en el célculo
electromagnético. Por su importancia, el calculo de la conveccién en estas
superficies debe ser analizado en profundidad.

En los sucesivos apartados se analizardn aspectos clave para el calculo
de la conveccién en régimen turbulento, tales como: la rugosidad en los
conductos y su relevancia en el cdlculo; el desarrollo del flujo, los efectos de
entrada y el incremento de la conveccién a consecuencia de esto; la rotacién
de los canales de rotor y el incremento del coeficiente debido a este efecto;
y por ultimo, la geometria de los conductos.

Finalmente se compararédn varias correlaciones con una correlacion ex-
perimental para elegir el candidato ideal para este tipo de conductos.

4.3.1. RUGOSIDAD

La rugosidad de las paredes es uno de los aspectos fundamentales a la
hora de calcular convecciones para conductos de ventilacion.

En general, se asumen paredes de acabado liso, con rugosidades tipicas
de tuberias, para el calculo de convecciones en conductos de ventilaciéon de
méquinas [Motor-CAD, 2014; Kral et al., 2008; Staton y Cavagnino, 2008;
He et al., 2013]. Sin embargo, en una maquina real en la que los conductos de
ventilacién estén en el paquete estatorico, por medio de agujeros practicados
en la chapa (Ver Figura 4.5) o refrigerando la parte superior del paquete
(Ver Figura 4.6), lo habitual no es tener superficies con rugosidades bajas,
sino todo lo contrario.

Estos valores altos de rugosidad (comparados con valores comerciales
para tuberias) pueden ser el resultado de irregularidades en el corte de la
chapa y su posterior apilado, por acumulacién de impurezas a lo largo del
uso, o por una combinaciéon de ambos factores. Por otro lado, y hablando
de casos con conductos de ventilacién practicados en las chapas, se pueden
dar casos en los que se busque una no-concentricidad de los conductos en
sucesivas chapas, en busca de una mejora de la refrigeracion [Dessouky et al.,
1998], lo que también conllevaria a irregularidades en las superficies de los
conductos.

La rugosidad en estos conductos variard mucho en funcién del proceso
de fabricacién empleado y ademés es muy dificil de medir. Sin embargo, es
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Figura 4.5: Plano de corte de una chapa magnética con conductos
de ventilacion interiores.

Figura 4.6: Detalle de la rugosidad en los canales de ventilacion
superficiales del estator de una maquina.
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posible calcular un valor de rugosidad en la etapa de disefio, empleando los
valores méximo y minimo de error permitidos por la norma [Standard ISO
2768-1:1989, 1989].

Para el caso que se implementa, se ha obtenido un valor de rugosidad,
€ = 0,5 mm., y por lo tanto, se han asumido un régimen turbulento hidrau-
licamente rugoso. Los regimenes hidraulicamente rugosos se pueden tener
en cuenta por medio de correlaciones como las dadas en investigaciones o li-
bros que traten la conveccién de las superficies con la suficiente profundidad
[Kakag et al., 1987; Kays et al., 2005].

4.3.2. DESARROLLO DE FLUJOY EFECTOS DE ENTRADA

En general, en el cdlculo de méaquinas, y en concreto en el de los conduc-
tos de ventilaciéon, se suelen considerar flujos completamente desarrollados.

Surface condition
T,>T(r,0)

L
|
I
|
|
|

| |
7(r,0) Trh0 T, T(r0 T, T(r,0) ()

< Thermal entrance regloni Fully developed region >
T

L—»

Vtd,r

Figura 4.7: Desarrollo de la temperatura del flujo en la entrada de
un conducto [Incropera et al., 2011].

Los flujos completamente desarrollados en un régimen turbulento se pue-
den asumir si la longitud es lo suficientemente larga,como se ve en la Figura
4.7. Sin embargo, en un conducto corto, el niimero de Nusselt local en la
entrada de los conductos depende del ratio entre la posicién relativa en la
que se mide el valor y el didmetro hidraulico del conducto. Por tanto asumir
flujos completamente desarrollados puede dar lugar a una subestimacion del
valor de los coeficientes de conveccidn.

Estas consideraciones pueden verse a través de la siguiente expresion
[Kakag et al., 1987; Kays et al., 2005]:

Num O 436
Nuw - @/Dn) (4.36)
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Donde Nuo, es el nimero de Nusselt para un flujo completamente desa-
rrollado, Nu,, es el niimero de Nusselt medio en la region de entrada, z es
la longitud de la entrada y Dy, el didmetro hidraulico. C' es una constante
que depende del tipo de entrada y sus valores se pueden obtener en [Kakag
et al., 1987; Kays et al., 2005].

Debido a que existe una incertidumbre en la etapa de diseno sobre qué
tipo de entrada seleccionar, se propone el uso de un factor de aplicacién
general obtenido de [VDI Gesellschaft, 2010, donde Lgy,¢ es la longitud del
conducto de ventilacién:

Ny, 1
=l (4.37)
Uoo (Lduct/Dh)

En el apartado 4.3.5 se mostraran los efectos de este parametro aplican-
dolo directamente a varias correlaciones.

4.3.3. ROTACION DE LOS CONDUCTOS DE ROTOR

Los estudios mas significativos que se han encontrado sobre la conveccién
de conductos que giran alrededor de un eje son los realizados por Mori
y Nakayama [Mori y Nakayama, 1967; Nakayama, 1968, que estudian el
régimen laminar y el turbulento respectivamente.

En el estudio sobre el régimen laminar [Mori y Nakayama, 1967| se indica
que existe un aumento considerable de la conveccién debido a los efectos
rotacionales. Por otro lado, en el régimen turbulento [Nakayama, 1968] se
indica que, a pesar de que también existe este aumento, este aumento es
despreciable en comparacién con los efectos de la turbulencia si el flujo no
estad completamente desarrollado.

Sin embargo, y como se vera en el Capitulo 5, se ha observado mediante
simulaciones CFD que la rotacién del rotor también conlleva un aumen-
to de la velocidad, por haber un aumento de la presion dinamica (Figura
4.8). Puesto que este aumento de la velocidad se estara teniendo en cuenta,
se asume que este incremento en la velocidad recogerd los efectos arriba
mencionados y se tendran en cuenta finalmente a la hora de calcular el
coeficiente de conveccién.

4.3.4. GEOMETRIA DE LOS CONDUCTOS

En la bibliografia relacionada, las correlaciones para conductos circulares
son las mas comunes. Sin embargo, es muy facil encontrarse con conductos
de ventilacién que tienen una geometria diferente, y estos casos deberdn ser
tratados de manera individual.
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-295 017 329 641 953 126 158 189 23.0

Figura 4.8: Aumento de velocidad debido a la rotacion en los ca-
nales de rotor

Los conductos rectangulares son una opcién bastante comtn en el ca-
so de las méquinas eléctricas, por ejemplo, en conductos practicados en la
carcasa. Para este caso en concreto, aunque los regimenes laminares y turbu-
lentos no han sido estudiados con tanta profundidad como en los conductos
circulares, la informacion disponible indica que las correlaciones de con-
ductos circulares resultan validas empleando el didmetro hidraulico como
dimension significativa [Kakag et al., 1987; Kays et al., 2005; Favre-Marinet
y Tardu, 2010]. El didmetro hidraulico para cualquier conducto se puede cal-
cular por medio de su drea, A, y de su perimetro, p, a través de la siguiente
expresion:

4-A
Dy =—— (4.38)
p

También se han visto conductos triangulares en topologias especiales.
Por ejemplo, en [Burress y Campbell, 2013], se usan estos conductos para
refrigerar los imanes dispuestos en V. En casos como este, donde la geo-
metria del conducto tiene esquinas agudas, se debe prestar especial aten-
cion. Se puede encontrar més informaciéon para estas y otras geometrias de
conductos como elipses u oquedades entre dos cilindros en la bibliografia
especializada [Kakag et al., 1987; Kays et al., 2005; Favre-Marinet y Tardu,
2010; Burmeister, 1993].
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4.3.5. SELECCION DE LA CORRELACION ADECUADA

En este apartado se intenta determinar la correlacién adimensional més
adecuada para el calculo de maquinas con refrigeracion abierta. Para ello,
se comparardn varias correlaciones con una correlacién experimental para
conductos de ventilacién de la forma de 4.39, que servira de referencia.

h=k (1 . ka) (4.39)

Las correlaciones que se estudian son las siguientes:

s Correlacion de Gnielinski: La correlaciéon de Gnielinksi para con-

ductos circulares de paredes con rugosidad suave es la correlacién
mas cominmente propuesta para calcular el coeficiente de conveccién
de conductos en méquinas eléctricas [Motor-CAD, 2014; Kral et al.,
2008; Staton y Cavagnino, 2008; He et al., 2013|. Sin embargo, y da-
das las consideraciones sobre la rugosidad vistas con anterioridad, la
correlacién puede no ser adecuada y por eso se elige para su compa-
racion.
La correlacién es la que se ha empleado para las paredes cilindricas
internas sin rotacion (ecuacion 4.22; apartado 4.2.4) y se puede eva-
luar para el rango 2300 < Re < 5 x 10° del namero de Reynolds, y
para el rango 0,5 < Pr < 2000 del nimero de Prandtl. El factor de
friccion se evaluard por medio de la expresion de Pethukov (ecuacion
4.23)

s Correlacion de Gowen & Smith: Gowen & Smith proponen en
[Gowen y Smith, 1968| una correlacién para paredes con rugosidad
alta, la cual se muestra en la ecuacion 4.40. El factor de friccion f
debe ser evaluado en este caso con una expresion diferente a la de
los conductos de rugosidad leve. En [Kakag et al., 1987| se propone
la expresion de Nikuradse (ecuacion 4.41) como la recomendada para
evaluar el régimen hidraulicamente rugoso, empleando la rugosidad
relativa de la pared, €/Dy,.

Re Pry/ frough/2

4,5+ (0,155 <Re\/ ngh) + /72 | VPr
1 p
- —348-1,737In <€) (4.41)
vV frough Dh
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La correlacién es vélida para 10* < Re < 5 x 104, 0,7<Pr<390y
un rango para la rugosidad relativa de 0,0024 < ¢/Dj, < 0,05.

Correlacion de Bhatti & Shah: Bhatti & Shah presentan en |Kakag
et al., 1987] dos correlaciones diferentes para conductos cilindricos con
fuerte rugosidad, empleando para ello los datos aportados por otros
estudios. Se presentara inicamente una de las dos, puesto que su rango
de aplicacién es mayor, asi como su rango de rugosidad relativa.

La correlacién se muestra en la ecuacién 4.42, v como en el caso de la
correlaciéon de Gowen & Smith, el factor de friccion, frougn, debe ser
evaluado mediante la expresiéon de Nikuradse 4.41

(Re - 1000) Pr (frough/2)

L/ e [ (17,42 - 13,77Pr)%) Re2S - 8,48

Pr; = 1,01 — 0,09Pr"36 (4.43)

Re. = EV— V/ Jrough/2 (4.44)
v

La correlaciéon es valida para Re > 2300, 0,5 < Pr < 5000 y 0,001 <
€/ Dy, < 0,05. Como se puede observar, esta correlacion es mas comple-
ja que las anteriores, e introduce dos niimeros adimensionales: Pr; se
denomina ntmero de Prandtl turbulento, y se puede evaluar mediante
la expresion 4.43; Ree es el nimero de Reynolds de la rugosidad, y se
evaltia con la expresién 4.44.

Nu =

(4.42)

Se han representado graficamente las 3 correlaciones, junto con la co-
rrelacién empirica proporcionada por un fabricante de motores. Asi mismo,
también se representan las correlaciones de Gowen & Smith (ecuacion 4.40
y la de Bhatti & Shah (ecuacion 4.42) multiplicadas por el factor que tienen
en cuenta flujos no desarrollados (ecuacion 4.37).

Las dimensiones del conducto y las temperaturas relacionadas para cal-
cular los numeros de Nusselt son las siguientes:

Diametro hidraulico: 38 mm.

Longitud: 380 mm.

Rugosidad de las paredes: 0.5 mm.
Temperatura de entrada del aire: 50 °C.

Temperature la superficie del conducto: 200 °C.
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Las seis correlaciones calculadas para el conducto arriba descrito se pue-
den ver en la Figura 4.9, y los errores cometidos en cada una de las corre-
laciones con respecto a la experimental en la Tabla 4.3.

140
-®-Gnielinski (Smooth walls)

-+-Gowen & Smith
-#-Bhatti & Shah
-%-Gowen & Smith + Entrance Effects

| =+-Bhatti & Shah + Entrance Effects

-%¢Experimental correlation

=]
=3

h [W/m2/K]
3

40 -

20 -

0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50
Velocity [m/s]

Figura 4.9: Comparacién de correlaciones para los conductos de
ventilacion.

Correlacion” | Error medio (%) FError maximo (%)  Error (LS)™
1 —21,329 —38,772 4350,29

2 —-10,1 —23,525 1604,09
2/ 18,470 19,573 144776

3 —33,820 —50,137 8195,057
3 0,905 2,245 43,03

" 1. Correlacion de Gnielinski; 2. Correlacion de Gowen & Smith
2/, Correlacion de Gowen & Smith con efectos de entrada; 3. Correlacion de Bhatti & Shah
3’. Correlacion de Bhatti & Shah con efectos de entrada

* K . P
Error por el método de minimos cuadrados

Tabla 4.3: Errores en las correlaciones comparadas para los conduc-
tos de ventilacion.
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Tal y como se observa en la Figura 4.9, la correlacion de Bhatti & Shah
con el coeficiente de efectos de entrada muestra una excelente concordancia
con la correlacion experimental y serd por tanto la metodologia por defecto
para un conducto con alta rugosidad.

La correlacién de Gnielinksi no parece ser una candidata valida para
velocidades altas en conductos de este tipo para regimenes turbulentos, si
bien a velocidades menores de 15 m/s el error cometido (en general, menor
al 10 %) no es tan grande como a velocidades altas. Su uso se recomienda
para calcular la conveccién en conductos practicados en la carcasa, donde
la rugosidad es, generalmente, menor a la calculada.

Lo mismo sucede con la correlacion de Gowen & Smith, aunque su so-
lucién estd entre la correlacion de Gnielinski y la experimental. Aunque el
error cometido es mayor, esta correlacién no debe ser descartada de manera
prematura por no haber concordancia en este caso concreto. El rango de
numeros de Prandtl indica que podria ser un candidato adecuado para otras
soluciones de refrigeracion forzada con fluidos, como por ejemplo con agua,
donde el niimero de Prandtl oscila entre 4 y 10.

4.4. CONVECCION EN LAS CABEZAS DE BO-
BINA

En este apartado, se tratara de determinar una correlacién valida para
las cabezas de bobina. La dificultad para obtener una correlaciéon valida en
este elemento viene relacionada con su compleja geometria.

Existen multitud de estudios sobre el coeficiente de conveccién de esta
zona, y de los espacios de final de maquina para maquinas TEFC [Boglietti y
Cavagnino, 2007; Staton y Cavagnino, 2008; Boglietti et al., 2009a; Boglietti
et al., 2011]. En estos estudios se proponen formulas de la forma de la
ecuacién 4.8 para diferentes maquinas con devanado de hilo de cobre. Una
de las conclusiones més repetidas en estos estudios es que la correlaciéon de
Schubert (ecuacion 4.9, apartado 4.1.2) es la mas indicada para este tipo
de maquinas.

Aunque esta ecuacion parece ser una de las mas utilizadas, Boglietti
concluye en [Boglietti et al., 2009a] que la curva de Schubert no es la opcion
més correcta para una maquina abierta y que se deben investigar los flujos
de aire entrantes, que influyen directamente en el valor del coeficiente. Con
esta ultima afirmacién se vuelve a poner de manifiesto la importancia del
calculo y anélisis de los flujos de aire.

Sobre el tipo de devanado en las cabezas de bobina, la correlacién de
Schubert (ecuacion 4.9, apartado 4.1.2) no es valida para los devanados
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pre-formados, segin las investigaciones realizadas por Pickering y Micallef
[Pickering et al., 2000; Micallef, 2006|. En estos estudios se obtienen coe-
ficientes de conveccién en las cabezas empleando un programa CFD. Sin
embargo, estos estudios se centran en modelar la resistencia térmica que
hay directamente entre el devanado y la carcasa de una méquina cerrada, y
en resaltar el potencial del software CFD para calcular térmicamente una
maquina eléctrica.

Dado que no existe un método generalizado para las cabezas de bobina,
se probaran correlaciones para varias geometrias aproximadas y se elegira
el mejor candidato evaluando el error cometido con una correlaciéon experi-
mental y probada.

4.4.1. CORRELACIONES SELECCIONADAS

Se seleccionan para la comparacion, ademés de la correlacién de Schu-
bert (ecuacion 4.9), dos correlaciones, basadas en el flujo cruzado sobre
elementos.

4.4.1.1. Correlacion para el flujo cruzado sobre un prisma cua-
drado

Se selecciona la correlacion de Sparrow para el flujo cruzado sobre un
prisma largo cuadrado [Sparrow et al., 2004, por similitud geométrica con
un conductor pre-formado (Figura 4.10).

Figura 4.10: Flujo cruzado sobre un tubo cuadrado [Sparrow et al.,
2004]

La correlacién para estos tubos cuadrados se aplicara a la superficie total
de todos los conductores.
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Nu = 0,14 - Re?/3 (4.45)

-D
Re — Vendw h,cond (446)

1%

Dp, cona es el didmetro hidraulico del conductor y se calcula como en la
ecuacion 4.38, ¥ Vendw €S la velocidad del aire en la zona de paso de las
cabezas de bobina.

4.4.1.2. Correlacion para el flujo cruzado sobre un banco de
tubos

Se selecciona la correlacion de Zhukauskas para un flujo cruzado sobre
una bancada de tubos (Fig 4.11) de |Incropera et al., 2011]. Para poder
aplicar esta correlaciéon, se debe asumir la aproximacién que se muestra
en la Figura 4.12, donde se supone que el flujo circula sobre unos tubos
dispuestos en linea recta.

mn —BC’)/‘DQ
> I 02 jc/ E—/\_V
= QD SN\p 2

Figura 4.11: Flujo cruzado sobre un conjunto de tubos [Incropera
et al., 2011]

La correlacion es de la forma siguiente, donde C7 y m son constantes
que varian en funcién de Rep maz:

P
Nu=C1-Cy- Rep Pro36. (P:) (4.47)

En esta correlacién, todas las propiedades del aire se calcularan a la
temperatura media entre la temperatura de entrada y de salida del aire,
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b Udg
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endw

S

Figura 4.12: Aproximacioén de conductores dispuestos en circulo a
conductores en linea recta

excepto Prg, que se evaltia a la temperatura de superficie del conductor.
Los valores para C1 y m en funcién de Rep mq, se dan en la tabla 4.4.

ReD,mam C m

10 — 102 0,80 0,40
10% — 10° 0,65 0,40
103 — 2 x 10° 0,27 0,63

2x10°—-2x10% 0,021 0,84

Tabla 4.4: Constantes para la correlacion de Zhukauskas para el

flujo cruzado sobre un banco de tubos [Incropera et al.,
2011]

El parametro C5 es funcion del namero de filas de conductores. Se reali-
za la aproximacioén a dos filas porque en la metodologfa presentada se usan
2 conductores pre-formados por ranura, como en la Figura 3.13a. Para es-
te caso, la constante toma el valor Cy = 0,8. En el caso de que hubiera
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mas conductores por ranura, el valor de la constante se puede obtener en
[Incropera et al., 2011].

Figura 4.13: Dimensiones significativas para la correlacién de Zhu-
kauskas [Incropera et al., 2011]

Para calcular Rep maz, se debe tener en cuenta el arreglo de los tubos
(ver Figura 4.13), segin la siguiente expresion:

St V-D
Sy—D v
Los parametros dimensionales St y D se pueden aproximar a valores de
geometria existentes en la maquina, pudiendo asi calcular el nimero de Rey-
nolds, Rep maz, para cualquier maquina con este tipo de devanado, donde
Dbars Sbar, Wk ¥ Wslor SON, respectivamente, el perimetro del conductor, la
seccién del conductor, el espesor del diente de la maquina y el espesor de la
ranura de la maquina:

Rep maz = (4.48)

1 Vendw
Puvar 1 v
4- Sbar Wt m,s + ws2

ReD,max ~ (4.49)

Con esta serie de aproximaciones, podemos evaluar la correlacién para
un conjunto de conductores pre-formados como los de la cabeza de bobina,
y obtener un coeficiente de conveccién para todo el conjunto.

4.4.2. COMPARATIVA

En la Figura 4.14 se muestra una comparativa de las 2 correlaciones
seleccionadas con una correlaciéon experimental para cabezas de bobina y
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la curva de Schubert, mientras que en la Tabla 4.5 se evalaa el error de las
correlaciones con respecto a esta curva experimental.

300

=«-Correlacién de Schubert

B-Correlacién de Sparrow
250 A

=+Correlacion de Zhukauskas

-e-Correlacion experimental

0 2 4 6 8 10 12 14 16
Velocidad del aire [m/s]

Figura 4.14: Comparacién de correlaciones para las cabezas de bo-
bina.

Correlacion ~ Error medio (%) Error maximo (%) Error (LS)"
Sparrow —318,04 —347.95 1102035,35
Zhukauskas 60,20 61,47 39240,37

Tabla 4.5: Error en las correlaciones comparadas para la conveccién
en las cabezas de bobina.

Como se aprecia, el error cometido con todas las correlaciones es de-
masiado grande como para ser usadas en la forma actual. Sin embargo, y
basandose en la investigaciéon realizada para los conductos de ventilacién,
se puede dar cuenta de efectos hidraulicos por medio de un coeficiente de
ajuste, como en el caso de los coeficientes de entrada de los conductos (ver
apartado 4.3.2).
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Con este concepto en mente, se propone un coeficiente de ajuste K
que multiplicard a los ntimeros de Nusselt, con el fin de considerar efectos
hidraulicos desconocidos o muy dificiles de predecir.

Nuadjusted =K - Nu (4:50)

Puesto que los efectos hidraulicos son desconocidos en este momento, se
obtendran valores de K minimizando el error cometido por minimos cua-
drados con respecto a la curva experimental. En el siguiente apartado se
muestran los resultados de dicho ajuste para las dos correlaciones seleccio-
nadas y se acotard el rango de estos estos parametros de ajuste para cada
correlacién, con el fin de proporcionar informacién util para un disefio sin
informacion previa.

4.4.3. AJUSTE DE CORRELACIONES

Se han ajustado las correlaciones propuestas en este texto por medio de
una constante K que tiene en cuenta efectos hidraulicos desconocidos, y se
han obtenido una serie de valores que se analizaran a continuacién.

El primer ajuste de las correlaciones de Sparrow y Zhukauskas se ha
hecho con respecto a la curva experimental con la que se han comparado
las correlaciones en el apartado anterior. En la Figura 4.15 se puede ver el
resultado de este ajuste, y en la Tabla 4.6 se muestran los errores obtenidos
y el valor de K obtenido.

Correlacion ‘ K Error medio (%) Error maximo (%) Error (LS)"

Sparrow 0,237 0,889 12,89 856,01
Zhukauskas | 2,528 —0,601 —3,212 129,16

* P P
Error por el método de minimos cuadrados

Tabla 4.6: Resultados del ajuste con respecto a la curva experimen-
tal.

Como se observa en la Figura 4.15, y analizando los datos de los errores,
la correlacién de Zhukauskas para flujo sobre tubos ha sido ajustada con
un error medio despreciable. Este hecho hace indicar que la eleccién de una
constante de ajuste ha sido correcta, y que los efectos hidraulicos, aunque
son desconocidos, pueden ser tenidos en cuenta. La correlacion de Sparrow
para un solo conductor también se ajusta con un error pequeno, pero es un
peor candidato en este caso.
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100
-«-Correlacion de Schubert

% l8-Correlacion de Sparrow (K = 0,237)

80 {=~Correlacidon de Zhukauskas (K = 2,528)

70 {-®-Correlacién experimental

60

50

40

h [W/m2/K]

30

20

10

0 2 4 6 8 10 12 14 16
Velocidad del aire [m/s]

Figura 4.15: Comparacién de correlaciones para las cabezas de bo-
bina. Correlaciones ajustadas con respecto a la curva
experimental.

También se ha realizado un ajuste con respecto a la curva de Schubert
de ambas correlaciones. Fn la Figura 4.16 se representan los resultados de
este ajuste, mientras que en la Tabla 4.7 se dan los errores cometidos en
este ajuste.

Correlacion ‘ K Error medio (%) Error méaximo (%) Error (LS)"

Sparrow 0,371 —0,603 —1,098 811,15
Zhukauskas | 3,939 —2,052 —15,887 1822,32

ok 4 P
Error por el método de minimos cuadrados

Tabla 4.7: Resultados del ajuste con respecto a la curva de Schu-
bert.

En relacién a este ajuste, se ve que la correlacion de Sparrow para tubos
cuadrados se ajusta con un error minimo para velocidades mayores a 4
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100 -
-«-Correlacién de Schubert

90 1&-Correlacion de Sparrow (K = 0,371)
80 {=+Correlacién de Zhukauskas (K = 3,93)

70 |-®-Correlacion experimental

60
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Figura 4.16: Comparacién de correlaciones para las cabezas de bo-
bina. Correlaciones ajustadas con respecto a la curva
de Schubert.

m/s, mientras que el error es variable, aunque aceptable, para el caso de la
correlacion de Zhukauskas.

Dado que el objetivo es la biisqueda de una correlaciéon para maquinas
abiertas, y las investigaciones indican que la correlaciéon de Schubert no es
la mas adecuada, se descartan estos valores de ajuste para el caso que im-
plementa. Sin embargo, esta informacion resulta tutil para una metodologia
de disefio general, puesto que la correlacion ajustada de Sparrow puede ser
un buen reemplazo para la curva de Schubert en una maquina cerrada, con
el anadido de que la nueva correlacién es adaptable a diferentes geometrias.

Para la metodologia actual se establece como ecuacién para el diseno
la correlacién de Zhukauskas con el valor K = 2,528. A pesar de esto, es
importante mencionar que, dadas las incégnitas que rodean al comporta-
miento del aire en esta regién, se espera que este pardmetro pueda variar
de forma irregular.

Con el objeto de establecer un limite superior a este coeficiente, se ha
ajustado la correlacién de Zhukauskas para tener un error minimo con la
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correlacion de Schubert para velocidades menores a 7 m/s. El valor obtenido
para este caso es de K = 3,5. Este ajuste se puede ver en la Figura 4.17, sin
embargo, este limite superior debe ser tomado con cautela, puesto que como
se verd en el anéalisis de los resultados en el Capitulo 7, una sobreestimacion
en los coeficientes de convecciéon puede dar lugar a errores importantes en
la estimacion de las temperaturas asociadas de las cabezas de bobina.

100
-«-Correlacion de Schubert

90 1 HB-Correlacion de Zhukauskas (K = 3,5)

80 {=~Correlacién de Zhukauskas (K = 2,528)

70 {-®-Correlacién experimental

60

50

h [W/m2/K]

40

30

20

0 2 4 6 8 10 12 14 16
Velocidad del aire [m/s]

Figura 4.17: Comparacion de correlaciones para las cabezas de bo-
bina. Limite superior para la correlacion de Zhukaus-
kas.



CAPITULO 5

_ . Modelo hidraulico de
maquinas con refrigeracion en

circuito abierto

En este capitulo se presenta la metodologia empleada para el cilculo
hidrdulico de méquinas con refrigeracién abierta. Aunque las metodologias
son de caricter general, el estudio hidraulico se ha particularizado para una
maquina autoventilada abierta.

Tras una breve introduccion, se realizard una descripcion de la meto-
dologia que se va a emplear, donde se introducen los conceptos necesarios
para el desarrollo de un circuito hidraulico. A continuacién se desarrolla un
circuito hidréulico completo para una maquina autoventilada, detallando la
forma de calcular cada resistencia hidraulica. Por ultimo se resolveran las
cuestiones pertinentes al calculo de presiones en el circuito

131
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5.1. INTRODUCCION

En los capitulos anteriores se ha puesto de manifiesto la importancia del
calculo de velocidades de aire en el interior de la méquina, siendo una parte
fundamental del calculo de los coeficientes de conveccion. Por lo tanto, la
estimacién correcta de velocidades se convierte en un requisito fundamental
para conseguir una predicciéon correcta de las temperaturas.

Existen varias alternativas para efectuar el calculo de los flujos de aire
en maquinas eléctricas. Como se ha visto en el Capitulo 2, se puede apreciar
que el método preferido por los investigadores para el conocimiento de la
méaquina es el uso de los programas de Dinamica de Fluidos Computacional
(CFD, por sus siglas en inglés). Sin embargo, debido al coste, tanto en
términos computacionales como de preparacion de las simulaciones, estos
métodos son desaconsejables en una etapa temprana del disefio.

Un buen método rapido y fiable para calcular estas velocidades de aire
es mediante el estudio del sistema mediante el anélisis algebraico del sis-
tema hidraulico, empleando resistencias hidraulicas para el céalculo de los
flujos de aire. Este método, al igual que el método de resistencias térmicas
presentado en el Capitulo 3, permite el calculo rapido de las velocidades
con un error muy despreciable. Ademas, gracias a su facil implementacion
y a la posibilidad de ser parametrizado, permite el calculo con muy poca
informacién previa, siendo el candidato ideal en un escenario en el que el
diseno de la maquina se debe hacer sin informacién previa [Motor-CAD,
2014; Staton y Cavagnino, 2008|.

A través de este capitulo se presentan las metodologias empleadas para
modelar un sistema hidraulico completo de una maquina autoventilada, asi
como las herramientas necesarias para modelar un sistema similar para otros
casos diferentes.

5.2. MODELO ALGEBRAICO POR VOLUMENES
DE CONTROL

El modelo empleado para el calculo se basa en el principio de Bernouilli.
La ecuacién 5.1 representa matematicamente este principio bajo condiciones
ideales en un volumen de control cualquiera, donde P; y P» son las presiones
en la entrada y la salida del volumen de control; p1y p2 son las densidad
del aire en la entrada y la salida; v; y v son las velocidades del aire en la
entrada y la salida; v es el peso especifico del aire; y 21 v 2o son las alturas
de la entrada y la salida:
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2 2
10 P2 v
Py =P+ 2

P+ + 7 22 (51)

Dado que la ecuacién 5.1 no contempla un escenario con pérdidas, es
necesaria una modificacion de la ecuacién para tener en cuenta las pérdidas
debidas a friccién, giros, contracciones o expansiones:

2 2
10 2V
p21+7'21——P2+p22

La ecuacién 5.2 se puede simplificar asumiendo las siguientes hip6tesis:

P+ +y 22+ Y APpgaes (5.2)

» La variacién de la densidad en el volumen de control es despreciable.
Se puede counsiderar, por tanto, que la densidad de aire es constante
en todo el volimen de control.

» Las alturas de la entrada y de la salida, z; y z2, son iguales.

De aplicar estas hip6tesis a la ecuacién 5.2 se obtiene la expresion 5.3:

2 2

P = PQ + P 2U2 + Z APlosses (53)

En relacion a las pérdidas de carga, APjsses, de un sistema hidraulico,

la forma general de calcularlas es mediante el concepto del coeficiente de
carga (, también llamado resistencia adimensional hidraulica. La relacion
entre las pérdidas de carga y la resistencia adimensional hidraulica viene
dada por la expresion 5.4, donde A es el area trasversal del volumen de
control y @ es el caudal volumétrico que transcurre por el mismo. A través
de esa relacion se puede establecer el concepto de resistencia hidraulica Rp:

P+

2
. .p~v . C'p. 2 N2
A]Dlosses*C 2 72A2 Q *Rh Q (54)
_Cp
R (5.5)

Se establece por tanto una analogia con un sistema eléctrico, similar
a la establecida en un sistema térmico. En la Tabla 5.1 se muestra dicha
analogia.

Las resistencias hidraulicas se pueden dividir en dos categorias: las que
son debidas a las pérdidas de carga por friccién y las que son debidas a
giros, expansiones, contracciones y longitudes rectas.
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Magnitud eléctrica ‘ Magnitud hidraulica
Diferencia de Potencial (AV [V]) | Diferencia de presiones (AP [Pa|)
Corriente (I [A]) Caudal volumétrico (Q [m3/s])

Resistencia eléctrica (R []) Resistencia hidraulica (R;, [Kg/m?])

Tabla 5.1: Analogia entre los sistemas eléctricos e hidraulicos

El parametro mas problemaético a la hora de definir las resistencias hi-
draulicas es la resistencia hidraulica adimensional, (. La razoén de esto es
que adquiere distintos valores en funcién del nimero de Reynolds Re, la ru-
gosidad de las paredes y la geometria del volumen de control, y es necesario
encontrar la correlacion adecuada para un célculo correcto en la bibliografia
relacionada [Idelchik y Fried, 1986; Daly, 1978].

5.3. CIRCUITO HIDRAULICO DE UNA MAQUI-
NA AUTOVENTILADA

El céalculo hidraulico de una méaquina se realiza a partir de un circuito
hidréulico equivalente que representa el comportamiento del aire a lo largo
de toda la maquina, por medio de la analogia presentada en el apartado
anterior. En este circuito hidraulico se representa el caudal que circula por
la maquina, la diferencia de presién que se genera en distintos puntos de la
méaquina y los distintos estrechamientos, ensanchamientos y giros que hay
en el circuito y que se representan mediante resistencias hidraulicas.

Hay una particularidad en los circuitos hidraulicos, y es la no linealidad
del sistema con respecto al caudal (ecuacion 5.4). Esta no linealidad, no
presente en la analogfa térmica, implica la necesidad de unas nuevas normas
a la hora de agrupar las resistencias para obtener una equivalente. En las
ecuaciones 5.6 e 5.7 se dan las reglas para la agrupacion de resistencias en
serie y en paralelo para dos resistencias hidraulicas Ry 1 y R o:

Agrupacion en serie: =  Rpeq = Rp1 + Rp2 (5.6)
1 1 1
= +
VBheq /Bni  /Rnz2

Como se ha mencionado en el apartado anterior, las resistencias hidrau-
licas se dividen en dos grupos:

Agrupacion en paralelo: = (5.7)
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= Estrechamientos, ensanchamientos, giros o zonas de paso del aire.

» Resistencias por friccién, esto es, la resistencia al paso del aire que se
genera a causa de la rugosidad de las paredes.

La resistencia hidraulica se define a través de la siguiente férmula:

_ C-p
2. A2

Ry, (5.8)

Donde p es la densidad del fluido, Ag representa el area de paso de
menor magnitud y ¢ la resistencia hidraulica adimensional, que adquiere un
valor diferente dependiendo del nimero de Reynolds, Re, la temperatura del
fluido, la rugosidad de las paredes y el tipo de obstaculo que atraviesa el aire.
Puesto el caudal interior se obtendra a través del circuito de resistencias,
las cuales son funcion de Re, y este dltimo es proporcional al caudal, se
establece una relacién reciproca entre los parametros. En la figura 5.1 se
muestra la relaciéon entre los diferentes pardmetros del calculo hidraulico.

y N
{ \ I A
» | Caudal | [ R
’ X / N y
Q Yy \\\ . y
P JUS——
4 N y
/ A & A\
Viuido | | 4 ]
X // ¥ //
\ 4 - 4
N ;
y 0 \\\
4 \
{ \
o
_ )«
A y

Figura 5.1: Relacién entre los distintos parametros del calculo hi-
draulico

Estas relaciones hacen necesario un calculo iterativo, el cual se detallara
mas adelante.
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5.3.1. DESARROLLO DEL CIRCUITO HIDRAULICO

Para realizar el desarrollo de un circuito hidraulico para una maquina
abierta, es necesario estudiar la maquina y los pasos del aire con deteni-
miento, identificando cada uno de ellos y dividiendo el espacio de aire en
pequenos volimenes de control. En cada uno de estos volimenes se calcu-
laran las pérdidas de carga segtin el tipo de paso al que se enfrenta el aire.
Aunque muchas de las consideraciones que se hagan para una maquina se
podran generalizar para un modelo parametrizable, muchas de las decisio-
nes se deben tomar en funcién de la geometria de la propia maquina. Por
lo tanto, para realizar un célculo hidraulico 6éptimo, cada maquina debera
ser estudiada de manera independiente.

En este apartado se desarrolla el circuito hidréulico para una méaquina
autoventilada. En la figura 5.2 se muestra el corte de la maquina autoventi-
lada que se ha implementado junto con el modelo térmico, mientras que en
la Tabla 5.2 se detallan los volumenes identificados y el tipo de resistencia
a calcular en cada caso. Las resistencias hidréulicas adimensionales seran
calculadas empleando las correlaciones para las resistencias hidraulicas adi-
mensionales, ¢, disponibles en la bibliografia relacionada [Idelchik y Fried,
1986; Daly, 1978]. En la figura 5.2, las zonas marcadas en rojo indican una
pérdida de carga (es decir, una resistencia hidraulica), mientras que la zona
en verde indica un generador de presién; en este caso, el ventilador.

Salida
t 8 7 6
=t I I :
- H‘ um : ﬁ Entrada
Estator é E..

Rotor

o] 15 [14

Figura 5.2: Voliimenes de control identificados en la mdquina au-
toventilada (Vista de corte de la mitad de la maquina)

Una vez identificadas todas las zonas, se puede definir el circuito hidrau-
lico, asignando una resistencia hidraulica a cada una de las zonas identifi-
cadas como pérdidas de carga, y una diferencia de presion positiva en la
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zona identificada como generador de presion. En la figura 5.3 se muestra el
circuito hidraulico empleado para la resolucién de este sistema.

Figura 5.3: Circuito hidraulico

En esta figura aparece, ademéas del generador de presion asignado al
ventilador, APy, otro generador denominado AP,qor. Este generador no
es un ventilador al uso y se trata de un aumento de presiéon debido al giro
de los canales de rotor. Al tratarse de un caso especial, en la secciéon 5.4.2
se detallan las averiguaciones relacionadas con este caso concreto.

Si bien el desarrollo que se muestra es un caso particular para una mé-
quina en concreto, las pautas seguidas para el desarrollo hidraulico seran las
mismas para otra maquina con una ventilacion forzada, bien sea autoventi-
lada por medio de ventiladores acoplados al eje, bien por el uso de sistemas
de ventilacién externos.

En los siguientes apartados se trata individualmente cada volumen de
control y se detalla el célculo realizado para la obtencién de las resistencias
hidraulicas adimensionales.

5.3.2. CALCULO DE RESISTENCIAS HIDRAULICAS

Puesto que la geometria estd completamente definida tras el modelado
térmico, el principal problema a la hora de obtener el valor de las resistencias
hidréulicas es definir el valor de (.

Para obtener estos valores se ha recurrido a la numerosa informacién
que se proporciona en [Idelchik y Fried, 1986]. Debido a la gran variedad de
opciones que presenta este libro, y con el fin de simplificar el problema, se
ha optado por clasificar las resistencias hidraulicas en seis grupos distintos,
que son los siguientes:

s Estrechamiento brusco.
s Estrechamiento gradual.

» Ensanchamiento brusco.
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= Ensanchamiento gradual.
s Giros: de 90° y en S.

» Pasos: distinguiendo entre area circular, rectangular y anular.

Para poder conocer la resistencia hidraulica adimensional de cada resis-
tencia hidraulica es necesario conocer primero las distintas areas transver-
sales en cada una de las zonas identificadas en la Figura 5.2, as{ como los
respectivos didmetros hidréulicos y las velocidades del aire.

Dada una zona cualquiera de las identificadas, hay que conocer de ante-
mano los siguientes parametros, donde XX serd el ntimero asignado a cada
una de las zonas en la Tabla 5.2:

» Area transversal de entrada (Fxx,)-

» Area transversal de salida (Fxx,2).

» Area transversal minima (Fxx ).

» Didmetro hidraulico del area Fxx (Dp xx)-
» Caudal que circula por la zona (Qxx).

» Densidad del aire en la zona (pxx).

» Longitud de la zona de paso (Ixx).

Siendo el caudal el inico parametro variable de todos ellos, y como se ha
explicado anteriormente, el que implica la necesidad de un calculo iterativo.

A continuacion se definiran las resistencias hidraulicas para cada una de
las zonas.

5.3.2.1. Zona 1. Estrechamiento a la entrada

Esta resistencia representa el estrechamiento que sufre el aire al entrar en
la méquina. Puesto que la maquina dispondra de un filtro de aire (necesario
para evitar la entrada de impurezas en una méaquina real), se anadird a esta
resistencia del estrechamiento la correspondiente a la del filtro. Por tanto,
la resistencia Ry, se define como:

Rp1 = Rpia + Ruip (5.9)

Rp14 se define como un estrechamiento brusco (Figura 5.4), y la resis-
tencia hidraulica adimensional se define utilizando la siguiente ecuacién:
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CG-p1
Rpuia = 5.10
Fip
—05-[1-2L 5.11
G ( Fl,l) (5.11)
wﬂ"; -_._%‘FF ::? '
-

Figura 5.4: Estrechamiento brusco [Idelchik y Fried, 1986]

Rp1p representa la resistencia que genera el filtro y se calcula a partir
de las curvas que ofrece el fabricante de los filtros. La Figura 5.5 muestra
la curva presion-caudal para distintos tipos de filtros del fabricante Mahle,
en concreto los de la serie Mioval [Mahle, 2014].

La resistencia hidraulica sera la pendiente de la curva correspondiente al
filtro escogido. Aunque se han mostrado el caso particular de un fabricante,
estas curvas son proporcionadas siempre por los mismos puesto que este
parametro es fundamental para usos y aplicaciones de los filtros en sistemas
hidriulicos. Este caso, por tanto, es extensible a cualquier otro.

5.3.2.2. Zona 2: Ensanchamiento a la entrada

Equivale al primer ensanchamiento que sufre el aire al atravesar los
conductos de entrada, se define como un ensanchamiento brusco (Figura
5.6) y la resistencia hidraulica adimensional equivalente se calcula utilizando
la siguiente expresion:

(5.12)

2
F.
G = <1 - F‘ii) (5.13)
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Figura 5.5: Curva presion caudal de unos filtros comerciales [Mahle,
2014]

=
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Figura 5.6: Ensanchamiento brusco [Idelchik y Fried, 1986]

5.3.2.3. Zona 3: Estrechamiento de la zona superior de las
cabezas de bobina

Representa la zona de paso entre las cabezas de bobina y la carcasa,
se calcula como un estrechamiento gradual (Figura 5.7) y la resistencia
hidriulica adimensional se define con la siguiente expresion:

(5.14)
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)

F3
(3= (1—F’ ) + (3,7 (5.15)
3,1

[ .
IZ/’,."’_. 1 upﬂif; !
=R

|

Figura 5.7: Estrechamiento gradual [Idelchik y Fried, 1986]

El valor de (5 se obtiene de la Tabla 5.3 en funcién de la longitud,
el didmetro hidraulico del &rea de paso y el angulo del estrechamiento,

mientras que el valor de (3 f se obtiene de las gréafica mostrada en la Figura
5.8 .

o

L/ Dn 0 10 20 30 40 60 100 140 180
0.025 | 050 047 045 041 041 040 042 045 0.50
0.05 | 050 045 041 035 033 030 035 042 0.50
0.075 | 0.50 042 035 030 026 023 030 040 0.50
0.10 | 0.50 039 032 025 022 018 027 0.38 0.50
0.15 | 050 037 0.27 020 016 015 025 037 0.50
0.60 | 0.50 027 0.18 0.13 0.11 0.12 0.23 0.36 0.50

Tabla 5.3: Valores de ¢’ [Idelchik y Fried, 1986]

5.3.2.4. Zona 4. Ensanchamiento tras paso por cabezas de bo-
bina

Se calcula como un ensanchamiento gradual (Figura 5.9) y la resistencia
adimensional se calcula a partir de las siguientes expresiones:

(5.16)



Circuito hidrdulico de una maquina autoventilada 143

[E5;
a6
av
az
\

5
N2+
008 N g
406 \ \ \// //05
LU N N 'y

RN
\

gy N

~ ~

N~

o N ~—]
o 70 20 50 va 54 60 70

Figura 5.8: Diagrama para el calculo de (3 y para un estrechamiento
gradual [Idelchik y Fried, 1986]

G4 = C4,6larg + C4,f (517)

Figura 5.9: Ensanchamiento gradual [Idelchik y Fried, 1986]

El valor de (4, se calcula de la misma manera que (3 f, por medio de la
Figura 5.8. (4 ¢1arg se calcula por medio del diagrama presente en la Figura

2.10.
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Figura 5.10: Diagrama para el cdlculo de (4 ¢iarg para un ensan-
chamiento gradual [Idelchik y Fried, 1986]

5.3.2.5. Zona 5. Paso hacia entrada a los canales del estator

Se trata del paso del aire por un area anular (Figura 5.11) desde la parte
superior de las cabezas del estator hasta la entrada a los canales axiales de
refrigeracion del estator. La resistencia adimensional se obtiene empleando
la siguiente expresion:
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(5.18)

(5.19)

5
D
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Figura 5.11: Paso anular [Idelchik y Fried, 1986].

El parametro Az se obtiene de la grafica en la Figura 5.12 si Re < 2300
y de las graficas en las Figuras 5.13 y 5.14 si Re > 2300 . k5 se obtendra a
través del diagrama de la Figura 5.15.
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Figura 5.12: Diagrama para el cdlculo de A5 para un paso anu-
lar [Idelchik y Fried, 1986]. Régimen Laminar (Re <
2300).
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Figura 5.13: Diagrama para el cilculo de A5 para un paso anular
[Idelchik y Fried, 1986]. Régimen Turbulento (2300 >
Re > 10).

Figura 5.14: Diagrama para el cilculo de A5 para un paso anular
[Idelchik y Fried, 1986]. Régimen Turbulento (10° >
Re > 10%).
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Figura 5.15: Diagrama para el calculo de ks para un paso anular
[Idelchik y Fried, 1986]. Para régimen laminar (Re <
2300) se elgirdn valores de la curva ko, y para régimen
turbulento (Re > 2300), valores de la curva ks que
corresponda.

5.3.2.6. Zona 6. Entrada a los canales del estator

Representa el estrechamiento debido a la entrada a los canales de refri-
geracion del estator. La resistencia hidraulica se modela como la vista para
el caso de la Zona 1 y la resistencia Rpla (ecuaciones 5.10 y 5.11).

G6 * p6
Ry = 5.20
h6 9. F6270 ( )
Fe0
—05-[1-220 5.21
Co < F6,1> (5.21)

5.3.2.7. Zona 7: Paso por los canales del estator

Para obtener la resistencia que representa el paso por los canales de
estator se ha calculado la resistencia de un solo canal y se ha realizado una
suma en paralelo para obtener la resistencia de todos los canales (Rp7).
La suma en paralelo de un determinado ntimero de resistencias se puede
calcular empleando la expresiéon dada anteriormente en la ecuaciéon 5.7, o
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en este caso concreto mediante la siguiente expresion, dado que todas las
resistencias son de igual valor:

Ry = —ducts (5.22)

Donde R}, guct,s es la resistencia de un solo canal de ventilacion y ngyet,s
es el nimero de canales.

Para calcular Ry, guct,s se emplean las expresiones dadas en [Idelchik y
Fried, 1986] para un paso de area rectangular de seccién rugosa:

Cr - p7
Rp quct,s 5.23
h,d t, 2 . F72’0 ( )
l7
= A7 — 5.24
Cr= M7 D (5.24)

El parametro A7 se corresponde con el factor de friccién para un canal
rugoso. Este pardmetro se calcula de la misma manera que la mostrada en
el Capitulo 4 para el célculo de la conveccién de un canal con rugosidad.

5.3.2.8. Zona 8. Ensanchamiento a la salida de los canales del
estator

Esta resistencia se calcula suponiendo un ensanchamiento brusco a la sa-
lida de los canales del estator. Se utilizan las mismas correlaciones que en la
zona 2 (ecuaciones 5.12 y 5.13), con las propiedades termofisicas calculadas
para la temperatura del aire de esta zona.

(5.25)

2
F,
(g = <1 - FZS) (5.26)

5.3.2.9. Zona 9: Paso hacia entrada zona superior cabezas de
bobina

Esta resistencia es idéntica a la calculada para la zona 5 (ecuaciones
5.18 y 5.19), pero con las condiciones de temperatura correspondientes a
esta zona.
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(5.27)
Co=ko A9 =— (5.28)

5.3.2.10. Zona 10. Paso por las cabezas de bobina

Esta resistencia representa el paso del aire por las cabezas de bobina.
Debido a la complejidad del volumen de control, esta resistencia se ha di-
vidido en 4 sub-volimenes en serie, todos con las mismas propiedades del
aire pero con diferentes tipos de paso. En la Figura 5.16 se representan cada
una de estas zonas de paso.

Rp10 = Rpi0a + Rnioy + Ruioe + Rriod (5.29)

g —

b/ .
- 11 '-"’10.3
10b
10e
- j |
p—
pem—— 10d | |

Figura 5.16: Detalle de la Zona 10

En la Figura 5.16 se aprecia que las resistencias correspondientes a las
zonas 10a y 10d representan dos giros de 90° que realiza el aire tanto a la
entrada como a la salida de las cabezas de bobina. Estos giros se calculan de
la siguiente manera, empleando las férmulas para resistencias de tuberias
en angulo [Idelchik y Fried, 1986], y eliminando la parte correspondiente a
las friccién con paredes:
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~ Gioa " P10

Rpioa = ——— (5.30)
2 F120a,1

C1od * P10
2
2 F10d,1

0,21 _ Ry

~ ) (Ro/Dp)*®
Co0° ~ 0.21

(Ro/Dy)"” D,

Rpi0qa = (5.31)

(5.32)

Figura 5.17: Giro de 90° [Idelchik y Fried, 1986]

C10a ¥ €104 se calculan mediante la expresiéon de la ecuacién 5.32.

Por otro lado, las resistencias Rji0p y Rh10c representan el estrecha-
miento que sufre el aire a su paso por los conductores superiores e inferiores
respectivamente. Se calculan asumiendo que son dos estrechamientos brus-
cos, como en el caso de la zona 1 (ecuaciones 5.10 y 5.11).

G1ob * P10
Rpyiop = ——— (5.33)
2 F120b,0
F!
Ciop = 0,5 - (1 - Flob’(]) (5.34)
106,1
C1oc - P10
Rui0c = (5.35)

2
2- FlOc,O
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10c,1

Fioc
C1oc = 0,5+ (1 S ’0> (5.36)

5.3.2.11. Zona 11. Paso por la zona entre las conexiones y la
carcasa

En esta resistencia se representa el paso del aire por la zona entre las
conexiones y la carcasa exterior. Esta formada por siete zonas consecutivas,
cada una con su respectiva resistencia hidraulica. En la Figura 5.18 se puede
apreciar cada una de ellas.

Rp11 = Rutia + Ruiy + Ruiie + Ruiid + Ruite + Ruiiy + Ruing (5.37)

11

[ 1lla

A1c&d

| [
=

11le 10 &

A T
-llr’ 11g J

Figura 5.18: Detalle de la Zona 11

La resistencias Rp11, ¥ Rn11p representan los dos estrechamientos gra-
duales que sufre el aire a la entrada de la zona entre las conexiones y la
carcasa. Se calculan utilizando las correlaciones que se emplearon en la zo-
na 3 (ecuaciones 5.12 e 5.13).
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Ci1a - p11
Rphita = —F5— (5.38)
¢ 2 '}qﬁaﬁ
Fi140
Cl1la = dla : <1 - F ¢ > + Cita,f (5.39)
1la,
Ciip - p11
Rpinp = s—5— (5.40)
2 F121b,0
Fiip0
G = Clp - <1 -7 + Ci1b,f (5.41)
11b,1

Como en el caso de la zona 3, donde ({;, y (i, se obtienen de la Tabla
5.3 y los valores de (114, ¥ C116,7 de las gréafica proporcionada Figura 5.8.

La zona 11c&d de la Figura 5.18 es un estrechamiento con un giro de
90°, por lo que se representa con un estrechamiento brusco (Rp114) y un giro
de 90° (Rp11.) sumados en serie. La resistencia (110 se calcula utilizando
la misma correlaciéon que la utilizada para las resistencias Rpi0qa v Rniod
(ecuacion 5.32) y la resistencia Rp114 se calcula utilizando las correlaciones
para el estrechamiento brusco (ecuaciones 5.10 y 5.11).

Ciie - P11

Ryiie = ———5— (5.42)
‘ 2 '}qﬁcJ
Ci1d - P11

Ryjig= ——— (5.43)
2 F121d,0
F;

C1=05- (1 - ”‘“’) (5.44)

Fiia1

La resistencia Rp11. Se representa como un paso, suponiendo el caso de
tener un area de paso rectangular, pero para un caso de paredes lisas.

Clle - P11
Rije = ——— 5.45
H 2 'Egaao ( )
llle
Clie = K11e - Mie - (5.46)

l)hlle
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El parametro A1 se corresponde con el factor de friccién de la carcasa,
mientras que ki1, se obtiene de las grafica en la Figura 5.19 , por medio del
cociente entre el lado mayor y el lado menor del area rectangular.
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Figura 5.19: Diagrama para el cilculo de ki1, para un paso rectan-
gular [Idelchik y Fried, 1986]. Se calcula por medio del
cociente entre el lado menor del paso rectangular, ag
v el lado mayor, bg.

La resistencia Rj11f, que representa un ensanchamiento brusco, se cal-
cula utilizando las correlaciones vistas en eq. 5.12 y 5.13. Por ultimo, la
resistencia Rp114 representa un giro de 90° y se calcula igual que en los
casos anteriores, con (114 obtenido por medio de la ecuacion 5.32.

Ciip - p1l
Rpi1y = 5 Fro (5.47)
. N
=1~ e (5.48)
Fiir2
Ci1g - P11
Rpi1g = o F "}121 1 (5.49)
g’

5.3.2.12. Zona 12. Estrechamiento zona inferior cabezas de
bobina

Es el estrechamiento gradual que sufre el aire al atravesar la zona entre la
parte inferior de las cabezas de bobina y la carcasa, y se calcula empleando
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las mismas correlaciones que en la zona 3 (ecuaciones 5.14 y 5.15). (], se
obtiene de la Tabla 5.3 y (12,7 del diagrama de la Figura 5.8.

Ci2 - p12

Rp19 = 5.50
Y T, o)

Fia
G2 = (1o - (1 = ) + Qa5 (5.51)

12,1

5.3.2.13. Zona 13. Ensanchamiento

Esta resistencia se calcula como dos resistencias en serie.

Rp13 = Rpiza + Rpisp (5.52)

La resistencia Rp13, da cuenta de un ensanchamiento gradual tras atra-
vesar la zona 12, y se calcula utilizando formulas similares a las empleadas
en la zona 4 (ecuaciones 5.16 y 5.17). (134,f se calcula empleando el diagra-
ma proporcionado en la Figura 5.8 , y (134,clarg € calcula por medio de la
Figura 5.10.

€13 * P13a

Rpi3a = 5—F5— (5.53)
¢ 2- F123a,0

<13a = Cl3a,ela7‘g + C13a,f (554)

La resistencia Rp13b en cambio, representa el giro en S que realiza el
aire al atravesar las zonas 12 y 13 antes de entrar en los canales, debido a
una re-circulacién del aire en la pared de la tapa. Este comportamiento ha
sido observado mediante simulaciones de CFD, y en la Figura 5.20 se puede
apreciar este comportamiento.

Este giro en S se calcula empleando la siguiente correlacion, obtenida de
[Idelchik y Fried, 1986]:

2716 * P13

o B (5.55)
2 F123b,0

Rpi3p =
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Figura 5.20: Giro en S observado en una simulacién CFD

Figura 5.21: Giro en S [Idelchik y Fried, 1986]
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5.3.2.14. Zona 14. Entrada a los canales del rotor

Representa el estrechamiento debido a la entrada a los canales de refri-
geracion del rotor. Se modela como un estrechamiento brusco, de la misma
manera que se ha definido para los canales de estator, y empleando la misma
correlacion que en la zona 1 (ecuaciones 5.10 y 5.11).

C14 - P14
R = — 5.56
S, )
I’
Cla=05- <1 - 14’(]) (5.57)
Fia1

5.3.2.14.1. Efectos rotacionales en la entrada de los canales de rotor

Gracias a los estudios llevados a cabo por Taylor [Taylor, 1960], se sabe
que existe un aumento en las pérdidas de carga en la entrada a los canales
de rotor debido a la rotacién de los mismos. Estos efectos han sido tenidos
en cuenta a la hora de calcular estas pérdidas de carga.

Los estudios concluyen que el aumento debido a la rotacién pueden ser
tenidos en cuenta por medio de la siguiente expresion:

2 2
Vazial + Viurn

Cdynamic = Cstatic T o (558)

azial
Donde (stqtic €s la resistencia hidraulica adimensional sin tener en cuenta
la rotaciéon (correspondiente al parametro (14, ecuacion 5.57), Vazia €S la
velocidad del aire en direccién axial a su paso por los canales y vy, €s la
velocidad de periférica debida a la rotacién de los canales de rotor.
Con estas modificaciones, la expresiéon para obtener la resistencia hi-
draulica Rp14 queda de la siguiente forma:

C14,dynamic " P14

Rp14 = (5.59)
2-F 124,0

2 2

vy + vi
C147dynamic = C14 ' M (560)

Uduct,rot
m-n

Vturn = W : (rduct,rot + rsh) (561)

Donde vgyet rot s la velocidad del aire en los canales de rotor, n es la
velocidad de rotacion de la méaquina (en R.P.M.), 7gyet ror €s €l radio de los
canales del rotor y rg, es el radio del eje.
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5.3.2.15. Zona 15. Paso por los canales del rotor

Representa el paso por los canales del rotor y como en el caso de los
canales de estator, se ha obtenido la resistencia equivalente a todos los
canales en paralelo.

Rh7duc ;7O
Rh15 - 27“: (562)

duct,rot

Para calcular Ry, guct,rot S¢ deberd emplear la correlacién adecuada, bien
sea un canal rectangular (como en el caso de los canales de estator), bien
sean canales circulares. Estos dos casos suelen ser los més habituales, aun-
que existen topologfas que requieren una ventilacién especial para refrigerar
mejor determinadas areas, como en el caso presentado en [Burress y Camp-
bell, 2013], que emplea canales triangulares para enfriar mejor los imanes
dispuestos en V. En estos casos especiales se deberd emplear la correlacion
adecuada a su geometria, disponible en bibliografia relacionada [Idelchik y
Fried, 1986; Daly, 1978|

Para este caso se han optado por la correlacién de canales circulares de
[Idelchik y Fried, 1986]:

C15 * P15
Rh,duct,'rot = (563)
2-Fiy
li5
= A5 - 5.64
C15 15D, (5.64)

El parametro Ai5 es, como en el caso de los canales de estator, el factor
de fricciéon de los canales de rotor.

5.3.2.16. Zona 16. Ensanchamiento a la salida de los canales
del rotor

Esta resistencia se calcula suponiendo un ensanchamiento brusco a la
salida de los canales del rotor. Se utilizan las mismas correlaciones que para
la zona 2 (ecuaciones 5.12 y 5.13).

(5.65)

2
(16 = <1 - F160> (5.66)
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5.3.2.17. Zona 17. Ensanchamiento a la salida al exterior

Esta resistencia representa el ensanchamiento que sufre el aire al sa-
lir de la méquina. Se utiliza la correlacién para ensanchamientos bruscos
(ecuaciones 5.12 y 5.13).

Ci7 - p17
Ry — (5.67)
2-Fh
. 2
17,0
=|1- . 5.68
Ci7 < an) (5.68)

5.4. CALCULO DE LAS PRESIONES DEL CIR-
CUITO HIDRAULICO

En este apartado se detalla la obtencién de las presiones del sistema. En
primer lugar se detalla el método de calcular las presiones generadas por
el ventilador para cualquier punto de operacion. A continuacion se detalla
el aumento de presién en los canales de ventilacién del rotor debido a la
rotacion.

5.4.1. CALCULO DE LAS PRESIONES DEL VENTILADOR

La presion que genera el ventilador se debe conocer con anterioridad a
la resolucion del circuito térmico. Aunque existen métodos analiticos para
conocer el comportamiento del ventilador [Eck, 1999], lo mas comun es
disponer de algunas curvas de presién-caudal para una o varias velocidades
de rotacién, lo cual permitird obtener el punto de operacién del sistema en
dichas velocidades con ayuda de la curva de pérdidas del sistema, como se
muestra en la Figura 5.22.

En el caso que se presenta se dispone de la curva del ventilador para
una velocidad de rotacién de 4000 R.P.M, y se muestra en la Figura 5.23.

Para poder obtener la presién generada a velocidades de giro distintas
a 4000 R.P.M bastara con aplicar la ley de los ventiladores, que relacionan
la velocidad de giro n y la presion generada P de la siguiente manera:

2
P1 niy
B <m> (5.69)
Q1 m

o= (5.70)
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—Resistencia total del motor
—Curvaventiladora 4000 rpm
— Curvaventiladora 3000 mpm| -
—Curvaventiladora 2000 rpm
—Curvaventiladora 1000 mpm
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Figura 5.22: Puntos de operacién segiin la velocidad de giro
Curva P-Q (N;,,=4000 rpm)
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Figura 5.23: Curva presién-caudal del ventilador a 4000 R.P.M.
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Donde Pi, Q1, y n1 corresponden a los valores de presion, caudal y
velocidad de rotacion en uno de los puntos de operacion, y P», Q2 ¥y no a
los respectivos valores del segundo punto de operacion.

5.4.2. AUMENTO DE LA VELOCIDAD EN LOS CANALES
DE ROTOR DEBIDO A LA ROTACION

Como se ha mencionado en el apartado 5.3.1, se sabe que existe un
aumento de presion en los canales de rotor debido a la rotacion de los
mismos.

En los estudios llevados a cabo en [Satrustegui et al., 2013|, se observo
un aumento de velocidad tangencial en los canales de rotor a través de
simulaciones de CFD. Este incremento de velocidad se observa en la Figura
5.24.

-295 017 329 641 953 126 158 189 23.0

Figura 5.24: Aumento de la velocidad tangencial en los canales de
rotor [Satrustegui et al., 2013]

Este aumento de la velocidad tangencial produce un aumento de la pre-
si6n en los canales de rotor, que se puede evaluar por medio de la siguiente
expresion:

2
1 k e * men-T
AP = . kdynamic o vtgurn _ dynamic * P . ( rot) (571)

2 2 30

Donde p es la densidad del aire, n es la velocidad de rotacion (en R.P.M.)
Y Trot €s el radio del rotor. El pardmetro kgypnamic €s un pardmetro de ajuste,
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que se obtendra por medio de simulaciones CFD de la maquina completa.
Dado que el objetivo de las metodologifas y herramientas presentadas es
ayudar al diseniador desde un punto inicial del disefio, estas simulaciones no
son posibles en este tipo de escenario, se plantean dos posibles soluciones:

» Emplear el valor kgynamic = 1 hasta poder obtener una geometria
completa y actualizar el valor.

» Emplear el valor de kgynamic obtenido en disefios anteriores o el em-
pleado en el diseno presentado: kgynamic = 1,205

5.5. CIRCUITO HIDRAULICO SIMPLIFICADO

Con el fin de simplificar los cdlculos, se resolverd un sistema hidraulico
simplificado, resultado de la unién de resistencias hidraulicas en serie segin
el caudal que circula por ellas. El circuito hidriulico simplificado queda
resumido segun la figura 5.25.

Q;
R,: Estator

Rs: Salida /7 N\ Q Rq: Entrada| Q1
Maquina Maquina

| | Rs: Salida +’/£P "\ [Ry: Entrada
Rotor o o) Rotor Q

Figura 5.25: Circuito hidraulico simplificado

En este circuito simplificado, se agrupan las resistencias de la siguiente
manera:

= Ri: La resistencia de entrada de la maquina equivale a la suma en
serie de las resistencias para las zonas 1 y 2

» Ro: La resistencia de estator equivale a la suma en serie de las resis-
tencias para las zonas 3, 4, 5, 6, 7, 8, 9 y la suma en paralelo de las
resistencias 10 y 11.

» Rj3: La resistencia de entrada de rotor equivale a la suma de las resis-
tencias 12, 13 y 14

= R4: La resistencia de salida de rotor equivale a la suma de las resis-
tencias 15 y 16
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= Rs: La resistencia de salida de la maquina equivale a la resistencia de
la zona 17

» Ryoqr: La resistencia total del sistema. Se obtiene agrupando las an-
teriores resistencias de la siguiente forma:

2

Riota = R1 + 1 1 + Rs (5.72)

+
vVRoy R34+ Ry

Una vez definidos el circuito térmico y el circuito hidraulico, en el si-
guiente capitulo se detallaré la implementacién realizada para poder resolver
ambos circuitos de manera combinada.



CAPITULO 6

Implementacion de las
metodologias

En este capitulo se presenta la implementacién de las metodologias que
se han presentado anteriormente, asi como los métodos de resolucién em-
pleados.

En primer lugar se presenta una visiéon general de la implementacién
y los objetivos presentes de cara a la misma. Tras esto se detallaran las
implementaciones de las metodologfas para el célculo térmico e hidraulico

163
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6.1. DESCRIPCION GENERAL

El modelo térmico detallado en el Capitulo 3, asi como el célculo de
las convecciones y el modelo hidraulico, detallados en los Capitulos 4 y 5
respectivamente, han sido implementados en Matlab [Matlab, 2014] en dos
herramientas distintas, con el fin de realizar una herramienta combinada lo
mas completa posible, que permita disefiar y calcular maquinas teniendo en
cuenta miltiples aspectos.

Esta implementacion se ha llevado a cabo con el fin de ser integrada con
programas de cédlculo electromagnético, siendo las tres herramientas inde-
pendientes pero con la capacidad de trabajar conjuntamente si asi se desea,
como se representa en la Figura 6.1. Esta forma de trabajo, con herramien-
tas interconectadas, permiten al ingeniero disenar y calcular una maquina
completa en un tiempo muy corto gracias a la rapidez de los célculos ana-
liticos, con muy pocos requisitos de partida y con su minima intervencioén,
quedando la méquina practicamente disenada para su posterior validacién
con herramientas més complejas como programas de FEM o CFD. Ade-
mis, y como demuestran recientes publicaciones [Dorrell et al., 2006; Staton
et al., 2010; Staton et al., 2012], esta re-alimentacién permite establecer me-
todologias de optimizacién automaticas, lo que puede conllevar un ahorro
sustancial de trabajo al disenador.

6.2. RESOLUCION DEL CIRCUITO TERMICO

El circuito térmico presentado en la Figura 3.30 se puede resolver como
cualquier circuito eléctrico, ya que como se ha mencionado en apartado
2.3.2, existe una analogia entre los sistemas eléctricos y térmicos (Ver Tabla
6.1).

Magnitud térmica ‘ Magnitud eléctrica
Diferencia de potencial (AV [V]) | Diferencia de temperatura (AT [K])
Corriente (I [A]) Flujo de calor (P [W])
Resistencia eléctrica (R [©]) Resistencia térmica (R [K/W])

Tabla 6.1: Analogia entre los sistemas eléctricos y térmicos

En este apartado se presenta el método de resolucién que se ha empleado,
dejando a la opcion del lector elegir esta u otra forma de hacerlo (por
ejemplo, empleando un software para resoluciéon de circuitos como SPICE
[SPICE, 2014]).
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Ve
{

Disefio y calculo ' | Calculo térmico e hidraulico |
electromagnético
‘/K—\

Herramienta
— Calculo

Hidraulico
Herramienta Geometria Velocidad Temperatura
Calculo EM del aire del aire

V e N
o Herramienta
Pérdidas —

Calculo Térmico

Y.

Temperaturas
de la maquina

Figura 6.1: Interacciones entre las distintas herramientas de calculo
de maquinas

6.2.1. EXPRESION GENERAL DEL SISTEMA TERMICO

La ecuacién que describe el comportamiento térmico de un nodo T; de
la red de resistencias térmicas es la siguiente:

dT; "1
=P (T~ T, 1
Cio— ;Rm (T, - ) (6.1)

donde C; es la capacidad térmica asociada al nodo T;, P; son las pérdidas
asociadas al nodo, T es un nodo adyacente al nodo T; y R;_; es la resistencia
térmica que hay entre ambos nodos.

La ecuacién 6.1 se puede expresar de forma matricial:

[C]X‘gzﬁ—[c:]xf (6.2)
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o 1 1
Zi:l - - ... _
Ryi; Ri9 Rin
1 o 1
[G] = Ra1 =1 Ry, Ry, (6.3)
1 1 1
—Rn,l —Rn,Q o Zi:l Rin,l .

donde [C] es una matriz diagonal con las capacidades térmicas de cada
nodo, P es el vector con las pérdidas asociadas a cada nodo, [G] es la matriz
de conductancias térmicas y T es el vector de temperaturas de los nodos.

6.2.2. ECUACION DIFERENCIAL ALGEBRAICA Y PROBLE-
MAS ASOCIADOS

La ecuacidn 6.2 que describe el sistema es una ecuacion diferencial alge-
braica, es decir, es a la vez un sistema de ecuaciones diferenciales ordinarias
y una ecuaciéon algebraica, y para obtener la solucién del sistema ambas
ecuaciones deben ser satisfechas simultdneamente.

Sin embargo existe una problematica asociada a la resoluciéon del siste-
ma. La matriz de capacidades térmicas en un sistema diferencial algebraico
es una matriz diagonal singular, debido a la existencia de ceros en su diago-
nal (por la inclusion de los nodos del aire), y por tanto no se puede reducir
el sistema a la forma 3y’ = A x y + B para su resolucion.

Existen métodos algebraicos para reducir el sistema y resolverlo |Ro-
berts, 1986], sin embargo, y debido a otras inestabilidades numeéricas aso-
ciadas al célculo de inversas en Matlab, estos métodos no son aplicables y
la dnica posibilidad es modificar el sistema.

Para poder expresar el sistema de la forma ¢/ = [A] x 7+ B es necesario
que la matriz de capacidades térmicas sea regular. Por tanto es necesario
sustituir los ceros de la diagonal principal por elementos no nulos. Hacer esto
no supone una variaciéon en el resultado final siempre y cuando la sustituciéon
se haga con una capacidad de valor despreciable frente a las otras [Kylander,
1995].

Una vez realizado este procedimiento, el sistema puede ser resuelto me-
diante métodos de integracién numeéricos.

6.2.3. CONDICIONES DE CONTORNO

En el circuito térmico de la Figura 3.30, el nodo T, representa una
condicién de contorno del problema. Es la temperatura del exterior, y se
debe fijar a la hora de resolver el sistema.
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En el proceso de resolucién que se presenta se fijan también dos condi-
ciones de contorno mas, asociadas a los n10dos Tepdcair1 (Temperatura del
aire del lado de admision) y Tendeaire (Temperatura del aire en el lado de
expulsion), para tener en cuenta las variaciones de temperatura debidas a
la refrigeracion abierta. Estas condiciones de contorno virtuales se calculan
teniendo en cuenta los aportes caldricos por conveccién a estos nodos, que
son variables dependiendo de las temperaturas de las distintas partes.

La ecuacién 6.4 da cuenta del aporte calérico necesario para establecer
una diferencia de temperaturas entre dos puntos en un flujo masico de aire,
siendo P la potencia aportada, m el flujo masico del aire (1h = Q@ - p), AT
la diferencia de temperaturas entre los dos puntos (AT = Toutput — Linput)
y ¢p el calor especifico del aire a temperatura media 1), = (T, — T;)/2:

P=c, -m-AT (6.4)

En un sistema con refrigeracion abierta, la temperatura en el exterior es
conocida y se ha establecido su valor para el nodo de condicién de contorno
Tump, por tanto se pueden calcular las temperaturas de Tendgcairt V Lendeair2
en funcion de esta:

Pendcairl
Tendcairl = Tamb + (65)
Mtotal * Cp
PendcairQ
TendcairQ = Tendcairl + (66)
Mtotal * Cp

Pendcairl = Pvent,endwl + Pconv,rmgl,endcairl + Pconv,yrot,endcairl + -
+ Pconv,y,s,endcairl + Pconv,sh,endcairl + Pconv,bearl,endcairl + Pconv,fr,endcai’r‘l
(6.7)
Pendcair2 = Pconv,ende + Pconv,ringQ,endcairQ + Pcom},yrat,endcair2 + -
+ Pcom},y,s,endcair2 + Pconv,fr,endcair2 + Pconv,sh,endcairQ + -

+ Pconv,bear2,endcair2 + Pconv,vent,endcair2 + Pcom),duct,s + Pconv,duct,rot

(6.8)
Tendwl - Tendcairl
Pcmw,endwl = (69)
Rendwl,endcairl + Rconv,endwl,endcairl

Tringl - Tendcairl
Pconv,ringl,endcairl = (610)

Rconv,ring,endcairl

Tyrot - Tendcairl

Pcom},yrot,endcairl = R (611)

y,rot,ax,neqg + Rconv,y,rot,endcairl
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Ty,S - Tendcairl
Pconv,y,s,endcairl - R R 4 ..
Y,S,aT,neg + conv,y,s,endcairl

Tt,s - Tendcairl
+

Rt,s,ax,neg + Rconv,t,s,endcairl

irfr,int7 1— Tendcairl

Pconv,fr,endcairl = R
conv, frendcairl

Tendcl - Tendcairl

+
Rendcl,aaz,pos + Rconv,endcl,endcairl

Tsh,int,l - Tendcairl

P conv,sh,endcairl =
T Rconv,sh,endcairl

Tbearl - Tendcairl

Pconv,bearl,endcairl = R R
bearl,am,pos+ conv,bearl,endcairl

Tende - Tendcair?

P, conv,endw2 —
’ Rendw2,endcair2 + Rconv,endw2,endcair2

T’ringZ - TendcaiTZ

Pconv,ring2,endcair2 = R ] Jeaind
conv,ring,endcair

Ty,rot - TendcairQ

Pconv,yrot,endcair? = R R
y,rot,am,pos+ conv,y,rot,endcair2

jjy7 s Tendcair2

Pconv,y,s,endcairQ = R + .-

Y,8,aT,POS + Rconv,y,s,endcairQ

Tt,s - Tendcair2

+
Rt,s,a:p,pos + Rconv,t,s,endcairQ

Tfr,int,? - Tendcair?
Pcom),fr,endcai'rQ = +
Rconv,fr,endcai’r?

+ Tendc2 - Tendcai’/‘2

Rendd,am,pos + Rconv,endc2,endcair2

Tsh,int,Q - Tendcaz’r2

Pcom},sh,endcairZ =
Rconv,sh,endcair2

Tbear2 - TendcairZ

Pconv,bear?,endcairQ = R R
bear2,ax,pos + conv,bear2,endcair2

Tvent - TendcairQ

Pcom),vent,endcairQ =
Rvent7endcair2 + Rconv,vent,endcairQ

(6.12)

(6.13)

(6.14)

(6.15)

(6.16)

(6.17)

(6.18)

(6.19)

(6.20)

(6.21)

(6.22)

(6.23)
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Tduct,s - Tendcair?

(6.24)

Pconv,duct,s =
Rconv,duct,s

Tduct,'r'ot - Tendcai7'2 (6 25)

Pconv,duct,rot = R
conv,duct,rot

Como se ve, es necesario conocer las temperaturas de los nodos de ai-
re para calcularlas, por lo que un método iterativo es imperativo para la
obtencién de las mismas.

Una vez establecidos el método de resolucién y las condiciones de con-
torno, es posible resolver el sistema. En el siguiente apartado se muestra la
implementacién que se ha hecho para resolver el circuito térmico.

6.3. IMPLEMENTACION DEL CIRCUITO TER-
MICO

Se han realizado dos implementaciones del circuito térmico: una para
realizar célculos en régimen permanente y otra para régimen transitorio. A
continuacion se detallan cada una de las implementaciones.

6.3.1. IMPLEMENTACION EN REGIMEN PERMANENTE

El célculo en régimen permanente permite conocer las temperaturas
de la méquina en condiciones fijas de funcionamiento, esto es, velocidad
y potencia constantes en el tiempo. Se corresponde al tipo de servicio S1
descrito en la norma IEC-60034-1 [IEC 60034-1, 2010].

La resolucién del sistema en régimen permanente es ademés la més ade-
cuada en etapas de diseno, puesto que un célculo rapido permite conocer
el estado térmico de la maquina al completo, lo que a su vez permite un
célculo electromagnético mucho més preciso (Ver Figura 6.1). Esta versatili-
dad permite al disefiador realizar cambios sustanciales que le permitan una
orientaciéon correcta a la hora de definir la geometria y obtener valores de
diseno cercanos a la realidad de manera muy rapida, que luego pasara a va-
lidar con herramientas mas costosas en tiempo de proceso (p. €j. programas
de elementos finitos o de dindmica de fluidos computacional).

El diagrama de flujo para el célculo en régimen permanente se presenta
en la Figura 6.2.

El proceso iterativo seguido consta de los siguientes pasos:

1. Inicializacién del algoritmo: estos procesos incializan algunos pardme-
tros necesarios para el célculo térmico de la méquina.
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Disefo
electromagnético Calculo hidraulico Pérdidas
de maquina

Inicializacion de Calculo de Resolucion del
constantes rodamientos sistema

Temperaturas Coeficientes de

P 9 Convergencia?
iniciales conveccion

Inicializacion de Célculo de
parametros de resistencias
disefio térmicas

Modificacion de
parametros?

Figura 6.2: Diagrama de flujo para el cilculo en régimen perma-
nente del sistema térmico completo
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1.1

1.2

1.3

Geometria méiquina y constantes: se parte de la geometria de
la maquina y se establecen o calculan todos los parametros in-
variables (parametros termofisicos de los materiales, resistencias
térmicas fijas, etc.).

Temperaturas iniciales: al ser un problema de condiciones ini-
ciales desconocidas, es necesario suponer unas temperaturas ini-
ciales. Se recomienda establecer un salto térmico arbitrario con
respecto a la temperatura ambiente para todas las temperatu-
ras, excepto para las condiciones de contorno virtuales, Tep,dcairt
Yy TendcairQ-

Parametros de disefio: se inicializan los pardmetros de disefio tér-
mico, tales como la geometria y el nimero de canales de ventila-
cion, la rugosidad de las superficies o los coeficientes de ajuste.

2. Célculo térmico: el proceso iterativo comienza en este punto, partiendo
de las temperaturas iniciales establecidas o de las temperaturas de un
paso anterior.

21

2.2

2.3

2.4

2.5

2.6

Calculo hidraulico: se calculan las velocidades del aire con el
modelo hidraulico descrito en el Capitulo 5, con ayuda de las
temperaturas de la maquina. La resolucién del sistema hidraulico
se detalla en el apartado 6.5.

Calculo de rodamientos: se calculan los contactos en los roda-
mientos para las temperaturas estimadas (Ver apartado 3.2.10.1).

Calculo de coeficientes de conveccién: se calculan los coeficientes
de conveccion (Ver Capitulo 4) con las velocidades del aire obte-
nidas del calculo hidraulico y las temperaturas de la maquina.

Célculo de las resistencias térmicas: tras calcular los coeficientes
de conveccién y las interferencias de los rodamientos, se calculan
las resistencias térmicas relacionadas y se genera la matriz de
conductancias térmicas.

Pérdidas: las perdidas de la maquina en los diferentes elementos
se introducen en este punto. Pueden provenir de una fuente inde-
pendientes o de una herramienta de calculo de pérdidas asociada
a esta, que emplee los resultados de temperatura.

Resolucion del sistema: Para la resolucion del sistema en régimen
permanente, se emplea igualmente la ecuaciéon 6.2. Sin embargo,
al tratarse de un sistema invariable en el tiempo, el término dife-
rencial se puede eliminar, para trabajar con la siguiente ecuaciéon
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2.7

algebréica:

P—[GIxT=0 (6.26)
Esta ecuacién permite su resolucién matematica directa. Se de-
finiran las condiciones de contorno en el vector de temperaturas
(Ver apartado 6.2.3 ). Las temperaturas obtenidas seran las tem-
peraturas estimadas para la siguiente iteracion.

Criterio de convergencia: Se establecera el criterio de convergen-
cia que se desee para detener la resolucion iterativa. Se recomien-
da analizar el error relativo cometido con respecto a la iteracién
anterior, en uno o varios puntos criticos del sistema (por ejemplo,
temperaturas de disefio como la temperatura de los devanados).
Si el error cometido es inferior a un minimo, se puede detener el
calculo.

3. Modificacién de parametros: En este momento, y una vez conocidos los
resultados del calculo, se puede modificar uno o varios parametros para
conocer el efecto que provocan en las temperaturas de la maquina.

6.3.2.

IMPLEMENTACION EN REGIMEN TRANSITORIO

El célculo en régimen transitorio permite conocer el comportamiento
de la méquina en una situaciéon con pérdidas y velocidades variables en el
tiempo, para servicios descritos en la norma IEC-600034-1 [IEC 60034-1,
2010] excepto para el servicio de tipo S1.

Para calcular el sistema en régimen transitorio se emplea un proceso
iterativo en el cual el estado anterior sirve para calcular el siguiente. En
la Figura 6.3 se muestra el diagrama de flujo que representa dicho proceso

iterativo.

Los pasos a seguir son:

1. Inicializacién del algoritmo:

1.1

1.2

Inicio: se parte de la geometria de la méquina completa y de
los ciclos de velocidades. Se establecen o calculan todos los pa-
rametros invariables en todo el régimen transitorio, tales como
geometrias, parametros termofisicos de los materiales, resisten-
cias térmicas fijas (Conduccion), etc.

Temperaturas iniciales: En un régimen transitorio es necesario
establecer las condiciones iniciales del problema, esto es, defi-
nir todas las temperaturas implicadas del sistema en el instante
inicial t = tg.



Implementacion del circuito térmico 173

Geometria y
ciclo de velocidades,

Temperaturas
iniciales

Calculo de
rodamientos

Integracion del

Pérdidas a
sistema

Calculo de
resistencias
térmicas

Calculo de
potencias de
refrigeracion

Calculo de
coeficientes de
conveccion

Figura 6.3: Diagrama de flujo para el calculo en régimen transitorio

del sistema térmico completo
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2. Célculo transitorio: en este punto se inicia el proceso iterativo de calcu-
lo. El proceso que se describe a continuacién se repetird para cada
instante t; del ciclo de velocidades, empleando las temperaturas del
instante t;_1 cuando se requieran.

2.1 Calculo de rodamientos: se calculan las resistencias de contacto
de los rodamientos, tal y como se ha visto en el apartado 3.2.10.1,
empleando las temperaturas del instante t = ¢;_1.

2.2 Calculo hidraulico: se calculan las velocidades del aire con el
modelo hidraulico. Se detalla este proceso en el apartado 6.5.

2.3 Calculo de coeficientes de conveccidn: se realiza el célculo de los
coeficientes de conveccién con las temperaturas del instante ¢;_1
v las velocidades obtenidas en con el célculo hidraulico.

2.4 Calculo de las resistencias térmicas: Tras calcular los coeficientes
de conveccién y los rodamientos, es posible evaluar el resto de
resistencias térmicas y obtener la matriz de conductancias.

2.5 Calculo de potencias de refrigeracion: se calculan las potencias de
refrigeraciéon y las condiciones de contorno virtuales empleando
las temperaturas del instante anterior.

2.6 Pérdidas: se introducen las perdidas de la maquina en los diferen-
tes elementos para el instante ¢;, desde una fuente independientes
o de una herramienta de calculo de pérdidas asociada.

2.7 Integracién del sistema: Se obtienen las temperaturas del sistema
para el instante ¢ = ¢;. Para la obtencién de las temperaturas en
este instante se resolverd la ecuacion 6.2 por el método que se
desee, empleando la informacién de los estados de temperatura
de los instantes anteriores. Se recomienda, por su facilidad de
uso, la integraciéon numérica por el método de Runge-Kutta.

2.8 Criterio de convergencia: En el caso del régimen transitorio, el
criterio de convergencia es que se supere el tiempo maximo que
se desea calcular.

6.4. RESOLUCION DEL SISTEMA HIDRAULICO

El circuito hidraulico reducido que se ha presentado en el Capitulo 5 (Ver
Figura 5.25) no se puede resolver de una manera similar al circuito térmico,
dada la no linealidad del sistema. Para solucionar esto, se ha empleado el
método de Newton para resolver el sistema hidraulico.
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El método de Newton, permite la resolucién de un sistema de ecuaciones
no lineales. Partiendo de unas condiciones iniciales X(©) que seran unos
caudales iniciales arbitrarios, se genera una secuencia de valores X1, ..
X@ XM que convergen a la solucién X () si las condiciones iniciales,
X ) estan suficientemente proximas a ella.

Este método consiste en la aplicacion iterativa del siguiente algoritmo
desde el valor inicial X (©:

T = 2" — DF(2")~! - F(z") (6.27)

Donde DF(z) es el jacobiano de la funcion F(z). El proceso iterativo
finaliza cuando || F(z) ||2< e. Donde || F(z) ||2 es la norma euclidea de la
funcion F(z) y € el limite de convergencia. En el sistema que se ha imple-
mentado, se ha tomado un valor de e = 10™%.

La convergencia hacia una solucién del algoritmo esté asegurada por el
teorema de Newton-Kantorovich, si se cumplen ciertos requisitos. De estos,
los mas importantes son que el punto inicial debe estar suficientemente
cerca de la solucion y dentro de un determinado recinto, donde F(z) sea
continuamente diferenciable. Esto queda ilustrado en la Figura 6.4, donde
se aprecia que el proceso numérico diverge o tiende a otra solucién si la
inicializacion es Xéo) por estar fuera del dominio de atracciéon de la solucion
X ) mientras que el proceso converge si la inicializacion es X £0).

Asi, este algoritmo tiene la ventaja de una rapida convergencia si las
condiciones iniciales, X(© estdn proximas a la soluciéon buscada. Es por
ello que una mala eleccién de las soluciones iniciales puede dar problemas
de convergencia o soluciones erroneas. Estos posibles errores se enumeran a
continuacion:

= El método es divergente
s Fl método converge hacia una solucién falsa
s Kl método converge después de muchas iteraciones

Para garantizar la solucién correcta, las condiciones iniciales de caudal
X©) 1o se deben escoger arbitrariamente, y para ello se puede tomar un
valor de caudal total obtenido de la curva del ventilador.
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Soluciones dal sistema

M®de iteracian

Figura 6.4: Método de Newton para sistemas no lineales

6.4.1. FUNCIONES DEL SISTEMA

La funcion vectorial F(z) se obtendra de aplicar el teorema de Ber-
nouilli con las hipétesis asumidas (ecuacion 5.3) a los diferentes volumenes
de control identificados, empleando las resistencias agrupadas del circuito
simplificado (Ver apartado 5.5).

Con esta simplificacion, podemos obtener la funcion F(x) y el jacobiano
DF(z) tal y como se expresa a continuacion:

Q1 —Q2—Q3
F(@ = | Ry-Q3—(Rs+Ra) Q3+ AProsor (6.28)
(Rtotal + R1 4+ Rs) - Q1 + Ry - Q3 — AP
DF(Q) = 0 2-Fp-Qs —2-(Ra+Ra)Q (6.29)
2.(Reotar-+R1+Rs)-Q1 2-Ra-Q2 0
Q1
Q= Q (6.30)

Q3
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6.5. IMPLEMENTACION DEL CIRCUITO HIDRAU-
LICO

Una vez definido el método de resolucion, es posible resolver el sistema
hidréulico por medio del siguiente procedimiento, cuyo diagrama de flujo se
muestra en la Figura 6.5:

1. Se parte de la geometria de la maquina, la velocidad de rotacion y las
temperaturas del aire para el calculo de las propiedades termofisicas.

2. Se asumen unos caudales iniciales a partir de la curva del ventilador
de la méaquina.

3. Se calculan las resistencias hidraulicas por medio de las expresiones
y los diagramas mencionados en el apartado 5.3.2 y con los caudales
asumidos. Se calculan también las resistencias agrupadas para evaluar
las funciones y el jacobiano del método de Newton.

4. Se calcula la generacién de presiéon del ventilador con la ley de los
ventiladores para la velocidad de rotacion.

5. Una vez conocidos todos los parametros se procede a la resolucion
del sistema mediante el método de Newton descrito en el apartado
anterior, y se obtienene unos nuevos valores del caudal.

6. Se evalua el error de los caudales por medio de la norma euclidea de la
funcién vectorial. Si no se cumple el criterio de convergencia, se repite
el proceso desde el paso 3 con los caudales obtenidos.

Una vez conocidos los caudales en cada zona, se pueden calcular las
velocidades que inciden en las diferentes superficies involucradas y obtener
de manera precisa los coeficientes de conveccion.
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Geometria y
temperaturas
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resistencias
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Calculo de la
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presion

Figura 6.5: Diagrama de flujo para la resolucién del sistema hidrau-
lico



CAPITULO 7

Validacion y resultados del
modelo

En este capitulo se presenta la validacién de los modelos térmico e hi-
dréaulico con los resultados de un prototipo real. En primer lugar se muestra
la validacién del modelo hidraulico por medio de software CFD. Una vez
validado este, se procedera a la validacién del modelo térmico con resulta-
dos provenientes de dos ensayos, uno a potencia constante y otro a potencia
variable.

Tras la validacién, se compararan los resultados obtenidos con el modelo
con los del software comercial MotorCAD [Motor-CAD, 2014|, para una
implementacion de la misma maquina, con el fin de analizar las diferencias
entre el modelo presentado y el modelo del programa de referencia.

179
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7.1. VALIDACION DEL MODELO HIDRAULICO

Debido a la dificultad de obtener mediciones del aire en el interior de una
méaquina, el modelo hidraulico se validara mediante una simulacién CFD,
empleando el software Ansys Fluent [Ansys Fluent, 2014| para esta tarea.

Para obtener los flujos de aire en CFD se ha modelado el aire teniendo
en cuenta las siguientes consideraciones de mallado y simulacién:

» Flujo incompresible (densidad del aire, p = 1,225 kg/m3).
= Modelo de turbulencia: k-e.

= Rotacién en los canales de rotor: simulada mediante Multiple Refe-
rence Frame (MRF).

» Tamano y geometria de malla: malla tetraédrica, 14.5 millones de
elementos.

s Ecuaciones del sistema: obtenidas mediante Método de los volumenes
finitos.

s Método de resolucién: algoritmo SIMPLE con una discretizaciéon de
segundo ordemn.

» Criterios de convergencia: residuos de las ecuaciones menores a 1073
v presion en la salida constante.

El resultado de las simulacién para una velocidad de rotacion de 1000
R.P.M. se muestra en la Figura 7.1.

Para la validacién del circuito hidraulico, se ha obtenido el aumento
de presién en la zona del ventilador de esta simulacién, y se ha procedido
a validar las resistencias hidraulicas de cada zona, asi como los caudales
totales y parciales en cada zona. La comparaciéon entre los valores de las
resistencias medidas en la simulacion CFD y los valores de las resistencias
hidréulicas se observan en la Tabla 7.1, mientras que en la Tabla 7.2 se hace
una comparativa global de los caudales y de la resistencia total del sistema.

A pesar de que existen diferencias notables en la Tabla 7.1 en las re-
sistencias de algunas zonas, los resultados globales ofrecidos en la Tabla
7.2 muestran una desviacion del 3,7 % en la resistencia total del sistema, y
un error relativo en el caudal total de 1,58% . En los caudales de rotor y
estator, los errores son de 4,4 % y del —7,4 % respectivamente.

Los resultados globales del modelo ofrecen diferencias muy pequenas
respecto a los resultados de un CFD. Teniendo en cuenta el ahorro de tiempo



Validacién del modelo hidrdulico 181

241
214
18.7
16.0
13.4
10.7
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53
27

0.0
[m s*-1]

Figura 7.1: Vectores de velocidad en el interior de la maquina ob-
tenidos mediante CFD

que supone el modelado de una geometria tan compleja en un programa de
estas caracteristicas, el modelo hidraulico se considera valido, y es método
un meétodo apto para evaluar los flujos hidraulicos en combinacién con el
calculo hidraulico.



182 CAPITULO 7. Validacion y resultados del modelo

Zona | Modelo hidraulico CFD Error (%)
1 _ — —

P 55,12 45,435 21,3
3 17,30 82,414 —-79,0
4 17,74 60,576 70,7
5) 0,81 89,49 -99
6 1257,0 1212,73 3,65
7 1115,0 1305,68 —14,6
8 1999,3 1312,48 52,3
9 0,81

10 220,97 384.09  —bH2,7
11 20934

12 32,60 991,770 -96,7
13 -

14 13956 6146.43 —
15 11431

16 15087 15790,47 —4,45
17 — - —

Tabla 7.1: Comparacion de resistencias hidraulicas [Pa(m? /s)?]

Modelo hidraulico  CFD  Error ( %)
Riotar [Pa(m3/s)? 2273.5 2188.97 -3.7
Qrotar [m? /5] 0.186 0.189 1.6
Qestator [m> /5] 0.129 0.135 4.6
Qrotor [m3/s] 0.057 0.054 5.2
AP [Pa] 78.19" 78.19 -

* El valor de AP para el modelo hidraulico es el obtenido mediante CFD

Tabla 7.2: Comparacion entre el modelo hidraulico y CFD
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7.2. VALIDACION DEL MODELO TERMICO

En este apartado se presenta la validacién del modelo térmico y de las
convecciones. Para ello, se han recogido los valores experimentales del com-
portamiento térmico de un motor, en una plataforma de ensayos. Los datos
han sido recogidos mediante termopares dispuestos en diferentes puntos de
la maquina.

El primer paso de la validacién es ajustar la conveccién en las cabezas
de bobina mediante el parametro K (ver apartado 4.4.3). En el primer
apartado se muestra el proceso de ajuste de este parametro para las dos
cabezas de bobina.

Una vez ajustado este pardmetro se procedera a la validacion del modelo
térmico. Se presentan datos de dos ensayos: el primero a potencia constante,
manteniendo la velocidad y el par hasta el equilibrio térmico, y el segundo
a potencia variable, con un régimen de velocidad y par acorde con un ciclo
S5 [TEC 60034-1, 2010].

A pesar de que el modelo devuelve todas las temperaturas definidas
en los nodos del circuito térmico (Capitulo 3), de los motores solo se han
recogido resultados de las partes activas en el disefio electromagnético:

» Temperatura de devanados de estator (T s, Tendwi,Tendw2)-

» Temperatura de barras de rotor (T o). La informacion de este punto
viene proporcionada por la estimacién del inversor empleado para su
control.

» Temperatura de los rodamientos (Tpeqr1, Thear2)-
» Temperatura del yugo de estator en el punto medio (7). s).

Se evaluard también el error absoluto y relativo en cada medida. El error
relativo sera calculado empleando los incrementos de temperatura sobre la
temperatura ambiente, que se toma como temperatura de referencia:

err — (Tmedida - Tamb) - (Tmodelo - Tamb) _ Tmedida — 4 modelo (7 1)
Tmedida - Tamb Tmedida - Tamb .
7.2.1. VALORES DEL AJUSTE PARA CABEZAS DE BOBI-
NA

Para el ajuste del parametro K de las cabezas de bobina, se han emplea-
do los resultados experimentales de varios ensayos a velocidad y potencia
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constantes. Con los valores de temperatura de las cabezas de bobina de
admisién y expulsion, se ha procedido al ajuste. En la Tabla 7.3 se recogen
los valores de temperatura para cada uno de los ensayos.

Ensayo n [RPM.] T [N-m] | Topauwt °C Tenaw2 °C

1 2000 453,2 95,05 92,88
2 2000 639,7 63,60 108,30
3 4000 482,6 55,00 95,02

Tabla 7.3: Valores de temperatura de cabezas de bobina en diferen-
tes ensayos de velocidad y potencia constantes.

Con estos resultados de temperatura, se ha procedido al ajuste de los
coeficientes para la conveccion de las cabezas de bobina del lado de admisién,
K1,y dellado de expulsién de aire, K», de acuerdo a la siguiente metodologia
(Figura 7.2):

1. Se calculan las temperaturas para las condiciones dadas con K7 =1,
K, =1.

2. Se comprueba el error relativo cometido con respecto a la temperatura
medida, para la cabeza de bobina del lado de admision, Tp,,q.,1; Si es
menor que un 1%, se continua con el paso 3.

2.1 Si el error es mayor a un 1%, se comprueba el signo del error
absoluto entre la medida y la estimacion:

1) Si el error absoluto es negativo, el modelo predice tempera-
turas mas altas, por lo tanto, se aumenta el coeficiente de
ajuste K para aumentar la conveccién en esa zona.

2) Si el error absoluto es positivo, se procede de manera contra-
ria: se disminuye el coeficiente de ajuste Ki, para disminuir
la conveccién en esa zona.

2.2 Se recalculan las temperaturas con el nuevo valor del ajuste y se
vuelve a comprobar el error relativo cometido con respecto a la
temperatura medida (paso 2).

3. Se comprueba el error relativo cometido con respecto a la temperatura
medida, para la cabeza de bobina del lado de expulsion de aire, Ty, guw2-

3.1 Se comprueba el signo del error absoluto.
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Figura 7.2: Diagrama de flujo para la metodologia de ajuste de las

cabezas de bobina.
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1) Si es negativo, se aumenta K.
2) Si es positivo, se disminuye K.

3.2 Se recalculan las temperaturas y se vuelve a comprobar el error
relativo en la temperatura Ty, q.2-

4. Se vuelve a comprobar el error relativo de la temperatura del lado de
entrada, dado que es probable que al variar la conveccién de la cabeza
de bobina del lado de expulsién haya variado la temperatura de todos
los nodos de cobre. Si no se cumple el criterio del error menor que
un 1%, se repite el proceso desde el paso 2 con los valores K1 y K»
actualizados.

5. El proceso iterativo termina cuando el error cometido en la prediccién
es menor al 1%.

En la metodologia descrita, los porcentajes de aumento y disminucién
han sido escogidos arbitrariamente. Un aumento del 2 %, y una disminucién
del 1% para los parametros de ajuste consiguen la convergencia de las dos
temperaturas en menos de 10 iteraciones.

Los resultados obtenidos tras emplear la metodologia descrita se mues-
tran en la Tabla 7.4 para los tres ensayos. El valor que se empleara para la
validacién del modelo es la media de los tres valores obtenidos para cada
pardametro de ajuste. Esta media también se muestra en la misma tabla.

Ensayo K1 KQ
1 3,0302  1,3055
2 3,2492  1,3862
3 3,6023 11,2705
Media | 3,2945 1,3207

Tabla 7.4: Resultados de los ajustes para la conveccién en las cabe-
zas de bobina.
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7.2.2. ENSAYO A POTENCIA CONSTANTE

El primer ensayo se ha realizado a potencia constante. Se mantiene la
velocidad del ensayo constante a 3000 R.P.M. y se mantiene el par constante
hasta alcanzar el equilibrio térmico. En este ensayo, se dan tres referencias
de par distintas, y se alcanza el equilibrio térmico para cada una de ellas. El
ciclo completo de pares y velocidades se muestra en la Figura 7.3a, mientras
que las pérdidas totales en cada una de las partes de la maquina se muestran
en la Figura 7.3Db.

El ensayo consta de 4 tramos:

1. Un tramo de pre-calentamiento, con una consigna de par despreciable
(de 0 a 66 minutos).

2. Un tramo de calentamiento suave, con par constante, T = 460 N-m
(de 66 a 131 minutos).

3. Un tramo de calentamiento fuerte, con par constante, Ty, = 680 N-m
(de 131 a 209 minutos).

4. Un tramo de enfriamiento, con par despreciable (de 209 a 262 minu-
tos).
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7.2.2.1. Resultados en devanado de estator

Los resultados del ensayo en los devanados del estator se muestran en
las figuras 7.4 7.5 y 7.6, para los nodos del circuito Ty s, Tendwt ¥ Tendw2
respectivamente, v el error cometido en las predicciones de los tres puntos
en la figura 7.7.

En estos resultados se ve que el error absoluto cometido es bajo, menor
a +10 °C en todo el recorrido.

Aunque en el primer tramo de calentamiento (de 0 a 66 minutos) existe
un error mayor que en el resto del experimento, en el resto de tramos se pue-
de considerar una concordancia excelente en la estimacién de temperaturas
de las cabezas de bobina, y de muy buena en el caso de la ranura.

Atendiendo a los resultados en las temperaturas de ambas cabezas de
bobina, todo hace indicar que la eleccion de la correlacion de Zhukauskas
para esta zona, en combinacién con el parametro de ajuste, ha sido éptima.
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7.2.2.2. Resultados en devanados de rotor

Los resultados obtenidos para las temperaturas en los devanados de
rotor se muestran en la figura 7.8, asi como el error cometido en la figura
7.9.

Antes de evaluar los resultados conviene destacar el funcionamiento de
la estimacion de temperatura por parte del inversor. Este realiza calculos en
base a un modelo térmico sencillo, que es funcion exclusiva de la consigna de
par que se le dé, y devuelve una estimacion de la media de las temperaturas
de anillos y barras. El inversor actualiza el modelo térmico cada vez que
se le proporciona una nueva consigna. Esta estimacion estd pensada para
recorridos de potencia variable, y como alarma del sistema para no alcanzar
temperaturas peligrosas.

En este ensayo, el inversor sblo actualiza el modelo térmico tres veces
(cada vez que se realiza un cambio de valor de par), por lo tanto la esti-
macion no es adecuada y los resultados en este elemento, asi como el error
cometido, deben ser tratados con cautela.

En general, el error cometido en los tramos de calentamiento suave y
fuerte es bastante constante, y alrededor de +20 °C. Se ve como el compor-
tamiento, tanto del inversor como del modelo es similar.

Ademiés, se observa un comportamiento similar al de las temperaturas
en los devanados de estator. El anillo de cortocircuito del lado de entrada
seria el elemento mas frio de los tres, y las barras el més caliente: El com-
portamiento es similar en el estator, con la cabeza de bobina del lado de
admisién como el elemento mas frio y la ranura de estator el mas caliente.

En el caso de potencia variable (apartado 7.2.3) se analizaran con maés
profundidad los resultados en estos elementos.
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7.2.2.3. Resultados en yugo de estator

Los resultados obtenidos para la temperatura en el yugo de estator se
muestran en la Figura 7.10, y el error cometido en la estimacioén en la figura
7.11.

En las predicciones de la temperatura del yugo hay un error variable, en
funcién del tramo que se estudie. En general, se puede hablar de un error
menor a +10 °C, y la estimacién se considera valida.

En los dos primeros tramos de calentamiento (de 0 a 131 minutos) el
error es mucho mayor que en el tercer tramo (de 131 a 209 minutos), en el
cual, el error en la estimacion se reduce drasticamente.

Dado que la medida se ha obtenido de una sola sonda en un punto con-
creto, el error cometido en esta estimacién puede deberse a que la hipotesis
de que no existen flujos circunferenciales en la maquina no sea correcta. A
rafz de esto, se propone como investigacion futura comprobar que esta hipé-
tesis es 0 no valida, mediante la colocacion de mas sondas de temperatura
en distintos puntos de la periferia de la maquina, y comparar el resultado
del modelo con la temperatura media de todas las medidas, en este o en
otro prototipo.
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7.2.2.4. Resultados en rodamientos

Los resultados de las temperaturas de los rodamientos en los lados de
entrada y salida se pueden ver en las Figuras 7.14 y 7.15, y el error cometido
en las estimaciéns en la Figura 7.16.

Como se observa en las Figuras, el resultado para la prediccién en las
temperaturas de los rodamientos no ha sido el obtenido para el resto de
puntos mostrados, llegando a errores de +15 °C en el rodamiento del lado
de admision, y de més de +30 °C en el rodamiento de salida.

Estos errores son debidos, principalmente, a dos factores, que se presen-
tan a continuacion:

7.2.2.4.1. Simplicidad en el modelado

El modelo de rodamientos propuesto en el Capitulo 3 estd orientado a
rodamientos sencillos, como los que se pueden ver en cualquier maquina
TEFC. Sin embargo, el rodamiento de la maquina ensayada es de mucha
més complejidad (Ver Figura 7.12), con elementos de sujecion, laberintos
de engrase y otras piezas que no han sido tenidas en cuenta. El modelo, por
lo tanto no es lo suficientemente preciso.

/ - L Partes adyacentes

.." o'. "". l" =
A {\ Rodamiento

Figura 7.12: Detalle de uno de los rodamientos de la maquina.

7.2.2.4.2. Conduccién en el eje

En el lado de expulsién, el ventilador tiene una presencia secundaria,
siendo conectado térmicamente al eje y al yugo de rotor, que son los elemen-
tos con los que el ventilador intercambia calor. En este lado de la maquina,
el ventilador tiene un contacto importante con el eje (Ver Figura 7.13), ha-
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ciendo que esté mas frio de lo que en realidad predice el modelo, debido a
un aumento de la conduccién entre los dos elementos. Este aumento en la
temperatura del eje se propaga al rodamiento, aumentando el error.

\Sy\N

Superficie de contacto real Contacto en la aproximacion

Figura 7.13: Superficie de contacto en el ventilador real y en la
aproximacion.
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7.2.3. ENSAYO A POTENCIA VARIABLE

En este apartado se muestran los resultados de la comparativa con un
ensayo para un servicio S5 [IEC 60034-1, 2010]. Con este ensayo se pretende
validar el modelo para unas circunstancias de potencia variable en el tiempo,
con el fin de estimar el comportamiento térmico del motor en una situacién
muy cambiante.

En la figura 7.17 se muestran los dos primeros ciclos del servicio, mien-
tras que en la Figuras 7.18a y 7.18b se puede ver la potencia demandada
al motor y las pérdidas en las distintas partes de la maquina durante estos
dos ciclos. Este ciclo se repitié durante un tiempo de 120 minutos.
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Figura 7.17: Mediciones de par y velocidad del ensayo a potencia
variable de los dos primeros ciclos.
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(b) Pérdidas del ensayo en los dos primeros ciclos en las distintas
partes de la maquina.

Figura 7.18: Potencia y pérdidas del ensayo a potencia variable
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7.2.3.1. Resultados en devanado del estator

Los resultados del ensayo en los devanados del estator se muestran en
las figuras 7.19, 7.20 y 7.21, para los nodos del circuito Ty, s, Tendw1 Y Tendw2
respectivamente, v el error cometido en las predicciones de los tres puntos
en la figura 7.22.

Como en el caso de potencia constante, se observa una excelente con-
cordancia entre los resultados del modelo y los datos recogidos. El error
absoluto se puede considerar bajo, con una variacién entre +5 °C.

Estos buenos resultados ponen de manifiesto una vez mas la eleccién
de una correlacién correcta para las zonas criticas, puesto que se consi-
gue minimizar el error hasta unos margenes muy razonables para muchas
aplicaciones del modelo térmico.
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7.2.3.2. Resultados en devanados de rotor

Los resultados obtenidos para las temperaturas en los devanados de
rotor se muestran en la Figura 7.23, as{ como el error cometido en la 7.25.

Como en el otro ensayo, las temperaturas de rotor se comparan con una
estimacién del inversor, dada la dificultad fisica de medir las temperaturas
en las partes rotativas de la maquina. En este ensayo, debido a que la
consigna de par cambia en cada instante, esta estimacién es mucho mas
precisa y se pueden establecer comparaciones entre los resultados.

El error absoluto cometido, en general, se encuentra en una banda de
420 °C. Sin embargo, este valor del error es debido, en gran parte, a un
desfase entre los cédlculos del inversor y los del modelo analitico. Puesto
que los céalculos no han mostrado este desfase en la comparaciéon de las
temperaturas del estator, es logico pensar que el desfase estd producido en
la estimacién del inversor.

Sin embargo, es posible estimar el error maximo observando con més
detalle las curvas, y observando las cotas superiores e inferiores entre los
que oscilan las temperaturas. Esta vista en detalle se muestra en la Figura
7.24 para los ciclos finales del recorrido. FEn esta figura se aprecia como el
error entre los picos superiores e inferiores de las dos estimaciones no alcanza
el error estimado, con A ~ 10 °C y Ag &= 7 °C. Se puede evaluar el error
cometido por tanto por medio de estos dos parametros, y establecerlo en un
error maximo de +10 °C
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Figura 7.25: Errores del modelo para los nodos del devanado de
estator.

7.2.3.3. Resultados en yugo de estator

Los resultados para la temperatura del yugo de rotor se muestran en la
Figura 7.26 y el error cometido en la Figura 7.27.

Observando estos resultados se aprecia como el error va aumentando a
medida que avanza el ensayo, teniendo un error maximo de aproximada-
mente +10 °C. Como en el caso anterior, el error puede ser debido a la
medida con una sola sonda de temperaturas. En cualquier caso, el error se
considera de baja magnitud.
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7.2.3.4. Resultados en rodamientos

Los resultados de las temperaturas de los rodamientos en los lados de
entrada y salida se pueden ver en las Figuras 7.28 y 7.29, y el error cometido
en las estimaciones en la Figura 7.30.

Tal y como se ha observado en el caso de potencia constante (aparta-
do 7.2.2), la estimaciéon de los rodamientos no es aceptable debido a una

mala modelizacién, llegando a errores mayores a +30 °C en determinados
momentos.
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7.2.4. ANALISIS DE LOS RESULTADOS

Al tenor de los resultados mostrados se pueden realizar las siguientes
valoraciones.

En general, la desviacion cometida en los puntos claves para el diseno
electromagnético (temperaturas en devanados de estator y rotor) es peque-
no, siempre menor a +10 °C. Este resultado hace que el modelo térmico
presentado se convierta en el candidato ideal para el empleo con una he-
rramienta de diseno electromagnético acoplada. Se cumple as{ uno de los
objetivos propuestos en la tesis y se validan los resultados obtenidos.

Es necesario mencionar al modelo de rodamientos presentado y el al-
to error cometido. Si bien, el error es alto, esto no descarta el modelo de
rodamientos completamente, puesto que fue pensado para otro tipo de ro-
damientos menos complejos que el del prototipo ensayado. Por otro lado,
el error cometido en estos elementos no ha sido propagado en otros puntos
de la maquina, por lo que el modelado de las resistencias de contacto en-
tre los elementos ha sido correcta, aislando al elemento térmicamente en el
circuito.

Dado que no es un elemento critico en el diseno, no se prestara mas aten-
cién de aqui en adelante a este elemento. En el caso de que se quisiera mas
precisién en este punto, se puede realizar un modelo mas completo, teniendo
en cuenta las partes adyacentes no incluidas. También se pueden emplear
las soluciones propuestas por Staton en [Staton et al., 2005], empleando
para el modelado resistencias equivalentes de aire.

7.3. COMPARATIVA DE MODELOS

Una vez validada la implementaciéon del modelo y de las metodologias es-
tablecidas para el calculo térmico, se ha procedido a la comparacién de esta
implementacién con los resultados ofrecidos por una herramienta comercial,
Motor-CAD [Motor-CAD, 2014]|. El fin de esta comparativa es establecer la
importancia de las correlaciones en los resultados finales, asi como de otros
aspectos que se han tenido en cuenta en este modelo y que no se tienen en
un programa de propoésito general como este.

Se recogeran resultados de tres modelos diferentes, que se detallan a
continuacion.

= Modelo 1: Es una implementacién de la maquina anterior, con el ajuste
K = 2,5 para ambas cabezas de bobina.

= Modelo 2: es una implementacion de la misma méaquina en Motor-
CAD, manteniendo la misma geometria que en el modelo presentado
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y los materiales empleados. Las convecciones en las distintas partes
de la méquina son las mismas que se han empleado en esta memoria,
excepto la correlacion de las cabezas de bobina, en la que se ha im-
puesto la curva empirica de la Figura 4.14. Los céalculos hidriulicos
han sido ajustados para que las resistencias hidraulicas y los resulta-
dos de velocidad en cada parte de la maquina sean los mismos que
en el modelo implementado, puesto que el calculo de flujos de aire en
Motor-CAD se hace empleando las correlaciones propuestas por [Daly,
1978]. En los canales de rotor no ha sido tenido en cuenta aumento de
la resistencia de entrada debido a la rotacion, con el fin de observar
los efectos de esta consideracion.

= Modelo 3: Un modelo igual al Modelo 2, pero con las convecciones
que MotorCAD propone como correlaciones por defecto en cada parte
de la maquina: la correlacion de Gnielinski (ecuacion 4.22) para los
conductos de ventilacion y la curva de Schubert (ecuacion 4.9) para
el célculo de las convecciones en el principio y final de maquina.

Se han evaluado los resultados para tres puntos de operacion de veloci-
dades 2000, 3000 y 4000 R.P.M. en régimen estacionario. A los tres modelos
se les han proporcionado las mismas pérdidas, segin la relaciéon de la tabla
7.5. Las pérdidas han sido separadas para cada elemento en funcién de su
volumen.

Pérdidas [W] 2000 RPM 3000 RPM 4000 RPM
Conductores de estator 4013,6 5429,3 6600,5
Hierro de estator 5019,3 5076,1 5307,0
Conductores de rotor 2124.,6 4235,3 5741,5
Hierro de rotor 885,8 895,8 936,5

Tabla 7.5: Pérdidas de la maquina en para los modelos térmicos a
diferentes velocidades de rotacién

También se proporcionan las velocidades del aire del Modelo 1. Los
valores de estas velocidades para los diferentes puntos de operaciéon se dan
en la Tabla 7.6
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Velocidades del aire [m/s] ‘ 2000 RPM 3000 RPM 4000 RPM
Conductos de estator 22,91 34,10 45,9
Conductos de rotor 22,31 33,25 44,13
Cabeza de bobina (Admision) 6,87 10,23 13,56

Tabla 7.6: Velocidades del aire a diferentes velocidades de rotacion
en algunas de las partes de la maquina.

7.3.1. RESULTADOS DE LOS MODELOS Y ANALISIS

Los resultados para los tres modelos para las temperaturas mas repre-
sentativas se presentan en las tablas 7.7, 7.8 y 7.9.

Temperatura [°C| | Modelo 1 Modelo 2 Modelo 3
Cabeza de bobina (Admision) 162,4 162,8 153,3
Cabeza de bobina (Expulsion) 172,0 172,1 163,3
Ranura de estator’ 198,8 198,2 170,1
Barras de rotor 150,7 150,1 135,8

*Los resultados de Motor-CAD para la ranura del estator son los correspondientes

a la temperatura media.

Tabla 7.7: Resultados de los modelos a 2000 RPM

Temperatura [°C| | Modelo 1 Modelo 2 Modelo 3
Cabeza de bobina (Admision) 161,3 154,6 146,1
Cabeza de bobina (Expulsion) 170,6 165,0 157,3
Ranura de estator 200,6 194,3 163,3
Barras de rotor 189,7 175,0 152,5

Tabla 7.8: Resultados de los modelos a 3000 RPM

De los resultados, se pueden realizar las siguientes afirmaciones.

= Hay una buena concordancia entre los modelos 1 y 2 en las tempera-
turas del estator, con diferencias menores a 10 °C.
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Temperatura [°C] ‘ Modelo 1  Modelo 2 Modelo 3
Cabeza de bobina (Admision) 160,7 150,0 138,2
Cabeza de bobina (Expulsion) 169,7 159,6 149,5
Ranura de estator 194,4 194,1 154,6
Barras de rotor 211,9 183,5 155,1

Tabla 7.9: Resultados de los modelos a 4000 RPM

= La diferencia entre los modelos 1 y 2 en la temperatura de las barras
de rotor se incrementa con la velocidad, con una diferencia de 28,4 °C
en el punto de 4000 R.P.M.

s La diferencia entre los modelos 1 y 3 también varia en funciéon de la
velocidad, teniendo unas diferencias inicial y final de 28,7 °C y 39,8 °C
en la ranura del estator, y de 14,9 °C y 56,8 °C en las barras de rotor.

7.3.1.1. Analisis de los resultados

Un primer anélisis de los resultados mostrados en las Tablas 7.7, 7.8
y 7.9 demuestra que un incremento en las pérdidas de la maquina no se
traduce en un aumento equivalente de las temperaturas en los distintos
puntos de la méaquina, con independencia del modelo. Este es uno de los
efectos de la auto-ventilacién, y demuestra una vez méas la importancia de
las velocidades del aire en el calculo térmico de la maquina.

Tras un anélisis méis minucioso a estos resultados, se pueden observar
ligeras diferencias entre los modelos 1 y 2. En primer lugar, se da una di-
ferencia en las temperaturas de las cabezas de bobina, llegando a existir
una diferencia de aproximadamente 10 °C. La diferencia entre estos dos re-
sultados viene dada por la convecciéon empleada en las cabezas de bobina:
mientras en el modelo 1 se ha empleado la correlaciéon de Zhukauskas para
la geometria presentada en el modelo anterior, en el modelo 2 se ha em-
pleado una correlacién experimental para este tipo de devanados, que no
tiene en cuenta las variaciones geométricas que puede haber entre diferentes
maquinas. Aunque la diferencia no es significativa, este hecho pone de rele-
vancia que las expresiones de propésito general pueden conllevar diferencias
si no se tienen en cuenta aspectos geométricos, y que este asunto se resuelve
mediante el uso de correlaciones adimensionales.

Con respecto a las temperaturas de rotor en los modelos 1y 2, se puede
observar como la diferencia entre ambos se va incrementando en funcién
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de la velocidad, con una diferencia de 28,4 °C entre los dos modelos. Estas
diferencias son debidas a la rotacién de los canales y el aumento de la
resistencia hidraulica a la entrada de los mismos. Este efecto, como se ve,
puede ser de gran importancia puesto que la reducciéon de velocidad en los
canales debido a este efecto es considerable y una sobreestimacién de las
velocidades en esta zona conlleva una subestimacion de las temperaturas de
rotor.

Las diferencias entre el modelo 3 y los otros dos modelos son mas nota-
bles. Este hecho es debido al uso incorrecto de correlaciones en una méaquina
de estas caracteristicas. En la ranura de estator se observan diferencias que
se agravan con la velocidad, llegando a casi 40 °C en el punto de 4000
R.P.M. En las barras de rotor, la diferencia atn es mayor, siendo en este
caso de 56,8 °C.

Estas diferencias tan grandes estédn directamente relacionadas con la di-
ferencia entre las correlaciones de Gnielingki, empleada en el modelo 3, y la
correlacion de Bhatti & Shah para tubos con fuerte rugosidad, empleada en
el modelo 1. Como se vio en el Capitulo 4 (Figura 4.9), las diferencias entre
las curvas se incrementaba con la velocidad, y esta diferencia en los resul-
tados pone en entredicho la validez de las correlaciones para conductos con
rugosidad suave en todas las aplicaciones. Como se ve, la fuerte rugosidad
en los canales de ventilacién es un asunto que puede conllevar diferencias
significativas en la estimacion de las temperaturas, las cuales pueden ser
agravadas incluso en combinacién con otros efectos como el de la rotaciéon
en el rotor visto anteriormente.

En el caso de las cabezas de bobina, se muestra una vez mas como el em-
pleo de la expresion de Schubert para el calculo de la convecciéon en méaqui-
nas abiertas no es la adecuada. Este aspecto se analiza més en profundidad
en el siguiente apartado, mediante la comparacién directa entre los valores
obtenidos con la curva de Schubert y los obtenidos con las correlaciones del
modelo 1.

7.3.1.2. Comparacion de los coeficientes de conveccion en las
zonas de admisidn y expulsién de aire

En este apartado se compararéan los coeficientes de convecciéon empleados
en los modelos 1 y 3 en el punto de 2000 R.P.M. En el modelo 1 se han
empleado las correlaciones adimensionales presentadas en el Capitulo 4,
mientras que en el modelo 3 se emplea la curva de Schubert (ecuacion 4.9)
para obtener todos los coeficientes. Los valores obtenidos para el coeficiente
de conveccién en cada superficie para el lado de admisién de aire se muestran
en la Figura 7.31.
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Figura 7.31: Comparacion de coeficientes de conveccién obteni-
dos mediante correlaciones adimensionales y obteni-
dos mediante la correlacién de Schubert (ecuacién

(4.9))

Como se ha visto en los resultados del modelo 3 en el apartado anterior,
las temperaturas clave del disefio son mucho menores a las estimadas con el
modelo validado. Esto es debido a un calculo incorrecto de los coeficientes de
conveccién, que como se ve en la Figura 7.31, devuelve unos valores mucho
mayores.

En el Capitulo 4 se ha establecido un limite superior para el ajuste
de la correlaciéon de Zhukauskas, con el valor K = 3,5 para el ajuste de
la correlacién de Zhukauskas con la curva de Schubert para velocidades
inferiores a 7 m/s. Puesto que la velocidad en las cabezas de bobina en este
punto es de 6,87 m/s, se puede considerar que la correlacion de Schubert y
la de Zhukauskas con un ajuste de K = 3,5 devolverfan resultados similares.

Este valor de K debe ser asumido con cautela en un diseno, pues como
se ve, una sobreestimaciéon de los coeficientes de conveccién conlleva una
subestimacién de las temperaturas de las cabezas de bobina. En este caso,
el error cometido es de aproximadamente 11 °C, pero como se ve en la
Figura 4.17 del Capitulo 4, este error se puede agravar en funcién de la
velocidad, aunque no en la misma medida que empleando la correlacion de
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Schubert, que para un caso de ventilacion forzada quedaria descartada por
completo.



CAPITULO 8

Criterios de diseno para
maquinas con refrigeracion en
circuito abierto

En este capitulo se pretenden obtener algunos criterios para el disefio
térmico e hidraulico de la maquina, que puedan ser tenidos en consideracion
desde las primeras etapas de calculo.

Para obtener estos criterios de disefio se emplearé la implementacién de
las metodologias, que ha sido validada en el capitulo anterior. El proceso
seguido consistira en elegir algunos parametros significativos que se han
visto a lo largo de la tesis, se variard su valor bajo las mismas condiciones
de operaciéon y se analizard la relaciéon de las temperaturas de diseno y
de otras variables en funcién de estos pardametros. Una vez analizadas las
relaciones, se establecerd el criterio de diseno relacionado.

217
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8.1. CONDICIONES DEL ANALISIS

El analisis de sensibilidad se realizara siguiendo las siguientes condicio-
nes de operacién:

» Velocidad de rotacién: 2000 R.P.M.

» Pérdidas en el devanado de estator (cabezas de bobina + devanado
en ranura): 4013,6 W

» Pérdidas en el paquete magnético del estator: 5019,3 W

» Pérdidas en el devanado del rotor (barras de rotor + anillos de corto-
circuito): 2124,6 W

s Pérdidas en el paquete magnético del rotor: 885,8 W
s Ajuste de cabezas de bobina:

e Lado de admisién de aire: Ky = 3,2945
e Lado de expulsion de aire: Ko = 1,3207

Los parametros que se van a analizar se enumeran a continuacién:

» Conductividad térmica equivalente del paquete magnético en direcciéon
axial.

= Resistencia de contacto entre estator y carcasa.
= Rugosidad de los canales de ventilacién

= Numero de conductos de ventilacién y area-perimetro de los mismos

En el apartado 8.6 se obtendra un criterio de disefio para la selecciéon
de un ventilador correcto. En ese caso las condiciones del anilisis seran
diferentes y se concretaran en ese apartado.

8.2. CONDUCTIVIDAD TERMICA AXIAL DEL PA-
QUETE MAGNETICO

En el apartado 3.2.3.1 del Capitulo 3 se propone una férmula para cal-
cular la conductividad axial en funcién de multitud de pardmetros, y con
ella se establecen unos limites superiores e inferiores para el valor de la con-
ductividad térmica axial. En este apartado se analizara la influencia de este
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pardmetro en las temperaturas de los conductores de estator y rotor, de los
paquetes magnéticos de estator y rotor, y de la carcasa.

Se ha realizado un andlisis de sensibilidad variando el pardmetro Ape cq,az
para los limites establecidos en el apartado 3.2.3.1, 0,8 y 1,7 W/(mK). Los
resultados se muestran en la Figura 8.1 para varias temperaturas.
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Figura 8.1: Variacién de temperaturas en la maquina en funcién de
la conductividad térmica axial del paquete magnético.

Los resultados muestran que, ni las temperaturas del estator, ni las
temperaturas de rotor se ven apenas afectadas por la variacién de este
parametro, con menos de 1 °C de variacién entre los limites establecidos.
Se puede concluir, por tanto, que un error en la estimacién inicial de este
parametro no conlleva grandes consecuencias, y por tanto, el valor elegido
de 1,25 W/(mK) es valido.

8.3. RESISTENCIA DE CONTACTO ENTRE EL
ESTATOR Y LA CARCASA

En el apartado 3.2.8.1 se analiza este parametro en el circuito térmico, y
se toma la decision de no tener en cuenta la resistencia de contacto en esta
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zona, tras asumir una alta presion de interferencia entre los dos elementos
en una maquina real. En este apartado se realiza un anélisis de sensibilidad
de este parametro con el fin de determinar si la decisién ha sido correcta.
Se ha variado el parametro desde una situacién de contacto perfecto
(resistencia de contacto nula) a una situacion de contacto con presion muy
baja (interferencia de 3 (m? K)/mW). Estos valores limite se han obtenido
de [Motor-CAD, 2014]. Los efectos de la variacién de este parametro se
muestran en la Figura 8.2 para algunas temperaturas del estator.
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g Tt — Dientes estator
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Resistancia de contacto [K/(m 2 W)] x107°

Figura 8.2: Variacién de temperaturas en funcién de la resistencia
de contacto estator-carcasa.

Los resultados muestran que el modelo es altamente sensible a peque-
nas variaciones de este parametro, siendo la temperatura de la carcasa la
méas afectada. Se observa un descenso del 20 % entre los valores minimo y
maximo.

El resto de temperaturas también se ven afectadas por el incremen-
to de esta barrera térmica, pudiendo conducir a una sobreestimacién de
las temperaturas de los devanados si el parametro no es correcto, con las
consecuencias que esto puede conllevar. Sin embargo, este aumento en la es-
timacién de la temperatura no es lo suficientemente alto, y se podria asumir
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el pequenio error que se obtendria en las temperaturas clave para el diseno
electromagnético.

A pesar de que el valor asumido (un contacto perfecto) ha resultado ser
valido en el caso presentado, se recomienda usar un valor intermedio para
este parametro si no se dispone de informacién acerca de la presién entre
las superficies. Un valor de 1 (m? K)/mW (el valor medio de los propuestos
en [Staton et al., 2005]) puede ser usado en un caso sin datos previos.

8.4. RUGOSIDAD

En el apartado 4.3 se recomienda el uso de correlaciones para conductos
con fuerte rugosidad, dado que estas correlaciones representan mejor los
fenémenos fisicos relacionados con la turbulencia en las paredes que la co-
rrelaciéon de Gnielinsgki para conductos de paredes con rugosidad suave. En
este apartado se realiza un andlisis de sensibilidad de este parametro, con el
fin de determinar la influencia del mismo en los coeficientes de conveccion
en los conductos y en las temperaturas de la maquina.

Se ha realizado un anélisis de sensibilidad variando el parametro un
+75% sobre el valor asumido para el disefio presentado. Este valor, € =
0,5 mm, ha sido calculado empleando valores minimos y méximos para las
tolerancias de corte [Standard ISO 2768-1:1989, 1989).

La influencia de la rugosidad en el coeficiente de conveccién se muestra
en la Figura 8.3, a través de la relaciéon entre la rugosidad y el factor de
friccién, f, y el ntimero de Reynolds rugoso, Re.. En esta figura se observa
una disminucion del 40 % del coeficiente de conveccion para los conductos
del estétor entre los valores extremos, de 92,9 W/(m?K) para € = 0,1 mm
a 57,3 W/(m?K) para ¢ = 0,9 mm.

Una disminucién de estas caracteristicas en los coeficientes de conveccidon
puede dar lugar a situaciones catastroficas en el diseno. Como se muestra
en la Figura 8.4, se puede ver un aumento de 20 °C en la temperatura del
devanado de estdtor para valores de rugosidad altos. Una situacion similar
se produce en el rotor.

Puesto que la rugosidad es de gran influencia en las temperaturas de
las méquinas con refrigeracion abierta, se recomienda tener en cuenta este
parametro, calculando el valor de disenio por medio de las tolerancias de
corte [Standard ISO 2768-1:1989, 1989|. También se recomienda, si es po-
sible, controlar este parametro en la etapa de fabricaciéon, dado que si se
asume un valor bajo de rugosidad a la hora del diseno, seré necesario saber
si el valor se obtiene realmente en la maquina real.
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Figura 8.3: Variacién del coeficiente de conveccion de los canales
de estator en funcién de la rugosidad de las paredes.
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Figura 8.4: Influencia de la rugosidad en las temperaturas de la
maquina.
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8.5. CANALES DE VENTILACION

Con el fin de establecer algunos criterios de disefio con respecto a los
canales de ventilacién, se han realizado dos anélisis de sensibilidad en los
conductos del estator. En uno se trata de mantener el niimero de canales
constante y se varia su seccién; en el otro se mantiene la seccién total de los
canales de conduccién y se varia el nimero de los mismos. Tras analizar los
resultados, se establecera una metodologia para calcular un niimero correcto
de canales de ventilacién en el estator. A través de esta metodologia, se
establecerd también una similar para los canales del rotor.

A continuacién se detalla cada uno de los anélisis.

8.5.1. VARIACION DE LA SECCION DE LOS CANALES

En primer lugar se ha realizado un anélisis de sensibilidad con el fin de
evaluar de qué manera influye una variaciéon de la secciéon de los canales de
ventilacién. Para este fin, se han establecido las siguientes condiciones.

= La superficie de contacto entre la carcasa y el estator permanece in-
variable.

= Kl ntmero de canales permanece invariable.

= Dado que el namero de los canales y la superficie de contacto estan
fijadas, la tinica variacién posible para la seccién de los conductos serd
aumentando la altura del canal (Ver Figura 8.5).

hduct,s

R

Yugo de
estator

Figura 8.5: Variacion de la seccién del canal por medio de su altura.

Se ha variado la altura del canal entre +£3 mm de la altura real. La
influencia de estas modificaciones en la temperatura del devanado de estator
en la ranura se observan en la Figura 8.6.
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Figura 8.6: Variacién de la temperatura del devanado de estator en
funcion de la altura del canal.

Como se aprecia en la grafica, la temperatura disminuye, aunque no
de manera significativa; entre los limites de la variacién, la temperatura
disminuye 2 °C. Esta disminucién es debida, sobre todo, al aumento de
area de conveccion, asi como al aumento de los caudales en esta zona, como
se ve en la Figura 8.7 donde se ve un aumento del 30 % entre los valores
limite.

Por otro lado, y a pesar del aumento del caudal, al aumentar la seccién
se ve disminuida la velocidad en los canales un 8 % (Figura 8.8), lo que
conlleva a un descenso en el valor del coeficiente de conveccién de un 5%

(Figura 8.9).

A pesar de no haber establecido mucho margen de variabilidad en este
parametro, se puede concretar que la altura de los canales es un parametro
que influye en las temperaturas del disenio de manera relativamente signi-
ficativa, puesto que unos pocos milimetros de variacién aumenta el caudal
en los canales. Se recomienda pues, el uso de canales lo mas altos posibles,
aunque siempre dentro de los limites mecanicos que se establezcan. Esta
altura extra permitird al disefiador obtener unos grados mas de diferencia
que podrian resultar cruciales en determinadas circunstancias.
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Figura 8.7: Variacién del caudal volumétrico en los canales de es-
tator en funcion de la altura del canal.

Ademas de la bajada de temperaturas se anade el hecho de que las
velocidades del aire son menores, con lo que se pueden presentar ventajas
en relacion al ruido acistico producido por efectos aerodinamicos [Crighton,
1975].



226 CAPITULO 8. Criterios de disefio para maquinas con ref. en circ. abierto

24

N N
) N N w
N} o [N o
T T T T
L L L L

Velocidad del aire en el canal [m/s]

N
=
(%))
T
I

21 Il Il Il Il Il Il
10 11 12 13 14 15 16 17

Altura del canal [mm]
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8.5.2. VARIACION DEL NUMERO DE CANALES

En segundo lugar se ha realizado un analisis de sensibilidad del numero
de canales de estator. Para este estudio se han tenido en cuenta las siguientes
consideraciones.

= Como en el caso anterior, la superficie de contacto entre la carcasa y
el estator permanece invariable.

s La altura de los canales permanece invariable.

= La suma total de las secciones de los canales serd constante, es decir,
el area total disponible para el paso de aire no variard, simplemente
se dividira en mas o menos conductos (Ver Figura 8.10).

NS N 4

n1,S4 n2,S;

n1-S1 = n2-82 = - = cte.

Figura 8.10: Variacion del niimero de canales manteniendo la sec-
cién total constante.

Se ha variado el ndmero de canales de 10 a 54. Los efectos de esta
variaciéon en la temperatura del cobre se muestran en la Figura 8.11. En
esta Figura se ve una reduccién de la temperatura al reducir el niimero de
canales. Esta reduccién puede llegar a ser considerable: existe una diferencia
de 55,77 °C entre los valores extremos. Esta reduccién de temperatura viene
asociada a una reduccion de la resistencia térmica (Ver Figura 8.12).

Segun lo observado, se podria concluir que el minimo numero de canales
posible (es decir, 2 canales de 90 °) seria la situaciéon optima. Sin embargo,
esta reduccién de las temperaturas no esti asociada a un aumento en el
caudal, como sucedia en el caso del apartado anterior.

Como se muestra en la Figura 8.13, al modificar nimero y geometria
de los canales el caudal también varia, pero en este caso disminuye. Esta
disminucién de caudal acarrea una reducciéon en la velocidad de aire en los
canales y una reduccion igual del coeficiente de convecciéon en los conductos
( Figuras 8.14 y 8.15). Esta disminuciéon de caudal viene asociada a un
cambio del diametro hidraulico de los canales al variar su geometria, y
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como se argumentard después, esto puede tener consecuencias negativas en
el rendimiento global de la méaquina en el caso de maquinas autoventiladas.
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Figura 8.13: Variacién del caudal en los canales de estator en fun-
cién del nimero de canales.
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Figura 8.14: Variacién de la velocidad en un canal de ventilacién
en funcion del nimero de canales.
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Figura 8.15: Variacion del coeficiente de conveccion en los canales
de estator en funcién del niimero de canales

Al cambiar la geometria del canal también se ve afectado su perimetro.
Este cambio en el perimetro tiene como consecuencia un aumento de la
superficie de conveccién al reducir el niumero de canales, y es este aumento
de superficie el que produce el cambio mas significativo en la resistencia de
conveccion. Esto se muestra en la Figura 8.16.

Como se ha visto anteriormente, el didmetro hidraulico es funcién ex-
clusiva del area y del perimetro. Si se aproxima la geometria de los canales
a un rectangulo, el didmetro hidraulico se puede expresar en funcién de su
altura y de la relacién entre su altura y su base, siendo a la base y b la
altura.

o ASua _ 4rab 20 )
b Pduct _2(a+b)_1+é .
a

La relacién altura-base determina la esbeltez del conducto. En princi-
pio, y aunque la bibliografia indica que las correlaciones para conductos
circulares son validas en el rango 0 < b/a < 1 [Kakag et al., 1987], puede
no ser recomendable usar las correlaciones presentadas para valores muy
cercanos a 0, y que las correlaciones para conductos planos (conductos con
b/a = 0, es decir, dos paredes paralelas) sean mas ttiles. Estas correlaciones
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Figura 8.16: Variacion de la superficie de conveccion en los canales
de estator en funcién del niimero de canales

se pueden encontrar en la bibliografia relacionada [Kakag et al., 1987; Kays
et al., 2005].

En la Figura 8.17 se muestra la relacion altura-base en funciéon del ni-
mero de canales de conveccion.

Se puede establecer un criterio de disefio para los canales de ventilacién
ofreciendo un valor para este parametro, el cual determinara la geometria
del canal. Se recomienda el uso del valor b/a = 0,25 en base a las siguientes
consideraciones:

s Kl valor escogido no es cercano a 0, con el fin de que la correlacién
para canales de convecciéon ofrezca un valor realista en una geometria
de este tipo.

= Como se muestra en la Figura 8.13, el caudal se reduce de manera
exponencial a partir de un valor de niimero de canales. Se elige el
valor anterior, que corresponde a 18 canales en este caso, por estar en
la zona donde la pendiente de esta curva exponencial se reduce.

Por otro lado, en el caso de una méquina auto-ventilada esta reducciéon
exponencial del caudal, que en principio se traducen en una mejora en cuan-
to a temperaturas de la maquina puede no ser interesante en una maquina
debido al rendimiento del ventilador.
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Figura 8.17: Variacién de la relacién altura-base en funcién del nii-
mero de conductos.

El rendimiento de los ventiladores es funcién exclusiva del caudal y de
la velocidad de giro. En la Figura 8.18 se muestra una curva tipica de
rendimiento para un ventilador girando a una velocidad determinada. En
esta curva se aprecia una zona de alto rendimiento, que es habitual en
todas las curvas de este tipo, y que es donde se debe operar el ventilador
para que sea lo més eficiente posible. Esta zona de rendimiento maximo se
abandonara si el caudal decrece o aumenta lo suficiente.

Aunque una disminucién del rendimiento en el ventilador no se traduce
directamente en pérdidas en la maquina (las cuales generan calor), si que se
traduce en una bajada del rendimiento global de la maquina, lo cual afecta
negativamente en su funcionamiento. En determinados casos, esta variacion
de rendimiento podra no ser significativa y se podria asumir al conseguir
una mejora en las temperaturas. En el apartado 8.6 se tratara este asunto
con mayor profundidad.

En funcién de lo expuesto en este apartado y en el anterior con respecto
a las diferentes variaciones que se producen al variar el ntmero de canales
de estator, en el siguiente apartado se establece un criterio de disefio para
optimizar el namero de canales que se necesitan en la maquina.
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Figura 8.18: Curva de ejemplo del rendimiento de un ventilador
para una velocidad dada.

8.5.3. ESTRATEGIA DE DIMENSIONAMIENTO DEL NUME-
RO DE CANALES

En este apartado se proponen unas estrategias para el dimensionamiento
del nimero de canales de ventilaciéon en una méquina de tamano medio con
un sistema de refrigeracién abierto, a través de los criterios establecidos en
los apartados anteriores. Con ella se garantiza el nimero minimo de canales
para poder evacuar las pérdidas necesarias.

8.5.3.1. Canales de estator

A continuacion se ofrece la estrategia de disefio para el niimero de canales
de estéator, para el caso en el que los canales estan en la superficie del paquete
de chapas. Los pasos a seguir son los siguientes:

1. Se disena la carcasa y se establece la altura del conducto, hgyet,s, como
la maxima dentro de lo mecanicamente posible, atendiendo al crite-
rio establecido en el apartado 8.5.1. Las restricciones mecdanicas de
la carcasa pueden venir determinadas por una serie de caracteristicas
como el peso de la carcasa, las dimensiones méximas permitidas para
la carcasa u otras caracteristicas similares. La altura méxima de los
conductos deberéd garantizar la rigidez mecanica de la carcasa y estas
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garantias se deberan comprobar una vez se haya determinado el nu-
mero de canales, lo que puede dar lugar a modificaciones posteriores.

2. Se establece la superficie minima necesaria de contacto entre la car-
casa y el estator, Set r—s. Esta superficie debe garantizar que entre el
estator y el rotor no haya deslizamiento.

3. Se calcula la base del conducto, wqyct,s, a traves de la relaciéon minima
establecida en el apartado 8.5.2 para la base y la altura:

hduct,s

—auchs 2
0,25 (82)

Wduct,s =

4. Una vez conocida la superficie minima de contacto y la anchura de los
conductos, es posible estimar el namero de canales de estator necesa-
1i0, Nayet,s a través de la superficie exterior del estator:

Sea:t,s =TT- Dea:t,s Ape & Sct,fos + Nduct,s * Wduct,s lpe (83)
Sct fr—s
U Dezt,s - I
_ F
Nduct,s = € (84)
Wduct,s

Si este valor no da como resultado un ndmero entero, se redondearéa
al entero més proximo a la baja, y se recalculara el nuevo valor del
conducto con la expresion inversa.

Sct fr—s

- De:ct,s - T

Wyect,s = n (85)
duct,s

Mediante este proceso se obtendrén tanto la geometria como el ntmero
de canales del estator y se podré dimensionar la carcasa por completo. Tras
esto, se procederd al calculo de la maquina, en el cual se vera si el ntumero y
dimensiones obtenido es suficiente para garantizar la correcta refrigeracion
de la maquina.

Es necesario resaltar que esta estrategia de disefio estd indicada para
canales de ventilacion practicados en la carcasa. En el caso de que se empleen
conductos de ventilaciéon cortados directamente en el estator (Ver Figura
4.5), se podra emplear la estrategia para los conductos de rotor, que se
presenta en el siguiente apartado.
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8.5.3.2. Canales de rotor

Para el caso de los canales de rotor, los criterios para la obtencién del
nimero de canales vendran determinados principalmente por cuestiones me-
canicas. Extrapolando las conclusiones obtenidas en los apartados 8.5.1 y
8.5.2, lo mas interesante serd obtener el menor niimero posible de canales,
de seccién lo mas grande posible.

La estrategia de dimensionamiento que se presenta se ha hecho para
canales cuadrados o circulares. Dado que la geometria en este caso no es
un criterio fijo, se podrd optar por geometrias especiales como en el caso
de [Burress y Campbell, 2013| que emplea canales triangulares, pero esta
estrategia no serd valida y se debera estudiar el caso de manera analoga.

T ¢ .

exty.rot
lsep.duct.rot

D AN ¢

Figura 8.19: Dimensiones necesarias para la geometria de los cana-
les de rotor

La estrategia que se propone consta de los siguientes pasos:

1. Se estableceran en primer lugar tres dimensiones que responden crite-
rios mecénicos (Ver Figura 8.19), necesarios para garantizar la integri-
dad mecénica del rotor. Las garantias mecénicas se deberan cumplir
para todo el rango de revoluciones del rotor y se deberan volver a
comprobar tras la obtencién del niimero de canales.
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1.1 Establecer la separacién minima que debe haber entre los con-
ductos de rotor y el eje, lsp—duct,rot-

1.2 Establecer la separacién minima entre los conductos de rotor y
las barras de estator, lyyot—duct,rot-
1.3 Establecer la separacién minima entre dos conductos de ventila-

Clén: lsep,ductfrot .

2. Se calcula el lado del cuadrado, Lgyctrot (0 €l didmetro en el caso de
un canal circular) empleando para ello las separaciones minimas entre
el eje y las barras:

Dezt,y,rat - Dsh
2

Lduct,rot = - lsh—duct,rot - lwrot—duct,rot (86)

Con Dyt y.rot €l didmetro exterior del yugo de rotor y Dy, el didmetro
del eje (Ver Figura 8.19)

3. Mediante la aproximacién de la longitud de una circunferencia que
pasa por el centro de los cuadrados a un poligono, se obtiene el nimero
de canales de rotor:

T (Dsh +2- lwrot—duct,rot + Lduct,rot)
Lduct,'rot + lsep,duct—rot

(8.7)

Nduct,rot =~

Si el resultado no es un numero entero, se redondeara al entero més
proximo a la baja.

La geometria circular o cuadrada quedara a decision del diseniador. Se
recomienda el empleo de canales cuadrados, puesto que la superficie de
conveccion que se obtendra en un conducto cuadrado, Sgyet,rot = 4+ Lauct,rot-
L., es mayor que la superficie obtenida con canales circulares , Sqyct rot =
- Lduct,rot “ Lpe.

Como se ve, esta estrategia de diserio depende exclusivamente de crite-
rios mecdanicos, los cuales quedan fuera del objetivo de esta tesis. También
quedan fuera de objetivo otros asuntos relacionados, como puede ser el rui-
do actistico por una mala combinacién de ventilador y ntimero de canales
|Crighton, 1975].
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8.6. SELECCION DE VENTILADORES PARA UNA
MAQUINA AUTO-VENTILADA ABIERTA

Las metodologias propuestas en los apartados anteriores permitiran la
elecciéon de un ventilador que opere en el punto que se desee. Con una serie
de iteraciones en los valores de presién del circuito hidréulico, se podra
conseguir el valor de caudal para el cual las pérdidas consiguen ser evacuadas
de la maquina disefiada. Sin embargo, y a pesar de disponer de los valores
6ptimos de presién y de caudal, puede ser interesante por otros motivos,
como los econémicos, elegir un ventilador que no opere en este punto de
operacion.

En este apartado se realizardn una serie de andlisis de sensibilidad va-
riando el ventilador de una méaquina auto-ventilada, con el fin de determinar
una serie de criterios que ayuden a una eleccién correcta del mismo.

8.6.1. PERDIDAS POR VENTILACION DE UNA MAQUINA
AUTO-VENTILADA

Las pérdidas por ventilacién en una maquina auto-ventilada con canales
en el rotor se calculan segtn la siguiente expresiéon:

AP - Qtot

Pvent = + Pgiro rotor (88)
Tvent
1 2
Pgira rotor — 5 : Q’r‘ot P Vturn (89)

Donde AP es presién generada por el ventilador, Qo s el caudal total
que circula por la méquina, nyen:s s el rendimiento del ventilador y Pyiro rotor
son las pérdidas debidas al giro de los canales de rotor, las cuales se calculan
a través de la energia cinética del aire en el interior de los canales, donde
Qrot €s el caudal total que circula por todos los canales de rotor, p es la
densidad del aire en los mismos y vy, €s la velocidad periférica de giro que
tienen los canales.

En el caso que se va a tratar, se asume que las pérdidas debidas al giro
de los canales son despreciables, y se emplearé la siguiente expresién para
calcular las pérdidas por ventilacién en la maquina.

AP -
o ~ 22 Qret (8.10)
Tlent
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Sobre estas pérdidas por ventilacién, como se ha mencionado en Capitulo
2, se asume que no proporcionan calor a la méaquina de manera directa, pero
influyen en el rendimiento de la maquina.

8.6.2. ANALISIS DE SENSIBILIDAD

Para realizar el andlisis de sensibilidad, se ha escogido un ventilador y
se ha modificado su curva presién-caudal para que, con el mismo caudal se
obtenga una presion un 20 % mayor y un 20 % menor, obteniendo de esta
manera dos ventiladores diferentes (Ver Figuras 8.20, 8.22 y 8.24). Con los
tres ventiladores, se ha realizado el andlisis de sensibilidad atendiendo a las
siguientes consideraciones:

= El rendimiento de los tres ventiladores en todos los casos es constante,
Nvent = 0725

= Se calcularan las pérdidas en los distintos elementos en distintos pun-
tos de operacién por medio de calculos analiticos. El punto de opera-
cién sera el mismo para los tres ventiladores.

A continuacién se muestran los resultados obtenidos para los diferentes
puntos de operacién.

8.6.2.1. Resultados a 2000 R.P.M.

Se han obtenido las temperaturas para un funcionamiento a potencia
constante, con velocidad de rotacion n = 2000 [R.P.M.| y par mecanico
T, = 740 [N - m|. En la Figura 8.20 se muestran las curvas de los 3 ven-
tiladores y también la curva de resistencia del sistema con los 3 puntos de
operacion de cada ventilador. Por otro lado, en la Tabla 8.1, se muestran
las pérdidas totales calculadas en los diferentes elementos para cada uno de
los ventiladores, asi como las pérdidas por ventilacién y el rendimiento total
del sistema.

Los resultados obtenidos con el modelo térmico implementado para las
temperaturas de diseno se muestran en la Figura 8.21. Valorando los resul-
tados de esta grafica conjuntamente a los valores de pérdidas de la Tabla 8.1
se observa, a pesar de sustituir el ventilador, ni el rendimiento ni los niveles
de pérdidas se ven afectados, y lo Ginico que aumentan son las pérdidas por
ventilacién. Por lo tanto, un ventilador con maés presién es favorable en este
€aso.
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Presion [Pa]

1200 T 7 T T T
—1. Ventilador con 80% de presion
— 2. Ventilador con 100% de presion
1000+ — 3. Ventilador con 120% de presién
---Curva de la instalacién a 2000 R.P.M.
O Puntos de operacion
8001
6001
400
2001
ol—==" -7 - | | | | | | |

Figura 8.20: Curvas de Presion-Caudal para los ventiladores selec-
cionados a 2000 R.P.M.

1
0.4 0.5

0.6 0.7

Caudal [m 3/s]

0.8

0.9

L 2000 R.P.M, T'= 740 N-m
Pérdidas [W] 80% 100%  120%
Hierro estator 3703,6 3704,0 3704,0
Devanado estator | 3760,1 3752,1  3754,5
Hierro rotor 472,48 472,48 472,48
Devanado rotor 1699,4 1700,4 1703,1
Ventilacion 872,07 1001,7 1128,2
Total 10737 10861 10992
Rendimiento (n) ‘ 0,9358 0,9351  0,9344

Tabla 8.1: Pérdidas y rendimiento de la maquina con los tres ven-
tiladores para el punto de operacién a 2000 R.P.M.
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Figura 8.21: Temperaturas de disenio de la maquina para los ven-
tiladores seleccionados a 2000 R.P.M.

8.6.2.2. Resultados a 3000 R.P.M.

Se ha repetido el procedimiento anterior para una velocidad de giro de
n = 3000 [R.P.M.] y par mecéanico T, = 665 [N - m|. En la Figura 8.22 se
dan las curvas de los ventiladores junto con la curva del sistema y los puntos
de operacion, y en la Tabla 8.2 se encuentran los valores de pérdidas en las
diferentes partes calculadas para este punto.

Los resultados para este caso se ofrecen en la Figura 8.23. Como en el
anélisis a 2000 R.P.M., se observa una bajada de las temperaturas cuanto
mas presion y més caudal ofrece el ventilador. En este caso, un aumento
de pérdidas en la ventilaciéon ha conllevado a un aumento en las pérdidas
de los devanados del estator y del rotor, aunque este aumento sigue siendo
reducido.
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Presion [Pa]

T
25001 —1. Ventilador con 80% de presion i
— 2. Ventilador con 100% de presion
— 3. Ventilador con 120% de presién
2000 ---Curva de la instalacién a 3000 R.P.M. ||
O Puntos de operacion
15001
1000
500
0 " : | |
0 0.5 1 1.5

Caudal [m 3/s]

Figura 8.22: Curvas de Presion-Caudal para los ventiladores selec-
cionados a 3000 R.P.M.

Pérdidas

3000 R.P.M, T = 665 N-m

80%  100% 120 %

Hierro estéator
Devanado estator
Hierro rotor
Devanado rotor
Ventilacion

44328 44324 44321
4808,5 4826,3 48430
629,74 629,74 629,75
3361,2 3375,6 3388,6
2607,9 29574 33024

Total

16182 16563 16938

Rendimiento (n) | 0,9281 10,9265  0,9250

Tabla 8.2: Pérdidas y rendimiento de la maquina con los tres ven-
tiladores para el punto de operacién a 3000 R.P.M.
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18! T
180 B
175f b
1701 b
& 165" *T,o |-
(]
3 | _*_Tw,rot i
2 160 .
g —*- endwl
g 155 B 'Tendwz )
'—

1 2 3
Ventilador

Figura 8.23: Temperaturas de disenio de la maquina para los ven-
tiladores seleccionados a 3000 R.P.M.

8.6.2.3. Resultados a 4000 R.P.M.

Se presenta en este apartado el tltimo caso estudiado, para una veloci-
dad de giro de n = 4000 [R.P.M.] y par mecénico T,,, = 527 [N - m|. En la
Figura 8.24 se observan las curvas de los ventiladores y la curva hidraulica
del sistema, mientras que en la Tabla 8.3 se dan los valores de pérdidas en
las diferentes partes calculadas.

En la Figura 8.25 se muestran los resultados para este caso. En la misma
se observa que, a pesar de seguir habiendo una reduccién en las temperaturas
cuanto mayor es la presion, esta es menor que en los otros casos. Esto es
debido a que ha habido un aumento en las pérdidas del estator y del rotor
més significativas que en los casos anteriores. A pesar de todo, parece ser un
caso igualmente favorable, puesto que aunque hay un descenso en el valor
del rendimiento con el ventilador de mayor presién, este no es muy grande:
el rendimiento desciende un 0,21 % con respecto al ventilador al 100 %.
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4500 T T T T T
—1. Ventilador con 80% de presion
40001 —2. Ventilador con 100% de presion
— 3. Ventilador con 120% de presién
3500+ ---Curva de la instalacién a 4000 R.P.M.
O Puntos de operacion
3000
2500
2000
1500
10001
5001
0 - ’\ L L L L L L L L

0 0.2 0.4 0.6 0.8 1
Caudal [m 3/s]

Figura 8.24: Curvas de Presion-Caudal para los ventiladores selec-
cionados a 4000 R.P.M.

12 14

1.6 1.8

4000 R.P.M, T'= 527 N-m

Perdidas 80% 100%  120%
Hierro estator 4459,3 4451,3 44572
Devanado estator | 6687,7 6898,0 6780,6
Hierro rotor 665,10 665,15 665,13
Devanado rotor 4941,0 5088,3  5022,5
Ventilacion 5541,2 6226,3  6907,1
Total 22745 23779 24283
Rendimiento (n) ‘ 0,9066 0,9028  0,9009

Tabla 8.3: Pérdidas y rendimiento de la maquina con los tres ven-
tiladores para el punto de operacién a 4000 R.P.M.
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Figura 8.25: Temperaturas de disenio de la maquina para los ven-
tiladores seleccionados a 4000 R.P.M.

8.6.3. ANALISIS DE LOS RESULTADOS Y CRITERIOS DE
DISENO

Con los resultados ofrecidos en los apartados anteriores se pueden rea-
lizar algunas observaciones.

Las pérdidas por ventilacién no aumentan de la misma manera en los
tres casos al sustituir el ventilador. Esto se muestra de manera grafica en la
Figura 8.26, que recoge los datos de las Tablas 8.1, 8.2 y 8.3 de las pérdidas
por ventilacién.

Aunque este aumento en las pérdidas no es lineal, el ratio entre las
pérdidas por ventilacion y las pérdidas totales si aumentan de manera prac-
ticamente constante al modificar el ventilador. Por ejemplo, y para el caso
de 4000 R.P.M, el aumento de este ratio entre el ventilador al 80 % y el ven-
tilador al 100 % es de un 7,47 %, mientras que entre el ventilador al 100 %
y el ventilador al 120 % de presion, el aumento es de un 8,63 %. Se han
recogido los datos para los tres casos analizados en la Figura 8.27.

A pesar de este aumento de las pérdidas totales del sistema al cambiar el
ventilador, y la consiguiente bajada de rendimiento, si se comparan el caso
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Figura 8.26: Pérdidas por ventilacién en funcién del ventilador a
diferentes velocidades

de temperaturas mas bajas (el punto de operacion a 4000 RPM, Figura 8.25)
con el caso de temperaturas més altas (el punto de operacion a 2000 RPM,
Figura 8.21), se ve como un ventilador con mayor presion ha resultado mas
favorable en el punto mas peligroso, térmicamente hablando, puesto que las
temperaturas se han reducido en mayor medida que en el caso de menor
peligro. Se puede establecer por tanto que el ventilador de mayor presion
puede resultar ventajoso a pesar de incrementar las pérdidas a mayores
velocidades.

Sin embargo existen determinados factores que pueden interferir en el
disenio o la seleccién del ventilador, y que pueden no permitir que el ventila-
dor sea el de mayor presion posible. Uno de estos factores es el rendimiento
de la maquina. En la Figura 8.28 se muestran los rendimientos recogidos de
las Tablas 8.1, 8.2 y 8.3. Como se ve, el descenso del rendimiento al sus-
tituir el ventilador ha sido minimo. Sin embargo, este comportamiento no
es extrapolable a todos los sistemas, y serd necesario evaluar cémo se verfa
afectado el rendimiento con un nuevo ventilador.
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Figura 8.27: Ratio pérdidas por ventilacién entre pérdidas totales
en funcién del ventilador a diferentes velocidades
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Figura 8.28: Rendimiento del sistema en funcién del ventilador a
diferentes velocidades
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Otro de los factores con mas importancia en las maquinas auto-ventiladas
es el ruido actstico que se produce con los ventiladores. Se conoce que ciertas
inestabilidades en los flujos pueden causar ruido actistico de gran intensidad
[Crighton, 1975]. Este asunto, por estar fuera del alcance de la tesis, no se
tratard aqui, pero se recomienda un estudio en profundidad del ruido si el
motor va a estar en una zona en la que la contaminacién actistica puede ser
un limitante. Se propone también el estudio del ruido acistico en maquinas
auto-ventiladas como linea de investigaciéon futura.
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CAPITULO 9

Conclusiones

En esta tesis se ha planteado la necesidad de desarrollar una completa
metodologia de calculo térmico e hidraulico de una maquina con refrigera-
cién en circuito abierto, asi como desarrollar el conocimiento necesario para
definir criterios de diseno, con el fin de optimizar la refrigeracion de una
maquina desde la etapa inicial de dimensionamiento. Tal y como se ha ido
mostrando a lo largo de esta tesis, ambos objetivos han sido ampliamente
alcanzados.

A continuacién se recogen las principales conclusiones a las que se ha
llegado en el trabajo de investigacion realizado. Junto a las conclusiones se
proponen ademads futuras lineas de investigaciéon que han ido apareciendo
a lo largo de la tesis, que profundizan en el andlisis térmico de maquinas
eléctricas y en otros aspectos que han quedado fuera del alcance de la misma.

249
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9.1. CONCLUSIONES DE LA INVESTIGACION

9.1.1. SOBRE EL MODELO TERMICO DE RESISTENCIAS
TERMICAS

En el Capitulo 3 se ha presentado una metodologia por la cual es posi-
ble modelar los intercambios de calor que ocurren en la méquina. Tras su
validacién, se han obtenido las siguientes conclusiones:

= Kl modelo genérico alternativo propuesto en esta tesis permite mode-
lar las diferentes partes de la maquina con un error reducido.

= KEs posible obtener una conductividad térmica axial equivalente para
el paquete de estator en funciéon de unos pocos pardmetros.

= El modelo propuesto para los conductores de estator, consistente en
una unica capa y conductividades equivalentes, ofrece buenos resul-
tados. Las conductividades térmicas calculadas en las tres direcciones
por medio de una ponderacion es valida.

= La resistencia térmica de contacto entre el estator y la carcasa de-
be ser tenida en cuenta a la hora de modelar una maquina de estas
caracteristicas.

s Dada la complejidad del rodamiento en la maquina ensayada, el mo-
delo propuesto para obtener las temperaturas de este elemento no ha
resultado valido. Se recomienda obtener nuevos resultados con una
maquina que incluya rodamientos de menor complejidad.

= Se asume que el modelado del ventilador para maquinas autoventila-
das ha sido demasiado sencillo y ha podido afectar a la prediccién de
temperaturas en algunos elementos adyacentes, como los rodamientos.
Se recomienda revisar el modelado de estos elementos.

9.1.2. SOBRE LA FORMULACION PROPUESTA PARA EL
CALCULO DE LA CONVECCION

En el Capitulo 4 se han propuesto las correlaciones adimensionales como
forma de calcular la conveccién en las superficies de la maquina. A conti-
nuacién se recogen las conclusiones mas relevantes al respecto:

s La clasificacién propuesta para la conveccidon segin su tipo de super-
ficie es vélida.
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= Para un calculo 6ptimo de la conveccién en los conductos de venti-
lacién, se deben considerar los efectos de la rugosidad, los efectos de
entrada, la rotacién de los canales y su geometria. Estas consideracio-
nes serdn claves a la hora de elegir una correlaciéon 6ptima.

s Para un devanado de conductores pre-formados, la correlacién de Zhu-
kauskas adaptada a la geometria de una méaquina ha resultado ser la
eleccién 6ptima para el calculo de la conveccién en las cabezas de
bobina, dado el grado de exactitud obtenido.

s Es necesario emplear un factor de correccién para la conveccién es-
cogida para las cabezas de bobina, con el fin de considerar efectos
hidraulicos desconocidos.

9.1.3. SOBRE EL MODELO HIDRAULICO

En el Capitulo 5 se ha desarrollado un circuito hidraulico para una
maquina autoventilada. Tras su validacién, se presentan las siguientes con-
clusiones.

» El error global cometido con respecto a una simulacién CFD es redu-
cido si se tienen en cuenta todos los fenémenos hidraulicos.

= El modelado hidraulico por medio de resistencias térmicas resulta més
ventajoso que una simulaciéon CFD en etapas de diseno.

= Existe un aumento en la velocidad de los canales de rotor debido a
los efectos de la rotaciéon y se deberan tener en cuenta en méaquinas
de estas caracteristicas.

9.1.4. CONCLUSIONES GLOBALES DEL MODELO TERMI-
CcO

De los resultados obtenidos en el Capitulo 7 se pueden obtener las si-
guientes conclusiones generales:

= Tras su implementacién, el modelo combinado de circuito térmico y
circuito hidraulico ofrece muy buenos resultados en un tiempo muy
reducido. El modelo predice las temperaturas con un alto grado de
precision.

» Kl grado de exactitud obtenido en los puntos de diseno del estator
(Temperaturas de devanados y de cabezas de bobina) es muy alto, con
una desviacion maxima menor a 10 °C en todos los casos probados.
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» El grado de exactitud obtenido en la temperatura media de barras
de rotor, con respecto a la temperatura estimada por un inversor,
es también alto, con una desviacién menor a 10 °C en un caso de
potencia variable.

= La suma de consideraciones hidraulicas y térmicas tenidas en cuenta
en las metodologias presentadas ofrece mejores resultados que las que
ofrecen otras soluciones comerciales para este tipo de maquinas.

9.1.5. CRITERIOS DE DISENO OBTENIDOS

En el Capitulo 8 se han obtenido una serie de criterios de diseno tras unos
analisis de sensibilidad con las metodologias propuestas. A continuacion se
enumeran los criterios obtenidos:

= La sensibilidad del modelo con respecto a la conductividad térmica
axial de un paquete de chapas magnéticas es casi nula. Se puede asumir
el valor medio de Aegaz = 1,256 W/(mK) como valor inicial de disefio.

» Una mala prediccién del valor de resistencia térmica de contacto entre
el estator y la carcasa puede derivar en errores en el modelo. Si no
se dispone de informacién previa, asumir una resistencia de contacto
por unidad de superficie de 1 (m? K)/mW.

= Valores altos de rugosidad afectan de manera negativa a la conveccién
en los canales de estator y rotor. Se recomienda evaluar la rugosidad
en estas superficies empleando los valores méaximos y minimos para
las tolerancias de corte de estos conductos.

s Un numero menor de canales de ventilacién se traduce en menores
temperaturas en los puntos de disenio de la maquina, pero puede em-
peorar el funcionamiento hidraulico de la méquina. Se han propuesto
unas estrategias para obtener un nimero inicial minimo de canales de
ventilacién en el rotor y en el estator.

= En una maquina autoventilada, un ventilador con un punto de trabajo
que ofrezca mayor presién mejora las prestaciones de la maquina a
revoluciones mas bajas. El aumento de pérdidas por ventilacién debe
ser tenido en cuenta si las pérdidas por ventilacién afectan de manera
considerable al rendimiento de la maquina. Por otra parte, el ruido
deberd ser también controlado.
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9.2. LINEAS DE INVESTIGACION FUTURAS

Con el fin de completar la investigacion presentada en esta memoria, se
proponen las siguientes lineas de investigacion:

s Aplicar las metodologias de calculo térmico e hidraulico definidas en
esta tesis en maquinas con otros sistemas de refrigeraciéon. Se proponen
las maquinas cerradas con doble circuito de ventilacién o méaquinas
sumergidas en un fluido como aceite.

s Analizar el modelo para los rodamientos propuesto en esta tesis en
una maquina que disponga de rodamientos mas sencillos. Por otro
lado, se propone también mejorar el modelo de los rodamientos para
poder considerar elementos complejos.

s Analizar el ruido aerodindmico producido por los ventiladores, asi
como por las combinaciones desfavorables de ventiladores y canales
de ventilaciéon que puedan existir.

= Llevar a un estudio completo de las conductividades térmicas de con-
ductores preformados con diferentes soluciones de aislamiento eléctri-
co, con el fin de obtener unos valores de referencia en funcién de la
solucién de aislamiento elegida.



254 CAPITULO 9. Conclusiones




Bibliografia

[Ansys Fluent, 2014] Ansys Fluent. “www.ansys.com”. Ultimo acceso en
Noviembre de 2014.

[Ansys Multiphysics, 2014] Ansys Multiphysics. “www.ansys.com”. Ultimo
acceso en Noviembre de 2014.

[Bertotti, 1988] Bertotti, G. “General properties of power losses in soft
ferromagnetic materials”. ITEEE Transactions on Magnetics, tomo 24
(1988), n® 1, paginas 621-630. doi:10.1109,/20.43994.

[Boglietti y Cavagnino, 2007] Boglietti, A. y Cavagnino, A. “Analysis of the
endwinding cooling effects in TEFC induction motors”. IFEEE Tran-
sactions on Industry Applications, tomo 43 (2007), n® 5, paginas 1214
1222.

[Boglietti y Vallan, 2006] Boglietti, A. y Vallan, A. “Measurement of hou-
sing thermal resistances in industrial motors”. En “Instrumentation and
Measurement Technology Conference, 2006. IMTC 2006. Proceedings
of the IEEE”, péginas 1321-1325. doi:10.1109/IMTC.2006.328522.
2006.

[Boglietti et al., 2005] Boglietti, A., Cavagnino, A. y Staton, D. “TEFC
induction motors thermal models: a parameter sensitivity analysis”.
IEEE Transactions on Industry Applications, tomo 41 (2005), n® 3,
paginas 756-763. doi:10.1109/TTA.2005.847311.

[Boglietti et al., 2006] Boglietti, A., Cavagnino, A., Parvis, M. y Vallan,
A. “Evaluation of radiation thermal resistances in industrial motors”.
IEEE Transactions on Industry Applications, tomo 42 (2006), n® 3,
péaginas 688—693. doi:10.1109/TTA.2006.873655.

[Boglietti et al., 2008] Boglietti, A., Cavagnino, A. y Staton, D. “Deter-
mination of critical parameters in electrical machine thermal models”.

255



256 BIBLIOGRAFIA

IEEE Transactions on Industry Applications, tomo 44 (2008), n® 4,
paginas 1150-1159. doi:10.1109/TIA.2008.926233.

[Boglietti et al., 2009a| Boglietti, A., Cavagnino, A., Staton, D., Popescu,
M., Cossar, C. y McGilp, M. I. “End space heat transfer coefficient
determination for different induction motor enclosure types”. IEEFE

Transactions on Industry Applications, tomo 45 (2009a), n® 3, paginas
929-937. doi:10.1109/TTA.2009.2018967.

[Boglietti et al., 2009b] Boglietti, A., Cavagnino, A., Staton, D., Shanel,
M., Mueller, M. y Mejuto, C. “Evolution and modern approaches
for thermal analysis of electrical machines”. TEEFE Transactions on
Industrial Electronics, tomo 56 (2009b), n® 3, paginas 871-882. doi:
10.1109/T1E.2008.2011622.

[Boglietti et al., 2010] Boglietti, A., Cavagnino, A., Ionel, D. M., Popescu,
M., Staton, D. A. y Vaschetto, S. “A general model to predict the iron
losses in pwm inverter-fed induction motors”. IEEE Transactions on
Industry Applications, tomo 46 (2010), n® 5, paginas 1882-1890.

[Boglietti et al., 2011] Boglietti, A., Cavagnino, A., Staton, D. y Popescu,
M. “Experimental assessment of end region cooling arrangements in in-

duction motor endwindings”. IET Electric Power Applications, tomo 5
(2011), n® 2, paginas 203-209. doi:10.1049/iet-epa.2010.0176.

[Boldea y Nasar, 2001] Boldea, I. y Nasar, S. The Induction Machine Hand-
book. Electric Power Engineering Series. Taylor & Francis. 2001.

[Bousbaine, 1999] Bousbaine, A. “Thermal modelling of induction mo-
tors based on accurate loss density distribution”. FElectric Machi-
nes & Power Systems, tomo 27 (1999), n® 3, paginas 311-324. doi:
10.1080/073135699269325.

[Burmeister, 1993| Burmeister, L. C. Convective heat transfer. A Wiley-
Interscience publication. J. Wiley. 1993.

[Burress y Campbell, 2013] Burress, T. y Campbell, S. “Benchmarking EV
and HEV power electronics and electric machines”. En “Iransportation
Electrification Conference and Expo (ITEC), 2013 IEEE”, paginas 1-6.
doi:10.1109/ITEC.2013.6574498. 2013.

[Cedrat, 2014] Cedrat. Cedrat FLUX 11.2 User Guide. Cedrat. 2014,



BIBLIOGRAFIA 257

[Cheng y Lin, 1994] Cheng, W.-T. y Lin, H.-T. “Unsteady and steady mass
transfer by laminar forced flow against a rotating disk”. Heat and Mass
Transfer, tomo 30 (1994), n® 2, paginas 101-108.

[COMSOL Multiphysics, 2014] COMSOL Multiphysics.
“http://www.comsol.com/heat-transfer-module”. Ultimo acceso en No-
viembre de 2014.

[Connor et al., 2012] Connor, P., Pickering, S., Gerada, C., Eastwick, C. y
Micallef, C. “CFD modelling of an entire synchronous generator for
improved thermal management”. En “6th IET International Conferen-
ce on Power Electronics, Machines and Drives (PEMD 2012)”, IET,
paginas 1-6. 2012.

[Corrales, 1982] Corrales, M. Cdlculo industrial de mdquinas eléctricas.
Marcombo, S.A. 1982.

[Crighton, 1975] Crighton, D. “Basic principles of aerodynamic noise gene-
ration”. Progress in Aerospace Sciences, tomo 16 (1975), n® 1, paginas
31 —96. doi:10.1016,/0376-0421(75)90010-X.

[Daly, 1978| Daly, B. Woods practical guide to fan engineering. Woods of
Colchester Limited. 1978.

[d’Arcier y Sérillon, 2007] d’Arcier, W. F. y Seérillon, L. Thermal Modelling
of Permanent Magnet Motor for Traction. Proyecto Fin de Carrera,
Royal Institute of Technology (KTH). 2007.

[Dessouky et al., 1998] Dessouky, Y. G., Williams, B. W. y Fletcher, J. E.
“Cooling enhancement of electric motors”. IEE Proceedings -Electric
Power Applications, tomo 145 (1998), n® 1, paginas 57-60. doi:10.
1049 /ip-epa:19981472.

[Ding et al., 2010] Ding, X., Bhattacharya, M. y Mi, C. “Simplified thermal
model of PM motors in hybrid vehicle applications taking into account
eddy current loss in magnets”. Journal of Asian FElectric Vehicles,
tomo 8 (2010), n® 1, paginas 1337-1343.

[Dorrell, 2008] Dorrell, D. G. “Combined thermal and electromagnetic
analysis of permanent-magnet and induction machines to aid calcu-
lation”. IEEE Transactions on Industrial Electronics, tomo 55 (2008),
n? 10, paginas 3566-3574. doi:10.1109/TTE.2008.925311.



258 BIBLIOGRAFIA

[Dorrell et al., 2006] Dorrell, D. G., Staton, D. A. y McGilp, M. I. “Design
of brushless permanent magnet motors: A combined electromagnetic

and thermal approach to high performance specification”. En “IECON
2006”, IEEE, paginas 4853—-4858. 2006.

[Eck, 1999] Eck, B. Fans; design and operation of centrifugal, azial-flow,
and cross-flow fans. Fanta Sea Press, Ltd., Colombo. 1999.

[El-Refaie et al., 2004] El-Refaie, A. M., Harris, N. C., Jahns, T. M. y Rah-
man, K. M. “Thermal analysis of multibarrier interior PM synchro-
nous machine using lumped parameter model”. IEEE Transactions
on Energy Conversion, tomo 19 (2004), n® 2, paginas 303-309. doi:
10.1109/TEC.2004.827011.

[Engineering Toolbox, 2014] Engineering Toolbox. “Material properties”.
www.engineeringtoolbox.com. Ultimo acceso en Noviembre de 2014.

[Favre-Marinet y Tardu, 2010] Favre-Marinet, M. y Tardu, S. Conuvective
heat transfer. John Wiley & Sons. 2010.

[Gazley Jr., 1958] Gazley Jr., C. “Heat transfer characteristics of rotating
and axial flow between concentric cylinders”. Transactions of the AS-
ME, tomo 80 (1958), n® 1, paginas 79-90.

[Gerling y Dajaku, 2005] Gerling, D. y Dajaku, G. “Novel lumped para-
meter thermal model for electrical systems”. Fn “Power Electronics
and Applications, 2005 European Conference on”, paginas 10 pp.—P.10.
doi:10.1109/EPE.2005.219225. 2005.

[Gowen y Smith, 1968] Gowen, R. y Smith, J. “Turbulent heat transfer
from smooth and rough surfaces”. International Journal of Heat And
Mass Transfer, tomo 11 (1968), n® 11, paginas 1657-1674.

[He et al., 2013| He, Z., Xing, Z., Chen, W. y Wang, X. “Thermal and hy-
draulic analysis on the flow around the motor in semi-hermetic twin
screw refrigeration compressors”. Applied Thermal Engineering, to-
mo 58 (2013), n® 1-2, paginas 114 — 124. doi:10.1016/j.applthermaleng.
2013.04.015.

[Hettegger et al., 2012] Hettegger, M., Streibl, B., Biro, O. y Neudorfer, H.
“Measurements and simulations of the convective heat transfer coeffi-
cients on the end windings of an electrical machine”. IEEE Transactions
on Industrial Electronics, tomo 59 (2012), n® 5, paginas 2299-2308.



BIBLIOGRAFIA 259

[Holman, 2010] Holman, J. P. Heat Transfer. McGraw-Hill, New York, 10th
edicion. 2010.

[Howey et al., 2012] Howey, D., Childs, P. y Holmes, A. “Air-gap con-
vection in rotating electrical machines”. IEEE Transactions on In-
dustrial Electronics, tomo 59 (2012), n® 3, paginas 1367-1375. doi:
10.1109/T1E.2010.2100337.

[Idelchik y Fried, 1986| Idelchik, I. E. y Fried, E. Handbook of hydraulic
resistance. Hemisphere Publishing, New York. 1986.

[IEC 60034-1, 2010] IEC 60034-1. IEC 60034-1: Mdquinas eléctricas rota-
tivas. Parte 1, Caracteristicas asignadas y caracteristicas de funciona-
miento. International Electrotechnical Commission. 2010.

[IEC 60034-6, 2010] IEC 60034-6. [EC 60034-6: Mdquinas eléctricas ro-
tativas. Parte 6: Métodos de refrigeracion (codigo IC). International
Electrotechnical Commission. 2010.

[Incropera et al., 2011] Incropera, F., Bergman, T., Lavine, A. y DeWitt,
D. Fundamentals of heat and mass transfer. John Wiley & Sons. 2011.

[Kakag et al., 1987] Kakag, S., Shah, R. y Aung, W. Handbook of single-
phase convective heat transfer. A Wiley Interscience publication. Wiley.
1987.

[Kays et al., 2005] Kays, W., Crawford, M. y Weigand, B. Convective heat
and mass transfer. McGraw-Hill series in mechanical engineering.
McGraw-Hill Higher Education. 2005.

|[Kendoush, 1996] Kendoush, A. A. “An approximate solution of the convec-
tive heat transfer from an isothermal rotating cylinder”. International
Journal of Heat and Fluid Flow, tomo 17 (1996), n® 4, paginas 439 —
441. doi:DOI:10.1016/0142-727X(95)00002-8.

|[Kostenko y Piotrovski, 1973 Kostenko, M. P. y Piotrovski, L. M. Magqui-
nas Electricas II. MIR Moscu. 1973.

[Kral et al., 2008] Kral, C., Haumer, A. y Bauml, T. “Thermal model
and behavior of a totally-enclosed-water-cooled squirrel-cage induc-
tion machine for traction applications”. IEEE Transactions on In-
dustrial Electronics, tomo 55 (2008), n® 10, paginas 3555-3565. doi:
10.1109/TIE.2008.927242.



260 BIBLIOGRAFIA

[Krings y Soulard, 2010] Krings, A. y Soulard, J. “Overview and compari-
son of iron loss models for electrical machines”. Journal of Electrical
Engineering, tomo 10 (2010), n? 3, paginas 162-169.

[Krings et al., 2013] Krings, A., Mousavi, S., Wallmark, O. y Soulard, J.
“Temperature influence of nife steel laminations on the characteris-
tics of small slotless permanent magnet machines”. [EEE Transac-
tions on Magnetics, tomo 49 (2013), n® 7, paginas 4064-4067. doi:
10.1109/TMAG.2013.2255026.

[Kuehn y Goldstein, 1976] Kuehn, T. y Goldstein, R. “Correlating equa-
tions for natural convection heat transfer between horizontal circular
cylinders”. International Journal of Heat and Mass Transfer, tomo 19
(1976), n® 10, paginas 1127 — 1134.

[Kylander, 1995 Kylander, G. Thermal modelling of small cage induction
motors. Tesis Doctoral, School of Electrical and Computer Engineering
Chalmers University of Technology. 1995.

[Magsoft Portunus, 2014] Magsoft Portunus.
“http://magsoft-flux.com/products/portunus”. Ultimo acceso en No-
viembre de 2014.

[Mahle, 2014] Mahle. “http://www.mahle-industry.com/”. Ultimo acceso
en Noviembre de 2014.

[Matlab, 2014] Matlab. “www.mathworks.com”. Ultimo acceso en Noviem-
bre de 2014.

[Mellor et al., 1991] Mellor, P. H., Roberts, D. y Turner, D. R. “Lumped
parameter thermal model for electrical machines of TEFC design”. IEFE
Proceedings B Electric Power Applications, tomo 138 (1991), n® 5, pa-
ginas 205-218.

[Micallef, 2006] Micallef, C. End winding cooling in electric machines. Tesis
Doctoral, University of Nottingham. 2006.

[Min y Jiang, 2011] Min, X. y Jiang, S. “A thermal model of a ball screw
feed drive system for a machine tool”. Proceedings of the Institution

of Mechanical Engineers, Part C: Journal of Mechanical Engineering
Science, tomo 225 (2011), n® 1, paginas 186-193.

[Modelica Association, 2014] Modelica Association. “www.modelica.org”.
Ultimo acceso en Noviembre de 2014.



BIBLIOGRAFIA 261

[Morel et al., 2003] Morel, L., Raguideau, J. y Raguin, B. “U.s. patent
6,570,276: Ventilation device and rail traction electric motor equipped
with such a device”. US Patent 6,570,276. 2003.

[Mori y Nakayama, 1967] Mori, Y. y Nakayama, W. “Forced convecti-
ve heat transfer in a straight pipe rotating around a parallel axis
(Ist report, laminar region)”.  International Journal of Heat and
Mass Transfer, tomo 10 (1967), n® 9, paginas 1179 — 1194. doi:
http://dx.doi.org/10.1016,/0017-9310(67)90083-X.

[Motor-CAD, 2014] Motor-CAD. “www.motor-design.com”. Ultimo acceso
en Noviembre de 2014.

[Nakayama, 1968] Nakayama, W. “Forced convective heat transfer in a
straight pipe rotating around a parallel axis (2nd report, turbulent
region)”. International Journal of Heat and Mass Transfer, tomo 11
(1968), n® 7, paginas 1185 — 1201. doi:http://dx.doi.org/10.1016/
0017-9310(68)90034-3.

[Perez y Kassakian, 1979] Perez, 1. y Kassakian, J. “A stationary thermal
model for smooth air-gap rotating electric machines”. Electric Machines
And Power Systems, tomo 3 (1979), n® 3-4, paginas 285-303.

[Pickering et al., 2000] Pickering, S., Lampard, D. y Mugglestone, J. “The
use of computational fluid dynamics in the thermal design of rotating

electrical machines”. Acta Polytechnica, tomo 40 (2000), n® 4, paginas
44-49.

[Roberts, 1986] Roberts, D. The application of an induction motor ther-
mal model to motor protection and other functions. Tesis Doctoral,
University of Liverpool. 1986.

[Satrustegui et al., 2013] Satrustegui, M., Martinez-Iturralde, M., Rivas, A.
y Ramos, J. C. “Algebraic model for predicting the hydraulic behaviour
of an open self-ventilated electrical machine”. International Review on
Modelling and Simulations (IREMOS), tomo 6 (2013), n® 5, paginas
1-2.

[Schubert, 1968| Schubert, E. “Heat transfer coefficients at end winding and
bearing covers of enclosed asynchronous machines”. Elektrie, tomo 22
(1968), paginas 158-164.



262 BIBLIOGRAFIA

[Simonson, 1988| Simonson, J. Engineering heat transfer. Macmillan Edu-
cation, 2 edicién. 1988.

[Simpson et al., 2012] Simpson, N., Mellor, P. H. y Wrobel, R. “Estimation
of equivalent thermal parameters of electrical windings”. En “Electrical
Machines (ICEM), 2012 XXth International Conference on”, péginas
1294-1300. doi:10.1109/ICEIMach.2012.6350044. 2012.

[Simulia Abaqus, 2014] Simulia Abaqus. “http://www.simulia.com/”. Ulti-
mo acceso en Noviembre de 2014.

[SKF, 2014| SKF. “Herramienta SKF para el calculo de rodamientos”.
www.skf.com. Ultimo acceso en Noviembre de 2014.

[Sparrow et al., 2004] Sparrow, E. M., Abraham, J. P. y Tong, J. C. “Ar-
chival correlations for average heat transfer coefficients for non-circular
and circular cylinders and for spheres in cross-flow”. International
Journal of Heat And Mass Transfer, tomo 47 (2004), n® 24, paginas
5285-5296.

[SPEED, 2014] SPEED. “http://www.speed-emachine-design.com/”. Soft-
ware for Electric Machine Design and Analysis. Ultimo acceso en No-
viembre de 2014.

[SPICE, 2014] SPICE. “Simulation program with integrated circuits emp-
hasis”. http://bwrcs.eecs.berkeley.edu/Classes/IcBook/SPICE/. Ulti-
mo acceso en Noviembre de 2014.

[Spooner, 1926] Spooner, T. “Temperature coefficient of magnetic permea-
bility of sheet steel”. Physical Review, tomo 27 (1926), paginas 183-188.
doi:10.1103/PhysRev.27.183.

[Standard ISO 2768-1:1989, 1989] Standard ISO 2768-1:1989. Part 1 — Ge-
neral tolerances for linear and angular dimensions without individual
tolerance indications. International Organization for Standardization.
1989.

[Staton y Cavagnino, 2008| Staton, D. y Cavagnino, A. “Convection heat
transfer and flow calculations suitable for electric machines thermal
models”. IEEE Transactions on Industrial Electronics, tomo 55 (2008),
n? 10, paginas 3509-3516.



BIBLIOGRAFIA 263

[Staton y So, 1998] Staton, D.y So, E. “Determination of optimal thermal
parameters for brushless permanent magnet motor design”. En “In-
dustry Applications Conference, 1998. Thirty-Third TAS Annual Mee-
ting. The 1998 TEEE”, tomo 1. IEEE, paginas 41-49. 1998.

[Staton et al., 2005] Staton, D., Boglietti, A. y Cavagnino, A. “Solving
the more difficult aspects of electric motor thermal analysis in small
and medium size industrial induction motors”. IEEE Transactions
on Energy Conwversion, tomo 20 (2005), n? 3, paginas 620-628. doi:
10.1109/TEC.2005.847979.

[Staton et al., 2010] Staton, D., Hawkins, D. J. y Popescu, M. “Motor-CAD
software for thermal analysis of electrical motors - links to electromag-

netic and drive simulation models”. En “CWIEME, Berlin”, p4ginas
22-24. 2010.

[Staton et al., 2012] Staton, D., Hawkins, D. y Popescu, M. “Practical
strategies for improved cooling of electrical motors and generators”.
En “The International Conference for Inductive and Electromagnetic
Components, Systems and Devices including Manufacturing and Pro-
cessing”, paginas 1-8. 2012.

[Streibl y Neudorfer, 2010] Streibl, B. y Neudorfer, H. “Investigating the air
flow rate of self-ventilated traction motors by means of computational
fluid dynamics”. En “2010 International Symposium on Power Elec-
tronics Electrical Drives Automation and Motion (SPEEDAM 2010)”,
IEEE, paginas 736-739. 2010.

[Taylor, 1935] Taylor, G. I. “Distribution of velocity and temperature bet-
ween concentric rotating cylinders”. Proceedings of the Royal Society
of London. Series A - Mathematical and Physical Sciences, tomo 151
(1935), n® 874, paginas 494-512. doi:10.1098/rspa.1935.0163.

[Taylor, 1960| Taylor, J. L. “Calculating air flow through electrical machi-
nes”’. Electrical Times, tomo July (1960), paginas 82-84.

[Valenzuela y Reyes, 2010] Valenzuela, A. y Reyes, P. “Simple and reliable
model for the thermal protection of variable-speed self-ventilated in-
duction motor drives”. IEEE Transactions on Industry Applications,
tomo 46 (2010), n® 2, paginas 770-778.

[Valenzuela et al., 2002] Valenzuela, A., Verbakel, P. y Rooks, J. “Ther-
mal evaluation for applying tefc induction motors on short-time and



264 BIBLIOGRAFIA

intermittent duty cycles”. En “Pulp and Paper Industry Technical Con-
ference, 2002. Conference Record of the 2002 Annual”, paginas 91-97.
doi:10.1109/PAPCON.2002.1015136. 2002.

[VDI Gesellschaft, 2010] VDI Gesellschaft. VDI Heat Atlas. Springer refe-
rence. Springer. 2010.

[Wrobel y Mellor, 2010] Wrobel, R. y Mellor, P. “A general cuboidal ele-
ment for three-dimensional thermal modelling”. TEEE Transactions on
Magnetics, tomo 46 (2010), n? 8, paginas 3197-3200.

[Xie y Wang, 2014] Xie, Y.y Wang, Y. “3d temperature field analysis of the
induction motors with broken bar fault”. Applied Thermal Engineering,
tomo 66 (2014), n® 1-2, paginas 25 — 34. doi:10.1016/j.applthermaleng.
2014.02.008.



ANEXO A

Ecuaciones generales de
temperatura en una pared
cilindrica

Las expresiones generales para la temperatura media de un elemento
cilindrico se pueden obtener a traves del calor almacenado en el mismo, y
asumiendo las siguientes hipotesis:

s Los flujos de calor en las direcciones radial, axial y circunferencial son
independientes unos de otros.

= No hay variaciones de temperatura en direccién circunferencial, o lo
que es lo mismo, el flujo de calor en esta direccién es nulo.

» Una sola temperatura media T define los flujos de calor en las direc-
ciones radial y axial.

» La capacidad térmica y la generacion de calor estan uniformemente
distribuidas a lo largo del volumen.

Dado una pared cilindrica de radios exterior e interior 7y, v 75, con una
longitud L y un angulo 6 (ver Figura A.1 ), el calor almacenado en dicha
pared cilindrica queda expresado por:

2 _ .. 2
H:p'Vol~cp-T:p'cp-T-9-W

Donde T es la temperatura media de la pared cilindrica, p es la densidad
del material y ¢, su calor especifico.

L (A1)
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T

Figura A.1: Pared cilindrica genérica

Se define también, en coordenadas cilindricas, un volumen elemental v,
del mismo material, lo suficientemente pequenio para ser considerado a una
temperatura T' constante.

Ve =1-df-dl-dr (A.2)

El calor almacenado en este volumen v, seré:

Ho=p-ve-cy- T=p-cp-T-r-df-dl-dr (A.3)

La integral volumeétrica de la expresion (A.3) resulta ser el calor total al-

macenado en la pared cilindrica, por lo tanto, se puede igualar a la expresion
(A.1).

(Tout 2 TinQ)

> L (A4)

7{p-cp~T-r-d0-dl-dr:p-cp~T-9-
v

Por lo tanto, las expresiones de la temperatura media se pueden obtener
en funcién de la distribucién de temperaturas en cada una de las direcciones:

= 2 6 L Tout
R R UO (/ 7‘Tdr>dl]d9 (A5)

A.1. FLUJO DE CALOR EN DIRECCION RADIAL

La ecuacién unidimensional del calor que describe la transferencia de
calor por conduccién en la direcciéon radial es:
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T 1 0T ¢
a7t 5+
or r Or  ANad
Siendo g el calor generado por unidad de volumen [W/m?3] y \.qq la
conductividad térmica en la direccién radial. La solucién general a dicha
ecuacién devuelve el perfil de temperaturas en direccién radial:

=0 (A.6)

2

T, =a-lnr+ g +b (A7)

4. Arad
Con a y b constantes arbitrarias dependientes de las condiciones de con-
torno Ty, = T1 y Tour = To (ver Figura A.1 ). Sustituyendo las condiciones
de contorno en la ecuacién (A.7) y restando ambos resultados podemos
obtener a. Asi mismo, sustituyendo una de las dos condiciones podemos
obtener b una vez conocido a.

r=r;
T:zf;};‘ Tin = a-Inrin 4 5 rin” 4 b (48)
"= Tout g
T= T} DT v wei L
Tout g
1 g
= N Tt = Tip — —— 2 2 All
¢ Tout < o 4 Aad (TOUt ' )> ( )
In —
Tin
g
b="Tout —a-Inroy — m : Toth
In(r In(r
g ) | I (row)
n Tout n Tout
o o (A.12)
g In (rout) In (Tout) 2
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Una vez obtenida la expresion del perfil de temperaturas en direccién
radial, la ecuacion (A.5) puede ser integrada:

o 2 Tout
Tout2 - Tin2 /r;-n rer "
(A.13)

2 Tout g
:-/ a-lnr+ r24+b|-r-dr
Tout® = T'in® Tin 4+ Arad

Desarrollando la expresién anterior obtenemos la solucién general para
la temperatura media en direccion radial de un elemento cilindrico.

2
— Tout 1
T = Tout . - 20u - -
t— — Tg T
ou mn 9. In out
Tin
1 Tin2
+ Ty, - - S (A.14)

2 2
g Tout™ — Tin

—_— . 2 . 2 e —
+ 8 Arad (r"“t + Tin ) : (%ut)
n

Tin

A.2. FLUJO DE CALOR EN DIRECCION AXIAL

Se trabaja anédlogamente para obtener la expresion general de la tem-
peratura media en direccién axial de un elemento cilindrico. La ecuacion
unidimensional del calor para la transferencia de calor por conduccién en
direccion axial, asi como su solucion general vienen dadas por (A.15) y
(A.16), siendo g el calor generado por unidad de volumen [W/m3] y Ay, la
conductividad térmica en la direccion axial. ¢ y d son constantes dependien-
tes de las condiciones de contorno Ty = T3 y T, = Ty.
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T g

i = Al

a2 a0 (4.15)
—_ — g . 2 .

Ti= -5l Pt (A.16)

Sustituyendo las condiciones de contorno y restando las expresiones pode-
mos obtener ¢ y d:

=0 };s To=——J9 0®+c.0+d (A.17)
T =T, 2N\az
=L }:» T,=— 9 2yeL+d (A.18)
T=Tg 2\az
c:l.(TL—TOJrg'LQ) (A.19)
L 2 az
d="T, (A.20)

Podemos, por tanto, obtener la expresién general de la temperatura
media en direccion axial (A.22) integrando la expresion (A.5) con el perfil
de temperaturas anterior:

I PR I Picl+d|d A2l
_L./O I _L./O _2-)\(133. +c-l+ ( )

TL+T0+ g-L?
2 12 Ao

(A.22)
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ANEXO B

Valores de los parametros
termofisicos

En este apéndice se ofrecen los valores termofisicos empleados para cal-
cular algunos parametros del circuito térmico.

B.1. CONDUCTIVIDAD TERMICA DE LA CHA-
PA MAGNETICA

El valor tipico para la conductividad térmica de una chapa magnética
variard segun el tipo de chapa, siendo el factor mas influyente el porcen-
taje de silicio empleado en la colada de la chapa magnética [Staton et al.,
2005]. Generalmente, el valor de la conductividad térmica se encontrara en
el catalogo del fabricante de la chapa.

En [Staton et al., 2005| se recogen valores de algunos catéalogos y se
ordenan por su porcentaje de silicio. En la Figura B.1 se muestra una re-
lacion del valor de la conductividad térmica en funcién del porcentaje, que
se podra emplear en los calculos térmicos si se conoce este porcentaje.

B.2. CONDUCTIVIDADES TERMICAS DE LOS
MATERIALES DEL CONDUCTOR

En [Corrales, 1982] se encuentran valores de conductividades térmicas
para los materiales empleados en los aislamientos de los conductores. En
funciéon de la solucién de aislamiento elegida, se elegiran los valores que
correspondan al material.

Los valores empleados en este estudio térmico para la soluciéon de aisla-
miento modelada en el apartado 3.2.5.1 se ofrecen en la siguiente lista:
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Silicon Iron Thermal Conductivity

15 @ Banks

¥ Roberts

E  Schumichen
5 4 | —A— Gotter

Thermal Conductivity \/W/m/C]

0 T T T T
0 1 2 3 4 5

Silicon Content [%]

Figura B.1: Conductividad térmica de la chapa magnética en fun-
cién del porcentaje de silicio [Staton et al., 2005]

Cuna 0,17 W/(m-K)

Separador de fase 0,17 W/(m-K)
Ajislamiento de ranura 0,25 W/(m-K)
Ajislamiento de conductor 0,3 W/(m-K)
Ajislamiento de pletina 0,26 W/(m-K)

Cobre 382,83 W/(mK)

B.3. CONDUCTIVIDADES TERMICAS DE OTROS
MATERIALES EN LA MAQUINA

En la siguiente lista se ofrecen las conductividades térmicas tipicas de
otros materiales empleados en el modelo térmico:

Aluminio 225 W/(m-K). El aluminio es el material de las barras y anillos
de rotor, asf como del ventilador.
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Acero de fundiciéon 80 W/(m-K). El acero de fundicién es empleado en
la carcasa y las tapas.

Acero al carbono 54 W/(m-K). El acero al carbono es el empleado para
la construccion del eje. El valor de la conductividad varia en funcién
del porcentaje de carbono.

En [Engineering Toolbox, 2014] se encuentran valores tipicos de con-
ductividades térmicas y de otras propiedades térmicas y mecanicas para
multitud de materiales y aleaciones de metales.

B.4. CALOR ESPECIFICO DE LOS MATERIALES
DE LA MAQUINA

En la siguiente lista se ofrecen los valores de calor especifico obtenidos
de [Engineering Toolbox, 2014] para los materiales que se encuentran en la
maquina:

Acero al carbono 486 J/(Kg-K)

Acero de fundicion 460 J/(Kg-K)

Aluminio 910 J/(Kg-K)

Chapa magnética Se toma el valor del acero de fundicion, 460 J/(Kg-K)

Cobre 390 J/(KgK)

B.5. DENSIDAD DE LOS MATERIALES DE LA
MAQUINA

En la siguiente lista se ofrecen valores de densidades para materiales de
la maquina obtenidos de [Engineering Toolbox, 2014].

Acero al carbono 7872 Kg/m3

Acero de fundicién 7850 Kg/m?

Aluminio 2700 Kg/m3

Chapa magnética Se toma el valor del acero de fundicion, 7850 Kg/m3

Cobre 8900 Kg/m?
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B.6. PROPIEDADES DEL AIRE

Las propiedades del aire tales como la densidad, la viscosidad cinemética
o el calor especifico variardn sensiblemente en funcién de la temperatura.
En la literatura clasica sobre transferencia de calor [Incropera et al., 2011;
Holman, 2010], se ofrecen tablas de valores para estas propiedades térmicas
en funcién de la temperatura.
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1. PUBLICACION PARA APPLIED THERMAL EN-
GINEERING

Esta publicacion, con el titulo “Analysis of relevant aspects of thermal
and hydraulic modeling of electric machines. Application in an Open Self
Ventilated machine”, fue aceptada el 5 de octubre de 2014 en la revista
Applied Thermal Engineering. En ella se presentan algunas de las averi-
guaciones hechas durante la realizacién de la tesis con respecto a algunos
parametros clave en el estudio de la méquina autoventilada.

A continuacién se incluye su citacion, y en las sucesivas paginas, el texto
de la publicacién.

» J.A. Malumbres, M. Satrustegui, I. Elosegui, J.C. Ramos and M.
Martinez-Iturralde, “Analysis of relevant aspects of thermal and hy-
draulic modeling of electric machines. Application in an Open Self
Ventilated machine,” Applied Thermal Engineering (2014).
doi: 10.1016/j.applthermaleng.2014.10.012
Indice de impacto 2013: 2,624; Q1 en categoria “Engineering, Mecha-
nical”
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Abstract

Prediction of the thermal behavior of electric motors in the early design stage is crucial in any design process. The most popular
prediction methods are analytical, and based on the lumped parameter model approach. These methods require experimental
data in order to obtain accurate results, but this data is often not available. This paper deals with the problem of the lack of
experimental data for an Open Self-Ventilated (OSV) Induction motor and reviews some of the most controversial parameters
in thermal modeling, such as the bearings model and the axial conductivity of the lamination stack. Due to the nature of
the OSV machine, through ventilation is also investigated, and a hydraulic model with improvements focused on rotational
effects observation is presented. Moreover, the heat transfer in end spaces and ducts is studied, using dimensionless analysis
correlations, along with focusing on new hydraulic phenomena, such as the development of the flow and the roughness effect.
An implementation of a thermal circuit for an OSV machine that has good agreement with reference results is used to compare
heat transfer coefficients used regularly for Totally Enclosed Fan Cooled (TEFC) enclosures. Finally, a sensitivity analysis is
carried out on some parameters to determine their importance.

Keywords:
1 Introduction

The thermal analysis of electric machines has been an in-
teresting research field for both industry and investigators,
since the capabilities of modern-age computers make it
possible to run hard-to-achieve calculations in a relatively
short time. During the past two decades, there have been
several developments in this research field [1], from the
first, yet simpler, thermal networks that represents the
main paths of heat flows [2, 3], to the advanced and very
parameterized thermal networks that models all the ther-
mal paths [4] and for such a variety of applications like
the analysis of very large machines [5] or the study of the
heating produced by faults [6].

Lumped Parameter Thermal Models (LPTM) have been
of great interest for researchers [2, 7, 8]. The LPTM is
the main tool for a fast yet accurate thermal analysis.
Additionally, in combination with coupled electromagnetic

Induction motor, Open Self Ventilated (OSV), Thermal model, heat transfer coefficients, sensitivity analysis

models [9, 10] and hydraulic models [11], it permits ma-
chines to be designed by taking into account every ther-
mal aspect from the very first steps of the design process.
However, a common drawback to this approach can make
it useless to a designer: there is a need for experimental
data in order to tune parameters that are very important
in order to obtain accurate results. Although several com-
mercial software packs, such as Motor-CAD [12], have
provided experimental data through the years and are reli-
able for working with a specific design, this data may not
be contrasted for a special motor topology.

In this article, some alternative methods for calculat-
ing key parameters for a thermal analysis are presented,
focusing on conduction and convection in some parts of
the machines. The methods presented, some of which are
selected from an extensive literature review, can provide
reference values for a design from scratch. Although the



2 Description of the thermal model

selection criteria were applied to an OSV machine topol-
ogy, they can be applied to other topologies. They also
allow an adjustment when experimental data is available.
The parameters examined in this article are:

e The equivalent axial thermal conductivity for a mag-
netic stack.

e A bearing model.

e The rotational effects for through ventilation models
e The heat transfer coefficients for ventilation ducts

e The heat transfer coefficients in end space zones

First, a thermal model for an Open Self Ventilated
(OSV) motor with form-wound windings is presented, with
the methodologies for calculating the above mentioned pa-
rameters, and coupled with a through ventilation model.
The results obtained with this model have been compared
with results from reference software Motor-CAD and with
an adjusted model from a motor manufacturer. Finally,
a sensitivity analysis has been run on the parameters in
order to determine their importance in the overall design
results.

2 Description of the thermal model

A thermal model for an OSV machine has been imple-
mented in Matlab [13]. A cutaway view of the machine
and its parts can be seen in Fig. 1. To model the machine,
the thermal hypotheses proposed in [3] are used to repre-
sent the thermal behavior in generic cylindrical elements,
with the following modifications in the model of thermal
resistances:

e In a practical case, there would be a considerable
temperature difference between the input and output
sides of the machine, caused by the self-ventilation.
Therefore, a non-symmetric model must be imple-
mented.

In order to reduce the size and complexity of the ther-
mal circuit, the negative resistances that account for
variations of the temperature due to heat generation
are removed from the generic component given in [3].

To represent a general cylindrical component, a reduced
thermal network of 4 resistances was used (Fig. 2). The
expression for calculating these resistances can be seen in
eq. 1, 2 and 3; the first two equations represents heat
transfer in the radial direction, and the last equation rep-
resents the axial direction. The losses, P, are represented
as current generators and attached to each component,
where needed.

End windings

Stator Iron (Teeth + Yoke)
inding

Rotor Iron & Bars

39
38

Endcap
(airinput)

Endcap
(airoutput)

Fig. 1: Solid elements of the machine (Cutaway view).

T

=0

Fig. 2: Generic model for a cylindrical component.
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The stator yoke and teeth, frame and endcaps, rotor
yoke and bars, axis and bearings were thermally repre-
sented in the model using cylindrical components. The re-
sulting thermal circuit is shown in Fig. 3, where each node
represents the temperature of the cited parts and thermal
resistances representing the heat paths. The losses genera-
tors for each parts can be noticed where used. Convection
paths can be seen with a discontinuous line.

A single-node approximation is used for the temperature
inside the slot, T, s, with two connected nodes for calcu-
lating the end-winding temperature, T¢pq01 and Tenawe,
one for each side. A cuboidal approach [14] is used to
represent heat transfer in the three dimensions of the
form-wound windings, instead of solutions more suitable
for random-wound windings, such as layered models [15].
The effective thermal conductivies were calculated using
a weighted average based on the insulation layers thick-
nesses [12].
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Fig. 3: Thermal circuit.

2.1 Equivalent thermal conductivity of

magnetic stack in axial direction

The heat transfer in the magnetic stack has been modeled
using two different thermal conductivities, one for the axial
direction and one for the radial direction [3]. The problem
with the conductivity in the axial direction is the value to
be taken of this parameter, due to the complexity of the
materials involved and the interface gaps [12, 15].

In order to model the equivalent heat conductivity in
the axial direction, and also to take into account the in-
terface gaps, the thermal resistance of the whole stack of
electromagnetic sheets must be obtained, as is done in eq.
5, where A and L, are the area and length of the stack,
N is the number of electromagnetic sheets, €4, is the
lamination thickness and hcontact is the interface contact
coefficient. Values for heontaet can be found in the ther-
mal analysis literature for different materials and surfaces
[16, 17]. For a contact between two steel surfaces, this
parameter can vary between 1700 and 3700 W/ (m?K).

R - Lpe N elam (N — 1) (4)
T A Arecgar . AMre | A contact
Lp
AFe,eqan = p eN 1 ©)
Are " heontact,re-re

An analysis based on real values was run in order to de-
termine extreme values for Ape cq.q.- Values obtained for

2000 2500

h

'contact Fe-Fe

E E

Wim?/K]

Fig. 4: Equivalent axial thermal conductivity versus inter-
face conductance.

an electromagnetic material with a Ap. of 33 W/ (mK), a
width of 0.5mm and a stacking factor of 0.97 can be seen
in Fig 4. for stacks of 100, 300 and 500 sheets. It can
be seen that number of sheets is not a critical parameter,
and although it is not shown, the same thing occurs with
the natural thermal conductivity of the magnetic material.
The extreme values for the equivalent thermal conductivity
are 0.8 and 1.8 W/ (mK).

Even though this is a virtual parameter, this approxi-
mation leads to a more intuitive implementation than a
layered model. Moreover a database of adjusted values
can be generated. For the model presented, an intermedi-
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ate value of 1.25 W/ (mK) is chosen.

2.2 Bearings model

Due to its internal complexity, a complete bearing thermal
representation in an analytical model is hard to achieve.
There are also associated losses due to friction in the in-
ternal components that must be taken into account.

Several simple solutions exist for modeling the bearing.
The most common one is proposed in [15], which uses an
equivalent gap approximation, and it is used in the refer-
ence software Motor-CAD. This methodology of modeling
requires, either a bearing database with values for equiv-
alent gaps, or a test rig to measure the thermal behavior
of the bearing and adjusting the model.

In the model presented here, a different approach was
used to represent the thermal behavior of the bearings.
A cylinder of the same volume as the bearing was used,
as seen in Fig. 2, and an equivalent thermal conductiv-
ity was used. This allows internal heat generation to be
easily implemented like in the rest of the model, as losses
generators attached to the bearings in the nodes Tjeqr1
and Tyeqr2. The value of 60.5 W/ (mK) taken from [18]
was used, due to dimensional and physical similarities and
same speed range of the bearings in both systems.

2.3 Stator-frame contact resistance

Another controversial parameter is the stator-frame con-
tact coefficient. It is known that the more pressure applied,
the higher the coefficient value is [2, 3]. In 3, 12, 15] the
use of this parameter is recommended. However, in this
specific application the shrink fit pressure is very high, so
perfect contact is assumed.

Moreover, as Mellor demonstrates in [3], the stator-
frame contact would be expected to have an important
influence, but a sensitivity analysis proved that huge vari-
ations in this parameter have little effect on the final tem-
perature estimations. Despite the results obtained by Mel-
lor, a new sensitivity analysis was carried out on this pa-
rameter in this paper in order to determine the importance
of this contact in the implemented OSV machine, where
cooling ducts are near this surface.

3 Hydraulic model

A hydraulic model based on the discretization of volumes
was developed by using standard hydraulic resistances [19,
20], in order to calculate air flows in various parts of the
machine.

The hydraulic resistances have been estimated by divid-
ing the complete volume of air inside the machine into
several control volumes that define the complete behavior
of the air flow (Fig. 5). The details of the control volumes
and the type of resistance chosen for each one are shown
in Table 1. The pressure curve for the fan is given by the
fan designer so there is no need to model the hydraulic

identified

Fig. 5: Control volumes inside the machine

(Cutaway view)

Control volume
T Air input 1

2 Air input 2

3 End winding-frame 1
4 End winding-frame 2
5 End winding-frame 3
6

7

8

Type of resistance
Sudden contraction
Sudden expansion
Smooth contraction
Smooth expansion

Annular straight length

Sudden contraction

Rectangular straight length
Sudden expansion

Stator ducts entrance
Stator ducts
Stator ducts exit

9 End winding-frame 4 Rectangular straight length
10 End winding Series sum of 3 resistances”
11 End winding-frame 5 Series sum of 7 resistances’ "
12 End winding-end cap 1 Smooth contraction

13 End winding-end cap 2 Smooth expansion

14 Rotor ducts entrance Sudden contraction

15 Rotor ducts Circular straight length
16 Rotor ducts exit Sudden expansion

17 Air output Sudden expansion

18 Fan -

" Two 90° bends and a straight length
** Two contractions, two bends, two straight lengths and one expansion

Tab. 1: Control volumes identified in Figure 5

Rio Rie Rw R R Ru

Ruo
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Ruo Rus apr,, Rue R Ru L

Fig. 6: Hydraulic circuit.

curve. The resulting hydraulic circuit is presented in Fig.
6.

The rotational effects have been taken into account,
and also the increase of the tangential speed of the air
in the rotor channels, observed in CFD calculations [21].
An expression for this pressure increment is used (eq. 6),
where (otor Was obtained through CFD simulations, p is
the density of the air and vy, is the rotating speed of
the volume. This increase can be seen in the results of a
simulation shown in Fig. 7.

(6)

1 5
2
AProtor = §Cmmr P Vturn

4 Convection correlations

A precise calculation of the heat transfer coefficients is
one of the main difficulties in thermal analysis. A great
number of empirical correlations for calculating these co-
efficients for simple surfaces like cylinders, flat plates,
ducts, etc. can be found in thermal management liter-
ature [16, 17, 22, 23, 24], for different hydraulic and ther-
mal regimes. Despite the great number of convection for-
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Fig. 7: Contours of tangential speed (m/s) in a cutaway
view of a 3D CFD model showing the increase in
the rotor channels.
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mulae available, these are not always suitable for the use
in the study of thermal behavior of electrical machines,
due to the complexity of the surfaces involved and finding
the correct correlation requires knowledge of heat transfer
mechanisms.

Generally, for calculating the heat transfer coefficients
in the end spaces of the machines, a general expression is
used, based directly on the velocity of the inner air [15, 25],
using expressions of the form of eq. 7, where curve fit
coefficients k1, k2 and k3 have to be found experimentally.
Several studies were carried out to obtain those coefficients
for enclosures in TEFC machines [25, 26], and a good
number of empirical curves can be found as well in Motor-
CAD [12], where the Schubert relationship (eq. 8) is the
default method for calculating the heat transfer for the
end windings.

b=k (1+ kg o)
h=15 (1 +0.40"7)

@
(8)

The need for general expressions for any topology is an
important subject. Therefore, the potential of the dimen-
sionless number calculations seems to be the best option
when experimental correlations are not available in the
early stages of a design. For this reason, the heat transfer
due to convection is implemented in the model by using
these dimensionless correlations for every surface. An in-
depth search for the correct correlations was carried out,
but only fitted correlations are shown. Due to high veloc-
ities inside the OSV machine, investigation is focused on
turbulent flows. Nonetheless, the following investigations
can also be extended to laminar flows.

Additionally, an analysis of their influence on the overall
results can be seen in Section 5.2, as well as the results
for heat transfer coefficients in an implementation of the
model in Section 5.3.

4.1 Convection in ducts

To calculate the convection coefficients in the ducts, di-
mensionless convection formulae are compared to an ex-
perimental expression in the form of eq. 7. The correla-
tions take into account several complex effects that occur

in reality, but as this paper does not try to explain the
theory for those thermal and hydraulic effects, the rele-
vant literature can be consulted to learn more about these
subjects [16, 17], [22]-[24].

The effects considered to be of interest for the present
investigation are: the roughness of surfaces and their rel-
evance to duct convection formulae; the development of
the flow, entrance effects, and the resulting heat transfer
coefficient increase; the increase of heat transfer in ro-
tor ducts due to rotation, in both laminar and turbulent
regimes; and the influence of the duct geometry.

4.1.1 Roughness

The first effect to be investigated is the roughness of the
surfaces. Generally, smooth duct correlations are used for
thermal calculation in ducts [12, 27, 28, 11]. Still, in a
functional machine it is not common to have completely
smooth surfaces, and the usual finishing of the surfaces is
rough.

This roughness can be the result of stacking and punch-
ing irregularities (i.e. ducts are cut inside the yoke of
the machine), of die-cast natural roughness or machin-
ing roughness (ducts are inside the frame), of ageing and
the accumulation of impurities, or a combination of the
above, and it can lead to high values of the roughness,
if compared with commercially finished smooth surfaces.
Moreover, asymmetries can be found in some topologies
when looking for a cooling enhancement to the motor [29],
which can add additional roughness. Despite the fact that
the value of roughness varies depending on the fabrica-
tion process employed and it is very difficult to measure, a
mean roughness can be calculated using general tolerance
values [30] with final dimensions of the motor.

In the case of the roughness inside the ducts, no record
of values for the roughness inside ducts were found, neither
for similar surfaces such as the back iron of machines or
transformer cores surfaces, so a mean value of € = 0.5 mm
was calculated according to [30] for cut ducts in the yoke,
using the minimum and maximum allowable tolerances,
and hydraulically rough regimes [22] are assumed due to
the high value.

Hydraulically rough regimes can be easily taken into ac-
count by using correlations like those given in the litera-
ture on convective heat transfer [22, 23]. Thus, rough flow
convection correlations were compared to an experimental
correlation for ventilation ducts in OSV machines, which
was provided by a motor manufacturer, as well as to the
usual smooth regime correlation used in [12].

4.1.2 Development of the flow and entrance
effects

A fully developed flow is regularly considered when cal-
culating heat transfer coefficients. This can be assumed
when ducts are long enough, but as the local Nusselt num-
ber in the entrance of ducts depends on the ratio between
the position and the hydraulic diameter of the duct, the
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assumption of a fully developed flow for short machines
can lead to an underestimation of the heat transfer coef-
ficients. This can be seen in eq. 9 [22, 23]:

Ny, C
Nus 1+ /Dy, ©)
where Nu, stands for the fully developed Nusselt num-
ber, Nu,, is the mean Nusselt number in the entrance
region, x is the entrance length and D, is the hydraulic
diameter of the duct. C'is a constant that depends on
the entrance type [23, 22]. Due to uncertainties in the
design stage, the entrance type cannot be determined, so
a general application factor taken from [24] is used (eq.
10), with @ being the length of the duct:

Nu,y, L
Voo At T s (10)
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4.1.3 Rotation of the rotor ducts

The most prominent studies on convective heat transfer in
ducts rotating around a parallel axis are the ones carried
out by Mori and Nakayama. In [31] the laminar region is
studied, whereas in [32] the transition and turbulence are
investigated. The study for the laminar region indicates
that there is a significant increase in the heat transfer due
to rotational effects. In the turbulent regime, although
this increase also exists, the effects of the rotation can be
neglected against the turbulence effects if flow is not fully
developed, and a null increase can be assumed. As this pa-
per focuses only on turbulent regimes and non-developed
flows, this effect is omitted in the model when turbulence is
present in flows inside the rotor ducts. Information about
the increase of the heat transfer in the laminar region can
be consulted in the laminar study mentioned above.

4.1.4 Non-circular ducts

Circular duct correlations are easy to find, although a com-
mon situation is to find cooling ducts that are of different
geometries rather than circular. Turbulent flows in non-
circular ducts must be studied for each case specifically.
Rectangular ducts are very common in electrical ma-
chines. In this specific case, although turbulent flows and
heat transfer characteristics are not explored as extensively
as those of circular ducts, the available information indi-
cates that circular duct results can be applied fairly accu-
rately by the use of the hydraulic diameter (eq. 11), where
A stands for the area of the duct and p for the perimeter:
4 A
Dy, = » (11)
Triangular ducts can also be found in special topologies
(e.g. in V-Shaped arrangements of magnets in rotors [33]).
Special attention must be paid if sharp-cornered ducts are
being used. More information on this geometry, as well as
on other special cases like elliptical or annular ducts, can
be found in the convective heat transfer literature [22, 23].
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Fig. 8: Compared correlations for convection in ducts.

4.1.5 Tested correlations

A convection correlation proposed by Bhatti & Shah for
fully rough flow regimes of circular ducts [22] was com-
pared against the Gnielinski's correlation for smooth tubes
(eq. 22) [16, 28], and an experimental and validated cor-
relation (provided by a motor manufacturer) for ducts in
open self-ventilated machines. The rough flow correlation
can be seen in eq. 13. The friction factor, f, needs to
be evaulated using Nikuradse's expression (eq. 12) [22].
This correlation is much more complex than the regular
Nusselt formulae, as it includes calculations for the turbu-
lent Prandt! number, which is evaluated with eq. 14, and
the roughness Reynolds number, which can be evaluated
using eq. 15. The rough flow convection was compared
both with and without the entrance effect multiplier.

% =348 — 1.737In (é—i) (12)
. (Re —1000) Pr(f/2)
Nu =
1+ ﬁ [(17.42 — 13.77Pr)®) Rel® — 8.48]
Pry = 1.01 — 0.09Pr° (14)

e, = VAT

(13)

The plotted expressions of the heat transfer coefficient
versus velocity of the air for a real ventilation duct of a
machine can be seen in Figure 8, where the rough duct
correlation (eq. 13) in conjunction with the entrance effect
multiplier has the best agreement with the experimental
correlation. Dimensions and related properties for calcu-
lating the Nusselt number are:

e Hydraulic diameter: 38 mm.

e Length: 380 mm.

e Roughness: 0.5 mm.

e Temperature of the entrance air: 50°C.

e Temperature of the duct wall: 20°C.



4.2 Convection in end-spaces

It must be remarked that the correlations tested do not
include a natural convection term as only results for the
turbulent region were observed. In the actual implementa-
tion of the correlations, in the model described in section
2, the natural convection term is considered only together
with laminar flows, using the expression given in [16]:

b, £ Byaturat (16)
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4.2 Convection in end-spaces

A single fitted expression of the form of eq. 7 is generally
also used for calculating the heat transfer coefficient in
the surfaces of the end space, instead of calculating one
heat transfer coefficient for each different surface. Several
values for this fitted correlations are supplied in Motor-
CAD and related publications [12, 15, 25, 34]. Although
this methodology for calculating heat transfer coefficients
may be valid for experimental, control and design purposes
of TEFC machines, the proposed general values for this
expression might not be valid for design of OSV machines
or for form-wound end windings. A different methodology
is proposed.

A different heat transfer coefficient was calculated for
each surface, with the aid of dimensionless correlations.
Some geometric simplifications have been made in order
to look for the appropriate convection formulae for each
surface. More expressions that can be suitable for other
design topologies can be found in thermal management
books [16, 17], [22]-[24].

4.2.1 Flat, non-rotating, perpendicular surfaces

These surfaces can be divided in two groups: the ones that
face a stream of air directly (e.g. stator teeth and yoke
surface in the entrance of the air) and the ones that leave
the stream of air behind (e.g. the surface of the endcap
once the air has entered the machine). Equations 17 and
18, taken from [35], are for the first case and the second
case, respectively.

Nu = 0.592Re'/?
Nu = 0.17Re*/?

4.2.2 Flat, rotating, perpendicular surfaces

For these types of surfaces (e.g. rotor steel surfaces and
end rings), two convection phenomena have to be taken
into account: the convection due to the rotation of the
surface and the convection due to the stream of air. As
in the non-rotating surfaces, two different situations can
occur when dealing with perpendicular air streams. For a
rear surface, the effects on convection of a passing stream
can be neglected when comparing them to the convection
caused by rotation.

Equation 19, obtained from [36] and adapted to heat
transfer according to the equivalence between heat and

mass transfer [16], is used for all the rotating flat surfaces.
Two different Reynolds numbers need to be calculated
in order to obtain the Nusselt number: one related to
rotation of the surface (eq. 21) and one related to the
stream (eq. 20). As mentioned before, when calculating
convection for surfaces that do not face the stream of
air directly, the Reynolds number due to the stream of
air can be neglected, and only the rotation effects will be
considered.

Nu = 0.28973 (Re? + Re2,,)"/* (19)
Vair D

Re="ur 20
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Nyt 22 D2
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4.2.3 Inner cylindrical surfaces

These surfaces can be found inside the machine in the in-
ner walls of the frame. Although the proposed correlation
for ducts can be used if the roughness is high enough,
usually a correlation for smooth surfaces is recommended
due to die-casting and painting processes for frames. The
authors propose the use of the correlation given in eq. 22
for smooth ducts [16, 28], and that it be complemented
with the factor that takes the entrance effects proposed in
eq. 10 into account. The Pethukov correlation (eq. 23)
[16] is used for calculating the friction factor for smooth
tubes.

_{J/8) (e = 1000) Pr_

1+ 12.7\@ (PTZ/“ - 1)
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4.2.4 Cylindrical rotating surfaces

These surfaces, such as the shaft surface, can be calcu-
lated by using the correlation given in eq. 24 and provided
by [37].

Nu = 0.6366 (Reyor Pr)"/? (24)

4.2.5 Convection in end windings

The end winding convection expressions are not easy to
attain. The studies carried out in [25, 38] show that the
convection in end windings may depend on a number of di-
mensional parameters (e.g. the length of the wafters) that
can be unknown in the design stage. Thus, experimental
and validated expressions are regularly used in order to
obtain heat transfer coefficients. Even so, available for-
mulae usually refer to TEFC motors and wire wound end
windings, which may not be suitable for form-wound end
windings.

The Zhukauskas correlation (eq. 25) for flows across a
bank of aligned tubes [16] is proposed when this type of



5 Model comparison

~~Zhukauskas Correlation
90 || -EAdjusted Zhukauskas Corr. (K = 2,52)
~+Adjusted Zhukauskas Corr. (K = 3,5)
~+-Schubert Correlation

70 1| s« Experimental Correlation

h [W/m2/K]
g8 & 8 8

B8

Velocity of air (m/s)

Fig. 9: Convection in end windings for tested machines.

end windings are used. The geometric parameters involv-
ing the machine are taken into account through Rep a0
(eq. 26), where pyar, Spar, win and wge stands for the
perimeter of the conductor, the section of the conductor,
the width of the teeth and the width of the slot, respec-
tively. Cy and m varies with Rep a2, and its values can
be obtained with the tables provided in [16].

- Pr 1/4
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In Fig. 9, the Zhukauskas correlation are compared
against an experimental correlation for this topology of
machines. This experimental curve, provided by a mo-
tor vendor and obtained with the data from a long range
of tested machines, does not fit the proposed dimension-
less correlation, so a unique multiplier of adjustment K
is used. This multiplier take into consideration complex
surfaces and unpredictable hydraulic phenomena present
in the end windings area.

Nuggjustea = K Nu (27)
The Zhukauskas correlation has been fitted to the ex-
perimental curve with the value K = 2.52. With the
adjusted curve for a range of machines, the heat trans-
fer coefficients for every design can be obtained by way
of the geometric parameters in eq. 26. However, an un-
known variation of this parameter may be expected, as the
complex hydraulic phenomena involved are difficult to be
taken into account in an algebraic form. An upper bound-
ary of K = 3.5 is set for this parameter, that corresponds
to the best agreement of the Zhukauskas correlation with
the Schubert curve, for velocities below 7 m/s (see Fig.
9). The results obtained using these correlations and the
differences between them are shown in Section 5.

4.2.6 Natural convection and radiation

In the case of calculating heat transfer coefficients with
null speed, natural convection correlations must be used.
In the general expression given in 7, the factor £, is the one
that takes account of this effect. Although the correlations
for natural convection are not provided, some can be found
for all of the listed surfaces [16, 17], [22]-[24].

The radiation heat transfer effects were not considered
in the actual implementation because it is known to have
values low enough to be neglected in a real environment.
If an implementation is required, procedures from heat
transfer literature can be used [16, 17].

5 Model comparison

5.1 Steady state comparison

The analytical model described in previous sections was
implemented in Matlab and compared against 3 contrast-
ing methods of thermal analysis. The same OSV motor
was calculated with the four different models and the re-
sults of four different operating points were compared. Ev-
ery model shares the thermal conductivities for each part
of the machine. The four models compared are:

e Model 1: A reference model supplied by a motor man-
ufacturer, whose results served as the reference for
the rest of the implementations. This model is semi-
empirical and it is used and validated by the manu-
facturer on a great number of OSV machines.

Model 2: A thermal model of the machine developed
in Matlab, as detailed in section 2, coupled along
the hydraulic model presented in section 3. All the
calculations and modifications proposed in the paper
have been implemented. The thermal circuit for the
model can be seen in Fig. 3.

Model 3: An implementation of the complete geom-
etry of the motor using Motor-CAD [12]. The con-
vection calculations are set with semi-empirical corre-
lations from Model 1, which are of the same type as
eq. 7. Interface gaps were set with the default values.
Material settings, such as the thermal conductivity of
the materials and the slot model, are the same as in
the presented model. Flow analysis was adjusted us-
ing the presented hydraulic model as a basis, so both
the Matlab and Motor-CAD models gave the same
flow calculations.

Model 4: The same Motor-CAD model, but with
convection calculations using the default correlations:
The Schubert correlation in the end spaces (eq. 8)
and the Gnielinski correlation in the ventilation ducts
(eq. 22).

Results obtained from the four models were compared
for three operating points at different torques and speeds
at the same ambient temperature (45° C). The input



5.2 Results analysis

Losses W] | 2000 R.P.M. 3000 R.P.M. 4000 R.P.M. Air velocities [m/s] | 2000 R.P.M. 3000 R.P.M. 4000 R.P.M.
Stator winding 1013.6 5120.3 66005 Stator ducts 22,01 31,10

Stator iron 5019.3 5076.1 5307.0 Rotor ducts 22.31 33.25

Rotor winding 2124.6 4235.3 End winding (inlet) 6.87 10.23

Rotor iron 885.8 895.8

Tab. 2: Input losses [W] for the models at different speeds

[R.P.M]

Temperature [°C] | Model 1 Model 2 Model 3

End Winding (inlet) 157.2 162.4 162.8

End winding (outlet) * - 172.0 172.1 163.3
Slot winding "™ 190.9 198.8 198.2 170.1
Stator yoke 172.2 180.8 151.7 164.0
Rotor bars 152.8 150.7 150.1 135.8
Rotor yoke 134.7 138.5 126.4 126.9

“End winding temperature for Model 1 is the mean of inlet and
outlet end winding temperatures, due to symmetry of the model.
*Results from Motor-CAD for Slot winding are Average Temperatures

Tab. 3: Results from different models at 2000 RPM

Temperature [°C] Model 1 Model 2 Model 3 Model 4
End Winding (in\et) 163.1 161.3 154.6 146.1
End winding (outlet) - 170.6 165.0 157.3
Slot winding 191.5 200.6 163.3
Stator yoke 166.2 174.8 152.5
Rotor bars 199.5 189.7 152.5
Rotor yoke 163.5 166.7 135.1

Tab. 4: Results from different models at 3000 RPM

Temperature [°C] Model 1 Model 2 Model 3 Model 4
End Winding (inlet) 166.7 50.7 50. 138.2
End winding (outlet) - 59. 149.5
Slot winding 204.1 194.1 154.6
Stator yoke 163.6 132.6 140.8
Rotor bars 225.8 183.5 155.1
Rotor yoke 177.1 132.0 132.

Tab. 5: Results from different models at 4000 RPM

power losses were calculated using analytical methods.
Values of power losses for each operating point can be
consulted in Table 2. Tables 3, 4 and 5 gather all the rel-
evant temperature values from the design point of view,
which were calculated with the four implementations.

In analyzing the results, several statements can be
made:

o Results from Model 2 (the presented model) agree
with the reference model (Model 1) within a range
of less than £10% on the temperature rise for all the
operating points.

Results from the Motor-CAD implementation with
adjusted correlations (Model 3) agree with reference
values within the range of +10% for stator tempera-
tures for all the operating points, but errors in rotor
temperatures increase with rotor speed. The error
seen in the rotor temperatures goes from +2.5% for
the 2000 R.P.M. operating point to +23% for the
4000 R.P.M. point in the rotor bars, and from +9%
for the 2000 R.P.M. operating point to +34% for the
4000 R.P.M. point in the rotor bars.

Results from the Motor-CAD model with default cor-
relations (Model 4) increases the error in all measured
temperatures as the rotor speed increases. The mean

Tab. 6: Air velocities [m/s] for the Model 2 at different
speeds [R.P.M] in several parts of the machine

error for the shown temperatures goes from +8% at
the 2000 R.P.M. point to +28% at the 4000 R.P.M.
point.

5.2 Results analysis

By first analyzing the results of the four models (Tables
3, 4 and 5), it can be seen that a general increase of
the losses of the machine does not lead to an equivalent
increase of the temperatures and there is even a decrease
on some calculated temperatures. This situation is clearly
due to self-ventilation issues and an augmentation on the
convection heat transfers with rotor speed, and shows up
the importance of a correct calculation of the heat transfer
coefficients.

A closer look at the results shows that the temperature
values decrease in the stator end windings for the models
2, 3 and 4, whereas in the rest of the parts there is an
increase of the temperatures. This temperature decrease
is a consequence of a greater increase of the heat trans-
fer coefficients in this area, in comparison to other parts.
In Table 6, the air velocities for several parts of the ma-
chine are presented, obtained using the hydraulic model.
As mentioned before, Models 3 and 4 were adjusted hy-
draulically in order to have the same velocities. With these
velocity values and using formulation provided in previous
sections, it is obtained an increase of the heat transfer
coefficient for the ducts of 45.4% for the Model 2, while
in the end winding heat transfer coefficient the increase
is 56.6%. A similar situation occurs with the results of
Model 3, using the experimental curves provided by the
motor vendor.

Slight differences in the end winding temperatures be-
tween the Models 2 and 3 can be noticed, although
both Models agree with the reference values for all the
points. These differences are caused by the use of dif-
ferent heat transfer correlations: the Model 2 uses the
proposed Zhukauskas correlation with the adjustment fac-
tor K = 2.52, with the geometric variables of the actual
design, whereas in the Model 3 the experimental correla-
tion provided by the motor vendor has been implemented
(see Fig. 9). The deviation between the two Models in-
creases with the rotor speed, with a maximum difference
of 10 °C in the 4000 R.P.M. point. Despite the values for
the Model 3 can be considered correct for a premature de-
sign, the Model 2 presents lower temperature errors on all
the points, and proves that the geometric considerations
taken into account by the use of Rep 4, are a good
choice against a generic experimental correlation.

Moreover, different decreases of the end winding tem-
peratures between the Models 2 and 4 can be observed.
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This disparity is caused again by the use of different corre-
lations; in the Model 2, the heat transfer coefficient takes
the value of 49.7 W/(m?K), while in the Model 4, this
heat transfer coefficient is 77.68 W/(m?K), which leads
to errors up to —18% against the reference values. The
incorrect use of the Schubert correlation on this type of
machines is commented in the following section.

The rotor temperature differences in both Motor-CAD
models against the reference values are caused by an in-
crease in the heat transfer coefficient in rotor ducts, due to
the rotational effects. This leads to more heat dissipation
in the rotor area and lower temperatures. As mentioned
before, this increase in the heat transfer was not taken into
account in the presented model for the turbulent regions,
and this is the reason for the increase of the difference in
terms of the rotor speed in the Motor-CAD models. The
highest difference can be observed between models 2 and
4, having an increase of 46.1% of the heat transfer value
in the Model 2 between the 2000 and the 4000 R.P.M.
points (similar to the obtained in the stator ducts coeffi-
cient), while in the Model 4 there is an increase of 73.25%
on the same coefficient.

In the non-adjusted Model all the temperatures are un-
der the reference values, and as already mentioned, with an
error increase in terms of velocity. This difference is due to
higher heat transfer coefficients for all the inner surfaces,
which have been calculated with Schubert correlations in
end spaces, and the use of smooth duct correlations in the
stator ducts.

5.3 Comparison of heat transfer
coefficients in end spaces

A comparison of the heat transfer coefficients for end space
surfaces has been made for the 2000 R.P.M. operating
point. These coefficients have been obtained using the
presented flow model for the calculations of the velocities
and applied to the presented correlations for each surface
(see Section 4.2) and the Schubert correlation (eq. 8).
Values for both methods can be seen in Fig. 10 for each
surface. It is clearly noticed that heat transfer coefficients
from Schubert equation can reach values up to 6 times
higher than proven-to-work values of the coefficients, cal-
culated using presented correlations.

Having analyzed the heat transfer coefficient values and
the results from the above section, it can be stated that
the Schubert correlation can lead to invalid results in an
OSV machine, and the same flow behavior as in a TEFC
environment cannot be assumed for an end space of this
enclosure topology. The results show that an overesti-
mation of the heat transfer coefficients can lead to lower
temperatures than the expected values.

In Section 4.2.5, the limit for the adjustment factor on
the Zhukauskas correlation has been set to i = 3.5. This
value should be chosen with caution as it also may cause
an overestimation on the heat transfer coefficients, due
to the agreement of the Zhukauskas correlation with the
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Fig. 10: Comparison of heat transfer coefficients used in
the model against values obtained using the Schu-
bert correlation (eq. 8).

Schubert curve. If no information of the topology is avail-
able for adjusting the factor, the authors recommend the
value K = 2.5 as an starting point, and further analysis
on the heat transfer coefficient by means of CFD software
to check the values obtained.

6 Sensitivity analysis

A sensitivity analysis has been run on some of the afore-
mentioned parameters to determine their overall impor-
tance on key design temperatures, such as winding or bars
temperatures. The parameters analyzed are the following:

e The thermal conductivity of bearings and its impact
on rotor temperatures.

e The equivalent thermal conductivity of magnetic
stack in the axial direction.

e The frame-stator contact resistance and its impact
on stator temperatures.

e The influence of the roughness on temperatures and
heat transfer values.

The parameter variations were run under the same con-
ditions, using the data calculated from the 2000 R.P.M.
point of operation and the losses given in Table 2 for that
velocity. The variation range for the analysis is £75% of
the original value calculated for each parameter, except for
the equivalent thermal conductivity and the frame-stator
contact resistance, whose variation ranges are provided in
the corresponding sections.

6.1 Thermal conductivity of bearings

The results from the proposed model when the thermal
conductivity of the bearings is varied are shown in Fig.
11. It can be seen that although there is a small decrease
in the temperature of the bearings, huge variations in this
parameter don't affect the rotor or endcap temperatures.
As bearing temperatures are the only ones affected by this
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Fig. 11: Variation of some temperatures when the thermal
conductivity of bearings is varied.
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Fig. 12: Effect on some model temperatures of the varia-
tion of equivalent axial conductivity of steel.

variation, it can be stated that the use of this parameter,
in conjunction with contact resistances for the outer and
inner rings of the bearings, can lead to an easy modeling
of bearings without introducing a major error in the whole
model.

6.2 Equivalent thermal conductivity of
magpnetic steel in the axial direction

The thermal conductivity of magnetic steel in the axial
direction was varied from the lower to the upper bound-
aries obtained from Fig. 4. The effects of the variation on
several machine temperatures can be observed in Fig. 12.
Neither the stator nor the rotor temperatures are affected
by variations in this parameter with less than a 1° C differ-
ence on all the temperatures. Thus, it can be stated that
an incorrect initial estimation of this parameter should not
lead to great errors.

Temperature [°C]

T 15 2 25 3
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Fig. 13: Variation of some model temperatures with vari-
ation of the frame-stator resistance.

6.3 Frame-Stator contact resistance

A variation in the interface resistance between the stator
steel and the frame has been run, from a perfect contact
situation (a zero value) to a low-pressure contact (3 (m?
K)/mW). These boundary values were obtained from [12].
Effects on the stator temperatures can be seen in Fig. 13.

The results show that the model is highly sensitive to
small variations in this parameter, with the frame being
the most affected element of the machine, with a 20%
decrease in temperature. Stator temperatures are also af-
fected by this parameter as the thermal barrier increases.
An incorrect estimation of this resistance may lead to a
winding temperature overestimation, which in turn will
lead to incorrect optimization of the machine.

For the actual design, a perfect contact value was used,
following the assumptions stated in Section 2. Despite the
fact that good results were obtained, the present authors
recommend not assuming a good or perfect contact as
a reference value. A value of 1 (m?K)/W (the average
value of the interface gaps in [15]) can be chosen if no
information is available at the design stage.

6.4 Roughness

As discussed in Section 4.1, using roughness for heat trans-
fer calculations is recommended, as correlations for rough
ducts better represent the physical phenomena than the
ones for smooth ducts. It is a parameter that needs to
be taken into account in further steps of machine devel-
opment, as a decrease in the final roughness can improve
the heat transfer on surfaces. The influence of roughness
on the heat transfer coefficient of the ducts, though fric-
tion factor f and roughness Reynolds number Re., can
lead to huge variations of the coefficient, with roughness
values accepted in the general tolerance rules for cutting
processes [30]. For example, the calculated values for the
heat transfer coefficient on the stator ducts of the im-
plemented machine, for roughness values of 0.1, 0.5 and
0.9 mm, returns hgyets values of 92.9, 68.1 and 57.3
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Fig. 14: Influence of roughness on machine temperatures.

W/(m?K) respectively (a decrease of 40% between the
extreme values).

A decrease of the heat transfers in ducts, which are one
of the main heat transfer removal mechanisms in OSV
machines, can lead to critical situations in other parts. As
shown in Fig. 14, a 20° C rise can be achieved in stator
temperatures if high values of roughness are used instead
of lower ones. Although not shown, the same situation
occurs for rotor temperatures.

As roughness can be of great influence in ventilated
machines, the present authors recommend that this pa-
rameter be controlled in the manufacturing process. If
this parameter is known by the designer, it can easily be
implemented into previous thermal analyses by using heat
transfer correlations for rough ducts.

7 Conclusion

The need to deal with the thermal and hydraulic problems
in electrical machines without experimental data has moti-
vated the analysis of several parameters for these subjects.
In this paper some influential parameters on machine de-
sign were discussed and analysed, with the aid of a ther-
mal model for an OSV machine that was implemented in
Matlab, as well as a hydraulic model that was coupled to
the thermal model. Once both were validated with refer-
ence semi-empirical values, a sensitivity analysis was run
on some parameters to determine their importance in the
overall design.

As discussed in the paper, many of the controversial pa-
rameters that make thermal calculations difficult are com-
monly unknown in early stages of the design, and that
is one of the main obstacles to making a correct thermal
analysis. The literature can help designers to find common
values of these parameters for some machine topologies,
but these values may not be suitable for different or new
topologies.

The model presented uses some approaches to several
parameters that differ from established and known-to-work
calculations, which seemed not to be valid for the actual
OSV machines or were difficult to implement due to the

lack of previous data. These approaches can easily be
implemented in situations other than an OSV enclosure.

Special emphasis has been put on heat transfer coeffi-
cient calculations in some parts of the machine. In the
input and output air entrances, regular TEFC convection
calculations were not useful due to a completely differ-
ent hydraulic behavior, so a dimensionless analysis based
on Reynolds and Nusselt numbers was used instead. A
zero-adjust situation gave results that were as good as
in adjusted models. These correlations can also be im-
plemented in other enclosures due to a geometry-based
methodology in the selection of the convection formulae.
Moreover, a correlation for form-wound end windings has
been proposed, that can be adjustable using available data
from other machines. However, a perfect candidate seems
to be difficult to find in this geometry due to its complex-
ity, and this fact can motivate further investigations in this
particular case.

For convection in ducts, the use of some hydraulic con-
siderations, like the entrance effects or the roughness of
surfaces, has demonstrated that calculations of the heat
transfer coefficients can be more precise than the cal-
culations without those effects. Also, surface roughness
seemed to have a high impact on convection in the ma-
chines, and it can have a great influence in key temper-
atures. Thus, controlling this parameter in the manufac-
turing steps is recommended in order to avoid undesired
temperature rises.

A Notation

A.1 Roman Letters

A Area of a duct [m?]

D Characteristic length of a surface [m]

Dy, Hydraulic diameter [m]

€lam Lamination thickness [m]

[ Friction factor

h Heat transfer coefficient [W/(m?K)]

heontact Interface conductance [W/(m?K)]

L Axial length [m]

LPTM Lumped parameters thermal model

N Number of electromagnetic sheets in a stack
Nu Nusselt number

N0t Revolutions per minute of the rotor [R.P.M.]
OSV Open self-ventilated

P Losses of an element [W]

Pr Prandtl number
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Pr; Turbulent Prandtl number

p Perimeter of a duct [m]

Puar Perimeter of a conductor [m]
R Thermal resistance [K/W]

Re Reynolds number

Re,o Rotational Reynolds number
Re, Roughness Reynolds number
r Radius [m]

Shar Section of a conductor [m?]
TEFC Totally Enclosed Fan Cooled
v Velocity of the air [m/s]

Vpurn Rotating speed [m/s]

wy, Width of the stator teeth [m]
wsior Width of the stator slot [m]

Prar Perimeter of a conductor [m?]

A.2 Greek Letters

AP Pressure gain [Pa]

€ Roughness [mm]

¢ Dimensionless hydraulic resistance
A Thermal conductivity [W/(m K)]

v Kinematic viscosity [m?/s]

A.3  Sub-indexes
agap Air gap

amb Ambient

ax Axial

bear Bearing

conv Convection
duct,s Stator duct
duct,r Rotor duct
endc End cap
endcair End space air
endw End winding
Fe Magnetic steel

fr frame

rad Radial

ring Rotor end ring
rot Rotational

sh Shaft

t,s Stator teeth
vent Fan

w,rot Rotor bars
w,s Stator winding
y,rot Rotor yoke

y,s Stator yoke
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2. PUBLICACION PARA IET ELECTRIC POWER
APPLICATIONS

La siguiente publicacién, con el titulo “Coupled thermal and hydraulic
algebraic models for an Open Self Ventilated Induction Machine”, ha sido
enviada a la revista IET FElectric Power Applications y en este momen-
to se encuentra en proceso de aceptacién. En este articulo se presentan un
modelo hidraulico y un modelo térmico combinados, para prediccién de tem-
peraturas y de flujos de aire en la maquina, cuyos resultados son validados
mediante datos experimentales.

A continuacion se muestra la citacién, y en las sucesivas paginas, el texto
enviado a la revista.

s J.A. Malumbres, M. Satrustegui, I. Elosegui, and M. Martinez-Iturralde,
“Coupled thermal and hydraulic algebraic models for an Open Self
Ventilated Induction Machine,” IET Electric Power Applications (2014),
en proceso de aceptacion.

Indice de impacto 2013: 1,307; Q2 en categoria “Engineering, electri-
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Abstract

The prediction of the thermal behaviour of electric motors in the early stages of their design is a critical factor for reducing time
and cost in the design process. In complex machine topologies like Open Self Ventilated (OSV) machines, there are several
phenomena to take into account in order to predict the correct thermal behaviour of the machine. In this paper, a thermal
model coupled with an hydraulic model is presented. These models provide information of the thermal behaviour of the machine.
First, the complete thermal circuit is described, with some emphasis in the specially modelled parts. Then, the heat transfer
coefficients for each surface inside the machine are presented, by the use of dimensionless correlations that avoids the need of
previous knowledge. Moreover, the hydraulic model of the machine is studied, and also the coupling methodology between the
two models is described for both steady state and transient calculations. Finally, the results from the model are validated by
using the data from two experimental runs, the first one with constant torque and speed, and the other with variable power, in

a standardize service cycle, with a difference in the rotor bars and the stator winding below £10°C.

Keywords:

1 Introduction

The thermal analysis of electric machines has been one
of the more interesting research subjects in the electrical
machines field in the past decades, due to the capabilities
of the modern-age computers that make possible com-
plicated and otherwise time consuming calculations, and
also to the increase of interest in smaller and more ef-
ficient electric machines [1]. There are several methods
to solve the thermal analysis problem, however, the use of
Lumped Parameter Thermal Models (LPTM) is one of the
most preferred in industry and research areas, due to the
capabilities of those models of obtaining fast yet accurate
results in a relative short time. This method allows fast
calculations from the very first steps of the design to sce-
narios where machines are operative and their temperature
need to be controlled.

Although there is an important number of LPTM for
different motor topologies [1], they are usually oriented to
totally enclosed machines. There are also thermal design
tools such as Motor-CAD [2] with a wide catalogue of
topologies available, and capable of facing difficult designs
and special topologies. However, a deep knowledge of the

Induction machine, Open Self Ventilated (OSV), Thermal model, Hydraulic model, Coupled models.

hydraulic behaviour of the design is needed in order to tune
the models, because totally enclosed theory is applied by
default in those programs and the same hypotheses cannot
be assumed [3].

Regarding Open Self Ventilated (OSV) machines, re-
search found in literature usually deals with the hydraulic
system [4, 5, 6] or the calculations of the heat transfer
coefficients of a specific element [7, 8] using Computa-
tional Fluid Dynamics software. This kind of calculations
requires usually a deep knowledge of the physical phenom-
ena and a long preparation time, and they are also very
time-consuming.

In this paper, two lumped parameters models for a OSV
machine are presented, one that predicts the thermal be-
haviour of the machine, and another that predicts the
hydraulic behaviour in different sections of the machine.
Both models have been coupled together for a mutual in-
teraction between them, in order to have a complete ther-
mal representation of the machine in a relative short time.
The models can be used both in steady-state or transient
calculations and it can be used in all environments, from
scratch designs where lots of machines need to be calcu-
lated quickly, to control situations where a model need



3 Thermal circuit

to calculate properly future failures of the machine. The
models have been validated using experimental.

2 Generic cylindrical element

For the generation of a parametrized thermal circuit, the
LPTM hypotheses from [9] have been used, which are valid
for any motor topology. Thus, the generic cylindrical ele-
ment presented in this paper is similar to the one proposed
in [9], but with some modifications to make it valid to an
OSV machine modellization:

e In a real operation cycle of the OSV machine, there
would be a considerable temperature difference be-
tween drive end (DE) and non-drive end (NDE).
Therefore, a non-symmetric cylindrical element must
be implemented.

In the original cylindrical element presented in [9],
there exist negative resistances that take into account
internal variations of the temperature due to heat
generation [10]. These resistances have been omitted
in the presented model in order to reduce the size and
complexity of the final thermal resistances network.

To represent this modified cylindrical component, a
thermal network of 4 resistances is used (Fig. 1). The
expressions for calculating the resistances in both radial
and axial direction can be seen in eq. 1, 2 and 3, where
Tiny Tout, Ly 0, A\raqg and Ay, stands for the inner radius,
the outer radius, the length of the cylinder section, the
angle of the cylindrical section, the conductivity of the
material in the radial direction and the conductivity in the
axial direction, respectively. The angle 6 permits to rep-
resent a complete cylinder (i.e. for representing the stator
yoke) or a partial section (i.e. for representing the stator
teeth).
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In order to represent the thermal losses inside each part,
a heat power generator can be attached to each main
node. These losses are the inputs of the thermal circuit
and must be known. If a transient behaviour knowledge is
desired, the thermal capacities must be attached to each
main node in the same way as the power generators. These
thermal capacities can be calculated using expression given
in eq. 4, that can be found using the density of the ma-
terial p, the specific heat of the material c,, the volume
of the cylinder V, the angle of the cylinder section 6, the
outer radius 7,,; and and the inner radius 7;,.
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Fig. 1: Generic cylindrical element
Ouput End windings
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Stator Iron (Teeth + Yoke)
& Winding

Rotor Iron & Bars

Shaft

Endcap
(airinput)

Endcap
(air output)

Fig. 2: Solid elements of the machine (Cutaway view).

4)

Once identified every part of the machine, a circuit can
be generated joining concentric cylindrical elements. In
the following section, the parts of an OSV machine have
been identified, and particularities for this thermal circuit
are explained.

0 . t
C=peV=pc B) (row = i)

3 Thermal circuit

The thermal resistances of the circuit can be classified by
means of the heat transfer mechanisms: conductive resis-
tances and convective resistances. Conductive resistances
represent heat transfer inside the machine parts, whereas
convective resistances represent heat transfer from a solid
surface to the through ventilation air. The heat transfer
due to radiation is neglected in this model.

3.1 General description of the circuit

By identifying the parts of the machine a circuit can be
generated. Using the general cylindrical element proposed
in section 2, a temperature node can be assigned to each
part and then they can be connected using the thermal
resistances. A cutaway view of the implemented OSV ma-
chine can be observed in Fig. 2. The parts identified for
this model can be divided into:



3.4 Fan model

e Active parts: Those elements involved in the electro-
magnetic design. These parts are the rotor iron, the
rotor bars, the stator teeth and yoke and the stator
winding.

Passive parts: Those parts not involved in the electro-
magnetic design (the frame, the end caps, the shaft,
the bearings and the fan).

The air in the machine: it has been represented by
four temperature nodes situated in different zones of
the machine (the air gap, the ambient air, the input
air and the output air).

The complete circuit that models the machine can be
seen in Fig. 3, where all the thermal nodes and thermal
resistances can be seen. Conduction and convection paths
are marked, and heat sources can be seen attached to each
corresponding part (when needed) as heat power genera-
tors. A complete list with the relationships between the
parts, the corresponding nodes and the conductive resis-
tances of Fig. 3 can be seen in Table 1.

In the following sections, several parts that have been
modelled specially are presented. These parts are the sta-
tor winding, the bearings and the fan. Also, a complete list
of correlations will be given for calculating the convective
resistances.

3.2  Winding model

In order to take full advantage of the through ventilation of
this enclosure topology, pre-formed coils are recommended
for the winding, as there is a separation between coils when
inserted in the machine slots, and air can flow through
them in the end winding area. However, common ther-
mal models found in literature for TEFC machines [9, 11]
cannot properly account on this heat transfer mechanism
properly, because end windings are modelled as toroidal
volumes.

In the presented model, a cuboidal approach [12] has
been used (where negative thermal resistances have been
despised again), not only to fully represent the convective
heat transfer in the end winding zone, but also to represent
the heat transfer in the coil itself, as this winding model
can take into account different conductivities for perpen-
dicular directions, and the internal complexity of the coil
insulation can be represented properly.

For the calculation of the conductivities of the perpen-
dicular directions of the coil (i.e. from the inside of the
coil to the outside), an effective thermal conductivity has
been calculated.

3.3 Bearings model

Due to the internal complexity of the bearing, that involves
several small parts and fluids, a complete thermal model
of the bearing is hard to achieve. Although there exist
a thermal model for the bearings based on interface gaps
[11], previous experimental data of the bearings is needed

"

Fig. 4: Fan approach to a pitched disc (Cutaway view).

to properly adjust these interface gaps. There are several
documented values for the equivalent interface gaps of
some bearings but it might not be the case in a specific
design. Therefore, a different approach has been used.

The bearings have been modelled using the generic
cylindrical element seen in section 2, and a single thermal
conductivity is used to represent heat transfer inside the
bearing. A value of 60.5 W/(mK) [13] is used as thermal
conductivity for both axial and radial directions. More-
over, two contact resistances were added in radial direc-
tions to represent the contact with the adjoining elements
of the machine (the shaft and the end caps), that can be
adjusted according to the quality of the contact between
the two parts. These contact resistances are Rpcar1,ct,sh
and Rycart,ct,ender for the bearing in the inlet side, and
Ricar2,ct,sh and Ryeara,ct,endcz for the bearing on the out-
let. The contacts are calculated as interface gaps but using
the recommended interference fits by a bearing manufac-
turer [14].

3.4 Fan model

The fan is complex to model, due to the blades and its
curved surface. As an approximation, it has been consid-
ered as a pitched disc that can be modelled as well with
the generic cylindrical element (see Fig. 4). An estimated
pitching angle and an equivalent width are needed to be
estimated to calculate the equivalent resistances. The
equivalent width has been estimated by assuming equal
volumes, while the pitch angle is obtained using the inner
radius of the enclosure and the distance between the end
cap and the rotor.

The convective resistance implemented in the circuit,
Reonv vent,endcair2, 1S calculated using the real fan sur-
face instead of the area of the equivalent disc, and the
convection correlation is the same as in the flat, rotating,
perpendicular surfaces (see Section 4).

3.5 Thermal capacities

Although not shown in Fig. 3 for the sake of clarity, each
node has its associated thermal capacity for the corre-
sponding part of the machine. Those thermal capacities
are calculated using eq. 4, and they are only used in tran-
sient calculations. The thermal system can be solved by
means of eq. 5 [9], that represents the thermal behaviour



4 Convective resistances
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Fig. 3: Thermal circuit of the OSV machine
Part Thermal resistances '
Shaft Reonaxneg, 1, Renazneg,2, Reh,ax,pos,1, Ren,az.pos.2, Reh,rad.pos
Rotor yoke Ryrot,az,negr Ryrot,az,pos: Ryrot,rad.neg » Ryrot,rad,pos
Rotor bars Rurot,az,neg: Rurot,ax,poss Rurot,rad,neg » Rurot,rad,pos
an

Stator Winding (slot)

End winding (input side)
End winding (output side)
Stator teeth

Stator Yoke

Frame

End cap (input side)

End cap (output side)
Bearing (input side)
Bearing (output side)

Air gap

Input air

Output air Tendcairz
Outer air (ambient) amb

Ruent,yrot: Ruent,endeair2

Rendwl,w,s: Rendwl,endeairl
Rendw2,w.sr Rendw2,endeairz

L Y N
Ry s meg Ry

Rpcart,az,neg: Roeartaz,pos: Rbeart,
Rpcar2,az,negr Rocar2,az,pos: Rbeara

Reonv.agap,wrot, Reonv.agap,w,s, Reonv
Al resistances ending with cpdcairt

Ru s.agapy Rw,s,y.s0 Ruwsendwts Ru s endwz, Ruwst,s

Lagap.t,s

s,rad.pos: e

az,pos Ry s radneg,1 + Ry s radneg,2 » Rt s rad,pos

Rfruemegt: Rirasneg.2 Riranpos1, Riraspos2 Rirradneg Renrad pos
Rendet oz neg: Rendel,az,pos: Rendet rad,neg, Rendet,rad,pos

Rende2,az,negr Rende2,az,pos: Rende2,rad,negr Rende2,rad,pos

ad,neg: Boeart,rad,pos: Bbear1,ct,sh"s Rbeari,ct,endel
adynegs Rocar2,rad,poss Rocara,ct,shs Rocar2,ct,ender

All resistances ending with cpacair2 and duct resistances Reono,duct.rot: Reonv.duct,s

Al resistances ending with i

' Sub-captions of the resistances stands for: ax, neg and ax, pos equivalent to eq. 3; rad, neg equivalent to eq. 1, rad, pos equivalent to eq. 2

# End ring nodes can be seen on the con

vective surfaces of this part

' These resistances accounts for the heat transfer between teeth and winding in the slot
" Two extra resistances in the radial direction of the bearings, that accounts for the contact of surfaces. [11]

Tab. 1: Node and resistances correspondence for the thermal circuit of Fig. 3

of the system in a transient scenario, where [C] is a diag-

onal matrix with associated therm
conductance matrix, [1'] is the tem
is the losses vector.

al capacities, [Y] is the
perature vector and [P

4 Convective resistances

The convective heat transfer is represented as well with

thermal resistances in the circuit of Fig. 3. These resis-
tances can easily be obtained by means of the heat transfer
coefficient and the area of each surface of the machine:

1

Reony = An

(6)

All the heat transfer coefficients have been calculated
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using dimensionless analysis formulation [15], which uses
Nusselt numbers correlations:
2 if Ta <41
Nu Agir Nu =< 0.212 Ta®03 Pr027 if 41 < Ta <100  (13)
h=—-= () 05 027
L 0.386 Ta> Prt if Ta > 100

A list of the correlations used for calculating the heat
transfer on each type of surface is given below, but only
for the transient and turbulent flow regimes. More con-
vection formulae for the other flow regimes (laminar flow
and natural convection) can be obtained from convective
heat transfer literature [16, 17, 18, 19, 20].

4.1 Convection in ducts

For the calculation of the convection in ducts, the corre-
lation provided in [16] is being used (eq. 8), where Re
is the Reynolds number; Pr is the Prandtl number; f is
the friction factor, which must be calculated using Niku-
radse’s equation (eq. 9); Pry is the turbulent Prandtl
number, which is evaluated with eq. 10; Re, is the rough-
ness Reynolds number, which is calculated with eq. 11;
Dy, is the hydraulic diameter of the duct; € is the rough-
ness of the duct; V is the velocity of the air; and v is
the kinematic viscosity of the air. All the air proper-
ties must be calculated at the average mean temperature,
T = (Tintet + Touttet)/2-

(Re —1000) Pr(f/2)
1+ ﬁ [(17.42 = 13.77Pr)"®) Rl — 8.48]

Nu = (8)

1 2¢
77 = 348~ L73Tn (D—)) (9)

Pry = 1.01 - 0.09Pr"% (10)

e = VAT

This convection correlation needs to be multiplied by a
factor that takes account of the development of the flow
[15, 16]. The factor used for this model has been obtained
from [21] and can be seen in eq. 12:

Chu=1+ (12)

1
2/3
(w/Dn)*
In the thermal circuit of Fig. 3, the resistances that
take account on the convection of the rotor and the stator
ducts are Reono,duct,rot a0 Reono,duct,s respectively.

4.2 Air gap

The convection between rotor and stator through the air
gap is modelled using the traditional Taylor number cor-
relation [11], where T'a is the Taylor number, v, is the
rotor peripheral velocity, y is the dynamic viscosity of the
air, r,0t is the rotor radius and [y, is the length of the
air gap:

Urot ‘za)

Ta=— L (14)

12 rot

4.3 Flat, non-rotating, perpendicular
surfaces

These surfaces can be divided in two types: the ones that
face a stream of air directly (i.e. the teeth and the stator
yoke surfaces in the inlet) and the ones that leaves behind
the stream of air (i.e. the teeth and the stator yoke sur-
faces in the outlet). For the first case, convection can be
calculated with eq. 15, and for the second case with eq.
16 [22]:

Nu = 0.592Re'/?
Nu = 0.17Re*?

4.4 Flat, rotating, perpendicular surfaces

As in the previous section, these surfaces (the rotor iron
and the end ring surfaces) are considered depending on
the stream of air. Both of them are calculated using eq.
17 [23], and for the type of surface that leave the stream
of air behind (the rotor and the end ring surfaces on the
outlet side), only Rotational Reynolds number (eq. 19)
must be evaluated and the other Reynolds number (eq.
18) is neglected because v, & 0.

Nu = 0.28973 (Re? + Re2,,)"/* a7
Vair D
e = ——— 1
Re » (18)
. 2 D2
Repgy = 0002 (19)

4v

4.5

These surfaces (i.e. the inner walls of the enclosure)
can be calculated using Gnielinski's correlation for smooth
ducts (eq. 20) and friction factor f needs to be evaluated
with Pethukov's expression (eq. 21) [15]:

Inner cylindrical walls

(fsmootn/8) (Re — 1000) Pr

Nu = (20)
L 12,7y Lo (pp20 —1)
1
——— =0.79 In(Re) — 1.64 21
vV ooth ( ) ( )

The calculations of these convections needs to be mul-
tiplied as well with the factor that takes account on the
development of the flow (eq. 12).
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Rep maz Ci m
10 — 10 0.80  0.40
10% — 10° 0.65  0.40
10% — 2 x 107 027 0.63
2x10° —2x10°  0.021  0.84

Tab. 2: Constants of Zhukauskas correlation for cross flow
in aligned tubes [15]

4.6 Cylindrical rotating surfaces
The convection from these surfaces (i.e. the shaft sur-
faces) is calculated using eq. 22 [24].

Nu = 0.6366 (Re,o Pr)"? (22)

4.7 Convection in the end windings

A correlation for calculating the heat transfer from the
end windings is not easy to obtain, and formulation from
literature [11, 25] is not often valid for open machines
[3]. In this model, a modified version of the Zhukauskas
correlation for cross flow in aligned tubes [15] is used.
This modified expression can be seen in eq. 23, where
K is an adjustment factor that depends on the modelled
machine, and can vary between 1 and 3.5; Rep 40 Can
be calculated using the expression given in eq. 24; pya, is
the perimeter of the conductor; Sy, is the section of the
conductor; wyy, is the the width of the teeth; and wgt
stands for the width of the slot. C} and m depend on the
velocity of the air and their values for ranges of Rep inax
can be seen in Table 2. Prg must be evaluated at surface
conductor temperature, and the rest of the air properties
must be evaluated at the average mean temperature.

P\ /4
Nu=08 K C) Rej} puw Pro® (%) (23)
.
1

v

D Phar 1
p Pear L 1
V 1S T wontwe

Rep mar = (24)

5 Hydraulic model
5.1

A hydraulic model has been developed to obtain veloci-
ties of the air in each part of the machine, which is based
on the discretization of volumes [26]. The hydraulic re-
sistances approximation has been used to obtain a simple
model.

Model description

s2

I %Cf - RQ?

The hydraulic resistances have been estimated by divid-
ing the complete volume of air inside the machine into sev-
eral control volumes (see Fig. 5a), each of one having its
associated head loss. Those head losses can be obtained
by means of a dimensionless hydraulic resistance, ¢, that is
calculated using known-to-work correlations found in the

(25)

(a) Control volumes in the machine (Cutaway view)

{Runy
Ro Ru Ry Re Rs Ru Ra
R a, | R Ru

Ruo Rus ppy, Rwe Rus Rue

(b) Hydraulic circuit of the OSV machine

Fig. 5: Control volumes and hydraulic circuit of the OSV

machine
Number Control volume Type of resistance
T Air input 1 Sudden contraction

Air input 2
End winding-frame 1
End winding-frame 2

2 Sudden expansion
3

2

5 End winding-frame 3

6

7

8

Smooth contraction
Smooth expansion
Annular straight length
Sudden contraction
Rectangular straight length
Sudden expansion

Stator ducts entrance
Stator ducts
Stator ducts exit

9 End winding-frame 4 Rectangular straight length
10 End winding Series sum of 3 resistances”
11 End winding-frame 5 Series sum of 7 resistances’ "
12 End winding-end cap 1 Smooth contraction

13 End winding-end cap 2 Smooth expansion

14 Rotor ducts entrance Sudden contraction

15 Rotor ducts Circular straight length
16 Rotor ducts exit Sudden expansion

17 Air output Sudden expansion

18 Fan -

Two 90 ° bends and a straight length
" Two contractions, two bends, two straight lengths and one expansion

Tab. 3: Control volumes identified in Figure 5a

literature [27, 28]. The details of each control volumes
and the type of resistances chosen are shown in Table 3.

A hydraulic circuit, that can be seen in Fig 5b, has been
obtained for easy calculations, with a hydraulic resistance
for each control volume. In the circuit, two pressure gen-
erators (APjfq, and AP,.,,) are present. The former is
the one involving the fan, while the latter is a generator
that takes account on an increase of the tangential speed
due to rotation of the rotor ducts. This pressure increase
is calculated using eq. 26, that depends on the rotation
velocity, v, and a dimensionless resistance (,otor, which
can be obtained through CFD simulations [26].

1 E
AP = §Cmrorﬂ7~':2um (26)

The rotational effects are also considered in the rotor
ducts, using as a basis the studies carried out in [29]. A
factor that takes account on the increase of head losses
in the ducts due to rotation can be seen in eq. 27, where
Caynamicr Cstatic: Vawial AN Vpyry are the dimensionless
hydraulic resistance for the volume in rotation, the dimen-
sionless hydraulic resistance for the volume assuming that



there is no rotation, the air speed inside the control volume
and the rotating speed of the volume, respectively. This
increase of head loss is applied only in the rotor entrances.

2 2
Vagial + Vturn

2
Vazial

(27

C!lyﬂ,unm,t = (static

5.2 Coupling of the thermal and hydraulic
models

In order to have a full representation of the through ven-
tilation phenomena, an iterative coupling has been devel-
oped to feed each model with information to the other.
The flowcharts of the iterative processes can be seen in
Fig. 6 and 7. This coupling is needed to calculate accu-
rately both the heat transfer coefficients and the velocities
of the air. The latter needs to be recalculated due to the
variation on the air properties with the temperature and
the dependence of them in the hydraulic resistance calcu-
lations.

In steady state calculations for a single operating point
(Fig. 6), a initial estimation of the temperatures is needed
to calculate the fluid properties at those temperatures,
then the hydraulic circuit is solved. Once the velocities of
the air have been estimated, it is possible to obtain the
heat transfer coefficient’s values for solving the thermal
network. Then, an iterative process begins by solving the
hydraulic circuit with the updated temperatures and after
that, the thermal circuit with the updated velocities. The
cycle is repeated until convergence of the temperatures.
The iterative process is mandatory due to the mutual need
of the values of one system into another: velocities of the
air are needed to calculate heat transfers, and tempera-
tures are needed to calculate velocities of the air.

For transient calculations of a known operating cycle
(Fig. 7), there is no need of an iterative process like the
one described before, having assumed that the variations
of the air properties between two given time steps are
small enough to be neglected. Therefore, it is possible
to calculate the velocities of the air by using temperature
values from the previous time step.

6 Results

In this section, a comparison between the lumped ther-
mal model and experimental measurements is presented.
For this purpose, the data from two different experimen-
tal runs from a back-to-back testing platform has been
used. The first run is at constant power, where the mo-
tor operates at constant speed and torque until thermal
equilibrium is reached, while the second one is at variable
power, with the motor operating with a S5 cycle, accord-
ing to [30]. Although the model returns information for
all the nodes presented in table 1, the data presented in
this article is focused on the frame and the active parts
of the machine. The power losses supplied to the model
have been calculated from the experimental results.

Initial Temp.
Estimation

Initial Velocities
Calculation

Losses

Velocities
Calculation

Temperature
Calculation

Convergence?

Fig. 6: Steady state coupling

Temperatures
(t=0)

Next time step
(t=tig+At)

Velocities

(t=t) (t=t)

Temperatures
(t=0)

End of cycle?

Fig. 7: Transient coupling
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(b) Variable Power

Fig. 8: Measured torque and speed for the constant power
experimental runs

6.1 Constant power

The first experimental run is at a constant speed of 3000
R.P.M., with the torque reference maintained in several
constant values until the thermal equilibrium is reached.
The lowest value of the torque is used twice, at the begin-
ning of the experiment run to pre-heat the machine, and
at the end of the experiment, to observe the cooling of
the machine. Detailed values of the complete run can be
seen in Fig. 8a.

The results for the stator winding temperatures, T, 5,
Tendwr and Tpau2, are shown in Fig. 9, 10 and 11, and
the absolute and relative errors are shown in Fig. 12. The
rotor temperatures were not measured in the testing plat-
form due to mechanical issues at high rotational speeds,
thus the rotor temperature is compared with the estima-
tion from the inverter. This temperature estimation is
used as a warning solution for control purposes and it is
calculated through the torque supplied. In this experimen-
tal run, rotor temperatures were not estimated with this
method correctly, because the torque remained constant
during long operation time. Although the results of the
rotor temperatures can be seen in Fig. 13, the error was
not measured in this run because of the problems men-
tioned before so the results must be treated carefully. The

frame temperature result is also shown in Fig. 14.

Temperature [C]

0 200 250

00 150
Time [min]

Fig. 9: Slot winding

Temperature [C]

50 00 150
Time [min]

Fig. 10: End winding (air input)

Temperature [C]

00 150
Time [min]

50

Fig. 11: End winding (air output)

In general, absolute error is below +10°C for all the
measured temperatures during the whole experimental
run. It can be seen a good agreement in the end winding
temperatures, except in the beginning of the experiment.
This disagreement is due to the losses estimation, which is
not very accurate at low torque values (see Fig. 8a). For
the rest of the experiment, the good agreement validates
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Fig. 12: Error obtained
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Fig. 13: Rotor winding

Absolute ertor °C]

100 150
“Time [min]

Fig. 14: Frame temperature

the correlation used for the end winding geometry (see
Section 4.7). Although not shown, the same behaviour
is observed in velocities up to 4000 R.P.M. for similar ex-
perimental runs, which validates the correlation for the
complete range of velocities of the machine.

In the slot and the frame temperatures, a good agree-
ment can be seen as well. As with the correlation for
the end windings, the good agreement between these two
temperatures validates the correlation proposed in Section
4.1 for the ducts.

A variable error, below 10°C, can be observed in the
frame estimation. This is due to geometric simplifications
done in the modellization of the frame (i.e. absence of
the mounting parts in the model), that modifies the fi-
nal result of the model estimation for all the situations.
However, as the frame is not part of the electromagnetic
design, which is more sensitive to temperature variations,
less importance has been given to the temperature agree-
ment of this and other mechanical parts, such as the end
caps or the fan.

As said before, the rotor temperatures cannot be com-
pared in this experiment with the inverter estimation. A
similar behaviour as in the stator part can be observed; the
hottest part is the slot area (7, 0;), then the output side
(Tring,2) and the less hot being the input side (T}ing,1)-

6.2 Variable power

In this experimental run, a S5 cycle service [30] is used
to validate the thermal model in a variable-in-time power
experiment. As in this type of service cycles the thermal
equilibrium is never reached due to the variable power, the
experimental run was stopped when the temperature oscil-
lated between two values. A detailed view of the first two
cycles can be seen in Fig. 8b. The experiment duration
was 120 minutes.

As in the experiment run presented before, data for the
slot winding, end windings of input and output sides and
frame are shown and compared against its model counter-
part (Fig. 15, 16, 17 and 21). Also, the rotor estimation
temperature is obtained from the inverter supply, and com-
pared against the arithmetic mean of the bars and both
end rings temperatures (Fig. 19). Also, absolute and rel-
ative errors were calculated for the winding temperatures
of the stator (Fig. 18) and the rotor (Fig. 20)

Temperature FC]

20 W0 50
Time [min]

Fig. 15: Slot winding

As in the constant power case, the estimated temper-
atures by the model remain under £10°C of absolute er-
ror. It can be observed a good agreement in all the stator
winding temperatures, as well as a good prediction of tem-
perature rises and drops, due to the air velocity changes.

For the rotor case, although the model temperature



6 Results

Temperature [C]
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Fig. 16: End winding (air input)

Temperature ['C]
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“Time [min]

Fig. 17: End winding (air output)
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Fig. 18: Error obtained

is compared against another estimation instead of a real
value, it gives some ideas of how good is the estimation
from the model. The error obtained can be greater than
expected. However, taking a deeper look to the tempera-
ture cycle, a mismatch can be observed between the two
curves (maybe due to a simple model in the inverter supply
for faster calculations). This mismatch causes the absolute
difference to be greater than expected in several points of
an operating cycle. However, the difference between the
maximum and minimum values of the oscillation remains

[ Esomated o
ode o s

e
Endrngs)

Temperature [C]

%0
Time [min]

Fig. 19: Rotor winding

Absolute ertor €]

Relative error %]

50
Time [min]

Fig. 20: Rotor winding error

Temperature [C]

50
Time [min]

Fig. 21: Frame temperature

under £:10°C (the model results oscillates between 140°C
and 155°C, while the inverter results oscillates between
145°C and 160°C).

Some disagreement can be seen in the frame estima-
tions but, as in the previous case, this is due to model
simplifications that are not being taken into account in
the algebraic model and also this differences are less im-
portant for design purposes.
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7 Conclusion

One of the main problems of OSV machines is to deal with
the hydraulic and thermal behaviour, and also to predict
correctly temperatures at design stages for complex oper-
ating cycles. In this paper, a coupled model for OSV in-
duction machines has been presented and validated, with
errors beneath +10°C for the important design points such
as stator slot winding and rotor bars. The model can
be used for both solving simple steady state situations or
complex service cycles, like the presented in this paper
for validation purposes. The hydraulic model predicts cor-
rectly the air behaviour inside the machine and it feeds
the thermal model for a correct calculation of the involved
heat transfer coefficients, one of the weak points of many
thermal models. Also, as the heat transfer coefficients are
implemented through Nusselt number correlations, that
depends on the geometry, the model is flexible enough to
be used in a vast number of machines regarding its di-
mensions, even if no thermal data is available. Moreover,
as most of the LPTM, the computational cost for solving
these models is really low, so the results can be achieved
in a matter of seconds.
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3. PUBLICACIONES SOBRE MAQUINAS LINEA-
LES

En 2011 se realizaron dos publicaciones sobre modelado algebraico de
méquinas lineales para el congreso LDIA (The Eighth International Sympo-
sium on Linear Drives for Industry Applications), celebrado en Eindhoven
ese mismo afno, presentando un modelos térmico y uno electromagnético
para este tipo de méquinas. Posteriormente, en 2013, se combinaron ambos
modelos y, con nuevos resultados, se publicé un nuevo articulo en la revista
International Review of Electrical Engineering.

A continuacién se muestran las citaciones para los 3 articulos.

» J.A. Malumbres, J. Jiménez and M. Martinez-Iturralde. “Thermal
analysis of surface-mounted permanent-magnet linear motors using
a lumped parameter thermal model”. LDIA 2011 Conference Procee-
dings, Eindhoven, 2011.

v J. Jiménez, J.A. Malumbres and M. Martinez-Iturralde. “Analytical
computation of asymmetrical magnetic circuits of surface-mounted

permanent-magnet linear motors with distributed and concentrated
winding”. LDIA 2011 Conference Proceedings, Findhoven, 2011.

s J. Jiménez, J.A. Malumbres, 1. Elosegui and M. Martinez-Tturralde.
“Coupled electromagnetic and thermal design of miniaturized perma-
nent magnet linear motors for sliding door applications”. IREE (Inter-
national Review of Electrical Engineering), Vol. 8, Issue 5, pp. 1416-
1426, 2013. SJR: 0,358
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ANEXO D

Glosario de términos

PARAMETROS DIMENSIONALES

Deq,barras
Dext,y,rot
Din,ring
€lam

€vent

hl,eq,y,s

h2,eq,y,s

hagap
hduct,s
hslot,s
lbear

lendw

Diametro equivalente de las barras de rotor.
Diametro exterior del yugo del rotor.
Didmetro interior del anillo de cortocircuito.
Espesor de una chapa magnética.

Espesor equivalente del ventilador.

Lado del cuadrado mayor de la aproximacién para la su-
perficie del yugo del estétor.

Lado del cuadrado menor de la aproximacién para la su-
perficie del yugo del estétor.

Longitud del entrehierro.

Altura del conducto de ventilacion.
Altura de la ranura .

Anchura de los rodamientos.

Longitud del conductor en la zona de cabezas de bobina,
desde el final de la ranura hasta el extremo de las cabezas
de bobina.
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lge Longitud del paquete de chapas de la maquina.

lg Longitud total de la carcasa.

| P Longitud de la carcasa desde el punto medio hasta la
mitad del espacio de aire.

lgro Longitud de la carcasa desde la mitad del espacio de aire

lsep,duct,rot

1shl

lsh2

lsh—duct,rot

1wrot —duct,rot

N

Nduyct,rot
Ndyct,s

Pbar
Pduct,rot
Pduct,s

Qs

I'bear,ext
Ieq,vent
Iext,eq,Fe,rot

Text,rot

Text,s

hasta el borde de la carcasa.
Longitud de separaciéon entre los canales de rotor.

Longitud del eje desde el centro hasta la mitad del espacio
de aire.

Longitud del eje desde la mitad del espacio de aire hasta
el borde del eje.

Longitud de separacién entre los canales de rotor y el eje.

Longitud de separacién entre los canales de rotor y las
barras de rotor.

Namero de chapas en un paquete magnético.
Namero de conductos de ventilacién en el rotor.
Namero de conductos de ventilacién en el estéator.
Perimetro del conductor pre-formado.

Perimetro de un conducto de ventilacién del rotor.
Perimetro de un conducto de ventilacién del estator.
Namero de ranuras.

Radio exterior de los rodamientos.

Radio equivalente del ventilador.

Radio exterior equivalente del hierro del rotor.

Radio exterior del rotor. Degt rot serd el didmetro exterior
del rotor.

Radio exterior del estator.
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e

Cin,fr

Tins

Tin,y,s

I'sh

Sbar

Sbear
Sct,bearfendc
Sct,bearfsh
Sct,frfs
SCu,slot,s

Sendwl

Sendw2

Sext,s
SFe,rot
Ssh7endcair1
Ssh,endcair2

Vwrot

Wduct,s
Wso

Ws2

Radio exterior de la carcasa.

Radio interior de la carcasa en los lados de entrada y
salida de aire.

Radio interior del estator.

Radio interior del yugo del estator. D, , s seré el didme-
tro interior del yugo del estéitor.

Radio del eje. Dy, serd el didmetro interior del yugo del
estator .

Seccién de un conductor pre-formado.

Superficie lateral de los rodamientos.

Superficie de contacto entre el rodamiento y la tapa.
Superficie de contacto entre el rodamiento y el eje.
Superficie de contacto entre el estator y la carcasa.
Secciéon de los conductores en la zona de la ranura.

Superficie de conveccién de la cabeza de bobina del lado
de admisién de aire.

Superficie de conveccién de la cabeza de bobina del lado
de expulsion de aire.

Superficie exterior del hierro del estator.
Superficie de conveccién del hierro del estator.
Superficie del eje en el lado de admision de aire.
Superficie del eje en el lado de expulsion de aire.

Volumen de las barras de rotor y los anillos de cortocir-
cuito.

Anchura del conducto de ventilacion.
Anchura de la ranura en la parte inferior.

Anchura de la ranura en su parte superior..
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Wi m,s Anchura del diente en el radio central del mismo.

Qs Angulo del diente.

Tslot,ag,s Paso de ranura de estator en el entrehierro.

Tslot,m,s

Paso de ranura de estator en la mitad de la misma.
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PARAMETROS DEL CIRCUITO TERMICO

La notacién de los parametros envueltos en el cilculo térmico son de la
de la forma PARAM ET RO sup—_indices de acuerdo a las siguientes reglas:

= Para las resistencias de conduccion del circuito térmico:

Relemento,direccién,sentido

donde glemento corresponde a un sub-indice que denota un elemento,
direccion corresponde a una de las direcciones (radial o axial) y sentido
corresponde a uno de los dos sentidos (positivo o negativo).

= Para las resistencias de conveccién del circuito térmico:

Rconv,elemento, nodo de aire

donde glemento corresponde a un sub-indice que denota un elemento y
nodo de aire corresponde a uno de los nodos de aire con los que se produ-
ce la conveccién. Se seguird la misma nomenclatura para los coeficien-
tes de conveccion asociados, heonv elemento, nodo de aire y las pérdidas
evacuadas por conveccion, ]-:)ccmv,elemento7 nodo de aire-

= Para las capacidades térmicas y los generadores de pérdidas: Celemento
vV Pelemento, donde C'y P corresponden, respectivamente, a una capa-
cidad o a un generador de pérdidas asociados al elemento ¢lemento

» Para las conductividades térmicas: Aelemento,direccion, donde elemento €O-
rresponde a un sub-indice que denota un elemento v gireccion COrres-
ponde a una de las direcciones (radial o axial).

s Para el resto de propiedades termofisicas y otros pardmetros:
VARelemento

donde VAR correspondera a la variable fisica ¥ glemento @l elemento al
que hace referencia.

Los parametros que no sigan estas reglas se consideran especiales y se
incluird su notacién completa y su descripcion.



314 ANEXO D. Glosario de términos

C Capacidad térmica de un elemento.

Cp Calor especifico del elemento cilindrico.

D Dimensién caracteristica para el calculo de las convec-
ciones.

Dy Diédmetro hidraulico de un conducto de ventilacion.

frough Factor de friccién de un conducto con rugosidad elevada.

fsmoot Factor de friccién de un conducto con rugosidad leve.

g Calor generado por unidad de volumen en un elemento
cilindrico.

G Calor generado en un elemento cilindrico.

Gr Nuamero de Grashof.

heontact Conductancia térmica entre superficies de dos materia-
les.

heonv Coeficiente de conveccidn.

heony ,agap

K

conv

Pendcairl

Coeficiente de conveccién del entrehierro.

Parametro de ajuste para la correlaciéon de las cabezas
de bobina.

Longitud del elemento cilindrico.

Longitud de un conducto de ventilacién.

Flujo mésico.

Velocidad de rotacién en revoluciones por minuto.
Nuamero de Nusselt.

Pérdidas en un elemento.

Pérdidas evacuadas a través de la conveccién en una
superficie.

Pérdidas evacuadas al aire del lado de admision.
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Pendcair2

Pr
Pr;
R
Reconv

Rconv,duct ,rot

Rconv,duct,s

Rct,bearl—endcl

Rct,bearl—sh

Rct,bearZ—endc2

Rct,bearZ—sh

Rct,fr—s

Rendwl,endcairl

Rendwl,w,s

Rende,endcairZ

1{endw2,w,s

Rtsws

1Dy Wy

Pérdidas evacuadas al aire del lado de expulsion.
Numero de Prandtl.

Numero de Prandtl turbulento.

Resistencia térmica de conduccion.

Resistencia térmica de conveccion.

Resistencia térmica de conveccion de los conductos de
rotor.

Resis tencia térmica de conveccién de los conductos de
estator.

Resistencia de contacto entre el rodamiento del lado de
admisién de aire y la tapa del lado de admisién.

Resistencia de contacto entre el rodamiento del lado de
admision de aire y el eje.

Resistencia de contacto entre el rodamiento del lado de
expulsién de aire y la tapa del lado de expulsion.

Resistencia de contacto entre el rodamiento del lado de
expulsiéon de aire y el eje.

Resistencia de contacto entre el estator y la carcasa.

Resistencia térmica de conducciéon desde la cabeza de
bobina del lado de admisién de aire hacia el aire de
admisién.

Resistencia térmica de conducciéon desde la cabeza de

bobina del lado de admision de aire a la ranura.

Resistencia térmica de conduccién desde la cabeza de
bobina del lado de expulsion de aire hacia el aire de
expulsion.

Resistencia térmica de conduccion desde la cabeza de
bobina del lado de expulsién de aire a la ranura.

Resistencia térmica de conduccién desde el diente a la
ranura.
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1{vent,endcair2

R'vent ,yrot

RW,S,agap

R'w,s,endwl

Rw,s,ende

Rw,s,t,s

Rw,s,y,s

Resistencia térmica de conduccién del ventilador hacia
el aire de admision.

Resistencia térmica de conduccién del ventilador hacia
el yugo del rotor.

Resistencia térmica de conduccién desde la ranura al
entrehierro.

Resistencia térmica de conduccion desde la ranura a la
cabeza de bobina del lado de admisién de aire.

Resistencia térmica de conduccion desde la ranura a la
cabeza de bobina del lado de expulsién de aire.

Resistencia térmica de conduccién desde la ranura al
diente.

Resistencia térmica de conduccién desde la ranura al
yugo de estator.

Radio interior del elemento cilindrico.
Radio exterior del elemento cilindrico.
Nuamero de Rayleigh.
Nimero de Reynolds.
Nuamero de Reynolds de la rugosidad.

Nuamero de Reynolds debido a la rotacién de una super-
ficie.

Niamero de Reynolds para la correlacién de Zhukauskas.
Temperatura de un elemento.

Temperatura del aire de conveccién.

Temperatura de pelicula.

Temperatura de entrada de un flujo maésico.
Temperatura media de un flujo maésico.

Temperatura de salida de un flujo masico.
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Ts

Ta

A%

Vair

Vendw
Wadjust,bear,endc
Wadjust,bear,sh
Wgap,air,bear,endc

Wgap,air,bear,sh

)\Fe,eq,ax

)\w,slot,x

)\w,slot,y

Temperatura de una superficie.

Nuamero de Taylor.

Volimen de un elemento.

Velocidad del aire de conveccién.

Velocidad del aire en su paso por las cabezas de bobina.
Hueco de aire entre un rodamiento y una tapa.
Hueco de aire entre un rodamiento y el eje.
Hueco de aire entre un rodamiento y una tapa.
Hueco de aire entre un rodamiento y el eje.
Difusividad térmica del aire.

Coeficiente de expansion térmica de las tapas.
Coeficiente de expansion térmica del eje.
Coeficiente de expansion volumétrica del aire.
Rugosidad de una superficie.

Conductividad térmica de un elemento.

Conductividad térmica equivalente del paquete de cha-
pas magnéticas en direccion axial.

Conductividad térmica equivalente de los materiales en
el devanado de la ranura en direccién horizontal.

Conductividad térmica equivalente de los materiales en
el devanado de la ranura en direccién vertical.

Viscosidad cinemaética del aire.
Densidad del elemento cilindrico.

Angulo del elemento cilindrico.
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SUB-INDICES
agap Aire del entrehierro.
amb Aire ambiente.

endcairl Aire de admision.

endcair2 Aire de expulsion.

bearl Rodamiento del lado de admision de aire.
bear2 Rodamiento del lado de expulsién de aire.
endcl Tapa del lado de admisién de aire.
endc2 Tapa del lado de expulsién de aire.

endw Cabeza de bobina.

endwl Cabeza de bobina en el lado de admision de aire.

endw2 Cabeza de bobina en el lado de expulsion de aire.

fr Carcasa.

ringl Anillo de cortocircuito en el lado de admision de aire.
ring2 Anillo de cortocircuito en el lado de expulsion de aire.
sh eje.

t,s Dientes del estétor.

vent Ventilador.

W, S Devanado del estator en la zona de ranura.

wrot Barras del rotor.

Y, S Yugo del estator.

yrot Hierro del rotor.

ax Direccién axial.

neg Sentido negativo.
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pos
rad
neg

pos

Sentido positivo.
Direccién radial.
Sentido negativo.

Sentido positivo.
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PARAMETROS DEL CIRCUITO HIDRAULICO

Dy

Fxx.0
Fxx1
Fxx 2

kdynamic

kxx

Ixx
Pgiro,rot
Qestator
Qrotor
Qtotal
Qxx

Ro xx
R xx
Rtotal
Vduct,rot

Viurn

A]-:’fan

AIJI‘otor

Tlvent

Diametro hidraulico de la zona X X.

Area transversal de paso minima de la zona X X.
Area transversal de entrada de la zona X X.
Area transversal de salida de la zona X X.

Parametro de ajuste para el aumento de presiéon en los canales
de rotor.

Parametro para el cilculo de un paso recto en la zona X X.
Su valor se obtendra a través de la Figura 5.15 para el caso de
un paso anular. Para un paso rectangular, el valor se calcula a
través de la Figura 5.19.

Longitud de paso de la zona X X.

Pérdidas por ventilacién debidas al giro del rotor.
Caudal en los canales del estéator.

Caudal en los canales del rotor.

Caudal total de la maquina.

Caudal de aire en la zona X X.

Radio de giro de la zona X X con un giro de 90 °C.
Resistencia hidraulica de la zona X X.

Resistencia hidraulica total del circuito hidraulico.
Velocidad tangencial del aire en los canales del rotor.
Velocidad periférica de giro de los canales del rotor.
Presion generada por el ventilador .

Aumento de presién debido al giro de los canales del rotor.

Rendimiento del ventilador en una méquina auto-ventilada.
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AXX

PXX

Cxx

Cdynamic

Cstatic

CXX,elarg

(XX, f

(xx

Factor de friccion para el paso de la zona XX. Para un paso
anular, Ax x se obtiene a través de las Figuras 5.12, 5.13 y 5.14.
Para los conductos de ventilacion, este factor de friccién se cal-
culard como en el modelo térmico, a través de la expresiéon de
Nikuradse (ecuacion 4.41).

Densidad del aire de la zona X X.

Parametro para el célculo de un estrechamiento gradual en la
zona X X. Su valor se obtiene de la Tabla 5.3.

Resistencia hidraulica adimensional con efectos rotacionales en
la entrada de conductos giratorios.

Resistencia hidraulica adimensional sin efectos rotacionales en
la entrada de conductos giratorios.

Parametro para el célculo un ensanchamiento gradual en la zona
X X. Su valor se obtendra de la Figura 5.10.

Parametro para el calculo de estrechamientos o ensanchamientos
graduales en la zona X X. Su valor se obtiene a través de la
Figura 5.8.

Resistencia hidriulica adimensional de la zona X X.
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OTROS PARAMETROS DE LA MAQUINA

Tiec Par mecanico de la méaquina.
Pyent Pérdidas de ventilacién en una maquina.
Piot Pérdidas totales en una maquina.

i Rendimiento global de una maquina.



