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Resumen

En las últimas décadas, la generalización en el diseño en ingeniería del
uso de sistemas informáticos cada vez más potentes ha permitido abrir nue-
vas vías de investigación en multitud de ámbitos y sistemas industriales. En
el ámbito de las máquinas eléctricas, una de las líneas de investigación que
más se ha visto relanzada ha sido el análisis térmico de máquinas eléctricas.

Conocer el comportamiento térmico en las máquinas eléctricas, indepen-
dientemente de la topología, es un requisito fundamental en cualquier etapa
de diseño. La aparición de nuevas exigencias del mercado tales como la e�-
ciencia energética de productos y procesos involucrados con las máquinas
eléctricas requiere de un conocimiento muy profundo de dicho comporta-
miento térmico, que vendrá determinado por el sistema de refrigeración que
se emplee en cada máquina.

El objetivo de esta tesis ha sido obtener una serie de criterios de diseño
para máquinas con refrigeración abierta mediante el empleo de una herra-
mienta de cálculo térmico. Dada las particularidades de estos sistemas de
refrigeración y la ausencia de herramientas especí�cas para este propósito,
un segundo objetivo de esta tesis ha sido la generación de dicha herramienta
de cálculo, de�niendo para ello una serie de metodologías de análisis térmico
que posteriormente han sido implementadas.

Se han de�nido dos metodologías de análisis para las máquinas con este
tipo de refrigeraciones. Por un lado se de�ne la metodología de cálculo tér-
mico, consistente en la obtención de temperaturas por medio de una red de
resistencias térmicas que de�nen el comportamiento térmico de la máqui-
na. Por otro lado se de�ne la metodología de cálculo hidráulico, consistente
en una red de resistencias hidráulicas que de�nen el comportamiento de
los �ujos del aire en el interior de la máquina, los cuales son críticos para
una buena estimación de las temperaturas y los �ujos de calor entre los
elementos de la máquina.

Las metodologías de�nidas se han implementado en una herramienta de
cálculo. Tras su implementación se ha procedido a su validación, empleando

iii



iv

para ello datos experimentales y simulaciones de programas de dinámica de
�uidos computacional para el caso de una máquina 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 más dependientes de la temperatura en un diseño electromagnético.

Una vez cumplido el objetivo de generar una herramienta de análisis
térmico, se ha procedido a cumplir con el objetivo último de la tesis: la ob-
tención de criterios de diseño para máquinas con sistemas de refrigeración
abierto. Los criterios obtenidos podrán ser empleados en etapas tempra-
nas del diseño y el dimensionamiento de estos sistemas y resolver algunas
incertidumbres que el diseñador pueda encontrar.
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CAPÍTULO 1

Introducción

1.1. ANTECEDENTES

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

Las máquinas eléctricas rotativas son elementos presentes desde hace
muchos años en todo tipo de aplicaciones industriales, dada su versatilidad
y sus múltiples topologías. Hoy en día, y gracias a la introducción de la
electrónica de potencia como elemento de control de máquinas eléctricas,
van surgiendo aplicaciones cada vez más novedosas que emplean máquinas
eléctricas, como el coche eléctrico o las energías renovables. Por ello, las
máquinas eléctricas rotativas gozan de un gran apogeo en el ámbito de la
investigación.

Las exigencias de reducción de dimensiones y de e�ciencia energética
que existen en la actualidad también abren nuevas vías de investigación, no
sólo en el ámbito de la movilidad eléctrica y de la generación eólica antes
mencionados, sino en la totalidad de aplicaciones para las máquinas eléc-
tricas. Estas exigencias, además, obligan a un diseño óptimo de máquinas
desde multitud de campos de actuación, lo que implica un conocimiento
profundo del comportamiento térmico en las máquinas.

En las últimas décadas, y gracias al auge de la informática y a la intro-
ducción de sistemas de computación de bajo coste en el ámbito del diseño
de máquinas, se han desarrollado una serie de metodologías y herramientas

1



2 CAPÍTULO 1. Introducción

de cálculo que facilitan la labor del diseñador para conocer este compor-
tamiento térmico. Estas herramientas, sumadas a las exigencias actuales
mencionadas con anterioridad, han permitido que esta línea de investiga-
ción haya gozado de mucho interés en los últimos años.

Existen multitud de sistemas de refrigeración para máquinas eléctricas
rotativas, siendo uno de ellos la refrigeración en circuito abierto. En los
sistemas de refrigeración abiertos, el aire exterior se hace circular por el
interior de la máquina con el �n de intercambiar el calor con los distintos
elementos de la máquina. La elección de un sistema de refrigeración abierto
para refrigerar una máquina viene determinado por varios factores, entre
ellos, la sencillez del sistema de refrigeración o un coste más reducido frente
a soluciones cerradas.

La posibilidad de renovar el aire del interior de la máquina continuamen-
te hace que las máquinas con este tipo de refrigeración abierta se presenten
en multitud de aplicaciones. Por ejemplo, la refrigeración abierta permite
elevar las exigencias de la máquina a niveles mucho mayores que en otras
topologías de refrigeración, elevando así 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 difícil de predecir con exac-
titud, convirtiéndose así en una de los tipos de refrigeración más difíciles 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 cálculo térmico de máquinas eléctricas
con refrigeración abierta, con el �n último de establecer unos criterios de
diseño para máquinas eléctricas que empleen este tipo de refrigeración.
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1.2. MARCO DE ACTUACIÓN Y CONTRIBUCIO-

NES

El presente trabajo de investigación se enmarca dentro de los estudios
sobre máquinas eléctricas rotativas que se llevan a cabo en el Grupo de
investigación de Máquinas Eléctricas del área de Electrónica del CEIT.

Las investigaciones relacionadas con máquinas rotativas se vienen llevan-
do a cabo desde hace más de 15 años en el grupo de investigación, donde se
han llevado a cabo multitud de trabajos relacionados con el diseño, cons-
trucción, control, caracterización y simulación de máquinas de diferentes
topologías.

Esta tesis se centra en una nueva línea de investigación en el grupo sobre
el cálculo y análisis térmico de las máquinas eléctricas, en concreto en el
estudio térmico de máquinas con sistemas de refrigeración 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 continuación.

La primera publicación, con el título �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 realización de la tesis con respecto a
algunos parámetros clave en el estudio de la máquina autoventilada.

J.A. Malumbres, M. Satrustegui, I. Elosegui, J.C. Ramos and M.
Martínez-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
Índice de impacto 2013: 2,624
Q1 en categoría �Engineering, Mechanical�

Una segunda publicación, con el título �Coupled thermal and hydraulic
algebraic models for an Open Self Ventilated Induction Machine�, ha sido
enviada a la revista IET Electric Power Applications y en este momen-
to se encuentra en proceso de aceptación. En este artículo se presentan un
modelo hidráulico y un modelo térmico combinados, para predicción de tem-
peraturas y de �ujos de aire en la máquina, cuyos resultados son validados
mediante datos experimentales.

J.A. Malumbres, M. Satrustegui, I. Elosegui, and M. Martínez-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 aceptación.
Índice de impacto 2013: 1,307
Q2 en categoría �Engineering, electrical & electronic�

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

J.A. Malumbres, J. Jiménez and M. Martínez-Iturralde. �Thermal
analysis of surface-mounted permanent-magnet linear motors using
a lumped parameter thermal model�. LDIA 2011 Conference Procee-

dings, Eindhoven, 2011.

J. Jiménez, J.A. Malumbres and M. Martínez-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, I. Elósegui and M. Martínez-Iturralde.
�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
metodología para el cálculo algebraico térmico e hidráulico de máquinas
con refrigeración en circuito abierto y, por otra, la de�nición de una serie de
criterios de diseño para el dimensionamiento de un sistema de refrigeración
de este tipo.

Ambos objetivos están íntimamente relacionados dado que la de�nición
e implementación de la metodología de�nida proveerá de una herramienta
capaz de obtener los criterios de diseño señalados.

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

Análisis de las herramientas actuales para el cálculo térmico de propó-
sito general de máquinas eléctricas, así como de los diferentes aspectos
a tener en cuenta a la hora de evaluar térmicamente una máquina.

Desarrollo de una metodología propia de diseño y cálculo térmico
algebraico para una máquina eléctrica con refrigeración abierta.

Desarrollo de una metodología propia de diseño y cálculo hidráulico
algebraico de una máquina con refrigeración abierta.

Implementación de las metodologías en una herramienta de cálculo y
posterior validación por medio de resultados experimentales.

La consecución de estos objetivos parciales llevará a la obtención de
la herramienta de cálculo térmico para máquinas con refrigeración abierta.
Estas metodologías algebraicas, gracias al reducido tiempo empleado para
su resolución, tienen además posibilidades de integración con metodologías
de diseño y cálculo electromagnético, así como capacidad de realizar análisis
de sensibilidad sobre determinados parámetros de diseño.

Una vez implementadas y validadas las metodologías de cálculo, se po-
drán establecer una serie de criterios de diseño para máquinas con este tipo
de refrigeración, cumpliendo así los objetivos planteados.
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1.4. ESTRUCTURA DEL DOCUMENTO

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

Después de este capítulo introductorio, en el Capítulo 2 se desarrolla
el Estado del Arte de la tesis, donde se presentan las máquinas con ventila-
ción abierta y se realiza un análisis de las herramientas para el análisis y el
cálculo térmico existentes, mostrando los puntos fuertes y las debilidades de
estas herramientas. Además, se concretarán los requisitos necesarios para
llevar a cabo un cálculo térmico de manera correcta, y se introducirán una
serie de conceptos teóricos que se consideran fundamentales para desarrollar
un cálculo térmico adecuado.

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

En el Capítulo 4 se presenta la formulación para el cálculo de la con-
vección en las distintas partes de una máquina con refrigeración abierta,
prestando especial atención a convección en las zonas con mayor in�uencia
en el comportamiento térmico de las partes críticas de la máquina.

En el Capítulo 5 se desarrolla un circuito hidráulico que servirá para
la estimación de las velocidades del aire en el interior de la máquina. La
correcta estimación de estas velocidades permitirá el cálculo correcto de los
coe�cientes de convección propuestos en el capítulo anterior.

En el Capítulo 6 se muestran los métodos de resolución empleados pa-
ra el circuito térmico y el circuito hidráulico, así como la implementación
de las metodologías de manera combinada para generar una herramienta de
cálculo térmico e hidráulico.

En el Capítulo 7 se valida la implementación de los métodos de cálculo
térmico e hidráulico presentados en los capítulos previos, empleando para
ello resultados experimentales de un prototipo. Tras la validación se com-
paran los resultados de la herramienta de cálculo térmico generada en esta
tesis con los resultados ofrecidos por otra herramienta de cálculo térmico de
propósito general, con el �n de evaluar las diferencias entre ambas.
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En el Capítulo 8 se establecen una serie de criterios de diseño a través
de análisis de sensibilidad de algunos parámetros. El propósito de estos cri-
terios es ofrecer al diseñador unas pautas de dimensionamiento de sistemas
de refrigeración de circuito abierto.

Finalmente, en el Capítulo 9 se muestran las conclusiones más rele-
vantes de esta investigación, así como las aportaciones realizadas al estado
del arte en la materia. También se proponen algunas líneas de investigación
futura que han ido apareciendo a lo largo de la realización de la tesis.

Como complemento al estudio, al �nal de la memoria se encuentran los
Anexos. En el Anexo A se obtendrán las ecuaciones de calor en una pared
cilíndrica, que como se verá más adelante, es el componente genérico prin-
cipal para la construcción del circuito térmico. En el Anexo B se ofrecen
una serie de valores típicos de propiedades termofísicas, empleadas para el
cálculo térmico e hidráulico en esta tesis. Por último, en el Anexo C se
muestran las publicaciones generadas durante la realización de esta tesis.



CAPÍTULO 2

Estado del arte

En este capítulo se realiza una revisión del estado del arte del análisis
térmico de máquinas. Esta revisión se ha dividido en seis apartados para su
mejor seguimiento.

En el primer apartado se realiza una presentación general de las máqui-
nas con refrigeración abierta, así como otros sistemas de refrigeración para
los que el estudio que se lleva a cabo en la tesis podría ser aplicable. Tras
esto se introducen una serie de conceptos básicos de transferencia de calor,
con el propósito de facilitar la presentación del estudio.

Después se analiza el cálculo y análisis térmico de máquinas hasta la
actualidad, mencionando los diferentes métodos que los principales de esta
materia autores emplean para llevar a cabo estos análisis. También se mos-
trarán algunos de los parámetros más importantes del cálculo térmico y las
aproximaciones que llevan a cabo los distintos autores.

Igualmente se revisarán los métodos de cálculo hidráulico de este tipo
de máquinas, los cuales serán necesarios para un correcto estudio térmico
en máquinas con refrigeración abierta. Por último se introducirán conceptos
relacionados con el cálculo de pérdidas en las máquinas, puesto que son la
fuente de calor en las máquinas eléctricas.

9
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2.1. MÁQUINAS CON REFRIGERACIÓN ABIER-

TA

Las máquinas eléctricas con refrigeración abierta se caracterizan por
emplear el aire del exterior para su enfriamiento. Generalmente este tipo
de refrigeración se suele emplear en máquinas de tamaño medio con una
alta densidad de potencia, y donde la instalación de un intercambiador de
calor acoplado no es viable, y también se presenta en máquinas de grandes
dimensiones, en algunos casos en combinación con otros sistemas de refri-
geración. En la Figura 2.1 se pueden ver dos ejemplos reales de aplicaciones
de máquinas con ventilación abierta.

(a) Máquina autoventilada para trac-
ción ferroviaria [Morel et al., 2003]

(b) Generador eléctrico de la estación
hidroeléctrica de Point du Bois, Mani-
toba, Canada

Figura 2.1: Ejemplos de máquinas auto-ventiladas

La norma IEC60034-6 designa la refrigeración de los motores eléctricos
tal y como se muestra en la Figura 2.2, siendo las máquinas con refrigeración
abierta las correspondientes a las designaciones IC01 e IC06.
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Figura 2.2: Designación de sistemas de refrigeración según la norma

IEC 60034-6 [IEC 60034-6, 2010]

2.1.1. MÁQUINAS CON REFRIGERACIÓN DE TIPO IC01

Las máquinas con designación IC01 se denominanMáquinas auto-ventiladas

abiertas (también OSV por sus siglas en inglés, Open Self Ventilated), y la
característica principal de estas máquinas es la refrigeración a través de su
propio giro, en general por medio de uno o varios ventiladores acoplados al
eje que facilitan la libre circulación del aire (Ver Figura 2.3a).

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

Según cual sea el sentido del aire se puede distinguir entre ventilación
por aspiración (el aire pasa por toda la máquina aspirado por el ventilador)
o ventilación impelente (el aire entra por el lado del ventilador y luego es
impulsado por toda la máquina), como se muestra en la Figura 2.3c. De
estos dos tipos, el más empleado es la ventilación por aspiración puesto que
el aire entra a la máquina frío, mientras que en las máquinas con ventilación
impelente el aire se calienta a cuenta de las pérdidas en el ventilador. Según
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-
dos a un eje

(b) Tetones en una máquina de inducción

(c) Ventilación por aspiración (a) y ventilación impelente (b) [Kostenko y Pio-
trovski, 1973]

Figura 2.3: Modos de refrigeración de una máquina autoventilada

2.1.2. MÁQUINAS CON REFRIGERACIÓN DE TIPO IC06

La designación IC06 se re�ere a máquinas abiertas con un sistema in-
dependiente que provoca la impulsión del aire. Se denominan máquinas con

ventilación forzada. En la Figura 2.4 se muestra una máquina real, donde
se pueden observar la entrada y salida del aire para un montaje típico de
una máquina con ventilador acoplado.

Este tipo de refrigeración suele emplearse en máquinas donde un venti-
lador acoplado al eje no ofrece una solución de refrigeración adecuada. En
la mayoría de los casos en los que se escoge la ventilación forzada es porque
la velocidad de giro del motor no genera un caudal de ventilación que sea



Máquinas con refrigeración abierta 13

capaz de refrigerar la máquina, o porque el ciclo de operación de la máquina
tiene periodos largos con velocidades bajas.

Figura 2.4: Máquina con ventilación forzada. Entrada y salida del

aire

2.1.3. APLICACIONES DE LAS MÁQUINAS CON VENTILA-
CIÓN ABIERTA

En general, los sistemas de refrigeración de circuito abierto suelen es-
tar presentes en máquinas que presentan al menos alguna de las siguientes
características:

Las condiciones ambientales no provocan degradación en los elementos
interiores.

Máquinas que no requiere de muchos elementos adicionales, con la
consiguiente reducción de precio que conlleva. También en máquinas
donde el coste del mantenimiento en relación a su tamaño es menor,
por estar los elementos más accesibles.

El ruido acústico que genera el sistema de refrigeración no es una
restricción.

Las condiciones ambientales será una de las características más determi-
nantes a la hora de seleccionar el sistema de refrigeración. En las situaciones
donde se presente un alto riesgo de degradación de los elementos interiores,
por ejemplo en máquinas con imanes que son muy susceptibles a la corro-
sión, no suele ser posible emplear sistemas de refrigeración de este tipo, por
estar demasiado expuesto a la humedad del aire.
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En las máquinas donde esto sea un problema secundario, como en las
máquinas de inducción, la posibilidad de emplear una refrigeración abierta
donde el aire de ventilación se renueva constantemente conlleva una conse-
cuencia muy bene�ciosa, y es el aumento de la densidad de potencia por
unidad de volumen. Una aplicación típica de máquinas que se caracterizan
por una gran densidad de potencia y que emplean sistemas de refrigera-
ción abierta son las máquinas de tracción ferroviaria. En las Figuras 2.5a
y 2.5b se muestran dos máquinas comerciales para tracción ferroviaria con
designaciones IC01 e IC06.

(a) Máquina autoventilada (IC01) de
Siemens

(b) Máquina con ventilación forza-
da (IC06) de Bombardier

Figura 2.5: Máquinas para tracción ferroviaria

Las máquinas de grandes dimensiones, como las empleadas en generación
eléctrica o la minería, son un ejemplo de máquinas donde los costes rela-
tivos de mantenimiento son menores, pudiendo aplicar este mantenimiento
directamente. Por otro lado, y debido a su gran tamaño, estas máquinas
requieren de unos sistemas de refrigeración muy complejos, y la ventilación
abierta puede presentarse en combinación con otros sistemas de refrigera-
ción secundarios (por ejemplo, conductores refrigerados por su interior con
agua u otro líquido refrigerante). En las Figuras 2.6a y 2.6b se pueden ver
dos ejemplos de máquinas de grandes dimensiones que emplean refrigeración
abierta.

El ruido acústico producido por los sistemas de ventilación podrá presen-
tar problemas y deberá ser tratado con cautela en función de la aplicación
de la máquina, pudiendo ser decisivo para el empleo de máquinas cerradas
o abiertas. De los ejemplos anteriormente presentados, en el caso de las má-
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(a) Montaje de una máquina
con ventilación abierta

(b) Generador de la Presa de las tres gargantas,
China

Figura 2.6: Máquinas con refrigeración abierta de grandes dimen-

siones

quinas de tracción ferroviaria de las Figuras 2.5a y 2.5b el ruido podría ser
una restricción por tratarse de una aplicación donde el ruido puede ser un
limitante. En el caso del gran generador hidroeléctrico de la Figura 2.6b,
este ruido no sería una restricción, por estar el generador en una instalación
independiente, y donde la presencia de personas está restringida a personal
preparado para los niveles de ruido que se puedan generar.

2.1.4. OTROS SISTEMAS DE REFRIGERACIÓN

Aunque la tesis está centrada en los sistemas de refrigeración abiertos,
muchas de las consideraciones que se realizarán a lo largo de esta tesis pue-
den ser aplicadas en sistemas de refrigeración cerrados, puesto que muchas
consideraciones se harán empleando conceptos básicos de transferencia de
calor, sin importar las dimensiones o el �uido refrigerante empleado.

En general, se podrán estudiar de manera análoga sistemas que tengan
un circuito de refrigeración interno, aunque se deberán estudiar cada sistema
de manera independiente.

Un ejemplo de esto serían las máquinas con doble circuito de refrigera-
ción, uno cerrado y uno abierto, a modo de intercambiador de calor. En la
Figura 2.7 se ilustra el funcionamiento de una máquina de estas caracterís-
ticas
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Figura 2.7: Esquema de la refrigeración de una máquina con doble

circuito de aire

También se podrán estudiar máquinas que empleen otros �uidos refrige-
rantes. Por ejemplo, He realiza un estudio térmico similar en [He et al., 2013]
para una máquina en el interior de un compresor, la cual está 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 BÁSICOS 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 clásica de la ingeniería industrial, no se profundizará en este tema,
puesto que existe multitud de información disponible y actualizada en la
literatura clásica de este campo [Incropera et al., 2011; Holman, 2010].

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

La transferencia de calor se de�ne como el tránsito de energía debido a
una diferencia espacial de temperaturas. Sea en el mismo medio o en dos
distintos, siempre que haya una diferencia de temperaturas existirá trans-
ferencia de calor.

Existen tres modos de transferencia de calor, conocidos como conduc-
ción, convección y radiación (Ver Figura 2.9). La conducción existe en un
medio sólido, siempre que exista un gradiente de temperaturas en el mis-
mo. La convección se re�ere a la transferencia de calor existente entre una
super�cie y un �uido en movimiento que están a diferentes temperaturas.
La radiación térmica se entiende como la transferencia de energía entre dos
super�cies en forma de ondas electromagnéticas. Este modo de transmisión
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de calor se da entre dos super�cies a pesar de que entre ambas no haya
ningún medio físico.

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

Para cada método de transferencia existe una ecuación que cuanti�ca la
cantidad de energía transferida entre dos puntos por unidad de tiempo.

2.2.1.1. Conducción

Para la transferencia de calor por conducción la ecuación es conocida
como Ley de Fourier. Para una pared unidimensional plana con una distri-
bución de temperaturas T (x) a través de esta pared, la ecuación se expresa
como:

qx = −λ ·A · dT
dx

(2.1)

Siendo qx el �ujo de calor en la dirección x [W], A el área transversal de
la pared y λ un parámetro característico del material, conocido como con-

ductividad térmica [W/(m ·K)]. El signo negativo es consecuencia del hecho
de que el calor se trans�ere en la dirección de la disminución de tempera-
tura, es decir, que se trans�ere del lado caliente al frío. La conductividad
térmica del material podrá ser diferente según la dirección del �ujo de calor
en materiales anisotrópicos, en los que las propiedades del material pueden
cambiar según la dirección en la que son examinadas.

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

dT

dx
=
T2 − T1

L
(2.2)
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Con temperaturas T1 y T2 las temperaturas de las super�cies de pared, y
con T1 > T2. El �ujo unidimensional de calor será por lo tanto:

qx = λx ·A ·
T1 − T2

L
= λx ·A ·

∆T

L
(2.3)

Con λx la conductividad térmica del material en la dirección x.

2.2.1.2. Convección

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

qconv = A · hconv · (Ts − T∞) (2.4)

Donde el �ujo de calor por convección qconv es proporcional a la dife-
rencia entre la temperatura de la super�cie Ts y la temperatura del �uido
T∞. El parámetro h es conocido como el coe�ciente de transferencia de ca-

lor por convección o simplemente coe�ciente de convección, con unidades
del sistema internacional [W/(m2·K)], y A es el área de la super�cie don-
de se produce la convección. El coe�ciente de convección depende de las
condiciones de la frontera de transferencia de calor, que varían debido a
la geometría, la naturaleza del movimiento del �uido y las propiedades del
mismo.

2.2.1.3. Radiación

La radiación es un fenómeno energético que se da en cualquier mate-
rial por el hecho de estar a una temperatura. La super�cie del material
emite calor en forma de radiación, que es transportado a través de ondas
electromagnéticas.

La ecuación que rige la transferencia de calor por radiación de una su-
per�cie es de la siguiente forma:

qrad = A · ε · σ ·
(
T 4
s − T 4

alr

)
(2.5)

Siendo A el área de la super�cie radiactiva, ε la emisividad del material,
σ la constante de Stefan-Boltzmann (σ = 5,67 · 10−8 [W/(m2· K4)]), Ts la
temperatura de la super�cie y Talr la temperatura del entorno.

Se puede modelar la transferencia de calor por radiación de manera simi-
lar al de conducción con un parámetro denominado coe�ciente de radiación,
hr, tal que

qrad = A · hr · (Ts − Talr) (2.6)

hr = ε · σ(Ts + Talr) · (T 2
s + T 2

alr) (2.7)
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2.2.2. RESISTENCIAS TÉRMICAS

De la última expresión de la Ley de Fourier de conducción (ecuación
(2.3)) se puede extraer un concepto muy importante, que es el de resistencia
térmica. Llevando a cabo una analogía entre el �ujo 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 conducción de la electricidad.

De la ecuacion (2.3) se puede de�nir la resistencia de conducción para

una pared plana como

Rt,cond,pp =
∆T

qx
=

L

λx ·A
(2.8)

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

La resistencia térmica para una pared cilíndrica se puede calcular tam-
bién de la siguiente manera:

Rt,cond,pc =

ln

(
rext

rint

)

2 · π · lcil · λr
(2.9)

Siendo rext y rint el radio exterior e interior del cilindro respectivamente,
y lcil su longitud y λr la conductividad térmica del material en dirección
radial.

Análogamente, de las ecuaciones 2.4 y 2.6 se pueden asociar sendas
resistencias térmicas a los efectos de convección y radiación de la siguiente
manera:

Rt,conv =
1

h ·A (2.10)

Rt,rad =
1

hr ·A
(2.11)

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

2.2.3. CAPACIDADES TÉRMICAS

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

C = ρ · cp · V (2.12)

Donde ρ es la densidad del material, cp es su calor especí�co 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. CÁLCULO TÉRMICO DEMÁQUINAS ELÉC-

TRICAS

Prever el estado térmico de una máquina, independientemente de su to-
pología y de su sistema de refrigeración, siempre ha sido importante, dado
que la temperatura de ciertas partes de la máquina permite su caracteriza-
ción de manera adecuada.

En las últimas décadas, el cálculo térmico ha pasado a un primer plano,
no sólo de máquinas eléctricas sino también en la electrónica de potencia y
el control relacionados con estas, puesto que la introducción de ordenadores
de bajo coste en la industria han permitido realizar cálculos muy avanzados
que no hubiesen sido posibles de no ser por la rapidez computacional.

En este apartado se presenta el estado actual del cálculo térmico de las
máquinas eléctricas, centrándose en los modelos algebráicos.

2.3.1. MÉTODOS DE ESTUDIO TÉRMICO DE MÁQUINAS
ELÉCTRICAS

En el estado del arte de la materia realizado por Boglietti [Boglietti
et al., 2009b], los métodos de estudio térmico para máquinas eléctricas se
dividen en dos grandes grupos: análisis por medio de métodos algebráicos
y análisis por medio de métodos númericos.

Los métodos algebráicos consisten principalmente en redes de resisten-
cias térmicas, y tienen la ventaja de ser muy rápidos de resolver. Por contra,
desarrollar una red de resistencias de este tipo requiere un largo tiempo de
preparación para de�nir correctamente todos los �ujos de calor en la má-
quina.

En cuanto a los métodos numéricos, bien se trate de software de ele-
mentos �nitos (FEA, por sus siglas en inglés, Finite Element Analysis),
bien de software de dinámica de �uidos computacional (CFD, por sus siglas
en inglés, Computational Fluid Dynamics), permiten modelar cualquier geo-
metría y dispositivo, obteniendo unos resultados extremadamente precisos.
Sin embargo, el tiempo requerido para con�gurar, modelar y simular cada
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sistema es muy alto, haciendo que este método sea ine�caz en determinadas
etapas.

A continuación se analiza cada uno de los grupos.

2.3.2. MÉTODOS ALGEBRÁICOS DE RESISTENCIAS TÉR-
MICAS

Los métodos algebráicos de resistencias son uno de los métodos clásicos
de análisis térmico para prácticamente todo tipo de sistemas. Por medio
de resistencias térmicas como las de�nidas en el apartado 2.2, se pueden
evaluar las interacciones térmicas entre distintos elementos, dividiendo los
elementos en volúmenes de control independientes para poder de�nir re-
sistencias térmicas en cada uno de ellos, y representado las temperaturas
de los elementos por medio de nodos. Su resolución es igual que la de un
circuito eléctrico, a traves de la analogía que se presenta en la Tabla 2.1.

Magnitud eléctrica Magnitud térmica
Diferencia de potencial (∆V [V]) Diferencia de temperaturas (∆T [K])

Corriente (I [A]) Flujo de calor (Q [W])
Resistencia eléctrica (R [Ω]) Resistencia térmica (Rt [K/W])

Tabla 2.1: Analogía entre los sistemas eléctricos y térmicos

En general, este ha sido el método empleado en el pasado a la hora
de diseñar máquinas en los tratados clásicos de dimensionamiento y cálcu-
lo de máquinas, aunque con redes de temperatura muy sencillas, que solo
tienen en cuenta un calentamiento generalizado de toda la máquina. Estos
métodos, a pesar de ser clásicos, se siguen usando todavía 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 más complejas, como la que se muestra en la Figura
2.11. Uno de los artículos de referencia en este aspecto, que introduce por
primera vez el cálculo 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]

Figura 2.11: Ejemplos de circuito térmico avanzado [Mellor et al.,

1991].



24 CAPÍTULO 2. Estado del arte

máquinas de cualquier topología. Además, la aparición del software de refe-
rencia Motor-CAD [Motor-CAD, 2014], empleado para el estudio de máqui-
nas de diversas topologías, ha facilitado la investigación y el análisis gracias
a una parametrización muy completa, permitiendo de�nir parámetros como
los contactos entre distintos materiales, el tipo de carcasa, la utilización de
varios materiales en una misma zona, y otros parámetros que se tratarán 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.

Figura 2.12: Circuito térmico obtenido en MotorCAD para una

máquina con refrigeración natural [Motor-CAD, 2014]

La constante evolución del programa, así como multitud de estudios
cientí�cos que a lo largo de los años 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 tratarán en esta tesis.

2.3.2.1. Variaciones en los modelos de resistencias térmicas

A pesar de que en el Capítulo 3 se tratará el modelado térmico de una
máquina eléctrica en profundidad, se introduce brevemente en qué consiste
este modelado, con el �n de presentar las diferentes aproximaciones que han
realizado diversos autores.

Para obtener una red de resistencias térmicas con el su�ciente detalle
como las presentadas en el apartado anterior, la opción predeterminada por
la práctica totalidad de autores es la de modelar la máquina como si de
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una serie de elementos cilíndricos concéntricos se tratase (Ver Figura 2.13).
Estos cilindros huecos (o secciones de cilindros) están en contactos unos con
otros o en contacto con un �uido, generalmente aire. De�niendo la geometría
y el material de los elementos, así como las interacciones entre ellos o con
el �uido, se puede modelar el comportamiento térmico de la máquina con
un mínimo error.

Figura 2.13: Esquema de la geometría básica de una máquina por

medio de cilindros

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

Los �ujos de calor en direcciones axial, radial y circunferencial son
independientes unos de otros.

El �ujo de calor en dirección circunferencial es despreciable. Se mode-
lará por lo tanto únicamente el �ujo en dirección radial y en dirección
axial.

Una sola temperatura de�nirá el comportamiento térmico de todo el
elemento.

La generación 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 físico en el interior del ele-
mento cilíndrico, se han encontrado las siguientes variaciones:

En MotorCAD [Motor-CAD, 2014] se emplean las fórmulas para pa-
redes cilíndricas 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 aproximación más sencilla que se puede realizar, y
la que menos complejidad añade al sistema (Ver Figura 2.14).

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

Roberts [Roberts, 1986], y posteriormente Mellor [Mellor et al., 1991],
resuelven la ecuación de calor en una pared cilíndrica 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-
ción interna de calor en el elemento debido a la generación de calor.
Las generación de pérdidas será la que corresponde a cada elemento.
El modelo queda simpli�cado, 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 distribución de las pérdidas, te-
niendo en cuenta la geometría de los elementos.

Gerling [Gerling y Dajaku, 2005] presenta un elemento térmico sen-
cillo de dos resistencias para cada dirección de �ujo, empleando las
fórmulas 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 compensación en cada resistencia. En
la Figura 2.16 se muestra el componente genérico para una dirección
de �ujo de calor.
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Figura 2.15: Modelo en �T�[Mellor et al., 1991]

Figura 2.16: Modelo de Gerling [Gerling y Dajaku, 2005] con com-

pensación de resistencias térmicas
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Como se ve re�ejado en [Boglietti et al., 2009b], el modelo de Mellor ha
sido el más empleado en posteriores investigaciones. Se elige por tanto este
como base para el estudio, y se realizan nuevas hipótesis dando lugar a un
modelo diferente, que se presenta en el Capítulo 3.

2.3.2.2. Aplicación 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 topologías y aplicaciones. Una de las principales
aplicaciones de las redes de resistencias es el análisis térmico en las etapas
de diseño. La parametrización que se permite en estos modelos les hace
candidatos ideales para el estudio de máquinas a partir de una geometría
básica, y para prácticamente todo el espectro de topologías de máquinas. A
continuación se enumeran algunas de las investigaciones más signi�cativas
que utilizan redes de resistencias y las aplicaciones especí�cas en las que
se emplean, con el �n 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
máquinas de inducción. 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 propósitos de control térmico de máquinas. En
[Boglietti et al., 2005], un modelo realizado con MotorCAD es empleado
para determinar los parámetros más críticos a la hora de diseñar un motor.

También hay modelos para máquinas de imanes. Se pueden encontrar
modelos para máquinas con imanes super�ciales en [Ding et al., 2010; Do-
rrell, 2008], así como para máquinas con imanes enterrados en [El-Refaie
et al., 2004]. En [Ding et al., 2010] se emplea un modelo simpli�cado de
resistencias pero con bastante detalle en la zona de los imanes super�cia-
les, con el �n de validar un modelo de pérdidas por corrientes parásitas
en los mismos. En [Dorrell, 2008], un modelo realizado con MotorCAD se
emplea en combinación con el software de diseño electromagnético SPEED
[SPEED, 2014], con el �n de obtener una metodología de diseño combinada
para optimizar las características de la máquina. El modelo presentado en
[El-Refaie et al., 2004] se caracteriza por tener una especial discretización
de los imanes enterrados en sub-volúmenes radiales. Este modelo se plan-
tea para el diseño de máquinas combinado con una metodología de diseño
electro magnético que emplea las técnicas estadísticas de Montecarlo.
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Desde el punto de vista de la carcasa y del método de refrigeración, tam-
bién se pueden destacar algunos modelos encontrados. En [Kral et al., 2008],
se muestra el modelo de una máquina de inducción cerrada con refrigeración
con camisa de agua. Este modelo se caracteriza por estar implementado en
Modelica [Modelica Association, 2014], un software de simulación multifí-
sica que emplea métodos de resolución basados en sistemas de ecuaciones
diferenciales algebraicas. En [Boglietti et al., 2009b] se trata el asunto de
la resolución de estos sistemas así 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 máquina de imanes super�ciales con refrigeración natural, para la que
se requiere un re-diseño desde el punto de vista térmico. En este trabajo
de investigación se ponen a prueba una serie de topologías de carcasas con
diferentes orientaciones de aletas, con el �n de determinar la mejor solución.

Aunque en los dos últimos modelos la carcasa y el método de refrigera-
ción 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 parámetros y convecciones calculadas externamente. Este tema se
tratará en el apartado 2.4.3.

Aunque los artículos mostrados representan una pequeña muestra de la
gran cantidad de artículos y de modelos existentes en la bibliografía, no se
ha encontrado modelos térmicos especí�cos para máquinas con refrigeración
abierta y se deberá de�nir un modelo especí�co con el �n de llevar a cabo
el estudio de esta tesis.

2.3.3. MÉTODOS DE ESTUDIO NUMÉRICOS

Los métodos de estudio térmico por medio de software de cálculo nu-
mérico son la otra opción existente cuando se quiere analizar el problema
térmico en las máquinas eléctricas. Los programas de cálculo numérico no
suelen tener un propósito concreto y permiten evaluar cualquier sistema y
geometría, imponiendo una serie de condiciones para el estudio. La precisión
obtenida con estos métodos de análisis es muy alta.

Este tipo de análisis térmico se clasi�ca en [Boglietti et al., 2009b] en
función del software empleado. Existen dos tipos de software, y por lo tanto
dos categorías: Programas de cálculo por elementos �nitos (FEA, por sus si-
glas en inglés, Finite Element Analysis) y programas de cálculo de Dinámica
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 información extensa sobre estos dos tipos de progra-
mas.

2.3.3.1. Métodos de elementos �nitos

En general, las herramientas de elementos �nitos (FEA) orientadas al
análisis térmico sirven para conocer la distribución de temperaturas con
muchísimo detalle dentro de un sistema. Sin embargo, y como se verá más
adelante, es igualmente necesario el conocimiento de parámetros como la
convección en las super�cies o el contacto entre distintos materiales, como
en el caso de los métodos algebraicos.

Debido a este último hecho, los estudios encontrados que emplean pro-
gramas de elementos �nitos suelen tratar casos con geometrías muy especia-
les o sucesos muy especí�cos 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 máquina de inducción con fallos en sus barras
(Ver Figura 2.17).

Figura 2.17: Análisis térmico por FEA para obtener la temperatura

del rotor de una máquina asíncrona [Xie y Wang, 2014]

En cuanto al software disponible para este tipo de análisis, 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 dinámica de �uidos computacional

Aunque los programas de dinámica de �uidos computacional (CFD)
suelen ser empleados para estudiar el comportamiento del aire en un sistema,
y como se verá más adelante su uso para el estudio de máquinas eléctricas
suele estar orientado a temas de ventilación o el cálculo de convección en
distintas partes de la máquina, también es posible emplear estos programas
para el estudio térmico en combinación con la ventilación, como se muestra
en la Figura 2.18.

Figura 2.18: Ejemplo de estudio térmico de una máquina cerrada

con ventilador externo. En la izquierda se muestran

los vectores de velocidad del aire, y en la derecha los

contornos de los coe�cientes de convección super�cia-

les [Boglietti et al., 2009b]

Los programas de CFD resuelven las ecuaciones de Navier-Stokes dis-
cretizadas de diferentes formas. En esta discretización se tomarán una serie
de aproximaciones para los regímenes turbulentos, que luego deberán 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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nación de ecuaciones discretizadas y modelo de turbulencia, siendo muchas
veces esta elección incorrecta. Por lo tanto, es necesario tener una buena for-
mación en el uso de estos programas con el �n de evitar problemas asociados
a una resolución incorrecta.

Como en el caso de programas de elementos �nitos, existen multitud de
programas para el cálculo de dinámica de �uidos computacional, siendo uno
de los más empleados Ansys Fluent [Ansys Fluent, 2014].

2.3.4. COMPARATIVA ENTRE LOS MÉTODOS

En la Tabla 2.2 se muestran algunas de las características generales más
reseñables de los métodos examinados en los apartados anteriores. Las ca-
racterísticas que se evaluan son el tiempo de preparación de un modelo y
el tiempo computacional empleado en su resolución, el grado de precision
obtenido, la reutilización en otros diseños, la posibilidad de estudiar ca-
sos especiales (por ejemplo, máquinas con fallos), la necesidad de estudiar
la convección de manera independiente, la combinación con otros modelos
físicos y la posibilidad de realizar análisis en distintos parámetros.

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

2.4. PARÁMETROS DEL CÁLCULO TÉRMICO

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

2.4.1. PARÁMETROS RELACIONADOS CON LA CONDUC-
CIÓN EN EL INTERIOR DE LA MÁQUINA.

Existen una serie de parámetros relacionados con la conducción en di-
versas partes de la máquina 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 parámetros y ofrece soluciones para
poder calcular la mayoría de ellos.
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2.4.1.1. Conductividad térmica de los materiales

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

La conductividad térmica será estudiada más 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 típicas. En concreto, en el
apartado 3.2.3.1 se estudiarán en profundidad los paquetes magnéticos y la
forma de modelar térmicamente la conducción en estos elementos. Por otro
lado, en el apartado 3.2.5.1 se analizarán los parámetros de la conducción
involucrados en el devanado de los estatores.

2.4.1.2. Contacto entre super�cies

Algunos autores identi�can el contacto entre dos super�cies como un
parámetro a tener en cuenta, sobre todo en el intercambio de calor entre
estator y carcasa.

Mellor realiza en [Mellor et al., 1991] un análisis de sensibilidad del
contacto estator-carcasa y compara sus resultados con datos experimentales.
Aunque destaca su importancia y recomienda su inclusión en el modelado
de máquinas, concluye que este parámetro no es importante si la presion
que se ejerce en esta super�cie es lo su�cientemente 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 clasi�can este parámetro en función de la calidad del contacto,
que varía desde contacto perfecto a contacto malo. Por otro lado, Boglietti
en [Boglietti et al., 2008] analiza este parámetro en varios motores de la
misma manera, y ofrece unos resultados similares.

El contacto entre estátor 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 analizará la implementación de este parámetro. Por otro lado, en
el Capítulo 8 el parámetro se someterá a un análisis de sensibilidad para
establecer un criterio de diseño.

2.4.2. PARÁMETROS RELACIONADOS CON LA CONVEC-
CIÓN

La convección en las super�cies 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 topologías. En [Boglietti et al., 2009b] se mencionan
una serie de estudios de relevancia para varios casos distintos.

La convección en máquinas eléctricas se suele considerar mediante fór-
mulas semi-empíricas de la forma:

h = k1

(
1 + k2 · vk3

)
(2.13)

Donde v es la velocidad del aire que circula en los �nales de máquina y
los coe�cientes k1, k2 y k3 son los coe�cientes de ajuste de la curva. Estos
últimos deben ser obtenidos experimentalmente [Staton et al., 2005].

En la bibliografía se pueden encontrar un buen número de coe�cientes
de ajuste para máquinas 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 máquinas con refrigeración abierta
requieren de un estudio más profundo y las formulación empleada para
máquinas con sistemas de refrigeración cerrados puede no ser válida. Estas
a�rmaciones fuerzan la necesidad de un estudio completo de la convección
en esta tesis.

Dada la complejidad de la convección en las máquinas eléctricas, en el
Capítulo 4 se tratará en profundidad en este tema, y se analizarán los traba-
jos previos más relevantes en este aspecto. El lector de esta memoria puede
referirse a los diferentes apartados de ese capítulo, donde se pondrán en el
contexto de una máquina con refrigeración 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 REFRIGERACIÓN DE MÁQUINAS

La refrigeración por enfriamiento de carcasas es un método muy común
para refrigerar máquinas máquinas cerradas, independientemente de la to-
pología de máquina. En este aspecto se han realizado una serie de avances
que permiten incluir estas formas de refrigeración en las redes de resistencias
térmicas a través de una serie de parámetros.

En esta tesis se asumirá una carcasa de máquina cilíndrica y sin refri-
geración exterior (únicamente convección 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 refrigeración. Los
métodos propuestos en [Staton et al., 2005; Staton y Cavagnino, 2008] son
algunos de los que recoge MotorCAD para una fácil modelización de estos
sistemas.
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2.4.4. RADIACIÓN EN LAS MÁQUINAS ELÉCTRICAS

La transferencia de calor por radiación suele pasar muy desapercibida
en los estudios térmicos de máquinas 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 radiación en máquinas cerradas.
Uno de los autores que más ha evaluado la radiación en máquinas eléctricas
es Boglietti [Boglietti et al., 2006; Boglietti y Vallan, 2006; Boglietti et al.,
2008].

En [Boglietti et al., 2006] se muestra una metodología de medición de
la radiación en máquinas y evalúa resistencias de radiación para varias su-
per�cies de la máquina. En [Boglietti y Vallan, 2006] se muestra el mismo
proceso para evaluar la resistencia térmica de radiación para algunas carca-
sas de motores. Por último, en [Boglietti et al., 2008] se evalua la radiación
para una serie de máquinas y se establecen algunos valores de referencia
para máquinas con refrigeración natural.

Aunque en estos estudios se menciona que la radiación es un parámetro
crítico del análisis térmico, esta suposición no es generalizable a todo tipo de
sistemas de refrigeración. Observando los órdenes de magnitud para la ra-
diación en las máquinas de los estudios anteriores, los efectos de la radiación
son de una magnitud similar a los de la convección natural, y sus efectos
pueden ser despreciables en comparación con los de la convección forzada,
que es la principal protagonista en este tipo de sistemas de refrigeración.

En el modelo que se presenta en el Capítulo 3 no se incluyen los efectos de
la radiación, pero se podría hacer de una manera similar a la convección con
el método descrito en el apartado 2.2, empleando valores para la emisividad
de super�cies que se pueden encontrar en literatura relacionada [Incropera
et al., 2011; Holman, 2010].

2.5. CÁLCULO HIDRÁULICO EN LAS MÁQUI-

NAS ELÉCTRICAS

Un conocimiento del comportamiento hidráulico en el interior de la má-
quina permitirá obtener una buena estimación de la convección, así como
estudiar otros fenómenos relacionados como las pérdidas por fricción del
aire o la e�ciencia de los ventiladores, que tienen un efecto directo en la
e�ciencia de las máquinas. Sin embargo, el estudio hidráulico en máquinas
eléctricas ha recibido, en general, menos atención por parte de los investi-
gadores, dado que sólo suele ser necesario en topologías especí�cas, como la
que se pretende estudiar.
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Una busqueda en profundidad en la bibliografía relacionada revela que
el método más extendido por los investigadores para estudiar el comporta-
miento hidráulico de una máquina es empleando programas de dinámica de
�uidos 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 más hidráulico en máquinas eléctricas,
calculando curvas de convección en función de la velocidad con este tipo de
programas. También en la tesis de Micallef [Micallef, 2006] se emplean estas
herramientas con propósitos mucho más especí�cos, como es el cálculo de
la convección en las cabezas de bobina en máquinas.

Existen también estudios que emplean CFD donde se analizan topologías
de máquinas especí�cas. En [Hettegger et al., 2012] se emplean programas
CFD y resultados experimentales para estudiar el comportamiento hidráu-
lico de una máquina con doble circuito de ventilación, uno abierto y otro
cerrado. En cuanto a máquinas totalmente abiertas, en [Connor et al., 2012]
se realiza un modelo CFD completo de un generador síncrono con propósi-
tos de mejora a nivel térmico, y en [Streibl y Neudorfer, 2010] se analizan
los �ujos de aire de una máquina autoventilada para tracción.

Una buena alternativa a los programas de CFD para estudiar los �ujos
de aire en el interior de una máquina refrigerada es por medio de un análisis
algebráico con resistencias hidráulicas. Este método es el que se emplea en
MotorCAD [Motor-CAD, 2014], y permite obtener una red de resistencias
hidráulicas de un modo similar a los métodos de estudio térmico presentados
con anterioridad. Esta forma de analizar el estado hidráulico es igual de
ventajosa que un estudio térmico, teniendo como principales características
la velocidad de cálculo y la posibilidad de adaptarse a nuevas geometrías
sin mucho esfuerzo, puesto que estos modelos son muy parametrizables.

En esta tesis se ha seleccionado al método de resistencias hidráulicas
para establecer una metodología de cálculo hidráulico. Aún así, se verá in-
dispensable el estudio o validación de algunos efectos hidráulicos por medio
de simulaciones con CFD, como se verá más adelante.

2.6. FUENTES DE CALOR EN LAS MÁQUINAS

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

Las fuentes de calor en una máquina eléctrica se pueden clasi�car en
tres categorías, atendiendo a la procedencia de las mismas:

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

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

Pérdidas mecánicas: se producen por interacción mecánica entre las
distintas partes del dispositivo (rozamientos).

Atendiendo a esta clasi�cación, y teniendo en cuenta el tipo de refri-
geración que se va a evaluar en esta tesis, se podría considerar una cuarta
categoría que serían las pérdidas por fricción del aire. Aunque estas pér-
didas, estrechamente relacionadas con la auto-ventilación, también genera
calor en distintas super�cies [Kostenko y Piotrovski, 1973], los efectos a ni-
vel térmico se pueden considerar despreciables. Sin embargo, estas pérdidas
por fricción no deben ser desechadas en un diseño electromagnético, puesto
que el rendimiento general de la máquina se puede ver considerablemente
afectado por estos efectos.

2.6.2. PÉRDIDAS ELÉCTRICAS

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

"La cantidad de energía calorí�ca 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."

Matemáticamente se expresa como:

P = I2 ·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 más
se ven afectadas por la variación de temperatura, puesto que en la mayoría
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 función de su longitud, L, su
sección, S, y su conductividad eléctrica, σ como:
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R =
L

σ · S (2.15)

La variación de la resistencia con la temperatura está relacionada con
la variación de la conductividad eléctrica en función de la temperatura. En
los metales conductores, la relación de la temperatura y la conductividad
eléctrica se puede expresar de la siguiente manera:

σT =
σTref

1 + α · (T − Tref )
(2.16)

Donde σT es la conductividad eléctrica de un material a una temperatura
T , σTref es la conductividad eléctrica del mismo material a una tempera-
tura Tref conocida, y α es el coe�ciente de temperatura del material. El
coe�ciente de temperatura es una propiedad intensiva de los materiales que
cuanti�ca la relación entre la variación de la propiedad física de un material
y el cambio de temperatura. Es decir, es el cambio relativo de una propiedad
física cuando la temperatura cambia un 1 K.

En el caso del cobre, σTref = 5,84×106 [S/m] a una temperatura Tref =
20 ◦C, y α = 0,00393 K−1.

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

2.6.3. PÉRDIDAS MAGNÉTICAS

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

Las pérdidas magnéticas se subdividen en tres categorías:

Pérdidas de Foucault: también denominadas Pérdidas clásicas o Pér-
didas por corrientes parásitas. Son pérdidas por efecto Joule produci-
das en el propio material debido a las corrientes parásitas (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 variación del campo y el consiguiente cambio
de polarización magnética que se produce. A nivel micro-estructural,
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estas pérdidas se podrían entender como pérdidas por corrientes pa-
rásitas 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 signi�cativo [Cedrat, 2014], aunque pueden apare-
cer también a frecuencias bajas. Un estudio más profundo demuestra
la conexión 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 metodologías para calcular estas
pérdidas (Ver Figura 2.19).

Figura 2.19: Distintos modelos para determinar las pérdidas en el

hierro en una máquina eléctrica [Krings y Soulard,

2010]

2.6.3.1. Métodos de cálculo para las pérdidas

Existen actualmente diversos métodos de cálculo de las pérdidas, aunque
pueden dividir en dos categorías [Cedrat, 2014]:

Integración directa de la curva dinámica de histéresis: es un método en
el que no se re�ejan errores de cálculo ya que se tienen en cuenta todos
los efectos asociados a la histéresis, pero existen inconvenientes que
permiten aplicarlo sólo en determinadas ocasiones. Para aplicarlo en
todos los casos posibles para un material magnético, se deberían cono-
cer todas las curvas de histéresis a todos los niveles de inducción útiles
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y para todas las frecuencias. Se requeriría la integración de la curva
deseada en función del nivel de inducción y la frecuencia. Aunque este
proceso es sencillo y relativamente rápido en un ordenador conven-
cional, puede resultar costoso, hablando de tiempo computacional, si
por ejemplo se debiera realizar un número elevado de veces durante
un proceso iterativo. Es por ello que resulta impracticable en prácti-
camente todos los casos.

Computación empírica: se desprecian los efectos cíclicos de la histére-
sis y se emplean curvas B-H y fórmulas teóricas y/o experimentales,
que aproximan con bastante precisión las pérdidas. Este es el método
utilizado normalmente, tanto para diseños como para cálculos de todo
tipo de máquinas y dispositivos eléctricos.

2.6.3.2. Computación empírica

En la literatura relacionada podemos encontrar las expresiones gene-
rales para el cálculo de las pérdidas. Las fórmulas más empleadas son las
Fórmulas de Steinmetz [Cedrat, 2014]:

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

Ph = V ·Kh · f ·Bη
m (2.17)

Donde V es el volumen del material ferromagnético, f la frecuencia,
Bm la densidad máxima de �ujo, Kh es una constante empírica que
depende del material y η el coe�ciente de Steinmetz, cuyo valor varía
entre 1,6 ≤ η ≤ 2,5 dependiendo del material.

Pérdidas de Foucault: Las pérdidas de Foucault para ondas sinusoi-
dales se puede calcular según la expresión:

Pe = V ·Ke · f2 ·B2
m (2.18)

Donde V es el volumen del material ferromagnético, f la frecuencia,
Bm la densidad máxima de �ujo, Ke es una constante que depende
del material. Esta constante se puede calcular mediante la expresión

Ke =
σ · π2 · d2

6
(2.19)

Donde σ es la conductividad eléctrica del material y d el grosor de las
láminas 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. In�uencia 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 pequeña magnitud
[Krings et al., 2013] en el rango de temperaturas en los que operan las
máquinas eléctricas, y no se suelen tener en cuenta excepto en los casos en
los que se requiera una alta precisión en el cálculo de estas partes.

2.6.4. PÉRDIDAS MECÁNICAS

Las pérdidas mecánicas engloban a todas las pérdidas que se producen
por fricción en este tipo de máquina, incluyendo las pérdidas por ventilación.
Sin embargo, y como ya se ha comentado anteriormente, se considera que las
pérdidas por fricción del aire no generan calor. Descartando estos efectos,
las únicas pérdidas mecánicas que son fuente de calor en las máquinas son
las pérdidas en los rodamientos.

Las pérdidas en los rodamientos son difíciles de evaluar, debido a la
complejidad de estos elementos. En [SKF, 2014] se pueden encontrar ex-
presiones analíticas para el cálculo de las pérdidas en función del tipo de
rodamiento, las dimensiones, los materiales del mismo, así como otra serie
de parámetros que dependerán del tipo de rodamiento involucrado.

2.6.5. PÉRDIDAS INTRODUCIDAS POR LA ELECTRÓNICA
DE POTENCIA

Las pérdidas derivadas de los armónicos que se producen por el empleo
de la electrónica de potencia, también denominadas pérdidas por conmuta-

ción, pueden ser de una magnitud considerable y se deberán tener en cuenta.
Las pérdidas por conmutación se producen tanto en los devanados como en
las partes ferromagnéticas de la máquina.

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 conmutación en los conductores de la máquina, Boldea [Boldea
y Nasar, 2001] presenta una metodología para su cálculo en máquinas de
inducción.
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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 obtención de criterios de diseño, las redes de resistencias tér-
micas son una opción más razonable que los métodos de estudio nu-
méricos, por lo que se elegirá esta forma de análisis.

No se ha encontrado un modelo térmico por resistencias térmicas es-
pecí�co para máquinas con sistemas de refrigeración abierto, por lo
que se deberá realizar el modelo térmico completo.

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

La formulación disponible para los coe�cientes de convección de má-
quinas eléctricas parece no ser válida para máquinas con refrigeración
en circuito abierto. Por lo tanto, se deberá analizar la convección para
estos sistemas de refrigeración.

Se desprecia la radiación como modo de transferencia de calor.

Se deberá realizar un modelo hidráulico de la máquina para una es-
timación correcta de la convección. Se eligen las redes de resistencias
hidráulicas como método de modelado y análisis, por razones similares
a las del caso de resistencias térmicas.

Con estas conclusiones, en los siguientes capítulos se procederá a de�nir
las metodologías necesarias para poder generar una herramienta de cálculo
para máquinas con sistemas de refrigeración de circuito abierto.
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CAPÍTULO 3

Modelo térmico de máquinas
con refrigeración en circuito

abierto

En este capítulo se presenta el modelo térmico completo de una máqui-
na con refrigeración abierta. Se detallan todos los pasos realizados para la
generación del circuito de resistencias y capacidades térmicas que modela
el comportamiento de la máquina.

En el primer apartado se presenta el componente genérico empleado
para modelar cada uno de los elementos sólidos de la máquina de manera
independiente. A continuación 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 sólidas de la máquina.

Tras esto, se añaden al circuito térmico los nodos de aire y también las
resistencias térmicas que dan cuenta de la convección en cada super�cie de
la máquina. Por último, se presenta el circuito térmico completo.

45
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3.1. COMPONENTE CILÍNDRICO GENÉRICO

Desde un punto de vista geométrico, cualquier máquina eléctrica es di-
visible en una sucesión de paredes cilíndricas unidas entre sí y rodeadas de
aire, como se muestra en la Figura 3.1.

Figura 3.1: Representación de la geometría básica de una máquina

eléctrica por medio de capas cilíndricas

A partir de este principio se puede generar un componente genérico que
represente el comportamiento térmico de una pared cilíndrica, sin importar
el material de dicha pared, con el �n de modelar independientemente cada
elemento de la máquina, e incluso permitir la discretización de algunas par-
tes de la máquina en diversos elementos más pequeños. Este planteamiento
sienta las bases para la obtención de un mapa de temperaturas completo de
la máquina.

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

El componente cilíndrico genérico será una pared cilíndrica (ver Figura
3.2 ), con radios interior y exterior rin y rout, de longitud L y cuyo arco
de circunferencia es θ, y de un material térmicamente anisotrópico, con
densidad ρ, calor especí�co cp y conductividades térmicas λax y λrad para
las direcciones axial y radial. Con el �n de establecer el comportamiento
térmico de dicho elemento, se establecen las siguientes hipótesis para el
volumen cilíndrico genérico:



Componente cilíndrico genérico 47

Los �ujos de calor en las direcciones radial, axial y circunferencial son
independientes unos de otros.

No hay variaciones de temperatura en dirección circunferencial, o lo
que es lo mismo, el �ujo de calor en esta dirección es nulo.

Una sola temperatura media T de�ne los �ujos de calor en las direc-
ciones radial y axial.

La capacidad térmica y la generación de calor están uniformemente
distribuidas a lo largo del volumen.

Figura 3.2: Pared cilíndrica genérica de ángulo θ = 2π

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

Para la dirección radial, la temperatura media del elemento viene de�-
nida por:
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T = Tout ·
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(3.1)

Y para la dirección axial:

T =
TL + T0

2
+
g · L2

6 · λax
(3.2)

Siendo g el calor generado por unidad de volumen en dicho elemento,
Tin y Tout las temperaturas en las paredes interior y exterior, y T0 y TL las
temperaturas en los extremos de la pared cilíndrica.

3.1.2. RESISTENCIAS TÉRMICAS EN DIRECCIÓN RADIAL

La solución particular de la ecuación 3.1 para el caso sin generación inter-
na de calor (g = 0) puede ser modelada con un circuito térmico, empleando
la teoría de resistencias térmicas [Incropera et al., 2011]. Esta representación
por medio de dos resistencias térmicas R1 y R2 puede verse en la Figura
3.3.

Figura 3.3: Modelo de resistencias térmicas en dirección radial sin

generación de calor

La temperatura media, por tanto, puede expresarse también por medio
de estas resistencias térmicas de la siguiente manera:
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T =
R2

R1 +R2
· Tout +

R1

R1 +R2
· Tin (3.3)

Comparando la expresión anterior (ecuación 3.3) con la expresión de la
ecuación 3.1 con g = 0, se pueden obtener dos relaciones entre las resisten-
cias térmicas y la geometría de la máquina, por medio de los coe�cientes
que acompañan a Tin y Tout en ambas expresiones:

R1

R1 +R2
=

rout
2

rout2 − rin2
− 1

2 · ln
(
rout
rin

) (3.4)

R2

R1 +R2
=

1

2 · ln
(
rout
rin

)− rin
2

rout2 − rin2
(3.5)

La suma de las resistencias térmicas R1 y R2 representan la resistencia
térmica total de la pared cilíndrica en dirección radial, cuyo valor se puede
obtener por medio de la expresión para la resistencia térmica de una pared
cilíndrica [Incropera et al., 2011]:

R1 +R2 =
1

θ · L · λrad
· ln
(
rout
rin

)
(3.6)

Por tanto, podemos obtener las expresiones generales para las resisten-
cias R1 y R2:

R1 =
1

2 · θ · L · λrad
·




2 · rout2 · ln
(
rout
rin

)

rout2 − rin2
− 1


 (3.7)

R2 =
1

2 · θ · L · λrad
·


1−

2 · rin2 · ln
(
rout
rin

)

rout2 − rin2


 (3.8)

Para el caso en el que existe generación de calor interna (g 6= 0), en el
apartado 2.3.2.1 se han visto las distintas aproximaciones que realizan los
autores. Una de las más adoptadas es la solución de [Roberts, 1986] y [Mellor
et al., 1991], que emplean la red de resistencias en �T� propuesta en [Perez
y Kassakian, 1979]. Esta solución añade una resistencia adicional negativa,
que tiene en cuenta la variación de temperatura debido a la generación
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Figura 3.4: Modelo de resistencias térmicas en dirección radial con

generación 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 a la hora de encontrar la expresión deRm, que es la resistencia
térmica que tiene en cuenta la variación interna de la temperatura por la
generación de pérdidas, es conveniente resolver el modelo propuesto para el
caso en el que Tin = Tout = 0. De este modo, la expresión 3.1 queda:

T =
g

8 · λrad
·



(
rout

2 + rin
2
)
− rout

2 − rin2

ln

(
rout

rin

)




(3.9)

Si el calor total generado en esta pared cilíndrica, G, es el producto del
calor generado por unidad de volumen, g, por el volumen del cilindro, la
solución de la red de resistencias para las condiciones impuestas es:

T = G ·
(
Rm +

R1 ·R2

R1 +R2

)
=

= g · θ
2
·
(
rout

2 − rin2
)
· L ·

(
Rm +

R1 ·R2

R1 +R2

) (3.10)

Igualando las expresiones 3.10 y 3.9 se obtiene la expresión de Rm:



Componente cilíndrico genérico 51

Rm =
− 1

8 · π · λrad · (rout2 − rin2) · L·

rout2 + rin

2 −
4 · rout2 · rin2 ln

(
rout
rin

)

rout2 − rin2


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(3.11)

Rm es negativa, lo que indica que la temperatura media que se de�ne el
elemento es menor que la temperatura en el punto medio, que en la Figura
3.4 está representada por la temperatura T

′
.

3.1.3. RESISTENCIAS TÉRMICAS EN DIRECCIÓN AXIAL

Trabajando de manera análoga se pueden encontrar las resistencias tér-
micas del elemento cilíndrico genérico en la dirección axial (Ver Figura 3.5).
Uniendo la expresión 3.2 con la expresión de la resistencia termica para una
pared no cilíndrica (ecuación 2.8, Capítulo 2), y para el caso sin generación
de calor (g = 0), podemos encontrar las dos resistencias de temperatura en
dirección axial R3 y R4.

R3

R3 +R4
=

1

2
(3.12)

R4

R3 +R4
=

1

2
(3.13)

R3 = R4 =
R3 +R4

2
=

1

2
· L

λax · θ2 · (rout2 − rin2)

=
L

θ · λax · (rout2 − rin2)

(3.14)

Figura 3.5: Modelo de resistencias térmicas en dirección axial sin

generación de calor

Para el caso con generación interna de calor, se obtiene una red en
�T� similar a la propuesta para la dirección radial. Esta red se puede ver
en la �gura 3.6, y la resistencia Rma, relativa a la generación de calor, se
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puede calcular con la expresión 3.16, obtenida de manera análoga a la de la
dirección radial.

Figura 3.6: Modelo de resistencias térmicas en dirección axial con

generación de calor

g · L2

6 · λax
= g · π ·

(
rout

2 − rin2
)
· L ·

(
Rma +

R3 ·R4

R3 +R4

)
(3.15)

Rma =
− L

3 · θ · λax · (rout2 − rin2)
(3.16)

3.1.4. ELIMINACIÓN DE LAS RESISTENCIAS NEGATIVAS

A la hora de de�nir el componente genérico de este modelo, se ha decidi-
do eliminar las resistencias que dan cuenta de las variaciones por generación
de calor, Rm y Rma. Esta decisión viene motivada por las siguientes razones,
de índole matemática:

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 generación de calor no se deberá introducir un nodo de tem-
peratura T , sino también los dos nodos intermedios T

′
de cada una

de las direcciones. Dado que la dimensión algebráica del sistema viene
determinada por el número de nodos, y con el �n de reducir la com-
plejidad matemática del problema, se optará por reducir el número de
nodos.

Rigidez del sistema e inestabilidades numéricas relacionadas.
Como se ha mencionado en el capítulo 2, pueden aparecer problemas
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de rigidez relacionados con las magnitud de los elementos en el sistema
algebráico. La rigidez añade inestabilidades numéricas y di�culta la
resolución de los sistema.

La aparición de resistencias negativas entre dos nodos conllevará a
errores matemáticos a la hora de trabajar con el sistema matricial, y
por lo tanto, es deseable su eliminación.

3.1.5. COMPONENTE CILÍNDRICO GENÉRICO

Tras las consideraciones anteriores, el componente cilíndrico genérico
resultante se presenta en la Figura 3.7. Para cada elemento se de�nirán una
capacidad térmica asociada, C, y en los casos que se requiera también un
generador de pérdidas, P . La capacidad térmica C se obtendrá a partir de
la ecuación 2.12 (Capítulo 2). Las expresiones para obtener R1, R2, R3 y
R4 son las vistas en las ecuaciones 3.7, 3.8 y 3.14.

Figura 3.7: Componente cilíndrico genérico
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3.2. DESARROLLO DEL CIRCUITO TÉRMICO

El circuito térmico parte de una geometría básica, que viene del cálculo
electromagnético (dientes y ranuras, yugos y devanados de estator y rotor),
al que se le añaden después el resto de elementos constructivos de la máquina
(carcasa y tapas, eje, rodamientos, ventilador...).

En este apartado se tratará en primer lugar de identi�car todos los
elementos presentes en una máquina. A continuación, se modelará cada ele-
mento de la máquina empleando para ello el componente cilíndrico genérico.
Aunque la metodología que se presenta está centrada en una máquina abier-
ta de inducción, la forma de proceder será válida para otras topologías de
motor y carcasa.

3.2.1. IDENTIFICACIÓN DE LOS ELEMENTOS DE LA MÁ-
QUINA

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

En las máquinas abiertas será necesario distinguir entre los dos lados de
la máquina, ya que por la naturaleza del sistema de refrigeración existirá
un gradiente de temperaturas entre las super�cies a los dos lados de la
máquina. Aunque en el estudio de máquinas 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 hará la distinción entre
lado de admisión de aire y lado de expulsión de aire, dejando al
criterio del diseñador mecánico cual de los dos corresponde con el lado del
acoplamiento.

En la Figura 3.8a se pueden identi�car los siguientes elementos:

Eje.

Hierro de rotor.

Barras de rotor: presentes sólo en las máquinas de inducción.

Anillos de cortocircuito: presentes sólo en las máquinas de inducción.
Hay dos, uno en el lado de admisión y otro en el lado de expulsión de
aire.

Devanado de estátor.
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(a) Identi�cación de los elementos en una máquina autoventilada

(b) Simpli�cación de la geometría típica de una máquina abierta

Figura 3.8: Identi�cación de elementos y geometría simpli�cada.
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Cabezas de bobina: hay dos, uno en el lado de admisión y otro en el
lado de expulsión de aire.

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

Carcasa.

Tapas: hay dos, una en el lado de admisión de aire, y otra en el lado
de expulsión de aire.

Rodamientos: hay dos, una en el lado de admisión de aire, y otra en
el lado de expulsión de aire.

Ventilador: Presente sólo en las máquinas autoventiladas. General-
mente suele estar en el lado de expulsión de aire.

Con el �n de obtener un modelo lo más general posible, se ha simpli-
�cado la geometría, eliminando el ventilador (sólo necesario en máquinas
autoventiladas) y reduciendo la complejidad de los elementos (por ejem-
plo, considerando que la máquina es simétrica o que el diámetro del eje es
constante). La geometría simpli�cada se puede ver en la Figura 3.8b.

3.2.1.1. Nomenclatura y criterio de signos

Se ha establecido una nomenclatura para una fácil identi�cación de los
elementos en el circuito térmico.

Para nombrar las resistencias resistencias térmicas se ha establecido el
siguiente criterio de signos:

En dirección axial: se considera el centro geométrico del paquete de
chapas de la máquina como el origen. La dirección hacia el lado de
admisión se considera la negativa y la dirección hacia el lado de ex-
pulsión se considera la positiva.

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

Con este criterio de signos se ha establecido la siguiente nomenclatura
para las resistencias R1, R2, R3 y R4 del elemento genérico (Figura 3.7):
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R1 → RXX,rad,neg (3.17)

R2 → RXX,rad,pos (3.18)

R3 → RXX,ax,neg (3.19)

R4 → RXX,ax,pos (3.20)

Donde XX corresponde a un identi�cador asignado a cada elemento. En
la Tabla 3.1 se ofrece la relación entre los identi�cadores y los elementos.

Elemento Identi�cador
Eje sh
Hierro del rotor yrot
Barras del rotor wrot
Anillo de cortocircuito (Lado de admisión) ring1
Anillo de cortocircuito (Lado de expulsión) ring2
Devanado de estator w, s
Cabeza de bobina (Lado de admisión) endw1
Cabeza de bobina (Lado de expulsión) endw2
Dientes del estátor t, s
Yugo del estátor y, s
Carcasa fr
Tapa (Lado de admisión) endc1
Tapa (Lado de expulsión) endc2
Rodamiento (Lado de admisión) bear1
Rodamiento (Lado de expulsión) bear2
Ventilador vent

Tabla 3.1: Relación de elementos con sus identi�cadores del circuito

térmico

En el caso de dividirse alguna de las resistencias, estas se numerarán
como en el siguiente ejemplo: RXX,ax,neg,1, RXX,ax,neg,2, etc.

Los nodos de temperatura T de cada elemento se nombrarán como TXX ,
donde XX corresponde a cada uno de los identi�cadores de la Tabla 3.1.

Para las capacidades térmicas se emplea la misma convención, con los
nombres CXX , donde XX es un identi�cador.

Una vez establecida esta nomenclatura, se procederá a modelar cada uno
de los elementos. Los parámetros termofísicos y otros parámetros especiales
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que no se correspondan con esta nomenclatura se detallarán en elGlosario,
al �nal de esta memoria.

3.2.2. EJE

El elemento cilíndrico 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.

(a) Modelo en resistencias térmicas del eje

(b) Dimensiones del modelo simpli�cado del eje

Figura 3.9: Modelo del eje

En primer lugar, es necesario establecer una nueva formulación para
algunas resistencias, puesto que no se trata de un elemento cilíndrico hueco
como el que se ha presentado para el modelo general. Existe, por tanto, una
única resistencia en dirección radial, la cual se obtiene haciendo el límite
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de rin → 0 en la ecuación 3.1 y obteniendo la única resistencia en dirección
radial de manera análoga a lo visto en el apartado 3.1.2:

Tsh = ĺım
rin→0

T (3.21)

Rsh,rad,pos =
1

8 · π · λsh,rad · lFe
(3.22)

Para representar el �ujo de calor en dirección axial se puede usar la
formulación mencionada anteriormente (ecuación 3.14), pero con rin = 0.
Estas resistencias se dividen en dos partes no iguales para establecer cone-
xiones térmicas con el aire de ambos lados de la máquina.

Rsh,ax,neg,1 = Rsh,ax,pos,1 =
lsh1

2 · π · λsh,ax · r2
sh

(3.23)

Rsh,ax,neg,2 = Rsh,ax,pos,2 =
lsh2

2 · π · λsh,ax · r2
sh

(3.24)

La capacidad térmica Csh se calcula mediante la expresión 3.25 aplicada
para el volumen total del eje.

Csh = cp,sh · Vsh · ρsh (3.25)

Nótese que en la Figura 3.9b, se ha indicado como dimensión el diámetro
del eje, Dsh, pero en la formulación se deberá emplear el radio, rsh = Dsh/2.

3.2.3. YUGO DEL ROTOR

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

Ryrot,rad,neg =
1

4 · π · λyrot,rad · lFe
·

·




2 · r2
ext,eq,Fe,rot · ln

(
rext,eq,Fe,rot

rsh

)

r2
ext,eq,Fe,rot − r2

sh

− 1




(3.26)



60 CAPÍTULO 3. Modelo térmico de máquinas con ref. en circuito abierto

Ryrot,rad,pos =
1

4 · π · λyrot,rad · lFe
·

·




1−
2 · r2

rsh
· ln
(
rext,eq,Fe,rot

rsh

)

r2
ext,eq,Fe,rot − r2

sh




(3.27)

Ryrot,ax,neg = Ryrot,ax,pos =
lFe

2 · π · λyrot,ax ·
(
r2
ext,eq,Fe,rot − r2

sh

) (3.28)

rext,eq,Fe,rot =
√
D2
ext,rot − nbarras ·D2

eq,barras (3.29)

(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, Cyrot, se obtiene me-
diante la expresión 3.30:

Cyrot = cp,yrot · lFe · π ·
(
r2
ext,eq,Fe,rot − r2

sh

)
· ρyrot (3.30)

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

Pérdidas por histéresis
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Pérdidas por corrientes parásitas

Pérdidas por conmutación

Otras pérdidas adicionales

Aunque se esté considerando el paquete de chapas como un único sóli-
do, este está formado por un conjunto de chapas magnéticas apiladas. Para
poder realizar la consideración de que es un único sólido, la conductivi-
dad térmica del paquete del yugo del estátor en dirección axial, λyrot,ax, se
deberá modelar de manera especial, tal y como se detalla en el siguiente
apartado.

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

La conductividad térmica de un paquete de chapas magnéticas en direc-
ción axial se puede entender como si de un material anisotrópico se tratase y
es posible modelarla con dos conductividades térmicas diferentes, una para
la dirección radial y otra para la dirección 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 lFe son el área y la longitud del paquete de
chapas, y λFe,eq,ax es 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 expresión para el cálculo
de la resistencia equivalente de todo el paquete de chapas (ecuación 3.32),
donde N es el número de chapas magnéticas, elam es el espesor de una
chapa magnética, y hcontact es la conductancia térmica entre super�cies de
dos materiales.

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

Rt =
LFe

A · λFe,eq,ax
(3.31)

Rt =
N · elam
A · λFe

+
(N − 1)

A · hcontact
(3.32)
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Figura 3.11: Conductividad térmica axial del paquete de chapas en

función de la conductancia térmica entre dos aceros.

λFe,eq,ax =
LFe

N · elam
λFe

+
N − 1

hcontact,Fe−Fe

(3.33)

Se pueden encontrar valores para hcontact en bibliografía sobre análisis
térmico [Holman, 2010; Incropera et al., 2011]. En [Holman, 2010] se pueden
encontrar los valores extremos para la conductancia térmica entre super�-
cies, la cual puede variar entre 1700 y 3700 W/(m2K) para dos super�cies
de acero.

Se ha realizado un análisis para determinar los valores extremos de
λeq,Fe,ax basado en valores reales de un paquete estatórico.

En la Figura 3.11 se muestra la variación de la conductividad térmica
equivalente para la variación 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, λFe, es de 33 W/(mK).

Como se puede observar, la variación debido al número de chapas es
mínima, y aunque no se muestra en la �gura, lo mismo sucede con la con-
ductividad térmica del material. Se pueden descartar por tanto estos dos
parámetros 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-
ción axial varía entre valores de aproximadamente 0.8 y 1.7 W/(mK). En el
estudio térmico realizado en [Bousbaine, 1999] para una máquina de induc-
ción, Bousbaine elige el valor 1.25 W/(mK) para esta conductividad térmica
equivalente, que resulta ser el valor medio del rango obtenido. Se trabajará,
por tanto, con ese valor tanto en el caso del rotor, en λFe,y,rot,ax, como en
los parámetros equivalente del hierro del estator, en λFe,t,s,ax y λFe,y,s,ax
(ver apartados 3.2.7 y 3.2.8).

En el Capítulo 8 se realizará un análisis de sensibilidad de este paráme-
tro, con el �n de obtener un criterio de diseño.

3.2.4. BARRAS Y ANILLOS DE ROTOR

Las barras y anillos de rotor se modelan como un elemento cilíndrico
genérico más, de volumen equivalente al volumen total de aluminio de la
máquina [Mellor et al., 1991]. Las temperaturas de los extremos del elemen-
to en dirección axial corresponden a las temperaturas de los anillos en la
admisión y la salida de aire.

Rwrot,rad,neg =
1

4 · π · λwrot,rad · lFe
·

·




2 · r2
ext,rot ln

(
rext,rot

rext,eq,Fe,rot

)

r2
ext,rot − r2

ext,eq,Fe,rot

− 1




(3.34)

Rwrot,rad,pos =
1

4 · π · λwrot,rad · lFe
·

·




1−
2 · r2

ext,eq,Fe,rot ln

(
rext,rot

rext,eq,Fe,rot

)

r2
ext,rot − r2

ext,eq,Fe,rot




(3.35)

Rwrot,ax,neg = Rwrot,ax,pos =

lFe

2 · π · λwrot,ax ·
(
r2
ext,rot − r2

ext,eq,Fe,rot

) (3.36)
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(a) Modelo en resistencias térmicas de
las barras y anillos de rotor

(b) Dimensiones de las barras y anillos
de rotor

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

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

Cwrot = cp,wrot · Vwrot · ρwrot (3.37)

Las pérdidas totales de las barras están representadas en el circuito
mediante el generador Pwrot.

3.2.4.1. Otras formas de modelar el rotor

La modelización arriba descrita puede parecer una burda aproximación,
sobre todo comparado con la modelización de los conductores de la ranura
(ver apartado 3.2.5), puesto que una máquina real es mucho más comple-
ja, geométricamente hablando. Sin embargo, esta aproximación es posible,
asumiendo que se cometerá algun pequeño error en la estimación de tem-
peraturas, debido a las siguientes razones:

Las barras de aluminio en una máquina de inducción generalmente
son fundidas, es decir, son una sola pieza.

El aluminio tiene una alta conductividad térmica.
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Solo están presentes los materiales del hierro del rotor y el aluminio
de las barras.

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

Dada la gran diversidad de máquinas que hay, elegir una metodología
general para todo tipo de máquinas no es viable, pero sí es posible establecer
unos criterios para seleccionar un modelo adecuado según el tipo de rotor.
A continuación se enumeran algunas de las metodologías a seleccionar para
las topologías más comunes:

Maquinas de inducción de volumen pequeño o mediano con
jaula de fundición: Para este tipo de máquinas se puede emplear
el método anteriormente descrito.

Otras máquinas de inducción: Para los casos donde la barra sea lo
su�cientemente 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).

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

Maquinas de Imanes super�ciales o enterrados: La geometría
de un rotor con imanes super�ciales se puede modelar con los ele-
mentos cilíndricos genéricos en el caso de que sean imanes curvos (si
son rectos, se modelarán como prismas). Se debe tener en cuenta la
separación entre imanes y hay que establecer el intercambio de calor
entre el hierro del rotor y el entrehierro, así como las interferencias
entre los materiales [Staton et al., 2005].

Máquinas de imanes embebidos: El modelado de este tipo de
rotores es mucho más complejo que en los casos anteriores, dada la
gran variedad de geometrías posibles que existen para los imanes. Si
los imanes no son curvados, la metodología que se recomienda pa-
ra su modelización es empleada por varios autores [El-Refaie et al.,
2004; d'Arcier y Sérillon, 2007], que subdividen los imanes en varios
volúmenes cilíndricos.
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3.2.5. DEVANADO DE ESTATOR

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

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

Existe conducción de calor en tres direcciones, cada una con una con-
ductividad equivalente en cada dirección. 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 generación de calor. Las conductividades térmicas
se calculan mediante una media ponderada en función de los materia-
les del aislamiento (ver apartado 3.2.5.1)

El �ujo de calor en dirección axial se produce exclusivamente por el
cobre [Simpson et al., 2012]. Se establece por tanto como simpli�cación
que la conductividad en dirección axial sea la del cobre comercial.

Con las hipótesis 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:

Rw,s,agap = Rw,s,y,s =
hslot,s

2 · ws2 · lFe · λwslot,y ·Qs
(3.38)

Rw,s,endw1 = Rw,s,endw2 =
lFe

2 · SCu,slot,s ·Qs · λCu
(3.39)

Rw,s,t,s =
ws2

2 · hslot,s · lFe · λwslot,x ·Qs
(3.40)

La capacidad térmica de este elemento se calcula mediante la siguiente
expresión:

Cw,s = cp,w,s · Vw,s · ρw,s (3.41)
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(a) Detalle del aislamiento de un devanado conformado
en la zona de la ranura

(b) Dimensiones prin-
cipales de la ranura

Figura 3.13: Detalle de la ranura de estátor

En la formulación anterior aparecen dos conductividades térmicas, λwslot,x
y λwslot,y, que representan la transferencia de calor en la ranura del estátor
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 función de los espesores de cada material en cada una de
las direcciones, usando la expresión obtenida de [Motor-CAD, 2014], donde
etotal es el espesor total de la dirección que se desea calcular, ea, eb, ec son
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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 λa, λb, λc son las
conductividades de dichos materiales:

λeff =
etotal

ea
λa

+ eb
λb

+ ec
λc

+ ...
(3.42)

Con el �n de proporcionar unos valores orientativos para estas conducti-
vidades, se ha calculado la conductividad térmica para un devanado confor-
mado como el de la �gura 3.13a. En la tabla 3.2 se dan valores de espesor
en ambas direcciones, así 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 λwslot,x = 3,31 W/(mK) en
dirección horizontal y λwslot,y = 0,215 W/(mK) en dirección 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 modelización son las adecua-
das en devanados pre-formados como el que se ha presentado. Sin embargo,
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Componente ex
* [mm] ey [mm] λ [W/(mK)]

Cuña 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
* ex es el espesor total del componente en dirección horizontal.

ey es el espesor total en dirección vertical.

Tabla 3.2: Relación 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 número de conductores y a su colocación aleatoria dentro de la
ranura. En un caso como ese, la metodología recomendada es la mostrada
en [Staton et al., 2005], que consiste en la separación 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 máquina. 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
generación de calor. De las 6 resistencias que se proponen en el modelo,
5 de ellas resistencias se unen en paralelo en una única resistencia que
simboliza la super�cie 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 sección 3.2.5.1.

Rendw1,w,s = Rendw2,w,s =
lendw

2 · SCu,slot,s ·Qs · λCu
(3.43)

Rendw1,endcair1 = Rendw2,endcair2 = · · ·
· · · = Rendw1,endcair1,1 ‖ Rendw1,endcair1,2 ‖ Rendw1,endcair1,3 · · ·
· · · ‖ Rendw1,endcair1,4 ‖ Rendw1,endcair1,5

(3.44)
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(a) Cabeza de bobina del lado de admisión de aire

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

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

bina

Rendw1,endcair1,1 = Rendw1,endcair1,2 =
hslot,s

4 · ws2 · lendw · λendw,y ·Qs
(3.45)

Rendw1,endcair1,3 = Rendw1,endcair1,4 =

=
ws2

hslot,s · lendw · λendw,x ·Qs
(3.46)

Rendw1,endcair1,5 =
lendw

2 · SCu,slot,s ·Qs · λCu
(3.47)

En este caso, las conductividades térmicas equivalentes tienen los valores
λendw,x = 1,30 W/(mK) en dirección horizontal y λendw,y = 4,72 W/(mK)
en dirección vertical.

La capacidad térmica de estos elementos, Cendw1 y Cendw2, se calcula
igual que en el resto de elementos. Como en el caso del devanado en la
ranura, el calor especí�co de los elementos no se calcula de una manera
ponderada sino que se emplea la conductividad del cobre eléctrico:
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Cendw1 = Cendw2 = cp,endw · Vendw · ρendw (3.48)

3.2.7. DIENTES DE ESTÁTOR

Se emplea también, en este elemento, el modelo de elemento cilíndrico,
aunque esta vez no se modela toda la circunferencia sino sólo el ángulo de
un diente, con el parámetro αt,s (Ver Figura 3.16a). Se añade también otra
resistencia que representa el �ujo de calor del diente a la ranura del estátor
(Ver Figura 3.16b).

(a) Dimensiones de los dientes del está-
tor (b) Modelo en resistencias térmicas de

los dientes del estátor

Figura 3.16: Modelo de los dientes del estátor

αt,s =
2 · (τslot,m,s − ws2) ·Qs

Din,y,s
(3.49)

Rt,s,rad,neg =
1

2 · αt,s · λt,s,rad · lFe




2 · r2
in,y,s · ln

(
rin,y,s

rin,s

)

r2
in,y,s − r2

in,s

− 1




(3.50)



72 CAPÍTULO 3. Modelo térmico de máquinas con ref. en circuito abierto

Rt,s,rad,pos =
1

2 · αt,s · λt,s,rad · lFe




1−
2 · r2

in,s · ln
(
rin,y,s

rin,s

)

r2
in,y,s − r2

in,s




(3.51)

Rt,s,ax,neg = Rt,s,ax,pos =
lFe

αt,s · λt,s,ax ·
(
r2
in,y,s − r2

in,s

) (3.52)

Rt,s,w,s =
wt,m,s

2 · λt,s,rad · hslot,s · lFe
≈ αt,s (rin,y,s + rin,s)

4 · λFe,s,rad · hslot,s · lFe
(3.53)

Ct,s = cp,t,s · Vt,s · ρt,s (3.54)

3.2.8. YUGO DE ESTATOR

El modelo para el yugo de rotor divide en dos partes la conducción 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 �ujos de calor,
cada una con su ángulo correspondiente al arco de circunferencia que ocupa
cada parte. El resto de resistencias se modela con la circunferencia completa
(Ver Figura 3.17b).

Ry,s,rad,neg,1 =
1

4 ·
(
π − ws2 ·Qs

Din,y,s

)
· λy,s,rad · lFe

·

·




2 · r2
ext,s · ln

(
rext,s

rin,y,s

)

r2
ext,s − r2

in,y,s

− 1




(3.55)

Ry,s,rad,neg,2 =
1

4 · ws2 ·Qs
Din,y,s

· λy,s,rad · lFe
·

·




2 · r2
ext,s · ln

(
rext,s

rin,y,s

)

r2
ext,s − r2

in,y,s

− 1




(3.56)
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(a) Dimensiones del yugo del estátor (b) Modelo en resistencias térmicas del
yugo del estátor

Figura 3.17: Modelo del yugo del estátor

Ry,s,rad,pos =
1

4 · π · λy,s,rad · lFe
·




1−
2 · r2

ext,s · ln
(
rin,y,s

rin,y,s

)

r2
ext,s − r2

in,y,s




(3.57)

Ry,s,ax,neg = Ry,s,ax,pos =
lFe

2 · π · λy,s,ax ·
(
r2
ext,s − r2

in,y,s

) (3.58)

Cy,s = cp,y,s · Vy,s · ρy,s (3.59)

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

3.2.8.1. Resistencia de contacto estator-carcasa

La resistencia de contacto entre el estator y la carcasa es un parámetro
controvertido y que multitud de autores han estudiado en el pasado. Se
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sabe que es un parámetro dependiente de la presión aplicada entre las dos
super�cies [Roberts, 1986; Mellor et al., 1991], y que cuanta más presión 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 parámetro en diferentes estudios. Además, en [Motor-CAD, 2014]
se incluyen diversos valores para este parámetro, 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 in�uencia en el comportamiento térmico
de una máquina, por ser una de vias principales de evacuación de calor al
ambiente, grandes variaciones de este parámetro no aumentan el error en
las predicciones de temperatura.

En el modelo actual, el parámetro puede resultar de relevancia, puesto
que los conductos de ventilación se encuentran entre este componente y la
super�cie del paquete estatórico. Dado que no existe información al respecto
para topologías de este tipo, y puesto que se conoce de antemano que los
prototipos de validación se construyen con una fuerte interferencia, se ha
asumido un contacto perfecto (resistencia nula) entre las dos super�cies. Sin
embargo, y dado que los autores antes mencionados indican la importancia
de este parámetro, en el Capítulo 8 se analiza más en profundidad este
parámetro por medio de un análisis de sensibilidad, con el �n de establecer
si la decisión es correcta.

3.2.9. CARCASA Y TAPAS

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

rin,fr = rfr − rin,s − hduct,s (3.60)

lfr = 2 · (lfr1 + lfr2) (3.61)
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(a) Dimensiones de la carcasa

(b) Modelo en resistencias térmicas de la carcasa

Figura 3.18: Modelo de la carcasa

Rfr,rad,neg =
1

8 · π · λfr,rad · lfr
·




2 · r2
ext,fr · ln

(
rext,fr

rin,fr

)

r2
fr − r2

ext,s

− 1




+

+

ln

(
rin,fr

rext,s

)

wduct,s

rext,s
· (lfr − 2 · lfr2) · λfr,rad

(3.62)
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Rfr,rad,pos =
1

4 · π · λfr,rad · lfr
·




1−
2 · r2

in,fr · ln
(
rext,fr

rin,fr

)

r2
ext,fr − r2

in,fr




(3.63)

Rfr,ax,neg,1 = Rfr,ax,pos,1 =
lfr1

2 · π · λfr,ax ·
(
r2
ext,fr − r2

in,fr

) (3.64)

Rfr,ax,neg,2 = Rfr,ax,pos,2 =
lfr2

2 · π · λfr,ax ·
(
r2
ext,fr − r2

in,fr

) (3.65)

Cfr = cp,fr · Vfr · ρfr (3.66)

Las tapas se modelan como cilindros huecos sin generación de calor (Ver
Figuras 3.19a, 3.19b y 3.19c), con el mismo material que la carcasa.

Rendc1,rad,neg =
1

4 · π · λfr,rad · lbear
·




2 · r2
fr · ln

(
rfr

rbear,ext

)

r2
fr − r2

bear,ext

− 1




(3.67)

Rendc1,rad,pos =
1

4 · π · λfr,rad · lbear
·

·




1−
2 · r2

bear,ext · ln
(

rfr

rbear,ext

)

r2
fr − r2

bear,ext




(3.68)

Rendc1,ax,neg = Rendc1,ax,pos =
lbear

2 · π · λfr,ax ·
(
r2
fr − r2

bear,ext

) (3.69)

Cendc1 = cp,fr · Vendc1 · ρfr (3.70)

Rendc2,rad,neg = Rendc1,rad,neg (3.71)

Rendc2,rad,pos = Rendc1,rad,pos (3.72)

Rendc2,ax,neg = Rendc2,ax,pos = Rendc1,ax,neg (3.73)

Cendc1 = Cendc2 (3.74)
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(a) Dimensiones de las
tapas

(b) Modelo en resistencias térmicas de la tapa del
lado de admisión

(c) Modelo en resistencias térmicas de la tapa del
lado de expulsión

Figura 3.19: Modelo de las tapas
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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
olvidándose 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 además dos resistencias de contacto en dirección radial en
ambos contactos, con el �n de tener en cuenta el ajuste del rodamiento. El
cálculo de los contactos del rodamiento se detallan en el apartado 3.2.10.1.

(a) Modelo en resistencias térmicas del
rodamiento del lado de admisión

(b) Modelo en resistencias térmicas del
rodamiento del lado de expulsión

Figura 3.20: Modelo de los rodamientos

Rbear1,rad,neg =
1

4 · π · λbear · lbearing
·

·




2 · r2
bear,ext · ln

(
rbear,ext

rsh

)

r2
bear,ext − r2

sh

− 1




(3.75)
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Rbear1,rad,pos =
1

4 · π · λbear · lbearing
·




1−
2 · r2

sh · ln
(
rbear,ext

rsh

)

r2
bear,ext − r2

sh




(3.76)

Rbear1,ax,neg = Rbear1,ax,pos =
lbearing

2 · π · λbear ·
(
r2
anillo,ext,rod − r2

sh

) (3.77)

Rct,bear1−sh =
wgap,air,bear1,sh

λair,bear1,sh · Scontacto,bear1,sh
(3.78)

Rct,bear1−endc1 =
wgap,air,bear1,endc1

λair,bear1,endc1 · Scontacto,bear1,endc1
(3.79)

Cbear1 = cp,bear1 · Vbear1 · ρbear1 (3.80)

Rbear2,rad,neg = Rbear1,rad,neg (3.81)

Rbear2,rad,pos = Rbear1,rad,pos (3.82)

Rbear2,ax,neg = Rbear2,ax,pos = Rbear1,ax,neg (3.83)

Rct,bear2−sh =
wgap,aire,bear2,sh

λair,bear2,sh · Sct,bear2−sh
(3.84)

Rct,bear2−endc2 =
wgap,air,bear2−endc2

λaire,bear2−endc2 · Sct,bear2−endc2
(3.85)

Cbear2 = cp,bear2 · Vbear2 · ρbear2 (3.86)

3.2.10.1. Cálculo 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 dilatación de los anillos del rodamiento [Min y Jiang,
2011].

wgap,air,bear1,sh = wadjust,bear1,sh−
− [(Tbear1 − Tamb) · αbear − (Tsh − Tamb) · αsh] · rsh

(3.87)

wgap,air,bear1,endc1 = wadjust,bear1,endc1−
− [(Tbear1 − Tamb) · αbear − (Tendc1 − Tamb) · αendc1] · rbear,ext

(3.88)

wgap,air,bear2,sh = wadjust,bear2,sh−
− [(Tbear2 − Tamb) · αbear − (Tsh − Tamb) · αsh] · rsh

(3.89)
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wgap,air,bear2,endc2 = wadjust,bear2,endc2−
− [(Tbear2 − Tamb) · αbear (Tendc2 − Tamb) · αendc2] · rbear,ext

(3.90)

Los valores αbear, wadjust,bear1,sh, wadjust,bear1,endc1, wadjust,bear2,sh y
wadjust,bear2,endc2 son valores que el fabricante de los rodamientos debe pro-
porcionar para poder efectuar el cálculo. Si no se dispone de ellos, se pueden
obtener algunos valores en un catálogo de rodamientos para un rodamiento
de características similares [SKF, 2014]. Si el hueco de aire obtenido con
alguna de las expresiones anteriores resulta ser menor que cero, supondría
que el anillo está dilatado térmicamente hasta que no hay espacio de aire,
por lo que se impondrá 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
topologías de máquinas abiertas, sino que sólamente se presenta en má-
quinas autoventiladas. En este apartado se ofrece un método para modelar
térmicamente este elemento.

Dada la complejidad geométrica del mismo, se simpli�ca a una placa
cilíndrica 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 super�cies. Las resistencias térmicas que representan estas vías de
transferencia se unen en paralelo, para emplear únicamente un coe�ciente
de convección que dé cuenta de las tres super�cies.

Rvent,yrot =
1

4 · π · λvent · event
·




2 · r2
eq,vent · ln

(
req,vent

rsh

)

r2
eq,vent − r2

sh

− 1




(3.91)

Rvent,endcair2 = Rvent,endcair2,1 ‖ Rvent,endcair2,2 ‖ Rvent,endcair2,3 (3.92)

Rvent,endcair2,1 =
1

4 · π · λvent · event
·




1−
2 · r2

sh · ln
(
req,vent

rsh

)

r2
eq,vent − r2

sh




(3.93)

Rvent,endcair2,2 = Rvent,endcair2,3 =
event

2 · π · λvent ·
(
r2
eq,vent − r2

sh

) (3.94)
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(a) Aproximación geométrica para el ventilador

(b) Modelo en resistencias térmicas del ventilador

Figura 3.21: Modelo del ventilador

3.2.12. CIRCUITO DE CONDUCCIÓN

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

En la �gura 3.22 se representa un corte de una máquina autoventilada,
con las resistencias que dan cuenta de la conducción.

Los extremos de los elementos que quedan libres en el circuito térmico de
conducción representan los intercambios de calor con el aire que envuelve la
máquina. Este intercambio de calor por convección se representa igualmente
con resistencias térmicas. En el siguiente apartado se introduce el cálculo de
las resistencias térmicas por convección y se de�nirán todos los intercam-
bios de calor que se producen por este mecanismo entre las máquinas y los
diferentes volúmenes de control de aire.
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3.3. CONVECCIÓN EN LAS MÁQUINAS ABIER-

TAS

En este apartado se de�nirán las resistencias térmicas de conducción,
con el �n de representar todos los �ujos de calor presentes en la máquina.

3.3.1. REPRESENTACIÓN EN EL CIRCUITO TÉRMICO

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

El uso de generadores de calor en cada una de las super�cies [Motor-
CAD, 2014]. El valor del generador de pérdidas equivaldrá al �ujo
de calor producido en cada super�cie. Con la convención de signos
establecida, estos generadores tendrán valor negativo.

La separación en volúmenes de control del aire, tanto interno como ex-
terno, representados estos mismos con un nodo de temperaturas como
si de un elemento más se tratase [Mellor et al., 1991]. La interacción
entre estos nodos de aire y las super�cies anteriormente mencionadas
se establece mediante resistencias térmicas, usando la formulación de
[Incropera et al., 2011]:

Rconv =
1

hconv ·A
(3.95)

Donde Rconv es la resistencia térmica, A es el área de la super�cie
donde se produce la convección y hconv el coe�ciente de convección
asociado a dicha super�cie.

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

El número de volúmenes de control resultantes de la división del vo-
lumen total de aire es muy bajo, añadiendo muy poca complejidad
numérica al sistema. Si se eligiese la opción de los generadores de ca-
lor para cada super�cie, el número de nodos a añadir sería igual al
número de super�cies de convección del sistema, que es mucho mayor
en el caso presentado.

La introducción de condiciones de contorno tales como la temperatura
ambiente es más sencilla, numéricamente hablando, lo que una vez más
resta complejidad de cálculo y ahorra tiempo computacional.
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La interacción con el modelo hidráulico se simpli�ca por el uso del
mismo sistema de separación por volúmenes de control, permitien-
do el intercambio de información entre los dos modelos sin cálculos
intermedios.

Cabe mencionar que, aunque la elección de las resistencias térmicas en
este caso resulta favorable por las razones antes mencionadas, el uso de
generadores de calor puede resultar más útil en determinadas situaciones,
como por ejemplo en modelos térmicos para máquinas con un intercambia-
dor de calor acoplado, o en una máquina con doble circuito de ventilación
(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. IDENTIFICACIÓN DE VOLÚMENES DE AIRE

La identi�cación de volúmenes de aire se deberá hacer en cada caso,
puesto que la refrigeración de los sistemas abiertos podrá variar.

Se han identi�cado los volúmenes de control de aire en una máquina
autoventilada como la de la Figura 3.8a. En la Figura 3.23 se muestran
estos volúmenes de aire identi�cados.

La siguiente lista muestra los volúmenes identi�cados:

Aire del entrehierro

Entrada de aire

Salida de aire

Canales de ventilación de rotor

Canales de ventilación de estátor

Aire exterior

En los siguientes apartados se estudiarán los volúmenes de control iden-
ti�cados. El cálculo de cada uno de los coe�cientes de convección que se
mencionan en los siguientes apartados se tratará de manera individual en
el Capítulo 4.
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Figura 3.23: Identi�cación de volumenes de control de aire para la

convección

3.3.2.1. Aire del entrehierro

El aire del entrehierro representa el volúmen de aire encerrado entre
el rotor y el estator, y que dada la separación entre los dos elementos se
comporta de manera especial, con un régimen de �ujo de Taylor-Couette
[Taylor, 1935]. Puesto que en máquinas de inducción con rotor liso el �ujo
de aire entre entrada y salida por este camino es mínimo [Gazley Jr., 1958],
se separa de la representación del sistema hidráulico y queda únicamente
para el estudio térmico como punto de intercambio de calor entre rotor y
estator en dirección exclusivamente radial.

La convección en el entrehierro se modela con la ayuda de 3 resistencias
de convección, representadas en la �gura 3.24 y conectadas al nodo Tagap.
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Figura 3.24: Circuito térmico de convección en el entrehierro.

Rconv,wrot,agap =
1

π ·Dext,rot · lFe · hconv,agap
(3.96)

Rconv,t,s,agap =
1

Qs · (τslot,ag,s − ws0) · lFe · hconv,agap
(3.97)

Rconv,w,s,agap =
1

Qs · ws0 · lFe · hconv,agap
(3.98)

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 admisión entre la tapa de dicho lado, la carcasa y el
extremo del paquete de estátor y rotor.

Como se verá en la división de los volúmenes de control para el sistema
hidráulico, este volumen a su vez se subdivide en varios, según el tipo de
resistencia de carga, pero por simplicidad se representa como un único vo-
lumen en el caso térmico y se emplea el valor de temperatura, representado
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por el nodo Tendcair1 para calcular las propiedades del aire para todos esos
sub-volúmenes asociados.

El nodo de aire y las resistencias que dan cuenta de la convección con
las diferentes super�cies se muestra en la �gura 3.25 .

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

Rconv,sh,endcair1 =
1

Ssh,endcair1 · hconv,sh−endcair1
(3.99)

Rconv,yrot,endcair1 =
1

SFe,rot · hconv,Fe,rot−endcair1
(3.100)

Rconv,ring1,endcair1 =
1

hconv,ring1−endcair1 ·
π·(D2

ext,rot−D2
in,ring)

4

(3.101)

Rconv,endw1,endcair1 =
1

Sendw1 · hconv,endw1−endcair1
(3.102)

Rconv,t,s,endcair1 =
1

Qs · (wt,m,s · hslot,s) · hconv,t,s−endcair1
(3.103)

Rconv,y,s,endcair1 = Rconv,y,s,endcair1,1 ‖ Rconv,y,s,endcair1,2 (3.104)
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Rconv,y,s,endcair1,1 =
1

(h1,eq,y,s−h2,eq,y,s)·h2,eq,y,s·hconv,1,y,s−endcair1
(3.105)

Rconv,y,s,endcair1,2 =
1

(h1,eq,y,s−h2,eq,y,s)·h1,eq,y,s·hconv,2,y,s−endcair1
(3.106)

Rconv,fr,endcair1 =
1

π · lfr−lFe2 ·Dext,s · hconv,fr−endcair1
(3.107)

Rconv,bear1,endcair1 =
1

Sbear · hconv,bear1−endcair1
(3.108)

Rconv,endc1,endcair1 =
1

hconv,endc1−endcair1 · π4 ·
(
D2
ext,s −D2

sh

) (3.109)

3.3.2.3. Aire de salida

El aire de salida es un volumen de control análogo al del aire de entrada.
Es el volumen limitado entre la tapa del aire de expulsión, la carcasa y el
paquete magnético de estátor y rotor.

Igual que en el caso de la admisión, la temperatura de este nodo se em-
pleará para el cálculo de las propiedades del aire para varios sub-volúmenes
de control. El nodo, denominado Tendcair2, así como las respectivas resisten-
cias térmicas asociadas a cada super�cie, se muestran en la �gura 3.26.

Figura 3.26: Circuito térmico de convección en el aire de salida.
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Rconv,sh,endcair2 =
1

Ssh,endcair2 · hconv,sh−endcair2
(3.110)

Rconv,yrot,endcair2 =
1

SFe,rot · hconv,Fe,rot−endcair2
(3.111)

Rconv,ring2,endcair2 =
1

hconv,ring2−endcair2 ·
π·(D2

ext,rot−D2
in,anillo,cort)

4

(3.112)

Rconv,endw2,endcair2 =
1

Sendw2 · hconv,endw2−endcair2
(3.113)

Rconv,t,s,endcair2 =
1

Qs · (wt,m,s · hslot,s) · hconv,t,s−endcair2
(3.114)

Rconv,y,s,endcair2 = Rconv,y,s,endcair2,1 ‖ Rconv,y,s,endcair2,2 (3.115)

Rconv,y,s,endcair2,1 =
1

(h1,eq,y,s−h2,eq,y,s)·h2,eq,y,s·hconv,1,y,s−endcair2
(3.116)

Rconv,y,s,endcair2,2 =
1

(h1,eq,y,s−h2,eq,y,s)·h1,eq,y,s·hconv,2,y,s−endcair2
(3.117)

Rconv,fr,endcair2 =
1

π · lfr − lFe
2

·Dext,s · hconv,fr−endcair2
(3.118)

Rconv,bear2,endcair2 =
1

Sbear · hconv,bear2−endcair2
(3.119)

Rconv,endc2,endcair2 =
1

hconv,endc2−endcair2 · π4 ·
(
D2
ext,s −D2

sh

) (3.120)

Rconv,vent,endcair2 =
1

hconv,vent−endcair2·[π4 ·(D
2
vent−D2

sh)+event·π·Dvent]
(3.121)

3.3.2.4. Aire de los canales de ventilación de estátor

Para el aire de los canales de ventilación de estátor se establece un único
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 estatórico y desde la carcasa, y se trans�ere el �ujo de calor a
través del aire al volumen de control del aire de expulsión.

Este volumen de control es análogo, geométricamente hablando, al del
circuito hidráulico (ver apartado 5.3.2.7). Sin embargo, el cálculo de la con-
vección se realiza de un modo distinto debido a las particularidades del
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sistema de ventilación, y la temperatura del aire, a pesar de ser calculada y
empleada en la obtención de las propiedades del aire, no se establece como
nodo de temperatura.

En la �gura 3.27 se muestra la única resistencia que da cuenta de la
transferencia de calor entre las super�cies involucradas, mientras que en
la ecuación 3.122 se muestra la expresión empleada para el cálculo de la
misma.

Figura 3.27: Circuito térmico de convección de los canales de esta-

tor.

Rconv,duct,s =
1

hconv,duct,s · pduct,s · lFe · nduct,s
(3.122)

3.3.2.5. Aire de los canales de ventilación de rotor

Análogamente al aire de los canales de estator, se establece un único vo-
lumen de control sin nodo de temperatura, que dé cuenta de la transferencia
de calor por conducción desde el rotor hacia el aire de salida. La resistencia
y su formulación se muestran en la �gura 3.28 y en la ecuación 3.123.

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

Rconv,duct,rot =
1

hconv,duct,rot · pduct,rot · lFenduct,rot
(3.123)

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 super�cies exteriores de la máquina con el ambiente.
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El ambiente, representado por el nodo Tamb, es la condición 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 super�cie.

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

Rconv,endc1,amb =
1

π
4 ·
(
D2
ext,s −D2

sh

)
· hconv,endc1−amb

(3.124)

Rconv,endc2,amb =
1

π
4 ·
(
D2
ext,s −D2

sh

)
· hconv,endc2−amb

(3.125)

Rconv,fr,amb =
1

π ·Dext,s · lfr · hconv,fr−amb
(3.126)

Rconv,bear1,amb =
1

Sbear · hconv,bear1−amb
(3.127)

Rconv,bear2,amb =
1

Sbear · hconv,bear2−amb
(3.128)

3.4. CIRCUITO TÉRMICO COMPLETO

En el apartado 3.2 se ha de�nido el circuito de conducción para una
máquina autoventilada (Figura 3.22. A continuación, en el apartado 3.3 se
han de�nido los circuitos térmicos que dan cuenta de la convección en los
diferentes elementos.
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Una vez establecidos los circuitos térmicos anteriores, es posible con�gu-
rar un circuito térmico completo para una máquina eléctrica autoventilada.
Este circuito se presenta en la Figura 3.30.

En los sucesivos capítulos se responderá a los aspectos que han quedado
por resolver en estos apartados y que requieren un tratamiento especial. En
el Capítulo 4 se establecerá la metodología de cálculo de los coe�cientes de
convección para una máquina abierta. Posteriormente, en el Capítulo 5, se
detallarán las metodologías para el cálculo hidráulico.
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CAPÍTULO 4

Convección en máquinas con
refrigeración en circuito

abierto

En este capítulo se analiza exhaustivamente la convección en las super-
�cies de una máquina abierta, ofreciendo soluciones a problemas presentes
en este tipo de máquinas.

En primer lugar se presenta una introducción, donde se explican algunos
conceptos relacionados con el cálculo de convecciones por medio de corre-
laciones adimensionales. A continuación, se clasi�can las super�cies según
una serie de criterios y se ofrecen expresiones para calcular la convección en
cada una de ellas. Por último, se trata la convección en dos de las super�cies
más críticas de la máquina: los conductos de ventilación y las cabezas de
bobina.

95
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4.1. INTRODUCCIÓN

El cálculo de la convección es uno de los puntos clave en el cálculo
térmico, y sin embargo, uno de los asuntos más difíciles de resolver. Este
asunto no es exclusivo de un modelo algebraico de cálculo térmico como
el presentado en el capítulo anterior, sino que es un factor fundamental
también en otras metodologías, como por ejemplo el cálculo por elementos
�nitos, donde la convección normalmente debe ser calculada de manera
externa.

Existen una serie de factores clave, relacionados directamente con el
comportamiento del aire alrededor de las super�cies, que son los que di�-
cultan el cálculo de la convección y los �ujos de calor entre la máquina y
sus sistemas de refrigeración. Es por tanto necesario realizar una predicción
correcta de los comportamientos del aire en cada super�cie y asumir las
hipótesis correctas para obtener una predicción con el mínimo error.

En los sucesivos apartados de este capítulo se analizará exhaustivamente
la transferencia de calor de cada una de las super�cies y los mecanismos de
convección involucrados en cada una, y se de�nirán los métodos adecuados
para el cálculo de la convección en una máquina abierta.

4.1.1. COEFICIENTES DE CONVECCIÓN E INTEGRACIÓN
EN EL CIRCUITO TÉRMICO

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

Rconv =
1

hconv ·A
(4.1)

Donde Rt,conv es la resistencia térmica, A es el área de la super�cie
donde se produce la convección y h es el coe�ciente de convección. Dado
que la geometría de la super�cie está de�nida, el único punto a resolver será
el cálculo del coe�ciente de convección, y este coe�ciente variará en función
de varios aspectos, que se enumeran a continuación:

El tipo de convección que se produce: convección natural, convección
forzada o convección mixta (una combinación de las dos anteriores).

La geometría de la super�cie: forma, posición y rugosidad.

La velocidad del aire y el régimen de �ujo asociado: régimen laminar,
turbulento o de transición.
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Temperatura del aire y de la super�cie.

Otros aspectos.

El método más común para el cálculo del coe�ciente de convección es
por medio de una función de varios números adimensionales, que dan cuenta
de los aspectos anteriormente mencionados [Incropera et al., 2011; Holman,
2010].

El cálculo del coe�ciente de convección se realizará por medio de la
relación que existe entre este y el número adimensional de Nusselt, Nu,
que mide el aumento de la transmisión de calor desde una super�cie por
la que un �uido discurre, comparada con la transferencia de calor si ésta
ocurriera solamente por conducción. La siguiente expresión da cuenta de
esta relación:

h =
Nu ·D
λair

(4.2)

Donde D es una dimensión característica de la super�cie (por ejemplo,
el diámetro de una placa circular o la longitud de una placa) y λair es la
conductividad térmica del aire a temperatura de película Tf = (Ts+T∞)/2,
con Ts y T∞ las temperaturas de la super�cie y del aire.

El número de Nusselt, que es el que da cuenta de la convección, está
relacionado con otra serie de parámetros adimensionales, exclusivamente
relacionados con el comportamiento del aire y su temperatura. En general,
el número de Nusselt se relaciona con los números adimensionales de la
siguiente forma:

Convección forzada⇒Nu = f (Re, Pr) (4.3)

Convección natural⇒Nu = f (Gr, Pr) (4.4)

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

Re Es el número de Reynolds. Relaciona los términos convectivos y los tér-
minos viscosos en el estudio del movimiento de los �uidos. En trans-
ferencia de calor se emplea en el cálculo de la convección forzada.
Generalmente, se calcula por medio de la siguiente expresión:

Re =
vair ·D
ν

(4.5)
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Donde vair es la velocidad del aire en la super�cie a estudiar, D es
una dimensión característica de la geometría y ν es la viscosidad ci-
nemática del aire.

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

Pr =
ν

α
(4.6)

Donde ν es la viscosidad cinemática del �uido y α es la difusividad
térmica del �uido.
En general, se puede considerar cuando se trabaja con aire, que Pr ≈
0,7. [Incropera et al., 2011]

Gr Es el número de Grashof. Relaciona las fuerzas de �otación y las fuerzas
viscosas que actúan en un �uido, y se emplea para el cálculo de la con-
vección natural. En las correlaciones de convección natural se puede
encontrar solo o mediante el producto con el número de Prandtl, Pr,
que se denomina número de Rayleigh, Ra.
El número de Grashof se obtiene por medio de la siguiente expresión:

Gr =
g · β · (Ts − Tı́nf) ·D3

ν2
(4.7)

Donde g es la aceleración de la gravedad (g = 9,8 m/s2); β es el
coe�ciente de expansión volumétrica que se puede calcular como β =
1/T , con T la temperatura a la que se desea calcular; Ts y T∞ son
las temperaturas de la super�cie y del aire respectivamente; D es una
dimensión signi�cativa de la super�cie, y ν es la viscosidad cinemática
del �uido.

Existe un gran número 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; Kakaç et al., 1987] y también en numerosos estudios cientí�cos, para
calcular el número de Nusselt de geometrías básicas como cilindros, placas
planas, conductos circulares, y otros, para todo tipo de regímenes hidráuli-
cos y térmicos.

Sin embargo, y a pesar del gran número de fórmulas disponibles, estas
no siempre son adecuadas para el estudio de la convección en máquinas
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eléctricas, debido a la complejidad de las super�cies y a otros factores, y
encontrar la correlación adecuada requiere un conocimiento amplio de los
mecanismos de transferencia de calor en el interior de la máquina.

En los siguientes apartados se tratará el tema de la transferencia de
calor en las máquinas abiertas y se estudiarán las soluciones adoptadas.

4.1.2. CONVECCIÓN EN LAS MÁQUINAS ELÉCTRICAS

En general, en los estudios relacionados con el análisis térmico de má-
quinas eléctricas, el coe�ciente de convección se suele calcular mediante el
uso de expresiones experimentales en función de la velocidad del aire v,
similares a la de la ecuación 4.8:

h = k1

(
1 + k2 · vk3

)
(4.8)

Los coe�cientes k1, k2 y k3 son los coe�cientes de ajuste de la curva y
deben ser obtenidos experimentalmente [Staton et al., 2005; Boglietti et al.,
2009a]. El coe�ciente k1 da cuenta de manera exclusiva de la convección
natural.

Se han llevado varios estudios a cabo con el �n de obtener estos coe�-
cientes en máquinas cerradas con ventilación 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], así como un buen número de curvas en el software de cálculo térmico
de máquinas de propósito general MotorCAD [Motor-CAD, 2014]. En ge-
neral, se propone la correlación de Schubert [Schubert, 1968] como solución
por defecto para calcular la transferencia de calor en máquinas TEFC, en la
zona del aire alrededor de las cabezas de bobina (entre el �nal del paquete
de chapas, la carcasa y las tapas). La expresión de Schubert es la siguiente:

h = 15
(
1 + 0,4v0,9

)
(4.9)

A pesar de que este tipo de soluciones están lo su�cientemente refrenda-
das por estudios cientí�cos para máquinas cerradas, no parecen ser solucio-
nes adecuadas para máquinas abiertas [Boglietti et al., 2009a], por lo que
la obtención de expresiones generales o de una metodología válida para el
estudio de todo tipo de máquinas se convierte en una necesidad. Por esto,
las correlaciones adimensionales parecen ser la mejor opción si se trata de
buscar una solución general, siempre y cuando la correlación sea la adecuada
para cada super�cie.

En los sucesivos apartados se enumeran las convecciones elegidas para
cada una de las super�cies, así como los aspectos a tener en cuenta para
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los coe�cientes de las zonas más críticas en el diseño y cálculo de máquinas
autoventiladas.

4.1.3. CÁLCULO DE LAS VELOCIDADES DE AIRE

El conocimiento de las velocidades en cada super�cie es necesario para
calcular correctamente los coe�cientes de convección en cada super�cie. Sin
embargo, un error en el cálculo de estas velocidades puede derivar en estima-
ciones de temperatura con un error igual de considerable, o incluso mayor.
Estos errores de cálculo no son asumibles en ninguna etapa del cálculo de
máquinas, puesto que puede conducir a conclusiones equivocadas en cuanto
al funcionamiento o a errores de diseño críticos.

Debido a su complejidad, el cálculo y análisis de los �ujos de aire se
tratará en el Capítulo 5 de manera independiente, pero es importante tener
en cuenta que su in�uencia será de gran importancia para conseguir un
cálculo óptimo.

4.2. COEFICIENTES DE CONVECCIÓN DE UNA

MÁQUINA CON REFRIGERACIÓN ABIER-

TA

Los coe�cientes de convección se obtendrán mediante correlaciones em-
píricas encontradas en diferentes referencias bibliográ�cas. Estas correlacio-
nes son función de números adimensionales de tal manera que se puedan
emplear para todo tipo de super�cies y �uidos.

En general, y dadas las altas velocidades del aire involucradas en la con-
vección en este tipo de máquinas, la investigación estará centrada en �ujos
turbulentos. A pesar de esto, las investigaciones realizadas y las conclu-
siones adoptadas serán extensibles de igual manera para �ujos en régimen
laminar.

En general, el proceso de cálculo de los coe�cientes de convección se
puede resumir en los siguientes pasos:

1. Se calculan las propiedades termofísicas del aire necesarias para cada
correlación a temperatura de película, Tf . Se denomina temperatura
de película a la media entre la temperatura de la super�cie, Ts, y la
temperatura del aire, T∞:

Tf =
Ts + T∞

2
(4.10)

2. Se calcula el número de Reynolds, Re, en función de la velocidad del
aire en cada super�cie, y se comprueba su valor.
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2.1 Si el número de Reynolds es mayor que 0, se emplea la correlación
de convección forzada que corresponda, dependiendo de si existe
régimen de �ujo laminar o de transición-turbulento. El valor del
número de Reynolds para hacer esta distinción variará en función
de la geometría.

2.2 Si el número de Reynolds es 0, se emplea la correlación de con-
vección natural para la geometría más aproximada.

3. Se evalua la expresión para obtener el número de Nusselt que corres-
ponda a dicha super�cie, en función de los números adimensionales
que correspondan. Una vez obtenido, se calcula el coe�ciente de con-
vección por medio de la expresión 4.2.

4.2.1. CLASIFICACIÓN DE LOS ELEMENTOS POR TIPO
DE SUPERFICIE

Con el �n de facilitar el cálculo de las convecciones se han clasi�cado las
super�cies de conducción según su geometría, orientación, y su movimiento.
Se han establecido las siguientes categorías:

1. Super�cies planas verticales, perpendiculares al �ujo de aire y sin
rotación: Estas super�cies se pueden dividir en tres sub-categorías.

1.1 Las que tienen un �ujo de aire enfrentado.

1.2 Las que se quedan atrás del �ujo de aire.

1.3 Super�cies verticales con convección natural.

2. Super�cies planas verticales, perpendiculares al �ujo de aire y con
rotación. Como en el caso anterior, hay tres subcategorías.

2.1 Las que tienen un �ujo de aire enfrentado.

2.2 Las que se quedan atrás del �ujo de aire.

2.3 Super�cies verticales rotativas con convección con el aire exterior.

3. Paredes cilíndricas internas sin rotación.

4. Paredes cilíndricas externas sin rotación.

5. Super�cies cilindricas rotativas.

6. Super�cies especiales.
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Con estas categorías, se puede establecer la clasi�cación de cada super�-
cie de los elementos. En la Tabla 4.1 se establece la relación de los elementos,
sus super�cies y el tipo de super�cie asignada. Por otro lado, en la Tabla
4.2 se relacionan los elementos con los coe�cientes de convección corres-
pondientes en el circuito térmico (Figura 3.30 ) y la dimensión signi�cativa
necesaria para su cálculo.

En los siguientes apartados se muestran las convecciones correspondien-
tes para cada categoría, una vez establecidas las convecciones para cada
super�cie. Todas las correlaciones seleccionadas son para temperatura de
super�cie constante y �ujo de calor variable [Incropera et al., 2011].
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Elemento Super�cie Tipo*

Eje Todas las super�cies 4, 5

Yugo de rotor
Lado de admisión de aire 2.a, 1.c
Lado de expulsión de aire 2.b, 1.c

Anillo de cortocircuito
Lado de admisión de aire 2.a, 1.c
Lado de expulsión de aire 2.b, 1.c

Barras de rotor Entrehierro 6
Devanado de estator Entrehierro 6
Cabezas de bobina Todas las super�cies 6

Dientes del estator
Lado de admisión de aire 1.a, 1.c
Lado de expulsión de aire 1.b, 1.c
Entrehierro 6

Yugo del estator
Lado de admisión de aire 1.a
Lado de expulsión de aire 1.b

Carcasa
Lado interior 3
Lado exterior 4

Tapa lado entrada
Lado interior 1.b, 1.c
Lado exterior 1.c

Tapa lado salida
Lado interior 1.a, 1.c
Lado exterior 1.c

Rodamientos Todas las super�cies

Conductos de ventilacion
Condcutos de estator 6
Condcutos de rotor 6

Ventilador Todas las super�cies 2.4
* Los tipos de super�cie se enumeran en la lista de la página 101

Tabla 4.1: Relación de elementos, super�cies, tipo de convección

asociada a cada una.
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Elemento hconv
∗ D

Eje
hconv,sh,endcair1 Dshhconv,sh,endcair2

Yugo de rotor
hconv,yrot,endcair1 Din,ring −Dshhconv,yrot,endcair2

Anillo de cortocircuito
hconv,ring,endcair1 Dext,rot −Din,ringhconv,ring,endcair2

Barras de rotor hconv,agap,rot −
Devanado de estator hconv,agap,w,s −
Cabezas de bobina

hconv,endw1,endcair1 −
hconv,endw2,endcair2 −

Dientes del estator
hconv,t,s,endcair1 hslot,s
hconv,t,s,endcair2 Din,y,s − hslot,s
hconv,agap,t,s −

Yugo del estator
hconv,y,s,endcair1 -
hconv,y,s,endcair2

Carcasa
hconv,fr,endcair1 Dext,shconv,fr,endcair2
hconv,fr,amb Dext,fr

Tapa lado entrada
hconv,endc1,endcair1 Dext,fr −Dbear,exthconv,endc1,amb

Tapa lado salida
hconv,endc2,endcair2 Dext,fr −Dbear,exthconv,endc2,amb

Rodamientos

hconv,bear1,endcair1

Dbear,ext −Dsh
hconv,bear1,amb

hconv,bear2,endcair2
hconv,bear2,amb

Conductos de estator hduct,s −
Condcutos de rotor hduct,rot −
Ventilador hconv,vent,endcair2 Dvent
* Los coe�cientes de convección se nombran de la siguiente forma:

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

donde se produce la convección en las super�cies de los elementos.

Tabla 4.2: Relación de elementos, convecciones asociadas a cada

uno y dimensiones características.
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4.2.2. CONVECCIÓN PARA SUPERFICIES PLANAS VERTI-
CALES, PERPENDICULARES AL FLUJO DE AIRE Y
SIN ROTACIÓN

Para la convección de super�cies planas verticales, se emplean convec-
ciones para placas planas de altura conocida. Sin embargo, y dado que la
mayoría de las super�cies son coronas circulares, se ejecuta una aproxima-
ción geométrica para poder usar las correlaciones.

Se asimilará la super�cie de la corona circular a un cuadrado hueco de
área equivalente (Figura 4.1). Para ello se hallan los lados de los cuadrados
exterior e interior de la siguiente manera:

h1,eq = Dext ·

√
pi

4
(4.11)

h2,eq = Din ·

√
pi

4
(4.12)

Figura 4.1: Aproximación 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 área
A1 = h1,eq,y,s · (h1,eq,y,s − h2,eq,y,s)/2 y las otras dos de área A2 = h2,eq,y,s ·
(h1,eq,y,s− h2,eq,y,s)/2, calculando sus respectivos coe�cientes de convección
h1 y h2.

La resistencia de convección asociada a cada super�cie se calculará como
la suma en paralelo de las resistencias de cada una de estas super�cies:



106 CAPÍTULO 4. Convección en máquinas con ref. en circuito abierto

Req = R1 ‖ R1 ‖ R2 ‖ R2 =
1

2 · (h1 ·A1 + h2 ·A2)
(4.13)

El comportamiento del aire en cada uno de los lados de la máquina
será diferente, como se observa en la Figura 4.2, que corresponde a una
simulación CFD para comprobar los �ujos de aire en la máquina. En esta
simulación se observa que la velocidad del aire en las super�cies en las que
incide el aire directamente es mucho mayor que en las mismas super�cies
del otro lado. Con el �n de recoger ambos comportamientos, se emplearán
diferentes correlaciones para las super�cies que se enfrentan al aire y que
se quedan atrás del aire (Tipos de convección 1.a y 1.b de la Tabla 4.1),
obtenidas de [Sparrow et al., 2004]. Estas correlaciones son sólo válidas
para regímenes turbulentos. Para un régimen laminar en el caso del �ujo
enfrentado, se empleará la formula de Churchill & Berstein, obtenida de
[Incropera et al., 2011].

Para el caso de un �ujo pasante y régimen laminar o transitorio no se
ha encontrado una correlación válida, puesto que la propuesta por [Sparrow
et al., 2004] es sólo válida para el rango 7000 < Re < 80000. Se proponen
dos posibles soluciones para calcular la convección de estas super�cies en
estos casos:

Emplear la correlación de régimen turbulento para cualquier valor de
Reynolds.

Emplear la correlación de convección natural (ecuación 4.16.)

La correlación para un caso de Tipo 1.a se muestra en la ecuación 4.14:

Nu =





0,3 +
0,62 ·Re1/2 · Pr1/3

[
1 + (0,4/Pr)2/3

]1/4 ·


1 +

(
Re

282000

)5/8



4/5

si Re < 10000

0,592 ·Re1/2 si Re > 10000

(4.14)
Y la correlación para el Tipo 1.b será:

Nu =
{

0,17 ·Re2/3 si 7000 < Re < 80000 (4.15)

Para los casos de convección natural o para super�cies verticales ro-
tativas con velocidad nula (Tipo 1.c, Tabla 4.1), se realizará la misma
aproximación geométrica y se empleará una convección de placas planas
verticales con convección natural [Incropera et al., 2011]:
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Nu =





0,825 +
0,387 ·Ra1/6

[
1 + (0,492/Pr)9/16

]8/27





(4.16)

Ra = Gr · Pr (4.17)

4.2.3. CONVECCIÓN PARA SUPERFICIES PLANAS VERTI-
CALES, PERPENDICULARES AL FLUJO DE AIRE Y
CON ROTACIÓN

Para la convección de super�cies verticales rotativas (Tipo 2.a, Tabla
4.1) se emplea la correlación de un disco que gira con un �ujo másico en-
frentado (Figura 4.3)[Cheng y Lin, 1994]. A pesar de no ser una correlación
de convección, se aprovechan las analogías entre las transferencias de calor
y de masa, y las analogías entre los números de Sherwood y de Nusselt
[Incropera et al., 2011].

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

Lin, 1994]

En este caso se emplean dos números de Reynolds, el debido a la rotación
del disco y el del aire en movimiento.
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Reω =

π · n ·D
60

·D
ν

(4.18)

Reair =
vair ·D
ν

(4.19)

Nu = 0,28973 ·
(
Re2

ω +Re2
air

)1/4
(4.20)

En el lado de expulsión de aire, se ha observado por medio de simula-
ciones de CFD que el �ujo transversal de aire es mínimo (Figura 4.2). Se
asume por tanto que la única convección se produce por el efecto del giro,
y que Reair ≈ 0. Por lo tanto, para las super�cies de Tipo 2.b (ver Tabla
4.1) se emplea la misma correlación pero teniendo en cuenta únicamente el
número de Reynolds rotacional, Reω.

Nu = 0,28973 ·Re1/2
ω (4.21)

Esta misma consideración se hará para los casos de super�cies rotativas
con convección al exterior (Tipo 2.c, Tabla 4.1).

4.2.4. CONVECCIÓN PARA PAREDES CILÍNDRICAS INTER-
NAS SIN ROTACIÓN

Para el cálculo de la convección en paredes cilíndricas internas con con-
vección forzada (Tipo 3, Tabla 4.1), se emplea la correlación de Gnielinski
para conductos circulares de paredes lisas con rugosidad comercial (eq. 4.22)
[Kakaç et al., 1987].

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

Nu =

fsmooth

8
· (Re− 1000) · Pr

1 + 12,7 ·

√
fsmooth

8
·
(
Pr2/3 − 1

)
(4.22)
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1√
fsmooth

= 0,79 · ln (Re)− 1,64 (4.23)

Re =
vair ·D
ν

(4.24)

Esta correlación es válida para el régimen turbulento, Re > 2300. Para el
régimen laminar, se usará la correlación de Hausen [Incropera et al., 2011],
donde GzD es el número adimensional de Graetz:

Nu = 3,66 +
0,0668 ·GzD

1 + 0,04 ·Gz2/3
D

(4.25)

GzD =
D

L
·Re · Pr (4.26)

Se recomienda también usar un factor multiplicador para tener en cuen-
ta los �ujos no desarrollados en estas super�cies. Se proporciona más in-
formación al respecto en el apartado correspondiente a la convección en los
conductos (apartado 4.3).

Para evaluar la convección natural no se ha encontrado una ecuación pa-
ra una geometría equivalente. Si no se dispone de información experimental
previa, se puede obtener un valor orientativo para la convección natural
por medio de la expresión 4.27, aproximada de la correlación de Kuehn &
Goldstein para el cálculo de la convección en el espacio entre dos cilindros
concéntricos [Kuehn y Goldstein, 1976]:

Nu =
2

− ln

(
1− 2

Nuo

) (4.27)

Nuo =

{[
39,24 +

(
0,587 ·Ra1/4

)5/3
]9

+
[
0,1 ·Ra1/3

]15
}1/15

(4.28)

Ra = Gr · Pr (4.29)

Esta correlación es válida para cualquier rango de Ra.

4.2.5. CONVECCIÓN PARA PAREDES CILÍNDRICAS EXTER-
NAS SIN ROTACIÓN

Para calcular la convección externa de paredes cilíndricas sin rotación
(Tipo 4, Tabla 4.1) se emplean las fórmulas de Simonson para la convección
externa natural de un cilindro horizontal [Simonson, 1988].
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Nu =

{
0,252 ·Ra1/4 si 104 < Ra < 109

0,129 ·Ra1/3 si 109 < Ra < 1012
(4.30)

Ra = Gr · Pr (4.31)

4.2.6. CONVECCIÓN PARA SUPERFICIES CILÍNDRICAS RO-
TATIVAS

Para calcular la convección en las super�cies cilíndricas en rotación
(Tipo 5, Tabla 4.1) se emplea una correlación para cilindros que giran
alrededor del aire a temperatura constante [Kendoush, 1996].

Re =

π · n ·D
60

·D
ν

(4.32)

Nu = 0,6366 · (Re · Pr)1/2 (4.33)

4.2.7. CONVECCIÓN EN EL ENTREHIERRO

La transferencia de calor en el entrehierro de máquinas cilíndricas con
rotor liso (en general, máquinas de inducción o de imanes enterrados) se
resuelve asumiendo que el �ujo de aire en el entrehierro se comporta co-
mo un �ujo de Taylor-Couette, que sucede en el hueco entre dos cilindros
concéntricos que rotan entre sí, y separados por una pequeña 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 formulación
para la convección en el entrehierro de máquinas de diferentes tipos [Howey
et al., 2012], en este estudio se han empleado las fórmulas clásicas de Taylor
y Gazley, puesto que están igualmente validadas por otros autores [Staton
et al., 2005; Motor-CAD, 2014].

Para modelar la convección en el entrehierro se emplean las correlaciones
basadas en estos dos estudios clásicos [Taylor, 1935; Gazley Jr., 1958], que
evalúan el número de Taylor (eq. 4.35) para obtener el número de Nusselt
de estas super�cies. El número de Taylor evalúa si se trata de convección
natural, régimen laminar o régimen turbulento.
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Figura 4.4: Vórtices de Taylor en el hueco de dos cilindros concén-

tricos con rotación [Howey et al., 2012].

Nuagap =
hconv,agap · hagap

λair
=





2 si Ta < 41

0,212 · Ta0,63 · Pr0,27 si 41 < Ta < 100

0,386 · Ta0,5 · Pr0,27 si Ta > 100

(4.34)

Ta = Re ·

√
hagap

rrot
=

π · n
30 · ν ·

√
h3
agap · rrot (4.35)

En las expresiones anteriores, n es la velocidad de rotación en R.P.M.;
ν es la viscosidad cinemática del aire a temperatura de película, calculando
la temperatura de película con la temperatura de la super�cie del rotor;
hagap es la longitud del entrehierro; rrot es el radio del rotor y λair es la
conductividad del aire a temperatura de película.

El coe�ciente de convección, hconv,agap, obtenido en eq. 4.34, se empleará
para el cálculo de las resistencias térmicas Rconv,agap,wrot, Rconv,agap,t,s y
Rconv,agap,w,s

Para máquinas de polos salientes, las consideraciones hidráulicas que
se han asumido no son válidas, y se deben estudiar los �ujos de aire en
esta zona, tanto en la zona de las ranuras de estátor, como en los polos del
rotor. El estudio de [Connor et al., 2012] da cuenta de este problema y ofrece
soluciones para máquinas de estas características empleando programas de
CFD.
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4.3. CONVECCIÓN EN LOS CONDUCTOS DE

VENTILACIÓN

La convección en los conductos de ventilación es uno de los principa-
les mecanismos de los sistemas de refrigeración con circuito abierto para
eliminar el calor de distintas partes de la máquina y su variación in�u-
ye de manera directa en muchas de las temperaturas clave en el cálculo
electromagnético. Por su importancia, el cálculo de la convección en estas
super�cies debe ser analizado en profundidad.

En los sucesivos apartados se analizarán aspectos clave para el cálculo
de la convección en régimen turbulento, tales como: la rugosidad en los
conductos y su relevancia en el cálculo; el desarrollo del �ujo, los efectos de
entrada y el incremento de la convección a consecuencia de esto; la rotación
de los canales de rotor y el incremento del coe�ciente debido a este efecto;
y por último, la geometría de los conductos.

Finalmente se compararán varias correlaciones con una correlación 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 ventilación.

En general, se asumen paredes de acabado liso, con rugosidades típicas
de tuberías, para el cálculo de convecciones en conductos de ventilación de
máquinas [Motor-CAD, 2014; Kral et al., 2008; Staton y Cavagnino, 2008;
He et al., 2013]. Sin embargo, en una máquina real en la que los conductos de
ventilación estén en el paquete estatórico, 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 super�cies con rugosidades bajas,
sino todo lo contrario.

Estos valores altos de rugosidad (comparados con valores comerciales
para tuberías) pueden ser el resultado de irregularidades en el corte de la
chapa y su posterior apilado, por acumulación de impurezas a lo largo del
uso, o por una combinación de ambos factores. Por otro lado, y hablando
de casos con conductos de ventilación 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 refrigeración [Dessouky et al.,
1998], lo que también conllevaría a irregularidades en las super�cies de los
conductos.

La rugosidad en estos conductos variará mucho en función del proceso
de fabricación empleado y además es muy difícil de medir. Sin embargo, es
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Figura 4.5: Plano de corte de una chapa magnética con conductos

de ventilación interiores.

Figura 4.6: Detalle de la rugosidad en los canales de ventilación

super�ciales del estátor de una máquina.
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posible calcular un valor de rugosidad en la etapa de diseño, empleando los
valores máximo y mínimo 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,
ε = 0,5 mm., y por lo tanto, se han asumido un régimen turbulento hidráu-
licamente rugoso. Los regímenes hidráulicamente rugosos se pueden tener
en cuenta por medio de correlaciones como las dadas en investigaciones o li-
bros que traten la convección de las super�cies con la su�ciente profundidad
[Kakaç et al., 1987; Kays et al., 2005].

4.3.2. DESARROLLO DE FLUJO Y EFECTOS DE ENTRADA

En general, en el cálculo de máquinas, y en concreto en el de los conduc-
tos de ventilación, se suelen considerar �ujos completamente desarrollados.

Figura 4.7: Desarrollo de la temperatura del �ujo en la entrada de

un conducto [Incropera et al., 2011].

Los �ujos completamente desarrollados en un régimen turbulento se pue-
den asumir si la longitud es lo su�cientemente larga,como se ve en la Figura
4.7. Sin embargo, en un conducto corto, el número de Nusselt local en la
entrada de los conductos depende del ratio entre la posición relativa en la
que se mide el valor y el diámetro hidráulico del conducto. Por tanto asumir
�ujos completamente desarrollados puede dar lugar a una subestimación del
valor de los coe�cientes de convección.

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

Num

Nu∞
= 1 +

C

(x/Dh)
(4.36)
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Donde Nu∞ es el número de Nusselt para un �ujo completamente desa-
rrollado, Num es el número de Nusselt medio en la region de entrada, x es
la longitud de la entrada y Dh el diámetro hidráulico. C es una constante
que depende del tipo de entrada y sus valores se pueden obtener en [Kakaç
et al., 1987; Kays et al., 2005].

Debido a que existe una incertidumbre en la etapa de diseño sobre qué
tipo de entrada seleccionar, se propone el uso de un factor de aplicación
general obtenido de [VDI Gesellschaft, 2010], donde Lduct es la longitud del
conducto de ventilación:

Num

Nu∞
= 1 +

1

(Lduct/Dh)2/3
(4.37)

En el apartado 4.3.5 se mostrarán los efectos de este parámetro aplicán-
dolo directamente a varias correlaciones.

4.3.3. ROTACIÓN DE LOS CONDUCTOS DE ROTOR

Los estudios más signi�cativos que se han encontrado sobre la convección
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 convección 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 comparación con los efectos de la turbulencia si el �ujo no
está completamente desarrollado.

Sin embargo, y como se verá en el Capítulo 5, se ha observado mediante
simulaciones CFD que la rotación del rotor también conlleva un aumen-
to de la velocidad, por haber un aumento de la presión dinámica (Figura
4.8). Puesto que este aumento de la velocidad se estará teniendo en cuenta,
se asume que este incremento en la velocidad recogerá los efectos arriba
mencionados y se tendrán en cuenta �nalmente a la hora de calcular el
coe�ciente de convección.

4.3.4. GEOMETRÍA DE LOS CONDUCTOS

En la bibliografía relacionada, las correlaciones para conductos circulares
son las más comunes. Sin embargo, es muy fácil encontrarse con conductos
de ventilación que tienen una geometría diferente, y estos casos deberán ser
tratados de manera individual.
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Figura 4.8: Aumento de velocidad debido a la rotación en los ca-

nales de rotor

Los conductos rectangulares son una opción bastante común en el ca-
so de las máquinas eléctricas, por ejemplo, en conductos practicados en la
carcasa. Para este caso en concreto, aunque los regímenes laminares y turbu-
lentos no han sido estudiados con tanta profundidad como en los conductos
circulares, la información disponible indica que las correlaciones de con-
ductos circulares resultan válidas empleando el diámetro hidráulico como
dimensión signi�cativa [Kakaç et al., 1987; Kays et al., 2005; Favre-Marinet
y Tardu, 2010]. El diámetro hidráulico para cualquier conducto se puede cal-
cular por medio de su área, A, y de su perímetro, p, a través de la siguiente
expresión:

Dh =
4 ·A
p

(4.38)

También se han visto conductos triangulares en topologías 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-
metría del conducto tiene esquinas agudas, se debe prestar especial aten-
ción. Se puede encontrar más información para estas y otras geometrías de
conductos como elipses u oquedades entre dos cilindros en la bibliografía
especializada [Kakaç et al., 1987; Kays et al., 2005; Favre-Marinet y Tardu,
2010; Burmeister, 1993].
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4.3.5. SELECCIÓN DE LA CORRELACIÓN ADECUADA

En este apartado se intenta determinar la correlación adimensional más
adecuada para el cálculo de máquinas con refrigeración abierta. Para ello,
se compararán varias correlaciones con una correlación experimental para
conductos de ventilación de la forma de 4.39, que servirá de referencia.

h = k1

(
1 + k2 · vk3

)
(4.39)

Las correlaciones que se estudian son las siguientes:

Correlación de Gnielinski: La correlación de Gnielinksi para con-
ductos circulares de paredes con rugosidad suave es la correlación
más comúnmente propuesta para calcular el coe�ciente de convección
de conductos en máquinas 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
correlación puede no ser adecuada y por eso se elige para su compa-
ración.
La correlación es la que se ha empleado para las paredes cilíndricas
internas sin rotación (ecuación 4.22, apartado 4.2.4) y se puede eva-
luar para el rango 2300 ≤ Re ≤ 5 × 106 del número de Reynolds, y
para el rango 0,5 ≤ Pr ≤ 2000 del número de Prandtl. El factor de
fricción se evaluará por medio de la expresión de Pethukov (ecuación
4.23)

Correlación de Gowen & Smith: Gowen & Smith proponen en
[Gowen y Smith, 1968] una correlación para paredes con rugosidad
alta, la cual se muestra en la ecuación 4.40. El factor de fricción f
debe ser evaluado en este caso con una expresión diferente a la de
los conductos de rugosidad leve. En [Kakaç et al., 1987] se propone
la expresión de Nikuradse (ecuación 4.41) como la recomendada para
evaluar el régimen hidráulicamente rugoso, empleando la rugosidad
relativa de la pared, ε/Dh.

Nu =
Re Pr

√
frough/2

4,5 +

[
0,155

(
Re

√
frough

2

)0,54

+
√

2
frough

]
√
Pr

(4.40)

1√
frough

= 3,48− 1,737 ln

(
2ε

Dh

)
(4.41)
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La correlación es válida para 104 ≤ Re ≤ 5 × 104, 0,7 ≤ Pr ≤ 390 y
un rango para la rugosidad relativa de 0,0024 ≤ ε/Dh ≤ 0,05.

Correlación de Bhatti & Shah: Bhatti & Shah presentan en [Kakaç
et al., 1987] dos correlaciones diferentes para conductos cilíndricos con
fuerte rugosidad, empleando para ello los datos aportados por otros
estudios. Se presentará únicamente una de las dos, puesto que su rango
de aplicación es mayor, así como su rango de rugosidad relativa.
La correlación se muestra en la ecuación 4.42, y como en el caso de la
correlación de Gowen & Smith, el factor de fricción, frough, debe ser
evaluado mediante la expresión de Nikuradse 4.41

Nu =
(Re− 1000)Pr (frough/2)

1 +

√
frough

2

[(
17,42− 13,77Pr0,8

t

)
Re0,5

ε − 8,48
] (4.42)

Prt = 1,01− 0,09Pr0,36 (4.43)

Reε =
ε V

√
frough/2

ν
(4.44)

La correlación es válida para Re > 2300, 0,5 ≤ Pr ≤ 5000 y 0,001 ≤
ε/Dh ≤ 0,05. Como se puede observar, esta correlación es más comple-
ja que las anteriores, e introduce dos números adimensionales: Prt se
denomina número de Prandtl turbulento, y se puede evaluar mediante
la expresión 4.43; Reε es el número de Reynolds de la rugosidad, y se
evalúa con la expresión 4.44.

Se han representado grá�camente las 3 correlaciones, junto con la co-
rrelación empírica proporcionada por un fabricante de motores. Así mismo,
también se representan las correlaciones de Gowen & Smith (ecuacion 4.40
y la de Bhatti & Shah (ecuación 4.42) multiplicadas por el factor que tienen
en cuenta �ujos no desarrollados (ecuación 4.37).

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

Diámetro hidráulico: 38 mm.

Longitud: 380 mm.

Rugosidad de las paredes: 0.5 mm.

Temperatura de entrada del aire: 50 ◦C.

Temperature la super�cie 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.
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Figura 4.9: Comparación de correlaciones para los conductos de

ventilación.

Correlación* Error medio (%) Error máximo (%) Error (LS)**

1 −21,329 −38,772 4350,29
2 −10,1 −23,525 1604,09
2′ 18,470 19,573 1447,76
3 −33,820 −50,137 8195,057
3′ 0,905 2,245 43,03
* 1. Correlación de Gnielinski; 2. Correlación de Gowen & Smith

2′. Correlación de Gowen & Smith con efectos de entrada; 3. Correlación de Bhatti & Shah

3′. Correlación de Bhatti & Shah con efectos de entrada

** Error por el método de mínimos cuadrados

Tabla 4.3: Errores en las correlaciones comparadas para los conduc-

tos de ventilación.
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Tal y como se observa en la Figura 4.9, la correlación de Bhatti & Shah
con el coe�ciente de efectos de entrada muestra una excelente concordancia
con la correlación experimental y será por tanto la metodología por defecto
para un conducto con alta rugosidad.

La correlación de Gnielinksi no parece ser una candidata válida para
velocidades altas en conductos de este tipo para regímenes 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 convección en conductos practicados en la carcasa, donde
la rugosidad es, generalmente, menor a la calculada.

Lo mismo sucede con la correlación de Gowen & Smith, aunque su so-
lución está entre la correlación de Gnielinski y la experimental. Aunque el
error cometido es mayor, esta correlación no debe ser descartada de manera
prematura por no haber concordancia en este caso concreto. El rango de
números de Prandtl indica que podría ser un candidato adecuado para otras
soluciones de refrigeración forzada con �uidos, como por ejemplo con agua,
donde el número de Prandtl oscila entre 4 y 10.

4.4. CONVECCIÓN EN LAS CABEZAS DE BO-

BINA

En este apartado, se tratará de determinar una correlación válida para
las cabezas de bobina. La di�cultad para obtener una correlación válida en
este elemento viene relacionada con su compleja geometría.

Existen multitud de estudios sobre el coe�ciente de convección de esta
zona, y de los espacios de �nal de máquina para máquinas TEFC [Boglietti y
Cavagnino, 2007; Staton y Cavagnino, 2008; Boglietti et al., 2009a; Boglietti
et al., 2011]. En estos estudios se proponen fórmulas de la forma de la
ecuación 4.8 para diferentes máquinas con devanado de hilo de cobre. Una
de las conclusiones más repetidas en estos estudios es que la correlación de
Schubert (ecuación 4.9, apartado 4.1.2) es la más indicada para este tipo
de máquinas.

Aunque esta ecuación parece ser una de las más utilizadas, Boglietti
concluye en [Boglietti et al., 2009a] que la curva de Schubert no es la opción
más correcta para una máquina abierta y que se deben investigar los �ujos
de aire entrantes, que in�uyen directamente en el valor del coe�ciente. Con
esta última a�rmación se vuelve a poner de mani�esto la importancia del
cálculo y análisis de los �ujos de aire.

Sobre el tipo de devanado en las cabezas de bobina, la correlación de
Schubert (ecuación 4.9, apartado 4.1.2) no es válida para los devanados



122 CAPÍTULO 4. Convección en máquinas con ref. en circuito abierto

pre-formados, según las investigaciones realizadas por Pickering y Micallef
[Pickering et al., 2000; Micallef, 2006]. En estos estudios se obtienen coe-
�cientes de convección 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 máquina cerrada, y
en resaltar el potencial del software CFD para calcular térmicamente una
máquina eléctrica.

Dado que no existe un método generalizado para las cabezas de bobina,
se probarán correlaciones para varias geometrías aproximadas y se elegirá
el mejor candidato evaluando el error cometido con una correlación experi-
mental y probada.

4.4.1. CORRELACIONES SELECCIONADAS

Se seleccionan para la comparación, además de la correlación de Schu-
bert (ecuación 4.9), dos correlaciones, basadas en el �ujo cruzado sobre
elementos.

4.4.1.1. Correlación para el �ujo cruzado sobre un prisma cua-
drado

Se selecciona la correlación de Sparrow para el �ujo 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 correlación para estos tubos cuadrados se aplicará a la super�cie total
de todos los conductores.
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Nu = 0,14 ·Re2/3 (4.45)

Re =
vendw ·Dh,cond

ν
(4.46)

Dh,cond es el diámetro hidráulico del conductor y se calcula como en la
ecuación 4.38, y vendw es la velocidad del aire en la zona de paso de las
cabezas de bobina.

4.4.1.2. Correlación para el �ujo cruzado sobre un banco de
tubos

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

Figura 4.11: Flujo cruzado sobre un conjunto de tubos [Incropera

et al., 2011]

La correlación es de la forma siguiente, donde C1 y m son constantes
que varían en función de ReD,max:

Nu = C1 · C2 ·RemD,max · Pr0,36 ·
(
Pr

Prs

)
(4.47)

En esta correlación, todas las propiedades del aire se calcularán a la
temperatura media entre la temperatura de entrada y de salida del aire,
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Figura 4.12: Aproximación de conductores dispuestos en círculo a

conductores en linea recta

excepto Prs, que se evalúa a la temperatura de super�cie del conductor.
Los valores para C1 y m en función de ReD,max se dan en la tabla 4.4.

ReD,max C1 m

10− 102 0,80 0,40
102 − 103 0,65 0,40
103 − 2× 105 0,27 0,63
2× 105 − 2× 106 0,021 0,84

Tabla 4.4: Constantes para la correlación de Zhukauskas para el

�ujo cruzado sobre un banco de tubos [Incropera et al.,

2011]

El parámetro C2 es función del número de �las de conductores. Se reali-
za la aproximación a dos �las porque en la metodología presentada se usan
2 conductores pre-formados por ranura, como en la Figura 3.13a. Para es-
te caso, la constante toma el valor C2 = 0,8. En el caso de que hubiera
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más conductores por ranura, el valor de la constante se puede obtener en
[Incropera et al., 2011].

Figura 4.13: Dimensiones signi�cativas para la correlación de Zhu-

kauskas [Incropera et al., 2011]

Para calcular ReD,max, se debe tener en cuenta el arreglo de los tubos
(ver Figura 4.13), según la siguiente expresión:

ReD,max =
ST

ST −D
· V ·D

ν
(4.48)

Los parámetros dimensionales ST y D se pueden aproximar a valores de
geometría existentes en la máquina, pudiendo así calcular el número de Rey-
nolds, ReD,max, para cualquier máquina con este tipo de devanado, donde
pbar, Sbar, wth y wslot son, respectivamente, el perímetro del conductor, la
sección del conductor, el espesor del diente de la máquina y el espesor de la
ranura de la máquina:

ReD,max ≈
1

pbar

4 · Sbar
+

1

wt,m,s + ws2

· vendw
ν

(4.49)

Con esta serie de aproximaciones, podemos evaluar la correlación para
un conjunto de conductores pre-formados como los de la cabeza de bobina,
y obtener un coe�ciente de convección para todo el conjunto.

4.4.2. COMPARATIVA

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

bina.

Correlación Error medio (%) Error máximo (%) 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 convección

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
basándose en la investigación realizada para los conductos de ventilación,
se puede dar cuenta de efectos hidráulicos por medio de un coe�ciente de
ajuste, como en el caso de los coe�cientes de entrada de los conductos (ver
apartado 4.3.2).
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Con este concepto en mente, se propone un coe�ciente de ajuste K
que multiplicará a los números de Nusselt, con el �n de considerar efectos
hidráulicos desconocidos o muy difíciles de predecir.

Nuadjusted = K ·Nu (4.50)

Puesto que los efectos hidráulicos son desconocidos en este momento, se
obtendrán valores de K minimizando el error cometido por mínimos 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 acotará el rango de estos estos parámetros de ajuste para cada
correlación, con el �n de proporcionar información útil para un diseño sin
información 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 hidráulicos desconocidos, y se
han obtenido una serie de valores que se analizarán a continuación.

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.

Correlación K Error medio (%) Error máximo (%) Error (LS)*

Sparrow 0,237 0,889 12,89 856,01
Zhukauskas 2,528 −0,601 −3,212 129,16
* Error por el método de mínimos 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 correlación de Zhukauskas para �ujo sobre tubos ha sido ajustada con
un error medio despreciable. Este hecho hace indicar que la elección de una
constante de ajuste ha sido correcta, y que los efectos hidráulicos, aunque
son desconocidos, pueden ser tenidos en cuenta. La correlación de Sparrow
para un solo conductor también se ajusta con un error pequeño, pero es un
peor candidato en este caso.



128 CAPÍTULO 4. Convección en máquinas con ref. en circuito abierto

0 

10 

20 

30 

40 

50 

60 

70 

80 

90 

100 

0 2 4 6 8 10 12 14 16 

h
 [

W
/m

2
/K

] 

Velocidad del aire [m/s] 

Correlación de Schubert 

Correlación de Sparrow (K = 0,237) 

Correlación de Zhukauskas (K = 2,528) 

Correlación experimental 

Figura 4.15: Comparación 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. En 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.

Correlación K Error medio (%) Error máximo (%) Error (LS)*

Sparrow 0,371 −0,603 −1,998 811,15
Zhukauskas 3,939 −2,052 −15,887 1822,32
** Error por el método de mínimos cuadrados

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

bert.

En relación a este ajuste, se ve que la correlación de Sparrow para tubos
cuadrados se ajusta con un error mínimo para velocidades mayores a 4
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Figura 4.16: Comparación 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
correlación de Zhukauskas.

Dado que el objetivo es la búsqueda de una correlación para máquinas
abiertas, y las investigaciones indican que la correlación de Schubert no es
la más adecuada, se descartan estos valores de ajuste para el caso que im-
plementa. Sin embargo, esta información resulta útil para una metodología
de diseño general, puesto que la correlación ajustada de Sparrow puede ser
un buen reemplazo para la curva de Schubert en una máquina cerrada, con
el añadido de que la nueva correlación es adaptable a diferentes geometrías.

Para la metodología actual se establece como ecuación para el diseño
la correlación de Zhukauskas con el valor K = 2,528. A pesar de esto, es
importante mencionar que, dadas las incógnitas que rodean al comporta-
miento del aire en esta región, se espera que este parámetro pueda variar
de forma irregular.

Con el objeto de establecer un límite superior a este coe�ciente, se ha
ajustado la correlación de Zhukauskas para tener un error mínimo con la
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correlación 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 límite superior debe ser tomado con cautela, puesto que como
se verá en el análisis de los resultados en el Capítulo 7, una sobreestimación
en los coe�cientes de convección puede dar lugar a errores importantes en
la estimación de las temperaturas asociadas de las cabezas de bobina.
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Figura 4.17: Comparación de correlaciones para las cabezas de bo-

bina. Límite superior para la correlación de Zhukaus-

kas.



CAPÍTULO 5

Modelo hidráulico de
máquinas con refrigeración en

circuito abierto

En este capítulo se presenta la metodología empleada para el cálculo
hidráulico de máquinas con refrigeración abierta. Aunque las metodologías
son de carácter general, el estudio hidráulico se ha particularizado para una
máquina autoventilada abierta.

Tras una breve introducción, se realizará una descripción de la meto-
dología que se va a emplear, donde se introducen los conceptos necesarios
para el desarrollo de un circuito hidráulico. A continuación se desarrolla un
circuito hidráulico completo para una máquina autoventilada, detallando la
forma de calcular cada resistencia hidráulica. Por último se resolverán las
cuestiones pertinentes al cálculo de presiones en el circuito

131
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5.1. INTRODUCCIÓN

En los capítulos anteriores se ha puesto de mani�esto la importancia del
cálculo de velocidades de aire en el interior de la máquina, siendo una parte
fundamental del cálculo de los coe�cientes de convección. Por lo tanto, la
estimación correcta de velocidades se convierte en un requisito fundamental
para conseguir una predicción correcta de las temperaturas.

Existen varias alternativas para efectuar el cálculo de los �ujos de aire
en máquinas eléctricas. Como se ha visto en el Capítulo 2, se puede apreciar
que el método preferido por los investigadores para el conocimiento de la
máquina es el uso de los programas de Dinámica de Fluidos Computacional
(CFD, por sus siglas en inglés). Sin embargo, debido al coste, tanto en
términos computacionales como de preparación de las simulaciones, estos
métodos son desaconsejables en una etapa temprana del diseño.

Un buen método rapido y �able para calcular estas velocidades de aire
es mediante el estudio del sistema mediante el análisis algebráico del sis-
tema hidráulico, empleando resistencias hidráulicas para el cálculo de los
�ujos de aire. Este método, al igual que el método de resistencias térmicas
presentado en el Capítulo 3, permite el cálculo rápido de las velocidades
con un error muy despreciable. Además, gracias a su fácil implementación
y a la posibilidad de ser parametrizado, permite el cálculo con muy poca
información previa, siendo el candidato ideal en un escenario en el que el
diseño de la máquina se debe hacer sin información previa [Motor-CAD,
2014; Staton y Cavagnino, 2008].

A través de este capítulo se presentan las metodologías empleadas para
modelar un sistema hidráulico completo de una máquina autoventilada, así
como las herramientas necesarias para modelar un sistema similar para otros
casos diferentes.

5.2. MODELO ALGEBRAICO POR VOLÚMENES

DE CONTROL

El modelo empleado para el cálculo se basa en el principio de Bernouilli.
La ecuación 5.1 representa matemáticamente este principio bajo condiciones
ideales en un volumen de control cualquiera, donde P1 y P2 son las presiones
en la entrada y la salida del volumen de control; ρ1y ρ2 son las densidad
del aire en la entrada y la salida; v1 y v2 son las velocidades del aire en la
entrada y la salida; γ es el peso especí�co del aire; y z1 y z2 son las alturas
de la entrada y la salida:
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P1 +
ρ1 · v2

1

2
+ γ · z1 = P2 +

ρ2 · v2
2

2
+ γ · z2 (5.1)

Dado que la ecuación 5.1 no contempla un escenario con pérdidas, es
necesaria una modi�cación de la ecuación para tener en cuenta las pérdidas
debidas a fricción, giros, contracciones o expansiones:

P1 +
ρ1 · v2

1

2
+ γ · z1 = P2 +

ρ2 · v2
2

2
+ γ · z2 +

∑
∆Plosses (5.2)

La ecuación 5.2 se puede simpli�car asumiendo las siguientes hipótesis:

La variación de la densidad en el volumen de control es despreciable.
Se puede considerar, por tanto, que la densidad de aire es constante
en todo el volúmen de control.

Las alturas de la entrada y de la salida, z1 y z2, son iguales.

De aplicar estas hipótesis a la ecuación 5.2 se obtiene la expresión 5.3:

P1 +
ρ · v2

1

2
= P2 +

ρ · v2
2

2
+
∑

∆Plosses (5.3)

En relación a las pérdidas de carga, ∆Plosses, de un sistema hidráulico,
la forma general de calcularlas es mediante el concepto del coe�ciente de
carga ζ, también llamado resistencia adimensional hidráulica. La relación
entre las pérdidas de carga y la resistencia adimensional hidráulica viene
dada por la expresión 5.4, donde A es el área trasversal del volumen de
control y Q es el caudal volumétrico que transcurre por el mismo. A través
de esa relación se puede establecer el concepto de resistencia hidráulica Rh:

∆Plosses = ζ · ρ · v
2

2
=

ζ · ρ
2 ·A2

·Q2 = Rh ·Q2 (5.4)

Rh =
ζ · ρ

2 ·A2
(5.5)

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

Las resistencias hidráulicas se pueden dividir en dos categorías: las que
son debidas a las pérdidas de carga por fricción y las que son debidas a
giros, expansiones, contracciones y longitudes rectas.
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Magnitud eléctrica Magnitud hidráulica
Diferencia de Potencial (∆V [V]) Diferencia de presiones (∆P [Pa])

Corriente (I [A]) Caudal volumétrico (Q [m3/s])
Resistencia eléctrica (R [Ω]) Resistencia hidráulica (Rh [Kg/m7])

Tabla 5.1: Analogía entre los sistemas eléctricos e hidráulicos

El parámetro más problemático a la hora de de�nir las resistencias hi-
dráulicas es la resistencia hidráulica adimensional, ζ. La razón de esto es
que adquiere distintos valores en función del número de Reynolds Re, la ru-
gosidad de las paredes y la geometría del volumen de control, y es necesario
encontrar la correlación adecuada para un cálculo correcto en la bibliografía
relacionada [Idelchik y Fried, 1986; Daly, 1978].

5.3. CIRCUITO HIDRÁULICO DE UNA MÁQUI-

NA AUTOVENTILADA

El cálculo hidráulico de una máquina se realiza a partir de un circuito
hidráulico equivalente que representa el comportamiento del aire a lo largo
de toda la máquina, por medio de la analogía presentada en el apartado
anterior. En este circuito hidráulico se representa el caudal que circula por
la máquina, la diferencia de presión que se genera en distintos puntos de la
máquina y los distintos estrechamientos, ensanchamientos y giros que hay
en el circuito y que se representan mediante resistencias hidráulicas.

Hay una particularidad en los circuitos hidráulicos, y es la no linealidad
del sistema con respecto al caudal (ecuación 5.4). Esta no linealidad, no
presente en la analogía 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 agrupación de resistencias en
serie y en paralelo para dos resistencias hidráulicas Rh,1 y Rh,2:

Agrupación en serie:⇒ Rh,eq = Rh,1 +Rh,2 (5.6)

Agrupación en paralelo:⇒ 1√
Rh,eq

=
1√
Rh,1

+
1√
Rh,2

(5.7)

Como se ha mencionado en el apartado anterior, las resistencias hidráu-
licas se dividen en dos grupos:
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Estrechamientos, ensanchamientos, giros o zonas de paso del aire.

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

La resistencia hidráulica se de�ne a través de la siguiente fórmula:

Rh =
ζ · ρ

2 ·A2
0

(5.8)

Donde ρ es la densidad del �uido, A0 representa el área de paso de
menor magnitud y ζ la resistencia hidráulica adimensional, que adquiere un
valor diferente dependiendo del número de Reynolds, Re, la temperatura del
�uido, la rugosidad de las paredes y el tipo de obstáculo que atraviesa el aire.
Puesto el caudal interior se obtendrá a través del circuito de resistencias,
las cuales son función de Re, y este último es proporcional al caudal, se
establece una relación recíproca entre los parámetros. En la �gura 5.1 se
muestra la relación entre los diferentes parámetros del cálculo hidráulico.

Figura 5.1: Relación entre los distintos parámetros del cálculo hi-

dráulico

Estas relaciones hacen necesario un cálculo iterativo, el cual se detallará
más adelante.
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5.3.1. DESARROLLO DEL CIRCUITO HIDRÁULICO

Para realizar el desarrollo de un circuito hidráulico para una máquina
abierta, es necesario estudiar la máquina y los pasos del aire con deteni-
miento, identi�cando cada uno de ellos y dividiendo el espacio de aire en
pequeños volúmenes de control. En cada uno de estos volúmenes se calcu-
larán las pérdidas de carga según el tipo de paso al que se enfrenta el aire.
Aunque muchas de las consideraciones que se hagan para una máquina se
podrán generalizar para un modelo parametrizable, muchas de las decisio-
nes se deben tomar en función de la geometría de la propia máquina. Por
lo tanto, para realizar un cálculo hidráulico óptimo, cada máquina deberá
ser estudiada de manera independiente.

En este apartado se desarrolla el circuito hidráulico para una máquina
autoventilada. En la �gura 5.2 se muestra el corte de la máquina autoventi-
lada que se ha implementado junto con el modelo térmico, mientras que en
la Tabla 5.2 se detallan los volúmenes identi�cados y el tipo de resistencia
a calcular en cada caso. Las resistencias hidráulicas adimensionales serán
calculadas empleando las correlaciones para las resistencias hidráulicas adi-
mensionales, ζ, disponibles en la bibliografía relacionada [Idelchik y Fried,
1986; Daly, 1978]. En la �gura 5.2, las zonas marcadas en rojo indican una
pérdida de carga (es decir, una resistencia hidráulica), mientras que la zona
en verde indica un generador de presión; en este caso, el ventilador.

Figura 5.2: Volúmenes de control identi�cados en la máquina au-

toventilada (Vista de corte de la mitad de la máquina)

Una vez identi�cadas todas las zonas, se puede de�nir el circuito hidráu-
lico, asignando una resistencia hidráulica a cada una de las zonas identi�-
cadas como pérdidas de carga, y una diferencia de presión positiva en la
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zona identi�cada como generador de presión. En la �gura 5.3 se muestra el
circuito hidráulico empleado para la resolución de este sistema.

Figura 5.3: Circuito hidráulico

En esta �gura aparece, además del generador de presión asignado al
ventilador, ∆Pfan, otro generador denominado ∆Protor. Este generador no
es un ventilador al uso y se trata de un aumento de presión debido al giro
de los canales de rotor. Al tratarse de un caso especial, en la sección 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 má-
quina en concreto, las pautas seguidas para el desarrollo hidráulico serán las
mismas para otra máquina con una ventilación forzada, bien sea autoventi-
lada por medio de ventiladores acoplados al eje, bien por el uso de sistemas
de ventilación externos.

En los siguientes apartados se trata individualmente cada volumen de
control y se detalla el cálculo realizado para la obtención de las resistencias
hidráulicas adimensionales.

5.3.2. CÁLCULO DE RESISTENCIAS HIDRÁULICAS

Puesto que la geometría está completamente de�nida tras el modelado
térmico, el principal problema a la hora de obtener el valor de las resistencias
hidráulicas es de�nir el valor de ζ.

Para obtener estos valores se ha recurrido a la numerosa información
que se proporciona en [Idelchik y Fried, 1986]. Debido a la gran variedad de
opciones que presenta este libro, y con el �n de simpli�car el problema, se
ha optado por clasi�car las resistencias hidráulicas en seis grupos distintos,
que son los siguientes:

Estrechamiento brusco.

Estrechamiento gradual.

Ensanchamiento brusco.
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Ensanchamiento gradual.

Giros: de 90◦ y en S.

Pasos: distinguiendo entre área circular, rectangular y anular.

Para poder conocer la resistencia hidráulica adimensional de cada resis-
tencia hidráulica es necesario conocer primero las distintas áreas transver-
sales en cada una de las zonas identi�cadas en la Figura 5.2, así como los
respectivos diámetros hidráulicos y las velocidades del aire.

Dada una zona cualquiera de las identi�cadas, hay que conocer de ante-
mano los siguientes parámetros, donde XX será el número asignado a cada
una de las zonas en la Tabla 5.2:

Área transversal de entrada (FXX,1).

Área transversal de salida (FXX,2).

Área transversal mínima (FXX,0).

Diámetro hidráulico del área FXX,0 (Dh,XX).

Caudal que circula por la zona (QXX).

Densidad del aire en la zona (ρXX).

Longitud de la zona de paso (lXX).

Siendo el caudal el único parámetro variable de todos ellos, y como se ha
explicado anteriormente, el que implica la necesidad de un cálculo iterativo.

A continuación se de�nirán las resistencias hidráulicas 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 máquina. Puesto que la máquina dispondrá de un �ltro de aire (necesario
para evitar la entrada de impurezas en una máquina real), se añadirá a esta
resistencia del estrechamiento la correspondiente a la del �ltro. Por tanto,
la resistencia Rh1 se de�ne como:

Rh1 = Rh1a +Rh1b (5.9)

Rh1a se de�ne como un estrechamiento brusco (Figura 5.4), y la resis-
tencia hidráulica adimensional se de�ne utilizando la siguiente ecuación:



140 CAPÍTULO 5. Modelo hidráulico de máquinas con ref. en circuito abierto

Rh1a =
ζ1 · ρ1

2 · F 2
1,0

(5.10)

ζ1 = 0,5 ·
(

1− F1,0

F1,1

)
(5.11)

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

Rh1b representa la resistencia que genera el �ltro y se calcula a partir
de las curvas que ofrece el fabricante de los �ltros. La Figura 5.5 muestra
la curva presión-caudal para distintos tipos de �ltros del fabricante Mahle,
en concreto los de la serie Mioval [Mahle, 2014].

La resistencia hidráulica será la pendiente de la curva correspondiente al
�ltro escogido. Aunque se han mostrado el caso particular de un fabricante,
estas curvas son proporcionadas siempre por los mismos puesto que este
parámetro es fundamental para usos y aplicaciones de los �ltros en sistemas
hidráulicos. 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 de�ne como un ensanchamiento brusco (Figura
5.6) y la resistencia hidráulica adimensional equivalente se calcula utilizando
la siguiente expresión:

Rh2 =
ζ2 · ρ2

2 · F 2
2,0

(5.12)

ζ2 =

(
1− F2,0

F2,2

)2

(5.13)
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Figura 5.5: Curva presion caudal de unos �ltros comerciales [Mahle,

2014]

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
hidráulica adimensional se de�ne con la siguiente expresión:

Rh3 =
ζ3 · ρ3

2 · F 2
3,0

(5.14)
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ζ3 = ζ ′3 ·
(

1− F3,0

F3,1

)
+ ζ3,f (5.15)

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

El valor de ζ ′3 se obtiene de la Tabla 5.3 en función de la longitud,
el diámetro hidráulico del área de paso y el ángulo del estrechamiento,
mientras que el valor de ζ3,f se obtiene de las grá�ca mostrada en la Figura
5.8 .

l/Dh
α

0 10 20 30 40 60 100 140 180
0.025 0.50 0.47 0.45 0.41 0.41 0.40 0.42 0.45 0.50
0.05 0.50 0.45 0.41 0.35 0.33 0.30 0.35 0.42 0.50
0.075 0.50 0.42 0.35 0.30 0.26 0.23 0.30 0.40 0.50
0.10 0.50 0.39 0.32 0.25 0.22 0.18 0.27 0.38 0.50
0.15 0.50 0.37 0.27 0.20 0.16 0.15 0.25 0.37 0.50
0.60 0.50 0.27 0.18 0.13 0.11 0.12 0.23 0.36 0.50

Tabla 5.3: Valores de ζ ′ [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:

Rh4 =
ζ4 · ρ4

2 · F 2
4,0

(5.16)
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Figura 5.8: Diagrama para el cálculo de ζ3,f para un estrechamiento

gradual [Idelchik y Fried, 1986]

ζ4 = ζ4,elarg + ζ4,f (5.17)

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

El valor de ζ4,f se calcula de la misma manera que ζ3,f , por medio de la
Figura 5.8. ζ4,elarg se calcula por medio del diagrama presente en la Figura
5.10.
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Figura 5.10: Diagrama para el cálculo de ζ4,elarg 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 área anular (Figura 5.11) desde la parte
superior de las cabezas del estátor hasta la entrada a los canales axiales de
refrigeración del estátor. La resistencia adimensional se obtiene empleando
la siguiente expresión:
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Rh5 =
ζ5 · ρ5

2 · F 2
5,0

(5.18)

ζ5 = k5 · λ5 ·
l5

Dh5
(5.19)

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

El parámetro λ5 se obtiene de la grá�ca en la Figura 5.12 si Re < 2300
y de las grá�cas en las Figuras 5.13 y 5.14 si Re > 2300 . k5 se obtendrá a
través del diagrama de la Figura 5.15.

Figura 5.12: Diagrama para el cálculo de λ5 para un paso anu-

lar [Idelchik y Fried, 1986]. Régimen Laminar (Re <

2300).
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Figura 5.13: Diagrama para el cálculo de λ5 para un paso anular

[Idelchik y Fried, 1986]. Régimen Turbulento (2300 >

Re > 105).

Figura 5.14: Diagrama para el cálculo de λ5 para un paso anular

[Idelchik y Fried, 1986]. Régimen Turbulento (105 >

Re > 108).
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Figura 5.15: Diagrama para el cálculo de k5 para un paso anular

[Idelchik y Fried, 1986]. Para régimen laminar (Re <

2300) se elgirán valores de la curva k2, y para régimen

turbulento (Re > 2300), valores de la curva k3 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-
geración del estátor. La resistencia hidráulica se modela como la vista para
el caso de la Zona 1 y la resistencia Rh1a (ecuaciones 5.10 y 5.11).

Rh6 =
ζ6 · ρ6

2 · F 2
6,0

(5.20)

ζ6 = 0,5 ·
(

1− F6,0

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
estátor 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 (Rh7).
La suma en paralelo de un determinado número de resistencias se puede
calcular empleando la expresión dada anteriormente en la ecuación 5.7, o
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en este caso concreto mediante la siguiente expresión, dado que todas las
resistencias son de igual valor:

Rh7 =
Rh,duct,s

n2
duct,s

(5.22)

Donde Rh,duct,s es la resistencia de un solo canal de ventilación y nduct,s
es el número de canales.

Para calcular Rh,duct,s se emplean las expresiones dadas en [Idelchik y
Fried, 1986] para un paso de área rectangular de sección rugosa:

Rh,duct,s =
ζ7 · ρ7

2 · F 2
7,0

(5.23)

ζ7 = λ7 ·
l7

Dh7
(5.24)

El parámetro λ7 se corresponde con el factor de fricción para un canal
rugoso. Este parámetro se calcula de la misma manera que la mostrada en
el Capítulo 4 para el cálculo de la convección de un canal con rugosidad.

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

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

Rh8 =
ζ8 · ρ8

2 · F 2
8,0

(5.25)

ζ8 =

(
1− F8,0

F8,2

)2

(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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Rh9 =
ζ9 · ρ9

2 · F 2
9,0

(5.27)

ζ9 = k9 · λ9 ·
l9

Dh9
(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-volúmenes 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.

Rh10 = Rh10a +Rh10b +Rh10c +Rh10d (5.29)

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 fórmulas para resistencias de tuberías
en ángulo [Idelchik y Fried, 1986], y eliminando la parte correspondiente a
las fricción con paredes:
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Rh10a =
ζ10a · ρ10

2 · F 2
10a,1

(5.30)

Rh10d =
ζ10d · ρ10

2 · F 2
10d,1

(5.31)

ζ90◦ ≈





0,21

(R0/Dh)2,5 si 0,5 <
R0

Dh
< 1,5

0,21

(R0/Dh)0,5 si
R0

Dh
> 1,5

(5.32)

Figura 5.17: Giro de 90◦ [Idelchik y Fried, 1986]

ζ10a y ζ10d se calculan mediante la expresión de la ecuación 5.32.
Por otro lado, las resistencias Rh10b 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).

Rh10b =
ζ10b · ρ10

2 · F 2
10b,0

(5.33)

ζ10b = 0,5 ·
(

1− F10b,0

F10b,1

)
(5.34)

Rh10c =
ζ10c · ρ10

2 · F 2
10c,0

(5.35)
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ζ10c = 0,5 ·
(

1− F10c,0

F10c,1

)
(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. Está formada por siete zonas consecutivas,
cada una con su respectiva resistencia hidráulica. En la Figura 5.18 se puede
apreciar cada una de ellas.

Rh11 = Rh11a +Rh11b +Rh11c +Rh11d +Rh11e +Rh11f +Rh11g (5.37)

Figura 5.18: Detalle de la Zona 11

La resistencias Rh11a y Rh11b 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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Rh11a =
ζ11a · ρ11

2 · F 2
11a,0

(5.38)

ζ11a = ζ ′11a ·
(

1− F11a,0

F11a,1

)
+ ζ11a,f (5.39)

Rh11b =
ζ11b · ρ11

2 · F 2
11b,0

(5.40)

ζ11b = ζ ′11b ·
(

1− F11b,0

F11b,1

)
+ ζ11b,f (5.41)

Como en el caso de la zona 3, donde ζ ′11a y ζ
′
11b se obtienen de la Tabla

5.3 y los valores de ζ11a,f y ζ11b,f de las grá�ca 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 (Rh11d) y un giro
de 90o (Rh11c) sumados en serie. La resistencia ζh11c se calcula utilizando
la misma correlación que la utilizada para las resistencias Rh10a y Rh10d

(ecuación 5.32) y la resistencia Rh11d se calcula utilizando las correlaciones
para el estrechamiento brusco (ecuaciones 5.10 y 5.11).

Rh11c =
ζ11c · ρ11

2 · F 2
11c,1

(5.42)

Rh11d =
ζ11d · ρ11

2 · F 2
11d,0

(5.43)

ζ1 = 0,5 ·
(

1− F11d,0

F11d,1

)
(5.44)

La resistencia Rh11e se representa como un paso, suponiendo el caso de
tener un área de paso rectangular, pero para un caso de paredes lisas.

R11e =
ζ11e · ρ11

2 · F 2
11e,0

(5.45)

ζ11e = k11e · λ11e ·
l11e

Dh11e
(5.46)
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El parámetro λ11e se corresponde con el factor de fricción de la carcasa,
mientras que k11e se obtiene de las grá�ca en la Figura 5.19 , por medio del
cociente entre el lado mayor y el lado menor del área rectangular.

Figura 5.19: Diagrama para el cálculo de k11e para un paso rectan-

gular [Idelchik y Fried, 1986]. Se calcula por medio del

cociente entre el lado menor del paso rectangular, a0
y el lado mayor, b0.

La resistencia Rh11f , que representa un ensanchamiento brusco, se cal-
cula utilizando las correlaciones vistas en eq. 5.12 y 5.13. Por último, la
resistencia Rh11g representa un giro de 90◦ y se calcula igual que en los
casos anteriores, con ζ11g obtenido por medio de la ecuación 5.32.

Rh11f =
ζ11f · ρ11

2 · F 2
11f,0

(5.47)

ζ11f =

(
1− F11f,0

F11f,2

)2

(5.48)

Rh11g =
ζ11g · ρ11

2 · F 2
11g,1

(5.49)

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



154 CAPÍTULO 5. Modelo hidráulico de máquinas con ref. en circuito abierto

las mismas correlaciones que en la zona 3 (ecuaciones 5.14 y 5.15). ζ ′12 se
obtiene de la Tabla 5.3 y ζ12,f del diagrama de la Figura 5.8.

Rh12 =
ζ12 · ρ12

2 · F 2
12,0

(5.50)

ζ12 = ζ ′12 ·
(

1− F12,0

F12,1

)
+ ζ12,f (5.51)

5.3.2.13. Zona 13. Ensanchamiento

Esta resistencia se calcula como dos resistencias en serie.

Rh13 = Rh13a +Rh13b (5.52)

La resistencia Rh13a 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). ζ13a,f se calcula empleando el diagra-
ma proporcionado en la Figura 5.8 , y ζ13a,elarg se calcula por medio de la
Figura 5.10.

Rh13a =
ζ13 · ρ13a

2 · F 2
13a,0

(5.53)

ζ13a = ζ13a,elarg + ζ13a,f (5.54)

La resistencia Rh13b 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-circulación 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 correlación, obtenida de
[Idelchik y Fried, 1986]:

Rh13b =
2,16 · ρ13

2 · F 2
13b,0

(5.55)
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Figura 5.20: Giro en S observado en una simulación 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-
geración del rotor. Se modela como un estrechamiento brusco, de la misma
manera que se ha de�nido para los canales de estátor, y empleando la misma
correlación que en la zona 1 (ecuaciones 5.10 y 5.11).

Rh14 =
ζ14 · ρ14

2 · F 2
14,0

(5.56)

ζ14 = 0,5 ·
(

1− F14,0

F14,1

)
(5.57)

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 rotación 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 rotación pueden ser
tenidos en cuenta por medio de la siguiente expresión:

ζdynamic = ζstatic ·
v2
axial + v2

turn

v2
axial

(5.58)

Donde ζstatic es la resistencia hidráulica adimensional sin tener en cuenta
la rotación (correspondiente al parámetro ζ14, ecuación 5.57), vaxial es la
velocidad del aire en dirección axial a su paso por los canales y vturn es la
velocidad de periférica debida a la rotación de los canales de rotor.

Con estas modi�caciones, la expresión para obtener la resistencia hi-
dráulica Rh14 queda de la siguiente forma:

Rh14 =
ζ14,dynamic · ρ14

2 · F 2
14,0

(5.59)

ζ14,dynamic = ζ14 ·
v2
duct,rot + v2

turn

v2
duct,rot

(5.60)

vturn =
π · n
30
· (rduct,rot + rsh) (5.61)

Donde vduct,rot es la velocidad del aire en los canales de rotor, n es la
velocidad de rotación de la máquina (en R.P.M.), rduct,rot es el radio de los
canales del rotor y rsh 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 estátor, se ha obtenido la resistencia equivalente a todos los
canales en paralelo.

Rh15 =
Rh,duct,rot

n2
duct,rot

(5.62)

Para calcular Rh,duct,rot se deberá emplear la correlación adecuada, bien
sea un canal rectangular (como en el caso de los canales de estátor), bien
sean canales circulares. Estos dos casos suelen ser los más habituales, aun-
que existen topologías que requieren una ventilación especial para refrigerar
mejor determinadas áreas, 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 deberá emplear la correlación
adecuada a su geometría, disponible en bibliografía relacionada [Idelchik y
Fried, 1986; Daly, 1978]

Para este caso se han optado por la correlación de canales circulares de
[Idelchik y Fried, 1986]:

Rh,duct,rot =
ζ15 · ρ15

2 · F 2
15,0

(5.63)

ζ15 = λ15 ·
l15

Dh15
(5.64)

El parámetro λ15 es, como en el caso de los canales de estátor, el factor
de fricción 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).

Rh16 =
ζ16 · ρ16

2 · F 2
16,0

(5.65)

ζ16 =

(
1− F16,0

F16,2

)2

(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 máquina. Se utiliza la correlación para ensanchamientos bruscos
(ecuaciones 5.12 y 5.13).

Rh17 =
ζ17 · ρ17

2 · F 2
17,0

(5.67)

ζ17 =

(
1− F17,0

F17,2

)2

(5.68)

5.4. CÁLCULO DE LAS PRESIONES DEL CIR-

CUITO HIDRÁULICO

En este apartado se detalla la obtención de las presiones del sistema. En
primer lugar se detalla el método de calcular las presiones generadas por
el ventilador para cualquier punto de operación. A continuación se detalla
el aumento de presión en los canales de ventilación del rotor debido a la
rotación.

5.4.1. CÁLCULO DE LAS PRESIONES DEL VENTILADOR

La presión que genera el ventilador se debe conocer con anterioridad a
la resolución del circuito térmico. Aunque existen métodos analíticos para
conocer el comportamiento del ventilador [Eck, 1999], lo más común es
disponer de algunas curvas de presión-caudal para una o varias velocidades
de rotación, lo cual permitirá obtener el punto de operación 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 rotación de 4000 R.P.M, y se muestra en la Figura 5.23.

Para poder obtener la presión generada a velocidades de giro distintas
a 4000 R.P.M bastará con aplicar la ley de los ventiladores, que relacionan
la velocidad de giro n y la presión generada P de la siguiente manera:

P1

P2
=

(
n1

n2

)2

(5.69)

Q1

Q2
=
n1

n2
(5.70)
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Figura 5.22: Puntos de operación según la velocidad de giro

Figura 5.23: Curva presión-caudal del ventilador a 4000 R.P.M.
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Donde P1, Q1, y n1 corresponden a los valores de presion, caudal y
velocidad de rotación en uno de los puntos de operación, y P2, Q2 y n2 a
los respectivos valores del segundo punto de operación.

5.4.2. AUMENTO DE LA VELOCIDAD EN LOS CANALES
DE ROTOR DEBIDO A LA ROTACIÓN

Como se ha mencionado en el apartado 5.3.1, se sabe que existe un
aumento de presión en los canales de rotor debido a la rotación de los
mismos.

En los estudios llevados a cabo en [Satrustegui et al., 2013], se observó
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.

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-
sión en los canales de rotor, que se puede evaluar por medio de la siguiente
expresión:

∆P =
1

2
· kdynamic · ρ · v2

turn =
kdynamic · ρ

2
·
(
π · n · rrot

30

)2

(5.71)

Donde ρ es la densidad del aire, n es la velocidad de rotación (en R.P.M.)
y rrot es el radio del rotor. El parámetro kdynamic es un parámetro de ajuste,
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que se obtendrá por medio de simulaciones CFD de la máquina completa.
Dado que el objetivo de las metodologías y herramientas presentadas es
ayudar al diseñador desde un punto inicial del diseño, estas simulaciones no
son posibles en este tipo de escenario, se plantean dos posibles soluciones:

Emplear el valor kdynamic = 1 hasta poder obtener una geometría
completa y actualizar el valor.

Emplear el valor de kdynamic obtenido en diseños anteriores o el em-
pleado en el diseño presentado: kdynamic = 1,205

5.5. CIRCUITO HIDRÁULICO SIMPLIFICADO

Con el �n de simpli�car los cálculos, se resolverá un sistema hidráulico
simpli�cado, resultado de la unión de resistencias hidráulicas en serie según
el caudal que circula por ellas. El circuito hidráulico simpli�cado queda
resumido según la �gura 5.25.

Figura 5.25: Circuito hidráulico simpli�cado

En este circuito simpli�cado, se agrupan las resistencias de la siguiente
manera:

R1: La resistencia de entrada de la maquina equivale a la suma en
serie de las resistencias para las zonas 1 y 2

R2: La resistencia de estátor 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.

R3: 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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R5: La resistencia de salida de la máquina equivale a la resistencia de
la zona 17

Rtotal: La resistencia total del sistema. Se obtiene agrupando las an-
teriores resistencias de la siguiente forma:

Rtotal = R1 +




1

1√
R2

+
1√

R3 +R4




2

+R5 (5.72)

Una vez de�nidos el circuito térmico y el circuito hidráulico, en el si-
guiente capítulo se detallará la implementación realizada para poder resolver
ambos circuitos de manera combinada.



CAPÍTULO 6

Implementación de las
metodologías

En este capítulo se presenta la implementación de las metodologías que
se han presentado anteriormente, así como los métodos de resolución em-
pleados.

En primer lugar se presenta una visión general de la implementación
y los objetivos presentes de cara a la misma. Tras esto se detallarán las
implementaciones de las metodologías para el cálculo térmico e hidráulico

163
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6.1. DESCRIPCIÓN GENERAL

El modelo térmico detallado en el Capítulo 3, así como el cálculo de
las convecciones y el modelo hidráulico, detallados en los Capítulos 4 y 5
respectivamente, han sido implementados en Matlab [Matlab, 2014] en dos
herramientas distintas, con el �n de realizar una herramienta combinada lo
más completa posible, que permita diseñar y calcular máquinas teniendo en
cuenta múltiples aspectos.

Esta implementación se ha llevado a cabo con el �n de ser integrada con
programas de cálculo electromagnético, siendo las tres herramientas inde-
pendientes pero con la capacidad de trabajar conjuntamente si así se desea,
como se representa en la Figura 6.1. Esta forma de trabajo, con herramien-
tas interconectadas, permiten al ingeniero diseñar y calcular una máquina
completa en un tiempo muy corto gracias a la rapidez de los cálculos ana-
líticos, con muy pocos requisitos de partida y con su mínima intervención,
quedando la máquina prácticamente diseñada para su posterior validación
con herramientas más complejas como programas de FEM o CFD. Ade-
más, y como demuestran recientes publicaciones [Dorrell et al., 2006; Staton
et al., 2010; Staton et al., 2012], esta re-alimentación permite establecer me-
todologías de optimización automáticas, lo que puede conllevar un ahorro
sustancial de trabajo al diseñador.

6.2. RESOLUCIÓN DEL CIRCUITO TÉRMICO

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 analogía entre los sistemas eléctricos y térmicos (Ver Tabla
6.1).

Magnitud térmica Magnitud eléctrica
Diferencia de potencial (∆V [V]) Diferencia de temperatura (∆T [K])

Corriente (I [A]) Flujo de calor (P [W])
Resistencia eléctrica (R [Ω]) Resistencia térmica (Rt [K/W])

Tabla 6.1: Analogía entre los sistemas eléctricos y térmicos

En este apartado se presenta el método de resolución que se ha empleado,
dejando a la opción del lector elegir esta u otra forma de hacerlo (por
ejemplo, empleando un software para resolución de circuitos como SPICE
[SPICE, 2014]).
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Figura 6.1: Interacciones entre las distintas herramientas de cálculo

de máquinas

6.2.1. EXPRESIÓN GENERAL DEL SISTEMA TÉRMICO

La ecuación que describe el comportamiento térmico de un nodo Ti de
la red de resistencias térmicas es la siguiente:

Ci ·
dTi
dt

= Pi −
n∑

j=1

1

Ri−j
· (Ti − Tj) (6.1)

donde Ci es la capacidad térmica asociada al nodo Ti, Pi son las pérdidas
asociadas al nodo, Tj es un nodo adyacente al nodo Ti y Ri−j es la resistencia
térmica que hay entre ambos nodos.

La ecuación 6.1 se puede expresar de forma matricial:

[C]× d~T

dt
= ~P − [G]× ~T (6.2)
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[G] =




∑n
i=1

1

R1,i
− 1

R1,2
· · · − 1

R1,n

− 1

R2,1

∑n
i=1

1

R2,i
· · · − 1

R2,n
...

...
. . .

...

− 1

Rn,1
− 1

Rn,2
· · · ∑n

i=1

1

Rn,i




(6.3)

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. ECUACIÓN DIFERENCIAL ALGEBRAICA Y PROBLE-
MAS ASOCIADOS

La ecuación 6.2 que describe el sistema es una ecuación diferencial alge-
braica, es decir, es a la vez un sistema de ecuaciones diferenciales ordinarias
y una ecuación algebraica, y para obtener la solución del sistema ambas
ecuaciones deben ser satisfechas simultáneamente.

Sin embargo existe una problemática asociada a la resolución 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 inclusión de los nodos del aire), y por tanto no se puede reducir
el sistema a la forma y′ = A× y +B para su resolución.

Existen métodos algebraicos para reducir el sistema y resolverlo [Ro-
berts, 1986], sin embargo, y debido a otras inestabilidades numéricas aso-
ciadas al cálculo de inversas en Matlab, estos métodos no son aplicables y
la única posibilidad es modi�car el sistema.

Para poder expresar el sistema de la forma ~y′ = [A]×~y+ ~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 variación en el resultado �nal siempre y cuando la sustitución
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 integración numéricos.

6.2.3. CONDICIONES DE CONTORNO

En el circuito térmico de la Figura 3.30, el nodo Tamb representa una
condición de contorno del problema. Es la temperatura del exterior, y se
debe �jar a la hora de resolver el sistema.
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En el proceso de resolución que se presenta se �jan también dos condi-
ciones de contorno más, asociadas a los nodos Tendcair1 (Temperatura del
aire del lado de admisión) y Tendcair2 (Temperatura del aire en el lado de
expulsión), para tener en cuenta las variaciones de temperatura debidas a
la refrigeración abierta. Estas condiciones de contorno virtuales se calculan
teniendo en cuenta los aportes calóricos por convección a estos nodos, que
son variables dependiendo de las temperaturas de las distintas partes.

La ecuación 6.4 da cuenta del aporte calórico necesario para establecer
una diferencia de temperaturas entre dos puntos en un �ujo másico de aire,
siendo P la potencia aportada, ṁ el �ujo másico del aire (ṁ = Q · ρ), ∆T
la diferencia de temperaturas entre los dos puntos (∆T = Toutput − Tinput)
y cp el calor especí�co del aire a temperatura media Tm = (To − Ti)/2:

P = cp · ṁ ·∆T (6.4)

En un sistema con refrigeración abierta, la temperatura en el exterior es
conocida y se ha establecido su valor para el nodo de condición de contorno
Tamb, por tanto se pueden calcular las temperaturas de Tendcair1 y Tendcair2
en funcion de esta:

Tendcair1 = Tamb +
Pendcair1

ṁtotal · cp
(6.5)

Tendcair2 = Tendcair1 +
Pendcair2

ṁtotal · cp
(6.6)

Pendcair1 = Pvent,endw1 + Pconv,ring1,endcair1 + Pconv,yrot,endcair1 + · · ·
+ Pconv,y,s,endcair1 + Pconv,sh,endcair1 + Pconv,bear1,endcair1 + Pconv,fr,endcair1

(6.7)

Pendcair2 = Pconv,endw2 + Pconv,ring2,endcair2 + Pconv,yrot,endcair2 + · · ·
+ Pconv,y,s,endcair2 + Pconv,fr,endcair2 + Pconv,sh,endcair2 + · · ·
+ Pconv,bear2,endcair2 + Pconv,vent,endcair2 + Pconv,duct,s + Pconv,duct,rot

(6.8)

Pconv,endw1 =
Tendw1 − Tendcair1

Rendw1,endcair1 +Rconv,endw1,endcair1
(6.9)

Pconv,ring1,endcair1 =
Tring1 − Tendcair1
Rconv,ring,endcair1

(6.10)

Pconv,yrot,endcair1 =
Tyrot − Tendcair1

Ry,rot,ax,neg +Rconv,y,rot,endcair1
(6.11)
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Pconv,y,s,endcair1 =
Ty,s − Tendcair1

Ry,s,ax,neg +Rconv,y,s,endcair1
+ · · ·

+
Tt,s − Tendcair1

Rt,s,ax,neg +Rconv,t,s,endcair1

(6.12)

Pconv,fr,endcair1 =
Tfr,int,1 − Tendcair1
Rconv,fr,endcair1

+ · · ·

+
Tendc1 − Tendcair1

Rendc1,ax,pos +Rconv,endc1,endcair1

(6.13)

Pconv,sh,endcair1 =
Tsh,int,1 − Tendcair1
Rconv,sh,endcair1

(6.14)

Pconv,bear1,endcair1 =
Tbear1 − Tendcair1

Rbear1,ax,pos +Rconv,bear1,endcair1
(6.15)

Pconv,endw2 =
Tendw2 − Tendcair2

Rendw2,endcair2 +Rconv,endw2,endcair2
(6.16)

Pconv,ring2,endcair2 =
Tring2 − Tendcair2
Rconv,ring,endcair2

(6.17)

Pconv,yrot,endcair2 =
Ty,rot − Tendcair2

Ry,rot,ax,pos +Rconv,y,rot,endcair2
(6.18)

Pconv,y,s,endcair2 =
Ty,s − Tendcair2

Ry,s,ax,pos +Rconv,y,s,endcair2
+ · · ·

+
Tt,s − Tendcair2

Rt,s,ax,pos +Rconv,t,s,endcair2

(6.19)

Pconv,fr,endcair2 =
Tfr,int,2 − Tendcair2
Rconv,fr,endcair2

+ · · ·

+
Tendc2 − Tendcair2

Rendc2,ax,pos +Rconv,endc2,endcair2

(6.20)

Pconv,sh,endcair2 =
Tsh,int,2 − Tendcair2
Rconv,sh,endcair2

(6.21)

Pconv,bear2,endcair2 =
Tbear2 − Tendcair2

Rbear2,ax,pos +Rconv,bear2,endcair2
(6.22)

Pconv,vent,endcair2 =
Tvent − Tendcair2

Rvent,endcair2 +Rconv,vent,endcair2
(6.23)
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Pconv,duct,s =
Tduct,s − Tendcair2

Rconv,duct,s
(6.24)

Pconv,duct,rot =
Tduct,rot − Tendcair2

Rconv,duct,rot
(6.25)

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
obtención de las mismas.

Una vez establecidos el método de resolución y las condiciones de con-
torno, es posible resolver el sistema. En el siguiente apartado se muestra la
implementación que se ha hecho para resolver el circuito térmico.

6.3. IMPLEMENTACIÓN DEL CIRCUITO TÉR-

MICO

Se han realizado dos implementaciones del circuito térmico: una para
realizar cálculos en régimen permanente y otra para régimen transitorio. A
continuación se detallan cada una de las implementaciones.

6.3.1. IMPLEMENTACIÓN EN RÉGIMEN PERMANENTE

El cálculo en régimen permanente permite conocer las temperaturas
de la máquina en condiciones �jas 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 resolución del sistema en régimen permanente es además la más ade-
cuada en etapas de diseño, puesto que un cálculo rápido permite conocer
el estado térmico de la máquina al completo, lo que a su vez permite un
cálculo electromagnético mucho más preciso (Ver Figura 6.1). Esta versatili-
dad permite al diseñador realizar cambios sustanciales que le permitan una
orientación correcta a la hora de de�nir la geometría y obtener valores de
diseño cercanos a la realidad de manera muy rápida, que luego pasará a va-
lidar con herramientas más costosas en tiempo de proceso (p. ej. programas
de elementos �nitos o de dinámica de �uidos computacional).

El diagrama de �ujo para el cálculo en régimen permanente se presenta
en la Figura 6.2.

El proceso iterativo seguido consta de los siguientes pasos:

1. Inicialización del algoritmo: estos procesos incializan algunos paráme-
tros necesarios para el cálculo térmico de la máquina.
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Figura 6.2: Diagrama de �ujo para el cálculo en régimen perma-

nente del sistema térmico completo
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1.1 Geometría máquina y constantes: se parte de la geometría de
la máquina y se establecen o calculan todos los parámetros in-
variables (parámetros termofísicos de los materiales, resistencias
térmicas �jas, etc.).

1.2 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, Tendcair1
y Tendcair2.

1.3 Parámetros de diseño: se inicializan los parámetros de diseño tér-
mico, tales como la geometría y el número de canales de ventila-
ción, la rugosidad de las super�cies o los coe�cientes de ajuste.

2. Cálculo térmico: el proceso iterativo comienza en este punto, partiendo
de las temperaturas iniciales establecidas o de las temperaturas de un
paso anterior.

2.1 Calculo hidráulico: se calculan las velocidades del aire con el
modelo hidráulico descrito en el Capítulo 5, con ayuda de las
temperaturas de la máquina. La resolución del sistema hidráulico
se detalla en el apartado 6.5.

2.2 Cálculo de rodamientos: se calculan los contactos en los roda-
mientos para las temperaturas estimadas (Ver apartado 3.2.10.1).

2.3 Cálculo de coe�cientes de convección: se calculan los coe�cientes
de convección (Ver Capítulo 4) con las velocidades del aire obte-
nidas del cálculo hidráulico y las temperaturas de la máquina.

2.4 Cálculo de las resistencias térmicas: tras calcular los coe�cientes
de convección y las interferencias de los rodamientos, se calculan
las resistencias térmicas relacionadas y se genera la matriz de
conductancias térmicas.

2.5 Pérdidas: las perdidas de la máquina en los diferentes elementos
se introducen en este punto. Pueden provenir de una fuente inde-
pendientes o de una herramienta de cálculo de pérdidas asociada
a esta, que emplee los resultados de temperatura.

2.6 Resolución del sistema: Para la resolución del sistema en régimen
permanente, se emplea igualmente la ecuación 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 ecuación
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algebráica:
~P − [G]× ~T = 0 (6.26)

Esta ecuación permite su resolución matemática directa. Se de-
�nirán las condiciones de contorno en el vector de temperaturas
(Ver apartado 6.2.3 ). Las temperaturas obtenidas serán las tem-
peraturas estimadas para la siguiente iteración.

2.7 Criterio de convergencia: Se establecerá el criterio de convergen-
cia que se desee para detener la resolución iterativa. Se recomien-
da analizar el error relativo cometido con respecto a la iteración
anterior, en uno o varios puntos críticos del sistema (por ejemplo,
temperaturas de diseño como la temperatura de los devanados).
Si el error cometido es inferior a un mínimo, se puede detener el
cálculo.

3. Modi�cación de parámetros: En este momento, y una vez conocidos los
resultados del cálculo, se puede modi�car uno o varios parámetros para
conocer el efecto que provocan en las temperaturas de la máquina.

6.3.2. IMPLEMENTACIÓN EN RÉGIMEN TRANSITORIO

El cálculo en régimen transitorio permite conocer el comportamiento
de la máquina en una situación 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 �ujo que representa dicho proceso
iterativo.

Los pasos a seguir son:

1. Inicialización del algoritmo:

1.1 Inicio: se parte de la geometría de la máquina completa y de
los ciclos de velocidades. Se establecen o calculan todos los pa-
rámetros invariables en todo el régimen transitorio, tales como
geometrías, parámetros termofísicos de los materiales, resisten-
cias térmicas �jas (Conducción), etc.

1.2 Temperaturas iniciales: En un régimen transitorio es necesario
establecer las condiciones iniciales del problema, esto es, de�-
nir todas las temperaturas implicadas del sistema en el instante
inicial t = t0.
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Figura 6.3: Diagrama de �ujo para el cálculo en régimen transitorio

del sistema térmico completo
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2. Cálculo transitorio: en este punto se inicia el proceso iterativo de cálcu-
lo. El proceso que se describe a continuación se repetirá para cada
instante ti del ciclo de velocidades, empleando las temperaturas del
instante ti−1 cuando se requieran.

2.1 Cálculo 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 = ti−1.

2.2 Calculo hidráulico: se calculan las velocidades del aire con el
modelo hidráulico. Se detalla este proceso en el apartado 6.5.

2.3 Cálculo de coe�cientes de convección: se realiza el cálculo de los
coe�cientes de convección con las temperaturas del instante ti−1

y las velocidades obtenidas en con el cálculo hidráulico.

2.4 Cálculo de las resistencias térmicas: Tras calcular los coe�cientes
de convección y los rodamientos, es posible evaluar el resto de
resistencias térmicas y obtener la matriz de conductancias.

2.5 Cálculo de potencias de refrigeración: se calculan las potencias de
refrigeración y las condiciones de contorno virtuales empleando
las temperaturas del instante anterior.

2.6 Pérdidas: se introducen las perdidas de la máquina en los diferen-
tes elementos para el instante ti, desde una fuente independientes
o de una herramienta de cálculo de pérdidas asociada.

2.7 Integración del sistema: Se obtienen las temperaturas del sistema
para el instante t = ti. Para la obtención de las temperaturas en
este instante se resolverá la ecuación 6.2 por el método que se
desee, empleando la información de los estados de temperatura
de los instantes anteriores. Se recomienda, por su facilidad de
uso, la integración 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 máximo que
se desea calcular.

6.4. RESOLUCIÓN DEL SISTEMA HIDRÁULICO

El circuito hidráulico reducido que se ha presentado en el Capítulo 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 hidráulico.
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El método de Newton, permite la resolución de un sistema de ecuaciones
no lineales. Partiendo de unas condiciones iniciales X(0), que serán unos
caudales iniciales arbitrarios, se genera una secuencia de valores X(1), ... ,
X(i), ... , X(m), que convergen a la solución X(s) si las condiciones iniciales,
X(0), están su�cientemente próximas a ella.

Este método consiste en la aplicación iterativa del siguiente algoritmo
desde el valor inicial X(0):

xi+1 = xi −DF(xi)−1 · F(xi) (6.27)

Donde DF(x) es el jacobiano de la función F(x). El proceso iterativo
�naliza cuando ‖ F(x) ‖2< ε. Donde ‖ F(x) ‖2 es la norma euclídea de la
función F(x) y ε el límite de convergencia. En el sistema que se ha imple-
mentado, se ha tomado un valor de ε = 10−4.

La convergencia hacia una solución del algoritmo está asegurada por el
teorema de Newton-Kantorovich, si se cumplen ciertos requisitos. De estos,
los más importantes son que el punto inicial debe estar su�cientemente
cerca de la solución y dentro de un determinado recinto, donde F(x) sea
continuamente diferenciable. Esto queda ilustrado en la Figura 6.4, donde
se aprecia que el proceso numérico diverge o tiende a otra solución si la
inicialización es X(0)

2 por estar fuera del dominio de atracción de la solución

X(s), mientras que el proceso converge si la inicialización es X(0)
1 .

Así, este algoritmo tiene la ventaja de una rápida convergencia si las
condiciones iniciales, X(0), están próximas a la solución buscada. Es por
ello que una mala elección de las soluciones iniciales puede dar problemas
de convergencia o soluciones erroneas. Estos posibles errores se enumeran a
continuacion:

El método es divergente

El método converge hacia una solución falsa

El método converge después de muchas iteraciones

Para garantizar la solución correcta, las condiciones iniciales de caudal
X(0) no 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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Figura 6.4: Método de Newton para sistemas no lineales

6.4.1. FUNCIONES DEL SISTEMA

La función vectorial F(x) se obtendrá de aplicar el teorema de Ber-
nouilli con las hipótesis asumidas (ecuación 5.3) a los diferentes volumenes
de control identi�cados, empleando las resistencias agrupadas del circuito
simpli�cado (Ver apartado 5.5).

Con esta simpli�cación, podemos obtener la función F(x) y el jacobiano
DF(x) tal y como se expresa a continuación:

F( ~Q) =




Q1 −Q2 −Q3

R2 ·Q2
2 − (R3 +R4) ·Q2

3 + ∆Protor

(Rtotal +R1 +R5) ·Q2
1 +R2 ·Q2

2 −∆P


 (6.28)

DF( ~Q) =

[
1 −1 −1
0 2·R2·Q2 −2·(R3+R4)·Q3

2·(Rtotal+R1+R5)·Q1 2·R2·Q2 0

]
(6.29)

~Q =



Q1

Q2

Q3


 (6.30)
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6.5. IMPLEMENTACIÓN DEL CIRCUITO HIDRÁU-

LICO

Una vez de�nido el método de resolución, es posible resolver el sistema
hidráulico por medio del siguiente procedimiento, cuyo diagrama de �ujo se
muestra en la Figura 6.5:

1. Se parte de la geometría de la máquina, la velocidad de rotación y las
temperaturas del aire para el cálculo de las propiedades termofísicas.

2. Se asumen unos caudales iniciales a partir de la curva del ventilador
de la máquina.

3. Se calculan las resistencias hidráulicas 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 generación de presión del ventilador con la ley de los
ventiladores para la velocidad de rotación.

5. Una vez conocidos todos los parámetros se procede a la resolución
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 euclídea de la
función 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 super�cies involucradas y obtener
de manera precisa los coe�cientes de convección.
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Figura 6.5: Diagrama de �ujo para la resolución del sistema hidráu-

lico



CAPÍTULO 7

Validación y resultados del
modelo

En este capítulo se presenta la validación de los modelos térmico e hi-
dráulico con los resultados de un prototipo real. En primer lugar se muestra
la validación del modelo hidráulico por medio de software CFD. Una vez
validado este, se procederá a la validación del modelo térmico con resulta-
dos provenientes de dos ensayos, uno a potencia constante y otro a potencia
variable.

Tras la validación, se compararán los resultados obtenidos con el modelo
con los del software comercial MotorCAD [Motor-CAD, 2014], para una
implementación de la misma máquina, con el �n de analizar las diferencias
entre el modelo presentado y el modelo del programa de referencia.

179
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7.1. VALIDACIÓN DEL MODELO HIDRÁULICO

Debido a la di�cultad de obtener mediciones del aire en el interior de una
máquina, el modelo hidráulico se validará mediante una simulación CFD,
empleando el software Ansys Fluent [Ansys Fluent, 2014] para esta tarea.

Para obtener los �ujos de aire en CFD se ha modelado el aire teniendo
en cuenta las siguientes consideraciones de mallado y simulación:

Flujo incompresible (densidad del aire, ρ = 1,225 kg/m3).

Modelo de turbulencia: k-ε.

Rotación en los canales de rotor: simulada mediante Multiple Refe-
rence Frame (MRF).

Tamaño y geometría de malla: malla tetraédrica, 14.5 millones de
elementos.

Ecuaciones del sistema: obtenidas mediante Método de los volúmenes
�nitos.

Método de resolución: algoritmo SIMPLE con una discretización de
segundo orden.

Criterios de convergencia: residuos de las ecuaciones menores a 10−3

y presion en la salida constante.

El resultado de las simulación para una velocidad de rotación de 1000
R.P.M. se muestra en la Figura 7.1.

Para la validación del circuito hidráulico, se ha obtenido el aumento
de presión en la zona del ventilador de esta simulación, y se ha procedido
a validar las resistencias hidráulicas de cada zona, así como los caudales
totales y parciales en cada zona. La comparación entre los valores de las
resistencias medidas en la simulación CFD y los valores de las resistencias
hidráulicas 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 desviación 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 pequeñas
respecto a los resultados de un CFD. Teniendo en cuenta el ahorro de tiempo
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Figura 7.1: Vectores de velocidad en el interior de la máquina ob-

tenidos mediante CFD

que supone el modelado de una geometría tan compleja en un programa de
estas características, el modelo hidráulico se considera válido, y es método
un método apto para evaluar los �ujos hidráulicos en combinación con el
cálculo hidráulico.
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Zona Modelo hidráulico CFD Error (%)
1 − − −
2 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



384.09 −52,710 220,97

11 20934
12 32,60 991,770 −96,7
13 −



6146.43 −14 13956

15 11431
16 15087 15790,47 −4,45
17 − − −

Tabla 7.1: Comparación de resistencias hidráulicas [Pa(m3/s)2]

Modelo hidráulico CFD Error (%)
Rtotal [Pa(m3/s)2] 2273.5 2188.97 -3.7
Qtotal [m3/s] 0.186 0.189 1.6
Qestator [m3/s] 0.129 0.135 4.6
Qrotor [m3/s] 0.057 0.054 5.2
∆P [Pa] 78.19* 78.19 -
* El valor de ∆P para el modelo hidráulico es el obtenido mediante CFD

Tabla 7.2: Comparación entre el modelo hidráulico y CFD
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7.2. VALIDACIÓN DEL MODELO TÉRMICO

En este apartado se presenta la validación 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 máquina.

El primer paso de la validación es ajustar la convección en las cabezas
de bobina mediante el parámetro K (ver apartado 4.4.3). En el primer
apartado se muestra el proceso de ajuste de este parámetro para las dos
cabezas de bobina.

Una vez ajustado este parámetro se procederá a la validación 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 [IEC 60034-1, 2010].

A pesar de que el modelo devuelve todas las temperaturas de�nidas
en los nodos del circuito térmico (Capitulo 3), de los motores sólo se han
recogido resultados de las partes activas en el diseño electromagnético:

Temperatura de devanados de estátor (Tw,s, Tendw1,Tendw2).

Temperatura de barras de rotor (Tw,rot). La información de este punto
viene proporcionada por la estimación del inversor empleado para su
control.

Temperatura de los rodamientos (Tbear1, Tbear2).

Temperatura del yugo de estátor en el punto medio (Ty,s).

Se evaluará también el error absoluto y relativo en cada medida. El error
relativo será calculado empleando los incrementos de temperatura sobre la
temperatura ambiente, que se toma como temperatura de referencia:

err =
(Tmedida − Tamb)− (Tmodelo − Tamb)

Tmedida − Tamb
=
Tmedida − Tmodelo
Tmedida − Tamb

(7.1)

7.2.1. VALORES DEL AJUSTE PARA CABEZAS DE BOBI-
NA

Para el ajuste del parámetro 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
admisión y expulsión, se ha procedido al ajuste. En la Tabla 7.3 se recogen
los valores de temperatura para cada uno de los ensayos.

Ensayo n [R.P.M.] T [N ·m] Tendw1
◦C Tendw2

◦C
1 2000 453,2 55,05 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
coe�cientes para la convección de las cabezas de bobina del lado de admisión,
K1, y del lado de expulsión de aire,K2, de acuerdo a la siguiente metodología
(Figura 7.2):

1. Se calculan las temperaturas para las condiciones dadas con K1 = 1,
K2 = 1.

2. Se comprueba el error relativo cometido con respecto a la temperatura
medida, para la cabeza de bobina del lado de admisión, Tendw1; 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 estimación:

1) Si el error absoluto es negativo, el modelo predice tempera-
turas más altas, por lo tanto, se aumenta el coe�ciente de
ajuste K1 para aumentar la convección en esa zona.

2) Si el error absoluto es positivo, se procede de manera contra-
ria: se disminuye el coe�ciente de ajuste K1, para disminuir
la convección 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 expulsión de aire, Tendw2.

3.1 Se comprueba el signo del error absoluto.
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Figura 7.2: Diagrama de �ujo para la metodología de ajuste de las

cabezas de bobina.
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1) Si es negativo, se aumenta K2.

2) Si es positivo, se disminuye K2.

3.2 Se recalculan las temperaturas y se vuelve a comprobar el error
relativo en la temperatura Tendw2.

4. Se vuelve a comprobar el error relativo de la temperatura del lado de
entrada, dado que es probable que al variar la convección de la cabeza
de bobina del lado de expulsión 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 K2

actualizados.

5. El proceso iterativo termina cuando el error cometido en la predicción
es menor al 1 %.

En la metodología descrita, los porcentajes de aumento y disminución
han sido escogidos arbitrariamente. Un aumento del 2 %, y una disminución
del 1 % para los parámetros de ajuste consiguen la convergencia de las dos
temperaturas en menos de 10 iteraciones.

Los resultados obtenidos tras emplear la metodología descrita se mues-
tran en la Tabla 7.4 para los tres ensayos. El valor que se empleará para la
validación del modelo es la media de los tres valores obtenidos para cada
parámetro de ajuste. Esta media también se muestra en la misma tabla.

Ensayo K1 K2

1 3,0302 1,3055
2 3,2492 1,3862
3 3,6023 1,2705

Media 3,2945 1,3207

Tabla 7.4: Resultados de los ajustes para la convección 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 máquina se muestran
en la Figura 7.3b.

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, Tmec = 460 N·m
(de 66 a 131 minutos).

3. Un tramo de calentamiento fuerte, con par constante, Tmec = 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 estátor

Los resultados del ensayo en los devanados del estátor se muestran en
las �guras 7.4 7.5 y 7.6, para los nodos del circuito Tw,s, Tendw1 y Tendw2

respectivamente, y el error cometido en las predicciones de los tres puntos
en la �gura 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 estimación 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 elección de la correlación de Zhukauskas
para esta zona, en combinación con el parámetro de ajuste, ha sido óptima.
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Figura 7.4: Mediciones de temperatura en la ranura del estátor y

resultados para el nodo Tw,s.
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Figura 7.6: Mediciones de temperatura en la cabeza de bobina del

lado de expulsión de aire y resultados para el nodo

Tendw2.
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Figura 7.7: Errores del modelo para los nodos del devanado de es-

tátor.
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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 �gura 7.8, así como el error cometido en la �gura
7.9.

Antes de evaluar los resultados conviene destacar el funcionamiento de
la estimación de temperatura por parte del inversor. Este realiza cálculos en
base a un modelo térmico sencillo, que es función exclusiva de la consigna de
par que se le dé, y devuelve una estimación 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 estimación está pensada para
recorridos de potencia variable, y como alarma del sistema para no alcanzar
temperaturas peligrosas.

En este ensayo, el inversor sólo actualiza el modelo térmico tres veces
(cada vez que se realiza un cambio de valor de par), por lo tanto la esti-
mación no es adecuada y los resultados en este elemento, así 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.

Además, se observa un comportamiento similar al de las temperaturas
en los devanados de estátor. El anillo de cortocircuito del lado de entrada
sería el elemento más frío de los tres, y las barras el más caliente: El com-
portamiento es similar en el estátor, con la cabeza de bobina del lado de
admisión como el elemento más frío y la ranura de estátor el más caliente.

En el caso de potencia variable (apartado 7.2.3) se analizarán con más
profundidad los resultados en estos elementos.
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Figura 7.8: Estimación del inversor para los conductores del rotor

y resultados para los nodos de barras de rotor (Tw,rot)

y anillos de cortocircuito (Tring1 y Tring2) .
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Figura 7.9: Errores del modelo para los nodos del devanado de es-

tátor.
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7.2.2.3. Resultados en yugo de estátor

Los resultados obtenidos para la temperatura en el yugo de estátor se
muestran en la Figura 7.10, y el error cometido en la estimación en la �gura
7.11.

En las predicciones de la temperatura del yugo hay un error variable, en
función del tramo que se estudie. En general, se puede hablar de un error
menor a +10 ◦C, y la estimación se considera válida.

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 estimación se reduce drásticamente.

Dado que la medida se ha obtenido de una sola sonda en un punto con-
creto, el error cometido en esta estimación puede deberse a que la hipótesis
de que no existen �ujos circunferenciales en la máquina no sea correcta. A
raíz de esto, se propone como investigación futura comprobar que esta hipó-
tesis es o no válida, mediante la colocación de más sondas de temperatura
en distintos puntos de la periferia de la máquina, y comparar el resultado
del modelo con la temperatura media de todas las medidas, en este o en
otro prototipo.
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Figura 7.10: Mediciones de temperatura en el centro del yugo de

estátor y resultados para el nodo Ty,s.
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Figura 7.11: Errores del modelo para el yugo de estátor



196 CAPÍTULO 7. Validación y resultados del modelo

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 estimacións en la Figura 7.16.

Como se observa en las Figuras, el resultado para la predicción 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 admisión, y de más de +30 ◦C en el rodamiento de salida.

Estos errores son debidos, principalmente, a dos factores, que se presen-
tan a continuación:

7.2.2.4.1. Simplicidad en el modelado

El modelo de rodamientos propuesto en el Capítulo 3 está orientado a
rodamientos sencillos, como los que se pueden ver en cualquier máquina
TEFC. Sin embargo, el rodamiento de la máquina ensayada es de mucha
más complejidad (Ver Figura 7.12), con elementos de sujeción, laberintos
de engrase y otras piezas que no han sido tenidas en cuenta. El modelo, por
lo tanto no es lo su�cientemente preciso.

Figura 7.12: Detalle de uno de los rodamientos de la máquina.

7.2.2.4.2. Conducción en el eje

En el lado de expulsión, 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 máquina,
el ventilador tiene un contacto importante con el eje (Ver Figura 7.13), ha-



Validación del modelo térmico 197

ciendo que esté más frío de lo que en realidad predice el modelo, debido a
un aumento de la conducción entre los dos elementos. Este aumento en la
temperatura del eje se propaga al rodamiento, aumentando el error.

Figura 7.13: Super�cie de contacto en el ventilador real y en la

aproximación.
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Figura 7.14: Mediciones de temperatura en el rodamiento del lado

de admisión de aire y resultados para el nodo Tbear1.
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Figura 7.15: Mediciones de temperatura en el rodamiento del lado

de admisión de aire y resultados para el nodo Tbear2.
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Figura 7.16: Errores del modelo para los rodamientos.
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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 �n de estimar el comportamiento térmico del motor en una situación
muy cambiante.

En la �gura 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 máquina durante estos
dos ciclos. Este ciclo se repitió durante un tiempo de 120 minutos.

0 0.5 1 1.5 2 2.5 3
0

1000

2000

3000

4000

Tiempo [min]

V
el

oc
id

ad
 [R

.P
.M

.]

 

 

Velocidad
Par

0 0.5 1 1.5 2 2.5 3
−2000

−1000

0

1000

2000
P

ar
 [N

·m
]

Figura 7.17: Mediciones de par y velocidad del ensayo a potencia

variable de los dos primeros ciclos.



200 CAPÍTULO 7. Validación y resultados del modelo

0 0.5 1 1.5 2 2.5 3
−2

−1.5

−1

−0.5

0

0.5

1

1.5

2

2.5
x 10

5

Tiempo [min]

P
ot

en
ci

a 
[W

]

(a) Potencia del ensayo en los dos primeros ciclos.

0 0.5 1 1.5 2 2.5 3
0

1000

2000

3000

4000

5000

6000

7000

8000

Tiempo [min]

P
ér

di
da

s 
[W

]

 

 Devanado estátor
Devanado rotor
Hierro estátor
Hierro rotor

(b) Pérdidas del ensayo en los dos primeros ciclos en las distintas
partes de la máquina.

Figura 7.18: Potencia y pérdidas del ensayo a potencia variable
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7.2.3.1. Resultados en devanado del estátor

Los resultados del ensayo en los devanados del estátor se muestran en
las �guras 7.19, 7.20 y 7.21, para los nodos del circuito Tw,s, Tendw1 y Tendw2

respectivamente, y el error cometido en las predicciones de los tres puntos
en la �gura 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 variación entre ±5 ◦C.

Estos buenos resultados ponen de mani�esto una vez más la elección
de una correlación correcta para las zonas críticas, puesto que se consi-
gue minimizar el error hasta unos márgenes muy razonables para muchas
aplicaciones del modelo térmico.
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Figura 7.19: Mediciones de temperatura en la ranura del estátor y

resultados para el nodo Tw,s.
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Figura 7.20: Mediciones de temperatura en la cabeza de bobina

del lado de admisión de aire y resultados para el nodo

Tendw1.
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Figura 7.21: Mediciones de temperatura en la cabeza de bobina del

lado de expulsión de aire y resultados para el nodo

Tendw2.
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Figura 7.22: Errores del modelo para los nodos del devanado de

estátor.
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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, así como el error cometido en la 7.25.

Como en el otro ensayo, las temperaturas de rotor se comparan con una
estimación del inversor, dada la di�cultad física de medir las temperaturas
en las partes rotativas de la máquina. En este ensayo, debido a que la
consigna de par cambia en cada instante, esta estimación es mucho más
precisa y se pueden establecer comparaciones entre los resultados.

El error absoluto cometido, en general, se encuentra en una banda de
±20 ◦C. Sin embargo, este valor del error es debido, en gran parte, a un
desfase entre los cálculos del inversor y los del modelo analítico. Puesto
que los cálculos no han mostrado este desfase en la comparación de las
temperaturas del estátor, es lógico pensar que el desfase está producido en
la estimación del inversor.

Sin embargo, es posible estimar el error máximo observando con más
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 �nales del recorrido. En esta �gura se aprecia como el
error entre los picos superiores e inferiores de las dos estimaciones no alcanza
el error estimado, con ∆1 ≈ 10 ◦C y ∆2 ≈ 7 ◦C. Se puede evaluar el error
cometido por tanto por medio de estos dos parámetros, y establecerlo en un
error máximo de +10 ◦C
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Figura 7.23: Estimación del inversor para los conductores del rotor

y resultados para los nodos de barras de rotor (Tw,rot)

y anillos de cortocircuito (Tring1 y Tring2) .

Figura 7.24: Detalle en las estimaciones de temperatura de rotor

para el ensayo de potencia variable.
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Figura 7.25: Errores del modelo para los nodos del devanado de

estátor.

7.2.3.3. Resultados en yugo de estátor

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 máximo 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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Figura 7.26: Mediciones de temperatura en el centro del yugo de

estátor y resultados para el nodo Ty,s.
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Figura 7.27: Errores del modelo para el yugo de estátor
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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 estimación de los rodamientos no es aceptable debido a una
mala modelización, llegando a errores mayores a +30 ◦C en determinados
momentos.
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Figura 7.28: Mediciones de temperatura en el rodamiento del lado

de admisión de aire y resultados para el nodo Tbear1.
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Figura 7.29: Mediciones de temperatura en el rodamiento del lado

de admisión de aire y resultados para el nodo Tbear2.
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Figura 7.30: Errores del modelo para los rodamientos.
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7.2.4. ANÁLISIS DE LOS RESULTADOS

Al tenor de los resultados mostrados se pueden realizar las siguientes
valoraciones.

En general, la desviación cometida en los puntos claves para el diseño
electromagnético (temperaturas en devanados de estátor y rotor) es peque-
ño, 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 diseño electromagnético acoplada. Se cumple así 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 máquina, 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 crítico en el diseño, no se prestará más aten-
ción de aquí en adelante a este elemento. En el caso de que se quisiera más
precisión en este punto, se puede realizar un modelo más 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 implementación del modelo y de las metodologías es-
tablecidas para el cálculo térmico, se ha procedido a la comparación de esta
implementación con los resultados ofrecidos por una herramienta comercial,
Motor-CAD [Motor-CAD, 2014]. El �n de esta comparativa es establecer la
importancia de las correlaciones en los resultados �nales, así como de otros
aspectos que se han tenido en cuenta en este modelo y que no se tienen en
un programa de propósito general como este.

Se recogerán resultados de tres modelos diferentes, que se detallan a
continuación.

Modelo 1: Es una implementación de la máquina anterior, con el ajuste
K = 2,5 para ambas cabezas de bobina.

Modelo 2: es una implementación de la misma máquina en Motor-
CAD, manteniendo la misma geometría que en el modelo presentado
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y los materiales empleados. Las convecciones en las distintas partes
de la máquina son las mismas que se han empleado en esta memoria,
excepto la correlación de las cabezas de bobina, en la que se ha im-
puesto la curva empírica de la Figura 4.14. Los cálculos hidráulicos
han sido ajustados para que las resistencias hidráulicas y los resulta-
dos de velocidad en cada parte de la máquina sean los mismos que
en el modelo implementado, puesto que el cálculo de �ujos 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 rotación, con el �n de observar
los efectos de esta consideración.

Modelo 3: Un modelo igual al Modelo 2, pero con las convecciones
que MotorCAD propone como correlaciones por defecto en cada parte
de la máquina: la correlación de Gnielinski (ecuación 4.22) para los
conductos de ventilación y la curva de Schubert (ecuación 4.9) para
el cálculo de las convecciones en el principio y �nal de máquina.

Se han evaluado los resultados para tres puntos de operación de veloci-
dades 2000, 3000 y 4000 R.P.M. en régimen estacionario. A los tres modelos
se les han proporcionado las mismas pérdidas, según la relación de la tabla
7.5. Las pérdidas han sido separadas para cada elemento en función de su
volumen.

Pérdidas [W] 2000 RPM 3000 RPM 4000 RPM
Conductores de estátor 4013,6 5429,3 6600,5
Hierro de estátor 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 máquina en para los modelos térmicos a

diferentes velocidades de rotación

También se proporcionan las velocidades del aire del Modelo 1. Los
valores de estas velocidades para los diferentes puntos de operación se dan
en la Tabla 7.6
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Velocidades del aire [m/s] 2000 RPM 3000 RPM 4000 RPM
Conductos de estátor 22,91 34,10 45,9
Conductos de rotor 22,31 33,25 44,13
Cabeza de bobina (Admisión) 6,87 10,23 13,56

Tabla 7.6: Velocidades del aire a diferentes velocidades de rotación

en algunas de las partes de la máquina.

7.3.1. RESULTADOS DE LOS MODELOS Y ANÁLISIS

Los resultados para los tres modelos para las temperaturas más 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 (Admisión) 162,4 162,8 153,3
Cabeza de bobina (Expulsión) 172,0 172,1 163,3

Ranura de estátor* 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 (Admisión) 161,3 154,6 146,1
Cabeza de bobina (Expulsión) 170,6 165,0 157,3
Ranura de estátor 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 a�rmaciones.

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 (Admisión) 160,7 150,0 138,2
Cabeza de bobina (Expulsión) 169,7 159,6 149,5
Ranura de estátor 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.

La diferencia entre los modelos 1 y 3 también varía en función de la
velocidad, teniendo unas diferencias inicial y �nal 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. Análisis de los resultados

Un primer análisis de los resultados mostrados en las Tablas 7.7, 7.8
y 7.9 demuestra que un incremento en las pérdidas de la máquina no se
traduce en un aumento equivalente de las temperaturas en los distintos
puntos de la máquina, con independencia del modelo. Este es uno de los
efectos de la auto-ventilación, y demuestra una vez más la importancia de
las velocidades del aire en el cálculo térmico de la máquina.

Tras un análisis más 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 convección empleada en las cabezas de bobina:
mientras en el modelo 1 se ha empleado la correlación de Zhukauskas para
la geometría presentada en el modelo anterior, en el modelo 2 se ha em-
pleado una correlación experimental para este tipo de devanados, que no
tiene en cuenta las variaciones geométricas que puede haber entre diferentes
máquinas. Aunque la diferencia no es signi�cativa, este hecho pone de rele-
vancia que las expresiones de propósito 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 1 y 2, se puede
observar como la diferencia entre ambos se va incrementando en función
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de la velocidad, con una diferencia de 28,4 ◦C entre los dos modelos. Estas
diferencias son debidas a la rotación de los canales y el aumento de la
resistencia hidráulica a la entrada de los mismos. Este efecto, como se ve,
puede ser de gran importancia puesto que la reducción de velocidad en los
canales debido a este efecto es considerable y una sobreestimación de las
velocidades en esta zona conlleva una subestimación de las temperaturas de
rotor.

Las diferencias entre el modelo 3 y los otros dos modelos son más nota-
bles. Este hecho es debido al uso incorrecto de correlaciones en una máquina
de estas características. En la ranura de estátor 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 aún es mayor, siendo en este
caso de 56,8 ◦C.

Estas diferencias tan grandes están directamente relacionadas con la di-
ferencia entre las correlaciones de Gnielinski, empleada en el modelo 3, y la
correlación de Bhatti & Shah para tubos con fuerte rugosidad, empleada en
el modelo 1. Como se vio en el Capítulo 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 ventilación es un asunto que puede conllevar diferencias
signi�cativas en la estimación de las temperaturas, las cuales pueden ser
agravadas incluso en combinación con otros efectos como el de la rotación
en el rotor visto anteriormente.

En el caso de las cabezas de bobina, se muestra una vez más como el em-
pleo de la expresión de Schubert para el cálculo de la convección en máqui-
nas abiertas no es la adecuada. Este aspecto se analiza más en profundidad
en el siguiente apartado, mediante la comparación directa entre los valores
obtenidos con la curva de Schubert y los obtenidos con las correlaciones del
modelo 1.

7.3.1.2. Comparación de los coe�cientes de convección en las
zonas de admisión y expulsión de aire

En este apartado se compararán los coe�cientes de convección 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 Capítulo 4,
mientras que en el modelo 3 se emplea la curva de Schubert (ecuación 4.9)
para obtener todos los coe�cientes. Los valores obtenidos para el coe�ciente
de convección en cada super�cie para el lado de admisión de aire se muestran
en la Figura 7.31.
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Figura 7.31: Comparación de coe�cientes de convección obteni-

dos mediante correlaciones adimensionales y obteni-

dos mediante la correlación de Schubert (ecuación

(4.9))

Como se ha visto en los resultados del modelo 3 en el apartado anterior,
las temperaturas clave del diseño son mucho menores a las estimadas con el
modelo validado. Esto es debido a un cálculo incorrecto de los coe�cientes de
convección, que como se ve en la Figura 7.31, devuelve unos valores mucho
mayores.

En el Capítulo 4 se ha establecido un límite superior para el ajuste
de la correlación de Zhukauskas, con el valor K = 3,5 para el ajuste de
la correlación 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 correlación de Schubert y
la de Zhukauskas con un ajuste de K = 3,5 devolverían resultados similares.

Este valor de K debe ser asumido con cautela en un diseño, pues como
se ve, una sobreestimación de los coe�cientes de convección conlleva una
subestimación 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 Capítulo 4, este error se puede agravar en función de la
velocidad, aunque no en la misma medida que empleando la correlación de
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Schubert, que para un caso de ventilación forzada quedaría descartada por
completo.



CAPÍTULO 8

Criterios de diseño para
máquinas con refrigeración en

circuito abierto

En este capítulo se pretenden obtener algunos criterios para el diseño
térmico e hidráulico de la máquina, que puedan ser tenidos en consideración
desde las primeras etapas de cálculo.

Para obtener estos criterios de diseño se empleará la implementación de
las metodologías, que ha sido validada en el capítulo anterior. El proceso
seguido consistirá en elegir algunos parámetros signi�cativos que se han
visto a lo largo de la tesis, se variará su valor bajo las mismas condiciones
de operación y se analizará la relación de las temperaturas de diseño y
de otras variables en función de estos parámetros. Una vez analizadas las
relaciones, se establecerá el criterio de diseño relacionado.

217
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8.1. CONDICIONES DEL ANÁLISIS

El análisis de sensibilidad se realizará siguiendo las siguientes condicio-
nes de operación:

Velocidad de rotación: 2000 R.P.M.

Pérdidas en el devanado de estátor (cabezas de bobina + devanado
en ranura): 4013,6 W

Pérdidas en el paquete magnético del estátor: 5019,3 W

Pérdidas en el devanado del rotor (barras de rotor + anillos de corto-
circuito): 2124,6 W

Pérdidas en el paquete magnético del rotor: 885,8 W

Ajuste de cabezas de bobina:

• Lado de admisión de aire: K1 = 3,2945

• Lado de expulsión de aire: K2 = 1,3207

Los parámetros que se van a analizar se enumeran a continuación:

Conductividad térmica equivalente del paquete magnético en dirección
axial.

Resistencia de contacto entre estátor y carcasa.

Rugosidad de los canales de ventilación

Número de conductos de ventilación y área-perímetro de los mismos

En el apartado 8.6 se obtendrá un criterio de diseño para la selección
de un ventilador correcto. En ese caso las condiciones del análisis serán
diferentes y se concretarán en ese apartado.

8.2. CONDUCTIVIDAD TÉRMICA AXIAL DEL PA-

QUETE MAGNÉTICO

En el apartado 3.2.3.1 del Capítulo 3 se propone una fórmula para cal-
cular la conductividad axial en función de multitud de parámetros, y con
ella se establecen unos límites superiores e inferiores para el valor de la con-
ductividad térmica axial. En este apartado se analizará la in�uencia de este
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parámetro en las temperaturas de los conductores de estátor y rotor, de los
paquetes magnéticos de estátor y rotor, y de la carcasa.

Se ha realizado un análisis de sensibilidad variando el parámetro λFe,eq,ax
para los límites 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: Variación de temperaturas en la máquina en función de

la conductividad térmica axial del paquete magnético.

Los resultados muestran que, ni las temperaturas del estátor, ni las
temperaturas de rotor se ven apenas afectadas por la variación de este
parámetro, con menos de 1 ◦C de variación entre los límites establecidos.
Se puede concluir, por tanto, que un error en la estimación inicial de este
parámetro no conlleva grandes consecuencias, y por tanto, el valor elegido
de 1,25 W/(mK) es válido.

8.3. RESISTENCIA DE CONTACTO ENTRE EL

ESTÁTOR Y LA CARCASA

En el apartado 3.2.8.1 se analiza este parámetro en el circuito térmico, y
se toma la decisión de no tener en cuenta la resistencia de contacto en esta
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zona, tras asumir una alta presión de interferencia entre los dos elementos
en una máquina real. En este apartado se realiza un análisis de sensibilidad
de este parámetro con el �n de determinar si la decisión ha sido correcta.

Se ha variado el parámetro desde una situación de contacto perfecto
(resistencia de contacto nula) a una situación de contacto con presión muy
baja (interferencia de 3 (m2 K)/mW). Estos valores límite se han obtenido
de [Motor-CAD, 2014]. Los efectos de la variación de este parámetro se
muestran en la Figura 8.2 para algunas temperaturas del estátor.
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Figura 8.2: Variación de temperaturas en función de la resistencia

de contacto estator-carcasa.

Los resultados muestran que el modelo es altamente sensible a peque-
ñas variaciones de este parámetro, siendo la temperatura de la carcasa la
más afectada. Se observa un descenso del 20 % entre los valores mínimo y
máximo.

El resto de temperaturas también se ven afectadas por el incremen-
to de esta barrera térmica, pudiendo conducir a una sobreestimación de
las temperaturas de los devanados si el parámetro no es correcto, con las
consecuencias que esto puede conllevar. Sin embargo, este aumento en la es-
timación de la temperatura no es lo su�cientemente alto, y se podría asumir
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el pequeño error que se obtendría en las temperaturas clave para el diseño
electromagnético.

A pesar de que el valor asumido (un contacto perfecto) ha resultado ser
válido en el caso presentado, se recomienda usar un valor intermedio para
este parámetro si no se dispone de información acerca de la presión entre
las super�cies. Un valor de 1 (m2 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
fenómenos físicos relacionados con la turbulencia en las paredes que la co-
rrelación de Gnielinski para conductos de paredes con rugosidad suave. En
este apartado se realiza un análisis de sensibilidad de este parámetro, con el
�n de determinar la in�uencia del mismo en los coe�cientes de convección
en los conductos y en las temperaturas de la máquina.

Se ha realizado un análisis de sensibilidad variando el parámetro un
±75 % sobre el valor asumido para el diseño presentado. Este valor, ε =
0,5 mm, ha sido calculado empleando valores mínimos y máximos para las
tolerancias de corte [Standard ISO 2768-1:1989, 1989].

La in�uencia de la rugosidad en el coe�ciente de convección se muestra
en la Figura 8.3, a través de la relación entre la rugosidad y el factor de
fricción, f , y el número de Reynolds rugoso, Reε. En esta �gura se observa
una disminución del 40 % del coe�ciente de convección para los conductos
del estátor entre los valores extremos, de 92,9 W/(m2K) para ε = 0,1 mm
a 57,3 W/(m2K) para ε = 0,9 mm.

Una disminución de estas características en los coe�cientes de convección
puede dar lugar a situaciones catastró�cas en el diseño. Como se muestra
en la Figura 8.4, se puede ver un aumento de 20 ◦C en la temperatura del
devanado de estátor para valores de rugosidad altos. Una situación similar
se produce en el rotor.

Puesto que la rugosidad es de gran in�uencia en las temperaturas de
las máquinas con refrigeración abierta, se recomienda tener en cuenta este
parámetro, calculando el valor de diseño por medio de las tolerancias de
corte [Standard ISO 2768-1:1989, 1989]. También se recomienda, si es po-
sible, controlar este parámetro en la etapa de fabricación, dado que si se
asume un valor bajo de rugosidad a la hora del diseño, será necesario saber
si el valor se obtiene realmente en la máquina real.
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Figura 8.3: Variación del coe�ciente de convección de los canales

de estator en función de la rugosidad de las paredes.
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Figura 8.4: In�uencia de la rugosidad en las temperaturas de la

máquina.
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8.5. CANALES DE VENTILACIÓN

Con el �n de establecer algunos criterios de diseño con respecto a los
canales de ventilación, se han realizado dos análisis de sensibilidad en los
conductos del estátor. En uno se trata de mantener el número de canales
constante y se varía su sección; en el otro se mantiene la sección total de los
canales de conducción y se varía el número de los mismos. Tras analizar los
resultados, se establecerá una metodología para calcular un número correcto
de canales de ventilación en el estátor. A través de esta metodología, se
establecerá también una similar para los canales del rotor.

A continuación se detalla cada uno de los análisis.

8.5.1. VARIACIÓN DE LA SECCIÓN DE LOS CANALES

En primer lugar se ha realizado un análisis de sensibilidad con el �n de
evaluar de qué manera in�uye una variación de la sección de los canales de
ventilación. Para este �n, se han establecido las siguientes condiciones.

La super�cie de contacto entre la carcasa y el estátor permanece in-
variable.

El número de canales permanece invariable.

Dado que el número de los canales y la super�cie de contacto están
�jadas, la única variación posible para la sección de los conductos será
aumentando la altura del canal (Ver Figura 8.5).

Figura 8.5: Variacion de la sección del canal por medio de su altura.

Se ha variado la altura del canal entre ±3 mm de la altura real. La
in�uencia de estas modi�caciones en la temperatura del devanado de estátor
en la ranura se observan en la Figura 8.6.
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Figura 8.6: Variación de la temperatura del devanado de estátor en

función de la altura del canal.

Como se aprecia en la grá�ca, la temperatura disminuye, aunque no
de manera signi�cativa; entre los límites de la variación, la temperatura
disminuye 2 ◦C. Esta disminución es debida, sobre todo, al aumento de
área de convección, así 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
límite.

Por otro lado, y a pesar del aumento del caudal, al aumentar la sección
se ve disminuida la velocidad en los canales un 8 % (Figura 8.8), lo que
conlleva a un descenso en el valor del coe�ciente de convección de un 5 %
(Figura 8.9).

A pesar de no haber establecido mucho margen de variabilidad en este
parámetro, se puede concretar que la altura de los canales es un parámetro
que in�uye en las temperaturas del diseño de manera relativamente signi-
�cativa, puesto que unos pocos milímetros de variación aumenta el caudal
en los canales. Se recomienda pues, el uso de canales lo más altos posibles,
aunque siempre dentro de los límites mecánicos que se establezcan. Esta
altura extra permitirá al diseñador obtener unos grados más de diferencia
que podrían resultar cruciales en determinadas circunstancias.
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Figura 8.7: Variación del caudal volumétrico en los canales de es-

tátor en función de la altura del canal.

Además de la bajada de temperaturas se añade el hecho de que las
velocidades del aire son menores, con lo que se pueden presentar ventajas
en relación al ruido acústico producido por efectos aerodinámicos [Crighton,
1975].
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Figura 8.8: Variación de la velocidad en los canales de estátor en

función de la altura del canal.
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Figura 8.9: Variación del coe�ciente de convección de los canales

de estátor en función de la altura del canal.
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8.5.2. VARIACIÓN DEL NÚMERO DE CANALES

En segundo lugar se ha realizado un análisis de sensibilidad del número
de canales de estátor. Para este estudio se han tenido en cuenta las siguientes
consideraciones.

Como en el caso anterior, la super�cie de contacto entre la carcasa y
el estátor permanece invariable.

La altura de los canales permanece invariable.

La suma total de las secciones de los canales será constante, es decir,
el área total disponible para el paso de aire no variará, simplemente
se dividirá en más o menos conductos (Ver Figura 8.10).

Figura 8.10: Variacion del número de canales manteniendo la sec-

ción total constante.

Se ha variado el número de canales de 10 a 54. Los efectos de esta
variación en la temperatura del cobre se muestran en la Figura 8.11. En
esta Figura se ve una reducción de la temperatura al reducir el número de
canales. Esta reducción puede llegar a ser considerable: existe una diferencia
de 55,77 ◦C entre los valores extremos. Esta reducción de temperatura viene
asociada a una reducción de la resistencia térmica (Ver Figura 8.12).

Según lo observado, se podría concluir que el mínimo numero de canales
posible (es decir, 2 canales de 90 ◦) sería la situación optima. Sin embargo,
esta reducción de las temperaturas no está asociada a un aumento en el
caudal, como sucedía en el caso del apartado anterior.

Como se muestra en la Figura 8.13, al modi�car número y geometría
de los canales el caudal también varía, pero en este caso disminuye. Esta
disminución de caudal acarrea una reducción en la velocidad de aire en los
canales y una reducción igual del coe�ciente de convección en los conductos
( Figuras 8.14 y 8.15). Esta disminución de caudal viene asociada a un
cambio del diámetro hidráulico de los canales al variar su geometría, y
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Figura 8.11: Variación de la temperatura del devanado del estátor

en función del número de conductos de ventilación.
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Figura 8.12: Variación de la resistencia térmica de los conductos

de ventilación en función del número de conductos de

ventilación.



Canales de ventilación 229

como se argumentará después, esto puede tener consecuencias negativas en
el rendimiento global de la máquina en el caso de máquinas autoventiladas.
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Figura 8.13: Variación del caudal en los canales de estátor en fun-

ción del número de canales.
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Figura 8.14: Variación de la velocidad en un canal de ventilación

en función del número de canales.
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Figura 8.15: Variación del coe�ciente de convección en los canales

de estátor en función del número de canales

Al cambiar la geometría del canal también se ve afectado su perímetro.
Este cambio en el perímetro tiene como consecuencia un aumento de la
super�cie de convección al reducir el número de canales, y es este aumento
de super�cie el que produce el cambio más signi�cativo en la resistencia de
convección. Esto se muestra en la Figura 8.16.

Como se ha visto anteriormente, el diámetro hidráulico es función ex-
clusiva del área y del perímetro. Si se aproxima la geometría de los canales
a un rectángulo, el diámetro hidráulico se puede expresar en función de su
altura y de la relación entre su altura y su base, siendo a la base y b la
altura.

Dh =
4 · Sduct
pduct

=
4 · a · b

2 · (a+ b)
=

2 · b

1 +
b

a

(8.1)

La relación altura-base determina la esbeltez del conducto. En princi-
pio, y aunque la bibliografía indica que las correlaciones para conductos
circulares son válidas en el rango 0 ≤ b/a ≤ 1 [Kakaç 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 más útiles. Estas correlaciones
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Figura 8.16: Variación de la super�cie de convección en los canales

de estátor en función del número de canales

se pueden encontrar en la bibliografía relacionada [Kakaç et al., 1987; Kays
et al., 2005].

En la Figura 8.17 se muestra la relación altura-base en función del nú-
mero de canales de convección.

Se puede establecer un criterio de diseño para los canales de ventilación
ofreciendo un valor para este parámetro, el cual determinará la geometría
del canal. Se recomienda el uso del valor b/a = 0,25 en base a las siguientes
consideraciones:

El valor escogido no es cercano a 0, con el �n de que la correlación
para canales de convección ofrezca un valor realista en una geometría
de este tipo.

Como se muestra en la Figura 8.13, el caudal se reduce de manera
exponencial a partir de un valor de número 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 máquina auto-ventilada esta reducción
exponencial del caudal, que en principio se traducen en una mejora en cuan-
to a temperaturas de la máquina puede no ser interesante en una máquina
debido al rendimiento del ventilador.
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Figura 8.17: Variación de la relación altura-base en función del nú-

mero de conductos.

El rendimiento de los ventiladores es función exclusiva del caudal y de
la velocidad de giro. En la Figura 8.18 se muestra una curva típica 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 más e�ciente posible. Esta zona de rendimiento máximo se
abandonará si el caudal decrece o aumenta lo su�ciente.

Aunque una disminución del rendimiento en el ventilador no se traduce
directamente en pérdidas en la máquina (las cuales generan calor), si que se
traduce en una bajada del rendimiento global de la máquina, lo cual afecta
negativamente en su funcionamiento. En determinados casos, esta variación
de rendimiento podrá no ser signi�cativa y se podría asumir al conseguir
una mejora en las temperaturas. En el apartado 8.6 se tratará este asunto
con mayor profundidad.

En función de lo expuesto en este apartado y en el anterior con respecto
a las diferentes variaciones que se producen al variar el número de canales
de estátor, en el siguiente apartado se establece un criterio de diseño para
optimizar el número de canales que se necesitan en la máquina.
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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 NÚME-
RO DE CANALES

En este apartado se proponen unas estrategias para el dimensionamiento
del número de canales de ventilación en una máquina de tamaño medio con
un sistema de refrigeración abierto, a través de los criterios establecidos en
los apartados anteriores. Con ella se garantiza el número mínimo de canales
para poder evacuar las pérdidas necesarias.

8.5.3.1. Canales de estátor

A continuación se ofrece la estrategia de diseño para el número de canales
de estátor, para el caso en el que los canales están en la super�cie del paquete
de chapas. Los pasos a seguir son los siguientes:

1. Se diseña la carcasa y se establece la altura del conducto, hduct,s, como
la máxima dentro de lo mecánicamente posible, atendiendo al crite-
rio establecido en el apartado 8.5.1. Las restricciones mecánicas de
la carcasa pueden venir determinadas por una serie de características
como el peso de la carcasa, las dimensiones máximas permitidas para
la carcasa u otras características similares. La altura máxima de los
conductos deberá garantizar la rigidez mecánica de la carcasa y estas
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garantías se deberán comprobar una vez se haya determinado el nú-
mero de canales, lo que puede dar lugar a modi�caciones posteriores.

2. Se establece la super�cie mínima necesaria de contacto entre la car-
casa y el estátor, Sct,fr−s. Esta super�cie debe garantizar que entre el
estátor y el rotor no haya deslizamiento.

3. Se calcula la base del conducto, wduct,s, a traves de la relación mínima
establecida en el apartado 8.5.2 para la base y la altura:

wduct,s =
hduct,s

0,25
(8.2)

4. Una vez conocida la super�cie mínima de contacto y la anchura de los
conductos, es posible estimar el número de canales de estator necesa-
rio, nduct,s a través de la super�cie exterior del estátor:

Sext,s = π ·Dext,s · lFe ≈ Sct,fr−s + nduct,s · wduct,s · lFe (8.3)

nduct,s =
π ·Dext,s −

Sct,fr−s

lFe
wduct,s

(8.4)

Si este valor no da como resultado un número entero, se redondeará
al entero más próximo a la baja, y se recalculará el nuevo valor del
conducto con la expresión inversa.

wduct,s =
π ·Dext,s −

Sct,fr−s

lFe
nduct,s

(8.5)

Mediante este proceso se obtendrán tanto la geometría como el número
de canales del estátor y se podrá dimensionar la carcasa por completo. Tras
esto, se procederá al cálculo de la máquina, en el cual se verá si el número y
dimensiones obtenido es su�ciente para garantizar la correcta refrigeración
de la máquina.

Es necesario resaltar que esta estrategia de diseño está indicada para
canales de ventilación practicados en la carcasa. En el caso de que se empleen
conductos de ventilación cortados directamente en el estátor (Ver Figura
4.5), se podrá 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 obtención del
número de canales vendrán determinados principalmente por cuestiones me-
cánicas. Extrapolando las conclusiones obtenidas en los apartados 8.5.1 y
8.5.2, lo más interesante será obtener el menor número posible de canales,
de sección lo más grande posible.

La estrategia de dimensionamiento que se presenta se ha hecho para
canales cuadrados o circulares. Dado que la geometría en este caso no es
un criterio �jo, se podrá optar por geometrías especiales como en el caso
de [Burress y Campbell, 2013] que emplea canales triangulares, pero esta
estrategia no será válida y se deberá estudiar el caso de manera análoga.

Figura 8.19: Dimensiones necesarias para la geometría 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 mecánicos (Ver Figura 8.19), necesarios para garantizar la integri-
dad mecánica del rotor. Las garantías mecánicas se deberán cumplir
para todo el rango de revoluciones del rotor y se deberán volver a
comprobar tras la obtención del número de canales.
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1.1 Establecer la separación mínima que debe haber entre los con-
ductos de rotor y el eje, lsh−duct,rot.

1.2 Establecer la separación mínima entre los conductos de rotor y
las barras de estator, lwrot−duct,rot.

1.3 Establecer la separación mínima entre dos conductos de ventila-
ción, lsep,duct−rot.

2. Se calcula el lado del cuadrado, Lduct,rot (o el diámetro en el caso de
un canal circular) empleando para ello las separaciones mínimas entre
el eje y las barras:

Lduct,rot =
Dext,y,rot −Dsh

2
− lsh−duct,rot − lwrot−duct,rot (8.6)

Con Dext,y,rot el diámetro exterior del yugo de rotor y Dsh el diámetro
del eje (Ver Figura 8.19)

3. Mediante la aproximación de la longitud de una circunferencia que
pasa por el centro de los cuadrados a un polígono, se obtiene el número
de canales de rotor:

nduct,rot ≈
π · (Dsh + 2 · lwrot−duct,rot + Lduct,rot)

Lduct,rot + lsep,duct−rot
(8.7)

Si el resultado no es un número entero, se redondeará al entero más
proximo a la baja.

La geometría circular o cuadrada quedará a decisión del diseñador. Se
recomienda el empleo de canales cuadrados, puesto que la super�cie de
convección que se obtendrá en un conducto cuadrado, Sduct,rot = 4·Lduct,rot ·
LFe, es mayor que la super�cie obtenida con canales circulares , Sduct,rot =
π · Lduct,rot · LFe.

Como se ve, esta estrategia de diseño depende exclusivamente de crite-
rios mecánicos, los cuales quedan fuera del objetivo de esta tesis. También
quedan fuera de objetivo otros asuntos relacionados, como puede ser el rui-
do acústico por una mala combinación de ventilador y número de canales
[Crighton, 1975].
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8.6. SELECCIÓN DE VENTILADORES PARA UNA

MÁQUINA AUTO-VENTILADA ABIERTA

Las metodologías propuestas en los apartados anteriores permitirán la
elección de un ventilador que opere en el punto que se desee. Con una serie
de iteraciones en los valores de presión del circuito hidráulico, se podrá
conseguir el valor de caudal para el cual las pérdidas consiguen ser evacuadas
de la máquina diseñada. Sin embargo, y a pesar de disponer de los valores
óptimos de presión y de caudal, puede ser interesante por otros motivos,
como los económicos, elegir un ventilador que no opere en este punto de
operación.

En este apartado se realizarán una serie de análisis de sensibilidad va-
riando el ventilador de una máquina auto-ventilada, con el �n de determinar
una serie de criterios que ayuden a una elección correcta del mismo.

8.6.1. PÉRDIDAS POR VENTILACIÓN DE UNA MÁQUINA
AUTO-VENTILADA

Las pérdidas por ventilación en una máquina auto-ventilada con canales
en el rotor se calculan según la siguiente expresión:

Pvent =
∆P ·Qtot
ηvent

+ Pgiro rotor (8.8)

Pgiro rotor =
1

2
·Qrot · ρ · v2

turn (8.9)

Donde ∆P es presión generada por el ventilador, Qtot es el caudal total
que circula por la máquina, ηvent es el rendimiento del ventilador y Pgiro rotor
son las pérdidas debidas al giro de los canales de rotor, las cuales se calculan
a través de la energía cinética del aire en el interior de los canales, donde
Qrot es el caudal total que circula por todos los canales de rotor, ρ es la
densidad del aire en los mismos y vturn es 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 empleará la siguiente expresión para
calcular las pérdidas por ventilación en la máquina.

Pvent ≈
∆P ·Qtot
ηvent

(8.10)
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Sobre estas pérdidas por ventilación, como se ha mencionado en Capítulo
2, se asume que no proporcionan calor a la máquina de manera directa, pero
in�uyen en el rendimiento de la máquina.

8.6.2. ANÁLISIS DE SENSIBILIDAD

Para realizar el análisis de sensibilidad, se ha escogido un ventilador y
se ha modi�cado su curva presión-caudal para que, con el mismo caudal se
obtenga una presión 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 análisis de sensibilidad atendiendo a las
siguientes consideraciones:

El rendimiento de los tres ventiladores en todos los casos es constante,
ηvent = 0,25.

Se calcularán las pérdidas en los distintos elementos en distintos pun-
tos de operación por medio de cálculos analíticos. El punto de opera-
ción será el mismo para los tres ventiladores.

A continuación se muestran los resultados obtenidos para los diferentes
puntos de operación.

8.6.2.1. Resultados a 2000 R.P.M.

Se han obtenido las temperaturas para un funcionamiento a potencia
constante, con velocidad de rotación n = 2000 [R.P.M.] y par mecánico
Tm = 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
operación 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, así como las pérdidas por ventilación y el rendimiento total
del sistema.

Los resultados obtenidos con el modelo térmico implementado para las
temperaturas de diseño se muestran en la Figura 8.21. Valorando los resul-
tados de esta grá�ca 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 único que aumentan son las pérdidas por
ventilación. Por lo tanto, un ventilador con más presión es favorable en este
caso.
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Figura 8.20: Curvas de Presión-Caudal para los ventiladores selec-

cionados a 2000 R.P.M.

Pérdidas [W]
2000 R.P.M, T = 740 N·m
80 % 100 % 120 %

Hierro estátor 3703,6 3704,0 3704,0
Devanado estátor 3760,1 3752,1 3754,5
Hierro rotor 472,48 472,48 472,48
Devanado rotor 1699,4 1700,4 1703,1
Ventilación 872,07 1001,7 1128,2

Total 10737 10861 10992

Rendimiento (η) 0,9358 0,9351 0,9344

Tabla 8.1: Pérdidas y rendimiento de la máquina con los tres ven-

tiladores para el punto de operación a 2000 R.P.M.
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Figura 8.21: Temperaturas de diseño de la máquina 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 mecánico Tm = 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 operación, 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
análisis a 2000 R.P.M., se observa una bajada de las temperaturas cuanto
más presión y más caudal ofrece el ventilador. En este caso, un aumento
de pérdidas en la ventilación ha conllevado a un aumento en las pérdidas
de los devanados del estátor y del rotor, aunque este aumento sigue siendo
reducido.
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Figura 8.22: Curvas de Presión-Caudal para los ventiladores selec-

cionados a 3000 R.P.M.

Pérdidas
3000 R.P.M, T = 665 N·m
80 % 100 % 120 %

Hierro estátor 4432,8 4432,4 4432,1
Devanado estátor 4808,5 4826,3 4843,0
Hierro rotor 629,74 629,74 629,75
Devanado rotor 3361,2 3375,6 3388,6
Ventilación 2607,9 2957,4 3302,4

Total 16182 16563 16938

Rendimiento (η) 0,9281 0,9265 0,9250

Tabla 8.2: Pérdidas y rendimiento de la máquina con los tres ven-

tiladores para el punto de operación a 3000 R.P.M.
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Figura 8.23: Temperaturas de diseño de la máquina 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 último caso estudiado, para una veloci-
dad de giro de n = 4000 [R.P.M.] y par mecánico Tm = 527 [N ·m]. En la
Figura 8.24 se observan las curvas de los ventiladores y la curva hidráulica
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 reducción en las temperaturas
cuanto mayor es la presión, esta es menor que en los otros casos. Esto es
debido a que ha habido un aumento en las pérdidas del estátor y del rotor
más signi�cativas 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 presión, este no es muy grande:
el rendimiento desciende un 0,21 % con respecto al ventilador al 100 %.
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Figura 8.24: Curvas de Presión-Caudal para los ventiladores selec-

cionados a 4000 R.P.M.

Pérdidas
4000 R.P.M, T = 527 N·m
80 % 100 % 120 %

Hierro estátor 4459,3 4451,3 4457,2
Devanado estátor 6687,7 6898,0 6780,6
Hierro rotor 665,10 665,15 665,13
Devanado rotor 4941,0 5088,3 5022,5
Ventilación 5541,2 6226,3 6907,1

Total 22745 23779 24283

Rendimiento (η) 0,9066 0,9028 0,9009

Tabla 8.3: Pérdidas y rendimiento de la máquina con los tres ven-

tiladores para el punto de operación a 4000 R.P.M.
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Figura 8.25: Temperaturas de diseño de la máquina para los ven-

tiladores seleccionados a 4000 R.P.M.

8.6.3. ANÁLISIS DE LOS RESULTADOS Y CRITERIOS DE
DISEÑO

Con los resultados ofrecidos en los apartados anteriores se pueden rea-
lizar algunas observaciones.

Las pérdidas por ventilación no aumentan de la misma manera en los
tres casos al sustituir el ventilador. Esto se muestra de manera grá�ca en la
Figura 8.26, que recoge los datos de las Tablas 8.1, 8.2 y 8.3 de las pérdidas
por ventilación.

Aunque este aumento en las pérdidas no es lineal, el ratio entre las
pérdidas por ventilación y las pérdidas totales sí aumentan de manera prác-
ticamente constante al modi�car 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 presión, 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 ventilación en función del ventilador a

diferentes velocidades

de temperaturas más bajas (el punto de operación a 4000 RPM, Figura 8.25)
con el caso de temperaturas más altas (el punto de operación a 2000 RPM,
Figura 8.21), se ve como un ventilador con mayor presión ha resultado más
favorable en el punto más 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 presión
puede resultar ventajoso a pesar de incrementar las pérdidas a mayores
velocidades.

Sin embargo existen determinados factores que pueden interferir en el
diseño o la selección del ventilador, y que pueden no permitir que el ventila-
dor sea el de mayor presión posible. Uno de estos factores es el rendimiento
de la máquina. 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 mínimo. Sin embargo, este comportamiento no
es extrapolable a todos los sistemas, y será necesario evaluar cómo se vería
afectado el rendimiento con un nuevo ventilador.
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Otro de los factores con más importancia en las máquinas auto-ventiladas
es el ruido acústico que se produce con los ventiladores. Se conoce que ciertas
inestabilidades en los �ujos pueden causar ruido acústico de gran intensidad
[Crighton, 1975]. Este asunto, por estar fuera del alcance de la tesis, no se
tratará aquí, pero se recomienda un estudio en profundidad del ruido si el
motor va a estar en una zona en la que la contaminación acústica puede ser
un limitante. Se propone también el estudio del ruido acústico en máquinas
auto-ventiladas como línea de investigación futura.
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CAPÍTULO 9

Conclusiones

En esta tesis se ha planteado la necesidad de desarrollar una completa
metodología de cálculo térmico e hidráulico de una máquina con refrigera-
ción en circuito abierto, así como desarrollar el conocimiento necesario para
de�nir criterios de diseño, con el �n de optimizar la refrigeración de una
máquina 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 continuación se recogen las principales conclusiones a las que se ha
llegado en el trabajo de investigación realizado. Junto a las conclusiones se
proponen además futuras líneas de investigación que han ido apareciendo
a lo largo de la tesis, que profundizan en el análisis térmico de máquinas
eléctricas y en otros aspectos que han quedado fuera del alcance de la misma.
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9.1. CONCLUSIONES DE LA INVESTIGACIÓN

9.1.1. SOBRE EL MODELO TÉRMICO DE RESISTENCIAS
TÉRMICAS

En el Capítulo 3 se ha presentado una metodología por la cual es posi-
ble modelar los intercambios de calor que ocurren en la máquina. Tras su
validación, se han obtenido las siguientes conclusiones:

El modelo genérico alternativo propuesto en esta tesis permite mode-
lar las diferentes partes de la máquina con un error reducido.

Es posible obtener una conductividad térmica axial equivalente para
el paquete de estátor en función de unos pocos parámetros.

El modelo propuesto para los conductores de estator, consistente en
una única capa y conductividades equivalentes, ofrece buenos resul-
tados. Las conductividades térmicas calculadas en las tres direcciones
por medio de una ponderación es válida.

La resistencia térmica de contacto entre el estator y la carcasa de-
be ser tenida en cuenta a la hora de modelar una máquina de estas
características.

Dada la complejidad del rodamiento en la máquina ensayada, el mo-
delo propuesto para obtener las temperaturas de este elemento no ha
resultado válido. Se recomienda obtener nuevos resultados con una
máquina que incluya rodamientos de menor complejidad.

Se asume que el modelado del ventilador para máquinas autoventila-
das ha sido demasiado sencillo y ha podido afectar a la predicción de
temperaturas en algunos elementos adyacentes, como los rodamientos.
Se recomienda revisar el modelado de estos elementos.

9.1.2. SOBRE LA FORMULACIÓN PROPUESTA PARA EL
CÁLCULO DE LA CONVECCIÓN

En el Capítulo 4 se han propuesto las correlaciones adimensionales como
forma de calcular la convección en las super�cies de la máquina. A conti-
nuación se recogen las conclusiones más relevantes al respecto:

La clasi�cación propuesta para la convección según su tipo de super-
�cie es válida.
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Para un cálculo óptimo de la convección en los conductos de venti-
lación, se deben considerar los efectos de la rugosidad, los efectos de
entrada, la rotación de los canales y su geometría. Estas consideracio-
nes serán claves a la hora de elegir una correlación óptima.

Para un devanado de conductores pre-formados, la correlación de Zhu-
kauskas adaptada a la geometría de una máquina ha resultado ser la
elección óptima para el cálculo de la convección en las cabezas de
bobina, dado el grado de exactitud obtenido.

Es necesario emplear un factor de corrección para la convección es-
cogida para las cabezas de bobina, con el �n de considerar efectos
hidráulicos desconocidos.

9.1.3. SOBRE EL MODELO HIDRÁULICO

En el Capítulo 5 se ha desarrollado un circuito hidráulico para una
máquina autoventilada. Tras su validación, se presentan las siguientes con-
clusiones.

El error global cometido con respecto a una simulación CFD es redu-
cido si se tienen en cuenta todos los fenómenos hidráulicos.

El modelado hidráulico por medio de resistencias térmicas resulta más
ventajoso que una simulación CFD en etapas de diseño.

Existe un aumento en la velocidad de los canales de rotor debido a
los efectos de la rotación y se deberán tener en cuenta en máquinas
de estas características.

9.1.4. CONCLUSIONES GLOBALES DEL MODELO TÉRMI-
CO

De los resultados obtenidos en el Capítulo 7 se pueden obtener las si-
guientes conclusiones generales:

Tras su implementación, el modelo combinado de circuito térmico y
circuito hidráulico ofrece muy buenos resultados en un tiempo muy
reducido. El modelo predice las temperaturas con un alto grado de
precisión.

El grado de exactitud obtenido en los puntos de diseño del estator
(Temperaturas de devanados y de cabezas de bobina) es muy alto, con
una desviación máxima 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 desviación menor a 10 ◦C en un caso de
potencia variable.

La suma de consideraciones hidráulicas y térmicas tenidas en cuenta
en las metodologías presentadas ofrece mejores resultados que las que
ofrecen otras soluciones comerciales para este tipo de máquinas.

9.1.5. CRITERIOS DE DISEÑO OBTENIDOS

En el Capítulo 8 se han obtenido una serie de criterios de diseño tras unos
análisis de sensibilidad con las metodologías propuestas. A continuación 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 λeq,ax = 1,25 W/(mK) como valor inicial de diseño.

Una mala predicción del valor de resistencia térmica de contacto entre
el estátor y la carcasa puede derivar en errores en el modelo. Si no
se dispone de información previa, asumir una resistencia de contacto
por unidad de super�cie de 1 (m2 K)/mW.

Valores altos de rugosidad afectan de manera negativa a la convección
en los canales de estator y rotor. Se recomienda evaluar la rugosidad
en estas super�cies empleando los valores máximos y mínimos para
las tolerancias de corte de estos conductos.

Un numero menor de canales de ventilación se traduce en menores
temperaturas en los puntos de diseño de la máquina, pero puede em-
peorar el funcionamiento hidráulico de la máquina. Se han propuesto
unas estrategias para obtener un número inicial mínimo de canales de
ventilación en el rotor y en el estátor.

En una máquina autoventilada, un ventilador con un punto de trabajo
que ofrezca mayor presión mejora las prestaciones de la máquina a
revoluciones más bajas. El aumento de pérdidas por ventilación debe
ser tenido en cuenta si las pérdidas por ventilación afectan de manera
considerable al rendimiento de la máquina. Por otra parte, el ruido
deberá ser también controlado.
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9.2. LÍNEAS DE INVESTIGACION FUTURAS

Con el �n de completar la investigación presentada en esta memoria, se
proponen las siguientes líneas de investigación:

Aplicar las metodologías de cálculo térmico e hidráulico de�nidas en
esta tesis en máquinas con otros sistemas de refrigeración. Se proponen
las máquinas cerradas con doble circuito de ventilación o máquinas
sumergidas en un �uido como aceite.

Analizar el modelo para los rodamientos propuesto en esta tesis en
una máquina que disponga de rodamientos más sencillos. Por otro
lado, se propone también mejorar el modelo de los rodamientos para
poder considerar elementos complejos.

Analizar el ruido aerodinámico producido por los ventiladores, así
como por las combinaciones desfavorables de ventiladores y canales
de ventilación 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 �n de obtener unos valores de referencia en función de la
solución de aislamiento elegida.
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ANEXO A

Ecuaciones generales de
temperatura en una pared

cilíndrica

Las expresiones generales para la temperatura media de un elemento
cilíndrico se pueden obtener a traves del calor almacenado en el mismo, y
asumiendo las siguientes hipótesis:

Los �ujos de calor en las direcciones radial, axial y circunferencial son
independientes unos de otros.

No hay variaciones de temperatura en dirección circunferencial, o lo
que es lo mismo, el �ujo de calor en esta dirección es nulo.

Una sola temperatura media T̄ de�ne los �ujos de calor en las direc-
ciones radial y axial.

La capacidad térmica y la generación de calor están uniformemente
distribuidas a lo largo del volumen.

Dado una pared cilíndrica de radios exterior e interior rout y rin con una
longitud L y un ángulo θ (ver Figura A.1 ), el calor almacenado en dicha
pared cilíndrica queda expresado por:

H = ρ · V ol · cp · T = ρ · cp · T̄ · θ ·
(
rout

2 − rin2
)

2
· L (A.1)

Donde T̄ es la temperatura media de la pared cilíndrica, ρ es la densidad
del material y cp su calor especí�co.
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Figura A.1: Pared cilíndrica genérica

Se de�ne también, en coordenadas cilíndricas, un volumen elemental ve
del mismo material, lo su�cientemente pequeño para ser considerado a una
temperatura T constante.

ve = r · dθ · dl · dr (A.2)

El calor almacenado en este volumen ve será:

He = ρ · ve · cp · T = ρ · cp · T · r · dθ · dl · dr (A.3)

La integral volumétrica de la expresión (A.3) resulta ser el calor total al-
macenado en la pared cilíndrica, por lo tanto, se puede igualar a la expresión
(A.1).

∮

V
ρ · cp · T · r · dθ · dl · dr = ρ · cp · T · θ ·

(
rout

2 − rin2
)

2
· L (A.4)

Por lo tanto, las expresiones de la temperatura media se pueden obtener
en función de la distribución de temperaturas en cada una de las direcciones:

T =
2

θ · (rout2 − rin2) · L ·
∫ θ

0

[∫ L

0

(∫ rout

rin

r · T dr

)
dl

]
dθ (A.5)

A.1. FLUJO DE CALOR EN DIRECCIÓN RADIAL

La ecuación unidimensional del calor que describe la transferencia de
calor por conducción en la dirección radial es:
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∂2T

∂r2
+

1

r
· ∂T
∂r

+
g

λrad
= 0 (A.6)

Siendo g el calor generado por unidad de volumen [W/m3] y λrad la
conductividad térmica en la dirección radial. La solución general a dicha
ecuación devuelve el per�l de temperaturas en dirección radial:

Tr = a · ln r +
g · r2

4 · λrad
+ b (A.7)

Con a y b constantes arbitrarias dependientes de las condiciones de con-
torno Tin = T1 y Tout = T2 (ver Figura A.1 ). Sustituyendo las condiciones
de contorno en la ecuación (A.7) y restando ambos resultados podemos
obtener a. Así mismo, sustituyendo una de las dos condiciones podemos
obtener b una vez conocido a.

r = rin

T = Tin

}
⇒ Tin = a · ln rin +

g

4 · λrad
· rin2 + b (A.8)

r = rout

T = Tout

}
⇒ Tout = a · ln rout +

g

4 · λrad
· rout2 + b (A.9)

Tout − Tin = a · ln rout
rin

+
g

4 · λrad
·
(
rout

2 − rin2
)

(A.10)

a =
1

ln
rout

rin

·
(
Tout − Tin −

g

4 · λrad
(
rout

2 − rin2
)
)

(A.11)

b = Tout − a · ln rout −
g

4 · λrad
· rout2

= Tout ·




1− ln (rout)

ln

(
rout

rin

)




+ Tin ·
ln (rout)

ln

(
rout

rin

)+

g

4 · λrad








ln (rout)

ln

(
rout

rin

)− 1



rout

2 − ln (rout)

ln

(
rout

rin

) · rin2





(A.12)
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Una vez obtenida la expresión del per�l de temperaturas en dirección
radial, la ecuación (A.5) puede ser integrada:

T =
2

rout2 − rin2
·
∫ rout

rin

Tr · r · dr

=
2

rout2 − rin2
·
∫ rout

rin

(
a · ln r +

g

4 · λrad
· r2 + b

)
· r · dr

(A.13)

Desarrollando la expresión anterior obtenemos la solución general para
la temperatura media en dirección radial de un elemento cilíndrico.

T = Tout ·




rout
2

rout2 − rin2
− 1

2 · ln
(
rout

rin

)




+ Tin ·




1

2 · ln
(
rout

rin

)− rin
2

rout2 − rin2




+
g

8 · λrad
·



(
rout

2 + rin
2
)
− rout

2 − rin2

ln

(
rout

rin

)




(A.14)

A.2. FLUJO DE CALOR EN DIRECCIÓN AXIAL

Se trabaja análogamente para obtener la expresión general de la tem-
peratura media en dirección axial de un elemento cilíndrico. La ecuación
unidimensional del calor para la transferencia de calor por conducción en
dirección axial, así como su solución general vienen dadas por (A.15) y
(A.16), siendo g el calor generado por unidad de volumen [W/m3] y λax la
conductividad térmica en la dirección axial. c y d son constantes dependien-
tes de las condiciones de contorno T0 = T3 y TL = T4.
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∂2T

∂l2
+

g

λax
= 0 (A.15)

Tl = − g

2λax
· l2 + c · l + d (A.16)

Sustituyendo las condiciones de contorno y restando las expresiones pode-
mos obtener c y d:

l = 0

T = T0

}
⇒ T0 = − g

2λax
· 02 + c · 0 + d (A.17)

l = L

T = TL

}
⇒ TL = − g

2λax
· L2 + c · L+ d (A.18)

c =
1

L
·
(
TL − T0 +

g · L2

2 · λax

)
(A.19)

d = T0 (A.20)

Podemos, por tanto, obtener la expresión general de la temperatura
media en dirección axial (A.22) integrando la expresión (A.5) con el per�l
de temperaturas anterior:

T =
1

L
·
∫ L

0
Tldl =

1

L
·
∫ L

0

(
− g

2 · λax
· l2 + c · l + d

)
dl (A.21)

T =
TL + T0

2
+

g · L2

12 · λax
(A.22)
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ANEXO B

Valores de los parámetros
termofísicos

En este apéndice se ofrecen los valores termofísicos empleados para cal-
cular algunos parámetros del circuito térmico.

B.1. CONDUCTIVIDAD TÉRMICA DE LA CHA-

PA MAGNÉTICA

El valor típico para la conductividad térmica de una chapa magnética
variará según el tipo de chapa, siendo el factor más in�uyente 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 encontrará en
el catálogo del fabricante de la chapa.

En [Staton et al., 2005] se recogen valores de algunos catálogos y se
ordenan por su porcentaje de silicio. En la Figura B.1 se muestra una re-
lación del valor de la conductividad térmica en función del porcentaje, que
se podrá emplear en los cálculos térmicos si se conoce este porcentaje.

B.2. CONDUCTIVIDADES TÉRMICAS 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
función de la solución de aislamiento elegida, se elegirán los valores que
correspondan al material.

Los valores empleados en este estudio térmico para la solución de aisla-
miento modelada en el apartado 3.2.5.1 se ofrecen en la siguiente lista:
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Figura B.1: Conductividad térmica de la chapa magnética en fun-

ción del porcentaje de silicio [Staton et al., 2005]

Cuña 0,17 W/(m·K)

Separador de fase 0,17 W/(m·K)

Aislamiento de ranura 0,25 W/(m·K)

Aislamiento de conductor 0,3 W/(m·K)

Aislamiento de pletina 0,26 W/(m·K)

Cobre 382,83 W/(m·K)

B.3. CONDUCTIVIDADES TÉRMICAS DE OTROS

MATERIALES EN LA MÁQUINA

En la siguiente lista se ofrecen las conductividades térmicas típicas 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, así como del ventilador.
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Acero de fundición 80 W/(m·K). El acero de fundición es empleado en
la carcasa y las tapas.

Acero al carbono 54 W/(m·K). El acero al carbono es el empleado para
la construcción del eje. El valor de la conductividad varía en función
del porcentaje de carbono.

En [Engineering Toolbox, 2014] se encuentran valores típicos de con-
ductividades térmicas y de otras propiedades térmicas y mecánicas para
multitud de materiales y aleaciones de metales.

B.4. CALOR ESPECÍFICO DE LOSMATERIALES

DE LA MÁQUINA

En la siguiente lista se ofrecen los valores de calor especí�co obtenidos
de [Engineering Toolbox, 2014] para los materiales que se encuentran en la
máquina:

Acero al carbono 486 J/(Kg·K)

Acero de fundición 460 J/(Kg·K)

Aluminio 910 J/(Kg·K)

Chapa magnética Se toma el valor del acero de fundición, 460 J/(Kg·K)

Cobre 390 J/(Kg·K)

B.5. DENSIDAD DE LOS MATERIALES DE LA

MÁQUINA

En la siguiente lista se ofrecen valores de densidades para materiales de
la máquina obtenidos de [Engineering Toolbox, 2014].

Acero al carbono 7872 Kg/m3

Acero de fundición 7850 Kg/m3

Aluminio 2700 Kg/m3

Chapa magnética Se toma el valor del acero de fundición, 7850 Kg/m3

Cobre 8900 Kg/m3
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B.6. PROPIEDADES DEL AIRE

Las propiedades del aire tales como la densidad, la viscosidad cinemática
o el calor especí�co variarán sensiblemente en función de la temperatura.
En la literatura clásica sobre transferencia de calor [Incropera et al., 2011;
Holman, 2010], se ofrecen tablas de valores para estas propiedades térmicas
en función de la temperatura.



ANEXO C

Publicaciones

1. PUBLICACIÓN PARA APPLIED THERMAL EN-

GINEERING

Esta publicación, con el título �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 realización de la tesis con respecto a algunos
parámetros clave en el estudio de la máquina autoventilada.

A continuación se incluye su citación, y en las sucesivas páginas, el texto
de la publicación.

J.A. Malumbres, M. Satrustegui, I. Elosegui, J.C. Ramos and M.
Martínez-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
Índice de impacto 2013: 2,624; Q1 en categoría �Engineering, Mecha-
nical�
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Analysis of relevant aspects of thermal and hydraulic
modeling of electric machines. Application in an Open Self
Ventilated machine

Jose A. Malumbresa, Marco Satrusteguib, Ibon Eloseguia, Juan C. Ramosc and
Miguel Mart́ınez-Iturraldea,b

aCEIT, Electronics and Communications. Paseo Manuel Lardizabal, 15. 20018
Donostia-San Sebastian, Spain. Phone: +34 943 212 800

bTecnun (University of Navarra), Electrical, Electronics and Automation
Engineering, San Sebastian, Spain

cTecnun (University of Navarra), Dept. of Mech. Engineering, Thermal and Fluids
Engineering Div., San Sebastian, Spain

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: Induction motor, Open Self Ventilated (OSV), Thermal model, heat transfer coefficients, sensitivity analysis

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

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

1



2 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:

• The equivalent axial thermal conductivity for a mag-
netic stack.

• A bearing model.

• The rotational effects for through ventilation models

• The heat transfer coefficients for ventilation ducts

• 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:

• 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.

Fig. 1: Solid elements of the machine (Cutaway view).
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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, Tw,s, with two connected nodes for calcu-
lating the end-winding temperature, Tendw1 and Tendw2,
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 LFe are the area and length of the stack,
N is the number of electromagnetic sheets, elam is the
lamination thickness and hcontact is the interface contact
coefficient. Values for hcontact 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/

(
m2K

)
.

Rt =
LFe

A λFe,eq,ax
=

N elam

A λFe
+

(N − 1)

A hcontact
(4)

λFe,eq,ax =
LFe

N elam

λFe
+

N − 1

hcontact,Fe−Fe

(5)

An analysis based on real values was run in order to de-
termine extreme values for λFe,eq,ax. Values obtained for
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Fig. 4: Equivalent axial thermal conductivity versus inter-
face conductance.

an electromagnetic material with a λFe 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 Tbear1

and Tbear2. 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

Fig. 5: Control volumes identified inside the machine
(Cutaway view)

Number Control volume Type of resistance
1 Air input 1 Sudden contraction
2 Air input 2 Sudden expansion
3 End winding-frame 1 Smooth contraction
4 End winding-frame 2 Smooth expansion
5 End winding-frame 3 Annular straight length
6 Stator ducts entrance Sudden contraction
7 Stator ducts Rectangular straight length
8 Stator ducts exit Sudden expansion
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

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 ζrotor was obtained through CFD simulations, ρ is
the density of the air and vturn is the rotating speed of
the volume. This increase can be seen in the results of a
simulation shown in Fig. 7.

∆Protor =
1

2
ζrotor ρ v2turn (6)

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.

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.

h = k1
(
1 + k2 vk3

)
(7)

h = 15
(
1 + 0.4v0.9

)
(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 ǫ = 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]:

Num

Nu∞
= 1 +

C

x/Dh
(9)

where Nu∞ stands for the fully developed Nusselt num-
ber, Num is the mean Nusselt number in the entrance
region, x is the entrance length and Dh 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 x being the length of the duct:

Num

Nu∞
= 1 +

1

(Lduct/Dh)
2/3

(10)

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:

Dh =
4 A

p
(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 Prandtl 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.

1√
f
= 3.48− 1.737 ln

(
2ǫ

Dh

)
(12)

Nu =
(Re− 1000)Pr (f/2)

1 +
√

f
2

[(
17.42− 13.77Pr0.8t

)
Re0.5ǫ − 8.48

] (13)

Prt = 1.01− 0.09Pr0.36 (14)

Reǫ =
ǫ V

√
f/2

ν
(15)

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:

• Hydraulic diameter: 38 mm.

• Length: 380 mm.

• Roughness: 0.5 mm.

• Temperature of the entrance air: 50◦C.

• Temperature of the duct wall: 20◦C.
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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]:

h3
mixed = h3

laminar ± h3
natural (16)

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 = 0.592Re1/2 (17)

Nu = 0.17Re2/3 (18)

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
(
Re2 +Re2rot

)1/4
(19)

Re =
vair D

ν
(20)

Rerot =
nrot

2π
60 D2

4ν
(21)

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.

Nu =
(f/8) (Re− 1000) Pr

1 + 12.7
√

f
8

(
Pr2/3 − 1

) (22)

1√
f
= 0.79 ln (Re)− 1.64 (23)

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 (RerotPr)
1/2 (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
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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 ReD,max

(eq. 26), where pbar, Sbar, wth and wslot 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. C1 and m varies with ReD,max, and its values can
be obtained with the tables provided in [16].

Nu = 0.8C1RemD,maxPr0.36
(

Pr

Prs

)1/4

(25)

ReD,max ≈ v

ν

1
pbar

4Sbar
+ 1

wth+wslot

(26)

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.

Nuadjusted = 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 k1 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:

• 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 9

Losses [W] 2000 R.P.M. 3000 R.P.M. 4000 R.P.M.
Stator winding 4013.6 5429.3 6600.5
Stator iron 5019.3 5076.1 5307.0
Rotor winding 2124.6 4235.3 5741.5
Rotor iron 885.8 895.8 936.5

Tab. 2: Input losses [W] for the models at different speeds
[R.P.M]

Temperature [◦C] Model 1 Model 2 Model 3 Model 4
End Winding (inlet) 157.2 162.4 162.8 153.3

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 (inlet) 163.1 161.3 154.6 146.1
End winding (outlet) - 170.6 165.0 157.3
Slot winding 191.5 200.6 194.3 163.3
Stator yoke 166.2 174.8 157.3 152.5
Rotor bars 199.5 189.7 175.0 152.5
Rotor yoke 163.5 166.7 134.0 135.1

Tab. 4: Results from different models at 3000 RPM

Temperature [◦C] Model 1 Model 2 Model 3 Model 4
End Winding (inlet) 166.7 160.7 150.0 138.2
End winding (outlet) - 169.7 159.6 149.5
Slot winding 204.1 194.4 194.1 154.6
Stator yoke 163.6 172.3 132.6 140.8
Rotor bars 225.8 211.9 183.5 155.1
Rotor yoke 177.1 181.2 132.0 132.3

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:

• 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

Air velocities [m/s] 2000 R.P.M. 3000 R.P.M. 4000 R.P.M.
Stator ducts 22.91 34.10 45.9
Rotor ducts 22.31 33.25 44.13
End winding (inlet) 6.87 10.23 13.56

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 ReD,max 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/(m2K), while in the Model 4, this
heat transfer coefficient is 77.68 W/(m2K), 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 K = 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:

• The thermal conductivity of bearings and its impact
on rotor temperatures.

• The equivalent thermal conductivity of magnetic
stack in the axial direction.

• The frame-stator contact resistance and its impact
on stator temperatures.

• 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. 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
magnetic 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.
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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 (m2

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 (m2K)/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 Reǫ, 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 hduct,s values of 92.9, 68.1 and 57.3
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W/(m2K) 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 [m2]

D Characteristic length of a surface [m]

Dh Hydraulic diameter [m]

elam Lamination thickness [m]

f Friction factor

h Heat transfer coefficient [W/(m2K)]

hcontact Interface conductance [W/(m2K)]

L Axial length [m]

LPTM Lumped parameters thermal model

N Number of electromagnetic sheets in a stack

Nu Nusselt number

nrot Revolutions per minute of the rotor [R.P.M.]

OSV Open self-ventilated

P Losses of an element [W]

Pr Prandtl number



References 13

Prt Turbulent Prandtl number

p Perimeter of a duct [m]

pbar Perimeter of a conductor [m]

R Thermal resistance [K/W]

Re Reynolds number

Rerot Rotational Reynolds number

Reǫ Roughness Reynolds number

r Radius [m]

Sbar Section of a conductor [m2]

TEFC Totally Enclosed Fan Cooled

v Velocity of the air [m/s]

vturn Rotating speed [m/s]

wth Width of the stator teeth [m]

wslot Width of the stator slot [m]

pbar Perimeter of a conductor [m2]

A.2 Greek Letters

∆P Pressure gain [Pa]

ǫ Roughness [mm]

ζ Dimensionless hydraulic resistance

λ Thermal conductivity [W/(m K)]

ν Kinematic viscosity [m2/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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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: Induction machine, Open Self Ventilated (OSV), Thermal model, Hydraulic model, Coupled models.

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

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

1



2 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:

• 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
rin, rout, L, θ, λrad and λax 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 θ 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).

R1 =
1

2 θ λrad L



2 r2out ln

(
rout

rin

)

r2out − r2in
− 1


 (1)

R2 =
1

2 θ λrad L


1−

2 r2out ln
(

rout

rin

)

r2out − r2in


 (2)

R3 = R4 =
L

θ λax (r2out − r2in)
(3)

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 ρ, the specific heat of the material cp, the volume
of the cylinder V , the angle of the cylinder section θ, the
outer radius rout and and the inner radius rin.
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Fig. 1: Generic cylindrical element

Fig. 2: Solid elements of the machine (Cutaway view).

C = ρ cp V = ρ cp
θ

2

(
r2out − r2in

)
(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.

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:
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• 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 Rbear1,ct,sh

and Rbear1,ct,endc1 for the bearing in the inlet side, and
Rbear2,ct,sh and Rbear2,ct,endc2 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,

Rconv,vent,endcair2, is 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
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Fig. 3: Thermal circuit of the OSV machine

Part Node Thermal resistances i

Shaft Tsh Rsh,ax,neg,1, Rsh,ax,neg,2, Rsh,ax,pos,1, Rsh,ax,pos,2, Rsh,rad,pos

Rotor yoke Ty,rot Ryrot,ax,neg , Ryrot,ax,pos, Ryrot,rad,neg , Ryrot,rad,pos

Rotor bars ii Tw,rot Rwrot,ax,neg , Rwrot,ax,pos, Rwrot,rad,neg , Rwrot,rad,pos

Fan Tvent Rvent,yrot, Rvent,endcair2

Stator Winding (slot) Tw,s Rw,s,agap, Rw,s,y,s, Rw,s,endw1, Rw,s,endw2, Rw,s,t,s
iii

End winding (input side) Tendw1 Rendw1,w,s, Rendw1,endcair1

End winding (output side) Tendw2 Rendw2,w,s, Rendw2,endcair2

Stator teeth Tt,s Rt,s,ax,neg , Rt,s,ax,pos, Rt,s,rad,neg , Rt,s,rad,pos, Rt,s,w,s
iii

Stator Yoke Ty,s Ry,s,ax,neg , Ry,s,ax,pos, Ry,s,rad,neg,1 , Ry,s,rad,neg,2 , Rt,s,rad,pos

Frame Tfr Rfr,ax,neg,1, Rfr,ax,neg,2, Rfr,ax,pos,1, Rfr,ax,pos,2, Rfr,rad,neg , Rsh,rad,pos

End cap (input side) Tendc1 Rendc1,ax,neg , Rendc1,ax,pos, Rendc1,rad,neg , Rendc1,rad,pos

End cap (output side) Tendc2 Rendc2,ax,neg , Rendc2,ax,pos, Rendc2,rad,neg , Rendc2,rad,pos

Bearing (input side) Tbear1 Rbear1,ax,neg , Rbear1,ax,pos, Rbear1,rad,neg , Rbear1,rad,pos, Rbear1,ct,sh
iv, Rbear1,ct,endc1

Bearing (output side) Tbear2 Rbear2,ax,neg , Rbear2,ax,pos, Rbear2,rad,neg , Rbear2,rad,pos, Rbear2,ct,sh, Rbear2,ct,endc1

Air gap Tagap Rconv,agap,wrot, Rconv,agap,w,s, Rconv,agap,t,s

Input air Tendcair1 All resistances ending with endcair1

Output air Tendcair2 All resistances ending with endcair2 and duct resistances Rconv,duct,rot, Rconv,duct,s

Outer air (ambient) Tamb All resistances ending with amb
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
ii End ring nodes can be seen on the convective surfaces of this part
iii These resistances accounts for the heat transfer between teeth and winding in the slot
iv 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 thermal capacities, [Y ] is the
conductance matrix, [T ] is the temperature vector and [P ]
is the losses vector.

[C]
d [T]

dt
= [Y ] [T ] + [P ] (5)

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:

Rconv =
1

A h
(6)

All the heat transfer coefficients have been calculated
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using dimensionless analysis formulation [15], which uses
Nusselt numbers correlations:

h =
Nu λair

L
(7)

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); Prt is the turbulent Prandtl
number, which is evaluated with eq. 10; Reǫ is the rough-
ness Reynolds number, which is calculated with eq. 11;
Dh is the hydraulic diameter of the duct; ǫ is the rough-
ness of the duct; V is the velocity of the air; and ν is
the kinematic viscosity of the air. All the air proper-
ties must be calculated at the average mean temperature,
Tm = (Tinlet + Toutlet)/2.

Nu =
(Re− 1000)Pr (f/2)

1 +
√

f
2

[(
17.42− 13.77Pr0.8t

)
Re0.5ǫ − 8.48

] (8)

1√
f
= 3.48− 1.737 ln

(
2ǫ

Dh

)
(9)

Prt = 1.01− 0.09Pr0.36 (10)

Reǫ =
ǫ V

√
f/2

ν
(11)

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:

CNu = 1 +
1

(x/Dh)
2/3

(12)

In the thermal circuit of Fig. 3, the resistances that
take account on the convection of the rotor and the stator
ducts are Rconv,duct,rot and Rconv,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 Ta is the Taylor number, vrot is the
rotor peripheral velocity, µ is the dynamic viscosity of the
air, rrot is the rotor radius and lgap is the length of the
air gap:

Nu =





2 if Ta < 41

0.212 Ta0.63 Pr0.27 if 41 < Ta < 100

0.386 Ta0.5 Pr0.27 if Ta > 100

(13)

Ta =
vrot
µ

√
l3gap
rrot

(14)

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 = 0.592Re1/2 (15)

Nu = 0.17Re2/3 (16)

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 vair ≈ 0.

Nu = 0.28973
(
Re2 +Re2rot

)1/4
(17)

Re =
vair D

ν
(18)

Rerot =
nrot

2π
60 D2

4ν
(19)

4.5 Inner cylindrical walls

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]:

Nu =
(fsmooth/8) (Re− 1000) Pr

1 + 12.7
√

fsmooth

8

(
Pr2/3 − 1

) (20)

1√
fsmooth

= 0.79 ln (Re)− 1.64 (21)

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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ReD,max C1 m

10 − 102 0.80 0.40
102 − 103 0.65 0.40
103 − 2 × 105 0.27 0.63
2 × 105 − 2 × 106 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 (RerotPr)
1/2 (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; ReD,max can
be calculated using the expression given in eq. 24; pbar is
the perimeter of the conductor; Sbar is the section of the
conductor; wth is the the width of the teeth; and wslot

stands for the width of the slot. C1 and m depend on the
velocity of the air and their values for ranges of ReD,max

can be seen in Table 2. Prs must be evaluated at surface
conductor temperature, and the rest of the air properties
must be evaluated at the average mean temperature.

Nu = 0.8 K C1 RemD,max Pr0.36
(

Pr

Prs

)1/4

(23)

ReD,max ≈ v

ν

1
pbar

4Sbar
+ 1

wth+wslot

(24)

5 Hydraulic model

5.1 Model description

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.

∆Plosses = ζ
ρv2

2
=

ρζ

2A2
Q2 = RhQ

2 (25)

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, ζ, that is
calculated using known-to-work correlations found in the

(a) Control volumes in the machine (Cutaway view)

(b) Hydraulic circuit of the OSV machine

Fig. 5: Control volumes and hydraulic circuit of the OSV
machine

Number Control volume Type of resistance
1 Air input 1 Sudden contraction
2 Air input 2 Sudden expansion
3 End winding-frame 1 Smooth contraction
4 End winding-frame 2 Smooth expansion
5 End winding-frame 3 Annular straight length
6 Stator ducts entrance Sudden contraction
7 Stator ducts Rectangular straight length
8 Stator ducts exit Sudden expansion
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 (∆Pfan and ∆Protor) 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, vturn and a dimensionless resistance ζrotor, which
can be obtained through CFD simulations [26].

∆P =
1

2
ζrotorρv

2
turn (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
ζdynamic, ζstatic, vaxial and vturn are the dimensionless
hydraulic resistance for the volume in rotation, the dimen-
sionless hydraulic resistance for the volume assuming that
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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.

ζdynamic = ζstatic
v2axial + v2turn

v2axial
(27)

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

Convergence?

Temperature

Calculation

Velocities

Calculation

End

Yes

No

Losses

Fig. 6: Steady state coupling

Temperatures

(t=0)

Next time step

(ti=ti-1+ t)

Velocities

(t=ti)

Temperatures

(t=0)

End of cycle?

End

Losses

(t=ti)

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, Tw,s,
Tendw1 and Tendw2, 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.
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Fig. 9: Slot winding
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Fig. 10: End winding (air input)
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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
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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 (Tw,rot), then the output side
(Tring,2) and the less hot being the input side (Tring,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)
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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
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Fig. 16: End winding (air input)
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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
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Fig. 19: Rotor winding
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Fig. 20: Rotor winding error
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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 SOBREMÁQUINAS LINEA-

LES

En 2011 se realizaron dos publicaciones sobre modelado algebráico de
máquinas lineales para el congreso LDIA (The Eighth International Sympo-
sium on Linear Drives for Industry Applications), celebrado en Eindhoven
ese mismo año, presentando un modelos térmico y uno electromagnético
para este tipo de máquinas. Posteriormente, en 2013, se combinaron ambos
modelos y, con nuevos resultados, se publicó un nuevo artículo en la revista
International Review of Electrical Engineering.

A continuación se muestran las citaciones para los 3 artículos.

J.A. Malumbres, J. Jiménez and M. Martínez-Iturralde. �Thermal
analysis of surface-mounted permanent-magnet linear motors using
a lumped parameter thermal model�. LDIA 2011 Conference Procee-

dings, Eindhoven, 2011.

J. Jiménez, J.A. Malumbres and M. Martínez-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, I. Elósegui and M. Martínez-Iturralde.
�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

PARÁMETROS DIMENSIONALES

Deq,barras Diámetro equivalente de las barras de rotor.

Dext,y,rot Diámetro exterior del yugo del rotor.

Din,ring Diámetro interior del anillo de cortocircuito.

elam Espesor de una chapa magnética.

event Espesor equivalente del ventilador.

h1,eq,y,s Lado del cuadrado mayor de la aproximación para la su-
per�cie del yugo del estátor.

h2,eq,y,s Lado del cuadrado menor de la aproximación para la su-
per�cie del yugo del estátor.

hagap Longitud del entrehierro.

hduct,s Altura del conducto de ventilación.

hslot,s Altura de la ranura .

lbear Anchura de los rodamientos.

lendw Longitud del conductor en la zona de cabezas de bobina,
desde el �nal de la ranura hasta el extremo de las cabezas
de bobina.

309
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lFe Longitud del paquete de chapas de la máquina.

lfr Longitud total de la carcasa.

lfr1 Longitud de la carcasa desde el punto medio hasta la
mitad del espacio de aire.

lfr2 Longitud de la carcasa desde la mitad del espacio de aire
hasta el borde de la carcasa.

lsep,duct,rot Longitud de separación entre los canales de rotor.

lsh1 Longitud del eje desde el centro hasta la mitad del espacio
de aire.

lsh2 Longitud del eje desde la mitad del espacio de aire hasta
el borde del eje.

lsh−duct,rot Longitud de separación entre los canales de rotor y el eje.

lwrot−duct,rot Longitud de separación entre los canales de rotor y las
barras de rotor.

N Número de chapas en un paquete magnético.

nduct,rot Número de conductos de ventilación en el rotor.

nduct,s Número de conductos de ventilación en el estátor.

pbar Perímetro del conductor pre-formado.

pduct,rot Perímetro de un conducto de ventilación del rotor.

pduct,s Perímetro de un conducto de ventilación del estátor.

Qs Número de ranuras.

rbear,ext Radio exterior de los rodamientos.

req,vent Radio equivalente del ventilador.

rext,eq,Fe,rot Radio exterior equivalente del hierro del rotor.

rext,rot Radio exterior del rotor. Dext,rot será el diámetro exterior
del rotor.

rext,s Radio exterior del estátor.
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rfr Radio exterior de la carcasa.

rin,fr Radio interior de la carcasa en los lados de entrada y
salida de aire.

rin,s Radio interior del estátor.

rin,y,s Radio interior del yugo del estátor. Din,y,s será el diáme-
tro interior del yugo del estátor.

rsh Radio del eje.Dsh será el diámetro interior del yugo del
estátor .

Sbar Sección de un conductor pre-formado.

Sbear Super�cie lateral de los rodamientos.

Sct,bear−endc Super�cie de contacto entre el rodamiento y la tapa.

Sct,bear−sh Super�cie de contacto entre el rodamiento y el eje.

Sct,fr−s Super�cie de contacto entre el estátor y la carcasa.

SCu,slot,s Sección de los conductores en la zona de la ranura.

Sendw1 Super�cie de convección de la cabeza de bobina del lado
de admisión de aire.

Sendw2 Super�cie de convección de la cabeza de bobina del lado
de expulsión de aire.

Sext,s Super�cie exterior del hierro del estátor.

SFe,rot Super�cie de convección del hierro del estátor.

Ssh,endcair1 Super�cie del eje en el lado de admisión de aire.

Ssh,endcair2 Super�cie del eje en el lado de expulsión de aire.

Vwrot Volumen de las barras de rotor y los anillos de cortocir-
cuito.

wduct,s Anchura del conducto de ventilación.

ws0 Anchura de la ranura en la parte inferior.

ws2 Anchura de la ranura en su parte superior..
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wt,m,s Anchura del diente en el radio central del mismo.

αt,s Ángulo del diente.

τslot,ag,s Paso de ranura de estátor en el entrehierro.

τslot,m,s Paso de ranura de estátor en la mitad de la misma.
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PARÁMETROS DEL CIRCUITO TÉRMICO

La notación de los parámetros envueltos en el cálculo térmico son de la
de la forma PARAMETROsub−indices de acuerdo a las siguientes reglas:

Para las resistencias de conducción del circuito térmico:

Relemento,dirección,sentido

donde elemento corresponde a un sub-índice que denota un elemento,

dirección 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 convección del circuito térmico:

Rconv,elemento, nodo de aire

donde elemento corresponde a un sub-índice que denota un elemento y

nodo de aire corresponde a uno de los nodos de aire con los que se produ-
ce la convección. Se seguirá la misma nomenclatura para los coe�cien-
tes de convección asociados, hconv,elemento, nodo de aire y las pérdidas
evacuadas por convección, Pconv,elemento, nodo de aire.

Para las capacidades térmicas y los generadores de pérdidas: Celemento

y Pelemento, donde C y P corresponden, respectivamente, a una capa-
cidad o a un generador de pérdidas asociados al elemento elemento

Para las conductividades térmicas: λelemento,dirección, donde elemento co-
rresponde a un sub-índice que denota un elemento y dirección corres-
ponde a una de las direcciones (radial o axial).

Para el resto de propiedades termofísicas y otros parámetros:

VARelemento

donde V AR corresponderá a la variable física y elemento al elemento al
que hace referencia.

Los parámetros que no sigan estas reglas se consideran especiales y se
incluirá su notación completa y su descripción.
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C Capacidad térmica de un elemento.

cp Calor especí�co del elemento cilíndrico.

D Dimensión característica para el cálculo de las convec-
ciones.

Dh Diámetro hidráulico de un conducto de ventilación.

frough Factor de fricción de un conducto con rugosidad elevada.

fsmoot Factor de fricción de un conducto con rugosidad leve.

g Calor generado por unidad de volumen en un elemento
cilíndrico.

G Calor generado en un elemento cilíndrico.

Gr Número de Grashof.

hcontact Conductancia térmica entre super�cies de dos materia-
les.

hconv Coe�ciente de convección.

hconv,agap Coe�ciente de convección del entrehierro.

K Parámetro de ajuste para la correlación de las cabezas
de bobina.

L Longitud del elemento cilíndrico.

Lduct Longitud de un conducto de ventilación.

ṁ Flujo másico.

n Velocidad de rotación en revoluciones por minuto.

Nu Número de Nusselt.

P Pérdidas en un elemento.

Pconv Pérdidas evacuadas a través de la convección en una
super�cie.

Pendcair1 Pérdidas evacuadas al aire del lado de admisión.
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Pendcair2 Pérdidas evacuadas al aire del lado de expulsión.

Pr Número de Prandtl.

Prt Número de Prandtl turbulento.

R Resistencia térmica de conducción.

Rconv Resistencia térmica de convección.

Rconv,duct,rot Resistencia térmica de convección de los conductos de
rotor.

Rconv,duct,s Resis tencia térmica de convección de los conductos de
estátor.

Rct,bear1−endc1 Resistencia de contacto entre el rodamiento del lado de
admisión de aire y la tapa del lado de admisión.

Rct,bear1−sh Resistencia de contacto entre el rodamiento del lado de
admisión de aire y el eje.

Rct,bear2−endc2 Resistencia de contacto entre el rodamiento del lado de
expulsión de aire y la tapa del lado de expulsión.

Rct,bear2−sh Resistencia de contacto entre el rodamiento del lado de
expulsión de aire y el eje.

Rct,fr−s Resistencia de contacto entre el estátor y la carcasa.

Rendw1,endcair1 Resistencia térmica de conducción desde la cabeza de
bobina del lado de admisión de aire hacia el aire de
admisión.

Rendw1,w,s Resistencia térmica de conducción desde la cabeza de
bobina del lado de admisión de aire a la ranura.

Rendw2,endcair2 Resistencia térmica de conducción desde la cabeza de
bobina del lado de expulsión de aire hacia el aire de
expulsión.

Rendw2,w,s Resistencia térmica de conducción desde la cabeza de
bobina del lado de expulsión de aire a la ranura.

Rt,s,w,s Resistencia térmica de conducción desde el diente a la
ranura.
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Rvent,endcair2 Resistencia térmica de conducción del ventilador hacia
el aire de admisión.

Rvent,yrot Resistencia térmica de conducción del ventilador hacia
el yugo del rotor.

Rw,s,agap Resistencia térmica de conducción desde la ranura al
entrehierro.

Rw,s,endw1 Resistencia térmica de conducción desde la ranura a la
cabeza de bobina del lado de admisión de aire.

Rw,s,endw2 Resistencia térmica de conducción desde la ranura a la
cabeza de bobina del lado de expulsión de aire.

Rw,s,t,s Resistencia térmica de conducción desde la ranura al
diente.

Rw,s,y,s Resistencia térmica de conducción desde la ranura al
yugo de estátor.

rin Radio interior del elemento cilíndrico.

rout Radio exterior del elemento cilíndrico.

Ra Número de Rayleigh.

Re Número de Reynolds.

Reε Número de Reynolds de la rugosidad.

Reω Número de Reynolds debido a la rotación de una super-
�cie.

ReD,max Número de Reynolds para la correlación de Zhukauskas.

T Temperatura de un elemento.

T∞ Temperatura del aire de convección.

Tf Temperatura de película.

Ti Temperatura de entrada de un �ujo másico.

Tm Temperatura media de un �ujo másico.

To Temperatura de salida de un �ujo másico.
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Ts Temperatura de una super�cie.

Ta Número de Taylor.

V Volúmen de un elemento.

vair Velocidad del aire de convección.

vendw Velocidad del aire en su paso por las cabezas de bobina.

wadjust,bear,endc Hueco de aire entre un rodamiento y una tapa.

wadjust,bear,sh Hueco de aire entre un rodamiento y el eje.

wgap,air,bear,endc Hueco de aire entre un rodamiento y una tapa.

wgap,air,bear,sh Hueco de aire entre un rodamiento y el eje.

α Difusividad térmica del aire.

αendc Coe�ciente de expansión térmica de las tapas.

αsh Coe�ciente de expansión térmica del eje.

β Coe�ciente de expansión volumétrica del aire.

ε Rugosidad de una super�cie.

λ Conductividad térmica de un elemento.

λFe,eq,ax Conductividad térmica equivalente del paquete de cha-
pas magnéticas en dirección axial.

λw,slot,x Conductividad térmica equivalente de los materiales en
el devanado de la ranura en dirección horizontal.

λw,slot,y Conductividad térmica equivalente de los materiales en
el devanado de la ranura en dirección vertical.

ν Viscosidad cinemática del aire.

ρ Densidad del elemento cilíndrico.

θ Ángulo del elemento cilíndrico.
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SUB-ÍNDICES

agap Aire del entrehierro.

amb Aire ambiente.

endcair1 Aire de admisión.

endcair2 Aire de expulsión.

bear1 Rodamiento del lado de admisión de aire.

bear2 Rodamiento del lado de expulsión de aire.

endc1 Tapa del lado de admisión de aire.

endc2 Tapa del lado de expulsión de aire.

endw Cabeza de bobina.

endw1 Cabeza de bobina en el lado de admisión de aire.

endw2 Cabeza de bobina en el lado de expulsión de aire.

fr Carcasa.

ring1 Anillo de cortocircuito en el lado de admisión de aire.

ring2 Anillo de cortocircuito en el lado de expulsión de aire.

sh eje.

t, s Dientes del estátor.

vent Ventilador.

w, s Devanado del estátor en la zona de ranura.

wrot Barras del rotor.

y, s Yugo del estátor.

yrot Hierro del rotor.

ax Dirección axial.

neg Sentido negativo.
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pos Sentido positivo.

rad Dirección radial.

neg Sentido negativo.

pos Sentido positivo.
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PARÁMETROS DEL CIRCUITO HIDRÁULICO

Dh Diámetro hidráulico de la zona XX.

FXX,0 Area transversal de paso mínima de la zona XX.

FXX,1 Area transversal de entrada de la zona XX.

FXX,2 Area transversal de salida de la zona XX.

kdynamic Parámetro de ajuste para el aumento de presión en los canales
de rotor.

kXX Parámetro para el cálculo de un paso recto en la zona XX.
Su valor se obtendrá 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.

lXX Longitud de paso de la zona XX.

Pgiro,rot Pérdidas por ventilación debidas al giro del rotor.

Qestator Caudal en los canales del estátor.

Qrotor Caudal en los canales del rotor.

Qtotal Caudal total de la máquina.

QXX Caudal de aire en la zona XX.

R0,XX Radio de giro de la zona XX con un giro de 90 ◦C.

Rh,XX Resistencia hidráulica de la zona XX.

Rtotal Resistencia hidráulica total del circuito hidráulico.

vduct,rot Velocidad tangencial del aire en los canales del rotor.

vturn Velocidad periférica de giro de los canales del rotor.

∆Pfan Presión generada por el ventilador .

∆Protor Aumento de presión debido al giro de los canales del rotor.

ηvent Rendimiento del ventilador en una máquina auto-ventilada.
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λXX Factor de fricción para el paso de la zona XX. Para un paso
anular, λXX se obtiene a través de las Figuras 5.12, 5.13 y 5.14.
Para los conductos de ventilación, este factor de fricción se cal-
culará como en el modelo térmico, a través de la expresión de
Nikuradse (ecuación 4.41).

ρXX Densidad del aire de la zona XX.

ζ ′XX Parámetro para el cálculo de un estrechamiento gradual en la
zona XX. Su valor se obtiene de la Tabla 5.3.

ζdynamic Resistencia hidráulica adimensional con efectos rotacionales en
la entrada de conductos giratorios.

ζstatic Resistencia hidráulica adimensional sin efectos rotacionales en
la entrada de conductos giratorios.

ζXX,elarg Parámetro para el cálculo un ensanchamiento gradual en la zona
XX. Su valor se obtendrá de la Figura 5.10.

ζXX,f Parámetro para el cálculo de estrechamientos o ensanchamientos
graduales en la zona XX. Su valor se obtiene a través de la
Figura 5.8.

ζXX Resistencia hidráulica adimensional de la zona XX.
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OTROS PARÁMETROS DE LA MÁQUINA

Tmec Par mecánico de la máquina.

Pvent Pérdidas de ventilación en una máquina.

Ptot Pérdidas totales en una máquina.

η Rendimiento global de una máquina.


