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RESUMEN

En el presente trabajo se llevo a cabo el disefio teodrico de la primera etapa de una
turbina axial en la cual se implementé una configuracion contra-rotativa y sin
corona de alabes estatores.

Para llevar a cabo este disefio se tomaron los fundamentos aerotermodinamicos
de turbinas axiales convencionales y se aplicaron a turbinas contra-rotativas, con
los cuales se defini6 una metodologia de disefio tedrico para esta configuracion y
que permitid realizar: la seleccion del tipo de etapa, la definicion de los modelos
tridimensionales para generar la geometria y establecer los criterios de seleccion
de los valores de los parametros de disefio para el calculo de la turbina.

Con estos valores se llevaron a cabo los célculos de los triangulos de velocidades
para obtener los angulos del disefio geométrico de la etapa de turbina contra-
rotativa, posteriormente se calcularon el nimero de etapas requeridas para
realizar el proceso de expansion, los coeficientes de carga para cada rotor y con
estos la eficiencia total de la turbina, obteniéndose como resultado un valor de
n, = 0.8687.

Para validar los resultados obtenidos en el disefio teérico se llevé a cabo un
disefio preliminar de la turbina contra-rotativa mediante la herramienta
computacional de disefio de turbomaquinas AxStream, utilizando los parametros
anteriormente seleccionados y como condiciones de frontera las presiones totales
de entrada y salida, temperatura total de entrada, flujo masico y velocidades
radiales de los rotores.

Finalmente, se pudo comprobar que los valores obtenidos de manera analitica
tuvieron desviaciones menores al 8% respecto a los simulados, debido a la
influencia de factores como el modelo de pérdidas seleccionado, el modelo
tridimensional utilizado para generar los alabes y que no se llevé a cabo un
proceso de optimizacion de la turbina generada computacionalmente para utilizar
el mismo angulo de flujo utilizado a la salida del primer rotor. Sin embargo, debido
al porcentaje de desviacion relativamente bajo se pueden considerar validos los
calculos del disefio de la turbina contra-rotativa.
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ABSTRACT

In the following work, the theoretical design of the first stage of an axial turbine with
a vaneless counter-rotating setting was carried out.

in order to perform this design, the aerothermodynamics fundamentals of
conventional axial turbines were taken and then applied to counter-rotating
turbines, which allowed to select the stage type, to define the tridimensional
models for the blades' geometry and to set up the selection criteria of the design
parameter's values to calculate the turbine.

With these values, calculations were carried out in order to define the velocities
triangles' angles for the geometrical design of the counter-rotating turbine stage,
later on, the required stage number for the expansion, the stage loading
coefficients for each rotor were calculated, obtaining as a result an efficiency value
of n, = 0.8687.

ir order to validate the obtained results in the theoretical design, a preliminary
counter-rotating turbine design was performed through the computational
turbomachinery design software AxStream, using the previously selected
parameters and as boundary conditions the total pressures at inlet and outlet, the
total inlet temperature, mass flow and radial speeds of the rotors.

lastly, the analitically obtained results were verified, obtaining deviations of less
than 8% regarding with respect to those in the simulation, due to the influence of a
number of factors such as the losses model selected, the tridimensional model
used for generation of the blades and that a process of optimization of the
computer-generated turbine was not perferomed in order to use the same flow
angle at the first rotor outlet. Nevertheless, due to the low-deviation percentage,
the obtained results in the calculations of the counter-rotating turbine can be
considered valid.
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INTRODUCCION

En las ultimas décadas se ha motivado el desarrollo de trabajos de investigacion
dedicados a mejorar la eficiencia de la transformacion de la energia de las
turbomaquinas para hacerlas mas limpias, eficientes y durables; realizandose
estudios en ambitos como: combustion, regeneracion, materiales mas livianos,
perfiles mas aerodinamicos, entre otros.

La tecnologia desarrollada con el fin de tener maquinas mas eficientes tiene como
obstaculos el disefio de componentes de motores de uso aeronautico mas
complejos, la disminucién de los niveles de consumo de combustible, asi como las
fuertes restricciones de peso y dimensiones geométricas de los motores. Estos
obstaculos plantean serios retos para los ingenieros que trabajan en las nuevas
generaciones del desarrollo de estos componentes, por lo que estas tareas
requieren nuevos enfoques de disefio.

Uno de estos nuevos enfoques y que cumple satisfactoriamente con los
requerimientos mencionados es el uso de turbinas contra-rotativas, que junto con
las nuevas metodologias de optimizacion de disefio aerodinAmico por métodos
computacionales permiten cumplir con esta tarea en periodos de tiempo mas
cortos y obteniendo mejoras en el rendimiento de las turbinas.

La configuracion de las turbinas contra-rotativas fue implementada por primera vez
por Birger Ljungstrom en Suecia en 1904, cuando comenzé a trazar planos de una
turbina de flujo radial de doble rotacion usando toberas de una turbina De Laval,
sin embargo fue hasta 1910 que logré construirla. Esta consistia en dos rotores de
flujo radial acoplados con coronas de alabes que giraban en sentido opuesto y a la
misma velocidad.

Cabe destacar que este tipo turbinas no tuvieron gran auge en la practica durante
la primera mitad del siglo XX debido a la complejidad que implicaba el disefio y la
fabricacion de turbomaquinas con esta configuracién, ya que no existian estudios
cientificos que analizaran el comportamiento de las turbinas en contra-rotacion.

A mitad del siglo XX comenzaron a realizarse los primeros trabajos de
investigacién que plantearon que se podian obtener mejores rendimientos en una
turbina contra-rotativa que en una turbina axial de giro simple por sus
caracteristicas aerodinamicas, ademas de la capacidad de disminuir el nUmero de
etapas necesarias para realizar el mismo trabajo que una turbina convencional.
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Sin embargo, las investigaciones realizadas del estudio de turbinas contra-
rotativas analizan de manera independiente y sin cohesion entre si distintos
fendmenos presentes en estas ya que es una tecnologia relativamente reciente en
su aplicacion, ademas de que los trabajos de investigacion y disefio se llevan a
cabo a niveles restringidos por las empresas lideres desarrolladoras de motores
aerorreactores y en centros de investigacion de paises como China e India por lo
gue no existe una metodologia integral que considere los parametros necesarios
para el disefio de turbinas contra-rotativas.

En este trabajo se plante6 una metodologia de disefio integral de turbinas contra-
rotativas partiendo de la teoria fundamental del estudio de las turbinas
convencionales para determinar la influencia de dichos conceptos y definir asi
ecuaciones que permitan explicar el comportamiento y efectos sobre la eficiencia
de la operacion de turbinas mediante configuracion contra-rotativa.

Una vez planteada la metodologia, se llevd a cabo el disefio de una turbina contra-
rotativa de manera analitica, obteniéndose los triAngulos de velocidades para
definir la geometria de los alabes de la etapa con esta configuracion y
posteriormente los valores de los coeficientes de carga para cada rotor, su
eficiencia y la potencia generada por la turbina. Estos resultados fueron validados
mediante una simulacion en el software AxStream.

En el Capitulo | se llev6 a cabo una investigacion de los antecedentes y
aplicaciones de la contra-rotacién asi como una recopilacién de los trabajos que
han servido como bases fundamentales para el estudio y desarrollo de estudios
posteriores de los fendbmenos presentes en las turbinas contra-rotativas. Con esta
recopilacion de datos se conformé el Estado del Arte de las turbinas contra-
rotativas.

En el Capitulo Il se definié la teoria fundamental del disefio y andlisis de las
turbinas convencionales y se estudid su interaccion aplicada a las turbinas contra-
rotativas de manera que se pudieran determinar ecuaciones que definieran los
parametros aerotermodinamicos de la operacion de este tipo de turbinas, asi como
el planteamiento de ecuaciones que relacionaran el factor de trabajo de los rotores
de la turbina para poder determinar las distintas configuraciones de etapas
posibles para el disefio de la turbina contra-rotativa.

En el Capitulo Il se tomaron en cuenta los criterios para seleccionar el tipo de
turbina contra-rotativa en funcion de la actuacion de ésta con respecto al factor de
trabajo. Se analiz6 la influencia de los angulos de flujo sobre la eficiencia de la
turbina y se definieron modelos de analisis de flujo tridimensional que permiten
obtener el disefio geométrico de la turbina de manera analitica. Posteriormente se

e
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realizé la seleccion de los pardmetros aerotermodinamicos requeridos para el
disefio de la turbina contra-rotativa de acuerdo a valores utilizados en la préactica,
con los cuales se llevaron a cabo los calculos para el disefio y determinacion de la
eficiencia total de la misma mediante la utilizacion del modelo de coeficientes de
pérdidas de Soderberg.

En el Capitulo IV se llevo a cabo el disefio preliminar de la turbina contra-rotativa
mediante el software AxStream, el cual es utilizado para realizar disefios, analisis
y optimizaciéon de elementos de turbomaquinaria mediante el calculo de soluciones
numeéricas. Con el uso de este programa se determinaron las propiedades
aerotermodinamicas de la turbina contra-rotativa, mismas que fueron comparadas
con los resultados obtenidos en el disefio tedrico para su validacion.
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CAPITULO |

“ANTECEDENTES DE TURBINAS CONTRA-ROTATIVAS ”

1.1. Inicios de la contra-rotacion

La historia de las turbinas contra giratorias comienza a principios del siglo XX,
cuando Birger Ljunstrom en 1905, esquematiz6 una turbina de flujo radial de doble
giro ensambladas con toberas de expansion de Laval, la cual serviria para mover
generadores eléctricos. A pesar de que la idea de tener dos rotores girando en
direccion opuesta no era nueva, nunca se habia estudiado ni puesto en practica,
sino hasta ese momento?.

Para llevar a cabo esta idea, Birger dispuso que las coronas de &labes debian
estar dispuestas en discos suspendidos encontrados uno con el otro. Ljungstrom
posteriormente realiz6 experimentos preliminares con dichos discos, y descubri6
que estos proporcionaban buenos resultados, concluyendo ademas, que no habria
dificultades en poner en funcionamiento los rotores a velocidades criticas de una
turbina convencional.

Ljungstrom experimentd con esta turbina durante algunos afios y finalmente
determind las siguientes ventajas del uso de discos contra-rotativos sobre el uso
de turbinas axiales de giro simple:

e Se podia tener el equivalente de una turbina convencional girando al doble
de velocidad, lo que en otras palabras seria que se podria tener la misma
eficiencia con tan solo una fraccion del nUmero de etapas de una turbina
convencional o de modo similar, una mayor eficiencia si el nUmero de
etapas se conservaban y un aumento considerable de volumen especifico
de vapor para trabajar.

e Los ejes no estaban acoplados de ninguna manera, por lo que los
generadores se podian mantener girando a velocidades uniformes, los
cuales se ubicaban de forma paralela en los extremos de la carcasa de la
turbina, lo cual propiciaba un equilibrio y una mejor distribucion de peso.

e Los discos mediante accion giroscopica contrarrestaban sus propios
efectos, propiciando que se pudiera trabajar con revoluciones mayores sin
problemas de vibracion.




En la figura 1.1-1 se muestra un esquema del principio de trabajo de la turbina
Ljungstrom, donde se puede apreciar que debido a la trayectoria de entrada del
vapor, ésta trabaja de forma radial. La turbina esta compuesta por series de anillos
conceéntricos en la cual el numero de anillos pares giran en direccidon contraria a
los impares, originando asi el concepto de una turbina contra-rotativa.

Salida del flujo de

Direccién de la

rnta:.:li:lﬂn (en 4 \ Direccion de la
sentido V rotacion (en sentido

antihorario) de las manecillas del
reloj)

Entrada del flujo
de vapor

Figura 1.1-1 Diagrama Conceptual de los alabes rotores en la turbina Ljungstrém

En la figura 1.1-2 se muestra el esquema del flujo de vapor de la turbina
Ljungstréom, en la cual los anillos de &labes de los dos rotores se encuentran
intercalados, estando uno opuesto al otro, y en el borde de salida de cada anillo de
alabes el flujo de vapor se invierte de direccion y se aprovecha la cantidad de
movimiento en el siguiente anillo inmediatamente en lugar de pasar por una
corona de alabes fijos en la cual se presentan pérdidas.

El vapor pasa a través de la valvula distribuidora y el gobernador y entra por el
conducto P a los cofres de vapor CC. Después, el vapor pasa a través de los
orificios HH en las raices de los discos hacia el centro de la turbina, donde el
vapor comienza a fluir de manera radial hacia afuera entre los anillos concéntricos
BB, los cuales se encuentran montados sobre los discos en voladizo DD, y hacia
las flechas de los generadores GG. Finalmente, el vapor es expelido hacia el
compartimento de baja presion y después al condensador, el cual estd debajo de
la maquina por conveniencia.




Los puntos KK son los cojinetes interiores de las flechas axiales, los puntos LM
son sellos de laberinto que limitan el escape del vapor de alta presion y balancean
la presion axial que tiende a forzar los discos hacia afuera debido a las altas
presiones; en pocas palabras, estos sellos de laberinto contrarrestan la presion
entre los pasajes de los alabes que tenderian a separar los rotores.
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Figura 1.1-2 Diagrama de flujo de vapor de la turbina Ljungstrém de doble giro.

Para cumplir con la demanda de mayores entregas de trabajo, el niumero de
etapas de las turbinas axiales de giro simple se incrementd, aumentando también
sus dimensiones y peso, para lo cual, el concepto de la turbina de doble rotacién
se prestaba adecuadamente. Esta configuracion fue discutida en 1910 por el
profesor Aurel Stodola, pero no fue puesta en préactica sino hasta décadas
después.

A partir de 1913, Birger Ljunstrom junto con su hermano Frederik (quien se
encargo de patentar el sistema), comenzo a manufacturar y vender generadores
eléctricos movidos por la turbina de vapor desarrollada por Birger, a través de la
compaifia Swedish Turbine Manufacturing Co. A esta aplicacion se sumaron otras
mas en la siguiente década, como la turbina de vapor para locomotoras.

Hasta mediados del siglo XX este tipo de turbinas no fueron estudiadas ni
relevantes debido a que su implementacién, operacién y mantenimiento suponian
un grado de complejidad mayor al de las turbinas axiales convencionales, aunado
al hecho de que no existian metodologias cientificamente comprobadas para el




disefio y el célculo del rendimiento de este tipo de maquinas, optando por algunas
décadas mas el seguir las técnicas instituidas por Stodola para turbinas de vapor,
las cuales se usaron posteriormente como referencia principal para el desarrollo
de la primera generacion de motores a reaccion con turbinas axiales.

1.2. Aplicaciones de la contra-rotacion

1.2.1. Propelas contra-rotativas

Durante la década de 1930, a pesar de que el estudio de las turbinas contra-
rotativas se mantuvo interrumpido, se comenzaron a estudiar otras aplicaciones de
la contra-rotacion.

En Estados Unidos, los inventores M. M. Egan y D. W. Evans (figura 1.2.1-1)
lograron implementar exitosamente un juego de propelas gemelas girando en
direccién opuesta, en un vuelo realizado en Forth Worth, Texas. De acuerdo a sus
observaciones, con el uso de propelas en esta configuracion seria posible
alcanzar velocidades de vuelo no obtenidas hasta esa época, asi como ayudar
disminuir la vibracion, nuevamente debido al equilibrio de los efectos giroscopicos
y a eliminar el torque en las aeronaves monomotoras que causaban que estas
tendieran a girar de lado debido a la fuerza y sentido de giro del motor.

| Et 3

Figura 1.2.1-1 Juego de propelas contra-rotativas (1931)?
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A pesar de que al inicio de la Segunda Guerra Mundial ya estaban comprobados
los beneficios de las propelas contra-rotativas, no fue sino hasta el final de ésta
gue se pusieron en servicio, teniendo como ventajas:




e Menor torque asimétrico
e Mayor eficiencia propulsiva

e Menor didametro de palas

Algunos ejemplos de aeronaves que fueron pioneras en el uso de esta
configuracion son: el Avro Shackleton (motor Rolls-Royce Griffon), Fairey Gannet
(Motor Double Mamba Mk 101), el Short Sturgeon (dos motores Merlin 140),
variantes posteriores del Super Spitfire (motores Griffon), el Kuznetsov y el
Antonov An-22 (con motores NK-12 reconocido por ser uno de los turboprops de
mayor potencia), entre otros.

1.2.2. Compresores contra-rotativos

El estudio de turbinas contra-rotativas se llevo a cabo tiempo después del estudio
mas a profundidad de los compresores axiales, a los cuales se les dio mayor
importancia durante la primera mitad del siglo XX, ya que para producir mayor
trabajo primero era necesario incrementar la relacidon de presion, y que estas
confirmaron en base a experimentos, que eran mas eficientes que los
compresores centrifugos.

La implementacion y bases cientificas de los compresores axiales son
relativamente nuevas, sin embargo la idea de usar una turbina en reversa para
comprimir comenzé desde finales del siglo XIX, cuando Sir Charles Parsons
obtuvo una patente de un arreglo de una turbina usada en reversa en 1884. Sin
embargo, el simple uso de una turbina en reversa para usarse como compresor
proveia eficiencias menores al 40% en maquinas de relaciones de presiones altas.

Parsons construyé algunas maquinas a principios de los 1900, con alabes
basados en secciones de propelas mejoradas. Las maquinas fueron usadas para
inyectar aire a calderas, entregando solamente presiones de entre 10 y 100 kPa.
La eficiencia de estos compresores primerizos era tan baja como apenas del 55%,
la razon para esta baja eficiencia era que se presentaba la entrada en pérdida de
los alabes, también conocido como stall.

El disefio que comprendia dos compresores axiales en serie fue abandonado
después de varias pruebas, debido a que el flujo se comportaba de manera
inestable, provocando el fendmeno de bloqueo (surge). Como resultado de la baja
eficiencia, los compresores axiales se abandonaron por algun tiempo, prefiriendo
los compresores centrifugos de etapas multiples, con los que se obtenian
eficiencias del 70-80%




Fue hasta 1926 que se realizaron estudios y se desarrollaron investigaciones mas
a detalle de los compresores axiales, cuando el ingeniero Alan Arnold Griffith, de
la universidad de Liverpool trazé los principios basicos de su teoria de disefio de
perfiles de compresores Yy turbinas, donde resolvid6 varios problemas
aerodinamicos del uso de compresores; la historia subsecuente del compresor
axial se llevo a cabo intrinsecamente con el de las turbinas de aviacion.

Con la investigacion subsecuente de métodos que mejoraran la eficiencia de los
compresores se plante6 el uso de un compresor contra-rotativo en 1952 por el
ingeniero Ward. W. Wilcox de la NACA, publicado en el memorandum “An analysis
of the potentialities of a two-stage counterrotating supersonic compressor”.

Este trabajo comprende una evaluacién de la potencialidad de usar un compresor
contra-rotativo supersonico mediante un andlisis unidimensional de las
velocidades de los alabes, obteniendo como resultado que se podian alcanzar
excelentes relaciones de presiones con valores de numeros de mach relativos,
angulos de desviacion y velocidades radiales criticas menores que en los
compresores axiales de esa época.

Wilcox concluy6 que era posible disefiar un compresor contra-rotativo que pudiera
competir satisfactoriamente en las mismas condiciones contra los tipos de
compresores conocidos en aquel entonces, y que si podian resolverse los
problemas mecanicos y de peso por tener flechas concéntricas, este tipo de
compresores presentaria mas ventajas que los convencionales de giro simple.

Esta investigacion motivé a que la NACA publicara en 1956 un trabajo sobre el
disefio de un compresor supersonico de dos etapas en modo contra-rotativo y la
determinacién de su eficiencia, obteniéndose un mejoramiento de los resultados
obtenidos en el trabajo a priori de este tema. Los trabajos dedicados al estudio de
compresores contra-rotativos permitieron comprobar las ventajas de usar esta
tecnologia de una manera metddica y cientificamente documentada, los cuales
abrieron la puerta a la posibilidad de realizar estudios para obtener los mismos
beneficios en la turbina.

1.3. Primeros estudios de las turbinas contra-rotativas

Los trabajos de investigacion realizados en el ambito de compresores motivaron al
ingeniero Warner L. Stewart a desarrollar una serie de estudios analiticos de las
caracteristicas de la eficiencia de las turbinas usando variaciones en su
configuracion, comenzando por el trabajo “Analytical investigation of single-stage-




turbine efficiency characteristics in terms of work and speed requirements” (1956),
en el cual establecio los fundamentos del andlisis de la eficiencia de turbinas que
servirian para realizar el primer trabajo de turbinas contra-rotativas.

En esta serie de trabajos se considera el analisis de las caracteristicas de la
eficiencia de las turbinas de gas en términos del parametro de trabajo-velocidad A,
definido como la razén del cuadrado de la velocidad de la seccion media del alabe
entre el trabajo especifico requerido.

El analisis se realiza considerando los tridngulos de velocidades para tres tipos de
turbinas: de rotacion cero a la salida, de impulso y la correspondiente a los valores
méaximos de eficiencia. Las eficiencias investigadas en estos trabajos son a)
eficiencia total-total o aerodinamica, b) eficiencia de valuacion (rating) y c)
eficiencia total-estatica, las cuales se explicaran a detalle posteriormente. Los
trabajos desarrollados a partir de este son:

1. Analysis of efficiency characteristics of a single-stage turbine with
downstream stators in terms of work and speed requirements. (William T.
Wintucky y Warner L. Stewart. 1957)

2. Analysis of two-stage-turbine efficiency characteristics in terms of work and
speed requirements. (Warner L. Stewart y William T. Wintucky. 1957)

3. Analytical investigation of multistage-turbine efficiency characteristics in
terms of work and speed requirements. (Warner L. Stewart. 1958)

En estos trabajos se investigo la eficiencia de turbinas en distintas configuraciones
utiizando los mismos parametros ya mencionados. El desarrollo de las
investigaciones mencionadas permitieron posteriormente realizar el primer trabajo
acerca del andlisis de una turbina contra-rotativa®.

Este trabajo siguié la misma metodologia de los trabajos ya mencionados de la
NACA, pero implementados en una turbina en contra-rotacion, en la cual se
analizaron sus eficiencias para distintos valores de 1y de relaciones de velocidad.
En la tabla 1.3-1 se explica a detalle el trabajo realizado por Wintucky y Stewart,
asi como de los demas autores iniciadores del estudio de turbinas contra-rotativas.

En la figura 1.3-1 se muestran las graficas de los resultados obtenidos,
correspondientes a los tipos de eficiencia analizados en el trabajo. La primera
grafica corresponde a la eficiencia total, seguida de la eficiencia de valuacion
(rating) y la eficiencia estatica promedio. En base a estas graficas se puede




apreciar que en la turbina contra-rotativa de una etapa existe una ventaja de
algunos puntos porcentuales sobre otras configuraciones de etapas de turbinas de

giro simple.
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Figura 1.3-1 Comparacion de la eficiencia de turbinas de 1, 1 y media 'y 2 etapas en el
rango 1de0a0.5

El resultado mas importante obtenido por el trabajo de Wintucky y Stewart por el
cual se justifica el uso de turbinas contra-rotativas es que se podia aumentar
ligeramente la eficiencia si se prescindia del uso de coronas estatoras,
desafortunadamente no se llevaron a cabo mas investigaciones al respecto debido
a que los valores obtenidos en este trabajo para el mejoramiento de la eficiencia
obtenidos no eran muy altos y no fue sino hasta algunas décadas después que se
realizaron nuevos estudios acerca de esta tecnologia.




En 1985, el ingeniero J. F. Louis del Departamento de Aeronautica y Astronautica
del MIT retomo el estudio de las turbinas contra-rotativas, presentado en el trabajo
“Axial Flow Contra-Rotating Turbines”. En éste se analizaron dos tipos de turbinas
contra-rotativas, en la primera se usaron alabes guia de tobera con rotores
geométricamente iguales pero en sentido contrario y en la segunda, la turbina
carecia de los alabes guia y presentaba alabes rotores desiguales. En la figura
1.3-2 se puede apreciar el bosquejo propuesto por Louis de una turbina contra-
rotativa de flujo axial compuesta por dos rotores girando a distinta velocidad pero
con igual momento angular dispuestas en sentido contrario por lo que se requiere
de una flecha adicional.

Figura 1.3-2 Bosquejo de una turbina contra-rotativa de flujo axial

El trabajo de Louis logré establecer las ventajas principales del uso de las turbinas
contra-rotativas, y es considerado el primer trabajo moderno del estudio de esta
aplicacioén, por lo cual se ha utilizado como referencia constante en los trabajos
referentes al uso de esta tecnologia incluso en la actualidad, ademas de que
establecié parte de los fundamentos tedricos del analisis de turbinas en contra-
rotacion.

El estudio de esta tecnologia quedd en receso por 5 afios tras los cuales, en la
aun Unidn Soviética se empezaron a realizar investigaciones de esta materia,
siendo en 1990 que se publicé en Moscu el trabajo realizado por el ingeniero Y. V.
Sotsenko del Instituto Central de Motores de Aviacion (CIAM por sus siglas en




inglés) titulado “Thermogasdynamic Effects of the Engine Turbines with the
Contra-Rotating Rotors”.

En este trabajo, Sotsenko realizé experimentos de la dinamica de gases para
determinar las caracteristicas termodinamicas de turbinas de gas que pudieran
llevar a emplear rotores contra-rotativos, para lo cual disefié 3 tipos de cascadas
de perfiles aerodindmicos de distintas caracteristicas geométricas y para analizar
la influencia de dichas formas y permitir establecer algunos parametros
importantes necesarios para el disefio de turbinas en contra-rotacion.

La mayor aportacion de Sotsenko fue establecer la influencia de las propiedades
geométricas de los alabes en la dindmica de gases de las turbinas contra-
rotativas, resaltando que los alabes de la tobera deben de tener angulos bajos de
desviacién para obtener una buena eficiencia. Los detalles de este trabajo se
muestran en la Tabla 1.3-1.

En afios posteriores, Sotsenko realizo investigaciones en conjunto con el ingeniero
B. A. Ponomariov. En 1992 publicaron la investigacion titulada “Using Contra-
Rotating Rotors for Decreasing Sizes and Component Number in Small GTE”. En
este trabajo llevaron a cabo el analisis de la influencia del diametro de la turbina
generadora sobre la eficiencia de la maquina, las pérdidas presentes en la seccion
caliente debido al espaciamiento entre la punta y la carcasa, asi como sobre el
namero requerido de alabes para efectuar el mismo trabajo.

En este trabajo se proporcionaron argumentos para la implementacion de esta
tecnologia en motores pequefios, considerando el andlisis en dos rangos, el
primero para motores de entre 400 y 1000 shp (shaft horsepower) y el segundo
para motores de un rango de entre 1000 y 2000 shp bajo dos condiciones de
operacion, la primera siendo la influencia de la relacién de areas de entrada y
salida para la seccién de la turbina generadora para disminuir la necesidad de flujo
de enfriamiento y la segunda condicion tratando de disminuir la longitud axial
mediante una configuracion de una etapa de turbina generadora seguida de dos
etapas de turbinas contra-rotativas.

Los trabajos mencionados permitieron formar las bases del estudio de nuevas
tecnologias y de los fendmenos asociados a las turbinas contra-rotativas, y son
referidos frecuentemente incluso en la bibliografia mas actual, por lo que serviran
de referencias para determinar en este trabajo los parametros mas importantes
para el andlisis y disefio de turbinas contra-rotativas. Los trabajos realizados por
los autores mencionados, asi como la metodologia que siguieron y los resultados
obtenidos se muestran en la tabla 1.3-1.
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Tabla 1.3-1 Trabajos realizados por los precursores del andlisis de turbinas contra-rotativas

PRECURSORES DE TURBINAS CONTRA-ROTATIVAS

Autores William T. Wintucky, | J. F. Louis (1985) Y. V. Sotsenko (1990) B. A. Ponomariov, Y. V.
Warner L.  Stewart Sotsenko (1992)
(1958)

Trabajo Analysis of two-stage | Axial-flow Contra- | Thermogasdynamic Using Contra-Rotating
counterrotating turbine | Rotating Turbines Effects of the Engine | Rotors for Decreasing
efficiencies in terms of Turbines  with the | Sizes and Component
work and speed Contra-Rotating Rotors | Number in Small GTE
requirements

Objetivos Analizar las eficiencias de | Analizar dos tipos de | Llevar a cabo | Establecer las
una turbina contra-rotativa | etapas de turbinas | investigaciones caracteristicas mas
de dos etapas en la | especialmente disefiadas | experimentales de las | importantes a considerar
seccion media de los | para contra-rotacion. caracteristicas de la|para el desarrollo de
adlabes en términos del dinamica de gases y el | motores de baja potencia
parametro de trabajo- andlisis de los parametros | usando turbinas contra-

velocidad (A -namero de
Parson) mediante el
andlisis de triangulos de
velocidades.

termodinamicos de
motores de turbinas,
disefiados para permitir
los efectos de rotores
contra-rotativos.

rotativas de una etapa.
Ademas de  proveer
Argumentos adicionales a
favor de esta tecnologia

Metodologia

1. En este trabajo se
analizé la eficiencia de la
turbina en términos del
parametro de trabajo-
velocidad en la seccion
media de los rotores
usando triangulos de
velocidades.

2. Se vario el rango del
parametro A de 0 a 0.375,
el cual es un rango usado
en motores jet,
turbobombas y turbinas de
uso industrial.

1. Se analizaron dos tipos
de turbinas contra-
rotativas, la primera con
alabes guia de tobera con
rotores geomeétricamente
iguales pero en sentido
contrario y operando con
flujo de torbellino a a la
salida y la entrada (flujo
con componente
tangencial), los alabes
estatores y rotores tenian
la forma de una turbina de
impulso.

1. Se disefiaron 12 tipos de
cascadas con distinto
angulo de entrada del alabe
estator de tobera para
investigar sus
caracteristicas.

2. Los perfiles tipo C se
disefiaron para una turbina
de rotacibn simple en la
misma direcciéon, y las
cascadas de alabes A y B
para una turbina contra-
rotativa.

3. Los perfiles A 'y C se
obtuvieron al disefiar las
cascadas con los mismos

1. Se analizaron 2 grupos
de motores: clase 400 —

1000 shp (shaft
horsepower) y clase 1000
— 2000 shp.

2. Se mencion6 la
importancia y efecto del
diametro de los rotores
de la turbina generadora.
3. Se determinan todos
los parametros clave del
motor, como analisis de

esfuerzos en &labes,
discos, relaciones de
areas, céalculo de
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3. Los limites impuestos
eran un grado de reaccién
positivo y de turbina de
impulso a través del
primero y segundo rotor.

4. Se utilizé la suposicion
de flujo unidimensional y
se estableci6 que las
pérdidas especificas de
los alabes son
proporcionales a la
energia cinética promedio
del flujo.

5. Se calcularon las
eficiencias de
turbomaquinas: total, de
valuacion (rating) y
estatica.

6. La turbina se analizé
con las mismas limitantes,
caracteristicas generales y
geometria de una turbina
axial de giro simple de dos

etapas previamente
experimentada y
documentada.

2. La segunda turbina
carecia de los alabes guia
y presentaba é&labes
rotores desiguales donde
el primer rotor utilizaba
angulos grandes de
stagger y de Dbaja
deflexion del flujo, y el
segundo con angulos
menores de stagger y alta
deflexién del flujo. Ambos
trabajaban con flujo axial
a la entrada y a la salida.
3. En ambos casos se
considerd que los rotores
giraban a la misma
velocidad y tenian el
mismo momento angular
pero dirigido en sentido
contrario.

4. Las etapas en contra-
rotacibn se compararon
contra etapas
convencionales de
impulso y de 50% de
grado de reaccién

parametros pero diferentes
angulos de desviaciéon de
flujo, los cuales estan
definidos por la direccion del
rotor. Los perfiles B se
formaron siguiendo la
condicién de incrementar la
relacién de areas del canal
de entrada-salida (relacion
de contraccién) cambiando
el angulo de entrada del
estator tobera e
introduciendo un &ngulo de
incidencia (i=17°).

4. Para las 3 cascadas se
disefiaron distintas
superficies de pared (en el
trayecto de la raiz y la punta
de los alabes), para permitir
el cambio del angulo de la
trayectoria meridional del
flujo de 0° a 14°.

5. 9 cascadas se usaron
para investigar el angulo de
desviacién y la apertura
meridional y las otras tres
para el estudio de Ia
influencia de la forma de la
apertura meridional.

5. Se realizo una
visualizacion de flujo de

acuerdo a los métodos
sugeridos por V.D.
Venediktov.

6. Las presiones totales y
estaticas se midieron con un
tubo de Pitot en condiciones
gue permitieron tener un
ndmero de Reynolds de
4.8 x 10° (para despreciar
los efectos del coeficiente
de pérdidas de Reynolds)

presiones y célculo de
pérdidas en distintas
secciones de la turbina.

4. Se analizo el efecto de
la reduccion del diametro
de la turbina generadora
en los motores de clase
400 - 1000  shp,
considerando grado de
reaccion constante y sus
pérdidas.

5. Se obtuvo el consumo
especifico de combustible
para la variante con el
diametro reducido en un
17% y en contra-rotacion.
6. Se consideraron dos
condiciones para los
motores de clase 1000 a
2000 shp. La primera
muestra la posibilidad de
compensar el deterioro
de la eficiencia de la
turbina generadora a
expensas del decremento
del flujo de aire para
enfriamiento y el uso de
flujo en torbellino para la
primera etapa de la
turbina de potencia. La
segunda condicion
consistié en considerar la
posibilidad de
incrementar la
temperatura en el motor
con el uso de una etapa
en contra-rotacion de la
turbina generadora.
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Resultados

- La turbina contra-rotativa
demostr6 tener en general
las mismas caracteristicas
de rendimiento de una
turbina convencional para
las mismas velocidades de
giro, con excepcion de
presentar un incremento
de la eficiencia general de
entre 2-4% dependiendo
del wvalor de 2

Principalmente debido a la
eliminacion del estator
entre las etapas y las
pérdidas asociadas a este.
- A razones de velocidad
de 0.5, 0.1 y 2.0 no hubo
un efecto significativo en el
nivel de eficiencia general.
- En la region de A donde
las eficiencias empezaron
a disminuir hubo una ligera
variacion de 1-2% en la

eficiencia.

- Un incremento de la
razéon de velocidades
incrementa también el

rango limite de A.

- A una razén de 2.0 para
un valor de 4 fijo no hubo
un efecto notable en la
eficiencia debido a la
inversion de la
componente tangencial de
la velocidad a la salida de
la turbina.

- Para una razén de
velocidad de 0.5 hubo un
efecto marcado en la

- Ambos tipos de turbinas
obtuvieron coeficientes de
carga por etapa (%)
comparables o mayores a
las turbinas
convencionales de giro
simple con el mismo
namero de etapas.

- Al comparar las etapas
de contra-rotacion se
pudo observar que éstas
tenian una ventaja
sustancial de eficiencia
general sobre las
convencionales para
relaciones de presion
moderadas.

-El mejoramiento en la
eficiencia se derivd en
mayor parte por la
eliminacion de coronas de
estatores entre los rotores
y en menor grado por el
uso de deflexiones
moderadas, con respecto
a las de giro simple.

- En relaciones de
presiones altas, las
pérdidas por ondas de
choque a velocidades
supersonicas deberian de
ser menores en la turbina
contra-rotativa con alabes
guia que en una de
impulso convencional con
igual rendimiento, pero
serian mayores en la
turbina sin é&labes guia
gue en las otras dos.

- La informacion obtenida
en la primera etapa de las
investigaciones demostro
que el &ngulo de
desviacion influencio
significativamente el nivel
de las pérdidas
secundarias y su
distribucién a lo largo de
la altura del canal.

- El diagrama de
distribucién de pérdidas a
lo largo de la altura de la
cascada C de mayor
angulo de desviacién,
tuvo una forma tipica con
un maximo bien definido
producto de la interaccion
del vortice del canal con
el flujo principal.

- En las cascadas de
contra-rotacion el valor
maximo de pérdidas se
presentd cerca de las
paredes.

- En las cascadas de tipo
A y B las pérdidas
secundarias ocupan una
menor parte de la altura
del canal que en las
cascadas de tipo C.

-Las caracteristicas de
cascada obtenidas
durante la primera etapa,
demostr6 que en areas
subsénicas el nivel de las
pérdidas de la cascada B
era 0.005 y 0.006 menos
gue en las cascadas con

-La  disminucién del
diametro de la turbina de
generacion permite
abaratar los costos de
produccién y
mantenimiento de
turbinas con alabes de
enfriamiento y reducir el
peso y dimensiones.

-La reduccién de los
diametros manteniendo la
velocidad radial constante
lleva a incrementar la
altura de los alabes
respectivamente y a
disminuir el espacio en la
punta, lo que incrementa
la carga dindmica de los
gases en los rotores, y
con esto la velocidad y el
torbellino de salida de la
turbina, el cual es
benéfico para el uso de
rotores contra-rotativos.

- Un cambio de area en la
turbina generadora de
una etapa lleva a
disminuir la temperatura
del rotor, el cual puede
ser usado para
incrementar el area a la
salida en un 30%, por lo
cual se puede ahorrar el

uso de flujo de
enfriamiento en la
segunda etapa. Lo cual
en la practica seria

cambiar la segunda etapa
de una turbina
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eficiencia de valuacién
(rating) y estética para las
componentes de giro a la
salida de la turbina.

- El cambio de la razon de
velocidades generod
cambios en el valor en el
cual ocurria la divisién de
trabajo en los rotores para
los puntos maximos de
eficiencia en general

- Para las etapas de
turbina que requieren
enfriamiento, las etapas
contra-rotativas  proveen
una reduccion sustancial
de las pérdidas de
enfriamiento, debido a la
eliminacion de los alabes
estacionarios, los cuales

requieren mayor
enfriamiento  que las
coronas estatoras,
ademas de reducir las

pérdidas por fugas.

- Las turbinas contra-
rotativas presentan una
potencia especifica 'y
eficiencia mayores y la
posibilidad de balancear
los momentos angulares y
los efectos giroscopicos,
teniendo un uso potencial
en el uso de motores de
aviacion de alto
rendimiento y en turbinas
de gas de baja velocidad.
- El disefio preliminar de
este tipo de turbina indico

que se requeririan
controles para mantener
las velocidades de

rotacion deseadas en los
discos.

los tipos A y C, lo que
testifica la efectividad de
las cascadas con bajos
angulos de desviacion.

-La cascada tipo A
demostro ser mas
sensible a la apertura
meridional y tener un
incremento de las
pérdidas vy de Ia

distribucién de estas a lo
largo de la altura del
canal, a diferencia de la
tipo By C en los que el
nivel de pérdida se
mantuvo a pesar de los
cambios en la altura del

canal.

-El uso de turbinas
contra-rotativas permitiria
cumplir con los

requerimientos de peso,
eficiencia de combustible,
dimensiones y costo.

-La caracteristica de los
motores  con  rotores
contra-rotativos seria el
poder tener alabes guia
de bajo angulo de
desviacion.

-Las cascadas en contra-
rotacion mostraron tener
una eficiencia de
dinamica de gases alta.

generadora con coronas
de alabes subsonicos a
una turbina de una etapa
con alabes supersonicos.
- En un motor, teniendo
una etapa individual de
turbina generadora y una
en contra-rotacion para la
turbina de potencia, el
ndmero de A&labes se
puede reducir en un 30-
35% comparado con la
variante original.

- Al tener una etapa de
turbina generadora y dos
etapas en contra-rotacion
en la turbina de potencia
se puede incrementar la
temperatura de entrada
de la turbina 100 K més
gue la variante con dos
etapas de turbina
generadora. Teniendo un
5% menos de relacion de
compresion pero
manteniendo el mismo
consumo especifico de
combustible.

- En la configuracién
propuesta se pudieron
reducir la longitud axial
en un 13%, el nUmero de
adlabes de la turbina
generadora hasta en un
35-40% y en la primera
etapa de la turbina de
potencia en un 45-50%.
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1.4. Uso de las turbinas contra-rotativas en la actualidad

El estudio de las turbinas contra-rotativas ha sido esporadico desde sus inicios, y a
partir de la década de los noventas no existe una linea de investigacion continua
como la de precursores ya mencionados de la contra-rotacion, por lo que no
existen metodologias para el analisis y disefio de turbinas con esta configuracion,
aunado al hecho de que las investigaciones al respecto se estan llevando de
manera cada vez mas independiente por los paises que tienen la infraestructura
para desarrollar la nueva generacion de motores de aviacion, principalmente
China e India, lo que en conjunto provoca que sea mas complejo el estudio de
esta tecnologia.

Sin embargo, el hecho de no contar con una linea de investigacion continua y de
que se siguen publicando trabajos de estudio de distintos fendmenos en las
turbinas contra-rotativas, no impidié que las empresas de motores de aviacion
como General Electric, Pratt & Whitney y Rolls Royce desarrollaran sus primeros
motores operando con turbinas contra-rotativas (junto con compresores de igual
configuracion), llevandolos a crear las nuevas generaciones de motores de alta
eficiencia.

Lamentablemente, los trabajos de investigacion y desarrollo de las tecnologias
utilizadas en los motores de aviacion y posterior desarrollo y aplicacion por las
empresas, se encuentran altamente restringidos y se limitan a mencionar de
manera general los beneficios y mejoramientos de eficiencia que conlleva la
implementacion de estas tecnologias, siendo en raras ocasiones descritas las
formas por las cuales se obtienen dichos beneficios.

Para entender el futuro de las turbinas contra-rotativas es necesario hablar de los
primeros motores de aviacion fabricados que aplicaron la configuracion de turbina
y compresores de flechas mdultiples contra-rotativas, lo cual servird también para
formar un contexto tecnolégico que permita tener un panorama de la direccion que
tomara el desarrollo de los motores de aviacion en el futuro y sus aplicaciones.

1.4.1. El Pratt & Whitney F-119

Durante la década de los setentas, la Fuerza Aérea de los EU (USAF por sus
siglas en inglés) promovié la necesidad de desarrollar una nueva aeronave de
combate de superioridad aérea que sustituyera a los F-15 Eagle, en gran medida
por la carrera armamentista con la URSS y por otra parte que los EUA habian
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detectado la puesta en vuelo de los prototipos de la nueva generacién de aviones
caza de Union Soviética, el Mig-29 y el Su-27. Algunos afios mas tarde, la USAF
estableci6 los requerimientos para un nuevo avion de combate que incorporara los
altimos avances tecnoldgicos en construccion, propulsién, mantenimiento, avidnica
y capacidades de sigilo (stealth).

En 1986, la USAF entregd los contratos para desarrollar una aeronave avanzada
de combate tactico de demostracion a los dos equipos de la industria aeronautica
compitiendo, uno integrado por Lockheed Martin-Boeing-General Dynamics y el
otro por Northrop-McDonnell Douglas y dos equipos para el disefio de la planta
motora de la futura aeronave, conformados por Pratt & Whitney y General Electric.

Posteriormente, los equipos de disefio de la aeronave produjeron dos prototipos
cada uno, utilizando respectivamente el YF-119 de P&W y el YF-120 de GE. El
equipo de Northrop desarroll6 la aeronave YF-23A, donde enfatizaban el uso de
las capacidades de sigilo, mientras que el equipo de Lockheed se enfocé en el
empuje por toberas vectoriales para tener un mayor control aerodinamico en su
aeronave denominada YF-22. En 1991, después de rigurosas pruebas y horas de
vuelo, la USAF anunci6 que Lockheed habia ganado la competencia de la
aeronave y P&W la del desarrollo de la planta motriz*. En la figura 1.4.1-1 se
muestra una linea de tiempo para apreciar la utilizacién del F119.

El Departamento

EIF119 es deDefensa  ElF-22consigue ¢ i p1g 4
seleccionado El F-22 hace su El F-22 alcanza la aprueba la la capacidad instalar es
para el F-22 primer vuelo puesto en servicio produccion en operacional entregado

Raptor masa del F-22 completa

Abril
1991

Julio
2002

Junio
2011

El primer F119 de La primera base El F-22 consigue

i El F119 #400 es Se cumplen
Primeras pruebas . 5 .
en tierra del F119 linea de de la fuerza acrea la capacidad entregado 200,000 horas de
produccion es de F22 .es operacional inicial operacién del
entregado establecida F119 en vuelo

Figura 1.4.1-1 Cronologia del disefio y puesta en operacion del F119.




Caracteristicas

El motor turbofan F119 de Pratt & Whitney fue el primer motor de combate de
quinta generacion, el cual combina tecnologia de sigilo y mayor eficiencia de
propulsion vectorial junto con gran maniobrabilidad y una alta relacibn empuje-
peso. Ademas cuenta con la habilidad de operar en régimen supersonico sin la
necesidad de usar postquemadores (llamada supercruise), lo cual representa una
gran eficiencia sin comprometer el alcance. El F119 es considerado uno de los
motores mas avanzados construidos hasta la actualidad y Unico en su clase
debido a sus caracteristicas. En la figura 1.4.1-1 se muestra el disefio del F119:

>

L)

» Configuracién: turbofan aumentado (con postquemadores) de dos flechas.

Potencia: 35 000 libras fuerza (156 kN) con postquemador.

% Sistema de compresion: Rotores duales contra-rotativos de flujo axial de
baja relacion de aspecto y niveles altos de carga por etapa, compuesto por
3 etapas de ventiladores y un compresor de 6 etapas de presion alta con
alabes mas anchos que ofrecen mayor resistencia y eficiencia, los cuales
proporcionan una relacion de compresion de 26.8 a maxima potencia. Con
discos rotores de alabes integrados para mayor durabilidad (blisk)

% Camaras de combustion: anulares con tecnologia Floatwall (pared flotante)
que consiste en paneles aislados resistentes a la oxidacién mediante un
recubrimiento de cobalto, haciéndolas mas durables y disminuyendo los
ciclos de mantenimiento.

% Turbinas: 2 rotores de turbinas axiales contra-rotativas. Una turbina de alta
presion para las etapas de ventiladores y una turbina de baja presioén para
el compresor con perfiles aerodinamicos optimizados.

s 40% menos partes que sus contemporaneos, lo que incremento el periodo

de tiempo entre ciclos de mantenimiento, facilitando éste a su vez.

*,

X/
°

*0

L)

= Médulo de entrada [ Ductos del ventilador
al ventilador 0 Médulo de presion alta

Médulo de turbina de
= cajade engranajes 3 trabajo para el compresor B ysdulo del post-combustor
de presion baja

Figura 1.4.1-2 Motor turbofan F119 de turbinas contra-rotativas Pratt & Whitney. Usado en el F-
22y posteriormente en el F-35 Lightning. En éste se muestra la configuracién contra-rotativa de las
turbinas.
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1.4.2. El Trent 900 de Rolls Royce

En 1988 debido a los requerimientos de mayor propulsion y de ventiladores mas
grandes de las nuevas generaciones de aeronaves de largo alcance como el
Boeing 777 y el Airbus A330, Rolls Royce comenzé a realizar disefios detallados
de su nueva linea de motores denominados Trent, que conformarian una familia
de turbofans de derivacion alta desarrollados a partir del RB-211 con un rango de
empuje de entre 53 000 — 95 000 Ibf (236 — 423 kN), los cuales tenian como
objetivo proveer flexibilidad para acoplar dos tamafios distintos de ventiladores
mediante una disposicion de tres flechas con bases independientemente
escaladas, con la finalidad de extender la aplicacion en otras aeronaves como el
A340-500/600, el A3XX (que posteriormente seria denominado A380), y todas las
versiones de los Boeing 747, 767 y 777 entre otros.

En 1996, Rolls Royce firm6 un acuerdo con Airbus para desarrollar un motor de
4ta generacion para el A3XX (A380) que también estaba en fase de disefio
preliminar, denominado posteriormente como Trent 900, el cual incluiria la misma
filosofia de disefio de su clase al tener tres flechas concéntricas y como meta de
disefio, alcanzar a certificar 355.9 kN (80 000 Ibf) de potencia. En este motor se
implement6 una version de menor peso del ventilador del Trent 8104 (clase 800)
para poder usar accesorios en comun, con un nucleo incrementado a partir del
Trent 500 para empatar los requerimientos de flujo de una aeronave de tal
magnitud.

Para la creacion del Trent 900, Rolls Royce compartié los trabajos y gastos con
socios de varios paises: Industria de Turbo Propulsores de Espafa (turbina de
baja presion), Hamilton Sundstrand de EUA (controles electronicos), Avio S.p.A.
de Italia (modulo de engranajes), Marubeni Corporation de Japon (componentes
del motor), Volvo Aero de Suecia (cubierta del compresor de presion intermedia),
Goodrich Corporation de EUA (cubierta del ventilador y sensores) y Honeywell de
EUA (sistemas neumaticos). Ademas de colaborar con Samsung Techwin,
Kawasaki Heavy Industries y la Ishikawa-Harima Heavy Industries.®

Finalmente el 17 de mayo del 2004, el Trent 900 hizo su primer vuelo a bordo del
Airbus A340-300 reemplazando al CFM56-5, logrando obtener su certificado de
tipo por la EASA el 29 de octubre del 2004 y por la FAA dos afios después y
desde el 2007 British Airways anunci6 la seleccion del Trent 900 para propulsar 12
aeronaves Airbus A380, siendo los primeros en utilizarlo a nivel comercial.

El Trent 900 se disefi6 en dos rangos de empuje, capaces de alcanzar hasta 84
mil Ibf (374 kN) gracias a su ventilador de barrido posterior y 15% menos peso en
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los alabes. Sin embargo, lo realmente novedoso en el T-900 fue la implementacion
para motores comerciales de tres flechas contra-rotativas, las cuales logran una
mayor eficiencia de trabajo, menor consumo especifico de combustible y menor
peso, haciéndolo el motor mas ligero y adecuado para el A380. Ademas, el uso de
esta tecnologia permitié proveer como retroalimentacion que es una tecnologia de
bajo riesgo y con grandes beneficios para el desarrollo de nuevos motores. En la
figura 1.4.2-1 se muestra la distribucion y el acoplamiento de los componentes de
compresidn/expansion en cada flecha.

Caracteristicas

R/
0.0

7
0.0

Configuracién: Turbofan de derivacion alta (7.7 — 8.5) de tres flechas.

Potencia: 70 000 — 77 000 Ibf (334 — 343 kN), pudiendo alcanzar hasta 84 000 Ibf
en despegue (374 kN).

Sistema de compresion: Ocho etapas de presion intermedia y seis etapas de
compresores de presion alta en contra-rotacién, con una relacion de compresion
de 39.

Camara de combustion: una sola camara de combustion anular de bajo consumo
de combustible de bajas emisiones de NO,.

Turbinas: una etapa de alta presidén, una etapa de presién intermedia y 5 etapas
de presion baja en contra-rotacion.

Ventilador con 24 alabes de 116” (2.95 m), una longitud de 215.65” (5 477.5 mm) y
un peso seco de 6 246 kg.

Compresor de Compresor de Turbina de
i6 presion alta presién baja
presion
Ventilador intermedia (IPC) (HPC) IPT (LPT)
I

Turbina
de presion
alta
(HPT)

| L”-lw Presion baja (LP)
| SR e ’ . I:]

1] Presion intermedia (IP)

‘J ‘T!TI% [ Presion atta (HP)

Figura 1.4.2-1 Trent 900 con una configuracion de tres flechas contra-rotativas
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1.4.3. Quinta generacién de motores comerciales

Debido al paso acelerado con que se desarrollan nuevas tecnologias y la
basqueda permanente por hacer mas eficientes los medios de transporte, las
empresas crean series de productos en paralelo y/o de manera consecutiva, no
siendo la excepcion las empresas dedicadas a la aviacion tanto comercial como
militar, por lo cual existe una cerrada competencia por desarrollar y poseer las
tecnologias mas avanzadas generando una constante evolucidon ingenieril que
dando paso a la creaciéon de los motores de quinta generacion.

El primer motor de esta nueva generacion fue disefiado por Rolls Royce después
de que en abril del 2004 Boeing los selecciond junto a General Electric para
desarrollar una planta motriz para su nueva linea de aeronaves B-787 Dreamliner.
El motor desarrollado por RR fue denominado como el Trent 1000, el cual usa
tecnologias optimizadas del Trent 800 y 900 como el uso de flechas contra-
rotativas, realizando su primer vuelo en 2006, recibiendo su certificacion un afo
después y entrando en servicio comercial desde el 2011 a la fecha.

En contraparte a Rolls Royce, para el mismo proyecto, General Electric se dedic6
al disefio de una nueva linea de motores denominada GEnx (General Electric Next
Generation), desarrollado a partir de la arquitectura del motor turbofan GE90 (uno
de los motores mas potentes y grandes de la historia de la aviacion),
implementando nuevas tecnologias incluyendo flechas contra-rotativas por primera
vez en General Electric. ElI primer motor de la serie, el GEnx-1B realizé sus
primeras pruebas en 2006, realizando su primer vuelo un afio después y con
entrada en servicio en el 2008 y el segundo motor de la serie en 2010.

Por su propia parte, Pratt & Whitney esta llevando a cabo un enfoque novedoso de
aplicacién de nuevas tecnologias como el uso de turboventiladores con caja de
engranajes para reducir la velocidad de giro y la implementacién de flechas contra-
giratorias en la familia de motores denominada PW-1000 que servirAn como
plantas motrices para aviones comerciales de mediana capacidad y de corto
alcance, es decir para vuelos regionales. En 2008, la serie PW-1000 realizé su
primer vuelo en una aeronave de pruebas y a principios del 2013 su primer vuelo a
bordo de un B747, por lo que las versiones finales y su produccion comenzara a
finales del 2013, teniendo un desarrollo planeado de otras versiones de esta
familia hasta el 2018. C

A continuacion en la tabla 1.4.3-1 se presenta una tabla comparativa de los
motores que implementan flechas contra-rotativas en la actualidad con sus
caracteristicas generales y aeronaves de aplicacion:
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Tabla 1.4.3-1 Comparativo de los motores de quinta generacion que utilizan turbinas contra-rotativas

Fabricante | Nombre Caracteristicas Tecnologias Reemplazo Potencia Servicio para: Puesta en
de: servicio
- Capacidad media - Flechas contra-
- Gran alcance rotativas 2008
GEnx- | - 1 ventilador (184.7”) / | - Alabes del ventilador (Certificacion
1B 4LPC/10HPC/2 en materiales 53 200 — 74 100 B 787-3/8/9 FAA)
HPT /7 LPT compuestos CF-6 Ibf (237 — 330
- Bajas emisiones de - C.de C. TAPS (Twin GE-90 kN) 2012 (En
General CO y NOx Annular Premixed vuelo
Electric Swirler) comercial)
- Blisks
- 13% mayor eficiencia
de combustible Mismas que el GEnx- 2010
GEnx- | - Ventilador mas 1B mas: (Certificacion
2B pequeno (169.7”) - Booster de alta CF-6 66 500 Ibf (296 B 747-8/8F FAA)
- 1 ventilador / 3 LPC / | eficiencia GE-90 kN)
10HPC/2HPT/6 - Alabes de turbinas 2011 (En
LPT 3D vuelo
- Booster comercial)
- Uso de 3 flechas
Rolls Royce Trent | - Derivacion de 10 - Flechas contra- 53 000 — 78 000 2007
1000 | - 1 ventilador (112”) / 6 | rotativas Trent 900 Ibf (236 — 347 B 787-8/9/10 (Certificacion
HPC /8 IPC/1HPT/1 | - ESS (Heated Engine kN) FAA)
IPT/ 6 LPT Section Stators) como 2011
sistema anti hielo
- Para una capacidad
Pratt & PW- de pasajeros desde 76 | - Flechas contra- 2013
Whitney 1000G | hasta 230 rotativas -Mitsubishi Regional (Certificacion
(PurePower) - 1 Ventilador / 1 caja - Caja de engranajes PW - 6000 | 15 000 - 33 000 Jet FAA)
de engranajes /2 6 3 para el ventilador Ibf (67 — 147 kN) | -Bombardier CSeries
LPC/8 HPC /2 HPT/ | (geared fan) -Airbus A320neo 2015 - 2020
3 LPC - C.de C. TALON X de -Embraer E-Jets E2 (En vuelo
- 75% menos ruido 50% menos emisiones comercial)

- Bajas emisiones de
CO y NOx
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CAPITULO I

“TEORIA DE TURBINAS CONTRA-ROTATIVAS”

2.1. Enfoques de disefio de turbinas gas

Desde la primera aplicacion del motor a reaccién en la década de 1930, los
ingenieros han buscado el desarrollo de nuevas tecnologias que permitan mejorar
su eficiencia y operacion. La introducciéon del motor Turbofan en 1943 logré un
progreso significativo para tener una operacion mas eficiente de los motores de
propulsion.

Los trabajos de investigacion y desarrollo que siguieron a la implementacién del
Turbofan se enfocaron principalmente en mejorar la relacién de presiones, la cual
al incrementarse también aumenta el trabajo, como se puede observar a partir de
la figura 2.1-1, en ésta se muestran los diagramas del ciclo ideal Joule-Brayton
que rige las turbinas de gas.

PA T A

Qentrada

q entrada

1 -; 2
¥,

de salida '
1 o® q de salida
_ - -
Diagrama P-v v Diagrama T-s S

Figura 2.1-1 Diagramas del ciclo Joule-Brayton ideal.
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Desde el punto de vista termodinamico, existen dos métodos para incrementar el
trabajo producido por un motor a reaccion; al observar el diagrama de Presion —
Volumen se puede apreciar que incrementando la presion del punto 2 se podra
obtener mayor trabajo de flujo, extendiendo los limites del proceso y con esto el
area del diagrama y el trabajo producido.

Sin embargo, debe tomarse en cuenta que el valor de presién del punto 2 debera
calcularse y considerarse como limite de acuerdo a la relacion de compresion
Optima, ya que de sobrepasarse, se incrementara el nUmero de etapas requerido y
el peso, asi como la cantidad de trabajo que se necesitara disponer de la turbina
para seguir comprimiendo, provocando también mayor entropia lo cual se traduce
en pérdidas y con esto, una disminucién del trabajo y la eficiencia.

La segunda metodologia para incrementar el trabajo parte del diagrama de
Temperatura — Entropia, una vez que se ha definido la magnitud de P, se puede
obtener facilmente T, y tomando este valor como fijo se puede apreciar que la
Gnica forma restante de incrementar el area del ciclo, y por tanto el trabajo, es
aumentando la T; que corresponde a la temperatura de entrada a la turbina, la
cual dependera de caracteristicas como la temperatura de la combustion y las
propiedades de los materiales.

En la figura 2.1-2 se pueden observar los cambios en las propiedades
termodinamicas que se llevan a cabo en la parte de la turbina de acuerdo con el
ciclo Joule.

Figura 2.1-2 Diagrama termodinamico de una turbina en el Joule.
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De acuerdo a este diagrama, el punto 03 sirve de referencia para determinar los
valores de temperatura y entropia estaticos y corresponde a la salida del flujo de la
camara de combustion. La linea verde describe el comportamiento en condiciones
ideales de la turbina, la cual se considera isentrépica y se observa que los
parametros totales de temperatura y presiéon disminuyen hasta el punto 04’ debido
a la expansion y la entrega de trabajo realizado. La linea roja corresponde al
comportamiento real y con pérdidas en las mismas condiciones totales de presion
y temperatura, las cuales llegan hasta el punto 04.

A partir de estos dos valores de condiciones totales, se pueden calcular los puntos
de la temperatura y entropia estaticos (correspondientes a la linea azul punteada y
la linea aguamarina debajo de la temperatura ideal total) restando el valor de la
energia cinética que se ha transformado en presion y temperatura, también
conocido como la cabecera dinamica, definiendo asi los puntos 4’ y 4 de
temperatura estatica ideal y temperatura estética real respectivamente.

Las desviaciones que existen entre el proceso ideal y el real se deben a
irreversibilidades en el proceso de expansion debido a pérdidas por friccidon
principalmente y la divergencia que existe entre la linea de temperatura isentropica
del proceso ideal y el real es un parametro que se denomina eficiencia isentrépica,

Como se mencion6 anteriormente, una de las formas de incrementar el trabajo
producido por la turbina es mediante el aumento de la temperatura de la camara
de combustién y para dicho fin se desarrollaron sistemas de enfriamiento los
cuales se empezaron a emplear hace algunas pocas décadas, estos Ultimos
proporcionan enfriamiento a los alabes de turbina de las primeras etapas,
permitiendo con esto, tener mayores temperaturas a la salida de la camara de
combustion.

La utilizacién de esta clase de sistemas también supone pérdidas y hacen que los
costos de fabricacién y mantenimiento se incrementen, por lo que el aumento de la
temperatura permisible de entrada a la turbina estara sujeto a la tecnologia de
materiales disponibles, lo cual ha llevado a los ingenieros a buscar nuevos
enfoques de disefio para el mejoramiento de la eficiencia.

Los métodos mencionados para aumentar el trabajo estan planteados desde el
punto de vista termodinamico, sin embargo, también se pueden poner en practica
técnicas aerodinamicas para tener maquinas mas eficientes. Una de las técnicas
aerodinamicas para el disefio de turbomaquinas mas eficientes se puede deducir
al tomar en cuenta la ecuacion de Euler de turbomaquinaria.
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2.1.1. Ecuacion de Euler de turbomaquinaria

La ecuacion de turbomaquinaria establecida por Leonhard Euler es la herramienta
fundamental para el disefio preliminar de componentes de turbomaquinas, como
compresores axiales, bombas, turbinas axiales y turbinas de Pelton, debido a que
esta ecuacion expresa la energia intercambiada en los rotores de las
turbomaquinas y con ésta se pueden calcular sus eficiencias. A partir de la
aplicacion de la Segunda Ley de Newton, se puede obtener informacion muy Uutil
acerca de la dinAmica de un rotor para realizar analisis en los procesos de
transferencia de energia en estos elementos.

Para un sistema de masa m, la suma vectorial de los momentos de todas las
fuerzas externas actuando en un sistema sobre un eje de referencia arbitrario fijo
en el espacio A — A, es igual a la razén de cambio en el tiempo del momento
angular del sistema de ese eje, es decir:

d
Ty = ma(rcg) (2.1)

Donde r es la distancia del centro masa al eje de rotacién, medido a lo largo de la
normal hacia el eje y cy es la componente de velocidad perpendicular al eje y al
vector del radio r. Se puede obtener la Ley de Conservacién de Momento Angular
a partir del volumen de control de la figura 2.1.1-1, que muestra la forma de un
rotor de una turbomaquina generalizada.

Direccion del flujo

Figura 2.1.1-1. Volumen de Control para una turboméaquina
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Se tiene que el fluido entra al volumen de control a un radio r; con una velocidad
tangencial cy; y sale a un radio r,con una velocidad tangencial cy,. Para un flujo
estacionario y unidimensional se obtiene:

Ty = m(rzcgz - 7‘1691) (22)
Lo cual indica que la suma de momentos de las fuerzas externas actuando en el
fluido que ocupa temporalmente el volumen de control es igual a la razén de

cambio del tiempo del flujo que sale del volumen de control con un dado momento
angular.

Para una turbina girando a una velocidad angular 2, la razén de cambio a la cual
el fluido ejerce trabajo sobre el rodete es:

1402 = m(Uscor — Uzcyr), (2.3)

Donde la velocidad del alabe U = 0r.

Asi pues, el trabajo hecho en los alabes por el fluido por unidad de masa o trabajo
especifico es:

W,
AW, = Et = Uycgy — Uycgy > 0 (2.4)

La cual es conocida como la ecuaciéon de Euler para turbinas. Se puede notar que
para cualquier turbomaquina adiabatica ya sea compresor o turbina, aplicando la
ecuacion de conservacion de la energia se tiene:

AW, = (hoy — ho2) = Uicgy — Uscqy (2.5)
La cual se puede escribir alternativamente como:

Ahy = Q1 Vi1 — 12Vy2) (2.6)

Mediante las suposiciones mencionadas para derivar esta ecuacion, se puede
afirmar que esta ecuacion es valida para flujos adiabaticos para cualquier linea de
corriente a través de las coronas de alabes de una turbomaquina, y es aplicable
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tanto a flujo viscoso como no viscoso, debido a que el momento (torque)
transmitido por el fluido sobre los alabes puede ser ejercido por fuerzas de presion
o de friccidn. Estrictamente hablando, esta ecuacion es sélo vélida para un flujo
estacionario pero puede ser usado también para un flujo no estacionario
promediando el tiempo durante un periodo suficientemente largo.

Sin embargo, la friccion en la flecha y la carcasa de una turbomaquina pueden
provocar cambios locales de momento angular que no se toman en cuenta en la
ecuacion de Euler. También debe notarse que para una corona de &labes
estacionarios (estator) la velocidad radial U = 0 por lo que la entalpia inicial hy =
constante. En otras palabras, los estatores no transfieren trabajo al o desde el
fluido y su aplicacion es unicamente la de direccionar el flujo. La ecuacion 2.6 es
una aproximacién que permite evaluar los factores principales en el incremento
(compresor) 6 decremento (turbina) de la energia total del fluido a lo largo de una
etapa de turbina.

A partir de la ecuacién de Euler se puede notar que existen dos maneras de
mejorar el trabajo por etapa: una por medio de un incremento en la velocidad del
rotor y la otra, mediante un aumento del cambio de la velocidad tangencial a lo
largo del rotor.

El enfoque de disefio mas utilizado fue el de incrementar las velocidades de los
rotores, resultando en la creacion de compresores y turbinas supersoénicas, los
cuales tienen una capacidad mayor de trabajo que sus contrapartes subsonicas,
pero acarreando consigo problemas como mayores fuerzas centrifugas, pérdidas
viscosas y pérdidas por ondas de choque, como se puede observar en la figura
2.1.1-2.

_Centro de presidn

Perfil subsénico

_~Onda de chogue
“  supersonica

Espasor miuiem)

Perfil transdnico

Figura 2.1.1-2 Distribucion del nimero de Mach en un perfil subsonico y transénico.
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Consecuentemente, un incremento del cambio de la componente tangencial de la
velocidad absoluta en el rotor se considera como la segunda forma de incrementar
el trabajo por etapa. La cantidad del cambio de la componente tangencial depende
de las condiciones de entrada y salida del flujo y la cantidad de giro que el alabe
pueda impartirle a éste. La contra-rotacion en los compresores y turbinas es una
consecuencia de la aplicacion de este segundo enfoque para incrementar el
trabajo mediante la ecuacion de Euler, a continuacion se muestran esquemas de
triangulos de velocidad, con los cuales se puede analizar este concepto.

En la figura 2.1.1-3 se muestra el diagrama de una turbina de giro simple
compuesta por una corona estatora después de la primera etapa. En ésta se
aprecia que la componente tangencial de la velocidad absoluta (1}, 1) depende del
angulo de salida al que se encuentre la velocidad absoluta de salida del estator
(V;), medido desde la direccion axial. Ademas, la velocidad absoluta es
significativamente menor al pasar por el rotor, debido a la energia cinética que el
fluido transfiere al alabe, mientras que la componente tangencial de la velocidad
relativa aumenta a la salida del rotor, ya que el fluido incrementa su velocidad
relativa con respecto al 4labe que le sigue el cual se encuentra estatico.

Flujo

X,0

Estator de la
primera etapa

Ratar de la

primera etapa
Estator de la
segunda etapa

Figura 2.1.1-3. Diagrama de velocidades de una turbina de giro simple
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En la figura 2.1.1-4 se aprecia la configuracion de los triangulos de velocidad de
una etapa de turbina contra-rotativa de acuerdo a Wintucky y Stewart. Al
compararla con la turbina de giro simple, la componente tangencial de la velocidad
absoluta a la salida del primer rotor es evidentemente mayor que en la anterior, lo
cual se debe a que el triangulo correspondiente a la salida del rotor en la seccién 2
se modifica debido a que la velocidad relativa w, no es la misma con la que
entrarda al rotor en la seccion 3, como en el caso de la turbina de giro simple, ya
que en ésta, la corona posterior al rotor se conformaba de &labes estaticos.

Dado que en este caso se tiene otro rotor enseguida, se considerara la
componente de la velocidad radial de este rotor, la cual provoca que la velocidad
relativa a la salida de la seccion 2 aumente, y a su vez su componente tangencial,
incrementando a su vez la componente tangencial absoluta V,,, en la cual se
considera la nueva velocidad relativa de entrada ws.

I Flujo
-~ S 0 e
Estator de la
primera etapa PN
. 1 .

[ ;
Primer rotor . Hat &
contra-rotativo

{ : ,
i 5
le—— R
b ¥
A Segundo rotor
contra-rotativo
|
Ll

— i

Figura 2.1.1-4. TriAngulos de velocidades de una turbina contra-rotativa de una etapa
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Debido al aumento en la componente tangencial absoluta a la salida en la seccion
2, la diferencia presente en la ecuacion de Euler entre estas componentes sera
mayor en una turbina contra-rotativa que en una de giro simple, teniendo como
resultado el aumento del trabajo realizado por cada etapa.

2.2. Fundamentos aero-termodinamicos de turbinas axiales
aplicados a turbinas contra-rotativas

Las turbinas axiales, al igual que los compresores axiales, consisten de una o
multiples etapas, donde el flujo es acelerado en un estator tobera y después pasa
a través de un rotor. En el rotor, el fluido de trabajo cede su cantidad de
movimiento hacia el rotor, el cual convierte la energia cinética en potencia de
salida. Dependiendo del requerimiento de potencia, este proceso se puede repetir
mediante varias etapas transmitiéndole energia a una flecha para producir trabajo
y asi poder operar accesorios, un compresor, un fan o ambos, los cuales
incrementan la energia interna del fluido antes de que sea usado en la camara de
combustion para asi proporcionarle la energia necesaria para moverse a un fan o
una propela y que éstas generen la potencia necesaria para producir el empuje
para operar una aeronave.

Debido a que las turbinas operan con un gradiente de presién favorable, es
posible tener una caida de presiébn mucha mayor por etapa que en el caso de los
compresores, por lo tanto, una sola etapa de turbina puede proporcionarle la
energia necesaria a varias etapas de un compresor axial. Ademas, dado que en la
turbina siempre se trata de acelerar al fluido y que se opera con un gradiente de
presién favorable, los fenbmenos de bloqueo, de entrada en pérdida y de
separacion del flujo no afectan en gran medida.

2.2.1. Coeficiente de carga por etapa (factor de trabajo)

Es un parametro de disefio definido como la razén de cambio de la entalpia de
estancamiento o energia mecanica (Ah,) y la energia cinética circunferencial a la
salida (U?) a través de la etapa, o en otras palabras la capacidad de trabajo de
ésta ultima, y se define de la siguiente manera:

_ Ak,

W—F

2.7)
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En una turbina adiabética, el cambio de la entalpia de estancamiento a través de
una etapa es igual al trabajo especifico AW y para una turbina puramente axial con
radio constante se vuelve a utilizar la ecuacion de Euler para definir que Ahy =
UAC,,, por lo que el coeficiente de carga por etapa también se puede definir como:

AC,, Cy(tana, + tana,)

Y=
U U

= ¢(tana, + tana,) (2.8)

Donde AC,, representa el cambio de la componente tangencial de la velocidad
absoluta a través del rotor y ¢ es el coeficiente de flujo definido como: ¢ = C—U“ Una

etapa con valores bajos de ¢ implicaran tener un angulo de escalonamiento alto y
angulos relativos de flujo casi tangentes, mientras que una etapa con valores de
coeficiente de flujo altos implicardn angulos de escalonamiento menores y angulos
de flujo casi axiales. Para una geometria dada y una velocidad de rotacion
constante, el flujo masico que pasa a través de la turbina se incrementa al mismo
tiempo que el coeficiente de flujo.

Por lo tanto, un coeficiente de carga por etapa alto implica una desviacion grande
del flujo lo cual lleva a obtener triAngulos de velocidades asimétricos para poder
obtener este grado de desviacion®. Dado que la carga por etapa es una medida
adimensional de la extraccion de trabajo por etapa, se desea obtener coeficientes
altos para tener menos etapas y que produzcan a su vez el trabajo requerido, sin
embargo valores altos de este coeficiente tienen efectos en la eficiencia.

En el caso de las turbinas contra-rotativas, al tener dos o mas discos rotores se
tendran velocidades de rotacion distintas y rara vez iguales, por lo que debera
tomarse como parametro de referencia la velocidad mas grande, es decir:

Ahg

Y=—>-0 2.
72 2.9)

Debido a que la velocidad periférica de la primera corona de alabes es por lo
general mayor a la de la segunda, se toma como referencia la primera. Para poder
comparar de manera valida la capacidad de carga de diferentes configuraciones,
se necesita definir un criterio adicional, llamado factor de carga promedio por
corona:

AR

78 (2.10)
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Donde m es el numero de corona de &labes de la etapa, por ejemplo, para una
etapa convencional, m = 2, para una etapa de turbina Curtis m = 4, y para una
etapa de turbina contra-rotativa comin m = 3. Este factor podra ser usado para
evaluar el trabajo de salida por unidad de longitud del motor o por unidad de peso
del motor, lo cual sera un pardmetro clave para la comparacion de la conveniencia
de usar o no la contra-rotacion.

Debido a que el coeficiente de carga por etapa o factor de trabajo es una medida
adimensional de la extraccion de trabajo por etapa, es deseable tener un factor
alto ya que esto significaria que se requieren menos etapas para producir el
trabajo requerido.

2.2.2. Grado de Reaccion

El grado de reaccién es un pardmetro importante de disefio que indica en qué
proporcién se lleva a cabo la expansién en el rotor comparado con la etapa, es
decir, la medida de cuanto contribuye el rotor en la caida de presion de toda la
etapa, y se establece como la siguiente relacion de entalpias:

caida de entalpia estatica en el rotor

= 2.11
x caida de entalpia total en la etapa ( )
En el cual, para flujo incompresible se considera que:
V32 V22
h, —h, = —— = 2.12
2—hs=——= (2.12)

Si la velocidad axial es la misma arriba y debajo de la corriente del rotor, la
igualdad de la ecuacion 2.12 se transforma en:

1 1
hy —hs = E (Vuzzs - Vv%zz) = E Vs = Vw2) V3 + V4y2) (2.13)
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Y como:

ho1 — hos = U(Cy — Cw3) (2.14)
Entonces:
L= (VW3 - VWZ)(VW3 + sz) (2.15)
ZU(CWZ - CW3)
Siendo:
Vws = Vwa = Cyz — Cy2 (2-16)
Asi pues:
VW3 + Vw2
== 7 2.17
Y sabiendo a partir de los triangulos de velocidades que:
Vs =Cstanf3 y V,, =Citana, — U (2.18)
Entonces el grado de reaccion de una turbina se define como:
1 C
R, = > [1 - va (tana, + tan az) (2.19)

Y mediante la utilizacién del nimero de flujo, el grado de reaccién puede quedar
indicado en términos de los angulos relativos del flujo como:

R, = g(tan B, — tan B,) (2.20)
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2.2.3. Casos especificos del grado de reaccion

R,=0
Vo==V3 y By =—P3

En este grado de reaccion no hay caida de presién en el rotor, toda la caida de
presion se lleva a cabo en el estator tobera al inicio. La funcion del rotor solo es
desviar el flujo impulsandolo. Para un dado &ngulo de salida del estator, este tipo
de turbina requiere una velocidad axial mucho mayor que una turbina de reaccion,
ya que todas las velocidades del flujo son mayores, por lo cual su eficiencia es
menor que una turbina de reaccion.

C;=V; ¥y ay=—p;

Esto significa que los triangulos de velocidades son simétricos, es decir que la
expansion se lleva a cabo de manera equitativa tanto en el rotor como en el
estator a razon de un 50% en cada uno. En otras palabras, dado que C,,, = —V,,3
para una etapa de reaccién, entonces |C,| = |V3| y con la suposicion de repeticion
de la etapa se tiene C; = C5 , lo que provoca en consecuencia que Ahy, = Ahy.

R, <0

En el caso de un grado de reaccién menor a 0 se debe prestar especial atencién
en la fase de disefio para evitar que se presente en alguna etapa de la turbina, en
especial en la raiz, ya que no sélo es un caso impractico sino peligroso. Cuando
se presenta este caso, el angulo 8, es mayor a f3,, lo que en términos practicos
significa que el fendmeno de difusién no transmite energia hacia los alabes, sino
gue consume energia haciendo que la turbina tenga un retroceso y comience a
operar como compresor, bloqueando la salida de los gases de la camara de
combustion, lo cual puede provocar dafios en el motor y en la instalacion donde se
encuentre el equipo, por lo que es un caso impractico y que debe evitarse.
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2.2.4. Etapas v tipos de turbinas

Las turbinas se agrupan y dividen en secciones llamadas etapas, la definicion méas
usada de una etapa de turbina se puede definir como el nimero minimo de
coronas de alabes necesarias para tener una condicién cinética del flujo a la salida
igual o similar a la de entrada (por ejemplo, el valor del &ngulo de entrada y salida
absoluto del flujo). Una etapa de turbina ordinaria consiste en dos coronas de
alabes, una de estatores y la otra de alabes rotores, una etapa de turbina Curtis
por ejemplo, consiste en cuatro coronas. Las etapas, a su vez se dividen en
planos, para comprender y permitir un mejor analisis de las propiedades del flujo
dependiendo de su ubicacion.

1

MJML

Punta r’_’—. -

Estator
Tobera Rotor

Raiz o
Hub

—

Figura 2.2.4-1. Diagrama general de la primera etapa de una turbina axial compuesta por
un estator de tobera y un disco rotor.

En la figura 2.2.4-1 se muestra el diagrama de una etapa de turbina axial, dividida
en tres planos. El célculo se comienza en el plano 0, a la entrada del estator
tobera, o simplemente tobera (stator nozzle, debido a que la forma de este alabe y
sus pasajes tienen la forma de una tobera, con lo cual convierten la energia
potencial de la camara de combustion en energia cinética), posteriormente el flujo
sale de la tobera en el plano 1, dando paso al rotor, el cual tendra las
caracteristicas del flujo a la salida de la tobera, y finalmente la salida estara en el
plano 2; en caso de que haya mas coronas, dependiendo de su configuracién se

36



podran enumerar los planos de manera consecutiva o nuevamente del 0 al 2 para
cada etapa, segun convenga.

El primer problema que se presenta en el analisis de turbinas contra-rotativas es
de cuantas coronas consiste una etapa de turbina de este tipo. R. Cai establecio
que el concepto de etapa de turbina contra-rotativa es el mismo que el de una
turbina axial convencional (nimero minimo de coronas de éalabes que pueden
hacer que la condicion de energia cinética de salida sea aproximadamente igual a
la condicion de entrada).

No obstante los autores Louis, Stewart y Wintucky trabajan con coronas
individuales o considerando cada una de éstas como una etapa, por lo que es un
concepto relativo. Sin embargo, si se retoma el concepto de turbina contra-rotativa
se establece que éstas requieren de dos rotores girando en sentido contrario,
pudiendo tener una corona estatora antes y/o después de los rotores, por lo que
siguiendo el concepto de Cai, una etapa puede consistir de dos o tres coronas de
alabes y aunque el concepto de cuatro coronas no es usado frecuentemente, es
véalido también.

En este trabajo se utilizara el concepto de etapa de Cai, por el cual una etapa
consiste en el nimero minimo de coronas de alabes que pueden hacer que la
condiciéon de energia cinética de salida, sea aproximadamente igual a la de la
condicion de entrada. Asi pues, una etapa de turbina contra-rotativa estara
constituida por al menos dos coronas de alabes; si hay un estator antes o después
de los discos rotores, se tomaran como parte de la misma etapa como se puede
observar en la figura 2.2.4-2.

Una vez establecidos los planos fundamentales de una etapa de turbina y de
cuantas coronas de alabes consiste una etapa, se deben definir los tipos de
turbinas, para proceder con su andlisis.

|
>
it

v y

Figura 2.2.4-2. Etapa de una turbina contra-rotativa.
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Existen fundamentalmente dos tipos de turbinas, los cuales dependen de la
manera en que se lleva a cabo el fenomeno de expansion y difusién del fluido en
los alabes:

Turbinas de impulso.- El flujo con energia alta es acelerado en un estator
de tobera convirtiendo la presion en energia cinética, este flujo impacta
enseguida con el rotor transfiriendole energia, después se desvia a traves
del pasaje entre los alabes. La transferencia de trabajo se realiza mediante
un gran cambio de momento angular a través de los alabes.

Una turbina de impulso tendra la componente tangencial de las velocidades
de entrada y salida iguales y opuestas, V,,; = —V,,. ya que no hay un
incremento en las velocidades tangenciales en los alabes, actuando estos
s6lo como direccionadores de flujo. El pasaje en las cascadas de este tipo
de turbinas se mantiene constante, manteniendo asi presion constante a lo
largo del pasaje, lo cual se puede apreciar en la figura 2.2.4-3.

El grado de reaccién es un parametro importante de disefio, al observar la
figura 2.2.4-4 en la cual se muestran los triangulos de velocidades de una
turbina de impulso se puede notar la configuracion particular para este tipo
de turbina, la cual tiene un grado de reaccién igual a 1, y a partir de la
geometria de los tridngulos se pueden deducir ecuaciones que explican el
comportamiento de las turbina.

Si: B3 =P, = Vs =V,

Ca
Entonces, Cwz— Cpz =2V, =2(Cpp —U) =2U (Ftana — 1) (2.21)

Por lo que la relacion de trabajo sera:

by (C
—3=20(tana, - 1) (2.22)

O en términos del coeficiente de carga por etapa:

lIJ=VW2_ w3=2Vw2_2

i =7 Cwe— 1) (2.23)
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Figura 2.2.4-4 Triangulos de velocidades de una turbina de impulso con R, = 0
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Turbinas de reaccion.- A diferencia de las turbinas de impulso, la caida de
presion se comparte en un 50% por el rotor y 50% en el estator, los cuales
tienen forma de tobera convergente y curveada con lo cual incrementan la
velocidad de salida y el efecto de la corriente crea una fuerza reactiva de
acuerdo a la tercera ley de Newton.

Este tipo de turbinas permite que los alabes rotores tengan una geometria
de perfiles més aerodindmicos a diferencia de los perfiles de las turbinas de
impulso, lo cual se puede apreciar en la figura 2.2.4-5, notdndose que la
caida de presion se comparte entre &labes rotores y estatores en la misma
proporcion. En las turbinas de reaccion, parte de la caida de presion ocurre
a la entrada de la turbina, y la parte restante a lo largo de ésta. En este tipo
de turbina la velocidad absoluta de entrada C,es igual a la velocidad relativa
de salida V3, asi como sus componentes tangenciales.

Para un grado de reaccion del 50%, los triangulos de velocidades son
simétricos, por lo tanto, para una velocidad axial constante (figura 2.2.4-6):

Cypz = —(Citana, — U) (2.24)

Teniendo una relacién de trabajo de:

Ahy

Ca
W = (ZFtan a, — 1) (225)

Y en términos del coeficiente de trabajo por etapa se tiene:

VWZ - VW3 — Z(VWZ) +

2.26
7 T 1 (2.26)

o Turbina de reaccion axial.- Cuando una turbina de reaccion tiene
también velocidad absoluta de entrada axial, esto es, c,; =0.
Cuando se usa este tipo de turbina, no es necesario utilizar una
corona estatora a la entrada, o tobera, sin embargo tendra como
consecuencia que el rotor tendr& que soportar temperaturas
mayores. Este tipo de turbinas, denominadas por la letra A se
seleccionan como un caso limite de la aceleracion del flujo en la
practica.
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Con estas definiciones, para las dos coronas de alabes de una turbina contra-
rotativa habra diferentes tipos de combinaciones de turbinas I, R y A, asi como
diferentes condiciones de salida. Del andlisis general de cada tipo de turbina, se
puede deducir facilmente que el grado de reaccion sera mayor en el tipo A que en
el tipo R, y a su vez, el grado de reaccion de R ser4d mayor que el de I. Las
condiciones de grado de reaccidon mas alto que A y menor a | no son apropiadas
para su analisis ademas de que son innecesarias ya que no son practicas.

Condiciones de salida

Para la condicion de salida de una sola etapa o la Gltima etapa de una turbina de
multiples etapas, como es sabido, es recomendable tratar de lograr una condicién
de velocidad axial absoluta de salida (C,,. = 0) para limitar las pérdidas a la salida
y mejorar la eficiencia por etapa, ésta se considera una condicion de salida muy
comdan.

Otra condicion tipica de salida es la condicion duplicada, esto es C,,; = C,,4, la cual
es usada por lo general a la salida de etapas multiples, mas que a la salida de la
turbina. Estas condiciones de salida se denominaran Ay D respectivamente.

Asi pues, se pueden denominar diferentes configuraciones de etapas contra-
rotativas, las primeras dos (las condiciones de entrada de la primera y segunda
corona de alabes contra-rotativos) pueden ser de tipo |, R o0 A y la condicién de
salida de la etapa puede ser A o D.

Con estas condiciones podrian formarse mdultiples combinaciones de etapas, sin
embargo, como menciona Cai, las etapas AAA, AAD, IAA, RAA e IDD no existen
por obviedad y las etapas AIA y ARA son iguales a las etapas AID y ARD, por lo
que solo quedan once configuraciones practicas de etapas contra-rotativas, sus
abreviaturas y sus triangulos de velocidades pueden observarse en la figura 2.2.4-
7

Para simplicidad de ésta y de mostrar las diferencias en el comportamiento de los
valores absolutos, las componentes axiales de velocidad y las velocidades
periféricas son iguales. Sin embargo, en el analisis no se comportan de esta
manera.
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2.2.5. Eficiencia

La eficiencia aerodinamica de una turbina depende de mdltiples factores, por
ejemplo: la configuracién de la etapa, el grado de reaccion, la geometria de los
alabes, el factor de difusién y las pérdidas que se presenten en las cascadas de
alabes.

Una mayor eficiencia normalmente se asocia con un grado de reaccién mayor, lo
cual implica menos trabajo por etapa y por lo tanto un nimero mayor de etapas
para una relacion de presiones dada, sin embargo, al incrementar el nimero de
etapas, se incrementan las pérdidas, el peso y las dimensiones de los equipos, lo
cual es impractico para motores de aviacion. Es por esto, que se debe de elegir un
grado de reaccion adecuado para la aplicacion del equipo y considerar a su vez
las pérdidas relacionadas con éste.

La eficiencia es un factor que debe calcularse de acuerdo al régimen de operacion
de la turbina y para este fin se utilizan cominmente dos tipos de eficiencias:

» Eficiencia total-estatica

» Eficiencia total-total

Para las plantas de energia en tierra por ejemplo es conveniente usar la eficiencia
total-estatica, ya que la salida de trabajo neto se debe transformar en trabajo de
flecha, por lo que la energia cinética de los gases de escape a la salida de la
turbina se considera una pérdida, por lo que en este caso, el proceso para esta
aplicacion deberia apegarse al ciclo ideal, es decir a un proceso isentrépico en el
que no exista energia cinética a la salida, ya que este tipo de equipos se
encuentran estaticos.

Caso contrario en las turbinas de aviacion, donde es deseable una entrega de
energia cinética a la salida para transformarse en empuje una vez que se haya
cumplido con el trabajo requerido de flecha para mover a los demas componentes,
en este caso es conveniente utilizar la eficiencia total-total.

Para un cambio en las propiedades de un fluido, la eficiencia se define como una
relacion entre el cambio real de la energia y el cambio ideal sin considerar
pérdidas, lo cual se puede indicar mediante la siguiente ecuacion:

cambio real en la energia

n (2.27)

cambio ideal en la energia
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Dichos cambios de energia pueden expresarse en términos de las temperaturas
definidas en un diagrama de temperatura-entropia, en la figura 2.2.5-1 se muestra
este diagrama para el proceso de expansion de una etapa de turbina.

Estator/
Rotor

m
[
o
L
=]
=

S

Figura 2.2.5-1. Diagrama T-S de la expansion de una etapa de turbina axial

En la figura 2.2.5-1 se muestra el diagrama de expansion de una etapa, en base a
éste, se puede definir que para una turbina con trabajo ideal y sin energia cinética
a la salida, es decir, con un proceso isentrépico, el trabajo estara dado por:

Wridear = Cp (To1r — Toss) (2.28)
Por lo que se puede definir la eficiencia total-estatica como:
_ (Tos
To1 — To3 Tor —Tos _ 1 (To1)
o y—1 (2.29)

[

77ts:T _T = y-1
01 3s Tm[l—(%)y] [1_(%)




En las turbinas de aviacion, la energia cinética a la salida no se considera una
pérdida, ya que ésta se convierte en empuje, por lo que el trabajo ideal para estos
equipos es:

Wridear = Cp (Tor — To3s) (2.30)

Y la eficiencia total-total se define como:

_ (Tos

Tee = To1 — Toz _ To1 —Tos _ 1 (T01)
tt = — = y—17 — y-1 2.31
T01 TO3S PO3 T PO3 y ( 3)

Tor | 1= (32) 1-(z2)

Haciendo una comparacion aproximada entre la eficiencia estética y total se tiene:

Tozs — Tss = Tozs — Tz = C5/2Cp (2.32)

Por lo que se puede deducir que: 1y > Ny

Y relacionando las eficiencias en términos de trabajo se tiene:

y—1
Po3\ v
Wi = neeCpTo1 |1 = (P_(B) (2.33)
01
P y-1
Y
Wi =1tsCpTo1 |1 = (P_3> (2.34)
01
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2.2.6. Pérdidas en turbinas axiales

Los procesos termodinamicos se desvian de los ciclos ideales debido a
irreversibilidades, pérdidas, entropia, etc. y las turbomaquinas no son la
excepcion. La influencia de distintos fenomenos fisicos afectan la eficiencia
aerodinamica de los perfiles de los alabes tales como la compresibilidad del aire,
flujos de alta velocidad ya sean subsonicos, transénicos o0 supersonicos,
distribuciones de presiones desiguales y flujos turbulentos.

Varios investigadores’ en distintas décadas han considerado estos fenémenos y
tratado de definir la manera en que influyen en la eficiencia de los alabes de la
turbina definiendo parametros de estudio tales como:

e El grado de turbulencia del flujo

e Larugosidad de las superficies de los alabes

e La interaccion entre coronas como el espaciamiento axial
e Las distancias de los claros entre la carcasa y los alabes

e Y la geometria propia de los alabes

Al agrupar estos parametros con sus correspondientes efectos aerodinamicos de
acuerdo a los tipos de pérdidas, se pueden clasificar de acuerdo al diagrama
2.2.6-1.

Las pérdidas viscosas son aquellas que se presentan debido a la friccién entre la
superficie de los alabes vy el flujo, la cual es proporcional a la velocidad de salida
de los gases de la camara de combustién, por lo que esta situacion se da con
mayor magnitud en las turbinas de impulso.

Dentro de las pérdidas viscosas existen las pérdidas en el perfil y las pérdidas
secundarias como se puede apreciar en la figura 2.2.6-1. Se consideran como
pérdidas de perfil primarias las pérdidas por onda de choque las cuales se
presentan cuando la presion estatica aumenta en la turbina con el nUmero de
Mach, provocando efectos de compresibilidad que a su vez generan variaciones
de la densidad del flujo, formando asi ondas de choque, las cuales aumentan la
entropia por lo que el trabajo util disminuye.
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Figura 2.2.6-1 Pérdidas en turbinas

Las pérdidas por friccion dependen del tipo de perfil y el espesor de la capa
limite, la cual genera un aumento en la resistencia al avance y con esto una
disminucién en el trabajo neto. Las pérdidas en el borde de salida se deben a
vortices que se generan debido a la diferencia de presiones entre el intradés y el
extradds. Las pérdidas en el perfil dependen del nimero de Reynolds, el nUmero
de Mach, la curvatura longitudinal del perfil, la turbulencia a la entrada, gradientes
de presién y de parametros del perfil como: la combadura, solidez, el barrido, falta
de simetria, el angulo de escalonamiento (stagger) y la rugosidad.

Dentro de las pérdidas secundarias existen las pérdidas por flujo de enfriamiento,
ya que en los alabes que se tiene este sistema, el fluido utilizado para disminuir la
temperatura de éstos, se mezcla con el flujo en expansion, por lo que se tienen
diferencias de presiéon y direccion, las cuales provocan pérdidas. Las pérdidas
anulares se dan por efecto del crecimiento de la capa limite en los espacios
comprendidos entre la carcasa y la flecha con el rotor.

Las pérdidas por mezclas se dan por una diferencia en la cantidad de movimiento
y la energia entre el flujo libre y el de salida de los alabes, lo que provoca vértices
o estelas las cuales seran de mayor magnitud a la salida del perfil.
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Esta transferencia de energia resulta en un mayor grado de turbulencia y de la
velocidad de la linea media de la estela. Tedricamente, la diferencia entre la
presion total del flujo de salida y del borde de salida del perfil representan las
pérdidas por mezclas. Las pérdidas que existen por separacién del flujo se
incluyen dentro de esta categoria.

Las pérdidas antes mencionadas se analizan en dos dimensiones, ya que se
considera a los alabes como superficies, pero al introducir el flujo y pasar por el
rotor adquieren un efecto tridimensional, es decir, adquieren una componente
radial.

Otro factor que provocara un flujo tridimensional es el torcimiento de los alabes
rotores y dentro de estas consideraciones se presentan fugas. Dado que los
perfiles tienen una longitud finita, existe una zona donde el flujo se mezcla,
generando vortices debido a la diferencia de presiones entre el extradds y el
intrados, a las pérdidas provocadas por estos vortices se les conocen como
pérdidas en punta.

Los flujos secundarios surgen al considerar que el fluido se expande a través de
toda la seccidn transversal de un tubo de flujo, por lo que existiran espaciamientos
o claros entre los elementos de rotacidon y la carcasa, en estos se llevan a cabo
mezclas con el flujo principal el cual ha pasado por pasajes curvos, haciendo que
se generen vortices que aumentan el arrastre en las superficies de los perfiles.

A partir de los estudios de los fendmenos que provocan las pérdidas en las
turbinas se han propuesto distintos métodos® para predecir éstas en las
turboméaquinas, algunos de estos son:

o Ainley & Mathieson — A Method of Performance Estimation for Axial-
Flow Turbines (1951). “Método de estimacion de rendimiento para
turbinas de flujo axial”

o Craig & Cox — Performance Estimation of Axial Turbines (1970).
“Estimacion de rendimiento de turbinas axiales”

o Kacker & Okapuu - A Mean Line Prediction Method for Axial Flow
Turbine Efficiency (1982). “Método de predicciéon de la eficiencia en

la linea media para turbinas de flujo axial”
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o Moustapha - An improved Incidence Losses Prediction Method for
Turbine Airfoils (1990). “Método de prediccion de pérdidas por
incidencia mejorado para perfiles aerodindmicos de turbina”

o Denton — Loss Mechanisms in Turbomachinery (1993). Mecanismos

de pérdidas en turbomaquinaria”

En estos trabajos se consideran en general los mismos tipos de pérdidas (del perfil
y secundarias) pero con diferentes variables para su evaluacién y calculo. Los
autores plantearon métodos de prediccion de la influencia de las pérdidas sobre la
eficiencia de turbinas axiales, los cuales se han ido mejorando para ofrecer
estimaciones mas cercanas a las de la realidad y con un error menor.

2.2.6.1. Coeficientes de pérdidas

En la practica, las méquinas térmicas no actian de forma ideal debido a la
presencia de pérdidas. Una medio para definir la relacion entre el trabajo real y la
expansion de manera adiabética (ideal) es tomando en cuenta la relacion entre el
trabajo perdido y el trabajo real obtenido. Esto se hace relacionando la pérdida de
entalpia debido a las irreversibilidades con la caida de entalpia total obtenida para
cada corona de alabes.

Para el estator de tobera se tiene que:

hz - h'ZS
=T 2.35
S (2.35)
Para el rotor se tiene:
h3 h3s
= 2.36
{R h03,rel h3 ( )
1 1
1 1
hozret — h3 = hz + EWZ —hy = EWZ (2.38)
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Sustituyendo en las ecuaciones 2.35 y 2.36 las ecuaciones 2.37 y 2.38
respectivamente se tiene que:

h, — hyg (2.39)
(s = 1,
202
( — hz - hZS
R %WZ (2.40)

De acuerdo a la relacion termodinamica de la entropia a presion constante: T -
ds = dh — v - dp, la temperatura local sera:

_dh

== (2.41)

T

Si se supone que el cambio de entropia A es muy pequefio y despejando se
obtendr& que:

hy —hys = (s2—51) ' T (2.42)

h3 - h3S = (53 - 52) ' T3 (243)

Con las ecuaciones 2.39 a la 2.43 se deduce una nueva forma para expresar los
coeficientes de pérdidas con un error poco significativo del orden de 103 que no
influyen de manera sustancial en los calculos preliminares.® Las ecuaciones
resultantes seran:

~ (Sz - 51) T,
s=—T , (2.44)
2G
- (53 —52)Ts
RE—T (2.45)
2V2
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Si los coeficientes de pérdida estan en lugar basados en la relacién entre el
potencial de trabajo obtenido y el trabajo total ideal isentrépico podran deducirse
otros dos coeficientes de pérdidas:

f — hZ_hZS :h3_h3s
s ho1 — has 1 (2.46)

=.(C2
CZS

2

h3 - h3s _ h3 - h35

1

= = (2.47)
h03,rel — hsg 5 VVSZ

SR

En los bancos de pruebas y en las turbinas reales se puede medir el cambio de la
presion total de manera practica a diferencia del cambio de entalpia, debido a esto
es comun definir los coeficientes de pérdidas en funcién de la presion. Las
pérdidas para flujo compresible definidas como la caida de presioén total debido a
las irreversibilidades sobre la presion de expansion real se escribe como:

Po1 — Po2
Y =—— 2.48
s Po2 — P2 ( )

YR — Po2,ret — Po3,rel (2.49)
Po3,ret — P3

2.3. Variables independientes vy criterios de evaluacion de
turbinas contra-rotativas

Uno de los factores clave para un analisis ingenieril es definir variables
independientes y criterios de evaluacién, ya que es imposible obtener resultados
correctos sin un estudio cuidadoso de estos factores. Por ejemplo, un analisis de
optimizacion con un numero incorrecto de variables independientes y sin los
criterios adecuados para la evaluacion no tendria sentido, ya que seria imposible
de compararse.
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Similarmente a las etapas de turbinas ordinarias, el principal criterio de evaluacion
de los rendimientos aero-termodinamicos de las turbinas contra-rotativas son el
factor de carga y la eficiencia. Como se menciond, ademas del factor de carga
comun ¥, el factor promedio de carga de etapa ¥, tuvo que definirse para poder
evaluar la capacidad de carga por unidad de longitud del motor.

Asi pues, para la eficiencia de la etapa, se recomienda usar la eficiencia total-
estatica, incluyendo las pérdidas a la salida para una etapa de turbina individual o
la Ultima etapa de una turbina de multiples etapas y usar una eficiencia total-total
excluyendo las pérdidas a la salida para las etapas distintas a la de salida, es decir
las interiores. 10

Para un elemento ordinario de la etapa de alabes, si se asume que la cascada de
pérdidas internas son una funcion de los triangulos de velocidad, entonces el
namero de variables independientes que se podran analizar y se tendran que
definir para realizar el disefio preliminar seran cinco, es decir, existen dos
triangulos de velocidad que describen las condiciones de flujo de la etapa de la
turbina, y cada triAngulo tiene tres variables independientes, sin embargo, las
velocidades periféricas en ambos triangulos son las mismas, asi que habra sélo
cinco variables independientes.

Para este tipo de turbinas simples, generalmente existirAn cuatro parametros
adimensionales: el coeficiente de carga por etapa ¥ (o relacion de velocidades
u/c,), el grado de reaccidn Ry, los angulos de salida del estator y del rotor en la
cascada de alabes a; y ,, y una velocidad absoluta periférica U, las cuales seran
las variables independientes.

Del mismo modo, para la etapa de turbina contra-rotativa comun, existen cuatro
triangulos de velocidades: el primero corresponde a la salida del estator de tobera,
el segundo a la salida del primer rotor, el tercero es el triangulo con velocidades
relativas a la entrada del segundo rotor y el cuarto corresponde a las condiciones
de salida del segundo rotor. Estos triangulos se pueden deducir a partir de la
figura 2.1.1-4.

De los cuatro triangulos se utilizarian 10 variables, el doble de una turbina de giro
simple. Sin embargo, de acuerdo a la suposicion para el elemento de la etapa de
alabes, solo habra dos velocidades periféricas U, y Ug, €n cuatro triangulos y si se
considera que el vector ¢, (que representa dos variables: ¢, y a;,) es el vector en
comun de dos triangulos entonces solo existiran ocho variables independientes si
también se asume que las pérdidas internas en la cascada de alabes son una
funcidén de los triangulos de velocidades, los cuales son seleccionados para ser
variables independientes.
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Como ya se menciond anteriormente, existen tres variables independientes por
triangulo de velocidades y para una etapa s6lo se podrédn seleccionar cinco.
Generalmente la velocidad periférica es seleccionada como la primera variable
independiente de disefio debido a que es un pardmetro clave de la capacidad de
una turbina y tiene una influencia en la eficiencia aerodinamica y en los esfuerzos
permisibles.

En el caso de las turbinas contra-rotativas existen dos velocidades de rotacion Uy
y Ug, para realizar una comparacion se elige el valor mas grande y se presenta el
otro como un parametro adimensional, por ejemplo, U, y la relacion de
velocidades periféricas Uz = Uz /U, = ng/n,. Las tres variables independientes
restantes se pueden seleccionar de distintas maneras, por ejemplo tres &ngulos de
fluo o tres coeficientes de flujo. Estos udltimos estan definidos como C,,/Uy,
Cyq/Us vy C3,/U, y SON los pardmetros clave para determinar la forma meridional de
la trayectoria del flujo, y a través de éstas se pueden obtener indicadores de
rendimiento.

Los indicadores de rendimiento son analizados de acuerdo a la clasificacion ya
mencionada de las distintas configuraciones de triAngulos de velocidades para
turbinas contra-rotativas, éstos indicadores fueron deducidos por Cai como una
forma de evaluar la eficiencia en base a variables independientes, de acuerdo a
cada configuracion y los clasificé de acuerdo a la tabla 2.3-1. De ésta se puede
observar que de acuerdo a la seleccion de las variables independientes que se
adoptaron, los rendimientos del trabajo obtenidos hy = Ahg, + Ahgg Y Ahga/Ahgg
estan en funcion de la relacion de velocidades periféricas Uz = ng/ny.

La relacion de trabajo Ahy,/Ahyz €S un parametro de eficiencia importante, ya que
representa la distribucion del trabajo entre las flechas contra-rotativas de la
turbina. Dicho pardmetro estd determinado en la mayoria de los casos practicos
por el requerimiento de potencia de la aplicacion de la turbina y que en el caso de
una turbina de gas con flechas separadas puede llegar a tener un valor de 2 y
puede ser mayor para turbinas con dos flechas con un compresores de presion
alta, sin embargo normalmente es menor a 3.

La tabla 2.3-1 conformada por Cai permite analizar la manera en que se distribuye
el trabajo en las distintas configuraciones de turbinas contra-rotativas, asi como el
trabajo maximo que puede realizar cada una. Con base en los indicadores de la
tabla se puede realizar la seleccion del tipo de etapa de turbina para el disefio.
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Tabla 2.3-1. Pardmetros de trabajo entregado para diferentes etapas en funcién de variables independientes (Cai)

# | Config | Ciotanay | CiotanBy| Cr tanBy,, | Cr.tana, | Cyp,tanB,p| Cs,tan By
1 A 21+ Up) | 1+2Up | —(1+2Up) —2Up ~Up Uy
2 IRA 2+Ug 1+Ug | —(1+Tp) ~Up 0 Ug
3 RIA 1 0 —(1+2Up) —2Ug ~Us Us
4 RRA 1 0 —(1+Up) —Uyg 0 U
5 AlA 0 -1 —(1+2Up) —2Ug ~Us Us
6 ARA 0 -1 —(1+Up) -Ug 0 Us
7 IRD 2+ Uy 1+ Uy —(1+ Up) —Uyg 0 2(1+Ug)
8 IAD 2 1 -1 0 Ug 2+ Ug
9 RID 1 0 —2(147Up) | —(1+2Up) | —(1+Up) 1+ Ug
10 RRD 1 0 —(1+7Up) -Uy 0 1+ Ug
11 RAD 1 0 -1 0 Ug 1+ Ug
Config | C3, tan as Ahg, Ahgg hy Ahga/Ahop Ua/Cy
1 A 0 2(1 + 2Up) 2U_§ 2(1 + Up)? 1+ ZU_B)/U_BZ sin a
2(1+ Up)
2 IRA 0 2(1+ Up) UZ 1+ (1+ Up)? 201+ Tp)/TUys" sin ay
(2+Up)
3 | RIA 0 1+ 2Up 202 Up? +(1+Up)* | (1+4205)/2U, | Sinay
4 | RRA 0 1+ Up) 0z 1+Up+U, | (14+0p)/Us | Sina
> AlA 0 2Ug 2U2 2Ug(1 + Up) 1/Ug —tanp,
S ARa 0 Us Uz Up(1+ Up) 1/Ts —tan B,
! IRD 2+Up | 2(1+Up) | 202(1+Up) 2(1 + Up)? 1/Up sin
(2+Up)
8 IAD 2 2 202 2(1+ Up) 1/Ug sina; /2
9 RID 1 1+ U 2U_§(1 + Up) 2(1 + Up)? 1/Ug sin a;
10 | RRD 1 1+ Uy UZ(1 + Up) (1 + Up)? 1/Ug sin o,
11 | RAD 1 1 U2 1+ Ug 1/Ug sin a4

e
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CAPITULO Il

“METODOLOGIA Y DISENO DE LA TURBINA CONTRA-ROTATIVA”

En la primera parte de este capitulo se desarrollara una metodologia que permita
elegir el tipo de etapa, los diferentes modelos de flujo tridimensionales y el estudio
del comportamiento de diferentes variables aerodinamicas la cual permitira definir
los valores para disefar una turbina contra-rotativa.

3.1. Seleccién del tipo de etapa en funcion del rendimiento en
turbinas contra-rotativas

Mediante la tabla 2.3-1 se logré obtener expresiones del trabajo con ayuda de las
variables independientes ya definidas. Como se puede observar, la variable mas
importante es la relacion de velocidades de giro, la cual tiene como maximo el
valor de 1, lo que significa que tanto la velocidad del rotor A seréa igual a la del
rotor B, lo cual rara vez sucede, ya que siempre la velocidad del disco B es menor,
y las condiciones donde la relacion de velocidades Uz > 16 Uz < 1 no se utilizan.

Al utilizar las expresiones del parametro del trabajo especifico obtenido h* =
Ahj, + AR, para cada configuracion y graficarlos en funcién de la relaciéon de
velocidades Uy se obtiene la figura 3.1-1 en la que se puede observar el
rendimiento para cada configuracién. A partir de los datos de esta gréfica, se
puede obtener el factor de carga promedio por corona (ecuacion 2.10) contenido
en la tabla 3.1-1:

Tabla 3.1-1. Parametros de rendimiento por tipo de etapa.

Etapa Valor maximo del trabajo especifico # Coronas Factor de carga promedio por
obtenido corona
A 8 3 8/3
IRA 5 3 5/3
RIA 5 3 5/3
RRA 3 3 1
AlA 4 2 2
ARA 2 2 1
IRD 8 2 4
IAD 4 2 2
RID 8 2 4
RRD 4 2 2
RAD 2 2 1
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Figura 3.1-1 Caracteristicas de la potencia de salida para las configuraciones de las
etapas de turbina contra-rotativas.

A partir de la tabla 3.1-1 y de la figura 3.1-1 se puede observar que el valor del

factor de carga K depende de la relacién de velocidades Ug, y que, por ejemplo
el valor de la etapa RRD es la mitad de las etapas IlA, IRD, RID; también existe
una relacion similar entre la etapa ARA y la etapa AlA y en la etapa RAD con la
etapa IAD.

Al hacer referencia a la figura 2.2.4-7 se pueden apreciar estas relaciones
mediante los triangulos de velocidades de las etapas, en los cuales, los de mayor
grado de reaccion son los que a su vez tienen un mayor angulo de desviacion del
flujo y por lo tanto seran los que posean un factor de trabajo mayor, caso contrario
de los triangulos con bajo grado de reaccion. Las etapas IIA, RIA, IRA, RRA se
componen de 3 coronas, es decir, tienen una corona estatora a la entrada y las
etapas restantes estan conformadas soOlo por los dos rotores sin un estator de
tobera, lo cual es necesario para poder lograr estas configuraciones.

En las etapas de turbinas axiales comunes se obtienen factores de 0.5, 1 y hasta 2
para etapas de reaccion, impulso y Curtis respectivamente con condicion de salida
axial, por lo que para llegar a obtener factores de trabajo altos por corona es
necesario colocar mas etapas, caso contrario en las turbinas contra-rotativas las

58



cuales son capaces de producir el mismo trabajo con menos rotores, siendo esta
su principal ventaja sobre las turbinas convencionales. Este mismo resultado se
puede apreciar cuando se comparan etapas multiples convencionales con etapas
duplicadas contra-rotativas.

La relacion de entalpias Ahy,/Ahyg también es un parametro importante del
rendimiento, ya que representa la distribucion de trabajo entre las flechas de la
turbina contra-rotativa. En la mayoria de los casos, el valor de esta relacion esta
determinado por los requerimientos de operacion del equipo, siendo valores
normales entre 1 y 2 unidades pero menores a 3 en turbinas convencionales y
hasta valores cercanos a 4 en el caso de turbinas contra-giratorias como se
muestra a continuacion en la figura 3.1-2.
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Figura 3.1-2 Relacion de entalpias de trabajo de las etapas de turbinas contra-rotativas

De estas curvas se puede observar que la relacion de trabajos h,/h; de las
etapas RIAy RRA son la mitad de las etapas IIA e IRA respectivamente y las
etapas duplicadas (XXD, incluyendo AIA y ARA) son las de menor relacion.
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Fisicamente, el significado de este comportamiento indica que debido a que las
componentes tangenciales de las velocidades absolutas de entrada y de salida de
estas etapas son iguales, por lo que el trabajo dependera enteramente de la
velocidad de rotacion.

El uso de las curvas de las figuras 3.1-1 y 3.1-2 es sumamente importante para
entender y desarrollar un disefio preliminar de turbinas contra-rotativas debido a
que los cuatro parametros utilizados: el trabajo especifico entregado, la
distribucion de trabajo y la velocidad de rotacidon y la relacién de velocidades de
rotacion entre las flechas son los parametros clave de disefio.

El proceso de disefio se puede comenzar utilizando la figura 3.1-1 para
seleccionar el tipo de etapa de turbina contra-rotativa que tenga un mejor factor de
trabajo o el necesario de acuerdo a los requerimientos del disefio y de acuerdo al
valor del trabajo especifico deseado y la relacidén de velocidades de rotacion, elegir
la configuracion de etapa mas adecuada.

Posteriormente se debe comparar la configuracion seleccionada con la figura 3.1-
2 para verificar si la relacion de trabajos se cumple o no de acuerdo al tipo de
etapa seleccionado previamente. Es importante tomar en cuenta que la relacién de
entalpias nunca podra ser menor a 1 debido a que al primer rotor serd al que se le
transfiera la mayor cantidad de energia cinética. Sin embargo, el disefio puede
empezar a realizarse también por medio de las curvas de las relaciones de
trabajos para posteriormente verificar si se cumple con el trabajo especifico
requerido, el enfoque dependera de los datos que se tengan disponibles.

En los casos en que los valores de disefio deseados no se intersecten con las
curvas se debe realizar una interpolacién entre la etapa superior e inferior, lo cual
resultara en que el valor del grado de reaccion del primer rotor sera mayor o
menor dependiendo del caso, y el triangulo de velocidades de éste tendra una
geometria intermedia entre los dos tipos de etapas, por lo que se debera
recalcular el valor del trabajo especifico asi como el de las relaciones de trabajos.

Anteriormente se menciond el efecto tridimensional que adquiere el flujo al pasar
por el elemento en rotacion y por qué se desarrolla al recorrer el pasaje entre los
alabes aun cuando el flujo a la entrada sea relativamente uniforme vy
bidimensional. Para estudiar el comportamiento del flujo tridimensional que pasa a
través de la turbina se establece el modelo matematico de la “ley de equilibrio
radial” a partir de la cual se pueden deducir modelos que permiten llevar a cabo el
disefio geométrico de alabes de turbina.
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3.2. Andlisis aerodinamico y evaluaciéon de la eficiencia de la
turbina contra-rotativa

El andlisis de los triangulos de velocidades es la parte mas importante del disefio
preliminar tanto para turbinas convencionales como turbinas contra-rotativas, ya
gue con estos se puede definir la geometria de los alabes asi como permitir el
estudio de la interaccién de los parametros aerodinamicos de acuerdo a cada
seccion del alabe para lograr con éstos la determinacion de la eficiencia de la
turbina.

3.2.1. Célculo de la eficiencia total de una turbina contra-rotativa en funcién de las
variables independientes

Anteriormente se mencioné que en una turbina convencional, los triangulos de
velocidad de una etapa simple constan de 5 parametros independientes y 10 en el
caso de turbinas contra-rotativas con dos rotores, sin embargo, el vector de
velocidad absoluta del primer rotor esta compartido por los dos rotores, por lo que
s6lo seran necesarios 8 parametros independientes.

En la figura 3.2.1-1 se muestra la nomenclatura del triAngulo de velocidades para
la turbina de este disefio y a partir de las variables independientes de la figura se
pueden elegir los siguientes parametros de disefio: U,, ay, @, B2, K12, Uy, K34, 4.

Figura 3.2.1-1 Nomenclatura de las componentes de los triangulos de velocidades para el
disefio de la turbina contra-rotativa
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Asumiendo que las pérdidas de los alabes son proporcionales al promedio de la
energia cinética del flujo, para una etapa de turbina convencional se tendra la
siguiente ecuacion:

_ Ahy U-AC,
Al o 2 2 3.1
0o+ ¢ U-CW+[%+M] (3.1)

n
2

Considerando la correlacion de los parametros de los triangulos de velocidad, las
eficiencias de la turbina de alta presion y la de baja presién correspondientemente
seran:

Yy
Ny = 2 2
® Kz (3.2)
Fat S 220 a? 12 cos B3
¥p
N = U,
— — (3.3)

Los coeficientes de carga por rotor se definen para este caso como:

Y, = 0z @-tana; + Ky - go(tan B, — 1) (3.4)
A
qu = [Klz . q)(tan 32 - 1) + KIZ - K34_ ' (ptan a4]U_A (35)

La relacion de trabajo especifico entre las turbinas de presion alta e intermedia y
estara dada como:

Ah()l leA U—2

SWR = =—=—Uy
Aoz ¥p

(3.6)
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Despreciando el efecto del recalentamiento entre las etapas, la eficiencia total
para la turbina contra-rotativa puede ser calculada mediante las eficiencias de la
turbina de presion alta e intermedia como:

_ Nalls (W, +¥5)
Na¥p + ¥y

nr (3.7)

Con estas ecuaciones es posible representar de manera grafica el
comportamiento de la eficiencia y de la relacién de trabajo especifico como funcién
del numero de flujo y de las siete variables independientes ya mencionadas, las
cuales se podran modificar de acuerdo a los requerimientos de disefio.!!

En las graficas de las figuras 3.2.1-2 A, B y C se analizan tres relaciones de
velocidades de la turbina de alta presion con respecto a la de baja (U,), en estas
se muestran los efectos que tiene la relacion de velocidad axial de la turbina de
alta presidbn con respecto a la relacion de trabajo especifico para varios
coeficientes de flujo.

Los parametros K;, y Kz, se refieren a la relacion de velocidad axial entre la
entrada y la salida del primer y segundo rotor respectivamente y es una medida
de la aceleracion del flujo a través del pasaje de los alabes en las cascadas, la
cual en céalculos preliminares se utiliza un valor cercano a la unidad?*?, sin embargo
en la préactica no es asi por lo que en las gréficas se consideraron varios valores
de K;, para apreciar su influencia sobre la eficiencia y la SWR y su
comportamiento.

En las gréficas de las relaciones de trabajo se observa que entre mayor sea K;, se
podra alcanzar el mismo ¢ a menor relacién de trabajo SWR. Ademas, cuando el
coeficiente de flujo aumenta, el SWR disminuye drasticamente y se mantiene en
un nivel bajo a un cierto K,, y cuando esta relacibn aumenta de magnitud, el SWR
disminuye de manera menos abrupta.

En la figura 3.2.1-2 B. se puede observar que el SWR cae de 2.95 a 2.38 cuando
K;, aumenta de 1.4 a 1.8 en el punto ¢ = 0.6, sin embargo la relacion de trabajo
s6lo disminuye de 2.38 a 2.12 cuando K;, aumenta de 1.8 a 2.2.
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Figura 3.2.1-2 A. Relacién de trabajo especifico contra coeficiente de flujo para una
relacion de velocidades de U, = 1
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Figura 3.2.1-2 B. Relacién de trabajo especifico contra coeficiente de flujo para una
relacion de velocidades de U, = 1.3
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Figura 3.2.1-2 C. Relacion de trabajo especifico contra coeficiente de flujo para una
relacion de velocidades de U, = 1.5

En las gréaficas de las figuras 3.2.1-3 A, By C se muestra el comportamiento de la
eficiencia bajo los mismos criterios que las figuras 3.2.1-2 A, By C.
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Figura 3.2.1-3 A. Eficiencia contra coeficiente de flujo para una relacion de velocidades de U, = 1
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Como se puede observar de las graficas de las figuras 3.2.1-3 A, By C, la
eficiencia total se incrementa a un valor maximo y después decae conforme el
coeficiente de flujo se incrementa y el valor de eficiencia maximo ocurre a
diferente ¢. Entre mayor sea la relacion de velocidad K,,, menor seré el punto en
el que la eficiencia alcance su punto maximo.

Ademas, al comparar ambas graficas para la misma relacion de velocidades entre
rotores se puede observar que a un valor fijo de K;,, cuando la eficiencia total
alcanza su valor maximo, la pendiente de la curva del SWR se mantiene en un
nivel alto asi como su magnitud. Sin embargo, si se continda incrementando el
coeficiente de flujo, la relacién de trabajos disminuird4 drasticamente mientras que
la eficiencia se mantiene en un nivel alto. Por lo tanto, para alcanzar el
requerimiento de ambos pardmetros se deberd seleccionar un valor de ¢
ligeramente mayor al de la eficiencia maxima.

En las graficas de ambos parametros se analizaron dos relaciones mas de
velocidad (U, = 1,1,5) para determinar sus efectos. Comparando las gréficas se
puede notar que las curvas de eficiencia y de SWR para cada relacion de
velocidad son similares en forma, y de éstas se puede notar que entre mayor sea
el valor de U, se podran obtener mayores eficiencias y menores niveles de la
relacion de trabajo cuando K;, se mantenga igual, caso contrario si la relacion de
velocidades de rotores sobrepasa el valor de 1.5, la relacion de trabajo aumentara
significativamente sin importar el coeficiente de flujo, por lo que siempre debera
elegirse un valor 6ptimo de U, que mantenga una buena relacion entre un SWR
bajo y una eficiencia alta.

A partir de las gréficas se puede observar que dificilmente se obtendran valores de
SWR menores de 1.5, caso que corresponderia a tener una turbina axial
convencional de una sola etapa. Fisicamente el valor de la relacién de trabajo
puede hacer que se requiera un disefio aerodinamico mas complejo,
incrementando las dificultades del disefio de una turbina contra-rotativa sin alabes
estatores.

Para el caso de relaciones de trabajo altas, a partir de la ecuacion 2.8, se puede
observar que para utilizar una etapa con un factor de trabajo alto se requiere tener
una desviacion del flujo muy grande, lo cual llevaria a que los triangulos de
velocidades tengan un alto grado de oblicuidad para conseguir el grado de
desviacion necesario. Por lo tanto, un factor de trabajo mas alto requerira de
mayor angulo de desviacion del flujo y para mantener un nivel aceptable de
difusion en la turbina se debera disminuir el grado de solidez (¢/S) de los alabes.

Esto lleva a tener un mayor niumero de alabes, los cuales tienden a incrementar
las pérdidas del perfil debido a que hay mayor area de contacto con el flujo,
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ademas de provocar problemas a nimero de Mach altos ya que al haber mas
perfiles, se incrementa también la posibilidad de presentar ondas de choque que
provoquen efectos de compresibilidad.

Como se mencion6 anteriormente, los triangulos de velocidad de las turbinas
contra-rotativas se pueden determinar a partir de 7 variables independientes.
Cuando la relacion de velocidades de los rotores y los coeficientes de carga para
cada turbina son seleccionados, las relaciones de velocidad axial K;, y K34 Se
pueden calcular a partir de las ecuaciones 3.4 y 3.5 respectivamente.

3.2.2. Influencia del angulo de salida del estator de tobera (a4) sobre la eficiencia

Los coeficientes dependen de las siguientes variables: K, = f(ay,£2, @) Y K34 =
f(ay, B20,a,). Una vez que estos valores han sido seleccionados, se puede
calcular la eficiencia en funcion de las relaciones de velocidad a diferentes valores
de a; como se muestra en la figura 3.2.2-1, en la cual se puede apreciar que la
eficiencia total maxima para cada valor del angulo de salida del estator se
mantiene casi igual. En términos de los triangulos de velocidades, a medida que el
namero de flujo se incrementa, la velocidad relativa V, disminuye, mientras que la
velocidad absoluta C; y la velocidad relativa V, aumentan.

Se puede concluir de la ecuacién 3.2 (eficiencia total 1) que a menor velocidad,
mayor es la eficiencia, o en otras palabras, cuando V, se reduzca a un valor menor
que el de C; y V, se haya incrementado, también lo hara la eficiencia, de lo
contrario, ésta disminuiria.
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Figura 3.2.2-1 Eficiencia contra coeficiente de flujo en funcion del angulo a,
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En la figura 3.2.2-2 se muestra la influencia del angulo a; en las relaciones de
velocidad, las curvas en azul corresponden a la relacion K;, y las curvas en rojo a
K;,. De esta figura se puede concluir que K;, deberd ser mas grande que en
turbinas convencionales para obtener una mayor eficiencia, por ejemplo, para un
valor de a; = 652, la eficiencia maxima estara ubicada en un coeficiente de flujo de
0.30 y los valores de K;, Y K3, seran 2.5y 0.9 respectivamente.
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Figura 3.2.2-2 Relaciones de velocidad axial para el primer y segundo rotor contra el
coeficiente de flujo en funcién del angulo de entrada a;

Del analisis de las graficas de eficiencia y de las relaciones de velocidad axial se
puede deducir que conforme se incrementa la relacion de trabajo especifico, el
punto de eficiencia maxima se desplaza a la derecha, es decir aumenta el punto
optimo del coeficiente de flujo y en segundo lugar que las relaciones de velocidad
axial disminuiran a partir del punto de maxima eficiencia.

Esto se puede expresar de manera fisica mediante los triAngulos de velocidades;
cuando la velocidad tangencial y los angulos de flujo permanecen iguales, habra
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cuatro maneras de incrementar la relacibn de trabajo especifico (SWR):

1. Cuando solamente el trabajo especifico de la turbina de alta presion se
incremente junto con el coeficiente de flujo, K;, permanezca constante y K5,
disminuya.

2. Cuando solamente el trabajo especifico de la turbina de baja presion
disminuya y K;, permanezca constante y K;,disminuya.

3. Cuando los trabajos especificos de tanto la turbina de alta como la de baja
presion disminuyan, lo cual significa que ¢ permanece constante y tanto K;,
como Kz,disminuyen.

4. El trabajo especifico de la turbina de alta aumenta y el de la turbina de baja

disminuye, lo cual significa que ¢ aumenta y tanto K;, como K;,disminuye.

En la figura 3.2.2-3 se muestran los triAngulos de velocidades que ejemplifican
estos casos. Los triAngulos azules corresponden al caso 1, en el que Unicamente
la velocidad absoluta a la salida del estator aumenta, debido al aumento en el
coeficiente de flujo. El caso 2 corresponde a los triangulos en rojo en el cual la
velocidad relativa de salida de la segunda turbina V, disminuye. El caso 3
corresponde a los triangulos en verde, en el cual ambas velocidades absolutas de
los rotores y la velocidad relativa de salida de la turbina de baja presion
disminuyen en magnitud. El caso 4 corresponderia al triangulo en azul para la
turbina de presién alta y al triangulo verde en la turbina de presion baja.

\
V2 \

Figura 3.2.2-3 Variacion de los triangulos de velocidad conforme SWR se incrementa
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3.2.3. Influencia del angulo relativo a la salida del primer rotor (8,) sobre la eficiencia

Otro angulo de flujo importante que se debe considerar y analizar para el disefio
de una turbina contra-rotativa es f3,. La eficiencia total para varios valores de ¢ a
diferentes [, se presentan en la figura 3.2.3-1.
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&=
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0,86
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0,2 0,25 0,3 0,35 0,4 0,45 0,5 0,55 0,6

Numero de flujo ()

Figura 3.2.3-1 Caracteristicas de la eficiencia a diferentes angulos £,

De esta figura se puede observar que el valor 6ptimo de eficiencia para cada
magnitud de B, , el nimero de flujo se mantiene en el mismo rango, y a partir de
las ecuaciones 3.3, 3.4 y 3.5 se puede concluir que cuando los coeficientes de
carga por etapa se fijan, el angulo S, no tendrd un efecto sobre la eficiencia n, de
la segunda etapa.
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En la figura 3.2.3-2 se muestra el cambio de B, de manera fisica en el
comportamiento de los triangulos de velocidades.

Figura 3.2.3-2 Variacion de los triangulos de velocidad con el incremento de f3,.

Los triangulos de velocidades cambian de las lineas negras a las azules a medida
gue B, se incrementa, lo que significa que la velocidad relativa V, disminuye, por lo
que las pérdidas disminuyen. La velocidad relativa V, se mantiene igual, por lo que
la eficiencia de la turbina de baja presién permanece constante en la ecuacion 3.2.
También se puede notar de la figura anterior que entre mayor sea f8,, mayor sera
la eficiencia total maxima. Sin embargo, un incremento de la eficiencia total
maxima es mas dificil de obtenerse a medida que este angulo tenga un valor
mayor.

Finalmente, se puede concluir que las relaciones de trabajos especificos de las
turbinas contra-rotativas son muy altas y que el coeficiente de flujo es un
pardmetro importante de disefio, el cual debera de ser seleccionado
meticulosamente considerando tanto la eficiencia total como la relacién de trabajos
especificos (SWR). En el caso en que esta relacion y la relacion de velocidades
entre las turbinas U, sean parametros dados, el angulo relativo de flujo a la salida
del rotor de la turbina de presién alta y su relacién de velocidad axial deberan ser
tan altos como sea posible.

72



3.2.4. Influencia del espaciamiento axial entre rotores en turbinas contra-rotativas

Desde la segunda mitad del siglo XX los cientificos se han interesado en analizar
el efecto del espaciamiento axial entre coronas de alabes en las caracteristicas del
flujo de turbinas y compresores y su influencia en la eficiencia. La transitoriedad
del campo de flujo en turbomaquinaria se determina por el movimiento relativo del
rotor con respecto al estator a la entrada, los cuales inducen interacciones
periodicas entre si. El estudio de la interaccidon de estos fendmenos es importante
para la comprension de la generacion de pérdidas en las coronas de alabes y asi,
mejorar su eficiencia.

Dado el desarrollo de tecnologia con el fin de aumentar la eficiencia de las
turbomaquinas, se han llevado a cabo varios estudios en los que se considera el
efecto del espaciamiento axial, y a partir de estos trabajos se ha demostrado una
importante transitoriedad del flujo en este claro, lo cual provoca pérdidas.

B.L. Venable et al. (1999)*3 estudiaron la influencia del espaciamiento axial entre
coronas de alabes y su influencia en la eficiencia aerodindmica en una turbina de
una sola etapa y determinaron que el incremento del espaciamiento podia ser
benéfico hasta cierto punto.

Yamada et al (2009)'# estudiaron el efecto del espaciamiento axial en flujos
secundarios y la eficiencia aerodinamica en condiciones de disefio y de disefio
preliminar mediante métodos experimentales y de analisis numérico con una
turbina de flujo axial. En condiciones de disefio preliminar observaron una
disminucién lineal de la eficiencia a medida que el espaciamiento se
incrementaba, pero en condiciones de disefio obtuvieron como resultado un
incremento en la eficiencia con el aumento del espaciamiento, de lo cual
concluyeron que la discrepancia y aumento de eficiencia en condiciones de disefio
preliminar se debieron a la generacion de vortices largos en el rotor, los cuales
tenian que compensarse a su paso por el estator.

Sin embargo, otros estudios que se han llevado a cabo han concluido que el
incremento en el espaciamiento axial provoca una disminucion de la eficiencia
total, por lo que no se puede afirmar de manera absoluta si el efecto de este
fendmeno perjudica o beneficia de manera total en la eficiencia, ya que la
inestabilidad del flujo en esta zona, hace dificil su estudio y el efecto del
espaciamiento dependera de las caracteristicas de los parametros de disefio y la
configuracion de cada turbomaquina.

Sin embargo, la tendencia en estos estudios demuestra que un menor
espaciamiento axial permite alcanzar mejores eficiencias a diferencia de los
espaciamientos grandes. Algunos de estos estudios se resumen a continuacion.
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Mamoru Kikuchi, Funazaki, Yamada y Sato (2007)°, llevaron a cabo el estudio del
efecto en la eficiencia del espaciamiento axial entre el rotor y el estator de una
turbina subsénica de manera experimental y de simulacién. Consideraron tres
espaciamientos distintos (0.255, 0.383, 0.510), normalizados con la longitud axial
de la cuerda del estator. Con este estudio, determinaron que un espaciamiento
axial menor provoca un incremento en la eficiencia de la turbina, esto debido a que
el angulo de salida del estator se incrementaba proporcionalmente al claro entre
coronas. El aumento de este angulo provoca que el ancho de la estela del rotor se
incremente, por lo que un claro axial mayor incrementa el espesor de la capa
limite (de la flecha a la punta) antes de chocar con el rotor, provocando zonas de
entropia alta.

Jocker (2002)%6 determind gue un cambio en el espaciamiento axial tiene efectos
en la excitacion de la vibracion de los &labes, pero no siempre de la misma
manera. En sus estudios realiz6 comparaciones numéricas de distintas turbinas
axiales para determinar el efecto del espaciamiento axial en los modos de
vibracion, concluyendo que una disminucibn de éste, traia consigo una
disminucién de la excitacion aerodindmica, pero que este comportamiento no
siempre era igual.

E. Jeong, P. Park, Kang K. y J. Kim (2006)!’ estudiaron de manera numérica y
experimental el efecto del claro axial entre estator y rotor, confirmando que la
eficiencia de una turbina supersénica de impulso aumentaba conforme disminuia
este claro, concluyendo que la disminucién de la eficiencia se debia a un
incremento en las pérdidas de presion total en esta region. Cabe mencionar que
en las etapas de turbinas de impulso supersoénicas la expansién se lleva a cabo en
la corona estatora de tobera.

Kelecy, Griffin y Delaney (2000)* realizaron simulaciones en CFD de una etapa de
turbina supersoénica con alabes guias de salida. En este estudio pudieron observar
que la mayor inestabilidad se presentaba en el borde de ataque pero disminuia a
medida que el espaciamiento axial aumentaba. Sin embargo, se predijo que la
potencia seria mayor cuando el claro axial fuera menor y cuando éste era mayor
se presentaban pérdidas adicionales por la interaccion del chorro en el primer
estator y su interaccion con las demas coronas. Se demostré6 ademas, que la
estela causaba tanto una separacion temprana del flujo en la superficie de succién
del alabe, como separacion en el alabe guia de salida en su superficie de presion.

Entre los estudios mas recientes, se encuentran los realizados por Rayapati
Subbarao y M. Govardhan (2011). En uno de estos!® llevaron a cabo andlisis
numericos y experimentales de la influencia del espaciamiento axial en el
comportamiento de una turbina de una y media etapas. Los resultados de las
distribuciones de presion en la seccion media de los alabes que obtuvieron en

74



ambos analisis resultaron ser acordes, concluyendo que la eficiencia de una
turbina depende significativamente del claro axial entre coronas de &labes,
confirmando que la eficiencia disminuye ligeramente a medida que se incrementa
el espaciamiento axial, ademas, definieron que un espaciamiento menor es
benéfico especialmente cuando la turbina opera a flujos masicos y velocidades de
rotacidon menores que las de disefio.

Respecto a turbinas contra-giratorias, los autores mencionados en el parrafo
anterior llevaron a cabo un estudio computacional ?° del rendimiento y el campo de
flujo de una turbina contra-giratoria de una etapa para un espaciamiento axial de
10, 30y 70% de las cuerdas del estator de tobera y del rotor.

Se analizaron las distribuciones de velocidades, presiones, entropia y pérdida de
presion total a través de la etapa, obteniendo como resultado una variacién de la
eficiencia contra el flujo masico con el cambio del espaciamiento axial. A flujos
masicos bajos, la eficiencia no varia significativamente con respecto al cambio en
el claro axial, caso contrario cuando el flujo masico es grande como en los
motores de alta derivacion, en este caso la eficiencia aumenté conforme se
aumentaba el flujo mésico y se disminuia el claro axial como se muestra en la
figura 3.2.4-1.

En ésta se puede observar una diferencia sustancial de casi diez puntos
porcentuales de eficiencia entre un espaciamiento axial del 70 al 10%, por lo que
se puede deducir que a menor claro sera mayor la eficiencia debido a la alta
desviacion que el flujo experimentard con el paso entre alabes, haciendo que la
diferencia de las componentes tangenciales se incremente y con esto el trabajo
producido, y que entre mayor sea el espacio axial, el flujo tendera a formar flujos
secundarios menos uniformes, que tendran repercusiones en la manera en que se
impacten con el borde de atague de los perfiles, o punto de estancamiento,
aumentando su grado de entropia y disminuyendo la capacidad del flujo para ser
expandida.

En este trabajo se concluyo que el flujo a lo largo del pasaje de alabes en la
seccion media se comporté de manera ideal, sin embargo de la raiz a la punta en
los planos de salida, las pérdidas se incrementaban de manera gradual debido a la
presencia de flujos secundarios en la punta y que a medida que el espaciamiento
axial se incrementaba, la caida de presién total en el primer rotor se incremento
mas comparada a la del segundo rotor. Por lo que los resultados confirman que el
incremento del espaciamiento axial tiene un efecto negativo sobre la eficiencia de
las turbinas contra-giratorias.
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Figura 3.2.4-1 Variacion de la eficiencia contra flujo masico en funcién del espaciamiento
axial.*®

3.3. Flujo tridimensional en alabes de turbinas axiales: ley de
equilibrio radial y vortice libre

Se considera que se tiene un elemento diferencial como el de la figura 3.3-1, y se
asume que éste representa el flujo de fluido dentro del rotor y se encuentra
estatico en un momento dado dentro del pasaje de alabes de tal forma que el
analisis del estado de este elemento pueda representar el estado estacionario de
todo el fluido que pasa por el rotor.

Figura 3.3-1 Elemento diferencial que fluye a través de los pasajes de alabes de una
turbina en un momento dado.
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Debe tomarse en cuenta que el elemento diferencial también esta recorriendo una
trayectoria a través del pasaje curvo entre los alabes en donde se lleva a cabo la
difusion.

Para analizar este elemento diferencial se debe asumir inicialmente que:

4.

El movimiento radial del flujo depende del equilibrio radial de fuerzas

Los movimientos radiales solamente ocurren en el pasaje entre los alabes
y no fuera de estos.

El analisis del flujo involucra balancear las fuerzas radiales ejercidas por la
rotacion del alabe.

Las fuerzas gravitacionales son despreciables.

Para definir un modelo matemético que describa el comportamiento del elemento
diferencial se considera la figura 3.3-2 de longitud axial unitaria subtendida por un
angulo d6, de espesor dr, a través de los cuales hay una variacion de presiéon de
p hastap + dp.

lp +dp Masa/unidad de profundidad = prd@dr

ar

~ Velocidad = Cyy

Figura 3.3-2 Componentes del elemento diferencial que pasa a través de una etapa de

alabes.
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Para llevar a cabo el equilibrio del elemento diferencial, las fuerzas estéticas
deben equilibrarse con las fuerzas dinamicas, que en este caso corresponde
Gnicamente a la fuerza centrifuga, la cual se obtiene multiplicando la densidad por
el area por la aceleracion en direccion radial. Resolviendo todas las fuerzas
aerodinamicas actuando en el elemento en la direccion radial se obtiene:

Aceleracion en
direccion radial

[(P+dP)(r+dr)-d9-1]—(P-r-1-d0)—2(P+d7P)-dr-(dz—9)-1=p-dr-r-C‘f,/r (3.8)

Fuerzas en la Fuerzasen la Fuerzas en las Fuerza dindmica
parte superior parte inferior caras laterales centrifuga

Posteriormente, despreciando los términos de segundo orden dados por productos
de términos diferenciales (i.e. dp - dr) debido a que son muy pequefios y no
influyen de manera significativa en el equilibrio de fuerzas la ecuacién se reduce a
la forma de la ecuacion 3.9 conocida como Ecuacion de Equilibrio Radial Simple:

1dP 1, -
pd,r_rW ()

A partir de esta ecuacion se puede deducir una ecuacion de energia que exprese
la variacion de la entalpia con respecto al radio. La entalpia total H en cualquier
radio r con una velocidad absoluta C esta dada por:

2

C 1
H=h+7=h+E(C§+C‘E,) (3.10)

La variacion de la entalpia total con respecto al radio sera:

dH dh  dC, dc,

- = —a v 3.11
dr dr+Cadr+CW dr (3.11)

De la relacion termodindmica para un proceso isentrépico se tiene:
Tds =dh—dP/p (3.12)
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Derivando esta ecuacién con respecto al radio:

dh ds dT 1dP 1dp

—_—— = 3.13
dr Tdr dr+pdr pzdrdp ( )

Despreciando los términos de segundo orden:

dh _ds 1dp

724 3.14
dr dr pdr ( )

Sustituyendo en la ecuacion 3.11:
dH_Tds+1dp+CdCa+C ac, 3.15
dr " dr pdr *dr TV dr (3.15)

Y tomando en cuenta la ecuacion de equilibrio radial, el segundo término puede
ser reemplazado resultando en la ecuacién basica para el andlisis de flujos tanto
en el area anular de la turbina:

dH ds C2 _ dC, dc,

afn _ p9s 4Ca | Glw 3.16
dr dr r+Cadr+CW dr ( )

El término T ds/dr representa la variacion radial de las pérdidas en el area anular
y puede ser significativa en célculos de disefio detallado, especialmente si el
namero de Mach relativo a los alabes son mayores a uno, es decir en régimen
supersonico y ocurren pérdidas por ondas de choque. Sin embargo, para fines
practicos se puede ignorar el gradiente de entropia, teniendo la forma final de la
ecuacion de la energia de vortice:

dH _ dC, _ dC, C3
Z _r Zza _w,w 3.17
dr Cadr+CW dr+r ( )
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A la entrada de la turbina, excepto cerca de la raiz y de la carcasa, la entalpia
cambia de manera constante, usando condiciones de distribucion de trabajo
uniforme a lo largo de la longitud del alabe que es radialmente constante se puede
decir que:

@i _, (3.18)
dr

Por lo que la ecuacion de la energia podra reescribirse como:

dC, dc, C2
Aow  w _ 3.19
= +C, —+— 0 (3.19)

Y si C, = cte, entonces el primer término es cero y la ecuacién se reduce a la
forma:
dc,, C: dc,, dr

W _ — = 3.20
Yo dr r Cy T (3.20)

E integrando, resulta la ecuacion de vértice libre:

Cy ' = constante (3.21)

Esta ecuacién se denomina de esta manera porque denota que la fuerza del
vortice (o levantamiento por unidad de longitud) creado por cada seccion del perfil
usado desde la raiz a la punta permanece constante. En otras palabras, significa
qgue en el borde de salida de un alabe, el vortice de salida tiene una fuerza
constante desde la raiz a la punta, y si la fuerza de los vortices es 0, el
levantamiento sera 0.
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3.4. Modelos tridimensionales de diseio de alabes de turbinas
axiales

Cuando el flujo adquiere una tercera componente dimensional en su movimiento
se debe a la componente radial que proporciona el giro de la turbina. Para analizar
el flujo en tres dimensiones se debe realizar un analisis pseudo bidimensional,
esto es, cuando los perfiles de los alabes (que son entidades bidimensionales)
estan apilados de la flecha a la punta con un cierto torcimiento que les proporcione
una tridimensionalidad, deberan de analizarse de forma bidimensional por
secciones, de las cuales, entre mayor sea el nimero de divisiones del alabe, se
podra lograr una geometria mas eficiente y Optima que consiga apegarse mas a
los requerimientos de disefio.

Una vez que el flujo adquiere tridimensionalidad, el problema esencial es la
determinacion del rendimiento de la turbina el cual sélo puede llevarse a cabo
mediante analisis computacionales debido al gran nimero de variables que deben
calcularse, por lo que los resultados pueden no dar una prediccidn acertada
respecto al comportamiento de un componente cuando se proceda a la fase
experimental.

Si bien el analisis de flujo bidimensional también tiene un grado de divergencia con
respecto a los resultados esperados en la experimentacién, este es menor que en
el andlisis tridimensional, ademas de que resulta mas simple y rapido, por lo que la
mayoria de los modelos de pérdidas para turbinas axiales consideran el flujo en
dos dimensiones Unicamente. Sin embargo, a partir de este tipo de andlisis, se
pudo determinar una metodologia de apilamiento de perfiles para obtener asi
alabes tridimensionales.

La primer suposicion que se hace para realizar un analisis tridimensional es que el
movimiento radial sélo se lleva a cabo en el pasaje entre alabes, es decir, que la
velocidad radial es mucho menor que la velocidad axial y la componente de
velocidad tangencial, o lo que es: C, < Cy ; C, L C,, .

Debido a las caracteristicas aerotermodinamicas y geométricas de las turbinas, la
trayectoria del flujo tendera a adquirir una componente radial conforme avanza
hacia la descarga ya que el canal se abre progresivamente, creando un pasaje
divergente, como se muestra en la figura 3.4-1.En la seccién 0 de una etapa de
turbina, el flujo sera uniforme y axial, sin embargo al pasar por la corona de alabes
se tendra una configuracion divergente para permitir la expansion, debido a esto,
el flujo pasa a través de una trayectoria meridional con un radio de curvatura r,,, lo
cual provoca que se obtenga una componente radial.
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Figura 3.4-1 Lineas de trayectoria en un pasaje divergente de turbina.

En la fase de disefio preliminar de las turbinas, se busca que la componente
radial sea minima, para lo cual se utiliza la ecuacion de equilibrio radial (ec. 3.8),
en la que se considera que las fuerzas axiales son muy pequefas y pueden ser
despreciadas, con esta ecuacion se podran establecer modelos cuasi
tridimensionales para el analisis del flujo.

Los modelos de flujo tridimensional mas comunmente utilizados para el disefio y
andlisis de turbinas axiales y con los cuales es posible predecir su rendimiento
son:

1. Flujo de vortice libre
2. Angulo de salida de tobera constante (a, = cte)

3. Caso de vortice arbitrario, C,, = r"

El modelo de voértice libre es usado también en el disefio y andlisis de
compresores axiales, y su principal ventaja es que provee datos generales de
manera sencilla, Gtiles para una etapa de disefio preliminar y se utiliza para definir
el comportamiento de los perfiles aerodinamicos desde la flecha a la punta, sin la
utilizacion de este modelo es imposible conocer la variacion de las caracteristicas
aerodinamicas del flujo para cada seccién del alabe, por lo que es un modelo
esencial para el disefio de alabes tridimensionales.

Si se utiliza el segundo modelo de analisis, debido a que tiene como restriccion
que el angulo de salida de la tobera deberd ser constante, se tendra una
geometria distinta a la obtenida por el modelo de vértice libre. Los alabes con
torcimiento muy pronunciado producen esfuerzos, que se agregan a los esfuerzos
por termofluencia, siendo mas complicados de disefiar que los alabes de
compresores, ya que para aliviar algunos efectos debido al calor debera utilizarse
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un sistema de enfriamiento, el cual puede cambiar los parametros aerodinamicos
de disefio. Para evitar alabes de gran torcimiento es posible utilizar este modelo.

El caso de voértice arbitrario, el radio depende del exponente n, el cual servira para
definir la geometria de los &labes y dependiendo del valor de este exponente se
tendra un disefio diferente, el cual puede variar para adaptarse a los
requerimientos.

3.4.1. Modelo de flujo de vbrtice libre

Este modelo establece simplemente que C,, - r = constante, aplicado para el rotor
teniendo en cuenta ciertas suposiciones.

A la entrada del rotor:

dhy,
dr

=0; C, r=cte; Cyu =cte (3.22)

Y el trabajo especifico hecho por el rotor sera:

hoz = hoz = U(Cy2 + Cy3) = w(1,Cy2 — 13C,3) = cte (3.23)

Entonces:
Cy3 T =cte — Cuh3 = cte (3.24)

Aerodinamicamente, este modelo provee un disefio muy simple y practico ya que
los parametros termodinamicos se consideran que no varian de la raiz a la punta,
sin embargo tiene como desventaja que el modelo a pesar de ser
aerodinamicamente eficiente, es deficiente estructuralmente debido a que genera
una geometria con un grado de torcimiento muy elevado, y a su vez el grado de
reaccion variaria sustancialmente de la raiz a la punta.

Para tener un disefio eficiente con este modelo, el grado de reaccion debera pasar
de valores cercanos a 0 en la raiz hasta valores ideales de 0.5 — 0.6 en la punta
aproximadamente y como ya se menciond anteriormente, un grado de reaccion de
0 corresponde a una turbina de impulso, lo que significa que al utilizar este
modelo, las partes cercanas a la flecha tienen muy poca reaccién y en
consecuencia produciran menor trabajo.
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Asi pues, con el modelo de vortice libre se considera que las propiedades
termodinamicas permanecen constantes de la raiz a la punta de los alabes, es
decir en toda el area anular a través del cual pasa el flujo en la turbina, con lo cual
se permite obtener las propiedades aerodinamicas en cualquier radio del alabe
mediante las siguientes ecuaciones:

1. tana, = (1, /r),tana,, (3.25)
2. tanpf, = (1, /1), tanagy, — (r /1)2 " U /Cas (3.26)
3. Cy3 1 =cte, Cuz = cte = Cypy (3.27)
4. tanas = (n, /r)stan agy, (3.28)
5. tanfz = (1, /r)z tanazy, + (r /1)3 - U /Cos (3.29)

Con la ecuaciéon del punto 1. Se puede obtener el angulo de entrada al rotor en
cualquier radio con respecto al angulo de salida del estator en la parte media.
Como se puede apreciar en estas ecuaciones, todos los parametros dependen de
los valores definidos para la parte media del alabe, a partir de los cuales se
determinaran las distintas configuraciones desde la raiz a la punta.

La principal ventaja de este método es que como se puede observar en la
ecuacion del punto 3, la velocidad axial permanece constante, por lo que el
inverso de los coeficientes de flujo correspondientes en las ecuaciones del punto 2
y 5 tendran el mismo valor. Sin embargo, si se consideran alabes con radios de
entrada y salida distintos, si existird una variacion de este parametro y que debe
ser considerado.

3.4.2. Modelo de angulo de salida de estator tobera constante (a, = cte)

Este modelo fue creado para el propésito técnico de constar de una geometria que
prescindiera del torcimiento de los alabes para permitir contener un sistema de
enfriamiento, debido a que estos alabes son los que soportan las mayores
temperaturas porque se encuentran a la entrada de la seccion de turbina, el uso
de sistemas de enfriamiento permiten incrementar la temperatura de salida de la
camara de combustion, con lo cual se aumenta el trabajo que se puede obtener
comprometiendo de manera no sustancial la eficiencia aerodinamica.
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Cuando el flujo de gases de la cAmara de combustién entra sin componentes
tangenciales, es decir, axialmente, se utilizara la nomenclatura de a;. Caso
contrario cuando los gases entran con un angulo de incidencia al borde de ataque
del estator de tobera, en el cual se utilizard como «,.

Al analizar esta suposicion se puede obtener el siguiente modelo matematico:

cota, = .= cte (3.30)

w2

Y diferenciando con respecto al radio para obtener el punto de la velocidad
maxima:

dCaZ _ deZ
dr dr

Caz = Cyp - cOta, — cota, (3.31)

Utilizando la ecuacién de equilibrio radial y la ecuacion de la energia del vortice
(ecuacion 3.9 y ecuacion 3.17)

dH dc, ac, €2  dH

- 4 W W - = 3.32
dr Cadr+CWdr+r Y ar 0 (3:32)
Se obtiene:
dc, dc, C2
—a W W 3.33
Cogmt Co—rm+—=0 (3.33)
Sustituyendo el valor de C,,
dC dC c2
Cy> cot? a, d:z + Cyy 7‘”2 + %2 =0 (3.34)
dc C2
2 w2 w2 3.35
Cy2(1 4+ cot® ay) Ir + " 0 ( )
dC,, ., dr
C, —sin“a; — (3.36)




Integrando, resulta:

C, - 750° %2 = cte (3.37)

En términos del radio medio se obtiene:

sin? a,

Gz = Cuwom () (3.38)

Y alternativamente:
sin? a,

Caz = Carm () (3.39)

Y finalmente en términos de la velocidad absoluta:

sin? a,

Cy = Com (TT’”) (3.40)

Asi pues, para la estacion de entrada del rotor, si se tiene que a, = cte, entonces
se obtiene la siguiente relacion:

CWZ _ CaZ _ C2 :(L>Sin2a2 (341)

Cme CaZm CZm Tm

Lo cual significa que todas las componentes de velocidad dependen de la relacién
de radios.

Por lo tanto, al tener un angulo de salida constante en los estatores de tobera y
componentes de velocidad dependientes de la relacion de radios entre un punto
dado y el radio en la parte media se pueden presentar tres posibilidades a la salida
de la etapa de la turbina:
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a) Entalpia total de salida constante (hy3)
b) Componente tangencial de la velocidad absoluta cero a la salida, i.e.
a3 = 0

c) Condicion de vértice libre a la salida

3.4.2.1. Condiciéon de entalpia total de salida constante

La ecuacién que representa el trabajo realizado por la turbina para esta condicion
es:

Y la componente tangencial de la velocidad en la salida del rotor estara
determinada por:

Ah K
Cws =———Cyy = P Caz tan a; (3.43)

Donde: K = Ahy/w

Y subsecuentemente, se puede determinar la velocidad absoluta a la salida del
rotor a partir de la relacion de la ecuacién 3.40.

3.4.2.2. Condicion de velocidad tangencial cero a la salida a; =0

Para la condicion de velocidad axial a la salida de la turbina (a3 = 0), se tiene que:

in2
sin” a
Tm

dh dc
GCg3 Y hgs = hoy — U Cypp = Hyy — U Coorm (T) (3.44)

=C., %
dr a3 dr
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Lo cual provocara que se tenga una distribucion radial de entalpias a la salida de
acuerdo a:

dh d 7.\ Sin? a,
d:3 -4 [U Cypr (Tm) l (3.45)

3.4.2.3. Condicion de vértice libre continuo a la salida

En esta condicién, simplemente se aplica la condicion de vortice libre en la seccion
de salida del &labe rotor, teniendo una variacién de velocidades en esta zona, por
lo que el campo de velocidades axiales a la salida en términos de la velocidad
axial se expresara como:

7 \cos?a
C§3 = C£3m + 2U,,Chom [1 - (—) l (3.46)

Tm

3.4.3. Condicion de voértice arbitrario, C,, = r™

Esta es la tercera configuracion posible para el disefio de alabes de turbina,
también conocido como disefio de vortice forzado, en el cual en lugar de que la
componente tangencial sea una constante, estard igualada al radio a una
potencia, misma que determinard el tipo de disefio y su configuracion.

Dependiendo del valor de la potencia n, podran existir cuatro posibilidades de
variacion del flujo:

. n=-1 Corresponde al modelo de vortice libre.
i. n=0 Se resuelve como modelo de voértice libre constante.
ii. n=1 Modelo de rotacion de cuerpo rigido.

iv. ~mn =2 Produce un modelo de vortice intenso.

Estos modelos han sido estudiados por algunos investigadores?!, por lo que una
descripcion extensiva de estos queda fuera del alcance de este trabajo.

El primer modelo corresponde a vortice libre, el segundo modelo indica que la
distribucion de velocidades sera constantes de la raiz a la punta, el tercer modelo
indica que la velocidad seréa igual al radio donde se calcule, en otras palabras
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todos los demas parametros seran directamente proporcionales en vez de
inversamente proporcionales como en el caso del modelo de vortice libre. El
cuarto modelo produce una carga aerodinAmica variable en los alabes,
permitiendo sobrecargarlos en ciertas secciones, dependiendo de su aplicacion.

Los disefladores de turbinas modernas utilizan estas leyes en distintas secciones
de los alabes, es decir, de acuerdo a la necesidad de carga aerodinamica se
utiliza una u otra ley en cada seccion del alabe con lo cual se llega a una forma
geomeétrica suave que permita tener una mejor eficiencia aerodinamica.

Con estos modelos de disefio aerodinamico de alabes de turbina se busca
eliminar la tridimensionalidad mediante la depreciacion de la componente de flujo
radial, de manera que no influya en el gradiente de presiones ni en las leyes de
disefio aerodindmica aunque en la realidad el flujo si posee una componente radial
qgue es imposible de evadir, por lo que existira una distribucion divergente de
velocidades en el area anular, sin embargo debe tratarse de que el disefio
geomeétrico de los alabes influya en la menor medida posible a la creacion de este
flujo radial.

3.5. Pasos de la metodologia de disefio

Estos procesos son validos Unicamente para la etapa de la turbina en
configuracion contra-rotativa, ya que para las etapas de presiones bajas deben
tomarse otras consideraciones ya que se utilizan relaciones de flecha carcasa,
presiones, temperaturas y velocidades radiales menores que en la etapa de
presion alta.

En este trabajo se contemplé Unicamente la fase del disefio tedrico de la turbina,
sin embargo, posterior a la verificacion de los calculos se debera realizar la
seleccion de los perfiles aerodinamicos mas apropiados para las condiciones
obtenidas mediante la comparacion del comportamiento de la distribucion de
presiones a lo largo del intradds y extradés de distintos perfiles; estos datos se
encuentran en las graficas polares de cada tipo de perfil.

En el proceso real debera realizarse este estudio y seleccion para el numero de
estaciones en que se dividio el alabe para su andlisis y disefio mediante los
métodos tridimensionales descritos y para cada corona de alabes.

Una vez seleccionados los perfiles para cada estacion, se realiza el apilamiento de
éstos para formar los &labes tridimensionales y con torcimiento para
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posteriormente llevarse a cabo el disefio en un programa computacional y poder
realizar simulaciones en programas de CFD. En caso de que las simulaciones no
den los resultados obtenidos, deberan de modificarse las variables geométricas de
los perfiles aerodinamicos como la combadura, angulos de escalonamiento,
angulos de incidencia, etc.

Finalmente estos resultados pueden ser comparados con un caso practico en el
gue se tengan disponibles las distribuciones de velocidades y presiones, con lo
cual se validara el disefio.

En la figura 3.5-1 se muestra el diagrama de flujo de las tareas necesarias para
llevar a cabo el disefio de la turbina contra-rotativa:

Establecer los fundamentos
erotermodinamicos de las turbinas contra-
rotativas

h

Determinar las distintas configuraciones posibles de
etapas para la turbina

Determinacion de las variables independientes para el analisis
de las propiedades aerodinamicas de la turbina
Afh_0AYAMh_OB )y, UAUB

¥

Analisis de la distribucion de
entalpias para cads
configuracion

©

Figura 3.5-1 Diagrama de flujo del disefio de la turbina contra-rotativa
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Analisis de |a influencia de los angulos de flujo sobre |3
eficiencia de |a turbina

Definir el propdsito de 1a turbina y las |y

requerimientos de disefio

y
Fealizar las
suposiciones
necesarias para el
disefio

v

Determinar los parametros de disefio
aerodinamicos y termodinamicos

!

Los parametro No

seleccionados son
validos?

05 parametros seleccionados estan den

Ma

del rango de los angulos de flujo?
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Inicio de los calculos

Determinacion de la caida de
temperatura por etapa v del nimero
de etapas de la turbina

v

Seleccionar un modelo
tridimensional de disefio de alabes

v

Realizar los caleulos de los tidngulos de
velocidades para la turbina contra-rotativa
&n la seccion media

h 4

Determinar los valores de los tidngulos de velocidades en gl
numero de secciones deseadas con base en 2l modelo
tridimensional elegido

Determinar los coeficientes de carga para cada
rotar y la relacion de trabajo especifico

W AW B SWR

h J

Determinacion del a
eficiencia total de la turbina
contra-rotativa

l

7 La eficiencia coincide con e

comportamiento de los angulos de
flujo?

Fin de los calculos

92



3.6. Seleccién de los parametros de disefio de la turbina contra-
rotativa

3.6.1. Pardmetros aerodindmicos de disefo

Utilizando los fundamentos aerotermodinamicos de turbinas axiales aplicados a
turbinas contra-rotativas, se seleccionaran los parametros de disefio de la turbina
en contra-rotativa. Con base en la tabla 3.1-1 se puede observar que los tipos de
etapas de configuracion contra-rotativa que permiten tener un mayor factor de
trabajo son:

e |IA —factor de trabajo maximo = 8. # de coronas = 3

e |IRD — factor de trabajo maximo = 8. # de coronas = 2
e RID — factor de trabajo maximo = 8. # de coronas = 2
e |IRA —factor de trabajo maximo = 5. # de coronas = 3

¢ RIA —factor de trabajo maximo = 5. # de coronas = 3

De manera ideal se deberia elegir una configuracion de etapa que conste de sélo
2 coronas rotoras sin alabes estatores de tobera a la entrada de la turbina, de
forma que se reduzca la longitud axial, el peso y la cantidad de partes de la
turbomaquina, sin embargo, el hecho de prescindir del estator de tobera hara que
la primera corona rotora esté expuesta a una temperatura mayor, por lo que estas
configuraciones dependen de la tecnologia de materiales disponibles y/o
requeririan de un sistema de enfriamiento complejo. Al descartar las
configuraciones de dos coronas, solamente quedan las etapas IIA, IRAy RIA.

Dadas las caracteristicas aerodinamicas de los tipos de turbinas descritas
anteriormente, en las turbinas de impulso la expansion se lleva a cabo en su
totalidad en la tobera de entrada, por lo que el flujo adquiere una mayor velocidad
gue en las turbinas de reaccion.

Para soportar dichas velocidades, los alabes de turbinas de impulso deben ser
mas robustos y debido a que éstos unicamente tienen la funcién de desviar el flujo
y no se lleva a cabo la expansion entre los pasajes de alabes, son ideales para su
uso como primer rotor. Sin embargo, debido a que la caida de presion es
practicamente nula en este tipo de turbinas, el trabajo producido en las etapas de
presién baja sera muy bajo por lo que no es recomendable usar mas de una
etapa, descartando la configuracion IIA.
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De la comparacion de las etapas IRA y RIA en las figuras 3.1-1 y 3.1-2 se puede
observar que la etapa IRA tiene un factor de trabajo mayor y una distribucion del
trabajo en los rotores mejor que la RIA por lo que ésta configuracion sera la
utilizada. Ademas, considerando lo ya mencionado, las turbinas de impulso
trabajan mejor a la entrada y las de reaccion permiten la obtencién de mayor
trabajo a presiones bajas debido a su geometria convergente divergente. El tipo
de etapa elegida para la turbina contra-rotativa (IRA) consta de un estator tobera a
la entrada y dos rotores.

El fluo de gases de la camara de combustion se considerard que entra sin
ninguna componente tangencial, es decir que entrara de manera axial, lo que
permitird que el andlisis se pueda iniciar a partir de la salida del estator de tobera.

A patrtir de la figura 3.2.2-1 se debe seleccionar el valor del angulo de salida del
estator tomando en cuenta que a mayor coeficiente de flujo se deberan utilizar
velocidades radiales mayores, ademas de tener alabes mas largos con respecto a
la direccion axial, lo que se traduce en una mayor desviacién del flujo, provocando
asi mismo pérdidas, por lo que es recomendable elegir un &ngulo con un valor de
coeficiente de flujo bajo. En esta gréafica se puede notar que a mayor coeficiente,
menor angulo y viceversa, el angulo con el coeficiente menor es de 75°, sin
embargo la utilizacion de este valor llevara a tener un alabe mas curveado, lo que
incrementa los esfuerzos y las dificultades de manufactura.

Un valor utilizado frecuentemente en el disefio de turbinas?? y que cumple con los
criterios de disefio para esta aplicacion y es un angulo no axial de 70°, ademas de
gue permite trabajar con un valor bajo de coeficiente de flujo. Dado que se eligio el
modelo de flujo tridimensional de angulo de salida del estator de tobera constante,
esta corona no presentara torcimiento, por lo que el &ngulo de salida no variara a
lo largo de la altura de los alabes, este &ngulo esta definido como «a;.

El flujo que sale del estator de tobera incide con el primer rotor en contra-rotacion,
el cual se encuentra en movimiento radial y con una velocidad diferente respecto
al estator, provocando que el flujo obtenga un vector velocidad con un angulo
relativo a la salida, definido como g,.

De la figura 3.2.3-1 se observa que el valor de eficiencia maximo para cada angulo
corresponde aproximadamente con un coeficiente de flujo de ¢ = 0.28, sin
embargo debe considerarse que a menor numero de flujo también se
incrementaran el nimero de etapas de la turbina. En la misma gréfica, se puede
notar que la variacion de los valores del angulo de salida del rotor no afecta
sustancialmente la eficiencia, por lo que se debera elegir un valor que permita
tener un angulo de desviacién que evite que se presente desprendimiento del flujo.
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A partir de la ecuacion de Euler, se puede notar que a mayor velocidad radial
(mayor altura del alabe), menor serd la diferencia requerida de las velocidades
tangenciales para obtener un trabajo alto, dando como resultado un angulo de
desviacion menor en la punta que en la raiz.

Para una turbina de impulso, el valor del dngulo de desviacion adecuado para
evitar desprendimiento del flujo se encuentra en un rango de entre 110 — 160°23,
conforme se incrementa el grado de reaccién el requerimiento de tener un angulo
de desviacion alto disminuye. Por ejemplo, para un alabe largo, este angulo podra
cambiar desde 160° en la raiz hasta cerca de 10 — 20° en la punta?*. De manera
gue se pueda mantener una eficiencia lo mas alta posible teniendo un angulo de
desviacion moderado de 140° se utilizar4 un angulo de salida del primer rotor de
B, = 70°.

El &ngulo de salida de los rotores debe mantenerse bajo tanto en el caso de salida
de la etapa como de la turbina. El angulo a, reduce la desviacion del flujo y como
se comentd en el capitulo 2 acerca de la eficiencia total, en el caso de las turbinas
de aviacion, las componentes tangenciales de las velocidades a la salida se
consideran pérdidas, para lo cual se busca que este angulo tenga un valor de 0°
pero se considera que este angulo puede tener valores no mayores a 40° 22 de
manera que se eviten pérdidas.

Otro de los parametros a considerar del disefio de la turbina contra-rotativa sera el
efecto del valor K;, y K3,, denominado relacion de velocidad axial, el cual se
denomina como la relacién promediada con respecto al tiempo de la velocidad
axial en el plano del borde de salida del rotor entre la velocidad del borde de
ataque del mismo. La relacion axial tiene un efecto significativo en las pérdidas en
condiciones fuera de las de disefio, y se ha demostrado que una reduccién de ésta
provoca que las pérdidas aerodinamicas en los &labes se incrementen, y en
condiciones de disefio se ha observado que tienen el mismo efecto pero no tan
pronunciado?.

Para este disefio se considerara un valor de coeficiente de flujo de ¢ = 0.35y de
a; =702, con los cuales, utilizando las gréficas de la figura 3.2.2-2 se
determinaran los valores de las relaciones de velocidad axial de K;, y K3,
ubicando el punto en el que los valores de disefo elegidos se intersectan con las
curvas, a partir de la figura se determinaron como valores de las relaciones K;, =
1.8y K;,= 3.6. Ademas, al observar la figura 3.2.1.3 B, para una relacion de
velocidad axial del primer rotor de 1.8, el valor de eficiencia maximo coincide con
el del coeficiente de flujo elegido de 0.35, por lo cual es valido el criterio de
seleccion.
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Es posible realizar un disefio inverso tomando como primer proceso la seleccion
de valores de las relaciones de velocidades axiales y con las curvas de esta
misma grafica, ubicar el valor del angulo de salida del estator de tobera que
coincida con las curvas correspondientes.

A partir de las gréaficas de la figura 3.2.1-2 se observa que entre mayor sea el valor
de la relacion de velocidad axial para el primer rotor, se podran obtener valores de
relacion de trabajo especifico mas bajos, lo que significa que habra una
distribucion mas uniforme de la entalpia total de la turbina entre el primer y
segundo rotor y con esto un mejor aprovechamiento del trabajo, lo cual lleva a
tener una mayor relacion de velocidades.

En las graficas de las figuras 3.2.1-3 se visualiza el comportamiento de la
eficiencia con respecto a la relacion de velocidades entre rotores; entre mayor sea
la relacion de velocidades de los discos se podra obtener una mayor eficiencia,
por lo que se elegird como valor de esta relacion U, = 1.3, el cual coincide con
aplicaciones reales como por ejemplo del motor Trent 900 en el cual el rotor de
presion alta tiene una velocidad radial de 12 000 RPM vy el rotor de presion baja
9 000 RPM?%, mismas que se utilizaran para este disefio. Una vez seleccionada la
relacion de velocidad axial para el primer rotor, y teniendo una relaciéon de
velocidades de los rotores se puede determinar el valor de la relacion de trabajo
especifico con el coeficiente de flujo de disefio y los angulos seleccionados.

Para realizar el disefio geométrico de los alabes de la turbina, es necesario elegir
uno de los modelos bidimensionales descritos de acuerdo a los requerimientos de
disefio. El modelo de vértice libre es utilizado en la actualidad Unicamente para
realizar un disefio preliminar y rapido de las caracteristicas aerodinAmicas como
las velocidades y angulos de flujo y de los &labes, sin embargo tiene como
principal desventaja que al ser un modelo tedrico, lleva a obtener configuraciones
de alabes con altos grados de torcimiento. Por esta razon se utilizara el modelo de
angulo de salida del estator tobera constante (a; = cte)

Este modelo permite tener un estator tobera sin torcimiento, teniendo como
ventajas:
e Menores esfuerzos presentes en el alabe debido a una geometria mas
uniforme y simétrica
e El proceso de manufactura seréa relativamente menos complejo

e La posibilidad de emplear un sistema de enfriamiento en la corona de
estatores tobera, reduciendo asi, las necesidades de enfriamiento en los
rotores.
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Otro parametro importante que debera seleccionarse es la relacion de diametros
de flecha/carcasa. Esta relacibn nunca podra ser igual a 1, por lo que se
consideran valores altos los cercanos a la unidad e inversamente cuando se
acercan a 0.

Las relaciones flecha/carcasa altas hacen que el espaciamiento en la punta
aumente considerablemente con respecto a la altura del &labe, lo cual lleva a que
la eficiencia se reduzca y se acerque al limite de la linea de surge. Con relaciones
bajas los esfuerzos se incrementan a valores prohibitivos y se generan flujos
secundarios.

Por estas razones, para equilibrar ambos efectos, para la primera etapa de turbina
en la cual se tienen presiones altas se recomienda usar un valor de 0.65 y hasta
0.92 cuando se requieran tener alabes mas robustos?’, por lo que para este disefio
se utilizara una relacion intermedia de 0.78. En aplicaciones aeronauticas es
comun que los diametros de flecha tengan valores desde 0.5 hasta 0.8 m para la
primera etapa, por lo que en este trabajo se utilizara un didmetro de 0.65 m para la
flecha, el cual de acuerdo a la relacién flecha/carcasa permite obtener
velocidades.

De acuerdo a las conclusiones obtenidas en los trabajos realizados por Subbarao
y Govardhan!® sobre el efecto del espaciamiento axial en la eficiencia de las
turbinas contra-rotativas, se recomienda usar porcentajes menores al 20% de la
longitud de la cuerda del rotor precedente. Debido a que no se requiere de la
longitud axial para el céalculo de los triAngulos de velocidades y geometria de los
alabes no se definié el valor ideal de la cuerda de los alabes, sin embargo se hace
la recomendacion de que a menor espaciamiento axial, menores seran las
pérdidas.

3.6.2. Pardmetros termodindmicos de disefio

Después de haber definido los valores de disefio aerodindmico, se deben elegir
los valores de los parametros termodinamicos de disefio como presién total, y
temperatura total a la entrada de la turbina y el flujo masico, los cuales podran
servir como condiciones de frontera en un proceso de analisis posterior.

Los primeros parametros termodinamicos a seleccionar y que seran los mas
importantes para determinar el rendimiento y caracteristicas de la turbina contra-
rotativa son la presion y la temperatura. De acuerdo a las fichas técnicas de
motores de gran eficiencia como el GE 90, el GEnx1 y los Trent 800, 900 y 1000,
la tecnologia respecto a compresores ha permitido que se obtengan relaciones de

97



presiones de 45 o mas en los motores de quinta generacion, sin embargo para
disefios conservadores este rango se encuentra entre 34 y 45, para este disefio se
elegira una relacion de presiones de 39, la cual corresponde al motor GE90, del
cual se dispone mayor informacién y que servird como referencia?®.

Después de seleccionar la relacion de presiones, con la cual se obtendrd la
presion a la entrada de la turbina, se deberd definir la temperatura total de
entrada. Como se mencion6 anteriormente, la temperatura maxima tendra como
limitante la tecnologia de los materiales disponibles al momento del disefio de la
turbina y los sistemas de enfriamiento; éste valor tiene una influencia directa en el
rendimiento de manera que al tener mayor temperatura, mayor sera la eficiencia.

Conforme se ha progresado en las tecnologias y se han llevado a cabo
investigaciones acerca de las propiedades de los materiales y de la influencia de
los sistemas de enfriamiento en los alabes de turbinas se ha permitido que las
temperaturas permisibles de entrada en la turbina se encuentren en rangos desde
los 1100 hasta los 1500°C (1373-1773 K)*° y mediante la implementacion de
materiales compuestos de matriz de ceramica se han alcanzado hasta los 1650°C
(1923 K). Para el disefio de esta aplicacion se seleccionara un valor intermedio de
1500 K.

Después de seleccionar los valores de presion y temperatura totales a la entrada,
se debe elegir el flujo masico de operacién de la turbina. Las fichas técnicas de
motores muestran valores de flujo méasico de aire que van desde los 500 hasta los
1400 kg/s,?® sin embargo, debera considerarse el indice de derivacion (bypass
ratio) para calcular el flujp maésico que entra al compartimiento de
compresor/turbina, a partir de éste se podran calcular las areas y las
caracteristicas geométricas de los alabes.

Debido a que los motores de aviacién son disefiados para los requerimientos al
despegue, se tomara como presién atmosférica inicial (y estatica de salida) el
valor rendondeado de 100 kPa, el cual corresponde a la presion a nivel del mar y
sera el mismo valor de la presion de salida para realizar un analisis en el que se
realice completamente el proceso de expansion.

Posteriormente, tomando en cuenta los indices de derivacion de los motores
actuales y el flujo masico de aire total se observé que los valores de la cantidad de
flujo que entra al compresor va de los 100 a los 180 kg/s, siendo un valor comudn
de m = 160 kg/s, por lo que éste se tomara como parametro de disefio.

Se debe considerar que el aire que entra a la turbina previamente fue mezclado
con el combustible en la cadmara de combustidén, por lo que los flujos masicos
deberan de ser sumados, sin embargo para este disefio no se tomé en cuenta el
flujo de combustible, debido a que normalmente representa sélo entre el 1.5y 3%
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del flujo masico total de la maquina de acuerdo a célculos realizados considerando
que las relaciones de aire/combustible para turbinas de aviacién van desde 30 a
60, 22 por lo que por esta razén se puede considerar ser despreciable, ademas de
gue no se realizaron calculos de los productos de la combustion en este trabajo.

Todos los valores seleccionados de los pardmetros de disefio se muestran en la
tabla 3.6.2-1 a continuacion, los cuales serén utilizados para realizar los célculos
de la turbina contra-rotativa:

Tabla 3.6.2-1 Parametros de disefo de la turbina contra-rotativa

Tipo de etapa \ IRA
Pardmetros aerodinamicos

Propiedad Valor
Angulo de entrada a la turbina ag = 0°
Angulo de salida del estator tobera a; = 70°
Angulo relativo a la salida del primer B, = 70°
rotor
Angulo de desviacién maximo 140°
Angulo de salida de la etapa contra- a, = 0°
rotativa
Coeficiente de flujo o =0.35
Relacién de velocidad axial del primer K,,=138
rotor
Relacion de velocidad axial del K3, = 3.6
segundo rotor
Relacién de velocidades radiales de U, =13
los rotores
Velocidad radial del primer rotor U, =12 000 RPM
Velocidad radial del segundo rotor Ugp = 9000 RPM
Relacion de trabajo especifico (SWR) SWR = 3.0
Diametro en la flecha dpup = 0.65m
Relacion flecha/carcasa dpup/deip = 0.78

Parametros termodinamicos

Propiedad Valor
Relacion de presiones Py, /Py = 39
Temperatura de entrada a la turbina Toz = 1500 K
Flujo masico m =160 kg/s
Presion atmosférica P, = Py; = 100 kPa
Presion estética de salida P, =P, =100 kPa
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3.7. Calculos de diseio

Utilizando los pardmetros de la tabla 3.6.2-1 y siguiendo el modelo tridimensional
de angulo de salida de estator tobera y tomando como consideraciones: una
velocidad axial constante a lo largo de cada alabe, que el coeficiente de flujo no
cambia a lo largo de la etapa, un valor de relacion flecha/carcasa de 0.74 para el
segundo rotor de manera que las ultimas etapas mantengan la relacion de aspecto
requerida de acuerdo a la expansion y utilizando las identidades trigonométricas
respectivas para cada componente en cada seccion se obtuvieron los resultados
de la tabla 3.7-1.

Con referencia a la ecuacion 3.41 acerca de la relacién establecida entre un punto
en la altura del alabe y la seccién media, a la entrada del rotor se tiene:

Zal

Cwl _ Cal _ Cl (T)Sin

Cwlm Calm Clm Tm

Y a la salida del rotor se tiene:

7 \Cos? ay
ng = Cc%Zm + 2U Cyim ll - <_) l

'm

Estableciendo las relaciones de radios entre la punta y la raiz con la seccién
media:

n n
T=1141 y ==0.89
Th Tt

Debido a que la velocidad absoluta no cambia en el modelo de angulo de salida de
tobera constante, ésta sera la misma para todas las estaciones del alabe:
Co  163.60

wIm = cosa,  cos 70 m/s

A patrtir de esta componente de velocidad, se pueden deducir las velocidades en la
punta y la raiz para cada corona de alabes.
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Tabla 3.7-1 Geometria y velocidades de la turbina contra-rotativa

Parametro Seccion deraiz | Seccion media Seccion de
punta
Diametro del rotor 1 dna 0.65m dma 0.7416 m dea 0.8333m
Relacién flecha/carcasa rotor 1 dn 0.78 dn 0.78 dn 0.78
dt, d;, d;,
Velocidad radial en el rotor 1 Uny | 408407 | Uma 4660 Ue, 523.6
S S S
Velocidad axial a la salida del estator | Cj,p, 18325 | Cam | 163107 | Cat 147150
de tobera s s s
Velocidad absoluta 1 Cin | 53579 | Cim | 476870 | Cue 43024
S S S
Componente  tangencial de la | Cuip, | 50349 | Cwim | 448117 | Cwic | 404207
velocidad absoluta 1 s s s
Angulo relativo 1 Bin 27.42° Bim —6.252 Bt —39.03¢
Velocidad relativa 1 Vin 206447 | Vim 164.07 % | Vi 189430
S S S
Componente  tangencial de la | V,q, 9507 | Vwin | —17887% | Vwre | —11930™
velocidad relativa 1 s s s
Diametro del rotor 2 dng 0.65m dmp 0.76 m dig 0.87m
Relacion flecha/carcasa rotor 2 dp 0.74 dp 0.74 dp 0.74
Velocidad radial del rotor 2 Ung | 306307 | Ums | 36011 % | Uty 413.92 %
S S S
Velocidad axial de salida del rotor 1 Catzp, | 32985 | Catzm | 293587 | Catze | 264877
S S S
Angulo relativo 2 Baon 70° Bom 70° Bt 70°
Velocidad relativa 2 Van | 96442 | Vam | g5g37™t | Var 774437
S S S
Angulo absoluto 2 o 61.19° Aym 56.67° o 49.83¢
Velocidad absoluta 2 Con | 6846575 | Com | 5343675 | Cat 410.65
S S S
Componente  tangencial de 1a| Cuz, | 5999 | Cwzm | 446497 | Cwze | 313.81°0%
velocidad absoluta 2 s s s
Componente  tangencial de la| Vs, | 293657 | Vwsm | 86370% | Vwse | —100112%
velocidad relativa 3 s s s
Angulo relativo 3 Bn 41.67° Bam 16.39° B¢ —20.7°
Velocidad relativa 3 Van | 441637 | Vam | 30602208 | Va 283.16
S S S
Angulo relativo 3 Ban 41.67 @ Bam 16.39 @ Bt —20.7 @
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Cont.

Parametro Seccion deraiz | Seccién media Seccion de
punta
Velocidad axial a la salida del rotor 2 Cars | 118747 | Cazs | 1056.89 % | Cazs | 95354
S S S
Angulo absoluto 4 Ay 0° Aym 0° A4y 0°
Velocidad absoluta 4 Can | 118747 | Cam | 1056897 | Cac 95354
S S S
Componente  tangencial de la | Gy, 02 Cwapy 02 Cwa, 09
velocidad absoluta 4
Componente  tangencial de 1a | Vi, | 30637 | Vwsm | 36011% | Vwae | 413027
velocidad absoluta 4 s s s
Angulo relativo 4 Ban 14.46 2 Bam 18.81 ¢ Bat 23.46¢
Velocidad relativa 4 Van | 1226347 | Vam | 11165675 | Vae | 1039.51 %
S S S

Posteriormente, se calcula el nimero de etapas de la turbina contra-rotativa de la

siguiente manera:

Teniendo como presion atmosférica y de entrada a la maquina Py; = 100 kPa, con
una relacion de presiones de 39, se tendra una presion de entrada a la turbina de:

Pys = Pyy * e = 100000 x 39 = 3 900 kPa

Considerando que la turbina tendra una presion estética a la salida igual a la
presion atmosférica de entrada se puede calcular la temperatura estatica de
salida. Para el flujo de gases en la turbina, debido a que se ha mezclado aire con
combustible, el calor especifico serd de 1148 kJ/kg K.

2

183.25

C2 .
T3 =T03__=1500_

2,

2(1148)

2

= 148537 K

Con la temperatura total de entrada a la turbina se puede calcular la temperatura

total a la salida utilizando la relacion de presiones:

y-1
Toa _ (@) ’
T03 P03

d T04 = 1500 (_

39
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Por lo tanto, la diferencia de temperaturas de la turbina seré:

AToprom = N1 (Toz — Tos) = 727.55K

Para los céalculos en la etapa los subindices i, 1 y 2 representaran la entrada de la
turbina, la salida del estator de tobera y la salida del primer rotor respectivamente.

De los triangulos de velocidades se obtiene la velocidad absoluta a la salida del
estator de tobera en la raiz:

C, m
C, = = 535.79—
cos a4 s

Con ésta se puede determinar la temperatura estatica a la entrada del primer rotor
y dado que no hay cambio en la temperatura de estancamiento en el estator:

T, =T G = 137495K
1 — foi ZCp - '
Debido a que el primer rotor es una turbina de impulso, el grado de reaccion R, =
0, por lo que:

Ro=tiThe ot
= - = - =
X hol _ hOZ 1 2 1 2
Y la velocidad relativa sera:
v, = Ca_ 206.44
1= s 5 = 44 m/s
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Utilizando la velocidad relativa 1 para calcular la temperatura en la seccién 2 de la
etapa:

Top =Ty + Vi _ 1374.95 + 20644° _ 1393.53 K
T ' 2(1148) '

Y la caida de temperatura por etapa sera:

Toi — Toy = 1500 — 1393.46 = 106.54 K

Por lo que el numero de etapas necesarias para la turbina se puede calcular
como:

Um Cam

Cp

n= (tan By, —tan f,,,,) = 5.0074 = 5

Realizando una comparacion entre el numero de etapas de las turbinas contra-
rotativas de la tabla 1.4.3-1 se puede observar que el nUmero de etapas obtenido
para este disefio esta dentro del rango de las turbinas con esta configuracion, sin
embargo debe considerarse que cada par de coronas de alabes cuenta como una
etapa en las fichas técnicas de los motores, pero siguiendo los criterios
anteriormente establecidos los primeros dos rotores junto con el estator de tobera
forman una sola etapa.

Una vez determinados todos los valores del disefio aerodinamico se pueden
determinar los coeficientes de carga para cada rotor y con éstos la relacion de
trabajo especifico entre las turbinas de presion alta e intermedia. Utilizando las
ecuaciones 3.4 y 3.5 se tiene que los coeficientes de carga son:

¥, =0.35(tan70) + (1.8 * 0.35 * tan 70 — 1) = 1.692528

Wy = [1.8*3.5(tan70 — 1) + (1.8 * 3.5 * 0.35 x tan 0)] 1.3 = 0.950184
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Y con la ecuacion 3.6 se obtiene la relacion de trabajo especifico:

Y, 2 1.692528

SWR =% Us =05950184 "

2 _
7, 1.3 =3.01033

Utilizando las ecuaciones 3.2 y 3.3 se calculan las eficiencias de la turbina contra-
rotativa. Para este disefio se utilizé el modelo de pérdidas de Soderberg (anexo 1),
a partir del cual se determinaron los valores de los coeficientes de pérdidas para el
estator y los dos rotores. Este modelo fue utilizado por su simplicidad y debido a
que Unicamente requiere como parametro geométrico la deflexién de los alabes,
sin embargo se pueden utilizar modelos mas complejos y actuales para la
determinacion de estos coeficientes. Los valores de las eficiencias resultantes son:

n4 = 0.8919

ng = 0.82084

Una vez determinados los valores de las eficiencias de los rotores de presion alta
e intermedia se puede calcular la eficiencia total de la turbina contra-rotativa
utilizando la formula 3.7:

0.8919 % 0.82084 * (1.692528 + 0.950184)

— = 0.8687
(0.8919 * 0.950184) + (1.6925 * 0.82084)

nr

La eficiencia obtenida en este disefio presentd este valor debido a que se
consider6 el efecto de las pérdidas aerodinamicas en los alabes rotores y del
estator, ademas de que en la practica las velocidades axiales no son constantes a
lo largo de los alabes ni a través de éstos, las cuales tiene una influencia directa
sobre la eficiencia.

Si se consideran los coeficientes de pérdidas pero teniendo relaciones de
velocidades axiales de K;, = K3, = 1 y se recalculan los coeficientes de carga por
etapa y la relacion de trabajos especificos para calcular la eficiencia total se
obtendria un valor ideal para la turbina contra-rotativa de n, = 0.9065, en otras

palabras, éste es el valor de eficiencia maximo para este disefio.

En las figuras 3.7-1 A, B y C se muestra el disefio de la turbina contra-rotativa con
sus respectivos angulos y velocidades de flujo.
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V; = 283.16

m
5 =

m
Vy = 77449

m
U, =41392—

Figura 3.7-1 A. Disefio de la turbina contra-rotativa en la seccion de punta

|U1 = 466?
C, =476.87m/s [4 m
oy = 702 Vs = 111656 — P
B, =18.81°¢ | y
———_—__-—-’ 3 Ay = 0¢
Cy= 1056.89— I
;= 1639 ¢

m
Uz = 36011
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Figura 3.7-1 B. Disefio de la turbina contra-rotativa en la secciébn media

p
/ A m 'y
U = 408.40 - |
Cy=535.79m/s * s i
7 = 700 Vi = 1226.34— U2
3 Y| = L4
al = e = 14{4_69 —
V =206442 e g
\ Co=1187.47— '

m
Vs = 441.63 —
/ — By = 41.672

Figura 3.7-1 C. Disefio de la turbina contra-rotativa en la seccién de raiz

Posteriormente, se puede calcular la potencia que entregara la turbina contra-
rotativa con todas sus etapas utilizando como referencia la ecuacion 2.30, con la
cual se puede establecer que la potencia ideal sera:

W, = mC,(Tos — Tos) = 160(1.148) (1500 — 644.05) = 157.083 MW (3.47)

Sin embargo, dado que el proceso no es ideal, para obtener la potencia real de
esta turbina se debe multiplicar este valor por la eficiencia total calculada,
obteniéndose para la turbina de este disefio una potencia de:

W, = W, *ny = 136.45 MW
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Para tener nocion de la proporcion de la distribucién del trabajo en los rotores
contra-rotativos con respecto a la turbina completa se calcula la entrega de
potencia de cada rotor mediante la ecuacion de Euler aplicado a los pardmetros en
las puntas, ya que en estos se genera la mayor velocidad radial y por lo tanto la
potencia maxima de cada rotor. La ecuacion de Euler se aplica de la siguiente

forma:

W, = U,;C4qy(tan B, — tan B;) = 43.86 MW (3.48)

Wpg = UpCypt(tan B, — tan B3) = 14.24 MW (3.50)

Wyip = 58.1 MW

e
;‘V*B — 0.4257 = 42.57%

r

Finalmente, se puede observar que la configuracién de turbina contra-rotativa de
este disefio permite aportar el 42.57% de la potencia total, utilizando Unicamente
dos rotores y eliminando una corona estatora, permitiendo también una
disminucién de la longitud axial.
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CAPITULO IV

“VALIDACION DE RESULTADOS MEDIANTE SIMULACION”

En este capitulo se realizara la comparacion entre los resultados obtenidos
analiticamente y una turbina disefiada mediante la herramienta computacional
AxStream utilizando la misma configuracion de contra-rotacion, las mismas
condiciones de operacién, geometrias y parametros de disefio, con lo cual se
validaran los resultados obtenidos.

4.1. Introduccion

El programa AxStream es una herramienta computacional de gran alcance que
permite el disefio conceptual de la trayectoria del flujo de una turbina a partir de la
determinacion de perfiles aerodinamicos y la capacidad de exportar las geometrias
a programas de CFD modernos. Durante el disefio, un arreglo de problemas
ingenieriles (aerodinamicos, estructurales y otros analisis) y computacionales
(interpolacion, integracion, optimizacién, etc) se resuelven para llegar a un
resultado. Las soluciones implementadas se desarrollaron a fondo con respecto a
necesidades de disefio reales y recursos de relativo bajo costo computacional.

El marco tedrico del programa se basa en la teoria disefio 6ptimo de trayectoria
del flujo de turbinas axiales. Con base en esto se desarrollaron los métodos y
algoritmos del disefio integral y 6ptimo de la trayectoria del flujo para etapas
multiples, asi como sus componentes (etapa individual, secciones en el plano,
alabes, etc.)

El software AxStream posee la capacidad para realizar analisis mediante el
computo de problemas directos de disefios de trayectorias de flujo de turbinas
existentes mediante el calculo en la linea media (unidimensional) y formulaciones
axisimétricas (2 dimensiones).

El andlisis en la seccidon media (1D) es el mas usado por lo general y se lleva a
cabo en la trayectoria del flujo de comparativamente alabes cortos (el diametro a
la altura media con respecto a la relacion de longitud del alabe D/l = 10), y
cuando el campo de velocidades de las perturbaciones y el flujo radial pueden ser

110



despreciados. En el modo de andlisis, AxStream resuelve problemas directos en
1Dy 2D para dos formulaciones:

a) Determinacion del flujo mésico a una presion establecida.
b) Determinacion de la presion de entrada a un flujo méasico establecido.

Para los analisis de linea media y axisimétrico, AxStream utiliza la informacién de
las propiedades principales de las cascadas de alabes, tales como &ngulos de
entrada y salida de los alabes, longitud total de la garganta en la parte media,
altura del alabe, didmetro en la seccién media y claros radiales, entre otros. El
analisis axisimétrico requiere que los angulos e informacion de la garganta sean
proporcionados para cada estacion a lo largo de la altura del alabe. Este programa
permite realizar simulaciones que estiman la eficiencia de las etapas basadas en
la informacién mencionada.

4.1.1. Proceso de diseio

Para iniciar un proyecto, el usuario debe introducir la informacién inicial necesaria,
tales como los requerimientos técnicos y las condiciones de frontera de entrada y
salida del sistema. Posteriormente se siguen los siguientes pasos, la metodologia
gue sigue AxStream se muestra en la figura 4.1.1-1:

e Generar la solucion del disefio preliminar.

e Busqueda de una solucién 6ptima de acuerdo a los requerimientos del
usuario utilizando el explorador del espacio de disefio (Design Space
Explorer)

e Edicion interactiva de la trayectoria del flujo.

e Ajustes manuales en la geometria de la turbina.

e Optimizacion de la trayectoria del flujo.
Una vez que se llevan a cabo estos procesos, la informacion resultante es:

¢ Numero de etapas de la turbina

e Geometria completa y dimensionamiento de los alabes incluyendo
diametros, espacios entre etapas y claros radiales.

e Angulos de disefio de entrada y salida de la trayectoria del flujo.

e Distribucion de parametros termodinamicos y cinematicos en la linea media.
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Figura 4.1.1-1 Metodologia de disefio de AxStream

El proceso de disefio comienza a partir de un médulo de disefio preliminar, el cual
cuenta con un generador de soluciones, un explorador del espacio de disefio y
optimizaciéon S1/S2. Seguido de un moédulo de andlisis de lineas de corriente en
diferentes etapas para después pasar al modulo de disefio de alabes en 3D y
apilamiento de perfiles. Este proceso de disefio se muestra en la figura 4.1.1-2.
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Figura 4.1.1-2 Diagrama de flujo representando el proceso de disefio en AxStream

4.2. Diseio computacional de la turbina contra-rotativa

La turbina disefiada mediante AxStream debe utilizar las mismas condiciones de
disefio y pardmetros aerotermodinamicos seleccionados previamente, de manera
gue se realice un comparativo equitativo.

Las condiciones de frontera requeridas para realizar el disefio de la turbina
mediante la utilizacion del programa se muestran en la tabla 4.2-1
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Tabla 4.2-1 Condiciones de frontera requeridas

# Parametro Unidades Valor
1 Presion total a la entrada kPa 3900
2 Temperatura total a la entrada K 1500
3 Presion estatica a la salida kPa 100
4 Flujo méasico kals 160
5 Angulo absoluto a la entrada Grados 90
6 | Velocidad Radial del primer rotor RPM 12 000
7 | Velocidad Radial del segundo rotor RPM 9000
8 Diametro de raiz m 0.65
9 Etapas - 5
10 Relacion de velocidad axial 12 - 1.8
11 Relacion de velocidad axial 34 - 3.6

El proceso de disefio de la turbina contra-rotativa se realizO mediante la
eliminacién de la corona estatora de la segunda etapa, recorriendo el segundo
rotor a una distancia del 10% de la cuerda del primer rotor, acorde a los criterios
ya mencionados respecto al espaciamiento axial en el capitulo anterior.

Posteriormente se agregd una segunda flecha para introducir la segunda
velocidad radial, el alabe en color rosa corresponde al rotor en contra-rotacion.
Una vez llevado a cabo el disefio preliminar con los datos proporcionados se
genero el disefio de la turbina mostrado en la figura 4.2-1.

A partir de la de la geometria de la figura, se puede notar la disminucion de la
longitud axial de la primera etapa debido a la eliminacion de la corona estatora,
para este ejemplo se aumentd la longitud axial entre la primera y segunda etapa
de manera que fuera mas visible la configuracion contra-rotativa y para tratar de
ejemplificar el espaciamiento axial entre las etapas de presion alta y presion baja
en las turbinas reales.
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Figura 4.2-1 Disefio preliminar de la turbina contra-rotativa

También es posible notar que las etapas de presién baja posteriores tenderan a
tener un torcimiento mayor, debido en gran medida a la altura de los &labes, los
cuales como es de esperarse deberan ir en aumento debido al proceso de
expansion. Ademas, se tendran coeficientes de flujo mayores de manera que se
pueda mantener la relacion de velocidades axiales a valores mas bajos de
velocidad radial.

A partir de este disefio preliminar, mediante el proceso de optimizacion S1/S2 de
AxStream se pueden ajustar las alturas, didmetros, espesores de los claros y
cuerda de los alabes segun convenga.
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En la figura 4.2-2 se muestra la distribucién de presiones totales para las turbinas
analizadas, en la cual se puede notar que la caida de presion se lleva a cabo de
manera mas inmediata en las turbinas en configuracion contra-rotativa, es decir, el
estator de tobera es el que debera de soportar mayores temperaturas y esfuerzos
por termofluencia, permitiendo asi, que se disminuya la necesidad de que las
primeras coronas rotoras contengan un sistema de enfriamiento, por lo que se
puede reducir la complejidad de la manufactura y mantenimiento de los mismos.

En las turbinas axiales convencionales, la expansion se lleva a cabo de manera
mas suave y gradual, haciendo que el primer rotor y aun el segundo estator
tengan que soportar una presion mayor, aumentando la posibilidad de requerir un
sistema de enfriamiento y mayor robustez en estas coronas de alabes, como se
puede notar de la comparacién de la figura 4.2-2 y la figura 4.2-3%.

F, kPa

3057
2635
s
17581
1370

Figura 4.2-2 Distribucion de presiones de la turbina contra-rotativa

! Nota: la turbina de la figura 4.2-3 no se encuentra en las mismas condiciones de operacidn que la turbina
contra-rotativa, sin embargo, el diagrama representa la medida en que la presién se distribuye para la
configuracién axial.
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Figura 4.2-3 Distribucion de presiones de una turbina convencional axial

En las figuras 4.2-4 y 4.2-5 se muestra la distribucion de velocidades absolutas y
relativas respectivamente. En el caso de los valores de la distribucion de
velocidades absolutas, al compararse con los datos de los triAngulos de
velocidades obtenidos se puede notar que existen diferencias minimas entre los
éstos y las de la turbina contra-rotativa disefiada en AxStream y que la distribucion
de las velocidades maximas y minimas son acordes al comportamiento calculado.

Para el caso de los valores de la distribucion de velocidades relativas existe una
divergencia no significativa, principalmente debido a que el modelo tridimensional
para el disefio utilizado por AxStream es la condicién de vortice arbitrario, el cual
puede ser ajustado para que coincida con el modelo de angulo de salida del
estator tobera constante y que no se estableci6 como condiciéon de salida del
primer rotor un angulo de 70°, lo cual requeriria un proceso de optimizacion en
este software para hacer coincidir todos los valores de disefio tedricos con los
introducidos para llevar a cabo el disefio preliminar computacional.
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Figura 4.2-4 Distribucion de velocidades absolutas

WS
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Figura 4.2-5 Distribucién de velocidades relativas
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Los datos obtenidos mediante el disefio preliminar se muestran en las tablas 4.2-2
referente a la turbina completa, 4.2-3 referente al estator y el primer rotor y la 4.2-4
referente al segundo rotor.

Tabla 4.2-2 Pardmetros generales de la turbina completa

1. Module_1
Property Uit Value

1 module t Module type - axial turbine
2 flow multiplier - 1.000000
3 N power MW 135511335
4 eff &t internal total-to-total efficiency - 0.873199
5 eff ts internal total-to-static efficiency - 0.866559
] mass total blades mass kg 0.000000
7 uC0_ averaged isentropic velocity ratio - 0.938312
8 psi_ averaged work coefficient (H/U2"2 - 0.567905
) phi_ averaged flow coefficient (C2s/T2) - 0.177785
10 Pt in total pressure at inlet kPa 3900.000000
11 Pst out stat. pressure at outlet kPa 99 458900
12 Pt out total pressure at outlet kPa 104 580556
13 psr total-static pressure ratio - 39212177
14 pir total-total pressure ratio - 37291827
15 H heat drop klikg 980.086694

Tabla 4.2-3 Parametros del estator de tobera y primer rotor

1.1. Stage_1
Property Uhnit Vahe
1 H heat drop klkg 302.085586
2 Pt in total pressure at inlet kPa 3900.000000
3 Pst out stat. pressure at outlet kPa 1784597560
4 Pt out total pressure at outlet kPa 1850.770566
5 psr total-static pressure ratio - 2.185367
] ptr total-total pressure ratio - 2.107230
7 eff it internal total-to-total efficiency - 0897447
8 eff ts internal total-to-static efficiency - 0860119
9 N power MW 40 600505
10 eel a exit energy loss MW 1981929
11 eel r exit energy loss ratio - 0.048815
12 Nsp Specific speed - 0.559856
13 mass total blades mass kg 0.000000
14 uC0_ averaged isentropic velocity ratio - 0.614348
15 psi_ averaged work coefficient (HTU242) - 1324771
16 phi averaged flow coefficient (C2s/T2) - 0246614
17 custom name -
18 custom description -
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Tabla 4.2-4 Parametros del segundo rotor

1.2. Stage_2
Property Unit Value
1 H heat drop klkg 125 589838
2 Pt in total pressure at inlet kPa 1850.770566
3 Pst_out stat pressure at outlet kPa 1276 791685
4 Pt_out total pressure at outlet kPa 1332.227084
5 psr total-static pressure ratio - 1449548
6 ptr total-total pressure ratio - 1.389231
7 eff internal total-to-total efficiency - 0768765
g eff ts internal total-to-static efficiency - 0.685729
9 N power MW 13.220077
10 eel a exit energy loss MW 2.096722
11 eel r exit energy loss ratio - 0.158601
12 Nsp Specific speed - -0.977879
13 mass total blades mass kg 0.000000
14 uC0 averaged isentropic velocity ratio - 0.763835
15 psi_ averaged wotk coefficient (H/U2"2) - 0856081
16 phi_ averaged flow coefficient (C2s/U2) - 0.258104
17 custom name -
18 custom description -

Las tablas mostradas muestran los parametros termodindmicos que permiten
determinar la distribucion de presiones, de temperaturas, las pérdidas, eficiencias
y potencias obtenidas.

Extrayendo de éstas Unicamente los parametros necesarios para la comparacion
con la turbina del disefio se tienen:

Valores de disefio tedrico

e Eficiencia total n: = 0.8687 = 86.87%
e Potencia total real W, = 136.45 MW
e Potencia del primer rotor W, = 43.86 MW

e Potencia del segundo rotor Wy = 14.24 MW

Valores de disefio computacional

e Eficiencia total effir = 0.8731 = 87.31%

e Potencia total N = 135.51 MW

e Potencia del primer rotor N = 40.6005 MW
e Potencia del segundo rotor N =13.22 MW
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Mediante la comparacion de los valores calculados contra los obtenidos en la
simulacion se puede observar que existe una divergencia de Unicamente 0.68% en
la potencia total real obtenida y del 7.43% Y 7.16% para las potencias para el
primer y segundo rotor respectivamente, con lo cual se puede concluir que los
valores del disefio tedrico obtenidos son validos para las condiciones de operacion
establecidas, los criterios tomados y los parametros de disefio seleccionados.
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CONCLUSIONES

En este trabajo se analizd6 el comportamiento de las propiedades
aerotermodinamicas necesarias para el disefio de la turbina contra-rotativa, tales
como el parametro de trabajo especifico h* = Ak}, + Ahjz y la relacion de
entalpias en funcion de la relacién de velocidades radiales entre los rotores de la
turbina contra-rotativa, ademas de la influencia de las variaciones de los angulos
de flujo a4, B, y las relaciones de velocidad axial sobre la eficiencia total.

Con el andlisis de estas propiedades se determind que la configuracion de turbina
contra-rotativa que permitia mayor trabajo y una mejor distribuciéon de éste entre
los dos rotores es el tipo de etapa IRA (Impulso, Reaccion, condicion Axial de
salida), con el cual se puede obtener un factor de trabajo especifico maximo h* =
8.

Con estas propiedades se seleccionaron los pardmetros aerotermodinamicos
requeridos para el disefio tedrico de la turbina contra-rotativa y utilizando como
referencia datos de turbinas reales.

Se determind que el coeficiente de flujo mas indicado para esta aplicacion es de
¢ = 0.35 debido a que este valor permite tener un menor nimero de etapas y
angulos de desviaciébn menores de 140°, con la desventaja de tener una eficiencia
total ligeramente menor (alrededor de 2% de la eficiencia maxima). Utilizando este
coeficiente se determind la velocidad axial para cada seccién de los rotores y la
relacion de velocidades axiales, teniendo como valores K;, = 1.8y K5, = 3.5 los
cuales indican que la velocidad axial no se mantiene cuando el flujo pasa a través
del pasaje de alabes sino que aumenta.

Para el primer rotor se selecciond una relacién flecha/carcasa de 0.78 para el
primer rotor y 0.74 para el segundo rotor. Estos valores seleccionaron tomando
como consideracion un punto intermedio entre el valor de 0.65 sugerido por
algunos autores y 0.92 como maximo para las turbinas en la seccion de entrada,
con los cuales se permitié tener alabes mas robustos para la primera etapa de la
turbina contra-rotativa debido a que soportan los mayores esfuerzos en la turbina
debido a las velocidades radiales y temperaturas altas, manteniendo también bajo
el nimero de etapas requeridas para realizar la expansion.
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Una vez seleccionados los parametros y condiciones de disefio, se llevaron a cabo
los calculos del disefio de la turbina contra-rotativa, obteniéndose como resultados
que se requerian de 5 etapas para realizar la expansion, cumpliendo asi con los
rangos de etapas de turbinas de aviacion utilizados en la actualidad.

Posteriormente se calcularon los coeficientes de carga para cada rotor y la
relacion de trabajo especifico, los cuales son necesarios para obtener la eficiencia
total de la turbina en contra-rotacion.

Para el célculo de la eficiencia de cada turbina se utilizé el modelo de pérdidas de
Soderberg por su simplicidad y por requerir Unicamente como variable la deflexion
de los alabes, con este modelo y las ecuaciones utilizadas para el calculo de las
eficiencias de cada rotor se obtuvieron como resultados eficiencias de n, =
0.8919 y nz = 0.82084 para el rotor de presion alta y de presion baja
respectivamente. Posteriormente, utilizando estas eficiencias se determind la
eficiencia total de la turbina completa, teniendo como valor n, = 0.8687.

Con la eficiencia total calculada se determiné que la turbina es capaz de producir
una potencia real de W, = 136.45 MW en condiciones de disefio. De la potencia
real de toda la turbina se calcularon las potencias entregadas por cada rotor,
dando como resultado W, = 43.86 MW y Wy = 58.1 MW, los cuales en conjunto
representan el 42.57% de la potencia total proporcionada por la turbina
demostrando que esta configuracion tiene una alta relacibn de trabajo con
respecto a las turbinas convencionales.

Posteriormente se realiz6 el disefio preliminar computacional de la turbina contra-
rotativa utilizando el software AxStream, utilizando las mismas condiciones y
parametros aerotermodinamicos del disefio tedrico y obteniéndose como valores
una eficiencia total de n, = 87.31, una potencia total de W, = 135.51 MW vy
potencias para el primer y segundo rotor respectivamente de W, = 40.60 MW y
Wy = 13.22 MW.

Los resultados obtenidos mediante simulacion tuvieron una divergencia del 0.68%
para la potencia real total de la turbina 'y de 7.43% y 7.16% para las potencias del
primer y segundo rotor respectivamente. Estas desviaciones se deben
principalmente que el software utiliza un modelo tridimensional de disefio de
vortice arbitrario y debido a que en el disefio teodrico se utilizd6 el modelo de
Soderberg, a diferencia del modelo de Craig & Cox de AxStream, sin embargo las
desviaciones se mantuvieron en un nivel bajo, por lo que se puede considerar
como valido el disefio tedrico llevado a cabo.

Se comprobd que la utilizacién de las turbinas contra-rotativas tienen como ventaja
una disminucion de la longitud axial de la turbina debido a la eliminacién de las
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coronas estatoras intermedias, lo que se traduce en ahorro de peso y aumento de
la eficiencia principalmente debido a que se evitan las pérdidas aerodinamicas del
flujo que pasa a través de una corona estatora.

A partir de la comparacion de las distribuciones de presiones de las turbinas se
pudo deducir que la necesidad de sistemas de enfriamiento es menor en las
turbinas contra-rotativas que en sus contrapartes, debido a la eliminacion de
alabes estatores los cuales tienen un requerimiento mayor de enfriamiento a
diferencia de los alabes rotores debido a que estos Ultimos se encuentran en
movimiento.
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ANEXO 1
Modelo de pérdidas de Soderberg

Modelo de pérdidas de Soderberg3°

Soderberg (1949) establecio los coeficientes totales de pérdidas como:

Para estatores: 105 % l
Iy = <Re ) [(1 + &) (0.993 + 0.075 ﬁ) - 1]
. 1
Para rotores: ~ 105\% [(1 e (0 975 + 0.075 l) 1]
ZR - Re E ' ’ H

En estas ecuaciones, la variable ¢* es el coeficiente nominal de pérdidas y
depende de la deflexion del alabe. Dixon [1989, p. 99] obtuvo la ecuacion para
esta variable como:

* € 2
£ = 0.04 + 0.06 (W)
El modelo de Soderberg incluye las pérdidas de perfil y flujos secundarios pero no
las pérdidas en el claro radial. Las pérdidas de perfil se consideraron
principalmente en funcién de la deflexion ¢ del &alabe. Una deflexibn grande
requiere alabes con gran torcimiento, por lo que las pérdidas de perfil son altas.
Las pérdidas secundarias en este modelo dependen principalmente en la relacion
de aspecto del alabe [/H, el cual es el parametro mas importante de las pérdidas
secundarias. Las pérdidas en el claro radial en la punta del alabe se pueden
considerar simplemente multiplicando la eficiencia final calculada de la etapa por
la relacion de area del alabe entre area total (i. e. area del alabe + area del claro
radial).

Este modelo se basa en el trabajo de Zweifel [1945] para obtener la relacién de
paso/cuerda Optima para un cambio de direccion dado a través de una cascada de
alabes. A partir de una serie de pruebas en cascadas, Zweifel sugirié que el
coeficente Optimo de levantamiento basado en la carga tangencial del alabe
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deberia ser aproximadamente 0.8 donde [, es la cuerda axial. Para angulos de
flujo de gas dados «;, @, la relacion Optima de paso/cuerda se obtiene con la
siguiente ecuacion:

t
Cy =2 (l_) (tana, + tan ;) cos? a,
X

El coeficiente nominal de pérdidas calculado a partir de la relacién de Dixon esta
basada en el coeficiente de fuerza de disefio de la ecuacién anterior y es valida
para nimeros de Reynolds de 10° y relaciones de aspecto de 3:1

Se puede observar que el modelo de Soderberg implica que el efecto de la forma
del perfil sobre las pérdidas es limitado. Ademas, implica que el grado de reaccién
(dngulo de escalonamiento) no es importante para elegir una relacion de
paso/cuerda éptima. Adicionalmente, la relacion de aspecto se espera que sea el
anico parametro importante en la correlacién de pérdidas por flujo secundario sin
considerar la capa limite de la entrada y la geometria del alabe. Este modelo se
puede utilizar para estimar eficiencias de turbinas en etapas preliminares.
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