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Resumen

Dada la necesidad de encontrar una alternativa ante los contaminantes procesos energéticos
producidos a partir del uso de combustibles fésiles, el desarrollo de nuevos sistemas que funcionen
con fuentes de energia més sustentable se vuelve un tema de gran importancia en la actualidad.

El presente trabajo se resume en un acto de vanguardia tecnolégica al implementar la microtur-
bina de un turbocargador de automévil modificado a un ciclo modular de generacion eléctrica
de 1 kW, teniendo como fuente de energia recurso geotérmico. Esta idea surge de la necesidad de
reducir costos en diseno y manufactura. Para esto, dado el poco trabajo relacionado a este tipo
de innovaciones y la limitada informacion relacionada al turbocargador, se realizaron pruebas
de difraccién de rayos X para determinar los elementos presentes en la turbina identificaindose la
aleacion comercial Inconel X-750. Una vez identificado el material se estudié el comportamiento
de la turbina en condiciones criticas de operacién por medio de modelos mateméticos y simula-
ciones computacionales que ayudaron a predecir posibles fallas al momento de acoplarla al ciclo
y sirvieron como punto de partida para la caracterizacién de las velocidades optimas de trabajo
en las cuales la microturbina opera sin problemas.

El ciclo geotérmico con el cual se realizé este estudio correspondia a un ciclo binario de eva-
poracién instantdnea, donde el fluido geotérmico se encontraba aislado del funcionamiento de
la turbina, por lo que se descartaron posibles problemas debido a la corrosién, sin embargo,
dada las cargas térmicas presentes en el vapor al momento de la transferencia energética con
la microturbina, se evalué la respuesta termomecdanica del Inconel X-750 a través de modelos
analiticos que ayudaron a visualizar los estados de esfuerzo mas relevantes durante condiciones
criticas de operacion. Por medio de gréaficas de esfuerzos centrifugos y térmicos se compararon
las propiedades termomecanicas de 7 diferentes aleaciones de uso comun en turbomaquinaria con
la correspondiente de la microturbina con el fin de obtener pardmetros que sirvieran como base
para el escalamiento posterior del turbocargador a sistemas de generacién de mayor potencia.
Teniendo como las mejores opciones aleaciones aluminio-zinc y titanio-aluminio-vanadio debido
a su baja densidad y alta resistencia.

Con ayuda de la teoria de analisis de falla y elemento finito se construyeron simulaciones compu-
tacionales de la microturbina que complementaron los modelos analiticos a través del analisis
de modos de vibracién, frecuencias naturales y frecuencias forzadas del sistema que sirvieron
para identificar velocidades criticas de operacién donde el sistema podria caer en resonancia.
Por medio de la construccién del diagrama de Campbell particular de la microturbina se identi-
ficaron 3 posibles puntos de resonancia asociados a modos de vibracién por flexién, sin embargo
dado los cortos tiempos de transicién entre velocidades se descartaron dichos problemas, con
lo que se obtuvo una velocidad optima de operacién de 82,295 rpm, con un factor de seguri-
dad de 1.55 para la generacion aproximada de 1 kW. Concluyendo que para las condiciones de
operacion presentes en el ciclo el material de la microturbina del turbocargador presenta buen
comportamiento ante las cargas centrifugas y térmicas. Descartando posibles fallas asociadas a
la resonancia, se determiné viable el acoplamiento de este elemento al ciclo geotérmico.
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Prodlogo

Actualmente como parte del desarrollo tecnoldgico en fuentes de energia renovable, el grupo
de investigacién aplicada IIDEA (Instituto de Ingenieria Desalacién y Energias Alternas) se
encuentra disenando un ciclo termodindmico binario de baja entalpia de 1 kW de potencia,
basado en las centrales geotermoeléctricas convencionales, conocido como CBEI (ciclo binario
de evaporacién instantdnea). Este trabajo aborda la viabilidad de acoplar la turbina de un
turbocargador de automovil modificado al ciclo y utilizarlo como elemento transformador de
energia, para esto se realiza un analisis termomecanico y vibratorio de los materiales que la
componen y de esta forma prevenir fallas durante su operacién, dado que la turbina es el elemento
dentro del ciclo que es sometido a los mas grandes niveles de esfuerzo debido a las cargas
dindmicas y térmicas presentes durante el proceso de transformacién energético.

En el capitulo 1 se describe un panorama general de la evoluciéon de las turbinas a lo largo
de la historia y como esta tecnologia ha impulsado el desarrollo energético a nivel mundial.
Se aborda en particular la tecnologia de las microturbinas, explicando las diferencias con las
turbinas convencionales y sus principales aplicaciones. Ademads se define el concepto de energia
geotérmica y se describe la capacidad aproximada que tiene México en aprovechamiento, asi como
los antecedentes en investigaciones relacionadas con la manufactura y diseno de una microturbina
de vapor de baja entalpia para su implementacién en usos geotermoeléctricos.

En el capitulo 2 se analiza a detalle las fuerzas dinamicas y cargas térmicas en condiciones criticas
de operacién presentes en la turbina. Se hace un andlisis de los principales mecanismos de fallas
y se realiza una comparacién cuantitativa de las propiedades termomecéanicas de los materiales
comunmente usados en su fabricacién, esto con el fin de evaluar la aleacién de la turbina elegida,
teniendo una primera idea de que tan bien puede trabajar en el CBEI y visualizando que
materiales podrian ser una mejor opcién si se quisiera escalar el diseno de la turbina del turbo
a sistemas de mayor potencia.

El capitulo 3 abarca una breve descripcién del método de los elementos finitos y se realiza una
investigacién acerca de trabajos previos referentes al modelado de elementos de turboméquina-
ria, buscando obtener parametros que ayuden a la construccion de un modelo mas realista y
asegurando la precisién de los resultados, comparandolos con otras investigaciones. A su vez se
hace una revisién del andlisis por elemento finito de las principales causas de falla en turbinas
de vapor mediante casos de estudio.

Finalmente en el capitulo 4 se realiza el modelado numérico de la microturbina de trabajo a
través del uso de un software de elementos finitos. Se determinan los pardmetros adecuados
de operacién para el 6ptimo funcionamiento de la turbina del turbocargador en el CBEIL. Pa-
ra esto se analizan los resultados de dos modelos numéricos simulados, buscando obtener un
comportamiento més completo de la turbina ante cargas centrifugas, campos de temperatura
y vibraciones. Adicionalmente se comparan dichos resultados con los obtenidos en los casos de
estudio para validar su comportamiento. Esto con la finalidad de predecir futuras fallas debido
a la fatiga, como agrietamientos o danos causados por efectos de la resonancia.
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Capitulo 1

Marco teorico

Los procesos tecnoldgicos existentes exigen energia para efectuar transformaciones sobre la
materia y asi aprovechar dichos cambios para generar trabajo util. Puede decirse, que el 97 %
de la energia consumida en el mundo es del tipo calorifica, producto de los combustibles fésiles,
fisiéon nuclear y nuevas fuentes en desarrollo como la energia geotérmica y solar. Un porcentaje
notable de esta energia es aplicada a la generacién eléctrica en plantas termoeléctricas por
medio de turboméaquinas, siendo estas el 6rgano de transformacién energético. No se sabe, si
para cuando sea posible la fusién termonuclear, sean necesarias las turbomaquinas o se ceda el
paso a los generadores magnetohidrodinamicos, pero en lo que resta del presente siglo, se espera
tengan vigencia desempanando un papel muy importante en el sector energético [1].

1.1. Turbomaquinas

Se clasifican como turbomdaquinas a todos aquellos dispositivos en los cuales la energia como
trabajo, es extraida desde o trasferida hacia un fluido por la accién dindmica de uno o mas
alabes en movimiento. La palabra turbo de origen latino implica lo que hace girar o arremolina
alrededor [2]. Si la energfa es extraida desde el fluido para expandirlo a baja presion, el dispositivo
es motor y es llamado turbina; si la energia es transferida hacia el fluido, de modo que incremente
su presién, entonces el dispositivo es generador y es llamado compresor. A su vez, dependiendo
del tipo de direccién en el que fluye el fluido a través de los dlabes, existen turbomaquinas de
flujo axial, radial y mixto [3].

Otra divisién en las turbomaquinas esta en funcién de la naturaleza del fluido de trabajo, es
decir, si éste es compresible o incompresible. Segtn este criterio hay turboméaquinas hidraulicas
y térmicas. Las primeras consideran incompresible el fluido de trabajo, dada su poca variacion
en volumen durante la trasferencia de energia [4]. Mientras que las térmicas consideran com-
presible su fluido de trabajo, debido a que éste experimenta variaciones notables en su volumen
consecuencia de los cambios en su presién o temperatura, de modo, que es capaz de almacenar
o de ceder energia con facilidad [1].

Para el desarrollo de este trabajo se estudia en especifico el uso de turbomaquinas térmicas mo-
toras de fluyo axial y radial, tales como turbinas de vapor y gas. Estas permiten la transferencia
de energia entre un fluido de naturaleza gaseosa (ya sea vapor de agua o gases procedentes de
una combustién) y un rotor provisto de dlabes que gira a gran velocidad dentro de una carcasa o
cuerpo estructural. En el siguiente apartado se describe un panorama general de la evolucién de
las turbinas a lo largo de la historia y como esta tecnologia ha impulsado el desarrollo energético
a nivel mundial, ademas de innovar en aplicaciones en el sector automovilistico.




CAPITULO 1. MARCO TEORICO

1.1.1. Historia de las turbinas

La prehistoria de las turbinas inicia con Herén de Alejandria quien tiene el crédito de desa-
rrollar la primera turbina de vapor hace ya casi 2000 afos. La turbina de Herén (Figura 1.1)
consistia en una esfera hueca que giraba libremente en torno a un eje diametral, apoyada sobre
dos soportes. El vapor salia por dos tubos en sentido opuesto realizando la transformacién de
presion en velocidad, siendo una turbina de reaccién pura [4].

Figura 1.1: Turbina de vapor de Herén [5].

La historia continua hasta 1600 donde el ingeniero italiano Giovanni Branca emplea chorros de
vapor para impulsar una rueda y mas adelante el francés Burdin acufia la palabra turbine en
una publicacién técnica para denotar una rueda impulsada por agua disefiada por él en 1824
[6]. En 1883 el ingeniero sueco Carl Gustav Patrick de Laval construye y opera la primera
turbina de vapor de impulso de una sola etapa (Figura 1.2), debido a la necesidad de encontrar
un accionamiento de gran velocidad que sirviera como desnatador centrifugo. Esta turbina con
un diametro de rotor de 76 mm producia cerca de 1.2 kW de potencia gracias a una tobera
convergente-divergente que aceleraba el vapor a velocidades supersénicas, alcanzando en el rotor
una velocidad de 40,000 rpm [7].

Figura 1.2: Turbina de vapor de Laval de 1888 [3].
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La alta velocidad del eje en la turbina de Laval impuls6 el desarrollo de nuevas formas de
reduccién de velocidades para su correcto acoplamiento. La adicion de multiples etapas con
boquillas fijas y coronas de dlabes mdviles para el eje de la turbina de Laval fue implementada
por primera vez por el francés Auguste Rateau en 1899 permitiendo reducir la velocidad lo
suficiente para acoplar directamente la salida del eje de la turbina a un generador eléctrico [7].

Por otro lado en 1898 el ingeniero norteamericano Charles G. Curtis introdujo multiples etapas
de alabes fijos y moviles en bajada desde una boquilla fija, ralentizando la turbina y manteniendo
su energia de conversién eficiente. En la Figura 1.3 se aprecian los dos tipos de escalonamientos
de reduccion. Para los adlabes moviles de Rateau estos se aproximan a una presién constante,
mientras que para los dlabes fijos de la turbina tipo Curtis se acercan a una velocidad constante.

PN P=mN
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Figura 1.3: Configuraciones: a) Rateau y b) Curtis para la reduccién de velocidades [7].

La préactica de poner diferentes presiones estacionarias en serie dentro de una turbina fue in-
troducida por primera vez en 1884 por el inglés Charles A. Parsons con una turbina de vapor
de reaccién de 14 etapas estacionarias y médviles produciendo cerca de 7.5 kW a 18,000 rpm.
Posteriormente fue probada en Inglaterra para impulsar pequenas embarcaciones a principios
de 1897. Para 1917 el crucero inglés Hood de 42,000 toneladas fue propulsado por turbinas de
vapor, desarrollando una potencia total de mas de 150 MW [4].

La turbomaquinaria en general emergié con el desarrollo de la electricidad. En 1867 Werner von
Siemens presentd el primer dinamo después de descubrir los principios de la electrodindmica.
En 1879 Thomas A. Edison inventa el bulbo de luz, el cual eventualmente llevo a la creacién
de la companfa manufacturera de equipos de generaciéon General Electric® en 1895. En 1891
Chales L. Brown tuvo éxito en transmitir 220 kW de corriente eléctrica de Lauffen a Frankfurt,
una distancia de 175 km [6]. Esto dio la capacidad de ofrecer corriente eléctrica a distancia, un
cable eléctrico podia ahora conectar la fuente de energia con el lugar en el cual iba a ser usada,
eliminando los largos tiempos de transporte mecanico. La buisqueda por un motor adecuado para
la generacién eléctrica a gran escala fue la motivacién que llevo al éxito comercial del desarrollo
de las turbinas.

La méaquina de vapor de James Watt accionada por piston apunté hacia la primera revolucion
industrial a inicios del siglo XIX, cien anos después la rotacién de las turboméaquinas sujeta
al choque constante por chorros de vapor reemplazé al motor de pistén. La rapida rotacion
en los generadores de corriente alterna por parte de Charles L. Brown, llevé al avance en los
generadores eléctricos de turbinas [6].
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En 1900 Westinghouse Electric Company® empieza a manufacturar turbinas de vapor a reaccién
de multiples etapas del tipo Parsons para generacién eléctrica industrial y General Electric
Company® al igual que Brown-Boveri Company® toman la decisién de manufacturar turbinas
de vapor de impulso con velocidades estacionarias tipo Curtis para el mismo mercado (Figura
1.4). Para 1920 las turbinas de vapor habian remplazado en su totalidad a las méquinas de
vapor alternativas a gran escala [7]. Sin embargo, en el contexto de dicha evolucién, el objetivo
de diseno para la llegada de la turbina de gas se volvia cada vez mas claro; eliminar los grandes
sistemas que involucraban el uso de las turbinas de vapor (calderas, condensadores, y bombas).

Figura 1.4: Turbina de vapor de 21.5 MW General Electric Company®, Fitchburg Mass. [9].

Una turbina de gas es una turbomaquina que opera gracias al uso de una cdmara de combustion
y un compresor. La primera patente fue registrada en 1791 por el inglés John Barber y a finales
del siglo XIX en Alemania F. Stolze ya realizaba estudios sobre ellas. La primera turbina de
gas de generacién de energia independiente fue construida por los franceses R. Armengoud y
C. Lemale en Paris en 1906 [6]. Actualmente una de las principales aplicaciones de las turbinas
de gas es la de turbocargador en motores de combustiéon interna para el aumento de potencia.
El turbocargador o turbo es una microturbina de gas sin cdmara de combustion propia, que es
accionada por los gases de escape del motor. La Figura 1.5 corresponde a un turbocargador de
la marca Garrett® de doble entrada (twin scroll), donde el compresor centrifugo suele ser de
alguna aleacién de aluminio mientras que la turbina centripeta requiere de aleaciones de niquel
o aceros refractarios debido a las altas temperaturas de los gases provenientes del motor [4].

Figura 1.5: Turbocargador de doble entrada marca Garrett® GT3788R [10].




CAPITULO 1. MARCO TEORICO

1.1.2. Transferencia energética entre fluido y maquina

El intercambio energético entre el fluido y la méquina se basa en el cambio en el momento
de la cantidad de movimiento que experimenta el fluido desde la entrada hasta la salida de la
turbina. Considerando el caso mas general de un flujo giratorio, se representa una superficie de
revolucion S sobre la que se traza una trayectoria T de una particula de fluido asociado a un
vector velocidad absoluta V' en un punto M tangente a la trayectoria del punto. La velocidad V'
se descompone en tres componentes espaciales ortogonales: V,, tangencial o giratoria, V, axial y
V, radial como se muestra en la Figura 1.6.

Figura 1.6: Componentes de la velocidad absoluta V [1].

Las componentes axial y radial tienen como resultante la velocidad meridiana V;, asociada al
gasto, siendo V,, la componente asociada a la trasferencia de energia que en suma dan como
resultante la velocidad absoluta V. Otra forma de descomponer la velocidad absoluta del fluido
V es por medio de la ecuacién vectorial que la asocia con la velocidad tangencial del rotor U y
la velocidad relativa del fluido con respecto al rotor Vg siendo:

V=U+Vg (1.1)

cuyo diagrama vectorial se representa por el tridngulo de velocidades en la Figura 1.7 contenido
en el plano tangente en M, siendo el angulo del alabe, formado por la velocidad relativa y la
tangente al rotor [1].

Figura 1.7: Tridngulo de velocidades [1].

En la Figura 1.8 se representa esquematicamente el rotor generalizado de una turbomaéquina,
que pudiera corresponder a un expansor centrifugo, por considerar un flujo radial hacia afuera.
El eje del rotor es perpendicular y se proyecta en el punto O. El punto 1 marca la posiciéon de
una masa elemental dm de un fluido que entra en el rotor a velocidad absoluta V7. Dentro del
rotor, en flujo estable, no se produce cambio en la cantidad de movimiento con el tiempo y la
trayectoria de la particula puede ser cualquiera.
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Después de un tiempo dt esta sale, en el punto 2 conservado su masa a una velocidad absoluta
V5. El fluido a su paso por la méquina no conserva su velocidad, siendo las velocidades de
entrada y de salida diferentes, por lo cual entre los puntos 1 y 2 existe un cambio en la cantidad
de movimiento que da lugar a una fuerza o impulso entre fluido y alabes [1]. Considerando el
principio de continuidad para el gasto de masa 7, se tiene entre la entrada y la salida de la
maquina una fuerza F' en el rotor:

F=1i(Vi —V3) (12)

Figura 1.8: Componentes de la velocidad a la entrada y a la salida de un rotor [1].
Las componentes de esta fuerza, segiin las tres direcciones ortogonales son: F,, F, y Fy. Dado
que las componentes axial y radial no producen momento de giro sobre el eje y no tienen accién

util sobre la transferencia de energia, la tinica fuerza que influye es la tangencial F;, expresandose
de la siguiente manera:

F, =m(Vy — Vo) (1.3)
El momento exterior M, trasmitido por el fluido al rotor entre la entrada y salida es:

M, = m(ViuRy — Ve R2) (1.4)

siendo R; y Ry los radios de los puntos de entrada y salida del fluido, considerando ahora que
el rotor gira a una velocidad angular w, la potencia transferida que se obtiene es:

P = mw(VulRl — VUQRQ) (1.5)

conociendo que wR = U y dividiendo entre 7 se obtiene finalmente el trabajo o energia especifica
transferida entre el fluido y el rotor w:

w = (VulUl — VUQUQ) (1.6)

La ecuacién (1.6) es conocida como ecuacién de Fuler y es una expresiéon matematica sencilla
que cuantifica la energfa transferida entre el fluido y el rotor [1].
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Dicha expresién no cuantifica el tipo de energia transferida, sin embargo se puede transformar
facilmente a una que si senale las componentes energéticas especificas por medio del triangulo
de velocidades quedando de la siguiente formas:

oo ; V3 n Ut ; U3 n Vi ; Vits (1.7)

El primer término de la ecuacién representa el cambio en la energia cinética transferida por
unidad de masa, por lo que a esta componente se le denomina carga dinamica, ya que V; y Vs
son las velocidades absolutas del fluido a la entrada y salida del rotor [1].

Los dos términos restantes simbolizan el efecto interno, representado por el cambio en la carga
estatica, como consecuencia del paso del fluido a través del rotor. El término que solo involucra las
velocidades tangenciales del rotor U constituye la energia estatica debida a la accién centrifuga
o reaccion inercial del fluido [1].

Considerando una particula de masa dm arrastrada por el movimiento rotatorio de los alabes
(Figura 1.9), el balance de fuerzas presente en ella es dp(dA) = w? R(dm) que adopta la siguiente
forma desarrollando la expresién v(dp) = w?R(dR), integrando los radios desde la entrada
del fluido hasta su salida se corrobora la relacion entre la velocidad tangencial U y la accién
centrifuga de los alabes [1]:

1 2 2 2 2
R —R Uy —U.
/2 vdp = w?—2 5 2 - 1 5 2 (1.8)

dr

Figura 1.9: Accién de la fuerza centrifuga en una particula dentro de un rotor [1].

Por otro lado el término que involucra a las velocidades relativas Vi corresponden a efectos de
difusién interna por unidad de masa. En méaquinas térmicas conviene expresar el efecto interno
en funcion de la entalpia especifica h que es la expresién del trabajo obtenido en termodinamica
para un sistema abierto en flujo estable, adiabatico y por unidad de masa [1], siendo despreciable
el cambio en la energia potencial, la ecuacién (1.7) adopta la siguiente forma:

2 12
w = % + (h1 —hg) (1.9)

La ecuacién (1.9) revela, que la carga estética es equivalente al cambio entalpico del fluido en su
paso por el rotor y este cambio de entalpias es proporcional a un cambio de presién (expansién
del fluido). Es decir existen dos formas en que un fluido transmite energia a la maquina, en
forma de energia cinética y en forma de presion [4].
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1.1.3. Tipos de turbinas segin la direcciéon de su flujo

Como anteriormente se mencioné las turbomaquinas motoras de flujo compresible se clasifi-
can en funcién de la direccion en que fluye el fluido a través de ellas, siendo las méas usuales las
de flujo axial y radial (Figura 1.10). En las turbinas axiales el flujo tiene lugar en la direccién
del eje de la turbina, mientras que en las radiales el flujo sigue la direccién del radio.

Las turbinas axiales a su vez se clasifican en de impulso o de reaccién. En las primeras se
aprovecha la energia cinética del fluido obtenido en las toberas y no existe expansion o cambio
de presién en los dlabes. Mientras que en las de reaccién se utiliza fundamentalmente la energia
cinética y de presion del fluido, existiendo un cambio de presiones dentro del rotor. A la relacién
entre el cambio de energfa estdtica en el rotor y la total transferida en el mismo (dindmica més
estatica) se le conoce como grado de reaccién G, el cual para el caso de una turbina de impulso
como la de Laval Gr = 0 dado que el salto entalpico se produce solamente en la tobera. Cuando
existe caida de entalpia en el estator y en los dlabes (turbinas de reaccién) G > 0, teniendo
con frecuencia valores cercanos a 0.5 para turbinas de vapor y gas. Si sélo existe expansion en
los dlabes Gr = 1 y se tiene una etapa pura de reaccién como en la turbina de Herén [1].

Figura 1.10: Turbinas: a) flujo axial y b) flujo radial [11].

En lo que se refiere a las turbinas radiales, el flujo a través de ellas puede ser hacia el eje (flujo
centripeto), o hacia la periferia (flujo centrifugo). En las de flujo centripeto, como las turbinas
de los turbocargadores, existe una mejor transferencia de energia, pues se aprovecha la accién
de la presion del fluido, sin embargo suelen presentarse problemas de desfogue, debido a la
acumulacién del fluido en zonas de menor radio. Por otro lado, en las de flujo centrifugo, las
areas de paso van siendo mayores a medida que el fluido se mueve hacia la periferia, favoreciendo
la expansién del fluido, sin embargo en este caso la energia de presion sélo es aprovechada por
el cambio de velocidad relativa. A pesar de eso para un mismo tamano de méquina, se tienen
velocidades periféricas del rotor més altas con flujos centrifugos [1].

En el caso de turbinas centrifugas el angulo  de salida influye mucho en la calidad de la
energia transferida, existiendo tres tipos comunes: 8 > 90°, 5 = 90°, 8 < 90°. En el caso de
B > 90° con dlabes curvados hacia atrés, el valor de la velocidad absoluta V' de salida disminuye,
aumentando su energia de presién, comportandose como compresor. Para angulos 8 = 90°, los
alabes presentan salida radial, incrementando los valores de la velocidad tangencial mejorando
el rendimiento al crecer la velocidad V' de salida. En el dltimo tipo 5 < 90° con alabes curvados
hacia adelante, se tienen los valores mas grandes de V' a la salida aumentando favorablemente
la transferencia de energia bajo la forma dindmica [1].

Ahora que se tienen los conceptos basicos y tipos de transferencia de energia entre fluido-turbina,
en la siguiente seccién se aborda en particular la tecnologia de las microturbinas, explicando las
principales diferencias con las convencionales y principales aplicaciones.
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1.2. Microturbinas

Las microturbinas son una tecnologia relativamente nueva de generacion eléctrica a pequena
escala, las cuales van desde unidades de mano produciendo menos de 1 kW, hasta sistemas
comerciales que producen cientos de kW. Las microturbinas ofrecen varias ventajas potenciales
comparadas con otras tecnologias de generaciéon a pequena escala que incluyen: un pequeno
numero de partes moviles, tamano compacto, peso ligero, una buena eficiencia, pocas emisiones
al ambiente, bajos costos de operacién y mantenimiento, ademéas de funcionar con una gran
cantidad de fluidos y aprovechar el calor residual de fuentes de baja temperatura. Las aplicaciones
van desde ciclos de cogeneracién en el campo industrial hasta estaciones modulares de facil
transporte [12].

1.2.1. Caracteristicas de las microturbinas

Las microturbinas son tanto de flujo axial como radial, aunque por lo general se componen de
una sola etapa, implementada por una tobera fija o estator y un rotor. Estas operan bajo casi
cualquier tipo de fluido, ya sea vapor de agua o algun tipo de gas proveniente de fluidos organicos
o combustibles. La reduccién de escala es la principal caracteristica que las distingue de las demés
turbinas, la cual tiene varios efectos sobre el rendimiento, la construccién y eleccién del fluido
de trabajo entre los cuales se encuentran: un aumento de potencia debido a la miniaturizacion,
altas velocidades de rotacion, bajo nimero de Reynolds, rapida puesta en marcha y parada del
rotor y un aumento en transferencia de calor.

Aumento de potencia debido a la miniaturizacion

Realizando un analisis adimensional se observa que la potencia P generada por una turbomaqui-
na es proporcional a la densidad p del fluido de trabajo, la quinta potencia del didmetro D, y la
tercera potencia de la velocidad de rotacién n [13], expresandose:

P « pD°n? (1.10)

Conociendo que la potencia por unidad de volumen es V o D? se tiene:

P
T pD?*n? (1.11)

La velocidad de rotacion en el rotor es inversamente proporcional a su didmetro n %, al igual
que el volumen y la densidad V % por lo que sustituyendo en la expresién (1.10) se obtiene
finalmente que la potencia es inversamente proporcional al tamafio de la turbina:

1
Px— 1.12
x> (1.12)

La potencia de las turbinas aumenta con la miniaturizacién, esta reduccion de la masa es ven-
tajosa, sin embargo, la potencia de las turbinas a miniatura también estd limitada por razones
tecnoldgicas dado que su manufactura no se puede hacer con la misma precisién relativa y el

detalle de un tamano mayor, por lo que el rendimiento podria ser més bajo de lo previsto, dado
las leyes de escala [13].
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Altas velocidades de rotacion

Como ya se habfa mencionado la velocidad de rotacion es inversamente proporcional al
diametro del rotor, sin embargo dicha velocidad ademads de estar limitada por las leyes de escala
en su manufactura, esta limitada también por la velocidad de ruptura del rotor. Esta velocidad
(en términos de velocidad circunferencial) es constante para una cierta geometria y material del
rotor, siendo independiente de su tamaifio, por lo que el limite de explosién' relacionado con
la velocidad de ruptura, al igual que la velocidad de rotacién es inversamente proporcional al
tamanio del rotor [13].

Otra desventaja que presentan las elevadas velocidades de rotacién, es que en algunos casos no
permiten un acoplamiento directo con generadores eléctricos y se requiere del uso de cajas de
cambio. Una baja velocidad de rotacién permite el uso de rodamientos en el eje de velocidad
mas lenta, lo que aumenta la longevidad de la maquina en operacién y mantiene intervalos de
mantenimiento menos frecuentes [14].

Bajo niimero de Reynolds

La escala debe interpretarse con cuidado, tomando en cuenta que el niimero de Reynolds dis-
minuye con la miniaturizacién. Para turbinas pequenas, el flujo dentro de ellas serd menos
turbulento y més laminar, esto significa que las pérdidas por friccién viscosas seran superiores,
lo cual da como resultado un impacto negativo en la eficiencia de la turbina [13]. Esto se aprecia
observando el modelo matematico:

Re = — (1.13)

1%

donde u es la velocidad caracteristica, L la dimensién caracteristica de los canales de flujo, y v
la viscosidad cinematica. Considerando la velocidad constante y dependiente solo de la relacién
de presiones, se tiene que L es directamente proporcional al nimero de Reynolds Re reduciendo
con el tamafo [13].

Rapida puesta en marcha y parada del rotor

La baja inercia del rotor debido al tamafio permite la puesta en marcha y parada de la turbina
dentro de una fracciéon de segundo. Esto permite una regulacién en la potencia mediante opera-
ciones por impulso, haciendo que la turbina trabaje a una velocidad 6ptima y generar al mismo
tiempo un voltaje fijo al acoplarse a un generador [13].

Aumento en transferencia de calor

Otro aspecto negativo ademads de las perdidas por friccién viscosa, es el efecto térmico entre las
partes calientes y las frias de la turbina en estados transitorios. Dado el tamano de la turbina
y proximidad entre partes, puede existir cambios de fase en el fluido de trabajo y esto a su vez
problemas de erosién en los dlabes del rotor [13].

LE] limite de explosién es el estado critico donde falla el rotor debido a las altas revoluciones.
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1.2.2. Estado del arte en microturbinas

La necesidad de buscar una alternativa a los contaminantes procesos de generacién eléctrica
a partir del uso de combustibles fésiles, orillo al desarrollo de nuevos sistemas que funcionaran
con fuentes de energia mas sustentables, tales como la energia solar y geotérmica. La energia
geotérmica como principal alternativa surge de la necesidad de utilizar el calor residual del fondo
de la tierra para generar energia eléctrica. El valor de este calor residual radica en ser una fuente
de energia libre, que encuentra ventajas en el uso de combustibles fésiles, tanto en ahorro por
costo, como en reduccién de emisiones de CO9 [14] y al compararla con la energia solar, esta
cuenta con una mejor eficiencia y periodos de operacion mas amplios, dado que no depende de
las condiciones climéaticas.

Este calor residual puede utilizarse facilmente para producir potencia en un generador acopla-
do a un eje por medio de una turbina. Actualmente existen mas de veinte companias en todo
el mundo que se dedican al desarrollo y comercializaciéon de microturbinas para uso energéti-
co, entre los lideres en manufactura y ciclos modulares de generacion se encuentran: Bowman
Energy Recovery Systems®, Calnetix Technologies®, Capstone Turbine Corporation®, Infinity
Turbine® y Green Turbine® [12].

El desarrollo de ciclos orgénicos de potencia como el ORC? ha impulsado la comercializacién de
sistemas modulares capaces de operar a bajas temperaturas para el aprovechamiento del calor
residual. Actualmente Infinity Turbine® se encuentra desarrollando sistemas ORC modulares a
través del uso de microturbinas de flujo radial. En la Figura 1.11 se aprecia la microturbina el
modelo IT50 de Infinity Turbine®, un sistema modular ORC disenado para trabajar con R245fa
(Pentafluoropropano) a temperaturas de entre 80 y 110°C. Esta turbina manufacturada en su
totalidad en acero inoxidable 304, cuenta con un acoplamiento magnético de altas velocidades
capaz de generar potencias netas de 10 a 60 kWe [14].

Figura 1.11: Microturbina radial del modelo IT50 ORC, Infinity Turbine® [14].

Otras companias como Calnetix Technologies® y Green Turbine® también se encuentran desa-
rrollando sistemas energéticos modulares. Calnetix Technologies® con su modelo ORC 125XLT
opera a temperaturas cercanas a los 95°C, produciendo 125 kWe gracias a un turbocargador
con rodamientos magnéticos [15]. Mientras que Green Turbine® se encuentra desarrollando una
microturbina axial de vapor de altas revoluciones (30,000 rpm) con un didmetro de rotor de 190
mm (Figura 1.12), capaz de generar 1.5 kWe a una temperatura de entrada de 200°C [16].

2 Organic Rankine Cycle, variante del ciclo Rankine que utiliza refrigerantes con puntos de ebullicién por
debajo de los 100 °C como fluido de trabajo.
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Figura 1.12: Microturbina de vapor de altas revoluciones, Green Turbine® [16].

Por otro lado, la universidad de Leuven en Bélgica estd trabajando con una microturbina axial
de gas de 10 mm de didmetro, manufacturada por medio de electro-erosiéon en acero inoxidable.
Esta turbina que se aprecia en la Figura 1.13 gira a méas 160,000 rpm y es capaz de producir 16
We acoplada a un pequeno generador eléctrico.

Tomando en cuenta también el desarrollo de investigacién de universidades como el MIT, Stan-
ford, Tohoku y Tokyo en el desarrollo de microturbinas [13], se puede decir que dicha tecnologia
tiene un area muy prometedora en el sector energético a pequena escala y se encamina a ser
una alternativa viable ante los actuales procesos de generacién eléctrica. Sin embargo como an-
tes se comentd otro sector de desarrollo de las microturbinas es el automotriz, implementando
turbocargadores en los motores de los vehiculos para un aumento de potencia. Actualmente
el desarrollo de motores turbo incluye tanto automoéviles comerciales como de competencia,
encontrandose a la vanguardia de dicha tecnologia companias como Garrett®, BorgWarner®,
Holset®, THI® y MHI® [17].

Figura 1.13: Microturbina axial de gas, Leuven, Bélgica [13].

En la siguiente seccion se retoma el concepto de energia geotérmica y se describe la capacidad
aproximada que tiene México en aprovechamiento. Ademds se explica de manera mas detallada
el propésito de este trabajo a través del proyecto CBEI del grupo IIDEA y se muestran los
antecedentes en investigaciones relacionadas con la manufactura y diseno de una microturbina
de vapor de baja entalpia para su implementacion en usos geotermoeléctricos.
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1.3. Aplicacién geotermoeléctrica de la microturbina

La energia geotérmica es la energia contenida en el interior de la Tierra de la cual se sabe
su existencia debido a sus manifestaciones en la superficie como manantiales termales, volca-
nes y géiseres. Esta es producto del calentamiento de las capas terrestres que se encuentran
con acuiferos subterraneos, presurizando el fluido dentro de ellos. Sus aplicaciones van desde
la produccién de electricidad, cuando se trata de yacimientos de alta entalpia (temperaturas
superiores a 150°C), hasta aplicaciones industriales o domesticas de calefaccién cuando se trata
de temperaturas mas bajas [18].

A nivel mundial, México ocupa el cuarto lugar como generador de electricidad por medio de
energia geotérmica con una capacidad instalada de 958 MWe entre sus cuatro principales plantas:
los Humeros, los Azufres, Tres Virgenes y Cerro Prieto siendo esta ultima la de mayor capacidad
con 720 MWe. Estudios resientes indican un potencial geotérmico nacional para recursos de alta
entalpia de 1643 MWe, para media entalpia de 220 MWe y para baja entalpia de 212 MWe
dando un total de 2077 MWe en todo el pais [19].

La importancia de aprovechar este recurso natural renovable radica en el enorme potencial con
el que se cuenta, teniendo como opciones mas viables los yacimientos de energia geotérmica de
baja y media entalpia dado sus bajos niveles de profundidad, con la posibilidad de utilizarlos en
algunos casos desde la superficie terrestre hasta profundidades no mayores de 1 km [18].

1.3.1. Ciclo binario de evaporacion instantanea

Como ya se menciono una de las aplicaciones de las microturbinas es el generar potencia eléctrica
a partir del aprovechamiento de los recursos geotérmicos. Actualmente como parte del desarrollo
tecnolégico en fuentes de energia renovable, el grupo de investigacion aplicada IIDEA (Instituto
de Ingenieria Desalaciéon y Energias Alternas) se encuentra diseniando un ciclo termodindmico
binario de baja entalpia de 1 kW de potencia, basado en las centrales geotermoeléctricas con-
vencionales, conocido como CBEI (ciclo binario de evaporacién instanténea), en la Figura 1.14
se aprecia el esquema completo del ciclo.

El ciclo binario de evaporacién instantdnea opera de la siguiente manera: el fluido geotérmico
( Figura 1.14, flechas de color rojo) cede calor al fluido de trabajo, en este caso agua (Figura
1.14, flechas de color verde), mediante un intercambiador de calor de placas de 6 a 7. A la salida
el agua cambia su estado a liquido saturado, el cual se hace pasar a través de una placa orificio
de 7 a 8 donde se expande y disminuye su presién, esto hace que parte del fluido se evapore y
se tenga una mezcla en 8. La mezcla pasa por un separador de flujos de 8 a 1, haciendo pasar
sélo vapor a la microturbina de 1 a 2 y direccionando el liquido a un colector de 5 a 5/ para su
reingreso al intercambiador de calor por medio de una bomba de 5/ a 6. El vapor a la entrada
en 1 acciona la microturbina que acoplada a un generador produce corriente eléctrica. El fluido
a la salida de la turbina es enfriado en un condensador de 2 a 3 con ayuda de agua a menor
temperatura (Figura 1.14, flechas de color azul) proveniente de una torre de enfriamiento de 11
a 9 y una bomba de 9 a 10, para finalmente colectar el fluido condensado a través de otra bomba
de 3 a 4 y reingresarlo de nuevo al ciclo.

En la Tabla 1.1 se muestran los estados termodinamicos de cada uno de los fluidos dentro de los
equipos en operacion, donde se hace énfasis en los estados 1 y 2 del ciclo que corresponden a la
entrada y salida del vapor en la microturbina (celdas en tono azul). Estas propiedades fueron
calculadas tedricamente a través de un software de programacion termodinamico y sirven como
condiciones iniciales de operacién para el anélisis de los equipos del ciclo.
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Tabla 1.1: Estados termodindmicas de los fluidos en operacién (CBEI-IIDEA).

Estados Recurso geotérmico Fluido de trabajo Agua fria
A B C 6 7 8 1 2 3 4 5 5 9 10 11
Temperatura (°C) 140.0 | 140.1 | 98.92 | 95.92 | 137.00 | 99.61 | 99.61 | 45.81 | 45.81 | 45.83 | 99.61 | 95.84 | 20.00 | 20.03 | 30.00
Presién (MPa) 0.362 | 0.662 | 0.362 | 0.632 | 0.332 | 0.100 | 0.100 0.010 | 0.010 | 0.200 | 0.100 | 0.100 | 0.100 | 0.400 | 0.300
Gasto (kg/s) 0.064 | 0.064 | 0.064 | 0.048 | 0.048 | 0.048 | 0.003 | 0.003 | 0.003 | 0.003 | 0.045 | 0.048 | 0.229 | 0.229 | 0.229
Densidad (kg/m?) 926.1 | 926.2 | 959.2 | 961.5 | 928.8 | 8.324 | 0.590 0.076 | 989.8 | 989.9 | 958.6 | 961.3 | 906.6 | 998.3 | 995.7
Entalpfa Liquido (kJ/kg) | 589.2 | 589.6 | 414.8 | 402.4 | 576.3 191.8 | 191.8 | 192.1 | 417.5 | 401.6 | 84.01 | 84.41 | 126.0
Entalpia Gas (kJ/kg) 2674.9
Entalpia Mezcla (kJ/kg) 576.3 2331.9
Calidad( %) 0.000 0.000 | 0.070 | 1.000 | 0.895 | 0.000 0.000 | 0.000
Entropia Liquido (kJ/kg) | 1.739 | 1.739 | 1.295 | 1.260 | 1.708 | 1.303 | 1.303 0.649 | 0.649 | 0.649 | 1.303 | 1.260 | 0.296
Entropia Gas (kJ/kg) 7.359
Entropia Mezcla (kJ/kg) 1.729 7.359
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Figura 1.14: Ciclo binario de evaporacién instantanea (IIDEA).

La finalidad de este ciclo es aprovechar el recurso geotérmico de baja entalpia de zonas con
potencial en el pais y utilizarlo en regiones donde no se cuente con un sistema de corriente
eléctrica convencional, por lo que el ciclo debe trasportarse de una manera facil, debido a lo
anterior el diseno de los equipos termodindmicos que componen el ciclo estd sujeto al tamano
del sistema. Con esta limitante es necesario adecuar los tamafios comerciales de los equipos o
en su defecto disenar y manufacturar cada uno.

En el caso particular, del que se centra este trabajo, la microturbina resulta més viable producirla
que adquirirla. La idea de disenar y manufacturar la microturbina surge a raiz de los elevados
precios de desarrollo en las principales empresas manufactureras dado que dependiendo del
tamafio y la aplicacién, una microturbina puede costar entre $50,000 y $100,000 USD [14],
resultando méas conveniente construirla.

En el siguiente apartado se analiza detalladamente los antecedentes en diseno y manufactura de
una microturbina de vapor de flujo axial para su implementacion en el CBEI, prestando especial
atencion en las propiedades termomecédnicas del material con el cual fue manufacturada.
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1.3.2. Antecedentes en el desarrollo de la microturbina

Dentro de las opciones para el desarrollo de una microturbina para el CBEI se encontré la
propuesta de disenarla y manufacturarla en su totalidad. El diseno se establecié segun las con-
diciones de operacion en el ciclo, proponiendo una microturbina de impulso de flujo axial con
una sola etapa. Esta turbina con dlabes simétricos y admisién parcial de fluido permitiria un
6ptimo funcionamiento dado el poco flujo presente en el ciclo [20]. Las dimensiones con las que
contaba eran un didmetro de rotor de 200 mm, un didmetro interior de ajuste con el eje de 50
mm, un ancho de 25 mm y una altura de dlabes de 30 mm (Figura 1.15).

El rotor de esta microturbina a su vez estaba ensamblado junto con unos pernos al eje de rota-
cién (Figura 1.15 b), esto como medida de seguridad en el diseno, de tal manera que los pernos
se comportaran como un fusible durante regimenes de giro excesivos [21]. La principal ventaja
que se le veia a este diseno radicaba en sus dimensiones y a la posibilidad de manufacturar el
rotor por medio de impresién 3D, reduciendo significativamente los costos en comparacién al
maquinado por CNC (Computer Numerical Control). El rotor de la microturbina fue manufac-
turado en PPSU (polifenilsulfona) a través del método de deposicién fundida en una méquina
de prototipado rapido Fortus 900mc®.

Figura 1.15: a) Ensamble de la microturbina y b) rotor de flujo axial (IIDEA) [20][21].

Se realizaron simulaciones numéricas en elemento finito de las condiciones criticas de operacién
en el rotor, donde se importaron las propiedades termomecanicas de los materiales en interaccion,
caracterizando al eje de aluminio y a los pernos de PMMA (polimetilmetacrilato). Los resultados
indicaron concentraciones de esfuerzos en la periferia del rotor y eje, una mala distribucién de
esfuerzos térmicos debido a la mala conductividad térmica del material y una trasferencia de
esfuerzos entre el eje y el rotor, indicando que los maximos esfuerzos se situaban en zonas alejadas
a los pernos, resultando irrelevantes como medida de seguridad. Pruebas experimentales con el
rotor corroboraron los resultados, existiendo desprendimiento de material en los alabes debido
a las altas revoluciones [21].

Quedo claro que aunque novedoso y eficiente el método de manufactura del rotor, no resultaba
apropiado dada las limitantes del material con el que se trabajaba. Un cambio en el material y
por ende en su manufactura era requerido, por lo que se opté por investigar en otras formas de
desarrollar la microturbina sin la necesidad de utilizar manufactura avanzada. Una de las prin-
cipales opciones fue el modificar a partir de una turbina comercial el diseno de la misma para
adecuarlo a las condiciones de operacién del ciclo, es por eso que en el siguiente apartado se ana-
liza la viabilidad de utilizar una microturbina de un turbocargador como equipo transformador
de energia en el CBEL
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1.3.3. Microturbina de trabajo

La implementacién de un turbocargador comercial como microturbina de trabajo dentro del
CBEI surge a raiz de reducir los costos en material y manufactura, sin embargo esta no es la
primera vez que se realiza en el mundo. La universidad de Canterbury en Nueva Zelanda modifico
una pequena turbina radial de un turbocargador para que sirviera como un turboexpansor en
un sistema ORC para la generacién de 1 kW en 2013 [22]. En ese mismo ano el Tecnoldgico de
Monterrey en México igual buscaba la posibilidad de generar potencia eléctrica a través de un
turbocargador modificado, pero esta vez en un ciclo Brayton [23]. La seleccién del turbo para
el CBEI se detalla en Acoplamiento de un turbocompresor a un ciclo geotermoeléctrico de baja
potencia [24], por lo este trabajo se limita solo a analizar la viabilidad de esta microturbina
desde un punto de vista termomecdanico en diseno y materiales.

El turbocargador seleccionado fue de un automdévil Mercedes-Benz Smart, modelo GT1238S
fabricado por Garrett® de 599 cc de capacidad y potencia de 44 kW, debido a que solo se
requeria la turbina dentro del turbo, se adquirié solo el cartucho del turbo, con un precio en lista
de 113.00 euros [25]. Dicho cartucho elaborado de hierro fundido, cuenta con una microturbina
centripeta de 35.6 mm de didmetro con dlabes K18 (superaleacién base niquel), un compresor
de aluminio y un buje de lubricacién de bronce.

Los turbocargadores operan bajo grandes flujos de escape que son dirigidos a la turbina por
medio de una caracola, sin embargo dado las condiciones de operacién del CBEI, la seccion
transversal de la caracola resulta muy grande para el flujo generado, por lo que fue necesario el
rediseno de una carcasa que contara con una pequena tobera que acelerara el flujo proveniente
del separador a la turbina. Esta carcasa se manufacturo de bronce S.A.E. 40 A.S.T.M. B 145
por medio de un torno [24]. Posteriormente se manufacturaron los elementos auxiliares para
correcto acoplamiento al ciclo. En la Figura 1.16 se muestra el ensamble final de la modificacién
del turbocargador, donde se aprecia en a) el acoplamiento al generador mediante una barra de
aluminio unida al compresor y en b) los soportes en forma de L fabricados en solera de acero
(ASTM-A-36), ademas de las entradas y salidas de vapor de la carcasa.

a)

Figura 1.16: Ensamble del turbocargador modificado: a) vista lateral y b) vista isométrica (IIDEA).

En el siguiente capitulo se analiza a detalle las fuerzas dinamicas y cargas térmicas en condiciones
criticas de operacién presentes en la turbina. Se hace un andlisis de los principales mecanismos
de fallas en las turbinas y se realiza una comparacion cuantitativa de las propiedades termo-
mecanicas de los materiales cominmente usados en la fabricacion de turbinas, esto, con el fin
de tener una referencia con el material de la turbina elegida.
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Capitulo 2

Analisis del diseno de la
microturbina

Un anadlisis de las propiedades termomecanicas del material de la microturbina a partir de
sus geometrias y condiciones iniciales de operacion, ofrece una idea més clara de su comporta-
miento en el CBEI. Este capitulo se enfoca especialmente al modelado analitico del rotor de la
microturbina y al anélisis de falla del mismo, esto considerando que es el elemento dentro del
turbo que sufre los mayores niveles de esfuerzo durante su funcionamiento. La finalidad es contar
con un modelo simplificado que ayude a visualizar en primera instancia la distribucion de los
esfuerzos presentes en el rotor. Para su realizacién se dividird en un modelo mecénico, donde solo
influyan cargas dinamicas y en otro térmico donde se presenten solo gradientes térmicos de tem-
peratura. Pero antes se abordan los conceptos basicos de falla en materiales para turbomaquicas
y se analizan los materiales y pardmetros de seleccién en la fabricacién de rotores.

2.1. Analisis de falla en materiales para turbinas

La falla en el concepto mas general, se refiere a cualquier accién que deja inhabilitado parcial
o totalmente una estructura o mecanismo. Esta puede presentarse como una deformacién per-
manente, una fractura o incluso una inestabilidad producto de una deflexién elastica excesiva.
Entre las variables mas importantes al analizar una falla estan: la naturaleza del material, las
configuraciones de la carga aplicada, la forma de la estructura, las condiciones del medio donde
se desarrolla [20].

2.1.1. Fractura

Un material que es capaz de absorber una gran cantidad de energia antes de fracturarse, presenta
deformacién pléastica y es denominado ductil. Por otro lado si antes de la fractura un material
sufre poca o nula deformacién plastica (menos del 5 %) con poca absorcién de energia, el mate-
rial es clasificado como frégil. En el caso de la falla por fractura, este proceso estd compuesto de
dos etapas: la formacion y la propagacién de una fisura en respuesta a una carga aplicada. La
resistencia a la fractura de un material es funcién de las fuerzas cohesivas que existen entre los
atomos [26]. Sobre esta base, la resistencia cohesiva tedrica de un sélido eldstico es aproximada-
mente una décima parte de su rigidez, sin embargo en la préictica la mayoria de los materiales
presentan valores entre 10 y 1000 veces menores a los tedricos.
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Esta discrepancia la explicé A. Griffith al proponer en la superficie e interior del material la
presencia de micro grietas que amplifican o concentran la carga aplicada [27]. Cabe senalar que
esta amplificacion de esfuerzos también sucede a grandes escalas por lo que bordes perfilados o
agujeros presentes en el diseno de elementos en las turbinas pueden ser responsables de posibles
fallas en su estructura. La tenacidad a la fractura K. es una propiedad que mide la resistencia
del material a la fractura fragil cuando una grieta estd presente, la cual estd en funcion del
esfuerzo critico para la propagacién de grietas (o.), el tamano de la grieta (a) y un pardmetro
geométrico adimensional de la pieza (Y'). Eventualmente K, se hace independiente del espesor,
cuando existen condiciones de deformacion plana. El valor de la constante K. para probetas mas
gruesas se denomina tenacidad a la fractura en deformacion plana Kj¢, la cual se define:

Kic =Yo/ma (2.1)

Donde el subindice I indica el valor critico para el modo I de desplazamiento de la grieta. Esta
es la tenacidad a la fractura normalmente citada. Los materiales fragiles, para los cuales no es
posible que ocurra apreciable deformacién plastica en frente de la grieta, tiene valores pequenos
de K¢ y son vulnerables a la rotura catastréfica.

El Kjc es una propiedad unica para cada material, sin embargo es posible modificarla. La
magnitud de Kj¢o disminuye al aumentar la velocidad de deformacién y al bajar la temperatura
del material. Alterando la microestructura del material por ejemplo mediante disolucién sélida,
por dispersién de una segunda fase, aumenta su resistencia a la cedencia pero disminuye Ky, de
modo contrario Kjc aumenta al reducir el tamano de grano en aleaciones [27]. En la Tabla 2.1
se muestran los valores de o, y Kjc a temperatura ambiente de algunas aleaciones empleadas
en la manufactura de rotores y alabes de turbina.

Tabla 2.1: Resistencia a la cedencia y tenacidad a la fractura de aleaciones para turbina [27].

Material o, [MPa] | K¢ [MPay/m)
Aleacién Al (2024-T351) 325 36
Aleacién Al (7075-T651) 505 29
Acero aleado 4340 (revenido @ 260°C) 1640 50
Acero aleado 4340 (revenido @ 425°C) 1420 87.4
Aleacién Ti (Ti-6A1-4V) 910 55

En el diseno de turbinas la mecanica de la fractura ocupa un papel importante al considerar la
posibilidad de fractura en una determinada pieza, sin embargo es importante decidir cudles de
estas variables estan determinadas por la aplicacion y cudles al disefio, dado que una vez que se
define cualquier combinacién de dos de estos parametros, el tercero queda fijo. Por ejemplo si se
conoce Ko y el tamafio de a, entonces el esfuerzo de diseno o critico o, viene determinado por
la ecuacién (2.2), por otro lado si 0. y K¢ son predeterminadas, entonces el tamano de grieta
critico a. se define por la ecuacién (2.3):

Kic
L < 2.2
%>y /ra (22)
1 (Kio\?
Uy (0 (e} 2.3
¢ 7T<UY> (23)
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2.1.2. Fatiga

La fatiga es una forma de falla que ocurre en estructuras sometidas a cargas dindmicas y
fluctuantes, como es el caso de rotores de turbinas. En estas circunstancias, la fractura puede
ocurrir a un nivel de esfuerzo sensiblemente menor que el limite eldstico correspondiente para
ese material. El término fatiga se utiliza debido a que este tipo de falla ocurre después de un
periodo largo de cargas repetitivas. Se estima que es la causa de aproximadamente el 90 % de
fallas en metales y aleaciones [27]. La fractura por fatiga tiene aspecto fragil aun en metales que
son normalmente ductiles, en el sentido de que no hay deformacion plastica importante asociada.
El proceso ocurre por la iniciacién y propagacién de grietas.

La fuerza aplicada puede ser axial (tensién-compresién), de flexién o bien de torsién. En general,
son posibles tres modos distintos de esfuerzo fluctuante-tiempo. En la Figura 2.1 a, se ilustra la
variacién de los esfuerzos con el tiempo para un ciclo simétrico de carga invertida, en el cual el
esfuerzo fluctia desde una traccién méxima (+) hasta una compresién (—) de igual magnitud.
Mientras que en la Figura 2.1 b, se muestra un ciclo de carga repetida, en el cual los esfuerzos
maximo y minimo son asimétricos en relacién al nivel cero de carga, donde se indica el esfuerzo
medio oy, el intervalo de esfuerzos o, y el esfuerzo alternativo o, [27], definiéndose:

1
Om = i(amam + Umin) (2'4)
Oq = i(amam - Umin) (25)

“max

Omax —————= -
+1

Tension
Tension

Esfuerzo
Esfuerzo

Compresion
Compresion
-

g
3
3 o

Figura 2.1: Variacién de esfuerzos con el tiempo: (a) simétrico y (b) carga repetida [27].

En la Tabla 2.2 se muestran los criterios comtunmente aplicados, que hacen referencia a la relaciéon
entre esfuerzos medios y alternativos en el andlisis de fatiga. En cada caso el esfuerzo critico de
fatiga se especifica como el niimero de ciclos que puede tener entre la fractura del material y su
resistencia: 0. < 0. < 0y. Pruebas experimentales han demostrado que para aceros la relacion
de Soderberg o Goodman modificada son las que predicen mejor las fallas por fatiga. La relacién
de Gerber permite un rango de valores més amplios por lo que resulta la menos segura. Por otro
lado para materiales con un alto grado de dureza la relacién de SAE y Goodman modificada
resultan una buena opcién, considerando para este caso o, = of [26].

Tabla 2.2: Criterios de fatiga [26].

Criterio de fatiga | Goodman modificada Soderberg Gerber SAE
2
Ecuacién Ga  Om _y | %a Om_ &%Lm) 1| G om
Ocr Oy Ocr Oy Ocr Oy Ocr af
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Para la caracterizacién de la fatiga en los materiales se realizan ensayos en equipos especiales
sometiendo probetas a cargas ciclicas con valores alrededor de dos tercios de la resistencia del
material y se registra el nimero de ciclos a la fractura. Este procedimiento se repite a amplitudes
méximas decrecientes. los resultados se representan en un diagrama de esfuerzos S, frente al
logaritmo del nimero N de ciclos hasta la rotura.

En la Figura 2.2 se ilustran dos diagramas S-N, donde se aprecia que cuanto mayor es la magnitud
del esfuerzo, menor es el nimero de ciclos que el material es capaz de resistir. En algunas
aleaciones férreas y en aleaciones de titanio, la curva S-N (Figura 2.2 a) se hace horizontal para
grandes valores de N, existiendo un esfuerzo limite denominado limite de resistencia a la fatiga,
por debajo del cual la falla no ocurre.

En muchos aceros, los limites de fatiga estdn comprendidos entre el 35 y el 60 % de la resistencia
del material. Muchas de las aleaciones no férreas como el aluminio, cobre o magnesio no tienen
un limite de fatiga, en el sentido de que la curva S-N continiia decreciendo al aumentar los ciclos
(Figura 2.2 b), por lo que el fallo por fatiga ocurrird independientemente de la magnitud del
esfuerzo méaximo aplicado. Para estos materiales, la respuesta a la fatiga se especifica mediante la
resistencia a la fatiga que es el nivel de esfuerzo que produce la rotura después de un determinado
nimero de ciclos, asociado a una vida de fatiga que es el niimero de ciclos para producir la falla
a un nivel especificado de esfuerzo (Figura 2.2 b) [27]. En la Figura 2.3 se aprecian los diferentes
comportamientos en las curvas S-N para un latén rojo, una aleacién Al 2014-T6 y acero 1045.
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Figura 2.2: Curvas S-N: (a) materiales con limite de fatiga y (b) resistencia a la fatiga. [27].
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Figura 2.3: Curvas S-N del latén rojo, una aleacién Al 2014-T6 y acero 1045. [28].
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Sin embargo, en este tipo de pruebas existen grandes dispersiones en los resultados relacionadas
con los valores de ciclos para un nimero determinado de especimenes sujetos a los mismos niveles
de esfuerzo. Esta variacion lleva a ciertas incertidumbres en el comportamiento del material y
es resultado de la sensibilidad que tiene la prueba de fatiga, donde pardmetros como el tipo de
fabricacion de la probeta, la preparaciéon de la superficie, defectos en el material o la misma
alineacién en la maquina producen estas variaciones.

Debido a esto, varias técnicas estadisticas se han venido desarrollando para especificar la fatiga
de los materiales en términos de probabilidades. Una manera conveniente de representar los
valores obtenidos en dichas pruebas es mediante curvas de probabilidad, donde cada curva
recibe una cierta probabilidad de falla a determinado nivel de esfuerzo y ciclo de falla. La Figura
2.4 muestra diferentes curvas de probabilidad de falla en un diagrama S-N para la aleacién de
aluminio 7075-T6, donde P denota la probabilidad de falla en cada curva. Por ejemplo a un
valor de 200 MPa de acuerdo a la Figura 2.4 la aleacién Al 7075-T6 tiene una probabilidad del
1% de fallar a 10° ciclos y una probabilidad del 50 % de fallar a 10® ciclos [27].

400

300

Esfuerzo 5, (MPa)

10* 108 106 107 108 107
Ciclos para la falla, N
(escala logaritmica)

Figura 2.4: Probabilidad a la falla en curvas S-N para una aleacién Al 7075-T6. [29].

En resumen, el proceso de falla por fatiga esta representado en tres pasos: primero la formacién
de una grieta, donde una pequena grieta es formada en un punto de alta concentracién de
esfuerzos, segundo la propagacién, durante el cual avanza incrementando con cada ciclo de
esfuerzo y tercero, la falla que ocurre de una forma rapida una vez que la grieta alcanza un
tamano critico. La grieta asociada a la falla por fatiga siempre tiene como punto de nucleacién
en la superficie algin punto de concentracion. La nucleacién de grietas se presenta comunmente
en bordes, cavidades, angulos agudos y orificios; regiones que concentran esfuerzos en la pieza.

Los efectos ambientales afectan también el comportamiento de los materiales en las turbinas
ante la fatiga. Las causas mas comunes de falla debido a dichos efectos son debido a la fatiga
térmica y la fatiga por corrosién. La fatiga térmica es inducida a elevadas temperaturas debido
a esfuerzos térmicos fluctuantes [27]. Estos son originados a cambios de volumen en el material
producto de variaciones en la temperatura. Una forma de prevenir estos esfuerzos es reduciendo
la diferencia de temperaturas u obteniendo excelentes propiedades térmicas en el material que
permitan una distribucién de temperaturas uniforme y un cambio de volumen minimo.

Por otro lado la fatiga por corrosion ocurre debido a la accién ciclica de esfuerzos mas el ataque
quimico de particulas corrosivas, tales como sélidos disueltos en el agua. Existen muchas maneras
de contrarrestar estos efectos presentes en el ambiente, una forma es recubriendo la superficie
de los materiales en contacto con el ambiente, seleccionar materiales con buenas propiedades
anticorrosivas o tener un adecuado control del medio donde se encuentra el material [27].
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2.1.3. Creep

Algunos materiales son sometidos a elevadas temperaturas de servicio y a cargas mecanicas
constantes que producen esfuerzos centrifugos, como es el caso de rotores en las turbinas. La
deformaciéon bajo estas circunstancias se denominada creep. En materiales como el plomo, el
caucho y ciertos plasticos, el creep ocurre a temperaturas ambiente. Sin embargo la mayoria de
los materiales metdlicos empiezan a manifestar creep alrededor del 40 % de su temperatura de
fusién [26]. Tanto la temperatura como los niveles de esfuerzo en el material son los principales
pardmetros que caracterizan al creep. Se dice que a temperaturas por debajo del 0.4 T, (tempe-
ratura de fusién) y después de ser sometido a una carga inicial, la deformacion es virtualmente
independiente del tiempo. A medida que se incrementan la temperatura y los esfuerzos, se apre-
cia la dependencia con el tiempo antes de la falla, disminuyendo paulatinamente el tiempo de
operacién del material a elevados valores de temperatura y esfuerzo (Figura 2.5).

X
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Figura 2.5: Influencia del esfuerzo o y la tempertura T en el comportamiento del creep [27].

Los resultados de pruebas de ruptura por creep son cominmente representados en términos del
logaritmo del esfuerzo contra el logaritmo del tiempo de vida ante la fractura. En la Figura 2.6
se muestran las curvas a diferentes temperaturas de una aleacién de niquel-carbono, donde se
ve una aparente relacién lineal en cada temperatura, sin embargo, no para todas las aleaciones
se conserva este comportamiento [27].
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Figura 2.6: Esfuerzo contra vida ante la fractura de una aleacién niquel-carbono [30].

Existen varios factores que afectan al comportamiento del creep en los metales, los cuales incluyen
la temperatura de fusién, rigidez del material y tamano de grano. En general un alto punto de
fusion, una elevada rigidez y un tamano de grano grande son lo adecuado para contrarrestar
los efectos del creep. Respecto al tamano de grano, tamanos pequenos permiten el aumento de
deslizamientos en los limites de grano, que resulta en altas velocidades de creep.
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Materiales como los aceros inoxidables, metales refractarios y superaleaciones de cobalto o niquel
presentan una alta resistencia ante el creep, debido a la adicién de fases dispersas insolubles en
el material que impiden el movimiento en los granos. Otra forma de combatir el creep, viene
relacionado con técnicas de proceso avanzado en las cuales al momento de fundir y dar forma a
una pieza se direcciona la solidificacién [27]. Este proceso genera grandes tamanos de grano en
las pieza y en algunos casos es posible obtener piezas monocristalinas (Figura 2.7).

Pieza policristalina Granos columnares Pieza monocristalina

Figura 2.7: Diferentes tipos de solidificaién en la obtencién de dlabes para turbina: (a) pieza policristalina, (b)
granos columnares y (c) pieza monocristalina [27].

2.2. Parametros de seleccion y materiales para turbinas

Con el fin de analizar los materiales y métodos de fabricacién de los rotores de turbinas de
vapor, se hace una breve descripcién de los parametros que ayudan a seleccionarlos. Aunque los
rotores de las turbinas de vapor exhiben una gran variedad en tamanos, nimero de etapas y
otras construcciones caracteristicas, todos ellos se pueden clasificar en tres categorias bésicas:
rotores ensamblados, rotores sélidos y rotores mixtos. Los rotores ensamblados son aquellos que
se construyen con la unién de una rueda de alabes sobre un eje. Mientras que los rotores sélidos
se caracterizan por ser de una sola pieza, tanto el disco del rotor como el eje son maquinados
a partir de un dnico elemento forjado. Finalmente los rotores mixtos son aquellos en los que
algunas de las ruedas de alabes son una sola pieza con el eje y otras estdn ensambladas [9].

2.2.1. Parametros de seleccién en la fabricacion de rotores

Existen varios factores que determinan el tipo de construccién que se utiliza para cualquier
aplicacién de rotor de turbina, entre los mas significativos estan: la velocidad de operacién, el
tamafno del rotor y la temperatura del vapor al ingreso. Una regla usada generalmente en la
industria para determinar si la construccion de rotores es adecuada por medio de ensamble, es
a través de aplicar un criterio que relaciona el producto entre la velocidad angular y el tamano
del rotor (es decir una velocidad tangencial punta). Teniendo como limite una velocidad de 213
a 244 m/s, que es una velocidad por debajo de los requisitos de la norma API 612 (American
Petroleum Institute Specification), que establece conveniente construir rotores por medio de
varios elementos, siempre y cuando no se supere una velocidad tangencial de 251 m/s o una
temperatura de entrada de 440°C para evitar fallas en operacién [9].

Lo que respecta a la relaciéon entre la temperatura del vapor y la viabilidad de construcciéon por
ensamble, esta radica en el método de unién empleado. Las ruedas de adlabes son comtinmente
unidas al eje mediante un ajuste por interferencia al calentar la rueda y ser colocada en posiciéon
para después dejarla enfriar a la temperatura del eje y contraerse.
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Mientras la rueda de alabes y el eje estén a la misma temperatura, el ajuste por interferencia
se mantiene. Sin embargo, si durante cualquier condiciéon de funcionamiento transitorio existe
una diferencia de temperatura grande entre el rotor y el eje, la contraccién que mantiene unidas
a ambas piezas se pierde por completo, produciendo problemas que involucran fallas debido a
vibraciones y rupturas por fatiga. Por esta razon, es conveniente utilizar rotores sélidos siempre
que la temperatura maxima a la entrada de la turbina exceda los 440°C [9].

2.2.2. Materiales para turbinas de vapor

La eleccién de los materiales para los elementos de una turbina debe basarse en un ntmero de
factores tanto de disefio como de operaciones particulares. En el caso de un rotor, desempena
la funcién de transformar la energia térmica de expansién del vapor en energia mecdnica de
rotacién sobre un eje, por lo que se debe de tener en cuenta tanto propiedades mecanicas co-
mo térmicas para evitar su falla. Entre las principales propiedades a evaluar en los materiales
para un rotor se encuentran: una alta resistencia mecanica y a la fatiga, una alta rigidez, baja
densidad (relacionado con los esfuerzos inducidos por la inercia en el giro), alta conductividad
térmica y bajo coeficiente de expansién térmico (debido a los esfuerzos térmicos inducidos por
diferencias de temperatura), asi mismo, contar con una alta tenacidad a la fractura y buenas
propiedades superficiales como una alta resistencia a la corrosién y erosién por particulas en el
vapor, manteniendo siempre una buena relacion entre costos.

Segun la norma ASTM A293 (Specification for Steel Forgings, Carbon and Alloy, for Turbine
Generator Rotors and Shafts) los materiales empleados para la manufactura de ejes y ruedas de
alabes para ensamble de rotores son aleaciones de acero-Cr-Mo-Ni. La especificacion comercial
para alabes y ejes son aleaciones de acero inoxidable con 12 %Cr tales como la AISI 405 y 410 y
para rotores, aleaciones de acero-Ni-Cr-Mo AISI 4340 y acero-Cr-Mo AISI 4140. Mientras que
para rotores sélidos los materiales empleados se basan en la norma ASTM A470 (Specification
for Vacuum-Treated Carbon and Alloy Steel Forgings for Turbine Rotors and Shafts) clase 4,
para temperaturas de hasta 482°C, o clase 8, para temperaturas de hasta 565°C. Entre los cuales
se encuentran aleaciones de acero-Cr-Mo-Ni-V [9].

En la Figura 2.8 se aprecia la relacién resistencia-temperatura después de 100,000 horas de
operacion de diferentes aleaciones de acero, donde 1Cr-Mo-V (termino general para denotar
aleaciones de acero empleadas en las normas ASTM A293 y A470) [31], presenta buena resistencia
en promedio 200 MPa a temperaturas menores a 500°C.
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Figura 2.8: Resistencia a la ruptura contra temperatura a 100,000 horas de operacién. [32].
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Otra propiedad relevante del material en rotores es la tenacidad a la fractura, esta, relacionada
con la resistencia a la ruptura por propagacién de grietas. En aleaciones 1Cr-Mo-V la norma
ASTM A470 clase 8 especifica un limite de fractura aparente debido a una transiciéon de tem-
peraturas (FATT) a 121°C. Los rangos tipicos de FATT para aleaciones rondan normalmente
entre 85 a 126°C [32]. La Figura 2.9 muestra el comportamiento de la secuencia de arranque
de un rotor en funcién de su velocidad de rotacién, temperatura, esfuerzo y tamaiio critico de
grieta, donde se aprecia como a. es mayor al arranque y como esta va decreciendo conforme la
temperatura T y esfuerzo o aumentan hasta un valor critico, que coincide con el maximo nivel
de esfuerzos permitido en el material para la propagacién de la grieta [33].

Figura 2.9: Secuencia de arranque de un rotor para aleaciones de acero 1Cr-Mo-V [32].

Realizando un andlisis particular de los materiales con los que comtinmente se manufacturan los
alabes, se encuentran, aleaciones de acero-Cr-Mo-W-Cb-V con 12-13 %Cr como las AISI 410,
414 y 422, aleaciones de acero con alto contenido en cromo endurecidas por precipitacién como
la 17-4PH (AISI 630), aleaciones de titanio [32] y aleaciones de alta resistencia térmica como
aleaciones de aluminio para temperaturas menores a 227°C, aleaciones de niquel y cobalto para
temperaturas de 627 a 827°C y aleaciones de molibdeno para temperaturas mayores a 1027°C
[34] alcanzando por medio de técnicas de enfriamiento en los dlabes operar a temperaturas de
entrada de hasta de 1427°C [35]. En la Figura 2.10 se muestran los valores tipicos de esfuerzos
admisibles en aleaciones para alabes, en funcién de la temperatura para un limite de 1000 horas
de vida 1til [2].
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de molibdeno

Opmax! Pm
10*xm?s?

Aleaciones de niquel
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— Aleaciones de aluminio \ —

Aleaciones de cobalto
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I

Esfuerzo admisible

Figura 2.10: Esfuerzos admisibles de aleaciones de alta resistencia térmica para dlabes [2].
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Por otro lado en la Figura 2.11 se muestra la influencia de la vida 1til ante la ruptura y el
porcentaje de creep del Inconel 713, aleacién utilizada en la manufactura de alabes y rotores
de turbinas. Esta aleacién constituida a base de niquel contiene 13 % de cromo, 6 % de hierro
y en menor cantidad manganeso, silicio y cobre. Para permitir una operacién a temperaturas
elevadas y tener un periodo largo de vida en los alabes, los disenadores aplican cominmente la
resistencia a la fluencia como criterio de disefio [2], donde, para el caso del Inconel 713 se ve
como su resistencia va decreciendo conforme la temperatura o el periodo de operacién aumenta,
demostrando la presencia de creep en los alabes durante su funcionamiento.

Figura 2.11: Esfuerzos del Inconel 713 en funcién de la temperatura [2].

Como se demostré anteriormente los principales mecanismos de falla en los dlabes ocurren debido
a elevados ciclos de operacion y creep en la turbina, sin embargo, la falla por creep a temperaturas
bajas muy rara vez se presenta, siendo la falla por fatiga la responsable del mayor dafio en los
alabes. La Figura 2.12 muestra el efecto de la fatiga en la resistencia a diferentes temperaturas
de la aleacién de acero inoxidable AISI 403, donde se aprecia como su limite a la fatiga a elevadas
temperaturas decae stubitamente, mientras que a bajas temperaturas es constante.

Tipo 403 TT
Frecuencia: 7500 cpm
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Figura 2.12: AISI 403 comportamiento ante la fatiga a diferentes temperaturas [32].
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Las causas de falla por fatiga por lo general son debido a esfuerzos dindmicos causados por
fuerzas no estacionarias del vapor y flujos inestables dentro del rotor, efectos de resonancia
causados por frecuencias en la tobera o danos por corrosion y desgaste provocado por impurezas
en el vapor [32].

Los problemas de corrosién bajo condiciones ideales, no representan un gran dano en los alabes
de turbinas de vapor, dado que la mayoria de los aceros inoxidables operan bien sin recubrimien-
tos a elevadas temperaturas. Sin embargo se debe tener en cuenta la pureza del vapor, dado que
pequenos elementos de impurezas pueden incrementar los procesos de corrosién y provocar pi-
caduras localizadas, responsables de la generacion de grietas. En la Figura 2.13 se aprecia dicho
efecto, donde la accién de picaduras localizadas producto de agentes corrosivos son el punto de
nucleacién de microgrietas en la superficie de alabes.

= ey
‘Corrosién por picadura

Ll —

P
S
Figura 2.13: Crecimiento de grieta producto de la picadura por corrosién [32].

Por otro lado estas mismas impurezas si presentan particulas sélidas o la calidad del vapor
condensa pequenas gotas, estas pueden causar severos danos de erosién en los alabes al impactar
ciclicamente, por lo que se debe de contar con un control minucioso en la operacion de la turbina
para evitar la condensacién de gotas dentro del rotor.

Lo que respecta a materiales para carcasas de turbinas la aleacién %Cr—%Mo—iV esta estandariza-
da para algunos fabricantes con estrictas especificaciones relacionadas con el control residual de
elementos como el estano, practicas de desoxidacién y procesos de soldadura. Otros fabricantes
utilizan la aleacién de acero 2%Cr—1M0 empleada comiinmente en recipientes a presiéon debido a
su alta ductilidad ante el creep, alta resistencia a la fatiga y buena soldabilidad. Actualmente se
utilizan ambas para el diseno de carcasas de turbinas a temperaturas de hasta 565°C y aleaciones
de acero con 9-12 %Cr para temperaturas por arriba de los 598°C [32].

Finalmente los materiales para las boquillas estacionarias o toberas dentro de las carcasas son
seleccionados con base a los esfuerzos térmicos, oxidacién, erosién y corrosién en ellas. La eleccién
del material depende del método de manufactura y de las condiciones de operacién (calidad del
vapor), sin embargo usualmente se utilizan aceros dulces (0.025 %C), hierros ductiles o aceros
de baja aleacién (méx 8 % elementos aleantes) [32].

En la siguiente seccién se realiza un modelo analitico del rotor de la microturbina, analizando
su funcionamiento mecanico y térmico, esto con la finalidad de tener una primera aproximaciéon
de su comportamiento en condiciones criticas de operaciéon. Ademads de comparar diversos com-
portamientos con otras aleaciones de uso comin en su manufactura, en un modelo simple que
ayude a cuantificar que tan bueno es el material con el que se esta trabajando en el CBEL
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2.3. Modelado mecanico de la microturbina

Para el modelado analitico de la distribucién de esfuerzos mecénicos en el rotor de la micro-
turbina se hace una abstraccion considerandolo un disco de espesor constante ¢ con radio interior
a y radio exterior b como se muestra en la Figura 2.14. Los esfuerzos radiales y tangenciales
generados por la rotacién en una turbina se consideran axisimétricos debido a que el tamano del
espesor es relativamente mas pequeno que la distancia entre radios en el rotor, simplificando el
andlisis de las fuerzas que actian sobre el disco [36].

L
be—>!
7
(o, +de,)(t)(r+dr)de
# arme;r,;é 7 are
-—— . d
’ N 2 N S
5, (P "
o, (t)dr

b

Figura 2.14: Fuerzas presentes en el elemento diferencial del disco [37].

Para modelar los esfuerzos presentes en el disco se emplea un balance de fuerzas en direccion
radial de acuerdo a la segunda ley de Newton, considerando que el elemento diferencial se
encuentra en movimiento debido a la fuerza centripeta que actia hacia el centro del disco [36]:

> P = —dF, = —~dmw’r (2.6)
sustituyendo las fuerzas presentes en el elemento diferencial de la Figura 2.14 se tiene:
do 2
— o, (t)(r)dep — ZUt(t)(dr)sen(?) + (r +dr)(t)do(or + doy) = —dmwr (2.7)

donde o, es el esfuerzo radial, o; es el esfuerzo tangencial, ¢ la circunferencia del disco, r la
distancia radial, w la velocidad angular y dm la diferencial de masa.

Al no existir cambios en la masa del disco la ecuacién (2.6) se expresa como:

— dF, = —pV(&?r) = —r(t)(dr)(de) () (2.8)

considerando ademds para la ecuacién (2.7) que para angulos menores a 10°[36] sen(%) A (d—f):

— 0, (t)(r)de — o(t)(dr)(do) + (r + dr)(t)de(o, + do,) + r2(t)(dr)(de)(p)w? = 0 (2.9)

desarrollando la expresién y eliminado términos en comun se obtiene una expresién reducida:

— =1%pw (2.10)
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La ecuacién (2.10) es la ecuacién diferencial que modela el comportamiento del disco del rotor
sometido a esfuerzos centrifugos debido a la rotacién. Para solucionar dicha ecuacién se hace
uso de la ecuacién constitutiva de la ley de Hooke en su forma general, dado que la mayoria de
las aleaciones y metales presentan microestructura granular, se puede suponer que el material a
evaluar debe de trabajar bajo la zona linealmente eldstica y debe ser homogéneo e isotrépico [36].
Aplicando la definicién de deformacion infinitesimal para el elemento diferencial en coordenadas
cilindricas, las relaciones de desplazamiento se aprecian en la Figura 2.15.

Figura 2.15: Desplazamientos en el elemento diferencial del disco [37].
Si u se define como el desplazamiento en la direccién radial, la compatibilidad geométrica puede

estar establecida por el volumen del elemento diferencial a través de la definiciéon de deformacién
unitaria, expresandose para la deformacién radial y tangencial como [26]:

du

AL (u+ —dr) —u
e = = ( or ):@:dﬂ (2.11)
L, dr or dr
AL —
. — t_ (r+u)de — rde _u (2.12)

Ly rdy r

De la forma general de la ley de Hooke en coordenadas cilindricas, considerando que no existen
esfuerzos en la direccién z debido a la axisimetria, se tiene para las deformaciones:

Oy — VO
£ = TTt (2.13)
Ot — VO
or + 0
£ = —v—— ! (2.15)

despejando los esfuerzos radiales y tangenciales de las ecuaciones (2.13), (2.14) y (2.15), donde
FE es el médulo de Young y v es el coeficiente de Poisson, se llega a las siguientes expresiones:

E
o =13 [er + vey] (2.16)

E
o = m[u@ + &4 (2.17)
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Sustituyendo las deformaciones unitarias, esfuerzos radiales y esfuerzos tangenciales dentro de la
ecuacién diferencial de equilibrio (2.10) e integrando dos veces con respecto al radio, se obtienen
las siguientes expresiones para o, y oy, donde C; y Cy son constantes de integracion:

2,.2
pwiT C7 Oy
o= B+ g (2.18)
2,2
at:—pwr(1+3y)+%—% (2.19)

Finalmente aplicando condiciones de frontera (o, ),—q = 0, (0,)r,=p = 0 [36]; en las ecuaciones
(2.18) y (2.19) se obtienen los modelos matematicos que describen los esfuerzos radiales o, y
tangenciales oy en funcién del radio r, la velocidad angular w, la densidad p, el coeficiente de
Poisson v y los radios interior y exterior a y b respectivamente:

BAv)pw’ o o o a?’
oy = [T][a +b° —1r° — 3 ] (2.20)
B+v)pw? 5 o 1+3v, o da?b?
_ _ v 92.21
o= [CEDEE a2 g g L 02y 4 O (221)

2.3.1. Modelado mecanico en los dlabes de la microturbina

La necesidad de considerar los esfuerzos presentes en los dlabes surge a raiz de reducir los
riesgos de falla durante los periodos de operacion, debido a que son los elementos que tienen
la interaccion directa con el fluido de trabajo. Los esfuerzos presentes en los dlabes surgen de
las cargas centrifugas, producto de la flexién que ejerce el fluido sobre ellos y de los efectos de
vibracién causada por las cargas de flujos no constantes.

Aunque la fuerza centrifuga produce la mayor contribucién al esfuerzo total, los esfuerzos pro-
ducto de las vibraciones son también muy importantes y se cree que son los responsables de
fallas comunes en turbinas, asociadas a la fatiga [38]. El enfoque directo que se le da a la vi-
bracién en alabes es la eliminaciéon de resonancia afinando los dlabes en rangos de operacién
de la turbina. Esto significa obtener un diseno en el cual ninguna de sus frecuencias naturales
coincida con una frecuencia de excitacién. El analisis es complejo, por lo que se requiere de
métodos computacionales para su estudio.

Esfuerzos centrifugos

En este andlisis se considera un solo dlabe girando alrededor de un eje O como se muestra en
la Figura 2.16, para un elemento diferencial del alabe de longitud dr en el radio r, con una
velocidad de rotacién w, la diferencial de la fuerza centrifuga dF, esta expresada de acuerdo la
ecuacion (2.6), donde dm = p(A)dr, siendo negativo acorde a la direccién del esfuerzo:

do. = —5 = —w?(r)(p)dr (2.22)
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Figura 2.16: Fuerza centrifuga actuando sobre elemento del dlabe [2].

Para alabes con seccion transversal constante, se tiene un esfuerzo centrifugo o. integrando desde
el radio del eje rj, hasta el radio de punta del alabe r;, donde U es la velocidad tangencial:

r=t 2 2
UC 2 U <rh>
— =w rdr=— |1—|— 2.23
p /rh 2 [ Tt ] (2:23)

El area transversal de un alabe de rotor por lo general es conica disminuyendo en grosor de la
raiz a la punta, de tal manera que la relaciéon entre areas ﬁ—; esta entre 1/3 y 1/4. Dada esta
conicidad en el dlabe a menudo se supone que el esfuerzo se ve reducido a 2/3 del valor sin
presencia de conicidad [2]. Implementando el factor K de conicidad, que relaciona el esfuerzo

del area menor del dlabe con el esfuerzo del drea mayor, se tiene para geometrias conicas:

1—(2)1 (2.24)

Los efectos de la conicidad del factor K [39], se muestran en la Figura 2.17 para diversas
relaciones geométricas en alabes sometidos a esfuerzos centrifugos.
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Figura 2.17: Valores de conicidad K de acuerdo a la relacién entre dreas [39].
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Esfuerzos normales por flexién

Para una configuracion de turbina de una sola etapa con una tobera fija, el fluido de trabajo
se expande dentro de los dlabes a una velocidad Vi, y angulo 8 que es el angulo que V; forma con
el vector de velocidad tangencial U del rotor. Suponiendo una turbina de impulso, en donde la
velocidad del fluido con respecto al dlabe a la salida Vgo es muy cercana a la velocidad relativa
a la entrada Vg1 por lo que si U es constante y Vi1 = Vg se puede decir que: Vi = V5 [40].

Dado que se necesita encontrar la fuerza tangencial F;, (responsable del giro) con la cual el fluido
de trabajo impacta en los dlabes se hace uso de la ecuacién de conservacion de movimiento lineal
(1.3) y las igualdades entre velocidades. Ademds considerando un perfil simétrico en los dlabes,
B es constante tanto a la entrada como a la salida, teniendo la siguiente expresion:

F, = m(Vy1 — Via) = m [Vicos(B) + Vacos(B)] = 2mVicos(B) (2.25)

La velocidad de entrada en la tobera de la microturbina Vj, se determina a partir de su didmetro
de entrada, del gasto mésico y la densidad del fluido de trabajo. Por otro lado para determinar
la velocidad de salida de la tobera V; (velocidad de entrada en los dlabes), se necesita la ayuda
de las entalpias de entrada y salida de la turbina. Aplicando el principio de conservacion de
energia, considerando que no existen cambios en la energia potencial, se despeja el valor de la
velocidad Vi en funcién de las entalpias y Vy:

Vi = [2(h1 — ho) + 2] (2.26)

Para la obtencién de los esfuerzos normales presentes en los dlabes se selecciona un elemento
diferencial del rotor. Suponiendo un analisis en condiciones criticas, donde el rotor se encuentra
inicialmente estatico recibiendo el impacto del fluido de trabajo directamente en un alabe, dicha
condicién se puede representar como una barra en voladizo empotrada en el disco del rotor [20)].
Dada la simplificaciéon de las geometrias en el rotor de la microturbina los alabes se modelan
como barras rectangulares de seccién transversal constante, donde el maximo valor del esfuerzo
normal se obtiene de la siguiente expresion:

On = 5 (2.27)
Aqui M es el maximo valor del momento flector en la barra y S es el médulo de seccién eléstica,
el cual para perfiles rectangulares se expresa como: S = %(baQ) donde b es el ancho y a el
espesor. La ecuacién (2.27) muestra que para una barra de seccién transversal constante oy,
es proporcional a M, por lo que el valor maximo del esfuerzo normal en la barra ocurre en la
seccién donde M es maxima [41]. Para este modelo el méximo momento flector se encuentra en
la unién del dlabe con el disco del rotor, el cual se calcula como: M = F,x donde z es la altura
de los alabes, expresando finalmente el esfuerzo normal como:

cos(B)m [2(hy — ha) + Vo?]"/*

3ba?

O = (2.28)
De la ecuacidn (2.28) se confirma que los esfuerzos normales por flexion en los dlabes no dependen
del material con que se construyan, si no de la geometria del dlabe, gasto mésico, velocidad inicial
y entalpias del fluido de trabajo, es decir de las condiciones iniciales del ciclo.
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2.4. Modelado térmico de la microturbina

Para el modelado analitico del comportamiento térmico de la microturbina se analiza tnica-
mente la parte del disco del rotor, esto debido a la compleja geometria de los alabes. Sin embargo
se puede suponer que los dlabes al estar en contacto directo con el fluido de trabajo alcanzan mas
rapido el equilibrio térmico, reduciendo la posibilidad generar gradientes de temperatura que
induzcan esfuerzos térmicos en el material. El objetivo principal en un andlisis de conduccién
es determinar el campo de temperaturas en un medio que resulta de las condiciones impuestas
sobre la frontera. En un material, el conocimiento de la distribucion de temperaturas sirve para
comprobar la integridad estructural mediante la determinacion de los esfuerzos térmicos [42].

Para determinar la distribuciéon de temperaturas en el disco del rotor se considerando un medio
homogéneo dentro del cual no hay movimiento de volumen (adveccién) y en el que la distri-
bucién de temperaturas T'(r, ¢, z) se expresa en coordenadas cilindricas. Se define un volumen
de control diferencial (Figura 2.18), las velocidades de transferencia de calor por conduccién
perpendiculares a cada una de las superficies de control se indican en términos de ¢, g4 v ¢
respectivamente. Las velocidades de transferencia de calor en las superficies opuestas se expresan
como una expansion de series de Taylor, como se aprecia en las siguientes expresiones:

dq
Grvdr = Gr + 8; dr (2.29)
044
= —rd 2.30
Q+dep Q¢>+T8¢7’ ) (2.30)
dq
Qrtdz = Qz + 8; dz (2.31)
97+ dz
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Figura 2.18: Volumen de control diferencial en el modelado térmico [42].

dentro del medio también puede existir un término de fuente de energia asociado con la velocidad
de generacién térmica representado como:

E, = 4dr(rd¢)dz (2.32)

donde ¢ es la rapidez a la que se genera energia por unidad de volumen del medio (W/m?).
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Si el material no experimenta un cambio de fase, los efectos de energia latente no existen, y el
término de almacenamiento de energia se expresa como:

E, = pcpgdr(rd¢)dz (2.33)

oT
donde cpa es la rapidez del cambio temporal de la energia sensible del medio por unidad de

volumen [42]. Aplicando conservacién de la energia con el uso de las ecuaciones de flujo, sobre
una base de rapidez, la forma general de conservacion queda:

E.+E, - E,=E, (2.34)

Sustituyendo las ecuaciones (2.29), (2.30), (2.31), (2.32) y (2.33) en la ecuacién anterior (2.34):
: or

Gr + 4y + 4z + 4dr(rd@)dz — drrar — dg+dp — Govdz = pep - dr(rde)dz (2.35)

desarrollando y simplificando términos se obtiene:

. 0qr dr — aq,z
or rdo

6(](;5

rd¢ — dz + ¢dr(rdg)dz = pc, %T r(rde)dz (2.36)

Por otro lado, se evalia la rapidez de conduccién de calor a partir de la ley de Fourier:

= —k‘rdqﬁdza—z: (2.37)
9 = —drdzgi (2.38)
fkrdgbdra—T (2.39)

donde cada componente de flujo de calor de la ecuacién se multiplica por el area de la superficie
diferencial. Al sustituir las ecuaciones (2.37), (2.38) y (2.39) en la ecuacién (2.36) y dividir las
dimensiones del volumen de control, se tiene finalmente:

10 (, 0T\ 10 (07 a OTY o o T

La ecuacién (2.40) es la forma general, en coordenadas cilindricas de la ecuacién de difusién
de calor. Esta ecuacién, conocida también como ecuacién de calor, establece que en cualquier
punto dentro del medio, la rapidez de transferencia de energia por conduccién en un volumen
unitario més la rapidez de generaciéon volumétrica de energia térmica debe ser igual a la rapidez
de cambio de la energia térmica almacenada dentro del volumen [42].

Para este primer andlisis del rotor se considera valida la simplificacion de términos para la
solucién de la ecuacién. Considerando la conductividad térmica constante y suponiendo que
para las condiciones criticas de operacion se tiene que el flujo de calor es estable y se puede
despreciar la parte temporal de la ecuacién (2.40).
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Simplificando mas el modelo, se desprecian los términos asociados al angulo y espesor del rotor,
considerando solo un gradiente de temperatura dependiente del radio. Finalmente dado que el
término de generacién de energia Eg es una manifestacion de algin proceso de conversién de
energia se elimina de la ecuacién (2.40), obteniendo el modelo matemaético que describe el campo
de temperaturas a lo largo del disco del rotor en funciéon de su radio r:

2
18<k aT)—dT LT _, (2.41)

ror TE T arz rdr

Al resolver la ecuacién diferencial aplicando condiciones de frontera: T'(r1) = Th y T'(r2) = Ta
se obtiene la siguiente solucién que describe el perfil de temperatura asociado al disco del rotor
conforme se va variando en su radio r [42]:

T(r) =

L% ( r
In(ry/r2)

7’2) + Ty (2.42)

Para la obtencion del modelo de los esfuerzos térmicos se define primero la relacién entre la
deformacién y los cambios de temperatura en un cuerpo, conocida como deformacién térmica:

er = o(AT) (2.43)

Donde « es el coeficiente de expansion térmica y AT es una diferencia de temperaturas. Por lo
general una deformacién térmica involucra una expansién del material, la cual va a depender
directamente del valor de o para cada material [43]. Si dicha deformacién es restringida, es decir,
si el material no estd completamente libre para expandirse se genera un esfuerzo térmico, el cual
se puede definir en funcién de la deformacién térmica como:

or = Ea(AT) (2.44)

En el desarrollo del modelo térmico para el disco del rotor los esfuerzos térmicos inducidos, son
provocados por las diferencias de temperatura en el radio exterior del disco y el radio interior,
donde considerando condiciones criticas de operacion el radio exterior va a ser sometido a un
flujo constante de calor debido al paso del vapor dentro de los alabes, mientras que el radio
interior del disco se va a encontrar a la temperatura inicial antes del flujo, (T,,,5) hasta que se
alcance el equilibrio térmico y el rotor llegue a una temperatura uniforme.

Es importante resaltar que dicho equilibrio térmico va a ser funcién de la difusividad térmica ¢
de cada material, sin embargo para el andlisis del comportamiento térmico del rotor se supone
que existe un gradiente de temperaturas muy marcado, determinado por la ecuacién (2.42) que
es la solucion de la ecuacion de calor para el disco del rotor y que la fuerza centripeta de rotacién
del rotor limita su libre expansion.

Sustituyendo la ecuacién (2.42) en (2.44) se obtiene el modelo matematico que predice el com-
portamiento de los esfuerzos térmicos a lo largo del disco del rotor conforme se va variando su
radio, desde el interior hasta la periferia:

gy D=
or = B(e)p, o 5 (m) (2.45)
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2.5. Evaluacién de esfuerzos presentes en el rotor

Para el andlisis de los esfuerzos presentes en el rotor, primero se evaluaran los estados pre-
sentes en el disco. Para esto, se programan los modelos matematicos obtenidos en las secciones
anteriores utilizando Wol fram Mathematica® generando graficas que ilustren su comporta-
miento. Con la finalidad de evaluar que tan buenas son las propiedades con las que cuenta la
aleacion de la microturbina de trabajo, se comparan diferentes aleaciones de uso comun en la
fabricacion de rotores, sustituyendo las dimensiones y condiciones criticas de operacion.

Para determinar el material con el cual fue fabricada la turbina, dado las complicaciones re-
lacionadas con las referencias técnicas del turbocargador adquirido, se realizé una prueba por
difraccién de rayos X en un microscopio electrénico de barrido para determinar con precisién
la composicién quimica del material. En la Figura 2.19 se aprecia el espectro obtenido en la
prueba, donde se observa un alto contenido de Ni, Cr y Fe, asi como Ti, Al, Si, S, Cy O en
menor cantidad. Comparando los elementos presentes, estos se asemejan a la superaleacion de
niquel-cromo Inconel X-750, la cual se muestra en la Tabla 2.3.

Figura 2.19: Espectro de elementos presentes en la turbina, difraccién de rayos X.

Tabla 2.3: Composicién quimica de Inconel X-750, % [44].

Ni Cr Fe Ti Al Nb Mn Si S Cu Ca Co
70min | 14-17 [ 5-9|2.25-2.75|04-1|0.7-1.2 | 1 max | 0.5 max | 0.01 max | 0.5 max | 0.08 max | 1 max

El Inconel X-750 (UNS N07750/W. Nr. 2.4669) es una aleacién niquel-cromo endurecida por
precipitacion gracias a la adicién de aluminio y titanio. Esta aleacién tiene buena propiedades
mecanicas, resistencia a la corrosién y oxidacién a elevadas temperaturas. Dentro del campo
de la industria encuentra aplicaciones en turbinas de gas, fabricando de este material alabes,
rotores, pernos y otros elementos estructurales [44].

Continuando con la comparacién del comportamiento de los esfuerzos en diferentes materiales, se
seleccionaron de acuerdo a sus buenas propiedades termomecdanicas dos aleaciones de aluminio, la
Al-Zn 7075-T6 y la Al-Cu 2024-T3, tres aleaciones de acero, acero inoxidable AISI 405, acero-Ni-
Cr-Mo AISI 4340 y acero-Cr-Mo AISI 4140, una aleacién de titanio Ti-6Al-4V y dos aleaciones
niquel-cromo, Inconel 713 e Inconel X-750 correspondiente al material de la microturbina de
trabajo. En la Tabla 2.4 se muestran las propiedades fisicas necesarias para la sustitucién en los
modelos matematicos generados anteriormente.
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Tabla 2.4: Propiedades fisicas de los materiales a evaluar [27] [44] [45] [46].

Material plkg/m? | v | E[GPa] | oy [MPa] | o [1/°C)
Al-Zn 7075-T6 2800 0.33 71 505 23.4 21076
Al-Cu 2024-T3 2770 0.33 72.4 345 22.9 21076

AISI 405 7800 0.3 200 170 10.8 21076

AISI 4340 7850 0.3 207 472 12.3 21076

ATST 4140 7850 0.3 207 417 12.3 21076

Ti-6Al-4V 4430 0.34 114 830 8.6 2107°

Inconel 713 7910 0.31 206 735 10.6 210~
Inconel X-750 8260 0.29 218 850 12.6 2107°

En lo que respecta a las condiciones iniciales de operacion, estas se tomaron de la Tabla 1.1,
sin embargo fue necesaria la ayuda de un diagrama adimensional (Figura 2.20) que relacionara
el didmetro de la turbina con el rango de velocidades que es capaz de soportar de acuerdo el
tipo de turbina. Con ayuda de las ecuaciones (2.46) y (2.47), donde Dj es el didmetro especifico,
Q el gasto volumétrico (ft3/s), H la diferencia de entalpias y N la velocidad especifica, se
sustituy6 el valor del didmetro del rotor del turbo (D = 0.1168 ft) junto con los valores de los
estados termodinamicos en unidades inglesas para obtener un valor de Dg.

DH1/4
o= g (2.46)
NSH3/4

Para un D = 0.1168 ft se obtuvo un Dg = 8.5242 cuya méxima eficiencia (n = 0.6) segin
el diagrama de la Figura 2.20 corresponde a un velocidad especifica Ny = 6.5, teniendo de la
ecuacién (2.47) una velocidad de rotacién N = 160,707.88 rpm, que corresponde a los rangos de
velocidades empleadas en microturbinas de pequenas dimensiones.
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Figura 2.20: Diagrama de turbinas, didmetro especifico (Ds) contra velocidad especifica (Ns) [47].
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Las geometrias requeridas para los modelos matematicos, se simplificaron del disefio del rotor
teniendo un radio menor ¢ = 0.006 m y un radio mayor b = 0.0178 m, estos valores junto con la
velocidad de rotacién obtenida y las propiedades termomecanicas de los materiales a evaluar se
sustituyeron en las ecuaciones (2.20), (2.21) y (2.45) para la generacién de las curvas de esfuerzos
mecanicos y térmicos contra el radio del rotor.

En las Figuras 2.21, 2.22, 2.23 y 2.24 se aprecian las graficas de esfuerzos radiales, tangenciales,
térmicos y totales de las 8 aleaciones. Para cada material se aprecian 5 curvas, las cuales segin
su color describen cierto tipo de esfuerzo presente en el rotor. Las curvas verdes representan
los esfuerzos radiales (og), las naranjas los esfuerzos tangenciales (o), las rosas los esfuerzos
térmicos (o7), las azules los esfuerzos totales (o0g) y las moradas los limites de cedencia de
cada material (o0¢). Estas dltimas sirven como margen para visualizar de manera sencilla si los
esfuerzos generados en el rotor superan o no la resistencia del material.

La Figura 2.21 muestra las curvas de esfuerzos contra radio para las aleaciones de aluminio
Al-Zn 7075-T6 y Al-Cu 2024-T3, en las cuales se aprecia como los esfuerzos tangenciales (o)
son los més grandes y se localizan en el centro del disco. Los esfuerzos radiales (o) son los de
menor magnitud en ambos casos y los térmicos (o) encuentran su valor méas alto en la periferia
del disco. Para el caso particular de la aleacién Al-Zn 7075-T6 analizando los esfuerzos totales
(0g) se reporta un valor maximo de 238.24 MPa. Mientras que para la aleacién Al-Cu 2024-T3
se tiene un valor maximo de 236.19 MPa, ambos valores por debajo de su esfuerzo de cedencia
(o) de 505 MPa y 345 MPa respectivamente.

Al-Zn 7075-T6 Al-Cu 2024-T3
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Figura 2.21: Curvas de esfuerzo contra radio de las aleaciones Al-Zn 7075-T6 y Al-Cu 2024-T3.

En la Figura 2.22 se presentan las curvas de esfuerzo de las aleaciones de acero AISI 405 y AISI
4340, las cuales presentan el mismo comportamiento para los esfuerzos mecénicos y térmicos que
las aleaciones de aluminio, pero con la diferencia de que los esfuerzos tangenciales superan los
limites de cedencia en ambos materiales. Analizando los esfuerzos totales, se tienen los valores
méaximos de 595.25 MPa para un esfuerzo de cedencia de 170 en el caso de la AISI 405 y un
valor maximo de 604.89 MPa para una cedencia de 472 MPa en la aleacién AISI 4340.

La diferencia méas grande ademas de su resistencia entre las aleaciones de aluminio y las de acero
es su densidad, siendo estd relacionada directamente con la inercia del rotor y por ende con las
cargas dinamicas de rotacién, explicindose asi porque en estas ultimas aleaciones los esfuerzos
tangenciales generados fueron mayores.
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Figura 2.22: Curvas de esfuerzo contra radio de las aleaciones AISI 405 y AISI 4340.

Para la otra aleacion de acero AISI 4140 y la aleacién de titanio Ti-6Al-4V sus curvas de esfuerzo
contra radio se observan en la Figura 2.23. En estas curvas la aleacién AISI 4140 presenta
el mismo comportamiento que las anteriores aleaciones de acero, sobrepasando los niveles de
esfuerzo del material. Sin embargo la aleacién Ti-6Al-4V presenta una excelente relacion entre
el méximo valor de esfuerzo y su cedencia, registrandose en este caso un valor méaximo de 338.8
MPa contra un esfuerzo de cedencia de 830 MPa, un poco més del doble de resistencia de la
requerida para el rotor en funcionamiento.

AlSI 4140 Ti-6AI-4V

—-y ¥y ¥y ¥ ¥ ¥ ¥ ¥ ¥ ¥ X ¥ ¥ ¥ Y Y ¥ I IIIN

200 |

oR
ou
aT
os

oR
ouU
aT
os
oC

500

Kt tpe

LLE 3L 4

00 |
400 |

200 400

z00
[ 200 | -

100 |

| PSS
a 1 1 1 o 1 1 1 I 1 1

I - I I
0.008 0.008 0.010 0012 0.014 0.018 0.006 0.008 0.010 0.01z 0.014 0.016

Esfuerzo [MPa]
Esfuerzo [MPa]

Radia[m] Radia[m]

Figura 2.23: Curvas de esfuerzo contra radio de las aleaciones AIST 4140 y Ti-6A1-4V.

Finalmente analizando las aleaciones de niquel-cromo Inconel 713 e Inconel X-750, en la Figura
2.24 se aprecia a primera vista como ambas aleaciones resisten los esfuerzos totales generados
en el disco, sin embargo los esfuerzos maximos presentes son muy proximos a sus esfuerzos de
cedencia en el caso del Inconel 713 para un valor maximo de 605.22 MPa se tiene un limite de

cedencia de 735 Mpa y para la aleacion de la microturbina de trabajo para un maximo de 638.77
MPa se tiene una cedencia de 850 MPa.
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Inconel 713 Inconel X-750
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Figura 2.24: Curvas de esfuerzo contra radio de las aleaciones Inconel 713 e Inconel X-750.

Realizando la comparacion entre los comportamientos de las aleaciones con el material de tra-
bajo (Inconel X-750), se puede decir que la forma de las curvas de esfuerzos en el disco no varia
mucho siendo los esfuerzos tangenciales los de mayor valor, localizados en el centro del disco,
seguido de los térmicos con maximos valores en la periferia y los radiales cerca del centro. Un
factor determinante que arrojo este andlisis relaciona la densidad del material con los esfuerzos
generados en el rotor, dado que aleaciones como las de aluminio y titanio presentaron los niveles
mas bajos de esfuerzos. Esto se puede visualizar mejor con el modelo mecénico generado para
la evaluacion de los esfuerzos en los dlabes de la ecuacién (2.24), considerando para una misma
geometria los esfuerzos generados son directamente proporcionales al cuadrado de la velocidad
tangencial y a la densidad del material, o oc U%p. En este sentido las aleaciones con los mejores
comportamientos bajo cargas centrifugas fueron las Al-Zn 7075-T6 y Ti-6Al-4V, siendo consi-
deradas como los materiales mas convenientes de utilizar en el caso que se quisiera escalar el
diseno de la microturbina del turbo para sistemas de generacién de mayor potencia .

Para el caso del Inconel X-750 con una p = 8260 kg/m?> en comparacién con la densidad del
Al-Zn 7075-T6 de p = 2800 kg/m? los esfuerzos resultantes debido a la rotacién son casi tres
veces mayores sin embargo dado su alta resistencia en encuentran por debajo de su limite de
cedencia. En este caso dado los resultados arrojados conviene mantener rangos de velocidad
por debajo del propuesto en este analisis para mantener un factor de seguridad elevado en
la microturbina. Por lo que en los siguientes capitulos se determinan los rangos 6ptimos por
debajo de la velocidad critica N = 160,707.88 rpm para su correcto funcionamiento. Ademas
de desarrollar una simulacion mas realista del rotor a través del método de los elementos finitos
con ayuda se software especializado y realizando una investigaciéon en trabajos previos acerca
del modelado numérico en turbomdaquinas, incorporando las principales causas de falla. De esta
forma se planea obtener una descripcién més completa del funcionamiento en condiciones criticas
de la microturbina, que ayude a prevenir posibles fallas durante su operacion en el CBEIL.
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Capitulo 3

Modelado numérico en
turbomaquinaria

Este capitulo abarca una breve descripcién del método de elementos finitos y se realiza una
investigacién acerca de trabajos previos referentes al modelado de elementos de turbomaquina-
ria, buscando obtener pardmetros que ayuden a la construccién de un modelo mas realista y
asegurando la precisién en los resultados, comparandolos con otras investigaciones.

3.1. Breve historia del método de los elementos finitos

La insaciable curiosidad humana que ha impulsado a tratar de entender el comportamiento de
sus alrededores, ha llevado a buscar formas de modelar sistemas cada vez mas complejos. El uso
de ecuaciones diferenciales ha ayudado a esta labor, sin embargo en la bisqueda de encontrar
soluciones analiticas que satisfagan condiciones de frontera especificas sobre regiones de dos o
tres dimensiones, la solucién se convierte en una tarea dificil [48]. Es por eso que el proceso
de subdividir sistemas complejos en elementos individuales simples con un comportamiento ya
conocido y después reconstruir el sistema original desde tales componentes de estudio es una
forma natural de modelar dichos problemas [419].

En la solucién de problemas continuos se han desarrollado analogias entre elementos discretos y
porciones finitas de un dominio continuo, naciendo el término de elemento finito. En el campo
de la mecdnica de sélidos a principios de 1940 McHenry y Hrenikoff et al. remplazaron pequenas
porciones de un medio continuo por un arreglo de barras elasticas simples para la solucién de
esfuerzos [50]. En 1943 Courant public6 un articulo donde implementaba el uso de interpoladores
polinomiales sobre subregiones triangulares en problemas de torsién. Més tarde Argyris y Kelsey
en 1954 desarrollaron un andlisis matricial con el uso de principios de energia utilizando pequenas
porciones de un continuo para describir propiedades fisicas. El trabajo de Turner et al. en 1956
con elementos de dos dimensiones llevo a la derivaciéon de la matriz de rigidez para marcos,
vigas y otros elementos simples. El termino elemento finito fue implementado por primera vez
por Clough en 1960 y a inicios del mismo ano el método fue usado para aproximar soluciones a
problemas de sélidos, fluidos y transferencia de calor. En 1967 fue publicado el primer libro del
método del elemento finito (MEF) por Zienkiewicz y Cheung aplicdndose a problemas no lineales
y grandes deformaciones [51], posteriormente en 1976 Belytschoko utilizaria dichos trabajos para
la descripcién de grandes desplazamientos en comportamientos dindmicos [50].
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La idea clave del MEF es discretizar un dominio solucion en un ndmero de dominios simples
llamados elementos, para esto se realiza una malla de puntos seleccionados llamados nodos. El
método de elementos finitos es un método numérico para la obtenciéon de soluciones aproxima-
das de ecuaciones diferenciales. Es especialmente potente cuando se trabaja en condiciones de
frontera definidas o geometrias complejas y se distingue de otros métodos numeéricos, en que
este utiliza una formulacién integral para generar un sistema algebraico de ecuaciones utilizando
funciones polinomiales para la aproximacion de valores desconocidos [52], acercandose al limite
de la solucién correcta conforme aumenta el nimero de variables discretas [49]. Otros métodos
numeéricos tales como diferencias finitas y métodos de elementos de contorno pueden ser incluso
superiores para ciertas clases de problemas. Sin embargo, debido a su versatilidad en el manejo
de dominios arbitrarios y la disponibilidad de sofisticados softwares comerciales, en la actualidad
el MEF se ha convertido en el preferido para la soluciéon a muchos problemas en la fisica y la
ingenieria [48].

3.2. MEF en el estudio de casos de fallas en turbinas

En esta seccion se recopilan casos de estudio del analisis de falla en elementos de turbina a
través del uso de softwares de elemento finito, donde se hace énfasis en el comportamiento
termomecanico y mecanico de vibraciones en dlabes. Partiendo de una breve descripcion de los
primeros trabajos relacionados con el estudio de turbomaquinaria.

En 1924 Campbell fue el primero en estudiar la respuesta dindmica de discos delgados rotato-
rios para su falla. Por otro lado Myklestad sentaba las bases de un método numérico para el
andlisis de vibraciones que posteriormente seria adoptado por Jarrett y Warner para el andlisis
e investigacion de frecuencias naturales en alabes de turbinas de vapor en 1951. En 1958 Prohl y
Weaver implementaban el uso de ecuaciones en diferencias finitas para la soluciéon de movimien-
tos tangenciales en dlabes de seccién simétrica. Posteriormente en 1963 Deak y Baird estudiaron
el acoplamiento de movimientos tangenciales y axiales en grupos de 4labes por primera vez. Fue
hasta 1965 cuando Documaci et al. y Ahmed et al. aplicaron el MEF para el anélisis de alabes,
usando elementos tipo shell de 20 nodos para encontrar los dos primeros modos de vibracion
libre en los dlabes de una turbina de gas. Entre 1965 y 1975 Lalanne y Trompette fueron los pri-
meros en utilizar elementos tipo solid en el andlisis de los estados de esfuerzos y comportamiento
dindmico de dlabes de pequenas turbinas de gas, obteniendo buenos resultados al compararlos
con pruebas experimentales. Fue hasta en 1967 que Rieger y Nowak utilizaron elementos tipo
solid de 8 nodos en un software MEF comercial (ANSYS®) para el modelado de frecuencias
naturales en turbomaquinaria [53]. De ahi en adelante el uso de softwares ayudo al modelado de
elementos de turbinas convirtiéndose en el método mas eficiente en la predicciéon y andlisis de
fallas.

3.2.1. Fatiga en alabes de turbina de vapor en condiciones de resonancia

La fatiga en alabes de turbina de baja presion es considerada la principal causa de falla en
turbinas de vapor a nivel mundial. Las ultimas etapas de las turbinas han demostrado ser més
susceptibles a los danos por fatiga debido al incremento en la longitud de los alabes, que magnifica
los niveles de esfuerzo y aumenta la probabilidad de entrar en modos de resonancia [54]. Esta
investigacién estudia los danos maximos causados durante tiempos de operacién. Manifestando
que la vibracion en los alabes y posibles resonancias se relacionan a una velocidad critica, en la
cual se producen elevados niveles de esfuerzo [55].
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El modelado de los dlabes lo realizaron mediante escaneo digital para la determinacién de su
topologfa, dichos datos fueron utilizados para obtener un elemento solid importado en ANSYS®.
La geometria del modelo fue desarrollada bajo el principio de sub-estructuras donde una turbina
puede ser modelada utilizando solo un sector de la misma que se repita. El material utilizado
en el modelo fue un acero inoxidable martensitico X22CrMoV12-1. Se utilizé un mallado con
elementos de funcién cuadratica, refinando la malla en zonas criticas para asegurar la exactitud
de la solucién, teniendo 225,009 nodos y 74,891 elementos. Las interacciones entre elementos se
restringieron a un contacto superficie a superficie entre la raiz del dlabe y el rotor [55].

El andlisis en estado estable se centrd en determinar los esfuerzos medios en zonas criticas de la
raiz del dlabe. Se corrieron analisis de esfuerzos elasticos lineales, considerando los efectos de las
cargas centrifugas para determinar el estado de esfuerzo estable. El modelo se corrié de forma
incremental donde el esfuerzo medio se puede calcular utilizando los esfuerzos maximos locali-
zados. Las condiciones de frontera se crearon alrededor de una linea central que representaba el
eje del rotor. La velocidad de rotacién fue aplicada en direcciéon axial a lo largo del centro del
eje del rotor y se restringieron los desplazamientos en la cara del eje del rotor y bordes de la
raiz del dlabe para prevenir movimientos axiales durante la simulacién [55].

Por otro lado se desarrollé un analisis modal, para caracterizar las vibraciones particulares del
alabe en frecuencias naturales. Los modos de vibracién son parametros utilizados en el estudio
de la dindmica de alabes. El uso de estos en el desarrollo de diagramas de Campbell proporciona
una buena idea de donde pueden existir efectos de resonancia durante el funcionamiento de una
turbina. Este andlisis se desarrollé aplicando una carga centrifuga variable de 0 a 3,300 rpm.
La fuerza de excitacién que actia en el dlabe durante su arranque fue desarrollada a través de
aproximaciones de fuerzas estaticas del vapor durante condiciones parciales de carga. Los modos
del disco del rotor no fueron tomados en cuenta debido a que no estaban conectados a los alabes,
por lo que solo seis modos de vibracién fueron seleccionados, de los cuales sélo tres coincidieron
con los esfuerzos maximos localizados en estado estable [55].

Para el analisis en estado estable los maximos esfuerzos fueron encontrados sobre el radio superior
adyacente a la superficie convexa de contacto a la raiz del rotor. La posicién de estos esfuerzos
indica la posible nucleacién de grietas. Los esfuerzos medios a 2,000 rpm para las zonas criticas
de surgimiento de grietas alcanzaron los 320 MPa y para velocidades de 3,000 rpm los 580
MPa. Examinando la distribucién de esfuerzos para el andlisis modal, los tres primeros modos
de vibracion coincidieron con los maximos esfuerzos localizados en el andlisis en estado estable
donde se presentaron las zonas potenciales de agrietamiento, las cuales se aprecian en la Figura
3.1. Estudios metalirgicos corroboran los resultados de la generacién de grietas en las zonas
antes mencionadas [55]. Ademads para el anélisis modal, se realiz6 una comparacién grafica entre
las frecuencias naturales de los dlabes contra las frecuencias de excitacién como funcién de la
velocidad de rotacion como se muestra en la Figura 3.2.

Localizacién del
origen de la grieta

Localizacién del
origen dela grieta

Figura 3.1: Localizacién de grietas en zonas de concentracién de esfuerzos [55].
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A esta grafica se le conoce como diagrama de Campbell, la cual ayuda a identificar la existencia de
potenciales resonancias durante la operacién de la turbina a través de los rangos de velocidad de
rotacion. Una velocidad critica aparece cuando la frecuencia natural de los alabes es igual a una
frecuencia de excitacién, esto ocurre cuando un engine order (linea diagonal) intersecta una curva
de modo de vibracién. Los resultados de frecuencia resultaron estar por debajo de los 350 Hz y los
modos de vibraciéon mostraron una ligera curvatura como resultado de los esfuerzos centrifugos.
En la Figura 3.2 se muestran los tres primeros modos de vibracién obtenidos mediante MEF
(lineas de color rojo) y mediciones experimentales, en los cuales se aprecia poca variacion,
validando asi los resultados de la simulacién [56].
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Figura 3.2: Diagrama de Campbell, comparacién entre cdlculos MEF y mediciones experimentales [55].

La velocidad de 2,000 rpm fue seleccionada como velocidad critica de estudio, esto teniendo en
cuenta que la magnitud de las excitaciones disminuye con el aumento del engine order y a dicha
velocidad se intersecta el primer modo de vibracién con un valor bajo de engine order como
se muestra en la Figura 3.2. De esta manera se identifica al primer modo de vibracién (modo
tangencial) como el de mayor dafio y responsable del surgimiento de grietas.

Como conclusién reportaron que la distribucién de esfuerzos en la raiz de dlabe mostré un pico
de resonancia dinamica localizado en la seccién externa dentada de la raiz. El primer modo
de vibracién fue identificado como responsable de la nucleacién y propagacién de grietas, esto
basado en el diagrama de Campbell y corroborado con un estudio metalirgico.

3.2.2. Comparacion NFT-MEF de los modos de vibracion en alabes

En este trabajo se compararon los modos de vibracion de un alabe de turbina de vapor a
través del método de los elementos finitos y el experimental NFT (natural frequency test). En
cualquier turbina de vapor los dlabes son los elementos més propensos a fallar debido a las severas
condiciones dinamicas de carga, por lo que un anélisis dindmico es necesario para prevenir su
mal funcionamiento. Un NFT en los dlabes en condiciones de laboratorio es desarrollado para
el andlisis experimental. Mientras que a la par se crea un modelo numérico mediante MEF para
el estudio de sus frecuencias naturales evaluando cuantitativamente la variacién en la frecuencia
natural y los modos de vibracién en dlabes agrietados y sin grietas [57].

El método experimental NFT para encontrar la respuesta dinamica de alabes depende principal-
mente de la extraccion de las vibraciones caracteristicas provenientes de las frecuencias naturales
de los especimenes. Dichas pruebas proporcionan las frecuencias naturales y modos de vibra-
cién del dlabe a temperatura ambiente sin cargas centrifugas, diferenciandose de la respuesta
dindmica caracteristica durante condiciones de operacién [57].
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Por lo que no solo las pruebas NFT son suficientes para proporcionar una buena prediccion de la
respuesta dinamica de los dlabes bajo condiciones criticas de operacién, por lo que se incorpora
el andlisis MEF para corroborar los resultados. El modelo en condiciones estables (0 rpm) es un
efectivo y facil método para predecir posibles zonas de resonancia bajo condiciones de operacion.
Las pruebas experimentales realizadas en NF'T consistieron de una plataforma universal para
el acomodo de los dos tipos de dlabes (con y sin grieta), un sistema de presién hidraulico que
proporcionaba una fuerza hacia los dlabes, un acelerémetro como sensor para obtener las senales
de vibracién y un CPU con la que eran procesadas las seniales obtenidas a través de FFT (Fast
Fourier Transformation) para su posterior anélisis [57].

El célculo de las frecuencias naturales y modos de vibracién en el modelo MEF se llevé a cabo
a través del software ANSYS®. Para dicho modelo se introdujo como material del dlabe una
aleaciéon de niquel-cromo X10CrNiMoV1222 considerando las propiedades del material como
isotropico, homogéneo y linealmente eldstico, con un esfuerzo de cedencia de 785 MPa y un
modulo de Young de 226 GPa. Para el modelo sin grieta se utilizaron elementos tetragonales de
4 nodos, teniendo en total un modelo con 31,603 elementos y 54,298 nodos. Las condiciones de
frontera fueron asignadas al area dentada de unién del dlabe con el rotor, otorgandole condiciones
de no deslizamiento. Por otro lado para el modelo con grieta se generaron dos fisuras acorde a
la pieza a analizar; una cerca de la cara de la raiz dentada del dlabe con un tamano de 15.75
mm y otra en la cara adyacente de la raiz de 17.4 mm. El tipo de elemento fue el mismo que en
el primer caso, teniendo para este modelo 218,382 elementos y 349,922 nodos, esto debido a que
se realizé un mallado més fino en las zonas cercanas a las grietas con el fin de reducir errores en
el célculo. Posteriormente se calcularon los eigenvalores (frecuencias naturales) del sistema para
diferentes modos de vibracién en los &labes [57].

Los resultados para el andalisis MEF de los dos tipos de alabes, las frecuencias naturales y modos
de vibracién se muestran en la Figura 3.3, donde se aprecian solo los tres primeros modos de
vibracién (dos en flexién y uno en torsién), esto debido a que los modos de més alto orden
representan superposiciones de los primeros [57]. Las frecuencias naturales para los modelos sin
grieta y con grieta resultaron ser muy similares para los tres modos, indicando para los dlabes
sin grieta los posibles modos donde pueden nuclearse grietas.

Modo 1 Modo 2 Modo 3 Modo 1 Modo 2 Modo 3

Modos de vibracién sin grieta Modos de vibracion con grieta
89.90 hz 186.87 hz 357.43 hz 89.79 hz 186.27 hz 356.8 hz

Figura 3.3: Frecuencias naturales y modos de vibracién obtenidos para los dos tipos de dlabes [57].

En el caso de las pruebas experimentales NFT el andlisis arrojo el espectro arménico de las
frecuencias naturales para diferentes modos de vibracién. En la Figura 3.4 se aprecia la compa-
racion entre el espectro de ambos tipos de alabes, donde las frecuencias para los primeros tres
modos de vibracién coinciden en gran medida. En la Tabla 3.1 se muestra la comparacién entre
las frecuencias para los dos tipos de métodos y dlabes analizados, en los cuales se aprecia como
el error relativo es menor al 5% en las frecuencias naturales alcanzadas por NFT [57].
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Figura 3.4: Comparacién del espectro arménico entre dlabes: a) sin grieta y b) con grieta [57].

Tabla 3.1: Comparacién de frecuencias entre MEF y NFT [57].

Modo — Frecuencias’en MEF . Frecuencias,en NET Error sin grieta % | Error con grieta %
Alabe sin grieta | Alabe con grieta | Alabe sin grieta | Alabe con grieta
1 89.90 89.79 88.31 87.95 1.768 2.049
2 186.8 186.2 182.5 181.4 2.301 2.577
3 357.4 356.8 372.2 368.0 4.141 3.139

3.2.3. Validacién de falla en dlabe mediante densidades de energia

En este trabajo se realiza una metodologia con el uso de disipacién de energias para evaluar los
posibles puntos de nucleacién de grietas en alabes. Los resultados de cada investigacién fueron
interpretados de tal modo que sirvieran para encontrar los puntos primarios de falla, la secuencia
de propagacién y la raiz de la causa de falla. Excesivas vibraciones mecdnicas, resultando en
grandes esfuerzos alternativos en conjunto con un estado estable centrifugo y el esfuerzo de
flexién por el vapor son la razén de falla por fatiga regularmente [58].

La turbina que se analiz6 fue una de baja presién, donde después de haber sufrido una severa
vibracién mecdanica fue notificado que el dlabe No.18 sufrié fractura y en consecuencia varios
alabes cercanos al drea contaron también con dano. El 4labe fracturado (No.18) junto con otros
dos alabes adyacentes (No.17 y No.19) de una aleacién de acero inoxidable martensitico ASTM
410 fueron analizados. Se les realizaron pruebas no destructivas en las superficies con fractura y
sin fractura mediante una prueba de liquidos penetrantes, indicando las zonas de agrietamiento
e iniciacién de la grieta. Las observaciones indicaron una fractura fragil en la raiz del alabe que
une con el rotor, manifestandose la ausencia de marcas de picaduras por corrosion cerca de la
falla [58]. Posteriormente se realizaron pruebas mecdanicas a traccién y dureza para caracterizar
las propiedades de los dlabes (Tabla 3.2), en las cuales se not6 un endurecimiento en el dlabe
fracturado, que afecto su resistencia y porcentaje de deformacion, llevando a una baja energia
de disipacién en comparacion con los dlabes sin falla.

Debido a los danos del dlabe No.18 se utilizé la geometria de los dlabes sin falla para generar el
modelo utilizando Abaqus®. La curva esfuerzo-deformacién obtenida de las pruebas junto con
el Modulo de Young (203 GPa), el coeficiente de Poison (0.3) y densidad (7.69 kg/m?) sirvieron
como datos de entrada en el software para caracterizar el material. La malla generada para el
modelo conté con 24,225 elementos y 26,487 nodos, cada elemento fue del tipo solid hexaédrico
con 8 nodos, excepto en algunas zonas de menor importancia donde se utilizaron elementos
tetraédricos. La solucién fue explicita con técnicas de reduccion de integracion para el analisis.
Las condiciones iniciales fueron una velocidad de rotacion de 3,000 rpm y una presion debida al
vapor de 0.13 MPa sobre todo el alabe.
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Los resultados arrojados para un andlisis PENER (disipacién de energia plastica por unidad de
volumen) en la simulacién, indicaron para el dlabe fracturado una energia de disipacién mayor
que la energia disipada en la prueba de tensién (Tabla 3.2). Asi mismo se confirmé la zona de
iniciacién de la primera grieta con el maximo nivel de energia de disipacién en el modelo. Bajo
condiciones cuasiestaticas las predicciones del modelo MEF para el alabe No.18 superaron la
capacidad del material; la energia de disipacién en este caso fue suficiente para nuclear la grieta.

Tabla 3.2: Datos experimentales y prediccién MEF de los dlabes analizados [58].

Propiedad Alabe No.17 | Alabe No.18 | Alabe No.19
Dureza Vickers (20 kg de carga) 241 532 247
Esfuerzo ultimo [MPa] 827 1620 802
Elongacién % 23.6 14.7 26.4
Reduccion de drea transversal % 59.6 2.45 64.9
Energia de disipacién [J] 1095 145 1237
Energia de disipacién MEF [J] 284 155 627

En la Figura 3.5 se observa como la maxima energia de disipacién se localiza cerca del borde
superior del Boss y la parte céncava del dlabe donde existe un adelgazamiento. La prediccion
de los resultados MEF con la zona de nucleacion de la grieta fueron confirmados, mientras que
las pruebas por liquido fluorescente corroboraron los resultados relacionados con la energia de
disipacién del material fracturado (Tabla 3.2).

Figura 3.5: a) Prediccién de grieta en condiciones cuasiestéticas y b) prueba de liquido fluorescente [58].

Por otro lado bajo condiciones dindmicas, el desarrollo de las grietas en otras zonas para el
alabe No.18 son solo posibles bajo cargas continuas de rotacion, corroborando la prediccion de
falla en las zonas cercanas a la raiz del alabe con el rotor (Figura 3.6). Como conclusién de este
trabajo se validé el método de disipacién de energias a través del uso del MEF para las grietas
identificadas en pruebas de liquidos penetrantes, sirviendo como antecedente para la prevencion
de futuras fallas en los dlabes de la turbina.

& Paogible zona de grieta

Paogible zona de grieta

Figura 3.6: a) Prediccién de grietas en condiciones dindmicas y b) fracturas en el dlabe No.18 [58].
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3.2.4. Analisis de falla de una turbina geotérmica

Este trabajo ofrece una investigacion de la falla de una turbina geotérmica de 28 MW después
de 7 afios de operacion, donde se identificé como principal causa de dafo, bajas cargas de presién
fluctuante en periodos de transicién debido a flujos inestables de recirculacion en los dlabes. Por
lo que se realizé un andlisis de frecuencias naturales y esfuerzos en las zonas de falla [59]. El
alabe bajo estudio fue manufacturado en acero inoxidable AISI 420 y habia acumulado 59,700
horas de operacion antes de la falla. La fractura se identificé en el borde de arrastre, cerca de la
transiciéon de radios entre la hoja y la raiz.

Para el analisis se obtuvo la geometria del alabe por medio de escaneo 6ptico 3D, posteriormente
se exportaron los datos a un software MEF para crear el modelo numérico. Este conté con 13,479
nodos y 2,576 elementos solid de interpolacién cuadratica con un nodo intermedio en cada borde
para permitir un mejor modelado de las zonas curvas. Como condiciones de frontera se definieron
desplazamientos restringidos en la zona de la raiz del alabe y se incorpord un segmento del disco
del rotor para mejorar el desempenio dindmico del dlabe considerando rigidez de esa zona [59)].
Para las fuerzas centrifugas se aplicé una velocidad de rotacién de 3,600 rpm, mientras que la
presion del vapor fue calculada usando los resultados de las propiedades termodindmicas del
ciclo y se aplicé distribuidamente en todo el dlabe. El esfuerzo méximo de Von Mises obtenido
alcanzé un valor de 569.2 MPa y se localiz6 en el borde inferior del aspa (zona de falla) como
se aprecia en la Figura 3.7, este fue menor que el esfuerzo de cedencia del material (762 MPa),
pero el factor de seguridad es moderado [59)].
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Figura 3.7: Distribucién de esfuerzos en el alabe bajo condiciones estables [59].

Para el andlisis dinamico se calcularon las primeras 10 frecuencias naturales del alabe a 3,600
rpm, posteriormente se elabord el diagrama de Campbell y se analizaron los posibles modos de
vibracién en resonancia para la velocidad de operacién. Segun la Figura 3.8 el cuarto modo de
vibracién, el cual ocurre a 537.6 Hz es muy cercano al noveno engine order para la velocidad de
operacién, por lo que existe la posibilidad de resonancia [59]. En la Figura 3.9 se muestran los
esfuerzos de vibracion normalizados, indicando las zonas de alta vibracién, las cuales coinciden
con la zona de falla. El mayor valor de vibracién observado corresponde al primer modo que
estd a flexion, sin embargo hay esfuerzos dinamicos en los demds modos, lo que significa, que si
alguna excitacion fuerte coincide con alguno, se pueden generar grandes esfuerzos en dicha zona,
llevando a la falla por fatiga [59].

Para la respuesta a la fatiga del dlabe en la Figura 3.10 se aprecian los 4 primeros modos de
vibracién con su correspondiente nivel de esfuerzo en la zona de falla. El anélisis de fatiga se
llevé a cabo aplicando el criterio de vida a la fatiga (S-N) [60], en el cual se consider6 un factor
de amortiguamiento de 0.02 [6].
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Figura 3.8: Diagrama de Campbell para los 10 primeros modos de vibracién en el dlabe [59].

Modo 2 Modo 4

Figura 3.9: Primeros 4 modos de vibracién en el dlabe [59].

Tomando la amplitud del esfuerzo generado para el cuarto modo de vibracién (2.89 MPa a 537.6
Hz) se calculd la respuesta a la fatiga en nCode®, la cual predijo un limite a la fatiga donde el
cuarto modo de vibracién no puede llevar a la falla por fatiga durante la operacién de la turbina
en condiciones de estado estable [59].

70 Modo 1
60 (163,62,18842376)
E 50
Modo 2
€ 40 , (318.43.12766206) Modo
: [
E %
= Modo 4
* / \ / \ Modo 3 (537,2,050283721)
10 (499.5.238772003) (540 2 A07214F64)
9engine
0 ' ) T T T order
4] 100 200 300 400 500 500

Frecuencia (Hz)

Figura 3.10: Esfuerzos de vibracién en la zona de falla para los primeros 4 modos de vibracién [59].
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Corroborando los resultados en nCode®, el ntiimero de ciclos a la fatiga para la falla se puede
determinar de la ecuacién (3.1):

N = () (3.1)

donde N es el niimero de ciclos a la fatiga, que comtinmente toma valores de N = 107 ciclos
para materiales de dlabes, f es la frecuencia de resonancia en Hz y t es el tiempo de operacion
bajo resonancia. Despejando ¢ de la ecuacién (3.1), introduciendo para f el valor de 540 Hz
correspondiente al noveno engine order, se obtiene una valor de t = 18,519 s (aproximadamente
5 horas). Considerando este valor y el periodo de operacién de 59,700 horas, se concluye que la
respuesta dinamica de resonancia no contribuye a la falla bajo condiciones estables de operacién
y quizéa la causa de falla por fatiga en esta turbina se deba a periodos de transicion, donde bajos
niveles de carga comunmente conllevan a flujos inestables de presién debido a la recirculacién
de flujo en los dlabes [59]. Constltese también [61][62][63] para otros trabajos relacionados al
tema.

3.2.5. Analisis termomecanico de la falla de una turbina de gas

Este trabajo analiza el mecanismo de falla del rotor de una turbina de gas, corroborando la
presencia de patrones de fatiga en la zona de fractura. Los resultados numéricos obtenidos
mediante MEF sirvieron para determinar los estados de esfuerzos presentes en el rotor bajo altos
gradientes de temperatura y elevadas velocidades de rotacién, que provocaban una reduccién en
la resistencia del material y conllevaban a la falla [64].

Los pardmetros geométricos del modelo se generaron usando MSC-Patran® para después ex-
portar los datos a Abaqus®. El modelo completo conté con 22,640 nodos y 23,608 elementos
hexaédricos lineales de 8 nodos. Para la interaccion entre el disco y dlabes se introdujo un con-
tacto superficie a superficie entre los elementos con un coeficiente de friccién de 0.1 [64]. Para
las condiciones de frontera y cargas se introdujo una velocidad de operacién en la turbina de
12,500 rpm sobre un eje de simetria. Las fuerzas aerodindmicas de presién se modelaron como
dos vectores de 100 N, aplicadas sobre la superficie céncava de los dlabes y se definié un campo
de temperaturas como se aprecia en la Figura 3.11. Otros trabajos como el reportado en [65]
también describen el uso de campos de temperaturas para el andlisis de distribucién de cargas
térmicas presentes en el material.
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Figura 3.11: Modelado del campo de temperaturas en la turbina, escala en Celsius [64].
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El disco de la turbina se model6 con las propiedades del H-46, una superaleacién de niquel en-
durecida por precipitacion, con un esfuerzo de cedencia de 921 MPa y UTS de 1200 MPa. Los
alabes de la turbina se modelaron de E1-867, otra aleacién a base niquel resistente a altas tem-
peraturas. El analisis se desarrollé para el comportamiento elastico y plastico de los materiales
con una dureza isotrépica [64].

La Figura 3.12 a) ilustra la zona de maximo esfuerzo de Von Mises con un valor de 968 MPa,
localizada en la esquina del tercer espacio mas bajo del disco. Por otro lado el valor maximo
de esfuerzos principales para la zona critica fue de 1,020 MPa (Figura 3.12 b)). El segundo
resultado es particularmente interesante desde el punto de vista de esfuerzo de fatiga, dado que
el esfuerzo de tensién es el de mayor contribucién en la nucleacién y propagacién de grietas. El
valor méaximo de esfuerzo mostrado en la Figura 3.12 corrobora los patrones de falla por fatiga
identificados en el rotor, por lo que se puede decir que la combinacién de altos ciclos rotacién
junto con los gradientes de temperatura son la principal causa del dano por fatiga [64].

Zonas de maximos
niveles de esfuerzo

a) b)

Figura 3.12: Distribucién de esfuerzo: a) Von Mises y (b) principales [64].

Adicionalmente en la Figura 3.13 se observa la gréafica de esfuerzo contra velocidad de rotacién
de 6 puntos dentro del rotor resaltando el punto 4 (zona de falla), donde se aprecia como limite
de velocidad un valor aproximado de 16,000 rpm antes de rebasar su esfuerzo de cedencia, por
lo que se consider6 apropiado tener como factor de seguridad un valor méaximo de 12,200 rpm
en las condiciones de operacién del rotor de acuerdo al estudio llevado a cabo [64].
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Figura 3.13: Gréafica de esfuerzo contra velocidad de rotacién en el rotor [64].
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Capitulo 4

Generacion de los modelos y analisis
de resultados

En este capitulo se generan los modelos para el andlisis de vibracion y esfuerzos presentes
en el turbo en condiciones criticas de operacién. Para esto se describen los pasos a seguir en
la elaboracién de las simulaciones dividiendo los modelos en uno termomecéanico y en uno vi-
bracional. Adicionalmente se determinan los parametros adecuados de operacién para el éptimo
funcionamiento de la microturbina en el CBEI, analizando los resultados en los modelos simula-
dos, buscando obtener un anélisis mas completo de la turbina que ayude a evitar futuras fallas
durante su funcionamiento.

4.1. Generacion de los modelos numéricos

La turbina del turbocargador modificado corresponde a una microturbina de reaccién de altas
revoluciones del tipo radial y flujo centripeto, la cual se observa en el ensamble en explosion de la
Figura 4.1, donde se aprecian ademas el cartucho, la carcasa, el buje y los elementos auxiliares.

T

-

. Buje
Carcasa

' Cartucho -
Microturbina T
“»

Figura 4.1: Vista de explosién de los componentes del turbocargador modificado, IIDEA.
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Tomando en cuenta dentro del ensamble, que el cartucho tiene como funcién dar soporte al buje,
turbina y carcasa; y que cualquier perturbaciéon que este sufra, estd directamente relacionada
con el comportamiento de la turbina, se modela Unicamente a este elemento, teniendo como
referencia los estudios de casos analizados previamente. En los que se demostré como la turbina
es el elemento sometido a la mayor exigencia debido a la interaccién con el fluido de trabajo que
la somete tanto a cargas mecdanicas de rotacién como térmicas, dada la presiéon y temperatura
en el fluido. Por lo que en este trabajo se da por hecho que el correcto funcionamiento de la
microturbina dentro del turbo, implica que el ensamble en conjunto no debe presentar fallas de
operacion, a menos que estas se deban a defectos de manufactura u otras razones ajenas al ciclo.

El modelo de la microturbina se construyé en un software especializado en disefio, respetan-
do las dimensiones y geometrias reales, posteriormente se exporté a Abaqus® en un archivo
parasolid.z_t. En el médulo Part se secciond la pieza y se le incorpord un nodo de referencia para
manipularla mejor en los siguientes pasos (Figura 4.2).

Figura 4.2: Particién de la microturbina y adicién de nodo de referencia.

4.1.1. Modelo vibracional de la microturbina

La relevancia de este andlisis recae en estudiar el fenémeno de la resonancia, que se produce
cada vez que alguna de las frecuencias naturales de la turbina coincide con la frecuencia de
alguna excitacion externa, tal como la velocidad de rotacion o el impacto del fluido en los alabes
[66]. En este modelo se estudia el comportamiento vibracional de la microturbina, por lo que se
determinaron las frecuencias naturales del sistema y modos de vibracién. Una vez teniendo los
datos del modelo en Abaqus® se asignaron las propiedades del material, que para este caso solo
fueron necesarias la densidad, rigidez, coeficiente de Poisson y resistencia a la fluencia, dichos
valores correspondientes al Inconel X-750 y se pueden apreciar en la Tabla 2.4. En este andlisis
se utilizé un paso del tipo Frequency, en donde se indicé solo el calculo de los primeros 20 modos
de vibracion. Dado que se buscé unicamente encontrar los modos de vibracién libre, no fueron
asignadas cargas ni restricciones de movimiento al elemento. Para el mallado se calcularon con
diferentes tamanos de malla las frecuencias naturales del sistema, con el fin de obtener una
convergencia en los resultados, reducir el grado de error y obtener el apropiado nimero de
elementos para los siguientes pasos.

Se calcularon los valores de frecuencia natural para 11 diferentes tamanos de malla, donde
los valores convergieron a tamanos de 0.00085 a 0.0007 m como se observa en la Figura 4.3.
Obteniendo el error relativo para los extremos del intervalo de convergencia de 0.32% entre
los valores, por lo que se consideré adecuado un tamano de 0.00085 m para la malla. Una vez
teniendo los valores de las frecuencias naturales se construyé su diagrama de Campbell. Este
diagrama ayuda a determinar los rangos de velocidad con la cual puede operar una maquina
rotatoria sin que entre en resonancia con alguna frecuencia natural del sistema. Sin embargo las
frecuencias naturales del sistema también son afectadas por cargas aerodinamicas, por lo que
una evaluacion de la respuesta dindamica es igual de necesaria para evitar posibles fallas debido
a la fatiga [67].
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Figura 4.3: Grafica de frecuencias naturales para diferentes tamafios de malla.

Dentro del modelo vibracional se analizé también la distribucién de esfuerzos producto de la
interaccion de cargas armoénicas, tal como el impacto del vapor sobre los alabes. Para este anélisis
dindmico se agregé un paso mas al modelo, esta vez del tipo Steady-state dynamics, Modal,
con el cual una vez calculados los modos de vibracién el programa calcula los desplazamientos
producidos por excitaciones externas.

En rotores los desequilibrios producto de excitaciones son modelados por fuerzas fijas equiva-
lentes que varfan en el tiempo con respecto a la frecuencia de giro del rotor [68]. Por lo que se
asignd una fuerza concentrada en el borde superior de uno de los alabes, de 5 N. Este valor se
calculé con ayuda de la ecuacién (2.25) y las condiciones iniciales a la entrada y salida de la
microturbina en el CBEI. Para este tipo de paso se definieron los rangos de frecuencia a evaluar,
el nimero de puntos calculados, el rango de modos de vibracién y el coeficiente de amortigua-
miento. En este caso de acuerdo a la Figura 4.3 se seleccionaron los modos del 7 al 20, con un
coeficiente de amortiguamiento de 0.02 [6], un total de 30 puntos entre intervalos y un rango de
frecuencias de 100 a 11178 Hz para tener un mejor ajuste en la curva. Ademas se le asigné como
condicién de frontera, rotacién en el eje Y y se utilizé un mallado con elementos tetragonales
de interpolacién cuadratica tipo C3D10M, teniendo para un tamano de malla de 0.00085 m, un
numero de elementos de 106,146 y de nodos de 315,482.

4.1.2. Modelo termomecanico de la microturbina

Para la generacién del modelo termomecdanico se requirieron ademés de las propiedades mecani-
cas del modelo vibracional, propiedades térmicas y su relacién sobre las anteriores. En la Tabla
4.1 se aprecian las propiedades termomecédnicas del Inconel X-750 que fueron introducidas.

Tabla 4.1: Propiedades termomecénicas del Inconel X-750 [44].

Temperatura [°C] | A [W/m K] | a [1/°C] | ¢, [J/kg K] | p kg/m?] | E [GPa] | o, [MPa]

21.1 11.96 12.6 431.24 8260 218 850
93.3 12.82 12.6 456.36 8260 218 850
204.4 14.12 12.96 485.66 8260 218 850
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Este modelo cont6 con el estudio del comportamiento dindmico transitorio y dindmico en estado
estable, por lo que se dividi6 el andlisis. Para el primero en estado transitorio, con el fin de
modelar el arranque de la microturbina y evaluar los estados de esfuerzos presentes, se generaron
4 pasos del tipo Dynamic, Temp-disp, Explicit con tiempos de 0.0006 s cada uno, con la finalidad
de asegurar en la simulacién una vuelta completa en el rotor. Ademds se acoplé al nodo de
referencia la geometria de los dlabes transfiriendo las propiedades del nodo a dichos elementos
(Figura 4.4).

Figura 4.4: Acoplamiento de los dlabes al nodo de referencia.

Posteriormente se asignaron las cargas de presién y temperatura correspondientes al flujo de
vapor en el CBEI (Tabla 1.1). Para la presién se introdujo el valor de 0.1 MPa de manera
uniforme en la superficie del rotor y para la carga térmica se le asigné un campo predefinido de
temperatura de 100°C a los dlabes y al resto de la turbina un valor de 21.1°C, con la finalidad
de simular la distribucién de temperaturas en operacién (Figura 4.5). Para las condiciones de
frontera se le dio inicamente libertad de giro al eje en la direcciéon Y y se asignaron velocidades
de rotacién de 0 a 10,000 rad/s (95,493 rpm) al nodo de referencia con el propdsito de obtener
una primera aproximacion del comportamiento del turbo al arranque.

Figura 4.5: Condiciones iniciales y de frontera: a) campo de temperaturas y b) presién y eje de rotacién.

Posteriormente junto con el andlisis del diagrama de Campbell, se obtuvieron las velocidades
criticas de rotacién para una evaluacién mas precisa del campo de esfuerzos. Finalmente con
un tamano de malla de 0.00085 m y elementos tetragonales del tipo cuadritico C3D10MT se
mallé el modelo, con un nimero total de 106,146 elementos y 315,482 nodos (Figura 4.6).

Figura 4.6: Mallado de la microturbina de trabajo.
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Por otro lado para el modelo dindmico estable, al realizar un estudio previo se detecté que las
zonas con los mayores niveles de esfuerzo se encontraban en el rotor por lo que se decidié con-
centrar la atencién en dicha seccion empleando el principio de sub-estructuras, seleccionando
solo un sector del rotor que se repitiera utilizandose un tipo de paso Dynamic, Implicit. Se
aplicé una fuerza de cuerpo rotacional, variando la velocidad de 1,000 a 13,000 rad/s (124,140.9
rpm), estimando un exceso de velocidad y una de presién distribuida sobre los dlabes de 0.1
MPa. Para las condiciones de frontera se restringieron los desplazamientos sobre el eje del rotor
y se anadié otro nodo de referencia para definir el eje de rotacion para las cargas centrifugas, tal
y como se aprecia en la Figura 4.7. El tamano de malla se conservé de los anteriores modelos y se
utilizé un tipo de elemento cuadratico tetragonal C3D10M dada la complejidad de la geometria,
teniendo para el modelo final un niimero de elementos de 23,089 y de 35,924 nodos.

Figura 4.7: Cargas y condiciones de frontera aplicadas a la sub-estructura del rotor.

4.2. Analisis de resultados

En esta seccion se analizan y comparan los resultados obtenidos de los dos modelos numeéricos
generados anteriormente con los resultados estudiados en los casos de estudio para validar su
comportamiento. Asi mismo se predicen las zonas criticas en las cuales la microturbina puede
fallar debido a la fatiga y se determinan los rangos 6ptimos de operacién del turbo para su
correcto funcionamiento en el CBEI.

4.2.1. Anadlisis vibracional

Con las frecuencias naturales y modos de vibracién obtenidas en el paso Frequency se construyé el
diagrama de Campbell de la microturbina el cual se aprecia en la Figura 4.8. En este diagrama
aparece en abscisas la velocidad de funcionamiento del rotor, mientras que en ordenadas las
frecuencias de los modos de vibracion. Dado que se busca localizar las potenciales resonancias
que pueden aparecer, se generan las lineas correspondientes a los engine orders, que son los
armonicos de la velocidad de giro de la turbina. Estas se representan por lineas rectas de la
forma: f = nw/60, donde n corresponde al nimero de armonicos y w a la velocidad de rotacion.
A este diagrama también se le conoce como diagrama de intersecciones, dado que en los puntos
donde cortan los modos de vibracion con los engine orders existe cierta probabilidad de que
entre en resonancia el sistema. Para los resultados de los modos de vibracién, debido a que los
primeros 6 modos correspondian a frecuencias muy pequenas, se analizo el estado de vibracién a
partir del modo 7. Ademaés dada la poca variacién de algunos modos en el diagrama de Campbell,
solo se muestran los 4 cuya magnitud varia significativamente con respecto de los demas.
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Como se mencion6 anteriormente el valor del engine order indica que tan probable es que se
presente resonancia en un determinado modo, siendo los engine orders de menor grado los més
criticos. Por lo que, para el modo 7 a 1,642 Hz segin la Figura 4.8 existen 3 velocidades criticas
de operacién en donde se pueden presentar problemas, estas intersectan con el modo a una
velocidad cercana a los 33,422 rpm para un arménico 3x, 47,746 rpm para un armonico 2x y
95,493 rpm para un arménico 1x. Por otro lado, para el modo 9 a 5,751 Hz existe en menor
grado la posibilidad de entrar en resonancia a una velocidad aproximada a 86,000 rpm a 4x,
dado el orden del arménico, por lo que para los modos 12 y 20 es muy poco probable que sus
intersecciones se relacionen a problemas de vibracion.

11179 - Medo 20 A3x12x%11x A0x - 9x 8x Tx
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JModo 12
10053 4 6x
8936 J
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7819
P bTUE—; | . 4x
9 1Modo 9
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Figura 4.8: Diagrama de Campbell de la microturbina de trabajo.

En la Figura 4.9 se aprecian los modos de vibracién libre para los modos 7, 9, 12 y 20, que resultan
ser los més relevantes en este caso. Para el modo 7 se observa un méximo desplazamiento en la
zona del eje debido a la flexién al igual que el modo 9. Por otro lado para los modos 12 y 20 se
presentan desplazamientos por torsién en la zona de los alabes.
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Figura 4.9: Modos de vibracién libre de la microturbina.
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Para el andlisis en vibracion forzada, correspondiente a la carga ciclica asociada al funcionamien-
to de la turbina, producto del impacto del vapor. En la Figura 4.10 se muestran los modos de
vibracién forzada bajo perturbacion lineal a frecuencias cercanas a las naturales. Realizando una
comparacién entre los modos libres y forzados se aprecia una similitud en forma de los modos,
sin embargo se ve reducida significativamente la magnitud de los desplazamientos en los modos
forzados. Para los modos 7 y 9 las formas coinciden en mayor medida que para los modos 12 y
20, lo que implica que a frecuencias cercanas a 1,642 y 5,760 Hz se pueden presentar problemas
asociados a vibraciones excesivas en la zona del eje como se aprecia en el Figura 4.10. Lo que
respecta a los modos 12 y 20, dado que las tnicas zonas coincidentes son las de los alabes, se
realiza un analisis de esfuerzos presentes ahi, comparando los resultados con zonas criticas en el
eje, para visualizar el impacto que pueden causar estos modos de vibracion.
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Figura 4.10: Modos de vibracién forzada de la microturbina.

Para la zona del rotor se aprecia en la Figura 4.12 el esfuerzo generado para 6 puntos criticos,
donde el modo 7 de vibracién correspondiente a 1,642 Hz es el de mas grande impacto en el
sistema, obteniendo un valor aproximado de 8.8 kPa, seguido del modo 9 a 5,751 Hz con un
valor promedio de 4.2 kPa para el nodo 14167 ubicado en el cuerpo del rotor.
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Figura 4.11: Gréfica esfuerzo-frecuencia, para 6 puntos en el rotor, modos forzados.
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Por otro lado para la zona del eje, también se seleccionaron 6 puntos criticos, donde se corro-
bor6 que el modo 7 era el modo con los niveles mas altos de esfuerzos en la microturbina. En este
caso la magnitud de los esfuerzos crecié alcanzando para el nodo 83,539 un valor aproximado de
24.2 MPa para el modo 7 y 5.9 MPa para el modo 9.
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Figura 4.12: Grafica esfuerzo-frecuencia, para 6 puntos en el eje, modos forzados.

Cabe resaltar que aunque tanto los valores alcanzados en el rotor como en el eje son muy bajos
comparados con el valor del esfuerzo de fluencia del material (850 MPa), pueden ser puntos de
nucleacién de grietas si coinciden con alguna otra excitacion fuerte, aumentando su magnitud y
provocando la falla en dicha zona, como se reporta en [59]. Es por eso que se necesita realizar un
andlisis dindmico donde se visualizase el campo de esfuerzos presentes bajo cargas centrifugas y
térmicas en la microturbina.

4.2.2. Analisis termomecanico

El andlisis termomecdnico abarca la respuesta dindmica transitoria del arranque del turbo y la
respuesta en estado estable del rotor. Para la respuesta estable en la Figura 4.13 se aprecia el
estado de esfuerzos presente en la microturbina, donde se observa como solo la zona de los dlabes
en el rotor es la que se ve mayormente afectada debido a las cargas centrifugas, debido a esto
se decidié concentrar la atencion en dicha zona y realizar un andlisis de esfuerzos a diferentes
velocidades de rotacién con el propdsito de establecer los limites de operacién adecuados.
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Figura 4.13: Esfuerzos en estado estable presentes en la microturbina a 95,493 rpm.
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Realizando una inspeccion a 95,493 rpm del estado de esfuerzos presentes en los dlabes se
localiz6 una posible zona de nucleacién de grietas en el borde inferior de los alabes, junto en la
unién con el cuerpo del rotor, tal y como se muestra en la Figura 4.14. Para dicha zona se obtuvo
la magnitud de los esfuerzos debidos a la vibracién y se compard con el modo de vibracién 7
para ver si coincidian las zonas potenciales de agrietamiento. Los resultados fueron un esfuerzo
méaximo de 2.6 kPa para el modo 7 y no se encontré coincidencia con dicha zona, por lo que
en estado estable es casi improbable que entre en resonancia. Conociendo esto, se procedié a
delimitar las velocidades de rotacion a las cuales el rotor opera sin presentar falla.

Posible zona de nucleacion de grietas

Figura 4.14: Localizacién de posible zona de nucelacion de grietas en los dlabes.

En la Figura 4.15 se muestra la grafica de esfuerzo contra velocidad de rotacion en estado estable
para 5 diferentes puntos en el rotor, donde se aprecia como los valores de esfuerzo para la zona
de unién del dlabe con el cuerpo del rotor (punto 1) son los de mayor magnitud. En dicha zona
se ve una concentracién de esfuerzos, que coincide con los resultados reportados en los casos de
estudio analizados en [55] y [59], en los cuales los mayores niveles de esfuerzo se concentran entre
el dlabe y el rotor. La relacion de esfuerzo y velocidad de rotacién es proporcional, teniendo para
el caso del material del rotor (Inconel X-750) un limite de velocidad relacionado a su esfuerzo de
fluencia (850 MPa) de aproximadamente 100,000 rpm, sin embargo, considerando la velocidad
critica de 95,493 rpm, se decide considerarla como limite para los siguientes andlisis, teniendo
para este caso un esfuerzo de Von Mises de 765 MPa en el punto 1.
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Figura 4.15: Gréfica esfuerzo contra velocidad de rotacién para 5 puntos del rotor.

Para tener un analisis mas completo de la respuesta del turbo en operacién, se realiza un estudio
de la respuesta transitoria de la turbina bajo condiciones termomecanicas a las velocidades
criticas de operacién obtenidas en el diagrama de Campbell. Esto surge a raiz de comparar los
estados de esfuerzos presentes en la microturbina al arranque con los esfuerzos inducidos por el
modo de vibracién 7 que pueden llevar a ciertas zonas a niveles elevados de vibracion y a la falla
por fatiga.
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Los esfuerzos relacionados a estados transitorios en las turbinas suelen experimentar un aumento
en su magnitud en lapsos de tiempo muy cortos, hasta que logran estabilizarse, esto debido a las
condiciones iniciales de arranque, en las cuales dependiendo de la velocidad con la que se inicie
cambia su respuesta. Para las 3 velocidades criticas (33,422, 47,746 y 95,493 rpm) que intersectan
con el modo de vibracién de interés, se compararon los estados de esfuerzos presentes al arranque
con los producidos por dicho modo (Figura 4.16). Los resultados obtenidos coincidieron en la
zona del eje proxima al rotor, donde a 95,493 rpm se reportaron los mayores niveles de esfuerzo
para dicha zona. El limite de esfuerzo para este andlisis se limité al esfuerzo en estado estable
de 765 MPa a 95,493 rpm, dado que aqui solo se busca encontrar posibles zonas de vibracién
excesiva. Para el caso del rotor, aunque los niveles de esfuerzos sobrepasaron los de seguridad,
estos no coincidieron con los presentes en el modo de vibracién por lo que se puede decir que
una vez pasado los transitorios estos se estabilizan y no entran en fase con los vibracionales.
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Figura 4.16: Comparacién de estado de esfuerzos presentes en la microturbina.

Para verificar si efectivamente para las 3 velocidades de rotacion criticas existe la posibilidad
de entrar en resonancia en la zona del eje y producir vibraciones excesivas que conlleven al
surgimiento de grietas, se complementa el estudio con un andlisis PENER (disipacién de energia
pléstica por unidad de volumen) [58], para localizar los puntos més probables de falla en la mi-
croturbina. En la Figura 4.17 se observa que las zonas més probables de agrietamiento dado los
mayores niveles de disipacién de energia para las 3 velocidades, son la de los dlabes, especifica-
mente en el borde superior de ellos. Dichas zonas no coinciden con las de los esfuerzos maximos
del modo 7, pero se asemejan con los del estado estable por lo que podrian representan posibles
puntos de nucleacion de grietas si se llega a superar los valores de fluencia del material.

En la Figura 4.18 se muestra la grifica de densidades de energia contra tiempo de 3 puntos de
las zonas con mayor nivel en los dlabes y de la zona critica del eje influenciada por el modo
7, donde se observa como dicha zona (linea morada) no es significativa en comparacién con los
niveles reportados para los dlabes, por lo que se puede decir que en dicha seccién del eje es poco
probable la nucleaciéon de grietas.

Conociendo que las posibles zonas de falla durante los transitorios de arranque se ubican en la
seccion de los alabes, se analiza los estados de esfuerzos presentes a las 3 velocidades criticas
de transiciéon. En la Figura 4.19 se aprecia el comportamiento para dos puntos ubicados en el
borde superior y uno en el inferior del dlabe a 95,493 rpm.
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Figura 4.18: Grafica densidad de energia contra tiempo de 4 zonas de interés en la microturbina.

La grafica esfuerzo contra tiempo de la Figura 4.19 muestra como los niveles de esfuerzos rebasan
facilmente el limite de cedencia del material, alcanzando valores méximos de 2,000 MPa en lapsos
muy cortos de tiempo, aunado a que dicha velocidad es la més probable de entrar en resonancia
al encontrarse picos dinamicos en la zona del rotor, es conveniente delimitar atin mas el limite
de velocidad de rotacién por debajo de los 95,493 rpm para prevenir fallas en la operacion.
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Figura 4.19: Gréfica esfuerzo contra tiempo de 3 puntos criticos en los dlabes a 95,493 rpm.

Por otro lado en la Figura 4.20 se observa el comportamiento de los esfuerzos presentes para los
mismo puntos del dlabe a una velocidad de 47,746 rpm. En este caso se aprecia como, aunque
la magnitud de los esfuerzos disminuye a la mitad, se siguen teniendo valores muy elevados,
alcanzando méaximos de 1,040 MPa aproximadamente. Comparando el comportamiento de estos
esfuerzos con los a 95,493 rpm parecen tender a estabilizarse mas rapido que los primeros.

62



CAPITULO 4. GENERACION DE LOS MODELOS Y ANALISIS DE RESULTADOS

1040 F— . . ‘ —— —— — . . ————
[ ]
f _
.

—

]

=

2

)

N

i

L)

=

w

=2 i
160 /\/J ——  S:Mises (AvQ: 75%) PI: TURBINA-TURBO-CBEI-1 M: 125466 | |

—— ——  S:Mises (Avg: 75%) PI: TURBINA-TURBO-CBEI-1 M: 131813
20 f S:Mises (avg: 75%) PI: TURBINA-TURBO-CBEI-1 N: 167801 |
|

[1] e e S U B T T T
0.0 0.1 0z 0.4 0.6 o7 0.9 1.0 1.2 13 15 1.6 18 19 2.1 2.3 2.4

Tiempo, [ms]

Figura 4.20: Grafica esfuerzo contra tiempo de 3 puntos criticos en los dlabes a 47,746 rpm.

Para el ultimo caso critico a una velocidad de 33,422 rpm, en la Figura 4.21 se aprecia como
los esfuerzos en este caso, mantienen niveles adecuados por debajo de la cedencia del material,
tendiendo a valores promedio de 360 MPa, que no representan mayor dano en el sistema. Si
ademds se tiene en cuenta que dado el valor del arménico (3x) que coincide con el modo de
vibracién 7 es mayor que el de las otras dos velocidades, se tiene que es menos probable que
entre en resonancia a dicha velocidad y se magnifiquen los esfuerzos generados.
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Figura 4.21: Gréfica esfuerzo contra tiempo de 3 puntos criticos en los dlabes a 33,422 rpm.

Sin embargo para la velocidad de rotacién a 47,746 rpm es méas probable la coincidencia de
efectos de resonancia por lo que realizando un analisis de falla a la fatiga para dicho valor de
frecuencia, considerando los ciclos a la fatiga que puede resistir el material se obtiene el tiempo
estimado de vida ante la fatiga. De la ecuacién (3.1), se despeja el valor del tiempo, sustituyendo
los valores de N para el Inconel X-750 (N = 107 ciclos [44]) y f = 1,642Hz (modo 7) se obtiene
un tiempo aproximado de 6,090 s o 1.7 horas de vida bajo condiciones de fatiga. Lo que significa
que dado los cortos tiempos de transicion entre una velocidad a otra y sumando la tendencia
a estabilizarse de los esfuerzos, se pueden descartar problemas de vibracién si no se mantiene
dicha velocidad por largos tiempos.

Finalmente para evaluar el impacto del campo de temperaturas presente en la microturbina
debido a la temperatura del vapor a la entrada en la Figura 4.22 se observa la distribucion
de temperaturas a 95,493 rpm, donde se aprecia como aumenta en el borde superior y zona
interna del alabe, mientras que en el cuerpo del rotor y eje se mantiene contante a temperatura
baja. Realizando una comparacién a distintas velocidades de 2 puntos del alabe, 1 del cuerpo
del rotor y 1 del eje, en la Figura 4.23 se observa la grafica de temperatura contra tiempo del
comportamiento de estos 4 puntos a 95,493 rpm.

63



CAPITULO 4. GENERACION DE LOS MODELOS Y ANALISIS DE RESULTADOS

TEMP
{Avg: 7500)
+1 o3

O0EB: Model_10000.0db  Abaqus /Expliclt 6.14-1  Wed May 04 12:46:78 GMT-05:00 7016

v Step: Step-5
! K Increment  SOBSBO: Step Time = 6.0000E-04
Primary Var: TEMP

Figura 4.22: Distribucién de temperaturas en la microturbina a 95,493 rpm.

En dicha grafica se ve como el borde superior del dlabe partiendo de 100°C aumenta drasti-
camente su temperatura alcanzando valores de 480°C, esto quizéd es debido a que dicha zona
coincide con las densidades de energia producto de los altos niveles de esfuerzo. Para los otros 3
puntos los valores de temperatura se mantiene relativamente constantes, aumentando levemente
en el interior del alabe, lo que significa que en dichas zonas se pueden llegar a temperaturas que
disminuyan la resistencia del material.
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Figura 4.23: Gréfica temperatura contra tiempo para 4 puntos de la microturbina a 95,493 rpm.

En el caso de la velocidad a 47,746 rpm en la Figura 4.24 las temperaturas en el borde superior
del alabe se reducen emparejandose con las de su interior, se alcanzan valores aproximados de
150°C para el tiempo de transicion, con una tendencia a incrementar, mientras que en el eje y
cuerpo del rotor se mantiene constante.
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Figura 4.24: Gréfica temperatura contra tiempo para 4 puntos de la microturbina a 47,746 rpm.
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La Figura 4.25 muestra el ultimo caso para una velocidad de 33,422 rpm, donde se aprecia como
en los casos anteriores un aumento en la zona de los dlabes, con un comportamiento ascendente,
por lo que se puede deducir de los 3 casos que dicha zona es afectada directamente por las den-
sidades de energia, que significan deformaciones en esa zona y posibles puntos de agrietamiento.
Sin embargo cabe resaltar que el analisis aqui expuesto, se realizé tomando tiempos de opera-
cién muy cortos con el fin de evaluar la respuesta dinamica transitoria, por lo que en un anélisis
en estado estable con un rango mayor de tiempo, las temperaturas que en un inicio aumentan
pueden estabilizarse, dando paso a la transferencia de calor y llegando a valores no relevantes
para el material.
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Figura 4.25: Gréfica temperatura contra tiempo para 4 puntos de la microturbina a 33,422 rpm.

En resumen, dado los resultados obtenidos de las simulaciones numéricas, el limite de velocidad
de rotacién para el correcto funcionamiento de la microturbina en el CBEI, no debe de alcan-
zar los 95,493 rpm, considerando adecuados valores por debajo de los 90,000 rpm. Para dicha
velocidad en estado estable segin la Figura 4.15 se alcanza un valor de 700 MPa en la zona
mas critica (borde inferior del dlabe). Las temperaturas alcanzadas en estados transitorios para
velocidades menores a 90,000 rpm no alcanzan el 40 % de la temperatura de fusién del Inconel
X-750 (1393 °C [44]) por lo que no compromete el funcionamiento de la turbina en operacion,
ademas considerando que dicho andlisis térmico se realizé tomando en cuenta tiempos de ope-
raciéon muy cortos, en un andlisis en estado estable dando paso a la transferencia de calor las
temperaturas generadas se estabilizan resultan poco relevantes para el material.

Andlisis recientes relacionados a la velocidad de operacion a la deberia operar el turbocargador
modificado, de acuerdo a las condiciones de operaciéon del CBEI, indican una velocidad estimada
de 82,295 rpm para la obtencion de 1kW. Teniendo como referencia dicha velocidad, se puede
decir que entra dentro del rango adecuado para evitar fallas. El esfuerzo de la zona critica
correspondiente para la velocidad de rotacion propuesta de acuerdo a la Figura 4.15 corresponde
a un valor aproximado de 550 MPa, teniendo en este caso un factor de seguridad de 1.55, un
valor comunmente utilizado para turbomdaquinas [69].
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Conclusiones

Los resultados analiticos obtenidos del modelado del rotor a partir del balance de fuerzas,
leyes constitutivas, condiciones de operacién en el CBEI y velocidad de rotacién obtenida a
través del diagrama de turbinas, ayudo a estimar el comportamiento de los esfuerzos presentes
para el material de la microturbina.

La comparacién del modelo con diferentes materiales de construcciéon para turbinas sirvié para
evaluar que tan buenas eran las propiedades del Inconel X-750, concluyendo que son relativa-
mente buenas dado que, aunque cuenta con una alta resistencia a la cedencia, su densidad es
mayor a la de los aceros, incrementando los esfuerzos producidos por fuerzas inerciales.

Por otro lado los materiales con los mejores comportamientos bajo cargas centrifugas segin los
resultados arrojados por las gréficas, fueron las aleaciones Al-Zn 7075-T6 y Ti-6Al-4V, siendo
consideradas como las opciones mas convenientes de utilizar en el caso que se quisiera escalar el
disenio de la microturbina del turbocargador para sistemas de generaciéon de mayor potencia.

El analisis vibracional a través de elemento finito ayudd a obtener las frecuencias y modos
de vibracién de mayor impacto en la turbina. La comparaciéon de modos de vibracién libres y
forzados sirvié para identificar que solo el modo 7 a flexién, con 1,642 Hz de frecuencia era el de
mayor importancia al alcanzar los picos dindmicos mas altos en la zona del eje cercana al rotor.
Con el desarrollo del diagrama de Campbell se obtuvo que las velocidades criticas de operacién
en las cuales el sistema podria entrar en resonancia eran 33,422, 47,746 y 95,493 rpm.

Los resultados obtenidos del andlisis dindmico transitorio complementaron los reportados en
el vibracional al relacionar las zonas con los mayores niveles de esfuerzos con el modo 7. Se
identificé coincidencia de esfuerzos para las 3 velocidades, sin embargo realizando un analisis
de densidades de energia se encontré que los alabes eran las zonas con mayor probabilidad de
nuclear grietas, descartando la posibilidad de falla en el eje.

Los valores de esfuerzo reportados para los dlabes en respuesta transitoria alcanzaron valores
excesivos a 95,493 rpm, sin embargo para las otras dos velocidades disminuyeron significativa-
mente su magnitud y su comportamiento tendia a estabilizarse. Con ayuda del anélisis de fatiga
se obtuvo un valor estimado de 1.7 horas de vida bajo condiciones de resonancia descartando la
falla en el material en transiciones de velocidades. Concluyendo que rangos de velocidades por
debajo de los 90,000 rpm no presentan problemas de fatiga una vez entrado en estado estable
y para la velocidad propuesta de operacién en el CBEI de 82,295 rpm se tiene un factor de
seguridad adecuado de 1.55.

Las temperaturas alcanzadas en estados transitorios para velocidades menores a 90,000 rpm no
alcanzaron el 40 % de la temperatura de fusién del Inconel X-750, ademds de tender a estabili-
zarse, por lo que no compromete el funcionamiento de la microturbina en operacion.
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El estudio de casos relacionados al analisis de falla en turbomaquinaria por medio del método
de elemento finito, sirvié de ayuda al momento de generar los modelos numéricos y desarrollar
una metodologia para la prediccién de fallas en el turbocargador modificado. Los resultados
reportados en los diferentes casos estudiados sirvieron como referencia para los obtenidos en las
simulaciones numéricas, validando el comportamiento de estos.

Finalmente se puede decir que gracias al andlisis matematico y computacional desarrollado en
este trabajo, se demostro la viabilidad de acoplar la turbina de un turbocargador de automovil
modificado a un ciclo geotérmico de potencia, marcando las bases de futuras implementaciones
en el desarrollo de ciclos geotérmicos, ahorrando en costos de diseno y manufactura.

Recomendaciones

Como lineas de investigacion futuras se recomienda, elaborar una simulacién computacional que
relacione la interaccién del fluido de vapor con la estructura de la microturbina para tener una
mejor apreciacion del comportamiento del flujo desarrollado durante condiciones de operacion.
Esto con la finalidad de evaluar que tan eficiente es el diseno del turbocargador modificado o
realizar las pertinentes modificaciones.

Ademids de evaluar por medio de simulaciones numéricas las dos propuestas de aleaciones suge-
ridas (Al-Zn 7075-T6 y Ti-6Al-4V) para el escalamiento del disefio de la microturbina a sistemas
de mayor potencia, con el fin de tener una idea més clara de su comportamiento en condiciones
criticas de operacion.

Se sugiere también, realizar una caracterizacién experimental del turbocargador modificado para
corroborar los resultados computacionales obtenidos para el Inconel X-750, e identificar si las
predicciones propuestas en este trabajo cumplen con los parametros para el éptimo funciona-
miento del equipo dentro del CBEL
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