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1. INTRODUCCION.

La préactica industrial moderna requiere, para maltiples usos, la compresion de gases y
vapores. El accionamiento de herramientas neumaticas y mecanismos de potencia, el
enfriamiento intenso y concentrado, la limpieza, etc. son aplicaciones corrientes que
demandan aire comprimido. Otros gases deben ser comprimidos para usos médicos (O,),
extincion de incendios (CO, y otros), soldadura (O,, argdn, acetileno, butano, etc.),
domeésticos (G.L.P). Por otra parte, los equipos de refrigeracién requieren la compresion de

vapores.

Cuando las elevaciones de presion son reducidas (por ejemplo, que las presiones absolutas
de admision y descarga de la maquina cumplan pgese/Padmis < 1,1), las maquinas utilizadas
son llamadas ventiladores. En esos casos, la densidad del gas suele no variar mas de de un

5%, por lo que a muchos efectos puede ser supuesto incompresible.

Cuando es relacidn es del orden de 1,5 a 2, es frecuente llamarlas sopladores o soplantes.
Para relaciones mayores, se Ilaman compresores. Se supondra, en lo sucesivo, que el
proceso es tal que el fluido debe considerarse compresible, es decir, que su densidad varia
mas de un 5 %. En las aplicaciones industriales mas extendidas, variard méas de 4 6 6 veces

su valor inicial.

En la tabla siguiente se clasifica los tipos de compresores mas utilizados en la industria

Reciprocantes Simple efecto
Doble efecto

De desplazamiento positivo
De paletas deslizantes

rotativos De tornillo

De I6bulos
De anillo liquido

Scroll

Dinamicos Centrifugo

Axial

En los capitulos siguientes se describird las caracteristicas constructivas y de

funcionamiento de los principales tipos de compresores.



Compresores 2

1. CONCEPTOS TERMODINAMICOS BASICOS.

1.1. Presion.

Sea una superficie S sobre la que es ejercida una fuerza distribuida F(P) normal a S en P
(Pe S).Sea A(Sp) el area de una parte S, de dicha superficie que contiene al punto P, y
N lanormalas.

Se llama presion sobre la superficie Sen el punto P a:

[, F(P)xnds

p

p= dia!risnplo A(SP)

Es usual medir la presion en kg/cm? (6 atmésfera técnica, at) o en Ib/in? (psi). La unidad
de presion en el Sistema Internacional es el Pascal (Pa). Se cumple:

1Pa = 1IN/m?= 1,0197x107°Kgf /cm? = 1,45054 x107* psi.
También se usa como unidad préctica el Bar (1 Bar = 10° Pa).

Se llama "atmosfera barométrica” o "atmosfera absoluta” (atm) a la presion que produce
una columna de 760 mm de mercurio cuya densidad sea de 13595,1 kg/cm® , a nivel del
mar y a 0°C. Si la temperatura es t (°C), la atmdsfera absoluta B se relaciona con la definida
a 0°C (Bg) mediante:

Bo = B(1-1.72x10%t)
De la definicién de atmosfera absoluta se deduce que:
1 atm =760 mm Hg (a 0°C) = 1,0332 at

Los dispositivos utilizados generalmente para medir presion, denominados mandmetros,
miden la diferencia entre la presion en el punto considerado y la presién atmosférica. Los
mas usuales, llamados "manometros tipo Bourdon™, constan de un tubo curvo de seccion
aproximadamente oval (ver Figura 1.1). Dicho tubo tiende a enderezarse al aumentar dicha
diferencia. EI movimiento del extremo
de dicho tubo, amplificado, es llevado a
una aguja indicadora.

S

- - N
Llamando p a la presion atmosférica en {\ 1
el lugar de medicién, un manémetro ~
H H n A n n A —
indica la iobrepresmn 0 “presion { =ps
manomeétrica™: = ¥

X
Pm = P - Pa M kgem’

siendo p la presion en el punto medio,
llamada "presion absoluta”. Cuando se
deba indicar que la presion considerada
es absoluta, su magnitud se indicara en
"ata", "psia" o "Pa (abs.)".
Los instrumentos que indican presiones Figura 1.1.

inferiores a la atmosférica se llaman Manémetro Bourdon
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"vacudmetros", si bien no suelen diferir en construccion de los manémetros. Miden la
"depresion" 6 "vacio", definido por:

Pvac = Par—P
y suelen estar graduados en cm Hg.

Como las indicaciones de un manémetro o de un vacudmetro dependen de la presion
atmosférica (la medida por un barémetro), no pueden tomarse como parametro de estado de
un cuerpo; se debe usar, a tal efecto, la presion absoluta.

1.2. Temperatura.

Se dice que dos cuerpos estan a igual temperatura si al ponerlos en contacto no se producen
modificaciones en sus dimensiones, resistencia eléctrica ni en una columna de mercurio
que se encuentre en contacto con cada uno de los cuerpos.

La "Ley Cero" de la Termodindmica dice que si dos cuerpos A y B estdn a igual
temperatura y el cuerpo C esta a igual temperatura que A, entonces B y C estan a igual
temperatura. Las escalas de temperatura usuales son la centigrada o Celsius y la Fahrenheit,

cuya definicion surge de temperaturas caracteristicas de ciertos procesos (cambios de
estado). Estan relacionadas por:

tc = (toF —32) /1,8
Se definen escalas de temperatura absolutas, a través de un conjunto de puntos fijos. En el
S.l. se utiliza la escala llamada Kelvinl, definida asignandole al punto triple del agua el
valor 273,16 y a su punto de ebullicién a 1 atm el valor 373,15. Resulta entonces:

tk = toc +273,15

también se utiliza la escala Rankine, definida por:

tr = top + 459,67

1.3. Primer principio de la Termodinadmica

El primer principio de la Termodinamica expresa que el calor que se le entrega a un sistema
se invierte totalmente en aumentar su energia
interna y en realizar trabajo exterior:

P
6Q = dU+56W 1
(L.1) (
0, por unidad de peso,
A
6q = du+ow
(1.2) 0
. . . 0
Aplicado a un ciclo, expresa que el trabajo
realizado por un sistema en un ciclo es igual al
calor intercambiado por el mismo: Figura 1.2

Proceso termodinamico

1 En honor al matematico y fisico escocés William Thomson (Lord Kelvin), 1824-1907
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a\N=§5Q

Si se consideran dos condiciones A 'y B de un sistema y dos procesos (1) y (2) que llevan
B
de una a otra (ver figura 1.2) se deduce que por cualquiera de ellos L(éQ - éW) toma el

mismo valor, por lo que &Q - SW es un diferencial exacto.

Otra consecuencia importante del 1* principio es la relacion entre trabajo intercambiado y
cambio de volumen.

Sea un cuerpo homogéneo de volumen V sometido a una presion uniforme p. Si a dicho
cuerpo se le entrega una cierta cantidad de calor &Q se dilatara hasta ocupar un volumen V

+ dV, realizandose por lo tanto un trabajo 6W. Llamando dA a un elemento de la superficie
exterior de ese cuerpo, y ds su desplazamiento durante la expansion, el trabajo SW vale:

W = jA pdsdA
Suponiendo que p se mantiene uniforme y constante:
OW = p[dsdA= p.dv
El trabajo realizado cuando el cuerpo pasa de un volumen V; a un volumen V, vale:

W =["pav

1.4. Gas ideal, compresibilidad

Un gas ideal se considera constituido por moléculas entre las que es despreciable la
atraccion u otra forma de interaccion, y el volumen de las cuales es despreciable
comparado con el espacio intermolecular.

Se puede demostrar que, en tales hip6tesis, se cumple:

p.v, =T

siendo p la presién absoluta (en kgf/m?), v,, el volumen de la molécula-kilogramo (en m*/mol), T la

temperatura absoluta (en °K) y R una constante universal (R =848 kgf.m/ mol °K')

Llamando m al peso molecular de un gas, se llama constante de dicho gas a:

R
Rg =—
m Tabla 1.1.
Resulta entonces: Constante de algunos gases.
. GAS Ry (m/°K)
V=R, T ¢ =R,.T 15 g
P g P/7 =R, (13) Aire 29.27
Siendo Vv el volumen especifico del gas (volumen por unidad de peso, CNOZ ig;;
m3/k su peso especifico. 2 :
g) Y ¥ sup p o, 26.50
El valor de Ry para algunos gases se da en la tabla 1.1. CH, 52.90
NH; 49.79
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1.5 Coeficiente de compresibilidad.

La ecuacion (1.4.) refleja el comportamiento de los gases reales sélo en ciertas
circunstancias.

Para todos los gases se puede determinar una "temperatura critica”, T, , que es la mayor
temperatura a la cual puede coexistir esa sustancia en forma liquida con su vapor saturado.

Por encima de T, solo existe el
vapor sobrecalentado. Todos

los gases, entonces, son Tabla 1.2.
vapores muy sobrecalentados. Parametros criticos de algunos gases.
Cuanto  mayor sea la
temperatura de un gas a una Gas T, (°K) P, (ata) V,, (m®kg)
presion dada y menor sea su Aire 1324 37,25 0,00323
temperatura critica, tanto mas co, 304,2 72,9 0,00217
se aproximaran sus
propiedades a las de un gas N, 126,2 335 0,00322
ideal. A T, le corresponde una O, 154,4 50,1 0,00233
presion p. En la Tabla (1.2) CH, 1911 45,8 0,00617
se dan los parametros criticos NH; 4055 1115 0,00424
de algunos gases.
H,0 647,3 218,2 0,00307

Llamando:

PV Y

RT 4 Rg T
(coeficiente de compresibilidad), para los gases ideales sera z = 1.
Se ha hallado experimentalmente los valores de z en funcion de pg _ P y de

pCI’

Tp = L para muchas sustancias (ver figura 1.2). Se encontré que, para sustancias
cr

diferentes, estos diagramas casi coinciden. O sea, se puede decir que, al menos para las

sustancias puras y lejos de las condiciones criticas, v = f(pr, Tr) . Ello no es exacto en

las inmediaciones del punto critico, en que el coeficiente de compresibilidad puede variar

entre 0,23 y 0,33. Para las aplicaciones habituales, se puede utilizar los valores de zZ que se

muestran en la “carta generalizada de compresibilidad” (Fig. 1.3).

Por ejemplo, para el oxigeno a una presién de p = 100 kgf/cm? (man.) y a t = 20°C,
resulta
Pr = 2,03, TR: 19,

por lo que :
p.v=09%R,T.
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Para las aplicaciones técnicas usuales, se puede suponer que sera z =1 si su temperatura
esT >2T, y lapresion correspondiente es p < 4.5 p,;. En este caso, 0,95 <z <1,05.

Un criterio més estricto seria exigir que T > 3 Tcr
0,98 <z<1,02.

1.6 Calor especifico.

y p<350p;,

en cuyo caso

Se define la propiedad termodinamica llamada “entalpia especifica” (por unidad de peso)

de un gas como
h=u+pv

donde u es la energia interna especifica (kgf . m/kgs)

Para un gas ideal,

h

u+Rg.T

0 sea, es funcidn sélo de la temperatura.

Podria considerarse la entalpia total de una cierta cantidad de gas, definida como
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H=U+pV
donde U es la energia total y V el volumen ocupado por el gas.

Se define el calor especifico a volumen constante:

Al
C, =| — (1.6)
a )y
y el calor especifico a presion constante:
ch
)
Se demuestra (ver ref. 5) que
Cp > Cy

Es posible probar que, para un gas ideal, tanto la energia interna como la entalpia dependen
exclusivamente de la temperatura. Por lo tanto lo mismo ocurre con C, y Cy.

También para un gas ideal, derivando respecto a la temperatura la definicion de entalpia, se
llega a que: Co—C = Ry .

Un gas se dice "perfecto” si es ideal y ademas ¢, y C, son constantes (independientes de
la temperatura).

Se demuestra (ver ref. 5) que el cociente entre los calores especificos de los gases ideales
depende solo del nimero i de grados de libertad de sus moléculas (o sea del nimero de
coordenadas requerido para fijar el estado energético de dicha molécula), de acuerdo a:
c 2
k = P 1+ —

C, [

Para un gas monoatémico (i = 3) resulta k= 1,67. Para un gas biatomico a bajas
temperaturas (i =5), serd k = 1,40. Para una molécula poliatomica de tres 0 mas atomos a
bajas temperaturas (i= 6), sera k = 1,33.

Estos valores concuerdan muy bien con los observados experimentalmente. Para altas
temperaturas se han medido valores menores, los que se explican por la influencia de las
fuerzas de atraccion mutua y por la vibracién molecular, que afiade grados de libertad (ver
ref. 5).

1.7. Procesos
Se mencionara algunos procesos termodindmicos que puede seguir un gas en proceso de

compresion. Se supondra, salvo advertencia en contrario, que los gases se comportan como
ideales y que su coeficiente de compresibilidad vale 1.

1.7.1 Proceso isotermo ( a temperatura constante)

En este proceso (1-2 en la figura 1.4), en virtud de (1.5) :
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Integrando entre los puntos 1y 2, el trabajo realizado en el proceso vale

W = C.L (pi/p2) = Rq.T.L (pu/p2)

1.7.2. Proceso adiabatico

En este proceso, 6q=0, porloque SW = -du.

Por lo tanto pdv = -¢,.dT (el trabajo de expansion es realizado a
expensas de la disminucion de la temperatura).

Integrando: W=mc¢.(T:=-Ty) .

Ahora bien, diferenciando (1.5.),
vdp+pdv = R,.dT

Queda:
vdp+c, dT = R,dT = (cp -C, )dT
de donde: vdp = c,dT = k¢, dT = -k.pdV
Integrando: Log p = -k.Logv+C
de donde:
p.vk = cte. (1.8)
Siempre en la hipétesis de gas ideal, usando (1.5.) resulta también:
1-k
T.vk?! = cte y T.p % =cte. (1.9)
1.7.3. Proceso politrépico
Es el caracterizado por:
p.v" = cte. (1.10)

donde el exponente n se mantiene constante durante todo el proceso dado. Los procesos
anteriores serian casos particulares, obtenidos tomando n = 1 (proceso isotermo),
n=k=cy/c, (adiabatico).

Se llama calor especifico de este proceso a:

&

c=—
oT

donde &q es, segun (1.2.),
0q = du+ dw

Por otra parte, diferenciando (1.10), resulta n.p.dv + v.dp = 0.
Vv

Entonces, oq = c,.dT ——.dp
n

Diferenciando (1.5.):
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Vv
R,dT = pdv+vdp = |[——+v|.dp
n P
1
Queda:
o Rg dT
= C, — .
q v T
de donde: 2
B R, B C,—C, k—-n
T %Thar T YT aar Tt
n_ — —_
(1.11) v
Figura 1.4.

Cuando 1 < n <k, lacurva caracteristica en el
plano (p , v) del proceso politrpico se

encuentra entre las correspondientesa n=1y n=Kk. (ver figura 1.5.)

Proceso isotermo

En este caso, ¢ < 0, lo que indica que cuando al gas se le entrega calor su temperatura
desciende; o que su temperatura se eleva mientras que el gas cede calor. Se explica porque

en estas transformaciones es ‘&N‘ > \5q

a 69. En una expansion, en el trabajo que se produce se
gasta, no sélo el calor § g que absorbe el gas sino
también parte de su energia interna. En una compresion
(6w < 0) el trabajo que se le entrega al gas se transforma
en calor, pero como el gas cede una cierta cantidad de
calor 6 q, la diferencia aumenta su energia interna y por
lo tanto su temperatura.

P

; entonces, por (1.1.), Su tiene el signo opuesto

Figura 1.5
Procesos politrépicos
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2. COMPRESORES RECIPROCANTES.

En lo sucesivo, si bien el fluido puede ser un gas puro, mezcla de gases, vapor saturado o
vapor sobrecalentado, se supondra que se trata de un gas que cumple con las leyes de los
gases perfectos:

pv =RyT, con Rq = cte.

c
k=-"=cte

\Y

El objetivo buscado es incrementar la energia del gas sin alterar su energia interna. O sea
(en ausencia de transformaciones quimicas), sin recurrir al aumento de su temperatura. La
Unica manera de realizarlo consiste en aumentar p disminuyendo V.

Se estudiaran (en esta seccion 2) los compresores reciprocantes, en que un piston realiza un
movimiento alternativo. El funcionamiento de los compresores reciprocantes puede
esquematizarse ast:

1) El fluido entra a una cAmara cerrada de volumen variable.

2) Mediante la entrega de trabajo desde el exterior se reduce el volumen de la cdmara, por
movimiento de una o mas paredes de ésta.

3) Se extrae el gas con volumen especifico reducido, o sea, con mayor presion.

Este movimiento involucra grandes fuerzas de inercia, con aceleraciones Yy
desaceleraciones violentas en cada carrera. Con los compresores rotativos (ver secciones 4,
5, 6 y 7) se busca eliminar las fuertes vibraciones caracteristicas de los reciprocantes, asi
como poderlos fabricar con menor cantidad de material y menos problemas de
mantenimiento.

En todos los compresores mencionados el caudal de gas comprimido es sensiblemente
independiente de la presion. No ocurre esto con los llamados compresores centrifugos o
turbo compresores, en los cuales al variar la presion de descarga varia (en sentido inverso)
el caudal. Estos compresores, de construccion similar a las bombas centrifugas o0 maquinas
axiales, son de aplicacién industrial mucho menos extendida en nuestro pais. Se utilizan
para presiones no muy altas y caudales muy grandes lo que hace que estas maquinas
requieran muy alta precision en su construccion y montaje; el alto costo resultante hace que
se justifiquen s6lo para aplicaciones de gran escala.

2.1. Generalidades sobre compresores reciprocantes.

La camara de compresién esta constituida por un cilindro de seccién circular, con una
"tapa" fija ("cabeza" o "culata") y otra mdvil | ("piston") (Ver Fig. 2.1). Sendas valvulas de
admision y escape permiten el acceso del gas a comprimir y la salida del gas comprimido.

Un motor hace girar un ciglefial o excéntrica. A través de una biela, el piston adquiere un
movimiento alternativo entre las dos posiciones extremas, de velocidad nula, llamadas
punto muerto superior (P.M.S.) la més alejada del ciglefial y punto muerto inferior (P.M.1.)
la otra.
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I ] Véastago
i 1/
5 %
L o
Ciguefial o Excéntrica
Figura 2.1. Figura 2.2.
Esquema de compresor de simple efecto Esquema de compresor de doble efecto

Un disefio alternativo es el de los cilindros de doble efecto. En éstos hay camaras de
compresion en ambos lados del piston (ver Fig. 2.2). Se realiza la compresion del gas tanto
en el desplazamiento en un sentido como en el otro (no se trata de la misma porcion de gas
sino que ambas cdmaras operan en paralelo). En este caso la biela esta unida a un vastago
cuyo movimiento es alternativo pero siempre axial; se posibilita asi el cierre con la
adecuada estanqueidad de la camara posterior (la del lado del P.M.1.). El pasaje del vastago
a través de la tapa posterior se hace estanco mediante un sistema de sellado (por ejemplo,
empaquetadura y prensaestopas). La presencia del vastago hace que el volumen desplazado
por el piston en una de las camaras sea algo menor que en la otra.

/_\
Figura 2.3 Figura 2.4.
Cilindros en oposicion Cilindros en linea

Los compresores alternativos pueden tener
uno o mas cilindros en paralelo, cada uno de
simple o doble efecto; pueden tener dos o
mas etapas de compresion (en serie).

Dos 0 més pistones de la misma etapa o de
distintas etapas pueden estar solidarizados
por un vastago comun o tener bielas
Nz

independientes. Los cilindros pueden estar en
oposicién (Fig. 2.3), en linea (Fig. 2.4) o en

"V" (Fig. 2.5). Figura 2.5.

Cilindros en V

2.2. Ciclo de compresién.

El gas en el interior del cilindro experimenta una evolucion ciclica que consta de las
siguientes etapas (ver Fig. 2.6):
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4-1: aspiracion de gas, a la presion p; de entrada
1-2: compresion de dicho gas

2-3: expulsion del gas comprimido, a la presion p, de descarga
3-4: caida brusca de la presion (al no quedar gas y moverse el pistdn hacia el P.M.I.)

Inmediatamente después de 3-4 se abre la
valvula de admision y recomienza el ciclo.

Pero en realidad, el piston en su P.M.S. no
esté tocando la culata del cilindro, pues:

1) Hay que prever imprecisiones de
construccion o desgastes en cojinetes o
dilataciones por cambio de temperatura.

2) Se necesita espacio para el movimiento
de apertura y cierre de las valvulas.

Entonces, queda un espacio no barrido por
el piston, llamado "espacio nocivo"; este
espacio queda ocupado por gas que no es

expulsado en la etapa 2-3 y que se expande en la etapa 3-4.

P

Figura 2.6.
Ciclo de compresién ideal

El ciclo corregido por ese motivo tendria el diagrama p-v indicado en la figura 2.7.

Obsérvese que 1-2 y 3-4 son procesos
termodindmicos, en el sentido de que en ellos
evoluciona una masa fija de gas. En cambio 2-3
y 4-1 son partes del ciclo en que varia la masa
encerrada. Los puntos del segmento 2-3 no
representan el estado del gas pues éste, si bien
evacUa a presion Pz, lo hace con un volumen
especifico Vv, (sin perjuicio de algunas
variaciones menores, debidas a efectos que se
estudiaran en 2.7).

Llamando V al volumen de la cémara de
compresion en cada momento y p a la presion
en su interior, el diagrama pV seria analogo al
anterior (se trata de un cambio de escala en el
eje de abscisas, dependiente de la seccion del
cilindro). El diagrama p-V, entonces, no
representaria estados del gas, pero todos sus
puntos tendrian la misma interpretacion.

2.3. Procesos de compresion y expansion.

P
L3 2

|

|

|

|

\

| 4
P I \1

| | \
0 \ | \

o Vi Vi V,

Figura 2.7.
Ciclo de compresidn tedrico

Los procesos 1-2 y 3-4 (Fig. 2.7) no son sencillos de conocer. Se suele aceptar que son

politrépicos, o sea, que se cumple:

n

p.v" = cte.

para algun valor de n.

Como la compresion (y también la expansion) se realiza con una masa fija de gas
encerrado, durante dichos procesos se puede sustituir el volumen especifico por el volumen

ocupado V:
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p.Vv" = cte. (2.1)

Si el proceso fuera adiabatico, seria
n=k=cy/c

Pero siempre hay transferencia de calor, natural o forzada. Por lo tanto, el exponente
politrépico n suele tomar valores menores que K sin llegar nunca a ser n=1 (proceso
isotermo).
Para compresores de aire con cilindros aletados exteriormente para refrigeracion por aire, n
suele valer entre 1.25 y 1.38. Si el cilindro tiene camisa refrigerada por agua, n suele valer
entre 1.20 y 1.35.
Debido a la diferencia de las condiciones del intercambio térmico y a la falta de
hermeticidad en las diferentes fases del ciclo, el exponente politropico de la compresion

puede diferir del de la expansién. No obstante, es usual considerar que el mismo exponente
politrépico es valido para la compresién 1-2 y para la expansion 3-4.

2.4. Factores de disminucion del caudal impulsado.

2.4.1 Espacio nocivo

El volumen desplazado por el piston en una carrera vale:
Vb = Vi-V;
El espacio nocivo, V3, es una caracteristica constructiva del cilindro (aunque en ocasiones

se lo puede variar, segln se vera en 2.11.6). Es usual expresarlo como una fraccion del
volumen desplazado:

V3 = C(V1i-V3) (2.2)
En los compresores mas comunes, C suele tomar valores entre 0.02 y 0.10.

Se llama "eficiencia volumétrica" 2 al cociente:

e, = Vi -V, (2.3)
V1 _V3

Se llama "relacion de compresion" al cociente:

A {VJ
P: P, vV,

La eficiencia volumétrica se puede expresar en términos de Cy r. De (2.3) se deduce:

e = 1_(\/4_\/3)/(\/1_\/3) = 1_V3X(V4/V3_1)/(V1_V3)

Vo

2 A veces es llamado "rendimiento volumétrico”, contribuye a ello la bibliografia en inglés donde “efficiency" se
traduce por "rendimiento”. Pero es preferible usar esta Ultima palabra s6lo en los casos en que se produce pérdida de
energia. En este caso, el gas encerrado en el espacio nocivo recibe energia al ser comprimido en la etapa 1-2, pero
devuelve energia al expandirse en 3-4. Por lo tanto, se puede admitir que la presencia del espacio nocivo no altera la
energfa consumida por el ciclo. La eficiencia volumétrica se podria interpretar como un factor del llenado del cilindro,

o factor de disminucion de capacidad.
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0 sea
ew = 1-C(r¥"-1) (2.4)

Se observa que ey, disminuye al aumentar r. La relacion de compresion méaxima
tedricamente posible corresponde a e,9 =0, 0 sea:
rax = (1+1/C)" (2.5)

Para esta relacion de compresion, el proceso 1-2 se extiende hasta que el piston llega al
P.M.S.; se reduce el volumen del gas hasta el volumen del espacio nocivo y no llega a
abrirse la valvula de escape. Si se comprimiera desde presion atmosférica con estos valores
de r se producirian esfuerzos inadmisibles sobre cilindros, bielas y cojinetes. Ademas, la
elevacion de temperatura provocaria efectos indeseables, entre otros, la descomposicion del
lubricante. Por ello se puede pensar en esta relacién de compresion solo si se usa el
compresor como bomba de vacio, descargando a la atmdsfera.

2.4.2 Calentamiento en la entrada.

El gas que ingresa al cilindro no se encuentra a la misma temperatura que a la entrada al
compresor. En efecto, desde la entrada hasta el cilindro el gas recorre conductos cuyas
paredes estdn a mayor temperatura que él. También experimenta un aumento de
temperatura mientras ingresa al cilindro por estar a mayor temperatura las paredes de éste.
Por lo tanto el cilindro succiona, en cada embolada, el volumen calculado pero a
temperatura mayor, o sea con densidad menor. EIl volumen de gas extraido en cada ciclo
del ambiente del cual toma no es V; — V, sino menor. Refiriéndolo a las condiciones en la
entrada del compresor, equivale a un volumen reducido en un factor e,; < 1. Si se puede
medir la temperatura T;al ingreso al cilindro, se puede calcular e,; aplicando (1.5):

Segun ensayos realizados, el factor e,; suele tomar valores entre 0.97 y 0.99.

2.4.3 Pérdidas de carga en la entrada.

Desde la entrada al compresor hasta el cilindro hay pérdidas de carga en filtros, conductos
de admision y valvulas de admision. La presion y por lo tanto la densidad del gas al
acceder al cilindro es menor que en la entrada al compresor. Refiriéndolo a las condiciones
de entrada, equivale a un volumen reducido en un factor e,, < 1.

Si se puede medir la presion p; a la entrada al cilindro, se puede calcular e, aplicando
(1.5):

P
Py

ev2 -
Segun ensayos, el factor e,, también suele tomar valores entre 0.97 y 0.99.
Los factores e,1 y €y, son, al igual que e, factores de disminucion de capacidad, pero no

tienen relacion directa con la energia consumida, por lo que no cabe considerarlos como
rendimientos.

2.4.4 Fugas.

La masa de gas que egresa del compresor, en cada ciclo, no es igual a la que ingresa debido
a
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i) falta de estanqueidad de las valvulas.
i) falta de estanqueidad de los aros del piston.

iii) falta de estanqueidad entre vastago y tapa posterior, en el caso de un
pistén de doble efecto.

Siendo V el caudal util (el que sale por la valvula de impulsion), sea f la fraccion de V
que se pierde por los motivos mencionados.

Se llama "rendimiento volumétrico" del cilindro al nimero:
vV
g V+fVv) @+f)

Para un compresor en buen estado, el valor de f suele estar entre 0.01 y 0.06. En una
primera aproximacion, se lo puede suponer constante, aunque ademas de las luces y malos
cierres depende de r.

Para 7, es adecuado el uso de la palabra "rendimiento” pues el gas que fuga lo hace una
vez comprimido, por lo que se produce una pérdida de energia.

2.5. Célculo del caudal.

Siendo L la carrera del piston y D su diametro, el volumen desplazado vale:

z.D?

Vo = V-V, = T

L

Si el piston realiza N ciclos por unidad de tiempo y el compresor tiene Z cilindros iguales
operando en paralelo, el caudal de aire que entrega, medido en las condiciones de entrada,
vale :

2
V = 7["43.L.N.Z.j.evo.evl.evz.nV (2.6)

donde j vale 1 si el piston es de simple efecto y 2 si es de doble efecto (en realidad, para un
compresor de doble efecto habria que descontar del volumen desplazado el volumen
ocupado por el vastago, que suele ser bastante pequefio).

Este caudal v es llamado “capacidad” del compresor, y depende de la relacion de
compresion r (a traves de ey )

Las condiciones en que es medido el caudal deben siempre ser claramente establecidas. No
hay al presente una definicion universalmente aceptada de condiciones estandar; en caso de
no ser especificadas, se supone que son las indicadas en la norma ISO 1217 (1986):
"Displacement Compressors - Acceptance Tests":

e aire seco

o temperatura ambiente en el momento del ensayo (en ausencia de este dato, se supondra
20°C)

e presion absoluta de 1 bar
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Si se requiriera conocer la capacidad en otras condiciones de entrada, puede aplicarse que
la ley de los gases ideales (1.5), aplicada a todo el peso G de gas extraido del ambiente del

cual se toma, queda

p]_V GRng

y por unidad de tiempo:

pV = GR T,

donde G esel gasto (peso por unidad de tiempo).

2.6. Trabajo en el ciclo tedrico.
Supongase que el ciclo del compresor es el de la Fig.
2.7, donde 4 - 1y 2 - 3 son procesos a presion
constante. En abscisas se representa el volumen V de
gas encerrado en la cAmara de compresion.
Para el proceso de compresion 1-2, el volumen V es
proporcional al volumen especifico:
V =v.G;

siendo G; el peso del gas atrapado en el punto 1.
Anéalogamente para el proceso 3-4.
Se cumplira, en el proceso 1-2 :

p.V' = Cte. = p;. V{"
yen3-4:

p.V" = Cte. = p;.V,"
El trabajo realizado por el piston en un ciclo tedrico vale:

2 4
W = _J.l pdv +p, (v, _Vs)__L pdv - p, (v, -v,) =

- —jvv C,V "V - jvv C,V v+ p, v, -V,)- p,(v,-V,) =

n-1 V, n-1 V,

U
nv)

v

U

Vs

Figura 2.7
Diagrama p-v

1-n 1-n
= Cl Vllin (VZJ _1] - C4 V417n (Vz] -1+ P, (Vz _Vs)_ P, (Vl _V4) =
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n-1 1
- pl(:lll_lv“) roo 4V, -V,)p | r n-1

donde se llam6 r = p, / p; (cociente de las presiones extremas en el interior del
cilindro).

Resulta:

n-1
n —
w, = P V,-v,)[rm -1 2.7)

El subindice p recuerda que las etapas de compresion y expansion se supusieron
politropicas. Si se hubieran supuesto adiabaticas \n =k = C, /CV), el trabajo W, en ese

ciclo seria :
k-1

W, = p, (V,-V,)|r¥ -1 2.8)

k
: k-1
En cambio si fueran isotermas (N =1), resultaria :

W, = pVv, L[%lj— DV, L(%)

W, = p,(V,-Vv,)Lr 2.9)

0 sea:

2.7. Ciclo real.

Se estudiara la influencia que ejercen sobre el diagrama del
ciclo las condiciones reales (no ideales):

- pérdidas de carga en valvulas.

- retardos en apertura de valvulas.

- compresibn y expansion no  exactamente
politrdpicas.

Las vélvulas de admisién y de escape usuales en los
compresores actuales abren o cierran obedeciendo
Unicamente a diferencias de presion, con un resorte en forma
de l&mina. Un disefio tipico se muestra en la figura 2.8.

Figura 2.8.
Vélvulas tipicas de compresor
reciprocante

Siendo F la fuerza que ejercen los resortes en su posicion de
valvula cerrada, S la seccion de pasaje de gasy p; la presion
del suministro abastecido por el compresor (generalmente la
presion en un tanque recibidor, o en la tuberia de descarga),
la valvula de escape abre cuando:

p = pr+F/S
Pero cuando comienza a pasar el gas, se produce una pérdida de presion Ap; en los

pasajes, a la vez que aumenta F. En consecuencia, para la condicién de valvula abierta y
flujo establecido a través de ésta, se tendra :
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p = pr+FiS+Ap

Entonces, si pr = p, (la presion a la que se quiere comprimir), la valvula de escape no
abre exactamente en el punto 2 (fig 2.9) sino en el punto 2' de ordenada p = pr + F/S;y
sigue aumentando hasta un méaximo para luego decrecer hasta la presion de descarga
Pr=Pps .

Con frecuencia el descenso de presion no es monoétono sino con "ondulaciones™ a causa de
la vibracién de las laminas de las valvulas de escape.

Este fendmeno se amortigua en valvulas del tipo de las de la Fig. 2.8. En éstas se establece
una camara de gas entre la chapa en U y el resorte curvo que actla como una
amortiguacion de las vibraciones.

Cuando se expande el gas que quedd encerrado en el espacio nocivo y se llega al punto 4
del ciclo, ocurre algo parecido. Si la presion exterior es pe, la fuerza de los resortes es F’ y
se llama S’ a la seccién de pasaje de gas, la valvula de admision comienza a abrir cuando la
presion en el cilindro vale :

p=pe-F/S

Cuando se abre la valvula, el gas pasa sufriendo una pérdida de presion 4p; , por lo que la
presion desciende ain més :

p=pe-FIS-Ap

hasta llegar a un minimo, correspondiente a valvula plenamente abierta. Luego, la presion
asciende hasta el final de la aspiracion.

Al llegar el pistén al P.M.I. subsiste en el cilindro una pequefia depresion (punto 1' en lugar
del punto 1, Fig. 2.10), debido a que la valvula sigue abierta. S6lo cuando se ha recorrido
una parte de la carrera de compresion se cierra la valvula y la presion se iguala a la presion
p1 del exterior.

7

-
d

Figura 2.9 Figura 2.10
Fluctuaciones de presion en la descarga Fluctuaciones de presion en la
admision

La parte 4-1' del diagrama del ciclo es frecuente, también, que tenga forma ondulada
debido a la vibracion de las laminas de la véalvula de admision.



Compresores 19

En cuanto a los procesos 1-2 y 3-4, si bien se supuso que cada uno era una evolucion
politrépica de indice n constante, en la realidad se presentan algunas diferencias.

Cuando el gas, supuesto frio, entra P
al cilindro cuyas paredes estan a
mayor temperatura, se produce un
intercambio de calor de las paredes
al gas. Entonces, en la primera parte
del proceso de compresion, si el
proceso es politropico lo es con un

indice N, >k=—; en efecto,

como ingresa calor al gas (6 Q > 0)
y al comprimirse es dT > 0, en
(1.12) serd ¢ > 0, por lo que n > k.

Al aumentar la presion, aumenta la
temperatura del gas:

o1 Figura 2.11.

- Diagrama real o indicado
— (p] (2.10) (se han exagerado los apartamientos del diagrama tedrico)

T
T P,
No varia sensiblemente, en cambio, la temperatura de las paredes del cilindro, debido a su

mayor masa Y a la refrigeracion. Cuando la temperatura del gas supere a la de las paredes,
hay transferencia de calor del gas a las paredes.

En el punto 3 el gas comprimido, por lo tanto caliente, comienza entregando calor. Pero al
expandirse se enfria hasta llegar a invertirse el sentido de transferencia de calor.

Por estos motivos, el ciclo real del compresor ve modificado su diagrama con respecto al
ciclo tedrico, que dando con la forma indicada en la Fig. 2.11 (se han exagerado los
apartamientos del diagrama del ciclo teorico).

El diagrama de la Fig. 2.11 se llama ""diagrama indicado" y el area encerrada representa
el "trabajo indicado”, W, , del cilindro. Usando instrumental adecuado se puede hallar el
diagrama indicado directamente de la operacién del compresor.

2.8 Calculo de la potencia politropica.

Si bien para el ciclo teérico se supuso
p2. = pr (presion de tanque)

P1 = Pexts

una mejor aproximacion se logra considerando las pérdidas de carga debidas a las valvulas
de entrada y salida.

Conocido el diagrama indicado de un cilindro de compresor, supdngase un ciclo tedrico 1'
2' 3' 4' que aproxime al diagrama indicado, tenga 1'2' y 3'4' politrépicos y cuyo diagrama
encierre la misma area que el diagrama indicado. Dicho ciclo se representa en punteado en
la figura 2.12.

Las presiones extremas de este ciclo son p; - Ap; ¥y P2 + 4ps, donde p; y p2 son las
presiones de admision y de salida del ciclo original.
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Sera
n |E
W, = n_ p. (v, V4.)[I’ ! _1J
Recordando que Pe €,, , queda:
Py
n-1
T i 7
n Vv, — =
W, = — L 42V, -V n-1
p n—1 pl evz (Vl—V4) ( 1 4) [I’ ]

Se puede suponer que Vi —V, 2~ V;—V,. Por otra parte,

n-1
r'no— &_1
T, T

~
~

71TT
(1j Ti_lTTT

Queda :

n

Wp = n— plevlevz(v V)(n

La potencia necesaria para el ciclo politropico

P
;’A/

sera: W p = WxN
Pi
Como
V.= VpNege, e, P)* APg
= (Vl _V4) Ne,e,n
resulta
. ;o
W p = L Py 4 rn —
-1 n

P

2.9 Rendimiento politropico.

Como se observd en 2.8, el ciclo real difiere
del tedrico en dos aspectos:
i relacion de compresion interior al
cilindro mayor que pr/p;; se estudié su efecto en 2.8
ii. procesos de compresion y expansion no exactamente politropicos

Figura 2.12.
Diagrama indicado: calculo de la potencia politropica

En virtud de ii., el trabajo por ciclo, asi como la potencia requerida, son mayores que las
calculadas suponiendo los procesos politropicos (véase Fig. 2.11)
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Se llama “rendimiento politrépico” al cociente de los trabajos politrépico e indicado para
un ciclo, o de las potencias politropica e indicada:

Mo = = (212)
P WI WI

Anéalogamente, se define el “rendimiento adiabatico”: si los procesos 1-2 y 3-4 se hubieran
supuesto adiabéticos, se llegaria a una expresion anéloga a (2.11), con k= c,/c, en
lugar de n. En este caso, se define:

W,

a

naZWI

Hay una relacion entre 77, y 75 :

W k-1 n r(n%j—l

p

= = 2.13
7y, =1Ma W, Ma K n—1 [%) (2.13)
r -1
Anéalogamente se puede definir el rendimiento isotermo:
. W
P = 2.14
Tw, (2.14)

2.10. Rendimiento Mecénico.

El trabajo indicado es el intercambiado entre el piston y el gas que se comprime. Pero el
trabajo que se debe entregar en punta de eje al compresor es mayor por varios motivos.

Principalmente:
- Friccién entre aros y cilindros
- Friccidn en la empaquetadura del vastago, si es de doble efecto.
- Rozamiento en pernos de biela, cigiiefial, cojinete, cruceta, etc..

El trabajo que resulta de sumar a Ws estas pérdidas se llama " trabajo al freno":

Wg = WI +Wperd.

y la potencia resultante “potencia al freno” Wy .Se llama "rendimiento mecanico" al
cociente:

i =W, /W :WI /WB

Los valores del rendimiento mecanico mejoran con la calidad de fabricaciéon. Para
compresores lentos, de hasta 200 R.P.M., era usual que fuera entre 0,92 y 0,94. Para
compresores modernos, que funcionan a mas de 300 R.P.M., es normal que valga entre
0,95 y 0,96. Cuando el compresor funciona a media carga, estos valores descienden entre
un 3% y un 5 %.



Compresores 22

2.11. Fraccionamiento de la compresion.

2111 Necesidad de

- 1 ‘ 1 "
fraccionar. j; 2. Aaaaanl :.L %

Si  la relacion de
compresién r es muy
elevada, se puede llegar a
tener temperaturas
excesivas en el interior
del cilindro. Si la
compresion es
politrépica:

1-n 1-n

ook =gk,

Por ejemplo , si n = 1.3, )
=15, Ty= 300K, resulta Com Egilg;af?élci}onada
T,= 560K, 0 sea 287°C. P

Si bien esta temperatura

puede disminuirse algo

mediante una buena refrigeracion del cilindro, no deja de ser excesiva desde el punto de
vista de la dilatacion de las partes metélicas en contacto con el gas, de la posibilidad de
descomposicion de los lubricantes y de la resistencia mecénica de algunas partes no
metalicas.

Ademas las altas relaciones de compresion provocan esfuerzos muy grandes sobre pernos,
bielas, cojinetes, etc.

Por estos motivos, cuando la relacion de compresion deseada es mayor de 9 6 10 se

acostumbra "fraccionar” la compresion, o sea, comprimir en dos etapas sucesivas con un
enfriamiento intermedio (ver Fig. 2.13)

2.11.2 Ciclo de compresion fraccionada.

El proceso seria el siguiente: se P
comprime en un primer cilindro
("cilindro de baja™) hasta el punto 2'
(ver Fig. 2.14). Luego se enfria, a
presion constante (es usual que las \ \
pérdidas de carga sean \ )
despreciables) en un intercambiador AN \
de calor. Suele llevarse el gas hasta
una temperatura igual o muy poco 3! 4
mayor que la del punto 1 (punto 1'). \
Se comprime nuevamente en otro \
cilindro hasta llegar a la presion p, \
(punto 2"). Escapa el gas quedando \
sOlo la parte atrapada en el espacio P \
nocivo del cilindro de alta (punto 3). 1 4" B 4
Este se expande hasta 4', momento
en que comienza a ingresar gas
proveniente del cilindro de baja. El

r~ U
)
N
N

escape de éste se realiza hasta que Figura 2.14.
queda solo el gas de su espacio Ciclos de compresion fraccionada
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nocivo (punto 3'). Este gas se expande hasta 4", ingresando luego gas fresco al cilindro
para recomenzar.

En resumen, el cilindro de baja opera en el ciclo 1-2'-3-4", y el de alta en el ciclo 1'-2"-3-
4

Se produce un ahorro de energia en el ciclo, representado por el area 2'-2-2"-1', al cual hay
que descontarle la pequefia area 4-4'-3'-4",

Obsérvese que también aumenta el valor de e, por cada etapa; o sea, se puede lograr que
el caudal no disminuya tanto para el mismo volumen desplazado (es decir, para el mismo
cilindro y carrera).

2.11.3 Fraccionamiento éptimo de la compresion.

Se calculard la presion p, a la cual conviene fraccionar la compresion para que sea minima
la potencia total requerida para una capacidad determinada. Para ello se realizaran varias
hipotesis simplificadoras:

1- En ambas etapas de compresion, el indice politrépico n y el rendimiento
politropico 77, son iguales. Esta hipdtesis es razonable pues el disefio del sistema
de enfriamiento suele ser analogo para los cilindros de alta y de baja. Ademas,
para cada etapa se supone 77, independiente der.

2- En el enfriador intermedio no hay pérdidas de carga, o0 sea, pPrr = Pz. Se
deduce que la relacion de compresion del ciclo Unico, es el producto de las de los
dos ciclos de baja y de alta:

r:&:&&:rA_rB

P, Py P

3- Los puntos 1y 1' estan sobre una misma isoterma; en la realidad no se llega a esta
situacién, aunque se acostumbra a aproximarse, pues requeriria un enfriamiento
muy intenso y oneroso. Lo usual es que el gas a comprimir y el fluido refrigerante,
estén a la misma temperatura, por lo que debido al AT del intercambiador, no se
puede tener T;- = T, . Pero la diferencia suele no ser mayor de 10 a 15°C.

La potencia total indicada, usando (2.11) y (2.12) y las hipotesis 1y 2, vale:
: : - n 1 y nt y nt
WT :WA +WB =—.— plvl(rB n —1)-{- pl.Vl-(rA n —1)
n-1n

.

donde \;1 , Vi sonloscaudalesenly 1’ (figs. 2.13y 2.14).

Por la hipdtesis 3 :

pl'vl' = Ths plvl (2.15)

p,V
e Ta

y ademas pl\/'1 =

de donde:
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. v n-1 n-i
WT = n Py ! (FB n —1j+1(rA n —1)

N—=1 17, | e Tha
donde V es la capacidad (en el sentido de 2.5).

. ) W )
Para que sea minima la potencia especifica V se debera elegir rg 'y r, =— de

manera de minimizar :
n-1 n-1

[ rn
77VB rB

Anulando la derivada respecto a rg se halla:
_ 20
g = Ty r

Si se supone, para simplificar, que g = 1 (hipotesis plausible segun 2.4.4) queda:

r, = r, = r = EZ
1

0 también

Pr = /PP, P \

\
Esta condicion optimiza el P 3 \77”2
consumo (indicado) de potencia 2 \ \ A
en las hipétesis mencionadas. | A\ \
Obsérvese que también el \ N \

consumo de potencia para una

capacidad v (en todas las
hip6tesis mencionadas) es el

mismo en ambas etapas. Al i

disefiar un compresor bi-etapa se N
toman en cuenta muchos otros Pl \____ D N |
aspectos, como ser normalizacion f
de diametros de cilindros, que
pueden hacer necesario

suboptimizar en el consumo de
potencia.

Figura 2.15.
Si la relacion de compresion Fraccionamiento maltiple
deseada fuera mas grande, por
ejemplo mayor de 35 6 40, se deberd comprimir en mas etapas (ver figura 2.15). Haciendo
analogas hipotesis se llega a que el minimo de potencia se consume cuando las relaciones
de compresion de todas las etapas son iguales.

Segun se observa en la figura 2.15, el enfriamiento entre etapas consecutivas de manera de
llevar la temperatura a la de entrada al primer cilindro equivale a aproximar el ciclo al de
compresion isoterma, que es el ciclo tedrico de menor energia consumida.
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2.11.4 Dimensiones de los cilindros de alta y baja.

Se hallara la relacion entre las dimensiones geométricas de los cilindros de alta y baja para
un compresor de dos etapas.

Segun (2.15)
Ve = e BV,

Aplicando (2.6)
P _ _ omeVi Di.Lg-ZgNg.jg (evoevlevz)B g -
pl vl‘ DiLAZANAJA (evﬂevleVZ)A
Suponiendo que :

1- (1) Nz = N4 (lo cual se cumple en casi todo compresor, pues un cigtefial tnico
mueve a ambos pistones).

2- (2) jo=Jg (lo cual se cumple en casi todos los casos, pues el fabricante usa
tecnologia analoga en cilindros de baja y de alta)

3- (3 (evleV2 ) A= (evlevz )B , lo cual se cumple aproximadamente, por ser analogos

los disefios de ambas etapas y la relacién de compresién ser similar segtn el punto
2.10.3.

queda :
DZ.L;.Z, (&,)s 7he
DiL,Z, e

B =

Vo

2.12. Sistemas de regulacion.

2.12.1 Generalidades.

Si bien el caudal instantdneo que entrega un compresor reciprocante es pulsante, con las
frecuencias de embolado actuales (mas de 300 por minuto en los compresores grandes, mas
de 700 por minuto en los mas pequefios) y disponiendo de un tanque recibidor (ver 3.7) se
puede trabajar con el caudal medio al cual se lo puede considerar esencialmente constante.

Pero suele no ser constante la demanda del gas comprimido. Se requiere por lo tanto tener
la posibilidad de regular el gasto del compresor para acomodarlo a una demanda variable
en el tiempo.

Todos los métodos de regulacion requieren de un sensor de presion (o de algun pardmetro
fisico ligado univocamente con la presién).

P

Dicho sensor estara localizado en algin punto de la red de
gas comprimido abastecida; es frecuente sensar la presion en
el tanque recibidor.

Suponiendo que el caudal del compresor excede a la
demanda, se llegara en un cierto momento t; a una presién p"
("umbral superior”, fig. 2.16) a la cual el sensor envia una
sefial al dispositivo de control.

Este hace que se reduzca la capacidad del compresor por
debajo de la demanda, con lo cual la presion comienza a

descender. Al llegar a un presién p' ("umbral inferior"), el _ Figura2.16. -
Regulacion : variacion de la presion
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sensor envia otra sefial para que el compresor vuelva a funcionar a mayor capacidad y
vuelva a subir la presion.

Para prolongar la vida del dispositivo de control, asi como tener un régimen de
funcionamiento menos severo para el motor, convendra que las acciones del sensor sean lo
mas espaciadas en el tiempo que sea posible.

Atenta contra esto:
1) Que la capacidad del compresor sobrepase en mucho a la demanda.
2) Que el tanque recibidor sea demasiado chico en relacion con el volumen
demandado en un intervalo de tiempo.
3) Que los umbrales p' y p" difieran muy poco en relacion con la presion del
tanque recibidor.

El sensor puede actuar sobre distintos 6rganos de control, dependiendo del método de
regulacion usado. Segun (2.6), para variar el caudal se puede actuar sobre N, Z, j, €,5, €1,

ev2 0 -

2.12.2 Variacién de N.

La regulacion de caudal por variacion de velocidad es un recurso muy facil de aplicar
cuando el compresor estd impulsado por un motor de combustion interna. No se
desperdicia energia; a lo sumo puede complicar algo el mantenimiento del motor si se lo
hace trabajar en baja carga por periodos prolongados.

Cuando el motor eléctrico es de corriente alterna, asincrono de rotor bobinado, se pueden
introducir resistencias rotéricas para variar la velocidad. La energia gastada alli es
considerable y la regulacién es posible s6lo en una gama de velocidades (tipicamente, de
60 % a 100 % de la nominal). Su uso es cada vez menos extendido.

Cuando el motor eléctrico es de corriente alterna, asincrono en jaula de ardilla, la Gnica
forma de poder variar la velocidad es variar la frecuencia de la energia eléctrica de
alimentacién, mediante variadores de frecuencia de estado s6lido

Hoy es posible aplicar industrialmente estos dispositivos para potencias de varias decenas y

hasta cientos de kilovatios. Con ellos se obtiene una buena regulacion, fina y con muy
pequefio desperdicio de energia, pero con costo inicial relativamente alto.

2.12.3 Variacién de Z.

Consiste en habilitar o deshabilitar algunos cilindros, cuando hay varios en paralelo. Es una
regulacion muy burda y que suele ofrecer mas contratiempos que ventajas,
fundamentalmente por el desbalanceo que se produce en el cigliefial que origina fuertes
vibraciones.

2.12.4 Estrangulacion en la admision.

Consiste en instalar en la cafieria de admision una valvula con un accionador. Un
controlador neumatico envia la sefial al accionador que posiciona el 6rgano de cierre de la
valvula entre una posicion totalmente abierta y otra de cierre parcial predeterminado.

Equivale a disminuir €, (y algo también e,). Por otra parte, aumenta la relacion de
compresion, por lo que también disminuye €, .

Este sistema es relativamente caro de instalar a posteriori y no es eficiente, pues disipa
energia. Ademas, provoca mayor depresion en la cafieria de admision con lo que las
valvulas se atrasan mas a la apertura
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Este método es ventajoso desde el punto de vista del motor: éste funciona en régimen
practicamente constante.

————————————————————————————

2.12.5 Recirculacion a la admision. r‘_@_‘

Se puede recircular hacia la cafieria de admision el gas
excedente mediante una valvula de control gobernada por
la presion del tanque recibidor (ver Figura 2.17). Se

puede interpretar como un aumento artificial de las fugas,

con disminucion de 7, .

Es un método simple y eficaz, pero desperdicia energia

pues el motor estd siempre a plena carga )
independientemente de la demanda. Figura 2.17

Regulacion por recirculacién a la admision

2.12.6 Bolsillos (Clearance pockets).

Consisten en camaras que se pueden comunicar con el cilindro, en la zona del P.M.S.,
mediante una valvula comandada (ver figura 2.18).

] il

% <—>‘ Cilindro

7 / accionador % % accionador
Cilindro Q % % % %

Figura 2.18. Figura 2.19.
Valvula comandada para pocket Céamara (pocket) de volumen variable

Habilitar una de esas camaras equivale a aumentar el espacio nocivo, con lo que disminuye
€y, sin que varie V.

Con una camara se puede lograr sélo un punto distinto de funcionamiento. Para tener mas
posibilidades se puede:

i)  disponer varias camaras y habilitar la cantidad que sea necesaria; esto complica el
disefio del compresor, ocupa espacio, encarece.

ii) disponer una cdmara de volumen variable (ver figura 2.19); se logra asi una
regulacion continua pero al precio de complicar el sistema de comando del piston de
la cdmara.

Este método tiene la ventaja de permitir un ahorro de energia por ciclo. En efecto, si V3

pasa a ser Vareg, (equivale a correr el eje vertical, ver Fig. 2.20) el nuevo ciclo es 1-2'-3-4".
El caso extremo esté constituido por el ciclo 1-3-1.

2.12.7 Requlacion ON-OFF.

Consiste en apagar el motor que mueve al compresor al llegar al umbral superior y volverlo
a arrancar al llegar al umbral inferior. Tiene como ventaja la de ser sencillo y barato de
instrumentar.
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Su desventaja es que puede ocasionar arranque demasiado frecuente del motor. Por ello se
usa este método sélo en compresores chicos, en los que no es oneroso sobredimensionar el
motor para que soporte picos de arranque frecuentes sin sobrecalentamiento excesivo. Al
sobredimensionarlo se reduce el rendimiento y el factor de potencia del motor, pero suele
no ser importante.

2.12.8 Blogueo de valvulas de admisién.

Consiste en dejar blogueadas las valvulas de admision en posicion de abiertas. El piston
hace ingresar aire pero no lo comprime sino que lo vuelve a expulsar por la admision.

Mediante una valvula solenoide se

habilita con gas comprimido a un P
piston o diafragma que empuja una \
horquilla que tranca las valvulas de
admision de uno solo de los efectos, =
de un cilindro o de todos los cilindros
(ver Fig. 2.21).

También se utiliza el bloqueo de
véalvulas para el arranque del
compresor: sélo cuando estd a Vs req
velocidad de régimen se le liberan las
valvulas de admisién y comienza a
comprimir. Se logra asi descargar el R
motor en el momento maés critico de
su operacion.

Mientras  estdn  bloqueadas las o0 Ve \

valvulas, el consumo del compresor

esta determinado por las pérdidas de

carga en valvulas y conductos de Figura 2.20

admision, calentamiento y pérdidas Regulacion por variacion del espacio nocivo

mecanicas (ver Fig. 2.22).

Presenta como ventaja su sencillez, ser confiable, aplicable para ciclos frecuentes
(umbrales cercanos) y no exigir en exceso al motor. Por estas ventajas es un método
ampliamente usado en la actualidad.

—
P
Aln reg V3
TE LT P
e ainaing \\ Diagrama Normal
h N
1 \
1 Ay .
\ \ Diagrama con la
\ AN vélvula de aspiracion
\ N\ abierta
T + \,/
zzzan Nl v
Figura 2.21 Figura 2.22

Bloqueo de valvulas de admision Ciclo con bloqueo de valvulas
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3- ACCESORIOS NECESARIOS PARA UN COMPRESOR.

3.1. Generalidades.

Para funcionar correctamente y en condiciones de seguridad, tanto desde el punto de vista
de la maquina como de las demas instalaciones y de las personas, el compresor requiere
algiin equipamiento adicional. La mayoria de éste es considerado como accesorio en el
sentido de no incluirse, salvo mencidn expresa, cuando se habla del compresor.

Se mencionarén los principales accesorios requeridos por un compresor reciprocante.
Algunos de ellos son prescindibles o vienen incluidos en compresores de otro tipo.

3.2. Filtros.

Fundamentalmente en compresores que aspiran aire ambiente, es muy importante filtrar el
gas que ingresa al cilindro. Si arrastrara particulas solidas, éstas al cabo de un tiempo de
funcionamiento rayarian las valvulas, trancarian sus placas, rayarian el cilindro y piston,
podrian llegar a obstruir conductos de gas dentro del compresor y en los intercambiadores
de calor.

Los filtros que se usan deben cumplir varios requisitos:

1) Introducir poca pérdida de carga para no afectar la eficiencia e,, (del orden de
1 a 3 mbar cuando estan limpios).

2) Tener suficiente superficie filtrante para que la vida del elemento filtrante no
sea reducida. Dependiendo de la concentracion de polvos en el ambiente,
puede llegar a ser necesario mas de un filtro en serie.

3) Debe separar las particulas més grandes en buena proporcion. Un criterio
puede ser:
a. Particulas de 2y : extraer el 98.5 % 0 maés.
b. Particulas de 5u : extraer el 100 % .

4) Debe soportar las mayores diferencias de presion que puedan ocurrir sin
romperse ni abrirse rumbos ( 1 at para un compresor que aspire aire
atmosférico).

5) Cuando en el ambiente pueda haber gases potencialmente nocivos, cuyo
pasaje el filtro no impide, debera estar ubicado en un lugar desde el que no se
los aspire. Por ejemplo, si hubiera gases de chimenea que pueden contener
azufre; con el agua del aire formarian acidos que corroerian internamente al
compresor e instalacion.

3.3. Silenciadores.

La principal fuente de ruido esta constituida por las pulsaciones de presion en la admision.
También colaboran el motor, la transmision, las valvulas y el pasaje del gas por llaves,
valvulas y cafieria de gas comprimido.

Dicho ruido se amortigua imponiendo recorridos tortuosos y longitudes adecuadas de cafios
y toberas de expansion que interfieran y amortigiien las pulsaciones, ademas de usar
materiales que absorban las altas frecuencias. Se trata de reducir el ruido a menos de 85 dB
(A) si hay personas trabajando en las cercanias del compresor. Si éste esta aislado, se puede
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admitir mayor nivel acustico. Pero tampoco se deben introducir pérdidas de carga en
exceso. Los buenos silenciadores introducen una caida de presion de 8 a 12 mbar.

3.4. Enfriador intermedio.

Suele venir con el compresor, cuando éste es multi-etapa. El fluido refrigerante puede ser
aire 0 agua. Debe lograrse la mas baja temperatura posible en el gas con una pérdida de
carga minima. Ademas debe ser compacto y facilmente limpiable.

Los enfriadores a base de agua suelen ser intercambiadores de tubo y carcaza. El agua es
normalmente enfriada en una torre de enfriamiento y llevada a un pozo, de donde una
bomba la impulsa hacia el enfriador.

Los enfriadores a base de aire son de tipo radiador con tubos aletados.
Las temperaturas tipicas de entrada y salida de un intercambiador de calor de agua son:
* Para el gas, 140 a 170°C de entrada, 30 a 35°C salida.

* Para el agua, 20 a 30°C entrada, 60 a 80°C salida, dependiendo del
caudal.

La pérdida de carga en el agua puede valer entre 0.03 y 0.04 bar; el caudal de agua suele
variar entre 2 'y 3 It/min por m3/min de gas.

3.5. Post-enfriador.

Se trata de un intercambiador analogo al intermedio pero suele
ser un accesorio adicional. Se utiliza para reducir la
temperatura del gas comprimido a valores aceptables que no
deterioren prematuramente las juntas, cafierias o instrumentos,
no provoquen dilataciones o contracciones inadmisibles ni sean
peligrosas.

También se utiliza para separar el vapor de agua u otros gases
condensables que pudiera arrastrar el gas, que de otra manera
podrian condensar en la cafieria posterior.

No es necesario que el post-enfriador lleve al gas a temperatura
tan baja como el enfriador intermedio; es admisible que a la
salida esté a 40 6 50°C.

3.6. Separador de agua.

Se instala en seguida del post-enfriador para separar las B
minGsculas gotas de agua u otros condensados que arrastra el )
gas.

Figura 3.1

Suele ser de tipo ciclonico (ver Fig. 3.1); separa el agua Separador de condensados

mediante la fuerza centrifuga y por la formacion de un vértice
(o sea una zona de bajas presiones) en su parte central. Debe
ser purgado periddicamente o tener una purga que opere
automaticamente.
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Si bien los separadores tienen una eficiencia alta, hay casos en los que se debe eliminar
totalmente la humedad del gas a través de una sustancia adsorbente o absorbente. Para
operacion continua, se disponen dos columnas de dicha sustancia desecante; mientras el gas
pasa por una se esta regenerando la sustancia de la otra. Estos desecadores se instalan luego
del recibidor, para que trabajen con un gas sin pulsaciones y para aprovechar que en el
tanque se condensa buena cantidad de agua. Otro método, muy eficaz pero de alto costo
inicial, consiste en refrigerar el gas comprimido. Al descender la temperatura por debajo
del punto de rocio, condensan los vapores de agua y aceite arrastrados, con lo que son
separables por los medios anteriormente citados.

Si el consumo de gas es sensiblemente constante, el separador se instala luego del depdsito
recibidor, para prolongar el tiempo entre descargas o regeneraciones. Si es muy variable, se
instala antes.

3.7. Deposito recibidor.

Su funcion es almacenar el gas para minimizar las variaciones de presion del sistema y
reducir la frecuencia de los ciclos de carga del compresor. Ademéas completa el
enfriamiento y permite recolectar mas agua y eventualmente aceite que estuvieran en
suspension en el gas, al enfriar y bajar la velocidad.

Se acostumbra disefiarlo para suministrar el gas comprimido durante un tiempo
especificado con la presion no descendiendo por debajo de cierto valor también
especificado.

Sea T, la temperatura en el tanque recibidor y V, su volumen. Suponiendo variacion
: . A L
uniforme de la presion en el tanque, sera E = G siendo G la masa de gas en el

interior del tanque. Para que la presion en el tanque recibidor varie entre p, y Prz enun
tiempo "t" (ver Fig. 3.2), debera cumplirse:

pr2 _h Vir _ plv
Trz Trl t Tl

siendo V el caudal en condiciones p, y T; . De esa ecuacion se
halla V; (es usual suponer T, =T, ).

El tanque recibidor debe tener una tapa de inspeccion, un
manometro y un drenaje en la parte inferior para ser accionado
periodicamente o en forma automatica. Para ayudar en la
separacion de condensables, conviene que la entrada sea por la Li{
parte inferior y la salida por la parte superior. Debe ser sometido
a una prueba hidréulica a 1.5 veces la mayor presion de servicio

o lo que indiquen las ordenanzas pertinentes. ‘

Figura 3.2.

3.8 Canerias. Variacion de la presion en tanque

La cafieria de admision del gas a los cilindros tiene que cumplir mas de un requisito:

i introducir poca pérdida de carga, en la medida de lo posible, para no
disminuir el valor de e,;.

ii. amortiguar las pulsaciones u ondas de presion inaceptables. el funcionamiento
alternativo del compresor puede excitar frecuencias que, si son frecuencias
naturales de resonancia de las cafierias, pueden tener efectos destructivos o
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por lo menos molestos (ruido). Ademas, pueden dificultar el control. En caso
de que las cafierias sean de longitudes tales que provoquen resonancias
acusticas, se pueden instalar resonadores de Helmholtz o, mas simplemente
aunque introduciendo mayor pérdida de carga, alguna placa orificio.

3.9. Vélvulas de seguridad.

Tiene como funci6n proteger contra sobrepresiones que pudieran provocar dafios en el
compresor o instalaciones o atentar contra la seguridad. Deben colocarse tan cerca del
cilindro de descarga del compresor como sea posible, y en todos los casos antes de
cualquier parte del circuito de gas en que haya una remota posibilidad de obstruccion.
Incluso puede haber una valvula de seguridad entre etapas para proteger la etapa de baja.

Deben estar reguladas a una presién por encima de la maxima presion de trabajo (por
ejemplo al 110 % de ésta) y disefiadas para evacuar el caudal total del compresor a la
presion de regulacion.

3.10. Protecciones.

Para asegurar el correcto funcionamiento del compresor se debe asegurar que no se
interrumpan la lubricacién ni el enfriamiento. Ademas conviene tener una advertencia lo
mas rapido posible de cualquier defecto que se produjera, antes que éste origine una rotura.
A tal efecto se pueden instalar diversos sensores:

= Sensor de presion de aceite en los sistemas de lubricacion presurizados, que es un
presostato que actda al llegar a la presion regulada; puede tener dos niveles de
actuacion (dos presiones con distintas salidas): alarma y corte.

= Sensor de nivel de aceite, que debe dar una sefial de advertencia cuando el nivel de
aceite sea peligrosamente bajo; también puede ser de dos niveles. En los compresores
pequefios se lo sustituye por un simple visor.

= Sensor de flujo de agua de enfriamiento, que no permite la marcha del compresor si
no hay agua circulando o si el caudal es insuficiente.

= Sensores de temperatura del gas, de los cuales deberia haber por lo menos uno a la
salida del compresor y preferiblemente uno en la descarga de cada etapa.
Proporcionan una indicacién indirecta de algun desperfecto interior, que puede ser
principalmente en valvulas de descarga 6 en aros. El elemento sensor (bulbo o
termocupla) debe estar situado en el centro de la corriente gaseosa, donde las mayores
velocidades y la turbulencia aseguran una buena transferencia de calor.
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4- COMPRESORES VOLUMETRICOS ROTATIVOS

Los compresores volumétricos rotativos fueron desarrollados para evitar las fuertes
aceleraciones y deceleraciones que, en los reciprocantes, requieren dimensionados muy
exigentes para carcazas, bielas, cojinetes, pistones; y que provocan pulsaciones en la
descarga del fluido inherentes a su funcionamiento alternativo.

Se caracterizan por tener rotores que, con la carcaza, delimitan volimenes en los cuales se
captura una cierta cantidad de gas y se la conduce hasta la conexidn a la descarga. Debido a
ese principio de funcionamiento, suelen no tener valvulas de admision ni de escape.

A diferencia de los compresores reciprocantes, la compresion no se produce
exclusivamente por reduccion de volumen de un recinto cerrado, sino que se trata,
genéricamente, de capturar una cierta masa de gas y transportarla a la cafieria de descarga.
La compresion se produce por el hecho de acumular masa de gas en el tanque recibidor o la
parte del sistema que haga sus veces. En los disefios mas elaborados, parte de la
compresion se realiza en la maquina, permitiendo ahorros energéticos.

Se estudiaran los tipos de compresores rotativos mas utilizados en la practica industrial: de
paletas deslizantes (Cap. 5), de tornillos o rotor helicoidal (Cap. 6), y los soplantes de
I6bulos (Cap. 7).

Para todos estos tipos de compresor, no corresponde el concepto de espacio nocivo, en el
sentido de volumen de gas que queda comprimido y devuelve energia en una parte del
ciclo.

Si se podria considerar los factores de reduccion de capacidad e, y €, por los mismos
motivos expuestos en 2.4.2 y 2.4.3. No obstante, es frecuente que no se consideren. Los
compresores rotativos, como se verd, trabajan a temperaturas relativamente bajas, por lo
que ey; = 1. Y al no haber valvulas, se elimina la mayor fuente de pérdidas de carga en la
entrada al compresor.

Siendo Vp el volumen de gas atrapado por cada revolucion del eje motor, y 7y el
rendimiento volumétrico (debido a las fugas entre los rotores y entre éstos y la carcaza, la
capacidad (caudal entregado por el compresor, medido en las condiciones de ingreso a él)
se calcula como

V. = Vp N
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5- COMPRESORES DE PALETAS.

5.1. Funcionamiento y ciclo.

Un compresor de paletas consta esencialmente de un rotor con paletas deslizables
radialmente, que gira excéntricamente en una carcaza 6 envolvente cilindrica (ver Fig. 5.1).

La fuerza centrifuga hace que las paletas apoyen contra la carcaza, delimitando cdmaras
entre cada dos consecutivas. Dichas cdmaras toman el gas de la admision, a presion p; y
lo conducen hasta la descarga donde toma contacto con el gas a presion p, . Debido a la
excentricidad del rotor, s6lo eventualmente una pequefia cantidad atrapada vuelve a la
admision.

P
R 3 2
P
1 2 1
\Y
Figura 5.1 Figura 5.2
Compresor de paletas simétrico: esquema Compresor de paletas simétrico: ciclo

Si, como lo muestra la figura 5.1, la entrada y salida se ubican simétricamente, con el
mismo volumen que tiene en la admision el gas llega a la descarga (ver Fig. 5.2). Entonces,
el diagrama p-V del ciclo es un rectangulo. La energia tedrica consumida por ciclo es:

W = (p2—-p1) (Vi-Va)

donde V; es el volumen atrapado entre dos paletas en la admisién y V3 es el volumen
(generalmente despreciable) atrapado en la descarga y recirculado a la admision.

Un disefio mas perfeccionado consiste en hacer asimétricas la cafieria de salida con la de
entrada de gas (ver Fig. 5.3 ).

Con este disefio se realiza la compresién en el interior de la maquina por deformacion del
recinto. Permite ademas eliminar casi totalmente el espacio nocivo (V3 =V, = 0).

El ciclo de este compresor esta representado en la Fig. 5.4. Se acepta que la compresion 1-2
es un proceso politrépico, cuyo exponente n depende de la eficacia del enfriamiento.

Como la relacion de volimenes esta impuesta geométricamente, la relacién de presiones
también :

P _| Vi

P Vs
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Si la presion del tanque es pr > p,, al llegar el gas a la presion p, (al llegar a la boca de
salida) se pone bruscamente a pr .La potencia consumida es mayor que si el compresor
estuviera disefiado para una presiéon de salida pr , pues en ese caso seguiria la curva
politropica hasta pr (ver Fig. 5.5).

P
3 2
4 1
\Y
Figura 5.3 Figura 5.4
Compresor de paletas asimétrico: esquema Compresor de paletas asimétrico: ciclo

Si la presion del tanque es pr < p,, también la potencia consumida es mayor que si el
compresor estuviera geométricamente disefiado para una presion de salida pr, pues el ciclo
(ver fig. 5.6 ) no presentaria la punta hasta la presion p,.

P P
Pr——
\,
\ B
N 2
R
R
) R
V \%
Figura 5.5 Figura 5.6
Ciclocon py>p, Ciclo con pr <p,

5.2. Pérdidas por friccion.
La principal pérdida de potencia en los compresores de paletas es debida a la friccion de las
paletas contra la carcaza. Siendo m la masa de cada paleta, r la distancia media del centro

de gravedad de las paletas al centro de la carcaza sobre la que estan apoyadas y @ la
velocidad angular; la fuerza centrifuga vale:

F=M.r. 0%

Siendo f el coeficiente de rozamiento, la fuerza de friccion por paleta vale :
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f.mr.o°
Sihay z paletas, la potencia perdida por rozamiento vale:
P, =M.o=fmre’Raoz

donde R es el radio interior de la carcaza.
Para disminuir esta potencia perdida se puede:

a) disminuir f: para ello se pueden utilizar materiales "autolubricantes" o con bajo
coeficiente f. Por ejemplo, carcaza de fundicion (material usual) con paletas de
carbon, PTFE ("teflon™), micarta. Otra posibilidad, méas frecuente, consiste en
lubricar abundantemente (ver 5.3)

b)  disminuir m : para ello se puede usar material liviano para las paletas (por ejemplo,
aluminio).

¢) disminuir r o R: para una capacidad dada reducir las dimensiones radiales obliga a
aumentar la velocidad de rotacion o a aumentar el largo del rotor. Esto Gltimo esta
limitado por razones practicas, como ser la rigidez del eje y la facilidad de
deslizamiento de la paleta en toda la ranura.

d) disminuir w: para mantenerla la capacidad obligaria a aumentar las dimensiones; se
contrapone a c).

e) disminuir z: si bien en compresores chicos como los usados en refrigeradores
domesticos se ha llegado a disefiar con z=2, cuando la relacién de compresion es
importante las fuerzas ejercidas sobre las paletas puede facilmente quebrarlas, por lo
cual se opta por aumentar su nimero. Para las relaciones de compresién usuales con
estos compresores (7:1 u 8:1) se utilizan hasta 8, a lo sumo 10 paletas. Ademas, y
esto suele ser el aspecto principal, cuanto mas paletas haya mejor estanqueidad se
logra entre las zonas de descarga y de entrada del gas.

5.3. Lubricacion.

Segln se menciond en 5.2, la disminucién del rozamiento se logra lubricando
abundantemente.

Se inyecta aceite a través de la carcaza mediante una bomba de lubricacién; dicho aceite,
impulsado por la fuerza centrifuga se adhiere a las paredes lubricando el contacto
deslizante y por afiadidura sellando contra fugas.

Ademas, como el calor especifico del aceite es mucho mayor que el del gas, su intimo
contacto logra un efecto refrigerante del gas tan intenso que el proceso el muy cercano al
isotermo, con lo cual disminuye la potencia consumida.

Pero ese intimo contacto hace también que el gas arrastre mucho aceite, el cual debe ser
separado.

Dicho aceite, una vez filtrado y enfriado en un intercambiador (mediante aire o agua) es
impulsado de nuevo al compresor. (ver Fig. 6.4).

La recirculacion, filtracién y enfriamiento del aceite consume alguna energia adicional, lo
que desmejora el aprovechamiento energético global de la maquina.
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6- COMPRESORES DE TORNILLO.

Un compresor de tornillo consta de dos rotores helicoidales de ejes paralelos, engranados
entre si (ver Fig. 6.1) girando dentro de una carcaza o envolvente.

En corte transversal, uno de los tornillos presenta I6bulos y otro entrantes en que se
introducen los l6bulos (ver Figs. 6.1y 6.2)

o L4
LU TR TR B U U U TR L

Figura6.1.
Compresor de tornillos

El rotor de I6bulos suele ser el movido por el motor y el que imprime movimiento al otro
mediante el engrane. Las velocidades de rotacion suelen no ser menores de 2000 R.P.M. ni
mayores de 12000 R.P.M.

El gas ingresa al interior de la carcaza por uno de los extremos de los tornillos; es atrapado
en el espacio entre dos filetes consecutivos y la envolvente, y trasladado hasta la boca de
salida, en el otro extremo de los tornillos.

Dicho espacio conteniendo gas reduce su volumen al llegar a la pared posterior de la

camara, antes de descubrirse la lumbrera de escape. Algunos disefios tienen los I6bulos de
altura decreciente desde la entrada a la salida, con lo que la compresion se realiza

parcialmente durante el recorrido axial.
LUMBRERA DE DESCARGA
; %Ms SECUNDARIO

ROTOR SECUNDARIO

LUMBRERA DE DESCARGA
Ny
2 N f

ROTOR

Figura 6.2
Compresor de tornillos: proceso de compresion
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Por su disefio tienen una relacion de compresion I; intrinseca: llamando

_ Volumen de gas atrapado al comenzar la compresion
' Volumen de esa cantidad de gas al comenzar la descarga

. n 2 T - / .
sera I; =V,  por lo que seran validos razonamientos analogos a los realizados en 5.1.
respecto a la relacion entre ella y la relacion de compresién a que se enfrenta.

En la figura 6.3 se muestra la variacidn tipica de los rendimientos volumétrico y adiabatico
de los compresores de tornillo para diferentes relaciones de volumen intrinsecas V;.

Tlv (%) 100 }
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\\ —Vi=30 Leo // / \1 \L{Q -
NN TR
\\\ Viz36 guc b -
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0 | Al
1 2 3 456 7 8 9
({+]
’ I = ? ‘lPHESSURE H.ATKS] ’ ¢
Rendimiento volumétrico Rendimiento adiabatico
Figura 6.3

Rendimientos tipicos de compresores de tornillo para distintas relaciones de volumen intrinsecas V;

El engrane entre los rotores ocasionaria importantes pérdidas por friccién, ademas de un
rapido desgaste, si no se tomaran medidas para impedirlo. Las soluciones pueden ser:

a)  Transmitir el movimiento a los dos rotores helicoidales independientemente, mediante
engranajes externos. Tiene las desventajas de requerir una sincronizacion muy
delicada entre los engranajes y la de producir fugas entre ambos tornillos que hacen
muy bajo el rendimiento volumétrico. Se utiliza esta solucion cuando se requiere gas
totalmente exento de contaminacion por lubricante; las dilataciones debidas a la mala
refrigeracidn limitan esta solucién al caso de bajas relaciones de compresion.
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b)  Lubricar abundantemente con un aceite adecuado. Con esta solucién se logra, ademas
de disminuir la friccion, sellar y refrigerar de manera analoga a los compresores de
paletas deslizantes. Analogamente al caso de éstos, el gas arrastra una cantidad
inadmisible de aceite; éste debe ser separado y recirculado hacia el compresor. (ver
esquema de figura 6.4.). Esta es la solucion cominmente adoptada (sin perjuicio de
también engranar exteriormente). Tal como se menciond para los compresores de
paletas deslizantes, la abundante lubricacién absorbe calor haciendo al proceso del gas
practicamente isotermo con el consiguiente ahorro de energia.

Al igual que en los compresores de paletas, la recirculacion, filtracién y enfriamiento del
aceite consume alguna energia adicional, lo que desmejora el aprovechamiento energético
global de la maquina. Pero este aceite también colabora en el sellado de los huelgos entre
partes moviles, mejorando el rendimiento volumétrico.

Este tipo de compresores se estd usando cada vez mas para aplicaciones de no muy alta
presion, como herramientas neumaticas, servicios generales de planta o refrigeracion.
Suelen funcionar con pocas vibraciones, por lo que no precisan fundacién especial. Suelen
ser encerrados en cabinas metalicas aislantes del sonido, por lo que en sus alrededores suele
no haber méas de 75 a 80 dBa .

Debido a la abundante lubricacion, su

desgaste es practicamente nulo, aunque

un descuido en este aspecto origina

desperfectos de dificil solucién. El

rendimiento mecéanico raramente es [—1 - ¥
inferior a 0,9. La presion que logra es a\ 4-7!‘.‘[:‘
relativamente reducida: es raro encontrar - ( =

compresores de tornillo de una etapa con

relaciones de compresion mayores de 11
6 12.

Figura 6.4.
Lubricaciéon de un compresor de tornillo o de paletas
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7- COMPRESORES DE LOBULOS.

Los compresores de l6bulos, también llamados "compresores Roots", constan de dos
rotores en forma de ocho que giran, sincronizados externamente mediante engranajes,
dentro de una envolvente o carcaza, dejando holguras muy estrechas contra las paredes de
ésta.

El gas que ingresa es atrapado entre un I6bulo y la envolvente; al girar el 16bulo es
transportado a presion constante hasta la boca de descarga, donde pasa a tener la presion

Py .

El ciclo tiene, en el diagrama p-V una forma rectangular (ver Fig. 7.2). Por lo tanto
requiere mayor potencia que un reciprocante que funcione entre las mismas presiones.

Estos compresores tienen, ademas de las derivadas del hecho de ser rotativos, las ventajas
de ser de construccion muy sencilla y de dimensiones generalmente reducidas.

La principal desventaja consiste en tener un bajo rendimiento volumétrico debido a las
fugas que se producen entre ambos rotores y entre cada uno de ellos y la envolvente. Esto
se agrava para las relaciones de compresion mayores; por este motivo no se usan para
valores de r mayores de 2.5 6 3.

La sincronizacion externa de los rotores requiere mucha precision mecénica. Ademas,
requiere fuertes cojinetes y robustos ejes para soportar los fuertes empujes laterales,
perpendiculares al eje, motivados por la diferencia de presiones entre las dos caras de cada
rotor.

P
3 2
)
R 1
\%
Figura 7.1 Figura 7.2

Compresor de l6bulos: corte Compresor de l6bulos: ciclo
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8. COMPRESORES CENTRIFUGOS.

8.1 Generalidades.

Los compresores centrifugos son de disefio y funcionamiento esencialmente distintos a los
previamente mencionados. No son de tipo volumétrico, en el sentido de que no desplazan
un volumen de gas por unidad de tiempo sensiblemente constante (independiente de la
presion de descarga), sino que su funcionamiento es analogo al de las bombas centrifugas.
Sus peculiaridades respecto a estas maquinas derivan del hecho de trabajar con fluidos
compresibles.

En su disefio habitual, constan de uno o mas rotores, a los cuales el fluido ingresa
axialmente y egresa con un campo de velocidades con componente radial, normalmente
con minima o nula componente axial. Los rotores pueden estar en serie o en paralelo. No
obstante, las relativamente altas presiones que suelen requerirse para el trasporte de gas
natural conducen a la conveniencia de usar maquinas de velocidad especifica baja. Es
frecuente, entonces, que para no usar rotores de diametro excesivo 0 a velocidad de
rotacién inconveniente se utilicen compresores centrifugos multietapa (ver Fig. 8.1).

De cada etapa el gas egresa con energia adicional en forma, fundamentalmente, de mayor
velocidad absoluta y mayor cantidad de movimiento angular. Un difusor, que puede ser de
alabes o de canales, transforma esta forma de energia en mayor presién, con la que entra a
la siguiente etapa.

Por aumentar la presion, el gas se calienta. En compresores de varias etapas puede ser
necesario extraer el gas luego de las primeras etapas, enfriarlo (con lo que pueden llegar a
separarse fracciones condensables, en caso de hidrocarburos).

8.2 Caracteristicas de funcionamiento.

Anélogamente a lo que se demuestra para la operacion de bombas centrifugas, el caudal
tedrico (el que circula por el rotor) esta dado por

Qi = nD;Vybig = nD; Vb e
donde D; , D, son los didmetros al ingreso y al egreso de los alabes; Vi, Vy son las
componentes radiales de las velocidades absolutas, b;, b, son los anchos de &labe
respectivos y € , €, son correcciones por el espesor de los &labes. Dicho caudal esta
referido a las condiciones de entrada al rotor respectivo.

El caudal que entrega el compresor, referido a condiciones estandar o de referencia ps, Ts,
esta dado por

Q _ Q pl TS ZS
T RN T 7,

pS 1 1
donde el caudal tedrico Q, p; y Ty se evallan a la entrada al primer rotor. Normalmente, se
considera Zs=1. El rendimiento volumétrico 7 tiene en cuenta las pérdidas por fugas en
todo el compresor (normalmente son despreciables) y las recirculaciones entre la descarga
y la entrada del primer rotor.
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El calculo de la carga o altura entregada por cada rotor al fluido se puede hacer con la
Ecuacion de Euler; en cada rotor se entrega:

U, Vo, —UgVy,
g

donde C es la correccion por deslizamiento o “por ndmero finito de alabes”. Puede
adoptarse para C cualquiera de las expresiones utilizadas para bombas centrifugas, con los
mismos intervalos de validez.

H = C

Obsérvese que la carga (energia por unidad de peso circulante, o potencia por unidad de
gasto) entregada por cada rotor no depende del fluido.

El rendimiento hidraulico permite calcular la carga total entregada por el compresor:
H = NH - Ht

La carga también se puede calcular a partir de un andlisis termodindmico de la compresion.
Suponiendo ésta politrépica sin enfriamiento (hipdtesis razonable si el calor generado no
compromete la operacién de la maquina), el trabajo gastado en la compresién, por unidad
de masa, esta dado por la integracion entre la condicidn inicial y la final de un proceso
supuesto reversible:

n-1

_ Pydp - O P
gH, = [vdp = —ZR, T, [plj 1

donde, nuevamente, la carga Ht debe ser disminuida por causa de las pérdidas internas a la
maquina, que redundan en irreversibilidades, para obtener la verdadera carga H. El
rendimiento “hidraulico” es llamado, en este contexto, “rendimiento politropico”. Se podria
haber supuesto el ciclo adiabatico y utilizar el rendimiento adiabatico.

La potencia consumida se obtiene como habitualmente:
P = P,/ rend.mecénico = P;+
pérd.mecénicas = yQ¢H; +
pérd.mecanicas

STATOR ASSEMBLY SUCTION CAVITY

IMPELLER

INLET GUIDE
VANE.

8.3 Problemas de operacion

DISCHARGE CAVITY

EXIT GUIDE
VANE

SUCTION END

El principal problema que se ha BeAne N
encontrado en la operacion de

compresores centrifugos radica en

la inestabilidad en masa, fenémeno

llamado en inglés “surge” y en st
francés “pompage”. Se produce
s6lo si la curva caracteristica
presion vs. caudal tiene un tramo
ascendente, lo cual suele ocurrir
para los caudales menores, y si la
instalaciéon contra la cual impulsa
tiene una curva caracteristica que
corta la del compresor en ese tramo.

CENTER BOLT

Courtesy of Solar Turbines Incorporated

- ROTATING PARTS

STATIONARY PARTS

DISCHARGE END
BEARING AND
SEAL ASSEMBLY

BALANCE
PISTON

ANSI RAISED
FACE FLANGE

En esas condiciones, se puede T

demostrar que el funcionamiento es =

CASING DRAIN

inestable en el siguiente sentido: si
se estuviera en un tal punto de
funcionamiento y se produjera una
minima perturbacion del caudal, el sistema responde no volviendo al caudal anterior sino

Figura 8.1

Compresor centrifugo de 4 etapas, sin refrigeracion
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amplificando la perturbacion; y asi sucesivamente. Por ejemplo, si el caudal aumenta
ligeramente, el compresor pasa a entregar mayor carga aun, con lo que mas aumenta el
caudal, hasta que se llega al maximo de la curva de presiones. Al aumentar mas el caudal,
el compresor es incapaz de dar mayor presion, por lo que el caudal retrocede (retorno de
masa gaseosa), circulando en sentido inverso por la maquina o, si hubiera valvula de
retencion, golpeandola severamente. Este ciclo puede repetirse con una frecuencia que
depende de las caracteristicas del sistema y del compresor. Este fendmeno de inestabilidad
puede producir serias averias, tanto en el compresor como en las cafierias, por lo cual se
debe evitar. Al efecto, los fabricantes informan el caudal minimo al cual puede operar su
compresor (“linea de surge”), el cual suele coincidir con el méximo de la curva caudal-
presion. De no poderse evitar los caudales bajos, puede habilitarse una linea de
recirculacion entre la descarga y la entrada de forma que, aunque los caudales por la linea
sean reducidos, no lo sean los caudales que mueve el compresor.

El extremo superior del intervalo de caudales de operacion esta dado por el caudal al cual
el aumento de presion es nulo; para caudales mayores el compresor opera como una
pérdida de carga en serie en la cafieria, por lo que seria aconsejable no estuviera, 0 que
fuera salteado mediante un by-pass. A esos caudales, la energia perdida internamente (la
que explica que H sea menor que H; ) es mayor que la energia entregada por el compresor.
No es habitual llegar a tal condicidn, pues la potencia consumida por un compresor es
creciente con el caudal. Al crecer el caudal, suele actuar alguna proteccién del motor que
impulsa al compresor, advirtiendo que el punto de operacion se ha alejado de los
correspondientes a buenos rendimientos.
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