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evidente que al ser 'l‘2t mayor que T2e mayor gque T2i mayor que T2a’ el
trabajo de compresién disminuye con el enfriamiento.

La prfctica aconseja el enfriamiento en 1los turbocompresores cuando ég
tos trabajan & presiones relativamente altas, para lo cual se emplean

sistemas de circulacifn forzada de agua como fluido refrigerante.

No es aconsejable la refrigeracidn de los turbocompresores que forman
parte de los motores de turbina de gas, excepto cuando la compresién

estf dividida) Tampoco se refrigeren los compresores que trabajan a -
presiones relativemente bajas.

3. Compresibn isctérmica, n = 1,

La compresifn isotérmica es la que exige un trabajo minimo y, por lo -
tanto, potencia mfnima para actuar el compresor. '

Desde luego existen turbocompresoreg isotérmicos, aunque su uso estf -
mfs limitado, por ser tddavia costosos. La regulacibm de la pérdida de
calor, de modo que la temperatura se mantenga mfs o menos constante, -

es una operacifn que exige mayores cuidados en el manejo del turbocom-
presor.

As{ mismo, debe tenerse presente el gasto de energie que absorbe el —
sistema de enfriamiento. Sin embargo, su empleo queda justificado en
ciertos casos, como cuando se trabaja con gases en los que se exige —
conservar su pureza librfindolos de la contaminacifn del aceite lubri—

cante o cuando se necesita conservar la temperatura de los mismos.

Pero, sobre todo, como el trabajo de compresifn se reduce, la economia
en la operacidn puede Justificar un mayor costo inicisl, simpre que no

sea muy gravoso el gasto de energfa en el sistema de enfriamiento.

Considerando el gas que se comprime como ideal, el proceso es de la —
forma siguiente

Pv = cte,
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que equivale a hacer n = 1, en la formula general Pv" = cte,

La isotérmica, en el diagrams Pv, como se ve en la figura (b-1), es —
una hipérbola equilatera, cuya cur;a tiene una pendiente menos pronun-
ciada que la exponencial adiebdtica. El trabajo ideal de compresidm, -
representado por el &rea bajo la curva 1 - 2t en el diagrama Pv, es m{

nimoc. Su valor es

24 P
I vdP = RT In (—2%
1 1 P

1

) (4-23)

Como en el proceso isotérmico no hay friccibn, ya que es reversible, -
el trabajo ideal es igual al actual dado por la primera ley, y como

T?t = Tl’ queda

P For
TS f vdP = RT 1ln ( ) (4-2L)
1 il P
1

Lo que significa que el calor eliminado representa une energia equiva-
lente al trabajo de compresifn.

Se debe hacer observar que en todas las fSrmulas la referencia ha sido
al trabajo de compresifnm o trabajo que efectfia la mAgquina, El trabajo
del sistema fluido que se comprime es negativo. El gas que comprime se

ha considerado como ideal, esto es, regido por la ecuacidn

Pv = RT

Para evaluar la eficacia de los sistemas de enfrriamiento en los compre
sores se define el rendimiento llamado isotérmico, que es igual a la re
lacibn del trabajo en un proceso de compresién isotérmico ideal al tra-

bajo actual de compresibn politrbpico de un compresor enfriado, esto es
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T 5
t lideal) (4-55)

nisot "
e (enfriamiento)

[a]
_ RT I (P /P))
Cp (T = 7)) * Qi ipinado
Q
Qeliminado
nisot i (¥-27)
Cp Ty = Ty) * @y ininado

Pelacibn de presiones en un escalonamiento

Los turbocompresores pueden ser de un sdlo paso, © escalonamiento, © -

de varios, segfin sea la presifn final que se quiere odtener.

Un escalonamiento comprende la presidn ganada en el rotor o impulsor -
més la ganada en el difusor. Este tiene como funcibn convertir, par-—
cialmente, la energis cinética que tiene el fluido a la salida del ro-
tor en energia estftica o de presidn. El difusor tiene forma de ducto

divergente en los compresores centrifugos; ep las axiales estf consti-
tudio por una corona de élabes fijos a la carcasa, formando ductos di-
vergentes para lograr el efecto de difusidn y, &l mismo tiempo, som di

rectores del fluido hacia la entrada del impulsor siguiente,

Liamando P, & 1a presibn de entrada al impulsor, P, a la de salida del

impulsor y entrada al difusor, P3 e la de salida del difusor, ls rele-

cibn de presiones en un escalonamiento seré
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o= 2 3 . 3 (4-28)

Fl valor de la relacidn de presiones en el impulsor y en el difusor se

calcula a continuacidn:

a., Pelecibn de presiones en el impulsor P2/Pl'

~
De la ecuacidn de la primera ley de la termodinémica para un sistema -

abierto, flujo esteble y adiabftico, siendo despreciable el cambio en

energia de posicibn, se tiene

“t = my-h o+ —2—1 op _n (k29)

Considerando el trabejo de compresidn en el lugar del trabajo del flui
do, que son de sentido contrario, considerando al fluido comec ideal, y

recordando que h, - h1 = Cp (T2 - Tl)’ sustituyendo en la ecuacibn
(4-29) nos queda

V22 - Vlz
T =2/ Cp (T, = T.)+ (L-30)
a 2 1 2
o]
T, v22 - v12
T = Cp (—— =-1)+
" 4 2

donde a Tepresenta el trabajo actaul del compresor por unidad de masa.

En proceso politr&pico



n-1
=5 P n
= (—=) (4-32)
T By
luego,sustituyendo
-1 2 2
p, 2= Ve -
a = oo (B 1] « 221 (3)
Py 2
de donde
2 n-1
vV, -V P —
a - 2—1— - o (=" 1] (-30)
2 P
1
2 2
T8 - v2 -VI
£ Py &;'1'
= [(—=) - 1] (L-35)
e Ty F1
vzz-vl?'
p Dbl Ta - —
2 n ~ 2
(——) = (L-36)
P
i Cp Ty
finalmente
2 2 n
P v.E - v B
i ENER N | S Pat: B i
Py Ce Ty 2C T,
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Esta Gltima ecuacibn nos indica que, para una determineda relacidn de

presiones, el trabajo de compresidn puede reducirse si se baja la tem-

peratura del fluido a la entrada del impulsor. Si se mantiene la misma
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potencia, se incrementa la relacibén de presiones. Conviene, asimismo,
que la velocidad absoluta decrezca & su paso por el impulsor, esto es,
que se produzca un efecto de difusidn entre los ductos que forman los
dlabes y la carcasa, aunque este cambio de energia cinftica suele ser

relativamente pequefio ¥, en muchos casos, despreciable. El valor de n

conviene que sea chico,

El trabajo de compresién se puede poner en funcién de las velocidades

tangenciales del fluido y del rotor, y del rendimiento interno.
El rendimiento interne es como dijimos anteriormente:
Y P - By Cp(Ty; = Ty)

n. = = - = (h-13)
s hoa " B Cp(Tpy = Ty)

El trabajo ideal de compresibn T segfin la ecuacidén de Euler es

T = 8 ¥ - ¥ T

sustituyendo en la ecuacibn (4-13)

— (4-38)

sustituyendo en la ecuacién (4-37), se tiene como relacibén de presion-
es en el impulsor

u272-n1Vu1
2 2 n
P . Y.” =V —
—2 . 1 ) - (——1y + 2™
Pl Cp Tl 2 Cp T1
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2 2 n
P u, Vv -u V v -V S
2 = [( 2 u? 1 ul ) - ( 2 1l ) + l]n“'l
Pl i Cp Tl 2 Cp Tl

b. Relacidén de presiones en el difusor P3/P2.

En el difusor no hay trebajo externo sobre el fluido, sblo hay trans—-
formacidn parcial de energia dinBmica en estitica, esto es, aumento en
la entalpfa a expensas de la velocidad. Esta transformacién no es per-

fecta y estl efectada vor un rendimiento interno del difusor, que se =
define por

h,. - h cp(Ty. - T,)
ni = 31 2 = 3i 2 (ll-llO)
hy -, Cp('r3 - 'rz)

El sudbindice 3i indica el valor que alcanzarfa la entalpia © la tempe-

ratura si el rendimiento fuera de 100%; el subindice 3 sefiala el valor
actual.

La ecuaci8n de la primera ley queda as{

v32-1er22
0 = n Cp (T3 - Tz) - -—-—-;—-—- (k-41)
2 2
T Ve -y
0 = n,CpT (—3-1)+ 3 2 (4-42)
i 2 T 2
2
2 2
v -y T
2 —2 s n T, (-1 (u-k3)
2 - T

2



2 2
V2 - V3
( ) .
2 3
” -1 (kL)
n; Cp T2 T2
2 2
v -V T
2 .2 = .8. .3 (L-bs5)
2n, Cp T, o
2 2
T v -V
AN —=2—3 4 (4-46)
T, 2n, CpT,

y como en proceso politrépico

n-1
T P —_—
3 =(3)ﬂ
Ts Pa

sustituyendo, queda como relacidn de presiones en el difusor

+ PE (4-kT)

P 2 ng Cp T2
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Fl rendimiento intermo de los difusores suele ser del mismo orden que

el del rotor, pudiéndose estimar el rendimiento interno global (rotor

més difusor), del orden del 75% al 90%.

Por escalonamiento la relacibn de presiones es,
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Figura 4-3 PRelacibn de presiones en un escalonamiento.

Figura b-k Proceso de compresifn en varios escalonamientos
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como se ve en la figura (4-3).

La relacién de presicnes en un escalonamiento puede lleger a valores -
de 10 a 12 en un turbocompresor centrifugo y a valores entre 6 a 8 en
un turbocompresor axial.

El rendimiento interno o rendimiento adisbatico puede ponerse en fun—

cibn de la relacidn de presiones, asi

T T
'rl(-i‘--n (=% - 1)
T, - T T
n = 381 _ 1 - (4-19)
7, - T T, T :
T.(—= -1) — -1)
1q T
e 1 1

recordando que en proceso isoeatrpico

n-1
T P —
(=) = (—°
5] Py
sugtituyendo queda
k-1
(P,./p) % -1
N 3171 {4-50)
n-1
P e
T
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La presidn Py = P3i pero el exponente es diferente por ser n 2 kX en —

un compresor no enfriado, con lo que el rendimiento interno sale infe—

rior a uno.

Proceso de compresifn en varios escalonamientos

La mayor parte de los turbocompresores industriales exigen presiones -
de trabajo altes requieren varios escalonamientos o pasos de compresidn

en serie.

La divisién de la compresién es ventajosa por varias razones:

1. Permite la construccidn de méquinas de tamafio accesible con impul

sores de diédmetro relativamente chico.”
2. Se mejora el rendimiento del proceso.

3. Se puede hacer uso de sistemas de enfriamiento intermedio para re

ducir el trasbajo de compresibn.

b, Se puede disminuir el trabajo de compresifn si se mantiene la mis

ma relacién de presiones en todos los escalonamientos.

A continuacidn se justifica lo dicho anteriormente:

La transferencia de energfa entre miquina y fluido viene dada por Ta -

ecuacidn de BEuler.

Ty V- Yy
en la que se advierte que la velocidad circunferencial exterior del ro

tor u, tiene importancia principalisima en la transferencia

Tembién en la ecuacién

rl
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puede verse que la reyor parte de la energla transferida bajo la for--

ma estitica o de presidn corresponde al t€rmino

Up ~

2

esto es, a la accién centrffuga, cuyo valor depende también de la velg

cidad circunferencial “2' Como

la transferencia queda, en definitiva, supeditada a la velocidad de —
giro y al tanmafio del rotor. Las limitaciones de u, son como valores --
méximoes 1050 pies/seg en turbocompresores centr{fugas, y 607 pies/seg

en turbocompresores axiales. Se puede conjugar Ry D2 de forma a tener
una u, razoneble, sin necesidad de emplear impulsores gigantes ni velo
cidades vertiginosas, dividiendo la compresifén en varios escalonamien-
tos en serie para alcanzar las altas presiones que hay exigen los pro-

cesos industriales.

-
2. La divisidén de la compresibn mejora el rendimiento interno de la

maquina

En el diagrama entalpia - entr8pia de la figura (L-L) se representa un
proceso de compresibn, de 1 a 2a, politrépico con n mayor que k, sin -

refrigeracién, donde se seflalan cuatro pasos de compresidm.

Si la compresidn se hiciera en un sélo peso, el rendimiento intermo se
ria

e !

by, -y

(h-51)

3
| 4l
n
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ci se divide la compresidn, el rendimiento resulta

(4-52)

como
I A hl mayor que h2i - hl

debido a la divergencia de las lfneas de presibn, se tiene que

]
n' es mayor que

esto es, el rendimiento se pejora con le divisién de la compresién en

varios escalonamientos.

3. El escalonamiento de la compresifn permite el enfriamiento interme-

dio y la reduccidn del trabajo de compresidn.

En la figura (L-5) se presenta un proceso de compresibn politrSpico, es
calonedo, con enfriamientos intermedios del fluido, précticamente a pre
gifn constante, En el enfrié&or, que suele ser un intercambiador, donde
el fluido frio es agua, se pierde siempre presibén del aire o gas que se
comprime y en realidad Paa es menor que Pal y Pb2 menor que Pbl' Estas

pérdidas de presifn son muy pequeflas en relacidn con las presiones de -

trabajo y no se han indicado en la figura.

El enfriamiento del fluido puede hacerse al finel de cada escalonamien—-
to o despufs de dos o tres escalonamientos de presibén. El proceso de --
cocpresidn en cada grupo es politrdpico con n mayor que k, .pero en el =
proceso global resulte un punto final 2e con una temperatura muy infe—-—

rior a la que corresponderfa & un proceso total isoentrSpico de 1 a 2i.
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Coro la pérdida de calor no es centinua no puede hablarse de un proce-

s0 total con n menor que k, sin embargo, los resultados son an8logos.

Fn algunos cesos se desea montener el mismo velor inicial de la tempe-
ratura a la entrada de cada escalonamiento, esto es, T1 = Taz = Tb?’

en cuyo caso se tendrf un compresor isotérmico. Despufs del Gltimo es-
calcnamiento, no se justifica el enfriamiento, pues ya se acebd la com
presién y no hay necesidad de disminuir la temperatura para reducir po

tencia de compresidn,

La refrigerecién es ventajosa pues reduce el trabajo de compresién. Y
Ya hemos mencionado que el trebajo de compresidn se reduce bajando 1la
temperatura de entrade al proceso de compresidn, y esto es 1o que se -

esth haciendo con el enfriamiento intermedio.

En el diegrema presifn - volumen de la figura (L-6) puede apseciarse -
la disminucifn del trabajo al dividir la compresidn y enfriar a pre~—-

sién constante. Fn efecto

2i - = - =
{ v dP payor que { a1 - 2 - by -P2 -2, L oap (4-53)

La primera integral repicsenta el frea bajo la curva 1 - 21, siguiendo
directamente una isoentrfpica, y la segunda, el &rea bajo la curva -
1 - 8, -8, - bl - b2 - 2e’ compuesta de politrdpicos e isobbricos, la
cual es menor. El enfriamiento es conveniente siempre que la energfa -
gustada en la eliminacifn de calor no supere a la que se economiza en

la compresibén, o que se Justifique por alguna raz8n mantener una tempe

ratura determinada del gas que se comprime.

k. Se reduce el trabajo de compresidn si se mantiene la misma relacidn

de presiones en cada escalonzmiento.

. . . n P "
En un proceso de compresidn politrépica P v = cte, con enfriemiento in

termedio, se trata de buscar la presién intermedia Sptica Pa, como se -
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Figura 4-5 Divisién de la compresién con enfriamiento interme-

dio.

P

2e 21
P2 Y

b Y
N
o Fhfria.ﬁifnto
b2 hl “\
\
Enfyriamiento
Pa N
a, 8

Py

v

Figura b-6 Disminucidn del trabajo de compresién con el enfria

miento intermedio.
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ve en la figura (L-7), para la cual el trabajo de compresibn sea minjmo.

El trabajo de compresidn de P1 a Pa y de Pa a P2 viene dado por

8 vdp + P2 v ap (L-5L)

Figura -7 Presibn intermedia Sptima.

prescindiendo del calor eliminado, por considerarlo como energia ajena

al trabajo de compresidn, esto es, del motor que mueve el compresor,

También se supone que no hay cambios apreciables en la energfa cinéti-
ca y potencial.

Integrando la ecuacibén (L-54) y considerando el gas que se comprime cO
mo ideal, se tiene
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-1
P n
2

)n

———
n

R T32 [(
n-1 P n-1 Pa

Suponiendo que €n el proceso de enfriamiento se lleva la temperatura al

valor inicial, esto es, Tae = T1 queda

P n-1 n-1
8 2 . n
T = R T, [( ) + (—) - 2] (k-56)

n -1 P Pa

1
o también
- n-1 n=-1 n-1 = n=1
i % n 2 . D0 )y
v/ ¢ o7 KBy [Pl Pa » B Pa - 2]  (4-57)

Derivando respecto a Pa, e igualando a cero para buscar el valor de Pa

que hace minimo el tradajo, se tiene

at n - - n;l n-1 n;l _
=0=—RT (P ~— Pa JU

dPa n-1 D

+ P (-—) Pa {4-58)

Como 1a segunda derivada es positiva se trata de un pinimo. Efectuando

operaciones



0 n -1
SRS —
n n
n-1 RT1
1
n;l -1 4 "= 1
(P2 Pa
-1+ =
[—— = A
n-1
n
- n +1 -1
0 = P1 Pa
-n +1 -1
Pl Pa = P2
Pl pz
-n +1 -n +1
Pl P2
-n +1
(P1 P2) =
1 -n
(P1 92) =
2
P1P2 = Pa

-n-1 (1 - % - 1)
n
[(P1 Pa ) -
(L-59}
A 1-2 1,
n n
n-1 1l -2n
= P, Pa (4-61)
-1 l1 -2n
Pa (L-62)
1-2n -1(-1)
= Pa Pa
l - 2n 1
= Pa Pa (L-64)
2 -2n
Pa (L-65)
2(1-n)
Pa (L-66)
(u-67)
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(4-60)

(4-63)



P, P = Pa Pa

1 2
finalmente

P2 _ Pa

Pa P
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(4-68)

(b-69)

Las condiciones de trebajo minimo se produce cuando la relacidn de pre

siones es la misma en todos los escalonamientos; esa presién intermedia

Pa en estas condiciones es la presidn Optima para dividir la compresibn.
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PROBLIMA 1.

Se comprime aire en un turboc mpres rimo enfriado siguiendo un proce--
so politrépico con n = 1.52. El aire se t ma de la atmdsfera a 1h.5 --
1b/pu132 y 68°F, a razén de 352.8 pies3/seg. Yy se descarga a 87 lb/pulg2
abs. Calcular &) Calor de recalentamiento, b) Coeficiente de calenta——
miento, ¢) Factor de recalentamiento, d) rendimiento interno del com--

presor, e) Potencia para mover el compresor despreciando les pérdides

mécanicas,
n = 1.52 a) Qr _
P. = 1b.5 lb/pulg2 = !
1 = b) a = 17
1 e 68°F = 52B8°R e) fr= 1%
m = 352.8 piesBIseg a) ng = !
R, F 87 1b/pulg2
a) Calor de recalentamiento
2a
Qecar " (h2; = hl) - f var
Yy como
2 Eil 87 1.125; :
;A rIERA = 528 ( IRT
P - 1kL.5
1
e -} o
T,, = 9TL.63°R
h,, -h = cp (Tz-. -T,) = 0.2h (97k.63 - 528)

107.19 BTU/1b

>
]

-2
[}



n-1
2 n RT P —_—
IavdP‘-' 1[(2)3-1]
1 n-1 J P
1
1.52-1
2 1.52 (53.3)(528) 87
Y vap s [i—) 1576_.3]
1 1.52 -1 778 1L.5
2g
{ v dP = 89.44 BTU/1b
ia
Ueear = (Bpy =B)) -f var
Ueear = 107.19 - 89.44 = 17.74 BTU/1b
b) Coeficiente de recalentamiento
- Q‘mcal
T,
i
y como L
- k-1 l.4-1

P —_— 87
T, = T, (% = 528 (—) 1.3

Pl 1k.s
T?i = B880.97°R
T, = hy; -h = Cp (T, - T ) =0.2k (880.97 - 528)
T =

84.71 BTU/1b
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17.74

8s.T1

¢) Factor de recalcntamiento

fr = 1+ a= 1+0,209

fr = 1.209

d) Rendimiento interno del compresor

72! T, = Tl _ 880.97 - 528
i
Toe - T 974.63 - 528
n; = 0.79

e) Potencia para mover el compresor

t. = -
Po = mTa G Cp (T2a

T

) = gm Ce(Ty, - 1))

1a = Cp ('r2a - Tl) = 0.2k (974.63 - 528)

ta 107.19 BTU/1v

P 1k.5 (1Lk)

RT 53.3 (528)

= 0.07h lb/p:ie3
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Pot = (0.07k4) (352.8) (107.19) = 2798.43 BTU/seg
1.415 Hp
Pot = 2798.43 BTU/seg ( ) = 3959.77 Hp
BTU
1

seg
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PROBLEMA 2.

Se comprime aire en un turbocompresor enfriado siguiendo un proceso po
litrdpico con n = 1.3. El aire se tcma de la atmdsfera a 1h.5 lb/pulgzy 68°F
y se descarga a 87 lb/pu132 abs, Calcular a) trazbajo de compresibn por
1b de aire, b) Calor eliminado en el sistema de enfriamiento, ¢) traba
jo de compresidn por 1b, si el proceso fuera isotérmico, d) rendimien~

to isotérmico.

n = 1.3 a) T,
2
P. = 14.5 1b/pulg
a b) Qeliuﬁnado
o = ©
'rl = 168°F 52E°R ¢) x,
2 :
P, = 87 1v/pulg
i a) "&sot.

a) Trabajo de compresidn

: 2 n P -1
T\ v ap = R, [(—2) 2 -1]
e 1 n-1 A" p
1
1.3-1
1.3 (53.3) (528) 87
T, - [( § L
1.3 -1 718 1k.5
t, *® 80.26 BTU/1b
b) Calor eliminado
2
%liminago - § V4P -Cp (Ty, - T))

rero



2 n
T2e Tl( P )
1
= e
Toe 798.37°R
luego
Qeliminado =

Q

eliminado

15.37 BTU/1b

c¢) Trebajo de compresibon isot&rmica

Py (53.3) (528)
Tt =3 RTl 1n =
. 718
L 64.81 BTU/1b
d) Rendimiento isot&rmico
L 64,81
nisot = T = = 0.80

80.26

80.26 - 0.24 (798.37 - 528)

1n (

87

1bk.5

)

183
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PR BL-MA 3.

™htra aire a un turbocompresor de un escalonasiento a T1 = 59°F y Pl =
1k.5 lb/pulge. La velocidad de entrada al impulsor es V, = 328 pie/seg
y a la salida del mismo V, = 557.6 pies/seg. Del difusor sale el aire

con velocidad V, = 393.6 pie/seg. El proceso de coxpresifn es segln --

3
la politrépica Pv 1.48 = cte. Fl1 trabajo de compresiln es de 55.87 BTU/

1b. F1 rendimiento interno en el impulsor y en el difusor es el mismo.
Calcular a) Fresién a la salida del impulsor, b) terperatura del aire

a la salida del impulsor. c)} Rendimiento interno del impulsor,.d) Pre-
sidn a la salida del difusor, e) Relacién de presicnes en el escalona-

miento, f) Temperatura del aire a la salida del escalonamiento.

i ° AN ° -
T, = 59°F = 519°R a) Py = 1
2
P, = 1L.5 1v/pulg b) T, = 1?
v, 328 pies/seg * c) Ay o= ?
Vy | 557.6 pies/seg d) P3 = 1
V3 = 393.6 pies/seg e}l n = 1
Py 1.48 = cte. £y =%
Te = 55.87 BTu/1b
a) Relacibn de presiones en el impulsor
& 2 2 n
P 1 Y -V —_—
2 = [ (Ta - 2 1 ) - 1]n-1
P, cp T, 2 gJ
2 2 1.48
P 1 (557.6)° - (328) TReT
—2 = (55.87 - s 191061
P 0.2L(519) 2 (32.2) (178)

P, = P, (2.93) = 1h.5 (2.93) = k2.L8 1b/pulg’



185

b) Tecperatura del aire a la salida del impulsor

n-1 1,481
P, — k2.48 =—a=
1.48
T, = T, ()" = 519 (——)
P 1k,5
1
T, = 735.5°R
c¢) Rendimiento interno en el impulsor
i 1
a T2a - 'l‘1
pero
P, '%1- k2.28 1;_1"1
Ty |7/ & —% = 519 ( )
P, 1.5
-~ -]
Tos 705.6°R
luego
705.6 - 519
n, = = 0.86
135.5 - 519
d) Relacidn de presiones en el difusor
2 2 n
P V.. -V .
3 - [( 2 3 ) + 1] n-1
P2 2 n; Cp T2 &J
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1,48

2 2
P (557.6° - 392.67) T8
3 [ + 1] LB-1

P, 2(0.86)(0.24)(735.5)(32.2)(778)

Py = 1.0629 (P,) = 1.0629 (k2.LB) = L5.15 1b/pu1;2

¢) Relacibn de presiones en el escalonemiento

P b5.15
Flicge = ——— = 3.11
P, 1k.5

£) Temperatura del aire a la salida del escalonamiento

n-1 1.L48-1
- "‘5-15 : i
T Tz(—i-) B = 735.5 (=——) 1.18
P L2,L48
2
T3 = T50,.19°R
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PROBLEMA b&.

Un turbtocompresor centrifugo aspira aire a razbn de 141 pie53/seg a —
1k.5 1b/pulg2 y 59°F. E1 flujo alcanza al impulsor en direccibn axial

de forma que no hsay prerrotacidn a la entreda, esto es, vul = 0. La ve
Jocidad periférica es 820 pies/seg y la relacién de la componente tan-
gencial del fluido a le velocidad periférica del rotor es 0.82. La re-
lacidn de presiones es n = P3/P1 = b, El proceso de compresién es de -
la forma Pv 1.55 = cte. El rendimiento interno en el rotor y en el di-

fusor es el mismo, Calcular a) Pendimiento interno, b) Potencia de com

presibn.
= 1k pie$3/seg a) n, = ?
2
Py = 145 1b/pulg b) Pot.
Tl = S59°F = S19°R
Vul = 0
u, = 820 pies/seg
n = b
Pv1'55 = cte.
a) Rendimiento interno.
k-1
— 1.L-1
P.. k —-17‘
(—23 =1 () 2% -3
n = Pl_ =
i Iy 1.55-1
(23" .3 (L) 1.55 -1
P1
0.L486
n. = = 0.76




b) Potencia de compresifn

Pot = Gl Ta
Py
G, = m 01 pero 01 = ;—
1
14,5 (1hbk) 3
01 = = 0.075 lb/pies
53.3 (519) %
¢ = 0.075 (1k1) = 10.57 1b/seg.
u, v 820 (0.82 x B20)
T | i 2 = 28.96 BTU/1b
n, & 0.76 (32.2) (778)
Pot = (10.57) (2B.96) = 306.1 Btu/srg.

Pot (306.1 BTU/seg) (1.415 Rp/1 BTU/seg) = L433.13 Hp

188
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PPOBLEMA 5.

Un corpresor enfriado aspira aire a razbn de 423h.5 pies3/mdn a la pre
sién de 1h4.5 lb/p0132 y termperatura de T7°F y 1o comprime politrépica-

pente con n = 1.33 hasta 58 lb/pulgz.Calcular el calor eliminado.

m = u23k.5 piesB/min qbliminado = 9
P, = 1k.5 1b/pu132
" TIF = 537°R
n = 1.33
P2 = 58 lb/pulg2
2
Qeliminado = { v dp - Cp (T2e - Tl)
n-1
2 n RT P ——
T = ‘vap = 1 (—2 4R 1
< 1 n-1 J P
1
1.33-1
- 1.33  (53.3) (537) 58 1.33
T =f vap = ( ) -1
&\ Al 1.33-1 778 1k.5
1e = 60.87 Bru/1v
cp (T, - T))
pero
SN
Toe = T (——) 537 (—)
= P 14,5
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-]
Toe = 757.k5 R

cp (Ty -~ Ty) = 0.24 (759.23 - 537) = 53.33 BTU/1®

Q. iminage - 60-87 - 53.33 = 7.54 ETU/Id
P 1k.5 (1Lk) 5
‘i - - = 0.073 1b/pies
RT, 53.3 (537)

= T0.5T pie53/seg (0.073 lb/piess) = 5,14 1b/seg.

G = nm 1

O 5 itinasy = 7.54% BTU/1b (S.1k 1b/seg) = 38.75 ETU/zeg.
1.415 Hp

Qi sitiads 38.31 BrU/seg. (——————) = 5h.83 Hp.

BTU/seg
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C roresores Centrifugos

Introduccibén

Veremos el comportamiento elemental del fluido en turbomfquinas de flu
jo radial que absorben trabajo, o compresores. Este tipo de miquinas -
que emplean los efectos centr{fugos para incrementar la presifn de un

fluide llevan en uso mis de un siglo. Las primeras miquinas que utili-
zaron este principio fueron, las bombas hidrlulicas, seguidas poste---
riormente por ventiladores y soplantes. Hay constancia de que se utili
26 un compresor centrifugo en uno de los primeros motores de propul---

8i8n a chorro de aviacidn.

El desarrollo de los compresores centrffugos continu8 a mediados de --
los aflos 50's en este campo, pero mucho tiempo antes se habfa hecho -~
evidente que, para los motores cada vez mayormente requeridas pera la
oropulsién feree, eran preferibles los compresores de flujo axial. No

s6lo el frea frontal {y resistencia) era menor en motores que utiliza-
ban compresores axiales, sino también el rendimiento para les mismas -
exigencias era mejor en un 3 o un 4%. Sin embargo, con gastos mEsicos

de aire muy bajos, el rendimiento de los compresores axiales cae fuer-
temente, el conjunto de los Alabes ocupa poco volumen y es diffcil fa-
bricarlos correctamente; la ventaja se inclina, pues, haci’a los compre

sores centrifugos.

A mediados de los afios 60's la necesidad de helicSpteros militares —
avanzados impulsados por pequefias turbinas de gas, origind un desarro-
110 mfs rfpido de los compresores centrifugos. Los avances tecnol8gi--
cos hechos en este terreno suministreron un estfmulo a los disefadores
en un campo mucho mBs amplio de aplicaciones que el de los compresores
centrifugos existentes, por ejemplo, en pequefias turbinas de gas para

vehiculos y helicépteros comerciales, tanto como para turbosobrealimen

tadores de motores diesel, plantas de procesos qufmicos, etc. Pecien—



tes datos de funcicnemiento de tequefios comiresores centrifuges de un

sélo escalonamiento citan rendimierntos total de estancamiento del 80 al
84% cera relaciones de compresibn entre 4y 6 a ). Se han alcanzado ma
yores relaciones de ccmrresidn con un s8lo escalonamiento pero con un

rendimiento reducido, y rara pequefas games de flujo de aire, ror ejem
plo, Shorr y otros diseflaron y ensayaron un compresor centrifugo que -
daba una relacidn de ccmpresidn de 10 a 1 y un rendimiento del 72%, re
ro con un rango de flujo de eire de sblo el 10% para la velocided de -

giro de disefo.

Turbocompresor centrifugo con carcasa divididas horizontal-
mente, fabricado por SULZER.
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calida de aire del com

entrada de eire frontal e presor.

por la,carcaza \
4 Entrada de aire
posterior
0 -\

Flechea impulsora
acoplada directa-
mente a la turbing

-~

Compresor de flujo centrifugo.
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Fl irpulsor es girado a alta velocidad ror una turbina que esti acopla

da 2 éste, a través de una flecha y por el aire de entrada que continua

mente estd flurendo hacia el centro del rotor. El aige entra al ojo de
la tobera de admisidn en direccién axial hasta alcanzar la parte cen—-—

tral del imoulsor, el cual lo obliga a un recorrido radial hacia afuera

por los ductos divergentes entre Zlebes, ganando esi presidn tento vor
efecto de la zccidn centrifuga como por el cembio de velocidad relativa.
El @

e
1-fy

usor, recoge el fluido a la salida del impulsor dirigiendolo ha—
cia la descarga, reduciendo su velocidad y aumentendo su presidn. De es
ta forma se gene en presidn, tanto en el impulsor como en el difusor. -
¥l control de volumen de Tlujo puede hacerse a la salida o a la entrada,
por medio de una corona de £labes cgue puede sbrirse o cerrarse grgdual—
mente, ¥ en forma menuel o autormdtica. Cuando esta coropa estz a la sa-~
1ida del impulsor sirve también como difusor de cdescarga. Cuando la co-
+ona de Zlebes de control estZ a la entrada es obligada una prerrota-———
cidn del fluido que entra al impulsor, lo gue puede aumentar les turbu-

lencias y pérdidas de energia.

Tivos de impulsores centrifugos.

los im.ulsore de los turbocompresores certrifugos son de tipos muy 7a-
riados, vero los principales formes empleadas hoy en dfa son las si-——

guientes:

a. Imoulsor zbierto con Zlabes de salida razdial, y con inductor de &ala

bes curvados haecia adelante.

. N S =11 ~
b. Imrulsador abierto con alabes curvados haclz atris en la szlida, ¥

con inductor de Alcbes curvados haciz adelante.

. - -
¢. TImpulsor cerrado coa Alabes curvados hacla atras en todo su desa—-

rrollo.
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Difusor
Escape
\ f——'—|
Impul sor )\_‘ -
%:/

Entrada

Cambios de la vresifn y la velocidad a través

del compresor centr{fugo.
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fstos tres tipos de impulsores se muestran en la figura (4-8). Fn los -
impulsores abiertcs con &labes de salida radial y con &labes curvados —

hacia atrés, el inductor, o varte expuesta a la admisidn ge] fluido
3

tiene los Alsbes curvados hacia adelante rara facoreser la suceidn e in
crementar la transferencia de la energia del rotor al fluige aunque se
2

produce mucha energia dinfmice que despud ‘ertira ]
g h PUES s€ convertiri eg estitica, o

a es5id accid rif i :
€ presidn, por accidn centrifuga y por efecto ge difusidn entre los

Zlabes del rotor, y también en ls caja espiral de descarga

. - . ”
En los imrulsores del tipo abierto con alabes de salida radial) tienen -

la ventaja de mnantener casi el mismo val
F or de la Lresid
bresicn g cyalquier vo
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lumen de flujo, aunque la potencia es proporcional a &ste, como se pu¢-
de ver en la figura (L-8). La salida radial tiene también la ventaja de
reducir los esfuerzos sobre el Alabe, limitados casi exclusivimente a -
los de tensibm producidos por accidn centrffuga. Se puede asf{ constru--
ir el impulsor soldando los @labes scbre un disco. Modernamente se em--
plea mucho este impulsor de salida radial, cuando se opera con un s6lo

escalonamiento de presibn, ya que permite operar a altas velocidades -
periféricas, hasta de 1500 pies/seg; con lo que se incremente fuerte---

mente la energfa transferida entre mAquina y fluido.

El impulsor abierto con flabes curvados hecia atrfis tiene el inductor -
semejante al de flabes de salida radial, pero, a la salida, los dlabes
son curvados hacia atrfis, con lo que se aumenta la accibdn de los Blabes
sobre el fluido, se reduce la velocidad absoluta de salida del fluido -
y aumenta la presifn. El rendimiento es mayor que con el &labe radial,
pero se reduce la energia transferida. La caracter{stica de presifn apa

rece con mayor pendiente como se puede ver en la figura (4-9), lo que -

Figura U-9 Caracterfsticas de operacibn.Impulsor abierto con &labes cur
vados hacia atrfis,

Presisp

100
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indica que las variaciones de &sta con el gasto son mis scnsibles. lLa

potencia crece casi proporcionalmente al gasto.

P"psjsn

100

100

Figura 4<10 Caracter{s-

ticas de operacidn. Im-
pulsor cerrado con Ala-
bes curvados hacia atrfs.

100

El impulsor tipo cerrado con Blabes curvados hacia atrfs tiene los £la-
bes curvados en todo su desarrollo incluso en el inductor. Se tiene de
esta forma mejor rendimiento al incrementarse la proporcién de energfa
de presifn sobre la total transferide, esto es, crece el grado de rea-
ccién, La caracterfstica de la presin en funcibn del gasto tiene una
pendiente negativa mucho mfs acentuada que en 10s casos anteriores como
se piede ver en la figura (k-10), indicando que 1a presién de descarga

varfa notablcmente con el volumen mancjado. La potencia crece con el -
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gasto hasta un valor ciximo, ligeramente superior al de las condicion=-
es del diseflo y despufs cae al disminuir la presi“n. Fsto puede consix
derarse comc una autorrotecci’n de la méguina que opera con estos im—
pulsores. Este tipo cirrado es el més apropiado para el trabajo en pa-

relelo o0 en serie con Yarios escalonamientos.

Fnergia transerida ente el turbocompresor centrffugo y el fluido.
La energia que se transfiere de mBquinea a fluido en un compresor cen--
tr{fugo viene cuantificadd por la ecuacién de Euler, cuando sblo se --

tienen en cuenta las caracteristicas dinfimicas del flujo, que son las

de mayor influencia. Recordando dicha ecuacién que tiene por expresién

T = u V.,-uV (3-7)

v -V 1 - '/
2 1 2 u1 rl re (3-19)

Con el auxilio de estas dos ecuaciones anteriores se puede analizar e
interpretar la forma de la energfa transferida y la influencia que tie ~

ne el fngulo de salida.

En la ecuacibén (3-19) el término(vz2-V12)/2representa la carge dinfmica
que se tiene en el fluido, y los otros dos términos
2 2 2 2
g~ Yri " V2
2 2
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cuantifican la energfa transferida bajo la forma estftica o de presifn
g1 téraino (u22 - ul2)/2, que significa la accin centrffuga es el que
realrmente contribuye a la carge de presidn, pues el otro término —_
(vrlz - vrze)/z, referente al carbio en la velocidad relativa del flui
do, © efecto de difusibn entre los &1abes desde la entrada hasta la sa

1;da del rotor, es de poca influencia en la cerga estftica.

g1 valor de la velocidad periférica U, aparentemente debe ser alto pa-
ra increzentar la accibn centrifuga y la energfa estitica o de presidn,
seglin puede verse en las ecuaciones (3-T) y (3-19), Sin embargo, esta
velocidad tiene limitado su valor por la resistencia del material y --
por efectos estBticos en el fluido. El valor de u, es del orden de los
980 pies/seg en turbocompresores de varios escalonemientos con implso-
res de 8labes curvados hacia atrfs. Puede alcanzar valores del orden

de 11480 pies/seg en impulsores con salida radial de un sélo escalona--

m‘eﬂt°'

Segfin 1a ecuacibn (3-7) la componente tangencial del fluido a la sali-
da Yo tambifn convendrfa que fuera grande para incrementar la energfa
transferida. Ello exige que V2 sea alta como se puede ver en la figura
(4-=7) ¥ en consecuencia que sea alta la energfa dinfmica del fluido a

ja s@alida, lo cual no es conveniente, pues 1o que se cuiere con un com
presor es energia estfitica o de presibn. La conversifm puede hacerse,

en el difusor, de la energfa de velocidad en energia de presibn, tiene

siempre dbajos rendimientos,

La imfluencia del &ngulo del Elabe a la salide de impulsor que llamare

(32) puede apreciarse en la figura (4-7) donde se ofrecen tres casos —

pos,bles:



o
8, > %

En el caso de 82 < 90°, con flabes curvados hacia estrfs, se disminuye
el valor de la velocidad absoluta de salida V2 Yy en consecuencia se —
mejora el grado de reaccibn y el rendimiento. Sin embargo, Vu2 es reia

tivarente chica decreciendo la transferencia de energfia.

El gradiente de presifn tefrica en el rotor es

2 2 2 2

u - v -V
m =% , _rl 2 (4-70)

2 1 2 2

Con el &ngulo 82 = 90°, los Rlabes presentan salida radial, se incre—
menta el velor de Vuz, esto es, de la transferencia energética, pero -
se reduce el rendimiento al crecer la velocidad V2 y reducirse, propor

cionalmente, la energia estdtica o de presibn.

Para valores de 82 > 90°, con flabes curvados hacia adelante, crecen ~
fuertemente Vé y Vﬁz, esto es, aumenta 1a energfa transferida pvero ba-
Jo la forma dinfimica; el grado de reaccién es bajo y el rendimiento, -
malo.

El fngulo de salida influye micho en la calidad de la energfa transfe-
rida, es decir, en la energfa estfitica o de presidn que se tiene, y -~
qQue se cuantifica por el grado de reaccidn, El valor del &ngulo de sa-
lida (82) suele estar entre 30° y 90°.

El grado de reaccidén en un turbocompresor esta dado por

Testftica _ Yo - * VYV, -V (3-31)

2 2
T v -V + u2 - ul * vrl - Vr2
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®l numerador significa la energfa estética transferida entre ziquina y
fluido. Fn un trubocompresor, lo que se busca es energfa de presibn o

estftica en el fluido de tretajo; 1l6gicamente, en este tipo de miquina
(GR) debe de ser alto, para 1o cual debe ser alta la esccifn centrfifuga
Y si es posible, el cambio en velocidad relativa. Por el contrario, la
carga dinfmica conviene que sea reducida, Fsto por lo gque concierne a

las caracterfsticas din&mices del fluido que suelen ser las de mayor -

preponderacia en el proceso de compresidn,

Si se tienen en cuenta las propiedades termodinZmicas, recordando el -

grado de reaccidn para un turbocompresor serf, segfin la figura (4-11)

G | = (3-33)

Ya
n
n 2
3
tdt
edbb
1
2
il _.:;;:”/ o
L 1
B f= = s mEe

Figura k-11 Escalonaniento de presién,



203

o también .

G, = —2 1 {3-35)

Para que el grado de rcaccidn sea Blto conviene que se tenga mucha ener

gfa de presidn en el rotor o impulsor.

Por otro lado, sin prerrotacién del fluido al entrar, o sea, vul = 0,

1a energfa transferida seglin 1a ecuacién (3-7), resulta

T= u, V,.-u V (3-7)

entonces

u, Vu2 (L-71)

Esta circunstancia es favorable, pues no séloc se incrementa la transfe
rencia sino que se evitan turbulencias & la entrada y se reducen las -

pérdidas, mejorando el rendimiento.

Los efectos del giro o la entrada pueden verse en la figura (k-12).

Figura U-12 Diagreama de veloci
dades a la entrada, sin prerro
tacidn.
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Pues si no hay rotacidn se mejora la transferencia y se evitan turbulen

c¢ias. Con prerrotacidn del fluido figura (4-13) en el sentido de giro

del impulsor, se reduce la transferencia, pues el producto u es

1 vul’

Figura L4-13 Diagrama de velo-
cidades a la entrada, con pre

rrotacidn en el sentido de gi
ro.

- positivo; también se aumentan ligeramente las pérdidas a la entrada. -

Fn el caso de contrarotacidn, figura (L-14), del fluido respecto al im

v
1 ul
tivo, pero aumentan las pérdidas por turbulencia y eae mucho el rendi-

pulsor, se incrementa la transferencia de energia, pues u es nega

Figura b-1k Diagrama de velo-
- g cidades & la entrada, contra-—
rrotacidn.
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miento. Fl control del flujo por una cor na de fla-es a la entrada —-
obliga a una prerrotacidn del fluido al variar el gasto volumétrico. -
Reduciendo el nGmero de Mach a la entrada, aumentando el ojo de admi--
sifn y el difimetro del inductor, se corrigen en parte, los efectos de

la prerrotacibn,
\

Factor de deslizamiento

Mencion€ anteriormente que la ecuacibn de Euler sirve para calcular la
energia transferida entre mfquina y fluido, en condiciones de flujo uni
dimensional y sin rotacifn. En la realidad no es as{, sino que se pro-
duce un torbellino relativo entre los &labes en el sentido contrario -
al giro del impulsor, como se puede apreciar en la figura (4-15), el -
cual desplaza el movimiento relativo del fluido de salida, obligando a
éste a salir bajo un Bngulo 82' < 82, es decir, la corriente de flujo
sufre un deslizamiento, y de aquf que se denomine a este factor de re-

duccibn de la energfa transferida, "factor de deslizamiento”.

Figura 4-15 Torbellino relativo
P entre Alabes que reduce el va--
- lor del &ngulo de salida 62.
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F) ingeniero suizo Aurel Stodola que ayudd a formular la teoris de las
turbinas de gas y de vapor da la fSrmula siguiente para el célculo de

este factor de deslizamiento

n sen 82
FA = 1 - —————=— (h-72)
n

donde {n) es el nlmero de Blabes del impulsor. Otros investigadores han
aportado otras férmulas como Soderberg. El velor de Fd, es alto 8, chi

co y n grande, y viceversa y comunmente est8 entre 0,95 y 0.80,

Influencia de las propiedades del fluido en las caracteristicas de ope

racibn de un turbocompresor.

Las condiciones de presifn y temperatura en la succién tienen notable
incluencia en la caracteristica de operacidn de un turbocompresor. Tam

bién influye el peso molecualr del fluido Yy sus calores especificos.

En la figura (4-16) se muestran varias caracterfsticas para diferentes

A
-
Presién de eptrada =~ ‘~“\\
1k.5 l‘b/pulg5 100 ‘~~‘ b 42 Con k = 1.15
Iizgzr;;u;a ae en- =N Temperatura de entrada
Valor de k = 1,k 75 100 F
O Presién de eatrada -—
| o — 12.4 1b/pulg
Con peso molecular o —~
de 17.4 1b/hg-mo1 0 [
Figura 5-16 Influencia
de las propiedades del
fluido en las caracte-
risticas de operacibn
5 50 o0 (Segfin Allis Chalmers.)

‘Gasto columétrico %
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valores de temperatura y de la presifn, as{ como el peso molecular y -
del valor de (k) (relacién de calores especfficos a presidn constante

y a volumen constante), Puede observarse que la caracteristica se ele-
va, esto es, se tienen presiones de descarga mfs altas: si la tempera-
tura de succidn es més baja, si la (k) es mis pequefia, si el peso mo--
lecular es mls grande y si la presidn de entrada es mas alta, For el -
contrario, la caracter{stica se cambia cuando las propiedades citadas
toman valores opuestos a los anteriores. Se supone que la potencia per
manece invariable, En la figura (4-17) se muestra la influencia de la

relacién de calores espec{ficos, o forma del proceso de compresidn, en
la temperatura del fluido de trabajo, o también, c6mo la temperatura —

modifica el proceso de compresibn.

Es importante refrigerar el fluido, como se mencion§ anterirmente, sin
embargo, mhs adelante se analizan algunos sistemas de enfriamiento. En
cuanto a la presibn de salida para una determinada relacin de presio-
nes en un escalonamiento., La influencia del enfriamiento en la poten—

cia de compresibn puede observarse en 1a figura (4-17).

c /C.=1,6 1,5
g 25k ; 1,b
. =82 ///, 7 ’
% 2,2 /////"

/ 1’3
: //
g ,.41.8 /' //
& E: // /”‘f‘——" 1.2
-
g 1 /P7;’/f
o ’ _—1 | 1,1
& —1 ——— |1.05
N U T PR

Relacibn de presiones
Pa/Py

Figura 4-17 Influencia de las propiedades del fluido en las caracter{s--

ticas de operacibn esto se pucde ver con le elevacibn de la
temperatura en funcifn de las relacibn de presiones para di-
ferentes procesos de compresién con rendimiento politrépiceo
constante, (seglin SUL7IR) .
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Por otra parte, al aumentar la densidad del fluido, la compresibilidad
disminuye, y (Cp) y (Cv) tienden a ser iguales, Fsto justifica la in--

fluencia del peso molecular y la relacibén de calores especificos en la

caracterfstica.

Turbocorpresor centr{fugo de varios escalonamientos,

Actualmente se exigen procesos de compresién de aire o gases en las --
que se requieren presiones elevadas que requieren turbocompresores de
varios escalonamientos a pasos de compresibn en serie, La relacibn de
presiones suele ser la misma en cada uno de los escalonamientoe, por
razones de rendimiento, de forma que 8i Z y el nfivero -e escalonamien
tos, la relacifn, desde la entrada a la salida de la mfquina, serf 2
veces la de un escalonamiento. En este caso las dimensiones de los im-
pulsores y ductos de paso son diferentes en cada escalonamiento, ajus-
téndose al flujo volumétrico, elcual va reducifndose por efecto de 1la
compresibn del fluido. En ciertos casos donde la relaciSn de presiones
es pequefla, pueden hacerse todos los impulsores con les mismas dimen—
siones, con lo que se facilita el disefio y la contruccifn aunque se sa
crifique ligeramente el rendimiento., En este caso, el salto entflpico
es el mismo en todos los escalonamientos por estar este condicionado -
por la forma y dimensiones de los ductos de paso, pero la relacibn de
presiones es diferente en cada uno de los escalonamientos, debido a la
divergencia de las 1{neas de presifn en el diagrama entalpfa - entropfa,

para procesos adiablticos - politr8picos con n > k.

Compresores axiales.

Introduccién

La idea de utilizar una forma de turbina invertida como compresor ax-——

ial es tan antigua como 1a turbina de reaccifn misma, El cientifico



G. Stoney deja constancia de que yz en 188k Sir rharles Parsons obtuvo
una patente para tal disposicibn. Sin embergo, invietiendo simplemente
una turbina para utilizarla ccmo compresor se obtienen rendimientos -——
que son, segln el cientifico A. R. Hcwell, mencres del L0% para méqui-
nas de alta relacidn de compresifn. Parsons realrmente corstruy$ algu--
nos de estas miquinas alrededor de 1900, con &lesbes basados en seccio-
nes de hélices perfeccionados. Las mquines se utilizan pera trabajos
de alto horno, operando con presiones de descarga entre 1.45 a 1k.5 1B/
pulgz. El rendimiento conseguido por estos primitivos compresores de -
baja presién era de alrededor del 55%; la razbn de este bajo rendimien
to se atribuye actuslmente al desprendimiento en el Elabe. Parsons con
gtruyd tambifn un compresor de alta relacién de compresibn (80 lblpulg2
de presibn de descarga) pero G. Stoney relata bhaber tropezeado con aifi
cultades. El disefio, que constaba de dos compresores axiales en serie,
fue abandonado después de muchas pruebas, y se comprobd que el flujo -
era inestable (presumiblemente debido 2l bombeo del compresor). Como
consecuencia del bajo rendimiento, los corpresores se abandonaron, en
general, & favor de los compresores centrifugos de varios escelonamien
tos por su mfs alto rendimiento, del T0 al 80%.
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No se emprendieron rés desarrollos de compresores axiales hasta 1926
cuando A. A. Friffith bosquejd los principios bésicos de su teorfa de
perfil serodindmico para el desefio de compresorcs y iturbinas. Los in-
vestigadores Roxbee H. Cox y H. Constant dejan constancia de que la
subsiguiente historia del compresor axial estid intimemcnie ligada con
la de la turbina de gas de aviacidn. El trabajo del equivo de Griffith
en el Royal Aircraft Establishment, Farnborough, condujo a2 la corclu—
sidn (conTirmada m&s tarde por pruebas de equipos) de que se podian ~
aleanzar rendimientos de por lo menos el 90% para escalonamientos pe-
gqufios, es decir, escalonamientos de relacidn de compresidn baja. Las
_primitivas dificultades asociadas al desarrollo de los compresores de
flujo axial provienen principalmente de la naturaleza fundamentalmen—
te diferente del proceso del flujo en los mismos, comparado con el de
las turbinas de flujo axial. Mientras que en la turbina axial el flujo
relativo a cada corona de Blabes es acelerado, en 1los compresores ax-—
iales es desacelerado. Acutalmente es ampliamente conocido que, aun--
que un fluido pueda ser ripidamente acelerado a través de un conducto
y sufrir una pequefia o moderada pérdida de presidn total, esto no es
cierto para una ripida desaceleracidn. Ea el Gltimo caso podian pro—
ducirse grandes pérdidas como consecuencia del fuerte desprendimiento
causado por un gran gradiente de presién‘adverso. A fin de limitar —-
las pérdidas de pfesién total durante la difusidn del flujo es necesz
rio que la relacidn de desaceleracidn (y la deflexidn) en los ductos
de los &labes esté fuertemente limitada. Bs principalmente a causa de
estas restricciones que los compresores axiales necesitan tener muchos
escalonamientos para una relacifn de compresidn dada, comparados con

una turbina axial que nescesita solamente uncs pocos.

Por esta razbn, el experimento de turbina invertida intentado por Par

sons estaba predestinado a un rendimiento operativo bajo.

Hoy, aunque se habla de compresores axiales con rendimientos superio-
res al 90% para relaciones de compresién de 6 0o T al, parece singu——
lar reflejar que, después de mas de 40 afios de continue desarrollo,

la mAquina pueda &fin plantear un gran niimero de problemes no resueltos
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que desaffan a ingenjeros y discfadores. Generalmente se tiene la opi
nién de que la capacjdad Plena en cuanto a rendimiento y relecidn de

compresibn todavia no se ha alcanzado, y este objetivo puede lograrse
nicemente desde un entendiniento detallado del nfs complicado fenbme
no del flujo. El investigador J. H. Morlock presenta ura recopilacidn
de muchos estudios avanzados detallados en este campo, J. P, Gestelow,
J. H. Horlock ¥y H. Marsh, han efectuado mfs recientemente otra recopi
lacidén acerca de los desarrollos en diseflo aerodinfmico de compreso--
res de flujo axial subsdnico y transnico. los compresores trensni--
cos son un desarrollo relativamente reciente y persiguen el descubri-
miento inesperado de un buen comportamiento para nfizeros de Mach rela
tivos cercanos & la unidad, Los compresores de muchos reactores utilji

zados en aviacidn tienen al menos un escalonamiento transdnico.

Funcionamiento de un turbocompresor axial.

El turbocompresor axial es una miquina rotativa esencialmente constitu
ida por un rotor provisto de Klabes, y un estator de Llabes fijos a =
la corona que sirven de difusor y de directores del flujo; el fluido
recorre 1a miquina en sentido exial. La accibn recfproca de labes fi
Jos y moviles determina en el fluido una ganancia en la carga de pre-
sién a expensas de la velocidad. La mfquina es de las de tipo dinfmi-
co y debe trabajar en ducto cerrado para lograr la gradiente de pre—
8ibn deseada.

El fluido (mire o gas) que entra en un turbocompresor axial es guiado
por una corona de &labes directores, hacia la primera corona de 4labes
del rotor donde la mBquina comunica al fluido una energia tanto bajo
la forma de presidn como de velocidad. El rotor descarga el fluido sg
bre la corona de &labes del estator, en el cual, la energfa de veloci
dad ganada en el rotor se convierte tefricamente en energ{a de presidn,

en virtud del efecto de difusidn que se opera en los ductos divergen-
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Turbocompresor axial compuesto de tres turbocompresores

de veinte escalonamientos cada uno.
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tes entre &l bes, Fl estar no s6lo hace de difusor sino que sirve tam
bién de gufa del fluido al rotor siguiente, para una incidencia correc
ta del fluido sobre los flabes del siguiente rotor. Un rotor y un esta
tor constituyen un escalonamiento. A la saljda del filtimo escalonamien
to existe una corona de flabes estacionarios para la gufa del fluido.

El nlimerc de escalonamientos en variable, de acuerdo a las necesidades
del servicio. En 1a figura (h-18) se muestra un corte esquematico de -
un turbocompresor axial, donde se puede observar la disposicifn de las

partes antes mencionadas.
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La dinfmica del flujo es como sigue: El fluido entra a la mfquina por
el ducto de admisién hasta alcanzar la corona directriz, en este caso
en direccifn axial, la cual lo dirige en el sentido (Vl) sobre el ro-
tor y bajo un fngulo  com la direccidn axial, tal como se ve en la

figura (4-19), donde observamos la proyeccibn de todas coronas de &la
bes y sus respectivas diagramas vectoriales de velocidades a la entra

da y a la salida de cada corona de &labes.

La velcocidad tangencial del 8labe (u), correspondeiente al difmetro -
pedio, esto es, medido hasta la mitad de la altura del &labe, define
con la velocidad absoluta del fluido (Vl), la velocidad relativa V ,
del fluido respecto a) flabe, la cual debe producirse con una inciden
cia correcta sobre el flabe para uns mixima accidn de Este sobre el -
fluido en condiciones de disefio, de forma que se cierrre el trifngulo

vectorial correspondiente a la ecuacidn

Vl=u0vrl

El trifingulo vectorial de velocidades a la salida del Elabe del rotor
que se halla dibujado en la figura (L-19) superpuesto sobre el de en-
trada con vértice comGn. Estf compuesto por la velocidad absoluta V,,
1a velocidad tangencial (u), la misma que a la entrada pues es méqui-
ne axial, y la velocidad relativa vr2' que sale précticamente tangen-
te al Alabe por el borde de fuga. En altas velocidades se llega a —
producir una suparacifn del contorno en la fuga que todavia nc ee es-

tf considerando.

El trifingulo materializa la ecuacidn vectorial

Vv = u + ¥V
: ¢

2 2

Debido a 1a curvatura del Alabe del rotor las dos velocidedes relati-

vas de entrada y de salida forcan un fngulo (8) llemado de deflexibn



E Corona
directriz
1 de entrada
\\\\\ Rotacién
2 Rotor
/ / / / Estator
3

ler. escalonamiento

Figura L-19 Proyeccibn de las coronas de &labes de un com
presor axial y diagramas vectoriales de velo-

cidades.

del ﬂabeo

El fluido del rotor sale con velocidad absokuta V,, dajo un fngulo (ua)
con la direccién axial y entra al estetor con ese velocidad,prfctice-
mente de igual magnitud y direccifén. Bn los flabes del estator u = 0

Yy por lo tanto la velocidad absoluta es igual a la relativa. La (V2)

de entrada se reduce en el estator al valor (V3) pricticamente igual

& V, en el caso de disgrama simftrico, como el de la figura (4-19). -
En este caso la energfa de presifn ganada en el estator es de igual -
valor que la energfa de presidn ganada en el rotor por ser el diagra-

ma simBtrico y ser V3 = Vl. Rotor y estator constituyen el primer es-
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cal namiento. Con velocidad v3 = V1 entra el fluido al rotor del se—

gundo escalonaricnto dcnde se repite el nismo fenbrmeno y asf sucesi--

vamenteen t dos los escalonamientos de la miguina,

A la salida del estator del iltimo escalonamiento existe una corona -
de dlabes estacicharios que cndcreza el flujo en la direccibn axial,
eliminando la componente giratoria a la salida. Se puede conservar el
valor de la velocidad exial reduciendo el frea de paso axial, ya que
2 =90 Aa Va = cte., y como (®) aumenta con la compresibn, el Brea

As debe reducirse para conservar el gasto de masa constante y Va =

cte,, que en este tipo de mlquina resulta ventajoso,

(anancia tefrica de presién en un escalonamiento.

Para calificar y cuantificar la energfa transferida por.el compresor
axial el fluido en el rotor y el estator, se considerarfin primero las
caracter{sticas dinfmicas del flujo, que son las de mayor ponderacdn
en la transferencia, esto es, se va aplicar la ecuacibn de Euler en -
sus dos formas dadas por las ecuaciones (3-T) y (3-19). Ello signifi-
ca que la variacién de no es muy significativa en el proceso. Los -
resultedos no son completamente exactos, pero se facilita el anflisis
y se tiene una informaciSn muy valiosa para el comportamiento del tur
bocompresor sobre 1a genancia de presifn en el rotor y el estator en

un eucalonsmiento.

Las ecuaciones (3-7) y (3-19), para un turbocompresor axial donde -~

W, = u,, van a tener la forma siguicente:

T = ulvy,-v {L-Tk)

w1)

v 2 1 ” rl re (L=75)
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La ecuaci8n{L-66), bajo la forza de componentes encrgéticos, puede ser
ras (Gtil para exar‘nar el incremento de presidn en el rotor y en el es

tator.

En el rotor, el término

significa el incremento en energ{a dinémica por unidad de mase de flui

do gue pasa por la mAquina; el segundo té&rmino

expresa la ganancia en energfa estftica o de presifn. Los dos t&rminos
son positivos, como puede observarse en los diegraras vectoriales co—
rrespondientes al rotor en la figura (L-19). El incremento de energia
de presibn en el rotor se produce por el efecto de difusibn entre @la-

bes del rotor, y estf cuantificado por unidad de masa por

2 1 - rl T2 (h—?s)

La genancia de energi{a de presifn en el estator se origina al reducir
1a velocidad (Va) alcanzada en el rotor, al valor (Vs), tanbién por un
efecto de difusidn entre los Klabes del estator, esto es

(b-77)
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Por lo tanto, la ganancia de presi'n teSrica en el escal namiento se-
ra

®
_ 2 2 2 2
P3 - P1 - —2_ (Vrl - vr2 + 1“'2 - V3 ) (1-78)

Vv, = V. =V (4-79)

3 1 re
y
Yo - V5 (L-80)
se tiene
P. - P =—°—(v"’ v.2ev2_v?  (u81)
371 5 rl T r2 2 - N =
8
_ 2 2
p3 = Pl = 9 (v2 = vl ) (L-82)
6
) | 2 2
Py-P = ¢ (vr1 -V, ) (4-83)

Bn estas circunstancias, la ganencia de presifn en el escalonamiento
es igual en el rotor que en el estator. La ganancia en presidn en el
escalonamiento es igual en el rotor que en el estator. La ganancia en
presidn en el estator se logra a expensas de la velocidad ganada por
el fluido en el rotor gque pasa de (Vl) a (Va), la cual se reduce nue-
vamente a (Vl) en el estator., Fl escalonamiento simétrico es frecuen-

te en los turbocomrresores axiales.



Si se tiene en cuenta el cacbio de temperatura del fluido y se aplica
la primera ley de termcdinfmica para el calculo del trabajo o energia
transferida, en el caso de un proceso de flujo estable, adisbatico, -
sin combio apreciable en la velocidad de entrada y de salida del esca
lonamiento, como se ha supuesto, siendo despreciable los carbios en -

la energfa potencial, se tiene, en el escalonamiento

T = hy-h = Cp(Ty-T) (4-8b)

Expresando el cambjo de entalpfa en forma diferencial, aplicando la -

primera ley, y siendo el proceso adiabBtico, queda

apP

dh = v dp = (k-85)

®

integrando entre la entrada y la salida del escalonamientc, para --

® = cte., se tiene

P, -P
ha = h]. = e - (4-86)
¢
O sea
Py~P = @ (h3 -hy) = ®cp ('r3 - 'rl) (4-87)

donde 73 representa la temperatura real a la salida del escalonamiento

Y Cp el valor del calor especifico a presidn constante.

22L
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Grado de reaccidn y tiros de escalonamientos.

El grado de reaccibn (GR) es la relacidn de la energfa estitica gana-
da en el rotor a la encrgfa t tal transferida en un escalonamiento. -
En funcién de las velocidades que caracterizan el comportamiento dind
mico del fluido desde la entrada hasta la salida, el grado de rcaccidn

en un turbocompresor axial es

2 2
v.2_y
G = « S (4-88)
2 2 2 _ 2
Vo =Yy vV Yo

Existen cinco tipos de escalonamientos usados en la construccibn de =~

turbocampresores, & saber

1. Escalonamiento sim&trico donde GR = 1/2
2. Escalonamiento sin prerrotacién de entrada donde 1/2 < GR >1

3. Escalonamiento acontrarrotacién con V. axial donde G.> 1

2 R

b, Escalonamiento a contrarrotacifén con v, = Vl donde GR = 1

S. Escalonamiento con Vr = Vr donde G_ = 0

4 1 R

Digefio de turbocompresores
Introduccidn

BEn el disefio de un turbocompresor deben tenerse presenteslas condicio
nes de operacifn del mismo, como son: propiedades de los gases que —
debe manejar, gastos volumétricos exigidos, gradientes de presidn que
se descan alcanzar y temperaturas de tradbajo, cuyos valores pueden --
variar entre 1{mites muy amplios, de acuerdo con la naturaleza del --

servicio y el ritmo de trabajo. Para satisfacer los requerimientos de
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la deranda, siempre cas-biante, se requiere contar con ung gama de c m
presores extensa y variada, que necesariacente debe ser estendarizada
en un nCmero determineado de tipos, que faciliten la construccifn sin

sacrificar la debida adartabilidad a todos los servicios que se recla

Parfmetros pare el disefio de turbocompresores.

los parfmetros fundamentales para el disefic de los turbocompresores -

sOon:

a. FEl difmetro de referencia (D)
b. La velocidad de giro (H)

¢. Fl nfirero de escalonemientos (Z)

a. Bl difmetro de referencia (D) corresponde al difmetro exterior del
impulsor de un turbocompresor centrifugo, o al difmetro del tambor o
cilindro del rotor de un turbocompresor axial, como se puede ver en -
la figura (b-20). Con este difimtero (D) se relacionan y proporcionan

las dimensiones de los diferentes elementos de lzs miquinas.

Para fijar el valor del difimetro de referencia se tienen en cuenta el
gasto volunftrico (G) que se quiere manejar, la velocided periftrics
que se puede admitir (u) y un coeficiente de flujo (8) dado por la -~

experiencia.

la ecuacifn que ligs estas variables es

(u-89)
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Figura L-20 Parémetros fundamertales para el disefio

de un turdbocompresor.

de donde se obtiene, despejando

O et
D = ( ) (4-90)
8 u

b. La velocidad de giro de 1s wmhquina (N) sale de la misma expresién

que da 1a velocidad tangencial del rotor, o sea

"W KND

U — {h-91)
60
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donde

= R. P. M, (4-92)

La velocidad de giro estf en funcibn de la velocidad tangencial y el
difmetro impuestos.

¢. F1 nlmero de escalonamientos (Z) del turbocompresor, en funcién —
del trabajo de comprecidn (1), de la velocidad periférica(u) y del --

coeficiente de presibn y, as{ tenemos que

. T
o= 7 (k-93)
de donde
A h-gk
Z = S (u-9k)

Tratandose de una compresidn politrébica, y considerando al gas que se

corprime como ideal, el trabajo de compresifn es

n P Lt
t = RT, (429 " ~1] (L-95)
n-1 P
1
¥y por lo tanto n-1
m (=29 - 1]
———— RT —) -1
2z - n=1 1 P] (11—96)
2
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siendo

u = velocided periférica del rotor

n = coeficiente politrdpico

R = copstante de gas que se comprime

Tl = Temperatura absoluta de entrada en oR

P2/P1 = relacién de presiones entre la entrada y la sa
lida del turbocompresor.

u = coeficiente de presidén, cuyo valor nlmerico es

0.48 en turbocompresores centrifugos y 0.35 a

0.50 en los axiales,

En las figuras (4-21) y {4-22) se ofrecen, en forma grifica, la rela-
cibn entre algunos de estos parfmetros, para diferentes condiciones -

de trabajo de turbocompresores rediales y axiales,

La seleccidn del difmetro de referencis (D), de la velocidad de giro
(N) y del nfimero de escalonamientos (2), en el disefio de un turbocom-

presor, requiere de anflisis de los parfmetros siguientes:

a. Velocidad periférica (u)
b. Coeficiente de flujo (@)
¢. Coeficiente de presibn ()
4. Velocidad critica

e. Altas temperaturas

8. Velocidad periférica (u)

Las ecuaciones (4-81) y (k-83) muestran que, si la velocided periféri
ca es alta, se requieren difimetros de referencis mis pequefios, esto -
es, miquinas de tamafic mas reducido, supcniendo invariables los dem@s
factores. Esta velocidad, sin exbargo, se halla limitada por la resisg

tencia del material del rotor, o por el nlmero de Kach, el cual se --
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Figura 4-21 Difmetro de referencia D de un compresor em funciSn del volumen de
succibn, la velocidad periférica y del coeficiente de flujo.

BT1=S,S.10h 7,0

’ AW,
‘.

BEE 17
N !
e 1 NIEL
. /Y

LNV A

28,0

8,0

Relacifn de presiones
P/B
(=}
>

0 10 20 Lo 60 8o

uzz(piesalsa)
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ca ¥y la relacidn de presiones, para diferentes valores de la
temperatura de entrada y del coeficiente exponencial n.
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procura que sea bajo. El rlzero de Mach se define por la relacién de

la velocidad periférica a la velocided del sonido

referido a las propiedades del fluido a la entrada del turbocompresor.

BEn los pasos de compresifn de mEquinas subsbnicas industriales este -

nCmero de Mach nunca excede un valor de aproximademente 0.95, ya que

de otra forma las pérdidas por turbulencia se incrementan mucho.

La

figura (4-23) sefiala los valores 1{mites de la velocided periffrice -
en funcibn del cuadrado de la velocidad sbnica (12 = KRTl), fijando -
as{ valores al nfimero de Mach. En el caso de gases pesados, con velo-

11L8

984

Novul: %/tu bimﬁ de Pu

Kovi1o po# motor eléctfico

820 7

0

o |
/

328

Velocidad periférica u (pies/seg)

164

0 2 A 6 8 10 12 1k

Figura %-23 L{mites de la velocidad pfriférica en funcidn del

cuadrado de la velocidad.
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cicades sbnicas relativamente bajas {mis chicos R y n), la velocidad
periférice estf linitade por el nmero de !'ach- pero, con gases lige-
ros, el factor limitante es la resistencia a tensifn de los materia—
les. Cuando se tiene velocidad varieble en el motor, el 1fmite de ve-
locidad periffrica se deternina con relacién a la velocidad de resba~
lamiento que debe de ser del orden del 110% de la velocidad mixima en
r€gimen continuo. En turbocompresores centrf{fugos la velocidad perifé
rica suele estar entre 720 y 1050 pies/seg. Pn los axiales, alrededor
de 590 y 60T pies/seg.

b. Coeficiente de Nujo (8).

Este coeficiente depende de la geometrfa del ducto de circulacién del
flujo en el turbocompresor. Se determina por la enchura relativa del
impulsor (b/D) en los centrifugos, o por la altura relativa del Klabe
(h/D) en 1los exiales, as{ como por la forma del Elabe, tal como se --
aprecia en la figura (4-20). Este coeficiente (6) puede seleccionarse
dentro de ciertos 1fmites fijados por el rendimiento politrpico real,
es decir, superiores al T0%, tal como se ve en la figura (h-2L). Debe
tenerse en cuenta Que debido a la reduccién de volumen del fluido du-
rante la compresién entre la succién y la descargs, el ancho del impul
sor debe irse haciendo mfis chico. Como consecuencia, los valores de -
(8) van disminuyendo, haciendo caer el rendimiento por escalonamiento.
Ciertos constructores disefian los primercs escalonamientos con un cog
ficiente de flujo alto, de forma que los primeros escalonamientos de
baja presibn son suficientemente amplios, asegurando un mejor rendi-—-
miento global, En la figura (b-24) se da el valor del rendimiento en
funcibn del coeficiente del flujo de un impulsor centrifugo. En la fi
gura (L-25) se ofrece el valor del rendimiento, en un escalonaniento,
en funcién del coeficiente de flujo de un turbocompresor axial para -
tres valorea del nlimero de “ach.
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Figure 4-25 Curvas de rendimiento en funcibn del coeficiente de flujo
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c. Coeficiente de presibn (v}

Este coeficiente depende de la ge metrfa de los &labes del impulsor,
de su curvatura y del sentido de la misma, esto es, hacia atrés o ha-
cia adelante, en los impulsores centrffugos. También es trascendental,
la inclinacién del fluido en el #labe del rotor, sobre todo en los —
turbocompres res axiales. Los factores de forma influyen notablemente
en el rendimiento y en la capacidad de la miquina. Para mantener &stos
dentro de valores emplios, la prfctica constructive limita el coefi—
ciente de presifn a un valor de alrededor de 0.L8 en turbocompresores
centrifugos; en los axiales oscila entre 0.35 y 0.50, dependiendo del
nfmerc de Mach, En la figura (4-25) se dan curvas del coeficiente de
presifn en funcifn del coeficiente de flujo para tres valores del n-

mero de Mach.
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d. Velocidad critica.

Las turbarfguinas modernas operan entre la primera y 1a segunde banda
natural de frecuencias de sus rotores, Si se incremente la longitud -
de un rotor con objeto de acomodar més escalonamientos se cae en la -
segunda velocidad critica, la cual varia en proporcibn inversa a esa
longitud, mfs préxima a la velocidad de operacifén. Seglin las normas -
API, se puede tener un margen hasta de un 208 en los 1fmites de la —
longitud mixima del rotor y, por lo tanto, en el nlmero méximo de es«
calonamientos. Este 1fmite es sproximademente de ocho impulsores (ocho
escalonenientos) para un turbocompresor centrifugo, pero se puede ele
var en un S0% si se empleen impulsores estrechos, que tengan aplica--
cién en ciertos servicios. Con turbocompresores axiales el nGmero de
escalonamientos puede llegar a 24, pero deben de ser mucho menos cual
do se exigen flabes alargados con cuerdas grandes y con presiones al-

tas de operacibn.

e. Altes temperaturas,

Las temperaturas altas de operacién requieren mayores potencias de --
compresifn, pudiendo dar lugar & fenomenos de polimerizacifnm en cierta
clase de gases. En los turbocompresores centr{fugos, los diagramas ©
paredes de divisiSn dispuestos en la carcesa pueden experimentar exce
siva expansibn radial si el gas que se comprime se caliente demasiado.
La elevacidn de la temperatura durante la compresifn se limita con --

sistemas de enfriamiento, entre los grupos de escealonamientos.
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Pre-disefio de Compresores.

PROBLEMA 1.

Un turbococpresor centrifugo t1ene un gasto voluxétrico a la entrada

de 211.7 pies /seg de aire a 1b.5 lb/pulg y 68°F. A la salida la pre
sién es de 58 1b/pu132. £l proceso de compresifn es adiabitico polf—-
tropico de la forma Pvl'SS = cte. Calculaer: 1) Valores del difmetro -
de referencia y de la velocidad periffrica éel rotor, 2) Velocidad de
giro, 3) Ximero de escalonamientos, 4) temperature del aire & la sali

da, 5) Rendimiento interno de la miquine.

Aire

a = 211.7 piea3/seg
P, = 1.5 lb/pulg2
T, = 68°F = 528°R
P, = 58 1b/pulg’

PVl .SS

= cte,

1) Valores del difmetro de referencia y de la velocidad periférica —

del rotor.

BEn 1a figura (4-21) para un gasto de 211.7 pie33/seg, se puede admi-—-
tir, en un primer ajuste de valores, D = 1.96 pies = 23.52 pulg en -

cuyo caso la velocidad periffrica serfs

Tomando de la figura (4-2L) para el coeficiente de flujo un valor de
@ = 0.07, que corresponda a condiciones 6ptimas en compresores centri

fugos, se tiene
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211.7
u = = T81.91 pies/seg

(0.07) (1.96)°

valor que estl comprendido entre los limites que seflala la figura —

(k—21) y que por lo tanto es aceptable..

Fl nimero de Mach serfa

u 781.91

(xrr, g) {1.4)(53.3)(528)(32.2) 1/2

que es un valor aceptable.
2) La velocidad de giro de la mfquina

60u 60 (781.91)

xD ® (1.96)

B = 7619 R.P.M.

3) KBl nfimero de escalonamientos

El trabajo de compresibn politrSpico sin friccibn es
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n RT P n=L
T = S 20 1]
n=-1 J Pl
1.5 - 1
1.55 (53.3) (528) 58 =Eo=
T = [( ) 1.5 _ ]
t = 6L.T7 BTU/1D

luego, si tomamos el coeficiente de presibn de U = 0.48 para este com
presor centrffugo

6L.77 :
Zz = a2 5.53

(0.18) (781.91)2
(32.2) (718)

ajustando

Z = 6 escalonamientos

L) Temeperatura fipal

T, =1 (—29° s 528 (—) 177

2
P 1hk.5

T, = 863.51°R = h03.51°F
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5) K1 rendimiento interno del turbocompresor esta dado por

= L S W (Th; = Ty)
i
b, -h Cp ('l'2 - 'rl)
luego -

kel 1.h-1
P2 = S8 1.%

Ty, = Ty (s = 528 ( )

P, 14.5

T, = TBL.ER = 32k .6°F

finalmente

784.6 - 528
n, = =  0.76k
863.51 - 528
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PR BLBMA 2,

Un turbocompresor centrfifugo refrigerado comprime eire a rezbn de ——
352 pies3/seg a una temperatura de 68°F. La relacifn de rresiones es

de 5. El proceso de compresién es politrSpico de la forma ?v1‘3 = cte.
Determine: 1) Difmetro de referencia y velocidad periféri-e del rotor
2) Velocidad de giro, 3) NCmero de escalomamientos. k) Te—seratura --

del airea a la salida, 5) Calor eliminado
Aire

m = 35 pies3/5eg
T, = 68°F = 528°R

1

P,

2

— = s

P1

Pvl'3 = cte.

1) Difmetro de referencie.

Teniendo presente las figuras (b-21) y (L-2k) se puede erszyer como -
valores del dihmetro de referencia y del coeficiente del “Z:l'o, los

siguientes;

D = 2.6 pies

6 = 0.07

Con lo que la velocidad teriffrica serf

o 352

8 1° (0.07) (2.6)°



u = 743.8 pies/seg
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Lo cual resulta aceptable dentro de los mfmites establecidos para com

presores centrifugos.

2) La velocidad de giro

60u 60 (743.8)

%D r (2.6)
N = 546L R.P.M,

3) Rimero de escalonamientos

’
z =
2
Bu
&J
pero
n RT p.ViB2L
T = _...].'_ [(_2_)0 _1]
a-1 J Pl
1.3 (53.3) (528) 173-;-1-
T o= (65 9 - 13
1.3-1 718
1 = 70.5 BTU/1b

luego, tomando el coeficiente de presifn como B = 0.48 para este com-

presor centrifugo
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70.5
zZ = 5 = 6.65
0.h8 (753.8)

(32.2) {(778)
ajustando

Z = T escalonamientos

L) Temperatura final

T = T65.48°R

5) Calor eliminado durante la compresifn

Q1iminedo T-Cp (T, - Ty)

Qiiminadc = 70.5 - 0.2k (765.h8 - 528)

Qijminado = 13.5 BTU/1b.
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EJE4PLO 3.

Un turbocompresor axial aspira aire a razbn de 3528 pie3/seg a 1k.5
1‘I>/pa.|lg2 y 68°F. la relacifn de presiones es 3. El proceso de compre-

sifn es de la forma Pvl's

= cte. El difimetro de referencia es 2.85 —
pies y la velocidad de giro de N = L00OO R.P.M, Calcular: 1) Velocidad
periférica y nGoero de Mach, 2) Coeficiente de flujo, 3) Kimero de es
calonamientos, 4) Temperatura del aire a la descarga, 5) Rendimiento

interno.

m = 3528 piesslsvg

P, = 14.5 }.l:u'pulg2

T | 68°F = 528°R
P

- e

P

Pvl's = cte.

n = 2,85 pies

B = LOOO R.P.M.

1) Velocidad periffricea

" ND n (Looo) (2.85)
60 60

u = 596.9 pies/seg

NGmero de Mach

(xrr, &)'/2 [(1.4) (53.3)(528)(32.2) ] /2



M = 0.53

Cuyos valores de u y de M son aceptables

2) Coeficiente de flujo

n 3528

u D (596.9) (2.85)°

8 = 0.727
que tambifn resulta aceptable

3) Nimero de escalonamientos

T
2 = =
TR
&J
pero
A
n RT P ikl §
T = L, 258 o a
n-1 ~J Pl
1.5  (53.3) (528) L. ;1
T = [(3) -1]
T = L8 BTrU/1®

2kl

luege, tomando el coeficiente de presién como u = 0.35 en este eompre

sor axial.
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L8
Z = = 9.6k

0.35 (596.9)°
(32.2) (7718)

ajustando

o]
n

10 escalonamientos

k) Temperatura a la descarga

n-l 1 L -1

T » 528 (3) 17

P
2
A . 'rl(—-)

P

'1‘2 = T61.5°R = 301.5°P

5) Rendimiento interne

n = 21-"1 = cP(Th‘Tl)
bhy._-h, e (T, -T)
pero
k-1 1.k-1
T = (2% = 528 (3y 1
Lo
Ty = 722.7°R = 262.7°F
finalpente
n =

(761.5 - 528)
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CAMARAS DE COMBLSTI N O CCMBUSTORES

Introduccibn

Tan sefalada es la tendencia que existe a considersr la turbina de gas
como una combinacidn compresor-turbina, que el sistema de combustidn --
generalmente recibe menos atencifn de la que realrente merece. Es inQi--
til pretender una valoracibo de la importancia precisa de cada elemento,
puesto que, todos los componentes son esenciales y funcionalmente depen
dientes entre s{; no obstante, es evidente que el rendimiento y las ac-
tuaciones de un motor de turbine estfn materiszlmente influencisdos por
el sistema de combustidn empleado. Los primitivos compresores y turbi--
nas alemanas no eran inferiores a los conjuntos britfnicos, pero su sis
tema de combustibn, ampliamente me=nos desarrcllado, se reflejaba en -—
unas ectuaciones nis bajas, consumo especifico de combustible mls eleva
do y decididamente una vida de travajo mfs corta.

La cfmara de combustibn, tiene la dificil tarea de quenar grandes can——
tidades de combustible, y a su ver, cumplir con ciertas necesidades ba-
sices para obtener un sistema satisfactorio, como, uns elevada relacibn
Ae combustibn, n{nima cafda de presifn, pequefio volumen y peso reducido.
Alemis, debe ser compatible con el desarrollo de operaciones en un ec—-
pliv sargen de carges y alturas, sin ningfin riesgo de sobreslimentarse
de combustible o inversamente de apegarse. La ignicibn debe ser fheil -
y efectiva, y la corbustién completa, para evitar la formacién de car-
bSn.

En el desarrollo de las turbinas de gas, no existia ninglin precedente -
ligado con la obtenciln de los valores necesarios de temperatura con la
relacibn de combustidn requerida. las calderas de vapor, 1os bornos in-
dustriales y tarbi&n los hornos para tratamientos vor temperatura, no -

necesitshan desnrender calor en la relacifn necesaria que en las turbi-
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ras de ges y no esteban s ret dos a tan fuertes limitaciones con relg--

cifn al peso y al espacio ocupado,

Por lo tanto los primeros proyectiles se enfentar n con dificultades -—-
formidables en 108 sistemas de ¢ mbustifn y recibieron una simpatfa o -
comrrensifn muy limitas y frecuentemente_se les dijo que 1o oue preten-
dfen eran cosas inmposibles, Pn 1936 wWhittle visitd la British Industries
Fair de Birnminghem e hizo lo posible por interesar en este problema a -
los fabricartes de quemadores de corbustible. Por la razbn de que sus -
depandas no podfan ser conseguidas se desanimb por completo hesta que,

mEs tarde, la firma Laidlaw, Drew andé Co.; dedicada a estos trebajos -
pars cealderas marinas, se comprometid @ prestarsu colaboracibn en el ——

oroyecto,

Van Chain enfentedo con dicho prodlema, visitS el mismo a%o la leipzig
Fair y buscd la ayuda de los industrisles alemanes con los que tuvo me-
nos Exito. En esta €poca ninguno pudo ser convencido de que pudiese ser

posible conseguir una intensided de combustién de tel magnitud.

Una solucidn al diffcil problema de quemer mezclas pobres de aire-coo--
bustible en las corrientes de aire de elevada velocidad se encontrd se-
parando de la corriente principal una cantidad suficiente de aire para

la combustibn, reduciendo su velocidad y corunicEndole una recircula---
cibn determinada, proporcionando una nueva masa de aire para mantener -
y completar la cozbustién y finalmente afladiendo el llamado aire dilu—
yente para reducir la temperatura a un valor conveniente, antes de al—
canzar la entrada de la turbina; que vendria a ®r a grandes rasgos el

funcionamjento de las cfmaras de combustifn actaules.

Estructura de una clmara de combustiém © combustor.

El pas simple disefio de un combustor es el de un ducto recto conectado

directamente al compresor y a la turbine, tal como se ve en la figura -
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(5-1). Actualmerte, este disefic es irprictico por la gran pérdida de —
presifn ocacionade al realizarse la combustiSn a muy altas velocidades,
puesto que la pérdida de presifn en la combustifn es proporcional al --

cuadrado de la velocidad del aire gue descarga el ¢ mpresor. Y si toma-

7N

Inyector de combustiple

Figura 5-1 Combustor simple.

mOS en cuenta que el aire que descargea el compresor posee una velocidsd
de aproximadamente 500 pies/seg, la pfrdida de presifn en la combustisn
serf aproximadamente una cuarta parte de le presidn producida por el —-
compresor. Por esta razbn, imperiosamente se requiere de una zona de da

Ja velocidad axial,

AGn utilizando un difusor (es el inverso de una tobers), las velocidg-—
des son demasiado altas pars permitir una combustibn estable, pues, con
un flujo de aire de unos cuantos pies/seg, la flama no puede ser auto-
sostenible. Para solucionar este problema es necesarioc crear una zona de
baja velocidad, como ya lo hebfamos mencionado, en la que exista ademés
una recirculacién adecuada, que asegure la estabilidad de la flama y su

auto-sustentacidn.

Hay tres formas principalnente de lograr les corrientes de recircula-—
cidén que aseguren la estebilidad de la flana, 1a primera es por medioc -

de reflectores, tal y como se ve en la figura (5-2), la segunda es por
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pedio de las venas deflectoras que prodicen patrones de flujo tal como
se ve en la figure (5-3) y la tercera, es la combinacibn de los flujos
que se producen al circular el aire a través de un cierto nmero de -
orificios situedos en la pared del ducto y los flujos prodﬁcidos por
las venas deflectoras, qQue al combinarse producen una recirculacida -
de baja velocidad que toma la forma de un toroide, con su vortice en
el centro (muy parecido a un anillo de humo que en ocaciones exhala -
un fumador), tal y como se ve en la figura (5-h).

Aunque existen muchos disefios de combustores, todos ellos poseen dos
zonas principales, a seber, la zona de recirculacién y combustibén o
zona primaria y la zona de dilucibn o zone secundarie, tal y como se

ve en 1a figura (5-5).

.
?))\ -

Defleéi;r \\\\

Zona de estabilidad
Figura 5-2 Zona de estabilidad para la flama creads por un deflector

\H
T R RO\
NN AN |
’ \‘\‘\ ~
— R o~ P \\ rd
L0 N

Figura 5-3 Pegifn de estabilidad para la flama creada por las venas de

flectoras.



250

La funcién de la zona primaria es la de rmezclar (aire y combustible), -
evaporar, semi-quemar y preparar al combustible para que pueda ser, que-

mado répidamente y en su totalidad, en la zona de combustibn.

Y la funcibn de la zona secundaria es la de mezclar los gases calientes
de la cozbustién con el resto del aire que descerga el compresor pars -
proporcionarle a los gases una temperatura adecuada antes de entrar a -

la turbina.

Existe en los combustores un espacio anﬁlar entre el tubo de llames y -
la carcaza del combustor, por el cual:circula una parte del aire que —-
descarga el compresor, cuya finalidad.es la de proporcionar el aire que
a de formar las corrientes de recirculacifn, ademfis de formar una cami-~
ga de enfriamiento para el tubo de llamas, tal y como se puede apreciar

en las figuras (5-b) y (5-5).

Puncionamiento de la chmara de combustién o combustor.

El funcionamiento del combustor es el siguiente, en principio, el com—-
bustor recibe el 100% del aire que descarga el compresor, de este 100%,

el 18% es dirigido hacia el interior de el tubo de llamas y el restante
82% circularf por el espacio anular entre la carcaze y el tubo de lla--
mas, como se puede ver en la figura (5-5), pero, el aire que descarga -
el compresor tiene una velocidad muy alta, para poder asegurar una bue-
na combustién, por lo expuesto enteriorzente, y por lo tanto, del 16% -
de aire que entra al tubo de llamas, un 10% es forzado a pasar a través
de difusores con el fin de restarle velocidad y aumentar la presibn es-
tética, el restante 8% del flujo es conducido hacia las venas deflec~
tores que producirfin una recirculacibo del aire dentro del tubo de lla-
mas, luego, ya estando en la zona primaria, al 18% del aire se le suma

un 10% mfs, proveniente del B2% que circula por el espacio anular, este
flujo de aire, junto con el flujo producido por las venas deflectores,

nos producen una recirculacién de baja velocidad y de forma torcidal que

nog permite una zona estable para la flama, tal como se ve en la figura
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Pigura S5-b Patrfn del flujo de aire para

estabilizar la flama.

Tubo de llamas

7'\-—”% TS
10%
2T N7

loﬁ Zona Zona de
2 primarie dilusién !
i -
28% 128

Figura S-S Distribuciba del aire en la cémara

de combustién
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(5-5). Luego, el 28% de sire de la descarza total de comresor que se -
encuentra en la zona primaria es nezclado con €l combustidble, esta ez
cla de aire combustible depende de varios factores como, la temperaturs
deseada en el combustor, la velocidad del aire en el corbustor, la car-
g8 a mapejar, las condiciones de trabajo (encenido, aceleracidn, desace
leracibn, ete). -

Rl combustible es suministrado ya sea atomizado © preevapcrizado de tal

forma que se pueda mezclar perfectsmente con el aire.

Luego, la combustifn se inicia por medio de una chisps que dispara una
tujfa, después de esto, la flama se ;mntiene permanentemente, y la tem~
peratura de los gases de la combustién alcanza temperaturas de 3L00°F
3500°P, estos gases son demasiado calientes para ser enviados directa--
mente a las toberas directoras y 1los &labes de la turbina, por lo tanto
es necesario, reducir la temperatura de los gases, y esto se logra al -
introducir paulstimante, en la zona secunderia, el T72% del aire restan-
te que no fu€ utilizadoc en la combustibn, est€ porcentale de aire debe
introducirse inmedistamente despufs de la zona de combustida, de lo con
trario podr{a enfriar la flama y la combustibn serfa incompleta, como -
se puede ver en la figurs (5-5).

Condiciones del aire a 1a entrada de los combustores.

-
La temperatura del asire & la entrads del cozbustor esta en funcidno de la
relacibn de presibn, carga, tipo de mfiquina y el ciclo que wtiliza ya -
gsea de ciclo cerrado ¢ de ciclo abierto.

En las nlquinas de ciclo abierto, la clrara de combustiém sirve de gene
rador de gases, cuya energia termodinfimice cederfn directamente a la -~
turbina para poder conseguir la potencia requeride, y en este tipo de

paguinas 1a temperatura del aire a la entrada del combustor varfa desde
250°F hasta 960°P. Y en el caso de motores de turbina de gas de cieclo -

cerrado, aunque menosS generalizados que los de ciclo abierto, pueden en
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contrar buera apli acifn en aquellos casos en que se quieran quemsr ---
corbustibles sél1id s, como el carbén pulverizado, el fluido de trabajo
suele ser helio, nitrBgeno, y anhfdrido carbdnico, y en este tipo de ml
quinas la temperatura del gas a la entrada del c mbustor varfia desde —
700°F hasta 1100°F.

Ahora bien, la presidn en los combustores a plena carga verfa desde k5
1b/pul g2 para méquinas pequefias hasta 370 1b/ fulg? en méquines grendes
Yy complejas.

Velocidad del aire.

La velocidad del aire es un factor muy importante en el disefio de un --
combustor, Puesto gue, la velocided del aire influye en le relacibn de
la mezcla de aire-combustible y en la estabilided de la flama, en el —-
diagrama de 1a figura (5-6) podemos observar como el rango de mezclas -

de aire- combustible disminuye cuando la velocided mumenta.

Relacidn
aire - combustidble

Filujo de masa de aire
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Cimaras de combustiSn gel tur®®”
rreactor Pratt and Whitpey 3-5T-

Clmara de combustién de la turbina de gas

"Magba® con tubos vaporizadores acodados.
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Aenfs, se debe torar en cuenta que la velocidad del aire a la salida -

del compresor es casi constante, puesto que el compresor opers & una ve
locidad constante, y en el caso en que el flujo de masa de aire varie en
funcifn de le carga, la presibn estBtica variarf en el mismo sentido, ¥y

por lo tanto'el flujo volumEtrico permanece constante.

Pstabilidad de la flama,

Con la ayuda del flujo de aire prow_:niente de 1as venas deflectoras al-
rededor de las bogquillas del combustible, y al mismo tiempo el flujo --
proveniente de los agujeros situados radialmente en &1 tubo de llamas,
se logra una recirculacibén favorable en la zona de combustién, tal y co
mo se ve en la figura (5-T7). Esta recirculacifm favorable de forma to—=
roidal , nos proporciona uns zona de daja velocidad y baja presin que -
nos asegura la estabilidad de 1la flama,

Estabilizacién de la flama,

IR SS
>IN

Figure 5-7 PatrSn de flujo.

Dilucién de los gases de la combustibn.

Cuando el combustor esth apropisdamente disefiado y la combustifn es com
pletada en su totalidad, el combustor operarf sin humo visible que ven-

drfa a ser un problema de contaminacién ambiental.
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Después de la combustidn los productos de la misma son diluides en la -
zona secundaria, con el aire proveniente de los agujercs situados radial
mente en el tubo de llamas; con el fin de reducir su temperatura y lle-
guen con la temperatura zpropiada a las toberas directoras y a la turbi

na, como se puede ver en Tigura (5-4), (5-5) ¥ (5-7).

Pérdida de presidn en el combustor.

Uno de los problemas principales en les combustores es la pérdida de -~
oresidn, porque afecta el consumo de éombustible ¥ le energila de salida,
€sta pérdida se debe principalmente a la friccidn, turbulencia y al mez
clado de los fluidos, ¥y es normal esperar de un 2% a um 10% de pérdida

de prusidn, con respecto a2 la presidn de aire de descarga del compresor.

-

El valor relativo de esta vérdida viene dado por la diferencie de pre--

sién total entre la entrada y la szlida de la cimeara, referida a la pre

sidn total de entrada, o sea :

= D,
Pe.2ida de presidn = ( P Pis ) X 100

Pte

_Esto es muy importante en los motores de turbina destinados a los avio-
nes,

La c&mara de combustidn debe estar bien integrada en la unidad para no

inerementar el #rea frontal. La intensidad térmica T &ebe ser elevada.

El valor de I; se define por la relacidn:

ne m LHV

It =
15k Vv, Pe
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Donde:

ne = rendimiento de la combustida

me = gasto de combustidle en (1b/seg)

LHY = poder calorifico inferior del combustible en (BTU/1b.)
V¢ = volupen de la clmara de combustibne en (pies3)

P = presibn de entrada a la chzara en (1v/pulg?)

Canisa de enfriamiento del tubo de llamas.

En el tubo de llamas, donde se produce la combustifn, e tienen tempe—
raturas muy altas, del orden de los 3L0O°F a 3500°F, por lo tanto, el -
material de)l que estf constituido se encuentra expuesto s las fallas —
térmicas y & la fatiga, es por eso que se requiere de una camisa de en-
friamiento que redusca la temperatura para prolongar la vida del tubo -
de 1lamas. esta camisa se forma al hacer circular aire por el espacio =
arular existente entre la carcesa del conbustor y el tubo de llamas, ——
tal como se ve en la figuras {5-k), (5-5), (5-6) ¥ (5-T).

Tipos de cimaras de combustidn o combustores

Aunque tcofos los comdbustores en cualquier turbina de gas tienen la mis~-
ma funcibn, sin importar su tipo, todos ellos pueden clasificarse den—
tro de tres tipos principalpente, a saber:

1) Anular
2) Tubular
3) Tubo -~ anular

1) Combustor tipe anular. )
El combustor tipo anular tal como el de 1la figura (5-8) consiste de

un c¢ilindro de una sola flama,
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El comportamiento de este cozbustor es como se describe anterior—
mente, la cfmara estl abierta en 108 extremos donde se conecta al

compresor ¥ & la turbina directamente.

Este tipo de combustor es el pfs usado en la eviacidn donde el --
firea frontal es importante. En este tipo de arreglo comunmente el
flujo de aire es directo. La princi;nl ventaja que tiene la cimara
anular con respecto al sistems tubo-anular es que para una méquina
de una misma potencia y un mismo difmetro el largo d¢ la cémara es
solapente el 75%, lo que results beneficioso debido a ls reduccidn
de peso y un menor costo de produccifn, esf mismo la propegacifn —

de la combustibn es mucho me)or al no requerir de interconectores.

1 combustor anular tiene otras ventajas con respecto al sistema -

tubo anular que & continuacifn ze indican:

a) El Erea del cilindro expuesta al calor es menor en un 15%, con
secuentenente la cantided de aire requerido para sostener la -

flama es menor.

b) El exceso de aire restante mejora la eficiencia de la combus--
tibn, hasta eliminar por completo los residuos de gases no que
medos, lo anterior quiere decir que los oxidos y monSxidos de
carbono se transformarian a dioxidos de carbono, reduciendo —
con esto la contamipacifn ambiental.

Combustor tipo tubular.

El combustor de tipo tubular, como el que se ve en la figura (5-9),
es el preferido por los disefladores europeos, pues, este tipo de -
combustores ofrece las ventajas de aimplicidad en el disefic y lar-
ga duracibén. Son ideas para las pequedas unidades pues ademfis son
de ficil pantenimiento, el flujo del aire en estos combustores pue
de ser, de "flujo directo” o de "flujo inverso”, aunque los de flu
Jo inverso no son muy com@Gnes pues hay més pérdida de presidn dedbi

do a la friccidn. la distribucién del aire proveniente del compre-
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sor, coruncernte es de alrededor de un 105 nara la rombustién, de
un 30% a L0% es usedo con propSsitos de refrigeracibn y el resto -

es usado para diluirse con los gases calientes de la combustidn.

3) Combustor tipo tubo - anular.

los combustores del tipo tubo-anular, como el que se ve en la figu
ra (5-10), son actualmente los nfs usados en turbipas de gas y los
preferidos por les mayoria de los disefiadores anericanos. Este tipo
de combustores consisten de un grupo de cozbustores industriales -
del tipo anular, Colocados en forma de anillo y conectados entre -
si para permitir una presibn cohstante entre ellos, as{ como una -
ignicibn simultanea en el arranque de la mBquina. las ventajas de
este tipo de arreglo son: fhcil mantenimiento y mejor distribucibn
de 1a temperstura que en las de tipo tubular y anular, ademfz de
que usualmente son menos caros que las de tipo anular. El flujo de
aire puede ser "directo” o "inverso” como en el caso del tipo tubu
jar. Aunque cabe mencionar que este tipo de arreglo necesita de -—
una 8rea mayor de tubos de llamas, y es comin que se utilice hasta
un 35% del aire total para refrigeracibn.

El proceso de combustibn.

La generaciﬁn de gases calientes en el combustor de un motor de turbina
de gas, tiene gran importancia en la operacifn del ciclo de la miquines

Pn el caso de un ciclo abierto, el aire {comburente) se toma de la atmbs
fera, se comprime en el compresor y se inyecta en ls cfmara de combus—
ti6n o combustor, donde al mismo tiempo se inyecta también el combusti-
ble, generalrente un hidrocarburo 1fquido o gaseoso. Iniciada la combus
ti6n con una chispa, seguirf, as{ en forma continua. Los gases, produc-
to de la combustidn, con presidm y tewpersturas altas, pasan & la turbi
na propiamzente dicha, donde se expansionan cedienodo su energfa & la nf-
quina, convirtiéndose la energia termodinfmica de aguellos en energia -
mecnica en el eje de la unidad.

En las zfquinas de ciclo cerrado, el aire de 1la combustifn es indepen—-
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diente del fluido de trabajo, segln se ha <&.cho.

F1 proceso de corbust ' ln es una reaccifn q.“~ica exotérmica, donde los
clerentos combustibles son fundamentalmente carbono e hidrégeno, ya —
‘ue el bhidrocarburo que sirve de combustiblz es de la forma general -
CxHy, donde la relacién H/C, en masa, suele sariar de 0.13 a 0.18 segfiin
¢l tipo de hidrocarburo. Arbos elementos resccionan con el oxfgeno produ
ciendo 002 y Hp0. Tambi&n puede haber otros elementos combustibles, co-
me ganga del principel, particularmente az.’re, sunque no sea muy desea
ble, pues produce SO 7 03, que con el ag.: forman HpoS0Y, Ecido extre-

padamente corrosivo.

El agua, que se forma Tor combustibn del h::i-6geno, estf en forma de --
vapor. El calor latente de condensacibn de 2ste vapor permite conside—

rar dos poderes calorfficos distintos del ¢:-bustible: el superior y el

iq1ferior.

Se 1lama poder calor{~‘co superior (HHV, higat heat value) al que resul
+a de incrementar el r>der calorffico con e. calor latente de condensa-

cifn que desprende el s=gua al condensarse.

Y se llams poder calorffico ipferior (LHV, _o>w heat value) al que no —

+:ene en cuenta dicho Incremento del calor Ze condensacifn, por perma—-—

~acer el agua en esteé> de vapor. Aproxinmalisente LHV = 91 /100 HHV.

~arece mis 18gico estizar el comportamientc lel combustible haciendo re
sarencia el poder calcrifico inferior ya q.2 los gases, al ser expulgg—
i de la turbina, co-servan temperaturas ;.s estln por encima del pun-
-5 de condensacifn de> vapor de agua incor;:rado. Sin embargo, con fre-
s.encia se hace, tamb‘£n, referencia al pol:r calor{fico superior. El -
«~flisis de los gases le escape se efectfis, cor lo general, en base se-

~a, esto es, suponieni: condensado el vapor 1ie agua.
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Aire tedrico para la combustidn (Ar) o mezela estequiométrica.

Pl aire tebrico o cantidad mfnima de aire necesario para producir la —

combustifn de los elementos combustibles C, H y S se calcula de acuerdo

con las ecuaciones siguientes: .
-
Carbono: C+02 COp
HidrSgeno: 2Hp + 02 2H0
Azufre: S + 02, SO

la relacibén de masas, segiin pesos moleculares, permite calcular el oxf{-

geno necesario para oxidar cada uno de los elementos.

Carbono: 12 + 32 hk; i—g- = 2.66 %%%Z
HidrSgeno: 2X2+32 2x18; f—a— 8 i: g:
Azufre: 32 + 32 6k %g- 1 %.:_cs’a_

Como el oxigeno se encuentra en el aire en la proporcidn de 23.2% en ma

sa, las cantidades correspondientes de aire serfn:

. 2.66 1b aire
Carbono: 0.232 11.42 v e
Bidréxeno: 8 _ , 3y lbaire

i 0.232 **% 1v Hp
1

Azufre: = b.31 1b aire

0.232 1v S
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b aj
Nitrogeno: 0—.-‘!{_63' = 1.30 I_E_%;_r_e_

Fl combustible suele tener cierta cantidad de ox{geno libre, el cual —
contribuye & la combustibn, reduciendo la cantidad de este elemento en
el aire, .

Conviene advertir que por libra de oxigeno que entra con el aire, entra

tambifn una cantidad de nitrSgeno de

0.768 1b N2
= 3.31
0.232 1t 02

En volumen, la proporcifn es la siguiente

0.79 pies3 K>
= 3.76
0.2 pies3 0y

Pare un combustidle compuesto de C, H, § ¥y O el aire teSrico serd

1b aire

AL = 11.46 mC + 3L.58 mHy + k.31 =S + k.31 m02
1b combustible

Donde =C, mfy, =S y-mOp representan la masa en 1b de cada uno de los —
«omponentes o anflisis gravimétrico del combustibdle.

los combustibles 1fquidos usados en las turbinas de gas suelen tener la

composicibn en masa siguiente:

C, de 8L a 86%
R, de 12 a 15.5%
S, de 0.01 a 3%
o 1%
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De scuerdo con esta composicién, el valor de A¢ (aire tefrico) estf en
1b aire
tre 1b y 15 "

1b combustible

El poder calor{fico superior de dichos combustibles oscila entre 18500
y 20200 BTU/1b entre 17600 y 18900 BTU/1b.
-

Ejeaplo S.1

Calcule el sire tebrico (o estequiomtrico) para la combustifm de un —

hidrocsrburo que tiene el anflisis g;avinétrico siguiente:

c 84 k%
B 15.0%
8 « 0.2%
0 0.h%

100.0%

Solucibn
Aplicando la ecuacibn 5-1

A, = (11.56) (0.84k) + (3b.18) (0.15) + (%.31)(0.002)
(k.31) (0.00k) = 14.86

U

1&.86' 1b aire

At -
1b combustible

Combustifn con exceso de aire., Productos de la combustibn.

Resulta diffcil realizar una combustibn cowpleta del combustidble em-—

pleado sclamente el aire tefrico o mfnimo necesario, pues ello equival-



270

la combustifn es a través de un balance del carbono.

Se procede primero a un anflisis volumétrico en base seca, esto es, -
previa condensacifn del agua incorporada, quedando como gases posibles
€02, CO, 02 y K2, cuya determinacién se realiza con un aparato Orsat,

y se refiere a 0°C y 760 mm de Hg. F1 Eilculo del gire real empleado

se hace por libra de combustible quemado, de la misma manera Que se hizo

€l aire tefrico en el inciso anterior.

La proporcifn en masa de cada constituyente en la mezcla de gases que -

forman los productos de combustifn eh base seca viene definido por

x5 My
Bj = N1 (Bc. 5-3)

¥

donde x; representa le fraccifn del mol o proporcibén volumétrica en ——
la me2cla. My significa la masa molecular del componente y Mm la masa -
molecular aparente de ls mezcla, Pare los gases contempledos, &1 valor
de Mp es

Ma = Xcop Mooz * XCO Moo * xop Mop * Xk Mo
o también

Mg = &hxcoa + 28xco * 32xgp + 28x32 (Be. 5-b)

Para el 00, el valor de m; serd

X002
Boop * bh 1b de Coz

Ma

La proporcién en masa de carbono en el 0y, teniendo en cuenta los pe—

sos moleculares, serf



12 *co2 Xco2
—_—— X Lk , 0osea, 12 -  1bdeC
kh Ma Moy

Anflogamente, para el CO, la proporcién.en masa de carbono serd

12 xm "Co
_— X 28 roOsea, 12 = 1lbde C
28 My Mo

L]
°

La masa de los gases secos, producto de la combustiln por 1b de carbono
quemeado, serd

masa total' de los gases
Bge * .

masa del carbono en los gases

bl XCop 28 xg 32 x0p 28 xy,
—_— % —_— + e 4y —_—
™ Mm ¥ My
12 X005 12 xp0
et ————— FS e ——
Mg "
o también

“"‘002 + 28xc° + 32xq5, + 28 xp5p e S 4

e 12xc02 + 12x¢g

En la ecuacibn 5-5, las equis representan la proporcifn en columen de ca

da constituyente en la mercla de gases secos productos de la combustidn.
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Y mge expresa la masa total de dichos gases secos por libra de carbonc-

quezado.

Para hallar la masa total de gases secos por libra de cosbustible quema
do, habrf que multiplicar mg. por mc, O 3€a, la masa de carbono quemado
por libra de combustible. El valor de ms debe ser determinado por los -
datos que se tengan de la composicibn del combustible empleado. Se ten-

dri

lg’ - 'BC Be (Eco 5‘6)

siendo mgy la mase Jde gases secos de los productos de la combustidn por
1ibra de combustible quemado, ’

Ahora bien, el equilibrip de masas en la combustifn establece que:

Aire empleado ¢ combustible quemado = gases secos + sgua

o también, por 1b de combustible

Ar +1 = mg, X nC+ 9 ufp

o sea
Ar =mg, X mC ¢ uilp -1 (Ec.5-T)
donde
AL = 1bs de aire empleados por 1b de combustible
mge = 1bs de gases secos por 1b de carbono existente en el
conbustible
=C = ]1bs de carbono existentes de 1 1b de combustible

oo a 1bs de hidrGgenc existentes en 1 1b de combustible



drfa a que todas las mol&culas del comburente encontraran oportunidad -
de reaccionar con las mol&culas del coxbustible en el corto espacic de

tiempo en que se realiza la combustidn.

Los motores de turbina de gas, en régimen estadble, suelen trabajar con
une relacidn sire/combustible de 60, ecsto es, 60 1b de aire por 1b de
combustible, aproximadamente unas cuatro veces el aire tebrico requeri-
do. Ko es necesario tanto. exceso de aire para asegurar la combustibn, -
bastarfa con un 20% de exceso; con €llo se trata de reducir la tempera-
tura de comdustiSn (del orden de 3L00°F) a una temperatura de trabajo -
que no dafie los Klabes de la turbina (alrededor de 1650°F).

Bn régimen de operacifn variable, y particularmente a bajas velocidades,
1s relacifn aire/combustible puede llegar a 150 y hasta 300, esto es, -
veinte veces el valor tebBrico. Las 20nas de inyeccibén del combustible -
16gicamente tiene relnciones mucho més bajas, para evitar la extincibn
de la flama en el combustor.

81 Ay representa el aire real empleado por 1b de combustible y At el ai
re teérico necesario por 1b de combustible, se llama coeficiente de --
exceso de aire e la relaciba entre ambos.

Ar
At

-~
8i @ > 1 1a mezcla se llama pobre (de combustidle) y si a < 1, rica,

lSgicamente, para calcular es preciso conocer Ag ¥y Ar. El cllculo de
Ay se hace @ partir de la composicifn del combustible. Para determinar
A, se recurre al anflisis de los productos de la comdbustifmn. Como el —
combustible es, por lo general, un hidrocarburo, cuyos elementos coszbus
tibles son C y H, se tienen como productos de combustibe CO,, CO, HO,
sunqQue c¢on aire en excesp no aparece 00, pero s{ 0p. Con defecto de ai-
re no existe 02 pero s{ aparece (0. También se encuentra en los produc-
tos el Ky que entrd con el aire. El método més préctico de anflisis de
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Estos dos filtimos valores deben cobtenerse de la composicidn del combus-
tible. La masa de agua resultante, 15gicamente, debe ser nueve veces la

masa de hidrégeno existente.

Si se tiene en cuenta la masa de 1os productos inquezados, se puede —

expresar

1b inquemados
Ay = mgewC ¢ 9mlp - (1 - 3 bustivie | (Ee 5-8)

Conocido A. y conocido Ay se calcula _Ficilpente por la ecuacidn 5-2

Ejemplo 5-2

El querosenc, empleado frecuentemente como coszbustible de 1las turbinas
de gas, tiene un anflisis gravimftrico de: C = 85.1%, E = 14,95 (rela—
cibn H/C = 0,175 y férmule quﬁ;ica. C18 H38, despreciando impurezas). ~—
Los geses secos producto de la combustidn de este combustible en una —=
turbina aofrecen &) anflisis volumétrico siguiente: COp = 3%, Oy = 278 ¥
N2 = 80%. Calcular el coeficiente de exceso de aire » €on Que trabaja
esta turbina. Desprecie los inquemsdos.

Solucibn:
El coeficiente de exceso de aire viene dado por 1ls ecuacilo 5-2.

Ar (Be. $-2)

El sire tebrico Ay se puede calcular por la ecuacifn 5-1
Ay = (11.86) =C + (36.%9) af;
sustituyendo valores

Ap = (11.86) (0.851) + (3k.48) (0.249) = 9.752+5.137
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1b aire
= 1k
A = 1k.89 1b co=bustible

Para hallar el aire real A, aplicaremos la ecuacibén 5-7, que da el aire
real empledo por lb de combustidble

Ap = mgp mC + 9mBp - 1 (Ec. 5-7)
Ahora bien, la masa de gases por 1lb de carbono es, segin 1a ecuacibn 5-5

Lixcop + 32x0p + 28xpy,

n
=5 12xcop

ya que segin datos del problema no hay CO en los gases. Sustituyendo va
lores

(bk) (0.03) + (32) (0.17) ®* (28) (0.80)

cl
& 12 (0.03)

1b aire

ﬂgc .81
1b combustible

Como la masa de carbono en el combustible es
-~
mC = 0.851 1b de C por 1b de combustible
Los gases secos por 1b de combustible serfn

1b gases secos
mge * mge ®mC = 81 X 0.851 = 68.93

1b combustidle

Por otra parte, el agua en los productos de cocbustién serd

agua = 9242 = 9 (0.149) = 1,351 1b de agua por 1b combustible
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For tanto

1b aire

Ar 2 68.93 +1.351 - 1 = 69.27

1b combustible

L J
por consiguiente, el coeficiente de exceso de aire serf en este caso

B 69.27
a = = = %.65

Ag 1X.89

El aire resl empleado es 4.65 veces el aire tefrico para la combustibn.

Estabilided de la combustibn.

La estabilidad de la combustifn ee refiere al quemado uniforme y a la -

habilidad de 1z flema para permanecer encendida sobre un amplio rango =
de operacibn.

La combustién para una cémara en particular se establece entre dos 1imi
tes llamados rico y pobre, dependiendo de la proporcién de aire-combus-
tidle, mfis allfh de estos l{mites 1z fiama se mpaga, esto puede suceder,
cuando se sobrealimenta la uﬁqyjns y no se le demanda energfa, o cuando

existe una mezcla con alto contenido de aire y poco combustidle.

La figura (S-6 ) muestra en la ordenada la relacifn de aire-combustible
Yy en la abcisa el gasto de aire en libras por segundo, puede observarse
Que el frea scmbreada es la regifn estable para operacifn de la flema,

fuera de este contorno le flama se apaga.
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Eficiencia de la combustién.

Ia eficiencia de la combustifn viene a uer -.na cedida del grado en que

la combustifn sé completa. Una cormbustidn incompleta influye directamen
te en el consumo de combustible, vuesto que el poder calorifico del com
bustidle no quemado se desperdicia y no-ayuda a elevar la temperatura -
de entrada a la turbina. La eficiencia de la combustidén se puede calcu-
lar dividiendo el incremento actual de calor en el gas entre el poder -

calorffico del combustible, o sea

) actual (mg + mf) 3~ Da 2
iy tedrico i me (LHV)
donde:
ne = eficiencia de la combustidn
na a gasto en masa del gas es (1b/seg)
ne = gasto en masa del combustible en (1b/seg)
b = entalpfa del gas a la salida del combustor (BTU/1b)
h2 = entalpfa del gas a la entrada del combustor en -~
{BTU/1V).

1HV = poder calorffico inferior del combustible en {BTU/1b)

Intensidad de la combustidn.

El calor liberado por la cfirara de combustibn o de cualquier méquina —
térmica depende directamente del volumen de la cfmara de combustiém, lue
go pars obtener alta potencia en una turbina de gas con una chmara de -
combustidn compacta, es necesario liberar el calor en grandes proporcio

nes,
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Por ejemplo, la miquina Rolls-Royce "Spey" consume en sus 10 tubos de -
llamas 7500 libras de combustible por hora. El combustible tiene un po-
der celorfifico de aproximadamente 18550 BTU/1b, luego cada c¢ilindro li-
bera 232000 BTU/min. En otras palabras este es un gasto de calor poten-
cial de ura proporcidn equivalente a 54690 Hp de potencia para toda la

mBquina.
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TUPBIRNAS

Intr duccibn

La turbina de gas es una turbomiquina motora capaz de convertir la ener

gfa termodinfmica de un gas (fluido compresible) en trabajo Gtil en un
ele.

Bn este tipo de miquina se trata de tener un fluido com alta presién -
y alta temperatura que pueda expansionarse en la turbina propiameate -

dicha, cediendo su energia termodinfimica, la cual se traducirf en tra--
bajo Gtil en el eje de la mBquina,

Le forma en que se produce trabajo en una turbina de gas es: primero,

el fluido de trabajo se expansiona en una toberas, durante la cual se -
genera energfia cin&tica; a continuacidn, el chorro de alts velocidad -
pasa por las paletas o Alabes de la turbina que estfin disefiadas para

cambiar la cantidad de movimiento de la corriente, Dicho cambio produ~-
ce una fuerza impulsora. La turbina de gas es una mfquina para produ--
cir trebajo relativamente nueva, es sin duda algune una mfiquina de al-
ta velocidad en relacifn con los ée movimiento alternativo; los grupos
turboeléctricos de Norteamfrica, trabajan generalmente a 1800 o 3600 -
R.P.M., aunque existen alguos que menej)an velocidadeg superiores. Como
le potencia es proporcional a la velocidaed para una fuerza impulsora -
particular, hay probabilidad de obtener una gran potencia con una mf--

quina de volumen ragzonable, cuando se trata de una turbina.

Las turbinas de gas pueden ser axiales o radiales, seglin sea la dire--
ccifn del flujo en su paso por los ductos entre los flabes de la migqui
na. las mis generalizadas son las de tipo axial, en las que el flujo -
tiene lugar en la direccibén del eje de la turbina. En las radiales, el

flujo sigue la direccién del radio, pudiendo ser hacia adentro o hacia
afuera.



Motor de turbina de gas tipo axiel.

Ahore bien, las turbinas axiales pueden ser de accidn o de reeccibn., -
Tn las de reaccibn se utiliza fundamentalmente la enrgia de presibn -
del flujo, sunque tambifn la energfia cinética, Las turbinas de gas se
componen de varios pasog o escalonamientos, agrupéndose en un primer -

cuerpo de alta presifin, los escalonamientos de reaccidn.
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Turbinas Radiales

La evolucibn de la turbinm de flujo radial ha tenido una larga histo—
ria y fue concebida en principio con el propdsito de producir potencia
hidrBulica,, hace mis de 150 afios. Bisicamente se trata de un compre--
sor centrifugo pero con el sentido de flwrjo en sentido inverso y 1a ro
tacidn opuesta, este tipo de turbina fue el que se utilizo en el pri--
mer vuelo de propulsifn & chorro en la decada de los 30's. Fue consi-
deraedo como la combinacién natural para un compresor centriguo en la -
misma wiquina. Los disedlacores pensaron que si se coloceban al compre-
sor y turbina en el mismo rotor se tendria una eficiencia tan alta en

la turbina como 1a del compresor, a causa de la aceleracidn natural --

del flujo en la misma direccidn.

Fl desarrollo de este tipo de turbina es en estos comentos motivo de -
grandes investigaciones scbre todo por la industria del transporte y -
1a qufmica. En transportacifn por ejemplo: es empleedo en turbocargado
res de miquinas que utilizan chispa o del tipo Diesel, en aviacibn, es
usado como expansor en la industria petroquimica es usado como expsansor,
en sistemas de liquefaccidn y en otros sistemas criogenicos, tambifn -

son utilizados en helicopteros y en unidades generadoras de electrici-
dad.

Una de las grandes venta)as de le turbina de flujo radial es que el --
trabajo producido en un s§lo escalonamiento es equivealente a dos ¢ més
en una turdina axial. Este fenomeno se debe a que la turbina de flujo
radial usuaimente maneja velocidades periffricas alt{simes mayores a -
las usadas en las turbinas axiales y como la potencia est® en funcidn
del cuadrado de la velocidad periférica (es decir, Pa U2) pare un flu

Jo dado la potencia es mayor que en un s6lo escalconemiento de una tur-
bina axial.

La turbina radial ademfis posee otras ventajas, a seber: su costo es —
apreciable menor que el de una turbina axial, es mfs compacta, de man-
tenirciento zls sencillo, més ligera, su construccién es mis sencilla y
aunque su eficiencia total es menor que en la turdina axial hay muchos
casog en qQue la cuestién econbmica, tamafo, mantenimiento, volumen, pe

so, etc., dan preferencia a las tur-inas de flujo radial.



Lescripeifén de una turbira radial

La turbina radial tiene muchos componentes similares al compresor cen-
trffugo, Sin embargo, los nombres y funcién de las partes difieren. --

Existen dos tipos de turbinas rediales principalmente,a saber: la can-

tilever y la de flujo mixto, -

La turbina radial tipo cantilever, como se ve en la figura (A), comlin-
mente posee Blabes bidimensionales y usa fngulos de entrada no-radiales.
En este caso no hay aceleracifn del flujo a través del rotor, el cual
es el equivalente, a una turbina de accifn, ademfis este tipo de turbi-

na no es muy utilizada por su baja eficiencia.

La turbina radial de flujo mixto como.la que se ve en la figura (B) y
(C) es el tipo més usado actuslpente., Bn la figura (C) se muestran les
partes principales de la turbina radial de flujo mixto, El funciona—-
mientc es el siguiente: El colector recibe el flujo de gases de la com
bustidn, este colector comunmente tiene frea transversal decreciente,

Yy en algunos disefios, este colector es usado como toberas directoras,
este tipo de uso del colector es empleado comunmente en los turbocompre

sores dende la eficiencia no es muy importante.

En el caso de que se use toberas directoras, estas san fijadas alrrede
dor del rotor y su funcién es guiar el flujo hacia los &labes dandoles
la direccibn adecuada. El flujo es acelerado en su viaje a través de -
2o0s flabes del rotor, y en el caso de turbinas de baja - reaccifn 1la

aceleracifn total ocurre en las toberas,
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Transferencia de energfa en turbinas radiales.

Como ya se indico enteriormente, el flujo en este tipo de turbina es -

en sentido radial, pudiendo ser su sentido hacia el eje {(flujo centri-

peto), © hacia la periféria (flujo centrffugo), como se puede ver en =

las figuras (D) y (E).

Figura D, Diagrama de velocidades a la entrada y & la salida del ro--

tor de una turbina de vapor radial centr{peta, de un esca-~
lonamiento,

Figura E. Diagrama de velocidades a la entrada y a la salida del rotor

de una turbina de vapor radial centrifuga, de un escalonamien
to.
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Las turbinas de flujo centripeto tienen mejor transferencia de cnergia,

pues se aprovecha la accibn de la presién de los gases de la combustidn

debido a la accibn centr{peta, representada por el término:

Recordando lo que se vi8 en el cap III de esta tesis, al estudier la -

transferencia bajo la forma de componéntes energéticos, cuya expresién

es:

El tfrmino de accibn centripeta u12 - u22/2, es positivo si u, > u,, -
es decir, si la velocidad periférica a la entrada de los gases es ma—-
yor que la de salida, lo que requiere que rl > r,s como se puede apre-

ciar en la figura (D).

Las turbinas radiales centripetas han presentado siempre problemas de
desfogue, debido a la acumulacifn del fluido en zonas de radio menor -
provenientes de zonas de radio mayor. Este problema se ha solucionado
con exito en las turbinas hidrfulicas, de las que es ejemplo }a Frafn--
ecis, porque en un 1fquido no se produce el fendmeno de expansibn. Pero
en el caso de fluidos compresibles, como los gases de la combustibn, -
se acente gravemente el problema de desfogue a causa de la expansidn
que £ste va teniendo, el cual exige mayores freas de paso. Se hace ne-
cesario aumentar las secciones de los ductos de paso a wedida que el -
flujo se aproxima al eje, y esto s6lo puede hacerse en sentido axial,
con 1o que se complicarfan mucho los disefios y la construccidn. Esta -

es la causa de que este tipo centr{peto puro no tenga aceptacidn,
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Sin embargo, en las turbinas de flujo centrffugo, las &reas de peso —
van siendo nayores a medida que el fluido se mueve hacia la periféria,
favoreciendo por un ledo, la expansidén de los geses ¥, por otro, la —
construccibén més 16gica de 1la mlquina, La verdad es que, en este caso,

1a accifn centr{fuga definida por

produce un efecto contrario en el aprovechamiento de la energfa de pre
sifn, ya que por ser uy > U, el término se hace negetivo, al ser —
ry > r,, como se puede ver en la figura (E). La enérgia de presibn sé-
1o serf aprovechada por el cambio en la velocidad relativa, esto es, =

por el t&rmino

el cual es siempre positivo en ambos tii)os de turbinas. Serf, pues, con
veniente, en la turbina centrifuga, que existen cambios importantes en
la velocidad relativa del fluido entre la entrada y la salida del rode-
te movil,

Debe observarse, tambifn, que para un mismo tamafic de mfquina, se tie-
nen velocidades periffricas del rotor mfs altas con el flujo centr{fu-

g, ¢sto es, crece (“2)’ lo que permite tener potencias mayores para -
el mismo tamafio de miquina.



Turbinas axiales

Turbinas de accibn

La turbina de accidn es la mis simple, de fluido comgresible, y es cono
cida como turbina de Laval. Consta de un solo rotor provisto de &labes
simétricos (o asimétricos) el que preced; una serie de toberas de ali-
mentacibn del tipo convergente-divergente, que convierten la energia -
de presién en energias de velocidad, vara as{ tener chorros de geses de
la combustidn provenientes de un combustor, con un alto poder din&mico

que atacen directamente los fAlabes del rotor y lo hacen girar.

Resulta dif{cil aprovechar, con buen rendimiento, la energfa cinética
de los geses en un s6lo escalonemiento, debido & las altas velocida----

des de salida de las toberas (siempre supersénicas), cue obligan al -—-

.

Inspeccibén de una turbina axial.
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Turbina

En la turbina de accidn se
aprovecha la energfa ciné-
tica del gas.

ComparaciSn entre la turbina de

accién y la de

reaccién.

Tobera Turbina

)

En la turbina de reaccidn se
R aprovecha principalmente la-
energia de presifn y en un -
menor grado la energia ciné-
tica,




289

rotor a girar a 20000 & 30000 R.P.M., con velocidedes tangencisles del
orden de la mitad de la velocidad de los gaeses de la corbustidn in-ci-
dentes, si se quiere tener una transferencia, de energfa de valor acep
table. Sin embargo, si escalonamos la velocidad o la presidn rodemos -
lograr velocidades de giro mfs bajas, con lo que se reducen los proble
mas de vibracidn y esfuerzo por la accifin centrifuga. Por lo tanto, se
tienen dos veriantes: a) Escalonamientos de velocided o tipo Curtis, y

b) Escalonarientos de presién o tipo Rateau.

Turbinas de accibn con escelonamientos de velocidad ftipo Curtis)

Fn las turbinas de accifn con escalonamientos de velocidad se trata de
aprovechar la energfa cinética inicial de los gases de la combustidn -
en varios vesos, de forma que disminuya la accifn dinfimica de &ste, en
forma pulatina, a fin de tener velocidades de giro més bajas, mejoran-

do, al mismo tiempo, la transferencia de energfa.

En el estator permanecen conmstaentes la velocidad y la presibn de los -
geses; los &lebes fijos sirven solemente de directores del flujo hacisa
el rotor siguiente. El fluido s6lo cede su energia cinftica en los fla
bes del rotor; la presidn permanece constante. Todo ello considerando

condiciones de transferencia de energfa ideales.

Como la cafda de velocidad es escalonada se tienen acciones mhs modera
dns - vre los Blabes, y en consecuencia, velocidade® de giro mhs bajas.
Seglu:; el nlimero de escalcnamientos, las velocidades tangenciales del -
rotor pueden reducirse cuatro o mis veces 1la velocidad del fluido inci

dente, Todos los rodetes estén r{gidesmente montados sobre el mismo eje,

Todos los escalonamientcs son de la misma potencia, para que en los ro
tores se tenga el mismo por, ya que todos ellos tienen la misma veloci

dad &angular.



Turbina de alta presibn
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Turbina de gas ALSTHOM de 120000 =

Turbinas de accidn con escalonamiento de presif: (tipo Rateau)
-

los &labes del rotor son de la misma forma que en c.tlquier turbina de
accifn. En el rotor se producirf siempre una accifz iinfmicea sobre los

£labes, con cafda de la velocidad.

Sin embargo, los flabes del estator comstituyen ver-zileras toberas que
permiten ganar velocidad & exrenses de le presifm. - los diferentes es
tatores se tendrf, pues, una caida de presifn en f: T2 escalonada. Al-
ternativamente en los rotcres so msntiene constant: "=z presidn, con ca

{3a de la velocidad.
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La cepacidad de conversibn (e le energis del fluido cn energfa en el -
Totor, e€s mayor con los escalcnemientos de velocidad, lo cual exige ——
menos Tesos, y hace mAs sencilla la construccidn. Con escalonamientos
de presidn se necesitan ri&s pssos para la misma potencia, haciendo més
corplicado el disefio; pero se pueden lograr mejores rendimientos glo—-~
bales y velocidedes de giro menores. En*mfquinas de gran potencia, y

sobre t0do en las turbinas de ges, se instalan escalonamientos de ve—
locidad de entreda, seguidos de escalonamientos de presidn, y en Glti-

mo término escalonamientos de reaccién.

La energfe tranferida en una turbina de reaccidn, se efectus siempre -
en los rotores, los gue por tener Blabes de accidn o impulso absorve--

rAn solamente la energfa cinética.

Ensemblaje de 1a turbina de gas GT 200 Jde
STAL - LAVAL
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Turbinas de Reaccibn

Fn las turbiness de reaccidan los &lsbes de los rotcres, sobre los que -
eJerce accibn el fluido, son asimétricos, con perfil de ale de avion o
perfil Joukowsky, También los #labes de los estatcres tieren el mismo

perfil, pero invertido, constituyendo verdsderas toberas donde el flui

do de trabajo se acelers ganando velocidad a expernses de la presidn. -
BEn los rotores los gases ceden su energia de velocidad y también de pre

si1én.
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En las turbinas de reeccifn les velocidades de incidencia del fluido -
en los &labes del rotor son menores gue en el caso ¢e turbinas de a-—
ccibn, Las velocidades tangenciales serfan proporcionalmente menores,

por lo que es necesario que los rotores tengan mayor difmetro para man
tener la misme velocidad angular. Debido a la cafda rtrogresiva de la -
presibn, los &labes deben irse haciendo<pfs grandes para lograr accio-
nes equivalentes en los distintos escalonemientos, cuyos rotores van -

todos montados sobre el mismo eje,

Alabes

En las turbinas de gas actuales, no suelen encontrarse Alsbes de accidn
con un grado de reaccibn cero; aln en los primeros primeros escalona—-
mientos de alta presibn se admite un cierto grado de reaccibn, cuyo va
lor depende de las aplicaciones de la turbina y cerecterfsticas de los
gases de la combustidn a la entrada, aungue a estos escalonamientos de
bajo grado de reaccibn se le sigue conociendo como de accin. Se reser
va la denominacibn de escalonemientos de reaccién para aquellos en que

el grado de reaccibn es de 503 o préximo a este velor.

Las formas de los Alabes y los sistemas de fijacién al rotor son muy -
variados. Los Alabes de los escalonamientos de alta presidn son cortos
y de un grado de reaccidn muy pequefio (Alebes de accibn). Es cambio, -
los &labes de los escalonamientos de baje presSp son largos y con un -

grado de reaccidn que puede llegar al 50%.

En el Rlabe se distinguen tres partes; la raiz, el cuerpc y la cabeza.
La rafz es 1a parte inferior del flade por donde se fija al rotor, pu-
diendo ser de formas variables. Muy couwfin es la rafz de abeto, con en-
trada lateral en los &labes de accidn de los primeros escalonamientos

de control. En otros casos la rafz puede estar dispuesta para una fija

¢ién de los dices, o tambor, por medio de pernos, cola de milano, engar
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Angulo de curvatura

Direccibn
de
flujo

Direccidn de

la roTciGn

~—

gulo de curvatura

Alabe tipico de una turbina axial.
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Colocacifén de los Alabes en un rotor

grlado, etc.
cuerpo del es la parte efectiva donde se realiza la transferencia de
energia entre el flujdo y el provio &labe. El perfil del mismo depende

del grado de reaccifn que se exijs @l escalonamiento en cuestibn.

La parte extrema del flsbe puedeterminar en forma recta normsl al ra--
dio de la rueda o con cierta inclinacibn, reduciendo la arista de ata-
que del fluido, o bien puede tener una cabeza de mufiones o corona para
cierre de todos los flabes de una misma rueda, por medio de cubreban—

das, constituyendo coronas integradas.

Las coronas se instalan en los primeros pasos de control de todas las
turbinas, donde se tiene una accibn energética muy fuerte de los gases
a alta presidn y alta temperatura, Pero también suelen ponerse coronas

en las ruedas de los cuerpos de alta presidn y de presibn intermedia -



de las turbinas caycs r tores estfn comr.estos de disces con sujeccidn
de los &labes ror medio de vermos, Cuendo los rotores son de tipo tam-
bor, los Rlabes van engergolados en ranures circunfcrenciales y no se

acostumbra a colocar coronas exteriores de cierre, salvo en los prime-
ros pasos de control. En los cuercos de teja presibn de rotores de disg

co, los Alabes se ligaen en los extremos pera lar rigidez al conjunto.

ol
"2
3

G ..?f

Colocacidn del disco de sujeccidn de los flabes.
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Disefo de De Laval con torni-
1llo fijador

Diseflo de pino con pla Drseflo de pino con vfs-

; Disefio BMW con per
ca fijedora tago sellador -

nos fijadores

Formas de instalacifn de los &labes de
turbinas en el cuerpo rotativo

Forma y localizacibn de las toberas
directoras del flujo
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Anteriornmente mpencione la importancia de la terperatura de entrsda a -
1a turbina y se menciond que uno de los principales problemes en el di
sefio actual de turbinas de ges es el disefio &labes que soporten mayoc—
res temperaturas de entrada uno de los avances logredos en este campo

se debe al enfriamiento interno 21 que son sometidcs los &lebes por —-
medio aire provenicnte del compresor, el ‘efecto de enfriamiento depen=-
de factores aerodinfmicos, temperatura del fluido de enfriamiento {ai-
re del compresor) comparada con la temperature de los gases de la com-
bustién, localizacisn, direccifn y por supuesto la cantidad de refrige
rante. Algunos de estos factores han sido estudiados de forma experi--

mental, a saber:

1. BEnfriemiento por conveccin
2. Camisa de enfriamiento
3. Enfriamiento por transpiracién

b, Enfriemiento con agua

Cuerpo del rotor

‘= 1lama cuerpo del rotor al conjunto de flecha y disco, o tambor, que
son portadores de los Alabes mSviles de la turbina. Pueden incluirse -
también como parte del rotor, los diversos collarines de los laberin-—

tos, las transmisiones al regulador, acoptamientos, etc.
Fay tres tipos diferentes de curpcs del rotor:
a. Rotores de discos

b. Rotores de tambor
¢. Rotores de tambor y de discos simulténeamente



N \ ugraaad
iy / ¥31e 9p wurqiny WY

2 BIPIULIa] 8P BIOIJIAIIP BVIqA]
-ut ugtsaxd Ip WUIQAN)

BT 9P BJI01032TP W.I3QQ],

ugrsexd
T o W ¥1dud0d Ip ugIsYW
IP WIAOYIVATD WIAAQ0Y, ¢ 18 Y

TUBI3 9P WUDITY

BUTQING BT IP 99Q
TYY SOT Ip ¥IIIIAN) 5

[}

V /M \
Y
7 . / N ! *wrouajod 3Ip
£ ‘ * uQIS TWAUBL] P VYDITJ wTOS
ugread R b J . WUn ¥ SEPIUN SPUIQING LY
aefeq Ip BUTQINT ~ / ~ X .

ad ./

W89 Ip PUPTIUN BT ¥
w1doow andb ugIxauo)

N QT38NQuUOd 3P Wl
-pwyo VT IP BIIWD
Bap WY ¥ UQIXIUO)
A R
sIpemISIUT / \
ugysead op wurqung ugreead > s

¥1T9 9p vulqang



Otra vista de la colocacifn del disco
de sujeccibén de los flabes.

a. Potor de discos

Estos portan en su periféria los &lsbes, sujetos generalmente por per-
nos. A ceces, pueden forjarse de una sole pieza flecha y discos para -
lograr wna construccidn mfs robusta, cuando los discos son de un difime
tro no muy grande, inferiores a un tres pies. Ello es debido a cuestio
nes econdmicas ya que conviene emclear aleaciones especificas en los -
primeros escalonarientos, ya que encarecerfan la construccidn de todo

el rotor si estos cmateriales se usaran también en los escalonamientos



de baja pres:5n, d nde no son necesarios.

Los discos erpleados en los rotores de turbinas de ges, rueden ser de

varies formas:

l. Disco de espesor constante para velocidedes periféricas del or
den de U26 a 560 pie/seg, segfin se monten: independientes o se

forjen con la flecha.
2, Discos de perfil cbnico en los que la velocidad periférica pue
de llegar a 984 pies/seg.

3. Discos de perfil hiperb6lico emplesdo en las ruedas de accibn

de los primeros escalconarientos.

b, Discos de igual resistencia en sentido radial, con los que se

“puede alcanzar velocidades periffricas de 1312 pies/seg.

St ANV
AR &
S

BRT

Inspeccién de los Alabes en un rotor



b. F tores de Liembor.

El tmbor es un cilinéro macizo ccn ranures circunferernciales donde -—-
van engargolados los &lsbes. Algunas constructores, como la Brown Bo--
veri, realiza el rotor er varios rédulos que luegs sueldan entre sf.

Esto permite modificar los tamafos seglin sus aplicacicnes. Ciertos mo-
dulos pueden estar formados por cilindrég huecos, segln caracterfsti—
cas de la turbina, por ejempli, cuando las velocidedes teriféricas son

inferiores a 656 pies/seg.

\ ¥ e
LA X
2
B BN

’ ':é;i1?f'#*f o RN

Vista de un tambor con sus Rlabes.

e
A’

Balanceo de rotores

Cada cuerpo de rotor de turbina con sus Alzbes instaldos, se somete a

una prueba de balenceo dinfinico en una clrara al vacio, donde se le --



)
e o Ly i B

S P A e

Balanceo dinfmico en une cémara al vacfo.

liace girar a velocidades de un 20% superiores & la nominal. El vacfo,
donde se le hece girar a velocidades de un 20% superiores a la nominsl,
£l vacfo en la cfmara es necesario para evitar la fuerte resistencia -

del aire sobre los flabes en su rovimiento giratorio.
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Estatores

En las turbinas con rotores de discos, los BElabes fijos gue constitu--
yen la corone del estator se sujetan por un extremo a la pripia carca-
za y por €l otro & dialragnas colocados egtre los discos del rotor. Es
ta instalacién debe ser muy cuideadosa debido a los reducidos espacios

que deben existir entre la mase rodante y el cuerpo fijo, para evitar

las fugas de los gases y conservar la libertesd de movimiento, teniendo
en cuenta les dilataciones del metal, IEntre dos diefragmes consecuti—
vos se tiene un escalonamiento, por 1o.que se suele conocer a estas —

turbinas como tulticelulares.

Con el sistema de discos y diafragma se logra controlar el flujo de —-

los gases, reduciendo las turbulencias y la recirculacifn perturbadora.

En las turbines con rotor de tarbor, los portadores de los &labes del
estator van en la propia carces de la turbira. La construccién es nés
robusta que en el gistema de discos, y la accidn de los gases de la -~

combustifn mBs directa.
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TURBINAS

Ecuacifn general de la energia

Teorema del momento cinftico: La derivada, cbn respecto al tiempo, del
porento cinético o momento resultante de la centidad de movimiento es-
igual al momento resultante de las fuerzas exteriores que obran sobre-

el sistema. Fn notacibn vectorial es:

a () _ ey
SN (6-1)

Veamos 1a suiguiente figura (6-1), si durente el intrevalo (dt), el --
trozo de vena fluida (AB) pase a (A'B'), cbservembs que la perte (A'B)
es conmfin, por 1o tanto la variacibn del momento (M) serf la diferencia
entre el momento (dM,) de la parte saliente (BB') y e1 (dMl) de 1la —~-
entrante (AA'), para el gasto de (m) en 1b/seg., nos da:

dM1= a dt Vhlrl (6-2)

dM2= m dt Vuzr2 (6-3)
donde, (Vul) ¥y (Vua) son las proyecciones respectivas de (vl) Y (Va) -
sobre las direcciones de las correspondientes velocidades periféricas-
(w) y (uy) de entrada y de salids, y {r,) y (r,) son sus respectivos-
radios.Factorizando

- Vu,r.,) (6-L)

a (Vur, 1

—-—:)’_‘f;:

dat

si el rotor gira a una velocidad angular (w), la potencia transferida-

serf
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N

<
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]

Figura 6-1 Ecuacién general de las turbinas
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Pot. = My (6-5)
sustituyendo M
Pot. = = (Vu, r, - W, r )u (6-6)

cabe mencionar que en estas deducciones no se toman en cuenta para na _
da las presiones, ya que estas se consideran fuerzes interiores y el -

teorema es solo significativo a les fuerzas exteriores,

Segln la ecuacién (6-6), si un gasto en pasa (m) circula por un conduc
to (AB), que puede girar sobre un eje (x), y el fluido entra con una -
velocidad absoluta (Vl) y sale con la (Va), y recordando que la (Vul)
y (V“Q) son proyecciones de (Vl) y (V2) en las direcciones respectivas
de (ul) ¥ (“2)’ tenemos que ‘

W =V, cos @ (6-7)

th = V2 cos a, (6-8)
sustituyendo en la ecuacibén (6-6)

Pot. = mw [(v2 cos az)ra - (v, cos “1)r1] (6-9)

recordando que la velocidad angular por el radio es igual a la veloci
dad periférica, wr = u, sustituyendo en la ecuacibn anterior nos da

Pot. = m [(V2 cos aa)uz - (V1 cos al)ul] (6-10)

Pot, = m [(Vuz)ue - (Vul)ull (6-11)



si la ecuacidn (6-10) la dividimpos por (m) obtenemos el tratajo o -
energia especffica transferida entre el rotor y el fluido y que lo -

designamos con la letra griega (T ), o sea

-4
"

(V2 cos 02)u2 = (V1 cos ul)ul (6~12)

~
[}

(\fuz,)u2 - (\i'u:l )ul (6-13)

A las ecueciones anteriores se les conoce con el ncmbre de ecuacidn-
de Puler. Por 1o tanto la energia transferida entre el rotor y fluido
tiene su significacifn en el cambio que sufren las velocidedes tangen
ciales del rotor y del fluido desde la entrada hasta la salida del -
primerc. El fluido puede ser cualquiera, bajo la hipStesis de que to
das las partfculas que entran en el rotor tienen la misma velocidad-

y experimentan la misma aceleracién.

Para hacer que (T ) la energfa o trabajo en el rotor consrve siempre
un valor positivo, la ecuacibn de BEuler se escribe convencionalmente

as{

T = (\ruz,)u2 - (Vui)ul (6-14)

T = (V2 cos 02)u2 - (Vl cos Gl)u1 (6-1ba)

j=ra mAquinas receptores (compresores), y

T ey ey - () (6-15)

T = (Vl cos ui) - (V2 cos ob)ua (6~15a)
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para maguinas motrices (turbinas).

Esto es 15gico, ya que un compresor sirve para trensferir energia a
un fluido, es decir, el fluido recide energfa de la miquina, y por-
lo tanto, la energfa del fluido 2 la salida del rotor serf mayor que
la que tiene a la entreda (flujo de edentro hacia efuera), o sea, ——
(Vuz)uz
vo. Rec{procamente, en una turbina donde (Vul)u1 > (Vve)u

L
> (Vul)“l’ lo que hace gque el trabajo en el rotor sea positi

2t la ener

gfa cedida por el fluido al rotor serf tanbién positiva.
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Turbinas de accién

La ecuacibén general que nos da la potencia cedida a un eje en miqui

nas de movimiento circular continuo es

Pot = m [(Vuz)u2 - (Vul)ulr . (6-11)

ecuacibn deducida anteriormente, pero como vemos a estudiar uns turbdbi

na el par motor es negativo o sea

Ly =« Pot. (6-16)
por lo tanto

Pot. = m [(Vu du - (Vu,)u,] (6-17)

qQue viene & ser la potencia cedida a un e)e por una turbina, shora —-
bien, si como ocurre en la inmensa mayorfa de los tipos industriales
de estas ma“quinas, la turbina es axial (llamandose as{ aquellas m&
quinas en que la marcha general de la corriente del fluide es parale
la al eje de giro) por lo que W= Uy uge uw cte. ¥ la ecuacidn ante

rior se puede escribir

Pot. = m u(Vul - ?uz) (6-18)

Pot. = m u{ I vu) (6-19)
El calor eguivalente es
Qe = A Pot. = Am n(!m1 - Vue) (6-20)

en donde (A) es el frea, y si, h, - hy = 8 b es el salto adisbitico

1
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(en BTU/1b de fluido), el miximo calor trensformable em energfa cinfti
L]

ca por expansifn adiab8tica reversible entre el estado (1) de entrads

y el (2) de salida, vale

Q= Am !g?

2

(6-21)

donde (Va) es la velocidad correspondiente al salto adisb&tico Aha.

La relecifn entre el calor (Qe) equivalente & la potencia (Fot.) dispp
nivle en el rodete, y el méximo (Qa), recibe el nombre de rendimiento-
periférico, que se representarf por { nk), seglin ésta definicibn se —

tiene
AmulVuy - Vu,) (6-22)
"1 N Qe/Qa = A (v‘zle)
6
L 2h, - Wl (6-23)
" Va2

recordando que

Vhl = Vl cos al

vu2 = V2 cos 02
Yy sustituyendo

2u (V1 cos a, - v, cos 02) (6-24)

M = 2

Va

o taxmbién
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(2u) (I Vu)
"k = 3 (6-25)
Va

torando para (vug) el signo positivo, si a, > 90°, y el signo negati--

vo, si o, < 90°, ,

Ahora snalizemos los triféngulos de velocidades y las ecuaciones en el
casc de una turbina de accifn de rodete {inico. Esta turbina fue reali-
zeda por primera vez, en toda su pureza teSrica, por De Laval, Este .-

tipo de turbina lo podemos observar en la figura (6-2).

P Velocidades
63
Absoclutas

Figura 6-2 Turbina de accibn

de rodete Gnjico
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donde se ve un conjunto de toberas (T) simétricamente dispuestas,que
producen sendos chorros de gases de la c mbustidn que inciden sobre -
los flabes de un rodete (R), a 1o largo de los cuales los gases de la
combustifn se mueven en plancs sensiblecente paralelos al eje, Es pues,

esta, una turbina de tipo axial, .

En donde la velocidad absoluta con que los gases de la combustibn sa_

len de las tgberas es

v, = (2800 on)'’2 (6-26)
v, = (2)(32.2)(178) & 1/2 (6-27)
V= 223.7 (Ah)”z (6-28)

y (u) la velocidad periférica del rodete, una bien conocida composicibn
de velocidades da el vector (vl), representativo de la velocidad relati
va de entrade en el flabe mSvil. Este vectorque forma un &ngulo (Bl) --
con la direccifn de (u), marcar la de 1a tangente al primer elemento -
Ae Alabe., La presifn, mientras tanto, ha bajado en la tobera desde (Pl)
ranta (Pz). panteniéndose constantemente en este Gltimo valor s la en
t: la, paso y salida del &lsbe,

En el caso de un funcionamiento ideal, sin pérdidas, ni rozamientos, la
vel~~idad refativa (wa) de salida serf igusl a la (vl) de entrada, y —
como el estado de los gases, es decir, su volumen especifico, es el —-
mismO en uno y otro extremo, las secciones de entrada y salida serfin --
iguales, lo que conduce al Rlabe simétrice corrientemente empleado en -

estas turbinas.

Entonces (82 = Bl), condici8n que determina el trifngulo de velocidades
en la salida, y, con ello la velocidad absoluta de salida (Va), que ~—~-—
forpma con la periférica (u) el Engulo (02).
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Condicidn de m8ximo rendimiento

Se sabe que el méximo rendimiento perirérico vale, segln la ecuacibn

(6-2k)

_ 2\1(’!)’1 cos a, - V, cos q2) 2u( £ Vo)

n, = = (6-2b)
k Va2 V32

en la que (Va) es la velocidad correspondiente al salto adieb&tico-
{anha). "

En este caso, como la expansidn se realiza integramente en la tobera
(y siempre bajo 1a hipStesis de que no hay pérdidas), Va = v, 3
luego sustituyendo en la ecuacibn anterior (6-2k)

2u(v1 cos @, - V2 cos 02)

n, = 5 (6-29)
v
1
6
2u V2
n, = — ( cos o) - ;—- cos a,) (6-30)
T 1 N

Ahora, conectando los trifngulos de entrada y salida, tal como se ve
en la figura (6-3), podemos deducir que

V, cos @, =2u -V cos @ (6-31)
V2

ufl 1
8.=B
1 73

Yy
u
Figura 6-3
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valor que sustituido en la ecuacifn anterior (6-30), nos da

2u (2u ~ \'1 cos cl)

(6-32)
nk = — ¢OoSs ul = .
v Y
2u 2u
nk = — (cos ul - — 4+ CcOos 01) (6-33)
vy Vl
2u 2u
n,kz—(‘z'.’cos(ll-‘") (6-34)
Y i,
bu u
nk=;-(cosul—-v—-) (6-35)
1l 1 :

‘que viene a dar la ecuacién de una perfbole como cn 1a figura (6-4)

R

cos2u
1

1
0 (cos 0.1/2) cos @y u/v

Figura 6-1 Pardbola de rendimientos



que :orta el eje horizontal en los puntos

u/V1 =0 y u/V1 = cos a

Y e. mEximo rendimiento se lograrf para
*®

u/V1 = (cos al)/ 2 (6-36)
o0 ses, que la velocidad periférica que conducirf a dicho maximo valdré

um = Vl cos al

(6-37)
2 .

sus-ituyendo (u) por (un) en la ecuacifn (6-35), tenemos

4 u u
ndliaey 1 7 ( cos & - ;— ) {6-38)
l 1
[ V. cos V. cos
h(l-z;.}-) (- 5 cll)
'-].k néx = " ( cos (11 - § ) (6-39)
1 1
luecz:
cos a)
N g " 2 €08 & { cos a, - -—;———- ) (6-ko)
“k i = 2 cos al { 1/2 cos QI) (6-L1)
fir- =ente
nk nbx ~ ©98 @y (6-12)
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S8i se quiere mantener este rendiriento dentro de l1{mites aceptables,--

el &ngulo (al) no puede tener valores muy elevados y en la practica,-
no suele exceder de 15°a 20°

y como

*

cos 20°= 0.9396=~ 1

cos 01

cos 15%°= 0.9659= 1

cos 01

resulta que
u, = (vl/a} cos Ql = (vl/2)

Estas conclusiones son tambeifn aplicables al caso de Alabes simftricos
en las que (82 = 31). Si se mantiene ls condicidon de perpendiculsridad-
entre la velocidad de salida y la veriférica, y se supone que (B 1< 32)
los trifingulos de la figura(6-5) toman le disposicifn de la figura (6-6)
con lo que, al ser (u' < “m)' el rendimiento periférico disminuye segflin

la ecuacibn (6-2L), esto también resulta cuando (Vé > VZ)'

Es preferible, y mfs usual en la prictica de la construccibn de turdi -~
nas, la adopcibn de (B, < 8,), pues entonces (u'’ > w )y (V3! < v,),
con 1a nue (nk) aumenta respecto del caso de Alabe simétrico, como se -~
aprecia fBcilmente en_ la figurea (6-T).

i U
Va2
u
m
u
m

Figura 6-5

Figura 6-6
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Figura 6-8 Alabes simétricos (82 = 81)

Las figures (6-8) y (€-9) representan, comparativamente, los trifingulo
de velocidades y formas tebrices de &labes para los casos de ser (53 =
81)(Slabe simétrico) ¥y (82 = ul) que es el tipo de flabe ssimétrico més

usual,

Figura 6-9 Alabes asimétricos (52 =a)
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Para calcular, esta Gltima hipStesis, la velocidad de rendimientg ———

bptimo, recordando la ley de los cosenos tenemos

a2 = b2 + c2 - 2be cos A

de la figura (6-9) y con la ley de los cosenos, sustituimos

v, = vf +{u”)2 - 2(V1)(u") cos @, (6-13)

Y en la salide, cuando se cumpls la condicibn de rendimiento &ptimo

es decir, cuando la (V;) es perpendicular a (u"), observando la -—-

figura (6-9) deducimos que

u; = v cos & (6~Ll)
despe jando ¥i
u.l
v, ¥ 4= (6-15)

cos 01

sustituyendo en ecuacién (€-43) y haciendo u" = u

u“

m 2\ \ ny2 "
( -:;;—;: ) o= Vf *(um) - 2(um)V1 cos oy (6-16)

luege
(u™? s
[ —zzzjg;] - Vf - (u;) + 2(u;)v1 cos a, (6-47)
(6-48) W2 (——— - 1) + (u)2y V2 =
- u, - + um 1 cas 01 = dg 0

2
cos oy
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gue viene a ser une ecuacibn de segundo gredo, entcnces

o X ( b2 - lae )1/2

2a
donde
a=( - 1)
cos“a,
b = 2Vl cos ul
c=-'v'i
sustituyendo
+ 2 1/2
-2V, cos @ ~ [(2V1 cos ul) - i & - l)(-Vi)]
cos"a,
(€-49) g T =
B 2 ( -1)
cos” a,
luego 1
—2V1 cos @ E [th coszu1 + hvi(-——g——- - 1)]1/2
cos
(6~50) u" =
o
1
2 (-—5——— -1)
cos” &
-2V. cos ] | v cosla + vz(———i———-- 1)]1/2
1 % 1 €05 %y 12
(6-51) u" = !
m 1l

2 (

5 -~ 1)
00501



{6-52)

(6-53)

{6-54)

(6-25)

(6-56)

2

2 1/2
-Vl cos G, + [Vi cos'@, + vf ( 5 - 1)}
cos a
- 1
1
( - 1)
cCOS 01
l -cosQ
2 1,71/2
—Vl cos a, * [Vi cos” a, + Vl( 3 |
cos Q
- 1l
1l - cos™a
( —3)
cos Q@
1
V2 - V2 cosaﬂ
1| Fem\ %42 [Vi c032a1 + (- 1 > 212
4 cos Q,
l - cosec1
()
cQoSs a
1
Vi coshal + vf - Vi c032u1 1/2
-V, cos a, + ( — )
= cos“a,
3 2
1l - cos
(———)
cos“a,
-v) cos a :[ Vf ( COShal +1- coszal)]ll2

c05201

( 1l - c08201

2
cos @

324
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V2

) 1 b 2, 1/2
Vl cos @, * - ( cos o + 1 - cos 01)
{6-57) u; . 1
1l - c0320
1
(-—-——-E;—-——)
cos
1
pero

sene a =+ cose as=1
por lo tanto
sen2 01 =1 - cosa 01

sustituyendo y haciendo operaciones, nos queda

v
1 . b 2 .1/2 2
(6-58) u® =[-V1 s %) ! "os ((cos” a, + sen"a,) ] cos oy
ba 2
sen Q
1
3 L 2 \1/2
V. [- cos’a, * cos ( cos + gen“a )
(6-59) u;...! By = 9o 9 % ) ")

2
sen Gy

y para al = 0°, cos o = 1l y sen a, = a5, la expresifn anterior
toma la forma

1/2
v, (-1 #1010 0)7]

{

-4




1/2
1 (1+ a,)
! i ] (6-61)

[
Sl (o)

pero

M+ (01)]1/2 =1 +1/2 (01)2 -1/2 . 1/h (al)h*
6
+1/2 . 1/b |, 3/6 (ul) 5 m e i

entonces, sustituyendo y haciendo operaciones

(6-62) B ~1/2-1/2 .1/% (01)2 +1/2 . 1/b , 3/6 (°1)b T

on lo que se ve, que, para pequefos valores de Engulo (ul), la rela
cibn (“;,vl) se aproxime, como en el ceso del &labe simétrico, a ~--
(1/2). Los &labes asinftricos en los que (82 = al) tienen su més im

portante aplicacidn en los escalonamientos de velocidad.

Pérdidas por friccifn en toberas y &labes

-
Este es up problema que ha venido preocupendo & los proyectistas y cons

tructores de turbinas desde la iniciacibn del deserrollo industriasl de
estas mégquinas. Las investigaciones, ya cllsicas, de Stodola, Prandtl,-
Christtein y muchos otros, estan de acuerde en admitir que la pérdida de

energfa en la tobera consta de dos sumandos principalmente:

1) Las pérdidas debidas al rozamiento del chorro de fluido sobre las pa

redes,

2) La formacidn de torbellinos en el seno del fluido.
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Pay otras causas de pfrdida pero en mencor gredo zue son: las fugas de -
fluido por el espacio entre toberas y rcdetes, y chogue con el borde de

entada de lcs Elebes,

Conunmente, todas estss pérdides se resumen en un coeficiente (< 1), -

Ylamado coeficiente de velocided,

A ra bien, si (Aha) es el salto adisbitico en la t bera, y Va = 223.T(
bhe)”a , €5 la velocidad tebrica, la velocidad efectiva a la salida —-
valdra

Vy= Vas= 223.7(&&)112 (6-65)

Donde los velores numéricos de (¢) comunmente verian desde 0.93 hasta -
0.97, tomandose generalmente el promedio 0.95.

Ent nces la pérdida de energfa cinBtica por cade 1b de fluide serk

Vaa- v.2 Va2 - (vad )2 Ve.z (1 -02)

1 = =z, (6-66)
e 2 2

si igual amos

Si igualamos la pérdida relativa de energie en les toberes es
2
g=1-9 (6-68)

Un promedic generalmente aceptedo, para (¢) es 0.95, ,si no se cuenta -
con datos concretos. Ahora bien, los velores de () varian desde 0.05
hasta 0.15, cuyo promedio es T = 0,10 el cual csrresponde a ¢ = 0.95,
0 sea, { =1 - (0.95)2 = 0.10.

Mis complejo es el problema que »lantea el c@lc.lo de las pérdidas cau
sadas por el raso de los geses a 1o large de lcs flabes., Se ha supues
to que el fluido pasa a presibn constante por 1ss aZlabes de unm turbdi
na de accibn, aungue esto no sea riguroteterte zierto ya que las dife
rencias de presiones que existiran entre los fivetes de fluidos de dis

tinta curvatura, darén lugar a la forzacién de torbellinos que vendrén
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2 surmarse con las que origira la tr p'a circulacién del fluido.

Para velorar estas r rdidas, tenenm s afectar la velociéad relativa con
1a que el fluido circula sobre los &lebes, ¢ n un coeficiente de velo
cidad (8), de mcdo gue la velocided relative de selida (v2) ya no seré
iguel a (wl), sino a (évl). La pérdida de energfa valdré

2

2
s

2 2

v N v12 (1- 62)

(6-69)

por cada lb de fluido que pase por el rodete.

Generalmente (&) se expresa en funcibén de la desviecidn de la vena de
fluido, es decir, el fngulo que forman entre s{ les velocidades relati

vas de entrada y de salida. Esta desviacidn vale pues
A =180° - (B, +8,) (6-70)

en donde (81) y (82) son los Gngulos que forman les velocidedes relati
vas en un Blabe de cualquier perfil.

En 1a figura (6-11) se sefalan los valores de (&) correspondientes a —

los de (1) para Slabes que trabajan por accibén o por reaccibn,

4
é T
e s ST A
~ 9
ARRANS
°. LS T Y
20N\
[ 2 N Pt
°o7__¢-,_ u'\\ v
% ¥ AW
S
i
e © © o © ¢ o o D O o & O & o o Q
-m s B e -~ @ & © ~ N M & W @ h.l

Figura 6-11 Valores del coeficiente §



Phora analizaremos que infusncia tienen es*es pérd des sobre el ren
dimiento (nk) anteriormente definido, re crdendo la c¢xpresibn del --
rendimiento veriffrico (ecua ifn 6-2L), tencmos

24 (Vl cos @, -V, ¢s u2)

n = (€-2k)
k Va2 .

Y, con la ayuda de los trifngulos de velocidad d¢ la figura (6-10) —-

deducimos el valor de (V,_ cos 02), observemos y podenos decir gue

2
V, cos @, =u+ ud -~ V16 cos @, (6-71)
6
Vv, cos a, = u{ 1 - 8 ) - V16 cos @, (6-72)
sustituyendo en la ecuacidm (6-24) resulta
2u V. cos —u(1+8)+ v 8 cos
(6-73)  n, = ks e bt
Ya
2u (Vl cos ul)(l - 68) =~ u(l + §)
(6-1L) “k = —— >
Va
2u (1 + §)(V, cos - u)
ny = 12 ol (6-75)

Va

recordando que
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V. = ¢Va 8 0=V1/VQ

sustituyendo

2u (1 +3) .
{¢ cos o

nk-

1 - u/Va)

Va

que tembifn es una funcibn parabSlica de (u/Va), cuyo miximo correspon

de a un valor (u-) de (u) tal que

Va
L { & cos al) (6-77)

o sea, que ( & < 1) y por lo tanto es menor que en el caso de la turbi
na sin pérdidas, haciendo (u = um) en la ecuacibn (6-76)

¥ sustituyendo el velor eanterior nos queda

= (Va/2)® cos uL]

Va Va

2(1 + &) (va/2) & cos ul[¢cos a
(6-78) Y

" méx

® cos

(6-79) ™ ofx (1L +8) ¢ cos ay (® cos @ -

2

(1 + 6)02 coszu1

(6-80) M pex = (¢ 6) ¢% cos’a, -

2

1
(1 +68) 9o 2 coszu (1 = —)

(6-81) “k méx 1 5



¢
N gy T ——— (1 +8) os® a (6-82)
)

que viene a ser el valor nféximo del rendimiento y que dcpende como es

neturel, de los dos coeficientes de pérdide (8) Y (@),

Pérdidas en las turbinas de amccidn

Existen cinco tipos de pérdidas principalmente a seber:

1).- Pérdidas de energfa por rozamiento, choques, etc., del chorro'de
geses sobre toberas | &labes, (Zl) representa el valor de esta pérdida
en BTU/1b de fluido.

2).- Férdida p r la erergfa cinética que llevan los geses al salir del
rodete o, sencillamente, ofrdida por velocidad de selida. Su velor —-
serf (22 = AV22/2) en btu/1b de fluido.

3).- Férdidas por el rozamientc producido el girer el rodete en la —-
atmSsfera de gases que les rodea, ¥ pr lo tanto el llamedo efecto de—-
ventilacidn,producido en los &labes vecios de las turbinas de admisiofi
parcial, (23) representa el valor de esta pérdida en BTU/1b de fluido.

).~ Pérdidas de calor por conductivided y radiacidn, cuyo velor, se—
determina por lo general en forma indirecta en BTU/1b de fluido.

S).~- Pérdidas mecBnices, entre las que figuran como més importantes-—-
lag causadas por el rozamiento en los cojinetes, el accionamiento de -
108 mecanismos de regulaciSn. Su valor representado por (ZS) se deter
mina por f8rmulas empiricas, o se estima vor comparecién con tipos ya-
construidos. ¥n BTU/1b de fluido.
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Rendimientos en las turb'nas de sccidn

1)}.- Rendimiento periffrico, serk como ya se habia deducido

2u { £ vu)
n = — (6-2%)
a
o también
Ny = Tx (6-83)
Aha
donde
Aha = es el salto adiabfitico

Ahk

Aha - (z1 - 22) = salto en la periferia.

y la potencia en la periferia serf también como se habfa definido ante

ricrmente

Pot, = mu{ I W) (6-84)

Pot, = 1.415 @ &n, = en Hp (6-85)

2).- Pendimiento internc

Viene dado como

(6-86)
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donde

Aha = salto adiabitico

&n, = fhe - (todas las pérdidas,excepto las mechnicas)
es decir

fn, = fha - (2, + 2, ¢ z *Eh)

¥ la potencia interna serf
Poti =1.k15 m Ahi = en Hp (6-87)
y el trabajo interno, por 1lb de gas

T, = 778 Ah, = 778 n, 4ha (6-88)

3).- Rendimiento efectivo

Ahe
e (6-89)
Anha
donde
Aha = salto adiabBtico
Ah: = Aha - (todas las pe”rdidas)
o sea
fh_ = Bha - (Z1 +2,4 23 +7, 0+ ZS)

La potencia efectiva seré

Pot = 1.M15m 8h, = en Hp (6-90)

Y el trabajo efectivo
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T, = T18an,

. 778 Ny &ha

k).- FRendimiento mec@nico.

the

rh =
&hj

y de Esta definicién se deduce que:

Ah b h
e e 1 e
Ny = = ( )/
0.111 Ahi Aha rli
luego -
Me = M W

S)}).- Rendimientos térmicos.

donde:

hy = es la entalpfa inicial-

g
o

es el salto adiabfitico

6).- Rendimiento del Alabe,

Aha - Zl Zl

fMha Aha

335

(6-91)

-

(6-92

(6-93)

(6-94)

(6-95)

(6-96)



Pecuperacifn de la velocidad de salida,

En las turbines de accibn se tiende & recoger directemente (es decir,
sin la transformacidn intermedia en cal r) en cada corona de directri-
ces, la energfa cinftica que el ch rrd de gases errastra procedente —-
del rodete gnterior. Para esto se necesita que la admisién sea total y
por otra parte, la turbina ha de estar dispuesta de tal forma que los

rodetes y directrices esten completamente juntos,

En la figura (6-12) podemos observar como baja la velocidad de salida
(Vs)del rodete, convirtiendose en calor, hasta un valor (Vo), muy pe—-
queflo, casi nulo, con el gue entra en la siguiente corona de directiri-

€esB.

Directriz
Directriz

Rodete
Rodete

N \

Figura 6-12 Turbina de accifn sin recupera-

cibn directa de )a velocidad de salida,
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Por €l contrario, en el caso de la figura(6-13), la velocidad de sali-
da (V;) sale de 1a directriz y entra en el rodete siguiente con la mis

ma velocidad (Vg)

~ [

B wd

e $

Sl |l s ¢
[V [ @ [T
$ b '3:' L=

A 2 a 2

+
-
- v2

Figura 6-13 Turbina de accibn con recugera-

ccaln directa de 1a velocidad de salida

En realided, esto no ocurre as{; puesto que de la energia cinética de
salida (vs'?/e) que lleva una libra de geses al salir de un escalonamien

to, 5610 se recupera una parte en los directrices siguientes; €sta recu
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Ah ra bien, de datos experimentales podemos decir que el valor de K -

es:

G = 0 a la salida de los escalonamientos de admisidn par-—r-
cial, i '

?

G = 1/3a1/2 a la salida de los escalonemient s en que C = u/Va =
0.4,

G = 2/3 a la salida de los ecaloramientcs en que C = u/Va =
0.L5 a 0.50

Célculo termodinBmico de una turbina de sccibn de rodete finico de #la-

bes simftricos.

El cflculo termodin-fmico es la determinacibn del estado termodinfBmico
de los gases en la entrada y salida cdel rcdete y en los tubos de esca-
pe, 1 trazedo de los trifngulos de velocided y la deduccibn de las di

mensiones principales de rodete y &labes.

Se trata de una turbina de accifa de rodete finico que debe dar 500 Hp
efectivos a K = 10000 R.P.M., adnmitiendo geses de la combustién proce-
dentes de los” combustores o chmaras de combustién de una turbina de —
gas & una presidn de 90 l'b/pulg2 ¥ 134°F, con une presidn en la salida
de 8.38 1b/pulg?, y siendo ng = 0.95 el rendimiento mecnico de la mé-

qQuina,

los pasos a seguir para el cllculo termodinfimico son:

I.- Chlculo de 1los seltos edisbiticos total disponibles y salto
atil.
11, - Eleccidn de la velocidad periférica y irazedo de los triéa-

gulos de velocidad.
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1IX.- Cilculo del rendimiento periférico.
.- Separacifn de les cérdidas.
Y. Determinacidn de las condiciones de los gases de la combus-—

tén en cads uno de los puntos principeles 8 través de la —

turbina,

vi.- Determinacibn del consumo o0 gasto necesario de gases de la
combustidn,

VII.- Determinacifn de las dimensiones generales.

VIII.- Didujo de los &labes.

X.- Localizacibn de los puntos principales en el disggrama —-

Entalpfa - Entropfa.

X.= Gréfica de condiciones a travfs de la turbina.

C&lculo termodin@imico

I.- Cilculo de los saltos adiab&ticos total disponible y salto Gtil.

Para simplificar algo el cflculo y en el afan de mostrar la sistemfiti-
¢o del mismo, supondremos que los gases de la combustiSn poseen aproxi
pademente las mismas propiedades termodinfimices del mire. Y gue se tra

ta de une turbina con flabes simétricos.

Seglin tablas de aire de Jenings y Rogers, tenemos las condiciones ini-
ciales: punto 1 del diagrams Entelpfa - Entropfa figura(6-16) con --
Ty = 1340°F = 1800°R.

T h Pr)
°R BTU/1b

1800 340.155 14k . 761
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Para las condiciones telricas al final de la exransifén a2diabdtica (P“g

to 2 del diagrama Entalpfa - ™tropfa figura (6-16)).

P, = 8.38 1b/pulg?

pero

it

por lo tanto

P, 8.38
Pr, = Prj (—) = (L.76) (——) = 13.178
3% 90
Pl'2 = 13-"?8

De las tablas de aire con Pr2 = 13.478

Te h2 Pl‘z
°R BTU/1b
961 121.%23 13.4

el salto adiab&tico total disponible serfi:

218.627

the = by -~ hy, = 340.15 - 121.523

218.627 BTU/1b.

&
»
"
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El salto en la tobera dependerf del coeficiente de velocidad (¢), que
varf{a comnmente desde 0.93 hasta 0.97, para este chAlculo tomaremos el
0.95, ¥ recordando que la pérdida relativa de energia es

valor de @ =
t& dedo por (§ =1 - 42) sustituyendo, nos da, ¢ =1 = (.95)2 =

.0975 ~ .1, por lo tanto la pérdids en la t bera serf

2, = (- ¢°) sha = (0.1) (218.627) = 21.862

2, = 21.862 Bru/in.

Y para el salto en la tobera o salto Gtil:
4hy = 4ha - 2, = 218.627 - 21.862
ahy, = 196.76 BTU/1b

Estas cifras conducen a una velocidad adiab@tica:

)1/2

Va = 2237 (ane)*’? = 223.7 (218.627

Va = 3307.63 pies/seg. -~
Y a una velocidad absoluta de entrada en el rodete:
1/2

V3 = 223.7 (Ah1)1’2 = 223.7 (196.76)

V3 = 3137.866 pies/seg = 3138 pies/seg
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IX. Meccién de la velocided periffrica y trezado de los trifngulos de

velocidades.

Diversas condiciones ha de cumplir el valor que, en definitive, haya -
de adoptarse para la velocidad periférica del rodete. Y pueden agrupar

se en tres categorfas: ”

a) Condiciones termodinfmicas, o de rendimiento.
b) Condiciones mecfnicas, o de resistencis.

c) Condiciones geomftricas, o de dimensibn.

Por 10 que respecta & las primeras, es sabido que

V3
cos a yparea; = 17° y Blebe simétrico

unﬂ

(o sea, B = By) resulta w, = 1500 pies/seg, velocidad totalmente
inaceptable desde el punto de vista de condiciones meclnicas, o de re-
sistencia del rodete, pues, con los materiales hoy usados en la cons-——
truccibn de los rodetes, no se puede exceder de velocidades perifri—
cas del orden de los 1312 pies/seg. y alin este 1{mite se alcanza con -
dificultad. Pero suponiendo que adoptemos esa velocidad periférica méx
ima u, = 1312 pies/seg, se deduce para el difimetro del rodete:

D
u = wr = 2nj{ — = nKD
2
c
60 u
D =
nN

donde
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Trifingulos de velocidades para una turbina de accién de rodete finico,

con un salto de presidn y uno de velocidad,

Figura 6-1b

3L3
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Datos obtenidos de la figura 6-1h

Trifingulos de velocidades para una turbina de accidn de rodete Gnico,
con 1 salto de presidn y 1 de velocidad.

Datos del problema necesarios pars escala:
graficar: .
u = 1312 pies/seg 1312 pies/seg = S em
© >
a = 117 1 6w, = 1312 ;Les/seg_
flbe simftrico
8 = B © 262.L pies/seg.

V3 = 3138 pie/seg

Datos obtenidos de el tri&néulo de velocidades:
vy = 1942 pies/seg
8, = 2% = B
3 = 180° - (B + B)
A= 122°
de figura (6-11) con j = 122
§ = 0.86 :
v, = w3 & = 1942 (0.86)
wj, = 1670 pie/seg
Vv, = B826.8 pie/seg

99°

Vug = 2987 pies/seg

14k pies/seg
945 pies/seg

§

g g
[#9] &
'] ]

813.6 pies/seg

<
&

=
9
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. | = revoluciones por minuto (R.P.Y4.)

u, = velocidad periférica méxima

por lo tanto seglin la ecuacidn anterior:

60 (1312)
D = = 2.9 pies = 30 pulg.
(3.1416) (10000)

valor aceptable, con 1o que la tercera y Gltima condicibn qQuedes tam-——

bién satisfechs.

Cabe mencionar que sj 8010 se consideran les pérdidas en toberas, &la-
bes y la velocided de salida, la velocidad periférica de mlximo rendi-

miento viene dada, como mencionamos por la relacibn

v

w, - cos @
2

que generalmente nos conducirf a valores muy elevedos para (u). El va-
lor Sptimo de {u) serf aguel que haga minime la suma de las pérdidas -
en 1a periffria (flabes y salida), mis las debidas al rozamiento y ven
tilacibn. Este valor 8ptimo, casi siempre, s6lo puede determinarse por
tanteos, dando distintos valores a la relacibén cinemBtica (u: V), y —
efectuando todo el cflculc hasta llegar al rendimiento interno (ni) —
que pasa por un miximo para upn cierto valor de esa relacién, valor que

determina 1a velocidad periférica Sptime de funcionamiento.

Conocida la velocidad periférica, puede ya trazarse el trifingulo de ve
locidades en la entrada del rodete como se ve en la figura(6-14) de es

ta figura a escala medimos (v3) y (B) = B,) y tenemos que:

vy = 19L2 pies/seg y By = 29° = B>

-
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o sea, una desviacidn

A = 180° - (B + B;)

180° - (s8) = 122°.

>
L]

122°

b od
([}

utilizando la figura (6-11), observamos que & 122° en una turbina de -

accifn corresponde un valor de:

§ =0.86

vy = w36 = 1942 (.86) = 1670.12

del trifingulo de salida resulta:

V), = B26.8 pies/seg yap; = 99°

III.- CRlculo del rendimiento periférico.

De los trifingulos de velocidades, ya trazados, se pueden deducirse fa-
cilmente los componentes periféricos (Vu3) y (Vuh) de las velocidades
absolutas de entrada y salida del rodete, 10 Que permite la aplicacidn

directa de la ecuacidn (6-2k):

2u ( Zw)
(6-2%)

Vaz
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Recordando que [ Vu = WVug + Vuy y que (Vu,) ser§ positive si ay > 90°
Y negativa si @, < 90°, como ay = 99% o sea 99°> 90°, la velocidad
Vu, serf positiva, sustituyendo los datos en la ecuacibn (6-24) tene--

mog:

2 (2312) (2987 + 1hL)
n = = 0.75
(3307.63)2

IV.- Separacifn de las pérdidas

Para determinar el estado de los gases de la combustibn a la entrada ¥
salida de la rueds mbvil conviene separar la pérdida total, que vale:

2, = bha (1-m,) = 218,627 (1 - 0.75) = 5k.656

L2y = 5L.66 BTU/Ib.

0 en sus componentes, que son: (considerando el frea "A™ unitaria)
Pérdida en la tobera = (1 - ¢2) &ha = 0.1(218.65) = 21.865 BTU/1b.

(1942)2 — (1670)°

Pérdida en los flabes = (\r32 - vha) = =
2gJ 2 (32.2) (778)
= 19.6 BTU/1b,
A (826.8)°2
Pérdida por velocidad de salida = ——— V|‘2 = =
2gJ 2 (32.2) (718)
13.6 BTU/1b
= = 5466 = S5

55 BTU/lb
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Por lo tanto el salto periférico es, pues, &, = &ha - IZ, sustitu—
yendo valores:

fny = 218.627 - 54.66

fhy 163.627 BTU/Ib.

Cebe mencionar que en este cllculo no se consideran las pérdidas oca-—-
cionadas por el rozamiento del rodete sobre la atmbsfera de gases que

lo rodea, ni los debidas & la radiacidn térmica, o sea los representa-

dos por (23) y (2y) respectivamente,
V.- Determinacifn de.las condiciones de los gases de la combustifn en
cada uno de los puntos.principales a trav€s de la turdina,

Las condiciones a la entrada de la turbina (punto ) del diagrema ental
pia—entropfa figura (6-16)

h; = 340,155 BTU/1b

P, = 90 1b/pulg?
RTy 53.3 (1800)

v = = = 7.4 piesd/iv.
Py 90 (1Lk)

Lac condiciones ep la salida de la tobers son también las condiciones
de entrada al rodete de 1a turbina (punto 3 del diagrama entalpia-entro
pfe, figura (6-16)) y lo podemos determinar por medio de la entalpfa --

real existente en ese punto, que vendria a ser:
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hl - (Aha. = Z]_)

h3 h2 + zi

sustituyendo valores tenemos:

by = 340,15 - (218.627 - 21.865)
hy = 143.388 BTU/1D
by = 121.523 + 21.865 = 143.388 BTU/1®.

Con b3 = 143.388 BTU/1b en tablas de aire:

luego

T3 = 1048.5°R = 588.5°F

Py = (presifo & le salide = 8.38 1b/pug?)

Py vy = R T3 por lo tanto Wy W S——=

sustituyendo valores tenemos:

(53.3) (1048.5)
vy = = 146.311 pies3/1v.

(8.38) (1uk)}
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la componente axial de la velocidad de entrada al rodete de la turbina

es, segln la figura (6-16):

vaxy = 945 pies/seg

las candiciones & la salida del rodete las podemos conocer por medio de
1a entelpfa real a la salida (punto 4 del disgrama entalpfa-entropis -

figura (6-16) que esté dada por:

b, = h, + pérdida en las toberas + pérdidas en el rodete

by = by - Ay = by - (4hs = pérdidas en las toberas -

pérdidas en el rodete)

sustituyendoc velores tenemos:

by, = 121,523 + 21,86 +19.6 = 162.98 BTU/1b.

Con el valor de h) = 162.98 BTU/1b en las tablas de aire erccontramos

Ty, = 1126°R = 666°F

luego

v =
b Py
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sustituyendo valores:

{53.3) (1126)
(8.38) (1kk)

vy = 19.73 piesS/1b

LY

Y la componente axial de la velocidad de salida del rodete de la turbi
na es segfin 1a figura (6-16):

Vax, = B813.6 pies/seg .

y las condiciones finales a la salida de la turbina los podemos cono—
cer por medio de la entalpfa real a la salida (punto 5 del diagrama —-
entalpfa - entropfa) que estf dada por:

hg = h) - (tha - pérdidas totales)
[e]
-bBg = hp ¢+ pérdidas totales
sustituyendo
hg = 3L0.15 - (21B8.627 - 5L.656) = 176.17 BTU/1b
hg = 121.523 + 54.66 = 176.17 BTU/1b

con h5 = 176.17 BTU/1b en tablas de aire:

TS = 2179°R

luego
RTg (53.3) (1179)

vg = = = 52.07 pies3/1b
Ps  8.38 (1hL)
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VI.- Determinacién del consuno o gasto necesario de gases de la com—-

bustifn, el consumc tebrico serk:

BTV 1 25Lh b

mt s 251111 ( )= =
hp - hy Aha.BTU/lb Aha h.p - hr

25kb

m = = 11.636 1b por h, - b, en la periféria
218.627

si no se consideran las pfrdidas por rezonamiento del rodete en el me-
dio que le rodea y las debideas a la radiacidn t€rmica, o sea, los que
se han representado por Z3 y 7), respectivapente, de la ecuscién 6-83,

se tiene que el salto periférico es:
&ny, = Anhe -~ {(2; + 2)
¥y que el salto interno es:
fhy = Aha - (2) + 2 + 23 + Zy,)

pero dijimos que no considerariamos Z3 Y Zy, por lo tanto: el saito pe
riférico es igusl al salto interno.

thy = A&hy luego mn = P
Aha
y
&hy
ni = y como &!k = fQhy
tha
gk = ng = 0.75



353

VII. Determinacifn de las dimensiones generales:

Estas dimensiones dependen de dos factores principeles:

1. lLos elementos geom€tricos.

2. El volumen especifico de los gases de la combustidn,

por lo tanto, el &ree de entrada al rodete de le turbina, segfin la ecua

cifn de la continuidad valdri

m, V3 {2.269) (u6.311)
e i = 0.1111 pies?
VH.XS 945

A3 = 16.01 pulg?
pero el hres A también es:

A3 = 7D Y3
donde:

D = difimetro medioc del rodete
-~

Y = altura del flabe

Y en el casc de admisién total, sustituyendo nos da:

Ay 16.01
Y. = = = 0,1698 pulg
3 " D w(30)

que es la altura del &labe a la entrada del rodete de la turbina, luego,

segin la ecuacifn Qe la continuidad, el Brea de salida serf:



Por otra parte, el rendimiento efectivo es:

le = Mp ™

Sustituyendo valores:

(de datos del problema Ny = 0.95)

n, = (0.95) (0.75)

Con lo que, el consumo efectivo de gases serd:

my

= 0.712

11.636

Ne

0.712

en la periféria.

o sea, un gasto de gases por segundo de:

(de datos del problema sabemos que se necesitan 500 hp efectivos)

n, = 500 (——

que serf constante atravfs de toda }s turbina.

= 2,269 1b/seg.
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= 16.34 1b por hp efectivos - hore
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mg vy (2.269) (%9.73)

A, = — = = 0.1366 pies?
Vaxy, 813.6

A, = 19.97 pulg®

+
Y en el caso de admisiSn total, la altura del §labe a la salida serk:

X, = = = 0.2119 pulgadas
D (30)

Seglin se puede ver en la figura (6-15) con una forma de Alabes y sus -
fngulos.

Alabe oblicuo

Figura 6-15
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hls 3%0.15

Presién(lb/pulgz)

Toberas Rodete Salida

Resumen de condiciones a través de 1la turbina de rodete finico con

£labeg simftricos, con un salto de presibén y uno de velocidad

Figura 6-17
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Peduccibn de la velocided periférica en las turbinas de accibn.

Ya mencionamos las dificultades gue se presentan en la realizacibénm --
prictica de una turbina de accibn de un sflo rodete, ya que, 8i ha de
trabajar con un rendimiento aceptable, 0 sea en las proximidades del -
miximo, su velocidad periférica debe dé ser aproximadamente la mitad de
1a velocidad de salida del fluido. As{, gue velocidades mayores a 1312
pies/seg son totalmente inadmisidbles por razones constructivas, pues -
los materiales de que hoy se dispone no permiten velocidades periféri-
cas superiores a log 1312 pies/seg y afin €sta velocidad se alcanza cos
dificultad.

Con tal de utilizar précticamente los grendes saltos adifibaticos dispo
nibles en la inmensa mayorfa de las turbinas, se adoptan sistemas que

permiten recoger gradualmente, y sin perjuicic del rendimiento, la —
energia de los gases de la combustibn. Tales sistemes son los llamados
escalonamientos, y pueden ser de velocidad, de presifn, o de amdbos.

Escalonanrientos de velocidad.

los escalonamientos de velocidad fueron ideados por el constructor nor
teamericano Curtis, cuyo fundamento estriba en producir la expansifp -
completa de los gases de la combustifn en toberas o distribuidores, tel
como en las turbinas de accibn de rodete {inico, el chorro de gases ad-
Quieren una velocidad bastante elevada, velocided que, ep lugar de ser
sbsorvida por un s6lo rodete, es recogide gradualmente por varias rue-
das sucesivas, cada una de las cuales va movido por une fraccifn de la
velocidadperiférica, cada fraccibm de velocidad vendr{a a ser la que de

rendimiento méximo, como si se tratara de una sola turbins.

En la figura (6-18) se muestra la realizacifn de un doble escealonamien

to de velocidad. Los gases salen de la tobera con una velocidad (‘1) -
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inciden sobre el ler, rodete (Rl) de la turbina, movido por la veloci-
dad periférica uy/2 daado luger luger a los trifingulos de entrada y sa
lida ‘como se ve en 1a figura (6-18), donde se aprecia que la velocidad
absoluta (Vi) de salida del ler. todete (Ry), es lo suficientemente —
oblicua para tener une componente apreciable en la direccidn de la ve-
locidad periférica, pero de sentido contrario a €sta., Para que el 2do.
rc;dete (Ry) de la turbine, gire en el mismo sentido que el ler. rodete
(R} ), se nesecita hacer pasar el chorro de gases de la combustifn por
una corona de directrices fijas (p), casi siempre de forma simétirica
con 1o que la velocidad (Vi) el inéidir sobre estos adquiere la dire—
ccibfn adecusada para entrar al 2do. rodete (Hz) de la turbina. Se puede
ver, que a la salida del rodete (Rp), 1a velocidad ebsoluta "2) es ya
perpendicular a la direccién de la velocidaed periférica, como exige la
co.ndicién de miEximo remdimiento,

Si adoptamos como velocided periférica (u;/3), necesitarfamos de tres
rodetes y dos directrices intermedios ¥y, en general, para la velocidad
periférica (up/n) serfan necesarios n rodetes y n - 1 directrices in—
termedios.

Rendimiento perifé€rico em turbinas con varios escalonamientos.
Cada libra de gases de la combustibn que circula por la turbipna cede a

la primere rueda mSvil (rodete) una cantidad de energfa dada por la —
ecuacibn (6-97),

T = u (Vg = Vy, ) (6-97)

pero observemos que la (Vua ) vendrfa a ser 1a (V;') que entrarfa a la
directriz, segfin se aprecia en 1la figura (6-18)



L
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Figura 6-18 Escalonamientos y trifingulos de velocidades
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T, = wu (Vul - V'ul') (6-98)

) = u(vycos 3 -Vy'cos ) (6-99)

luego, en la segunda rueda movil se tendria:

T, o= u (W' - Vue)' (6-100)
o
< Tp = u (V' cos @) - Vo cos ay') (6-101)

y as{ ser{a sucesivamente, si hubiera esalonamientos.

La energfa total podrf expresarse as{:

(6-102) 1.t = Tl + 12 + 13 + ..Ql'...Tn — wn cos an

Tomando en cuenta qQue las velocidades serfin positives si el fingulo -=-
Q, < 90° y serfn negativos si el angulo de salida oy > 90°,

Ahora bien, si (8ha) es el salto adiabltico, y (Va) la velocided co---
respondiente, de modo que dha = A Va2/2 s ¥ recordando la ecuacibn -

(6-2L) que nos da el rendimiento periffrico de la turbina tepemos que:

2u (Ivu)
N = (6-2k)

Vaz
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2u (I Vv, cos a,)
n = B (6-103)
val

.
Por lo que respecta al nlmero de escalopamientos de veloci%ad, 5€ COl-
prueba gue, para cada valor de este nfimero, hay un l{mite fara el de -
la relecibn cinemBitica C = u/V , que hece mlximo el rendimiento del -
conjunto, como se ve en la figura (6-19),

Ejemplo del cBlculo termodinfmico de una turbina de accifo de flabes -
simétricos con un sflo escalonamiento de presibn y varios de veloci-—-
dad. .

Se trata de una turbina cop un 8610 escalopamiento de presibn y verios
de velocidad, que haya de dar 10000 bhp efectivos, a N = LOOO R.P.M., -
utilizando los gases provenientes de les cfmaras de combustifn de una
turbina de gas & una presidn de 75 Ib/pulg2 y 1500°F, los gases son —
descargados a )a presifn atmosffrica, el rendimiento mfcanico de la —
turdbina es de ny = 963,

Siguiendo el orden del ejemplo anterior:

I. Chlculo de los saltos ediabRticos total disponible y salte Gtil.

Como en el caso anterior, con el propdsitoc de mostrar la sistemBtica =
del cBlculo y hacerlo un poco mis sencillo, supondremos que los gases
de la combustifn poseen aproximadamente las mismes propiedades termodi
nfaicas del aire. Y que se trata de una turbina con flsbes con disposi
cibn sicétrica.
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Segfin tablas de sire de Jeinings y Pogers.

Con T, = 1500°F = 1969°R, encontramos 1s condicifn inicial: (punto
1 del diasgrama Pntalpfa - Entropfa, figura (6-21)})

Tl hi Prl
Og BTU/1b
1960 38k.130 203.622

Para las condiciones teSricas al final de le expansidn adiabBtics (pun
to 2 del diegrama Entelpfa - Entropfa, difura (6-21))

P, = Presibn stmosférica = 14,7 1b/pulg?

pero
Prp P
Pry 51
por lo tanto
Po 14.7
Pr, = Pry {(——) = 203.622 ( ) = 39.91
P
?1‘2 ol 39-9
De lus teblas de aire son Prp = 39.91
Og BTU/1b

1290.5 20L.7 39.91
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el salto adiab&tico total disponible serf:
Aha = 179.L3 BTU/1®

Fl salto en la tobera dependerf del coeficiente de velocidad (&), que
varfa comunmente donde 0.93 hasta 0.97, para este cflculo tomaremos —
el valor de$ = 0.97, y recordando gque ll‘;érdida relativa de energfis -
estf dado por L =1 - & sustituyendo, nos da, T = 1 = (0.97)2

0.0591 = 0.96, por lo tanto la pérdids en la tobera ser§:

Zy = {1 -¢°) ana = 0.06 (179.43) = 10.76

2y = 10.76 BFTU/1b

Y para el salto en la tobera o salto (til es:

hy = Aha - 2y = 179.43 - 10.76 = 168.67

Estas cifras conducen a una velocidad adiabBitica:

1/2 SV

Va = 223.7 (tha) = 223.7 {179.43 2996.5

Vva = 2996.5 pies/seg.
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Y & una velocidad sbsoluta de entrada en el rodete:

1/2

v = 223.7 ()72 = 223.7 (268.61)172 = 2905.25

V3 = 2905.25 pies/seg. °

11.,- Eleccibn de ls velocidad periférica y trazado de los trifngulos

de velocidades, -

Para sdapter una velocidad periférica se tienen que cumplir ciertas con
diciones como se habia ya mencionado, recordando estas condiciones que
son:

a) Condiciones termodinfmicas, o de repdimiento
b) Condiciones mecfnicas, o de resistencia

¢) Condiciones geom€tricas, o de dimensibn

Hemos wencionado tambifn que la velocidad periférica mayores &
uy = 1320 pies/seg, son inaceptables por limitaciopes mecfnicas o de

resistencia,”

Para encontrar la velocidad periffrica (un) apropiada,.cuando se tienen
varios escalonamientos, podemos hacer uso de la figura (6-19) donde se
grafica la relacibn éinemBiticea ¢ = u/V, contra el rendimiento perifé-
rico My. ¢

€i se quiere un rendimiento periférico miximo con dos escalonsmientos
de velocided, 1la relacifn cinemfitica corresponde aproxizadamente 8 --
c=u/V = 235

despejando

u = C(vl)
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sustituyendo valores:

0.235 (2905.25) = 682.73

e
[]

682.73 pies/ seg.

c
n

Bien, ehora se eligirf el valor del angulo (@), gue en la préctica no
puede tener valores muy elevedos y comlinmente se encuentra entre 15° a

20°. Para este problema eligiremos oy = 20°.

Con @) = 20° y conociendo que se trata de una turbine con &lebes simé-
tricos, o sea, By = B,, se puede ya construir el trifngluo de velocida
des a la entrada del ler. rodete (R}) de la turbina, como se ve en 1la
figura (6-20), de esta figura a escala mediano (w3) y (8 = B,) encon-

trando gue:

vy = 2275.57 pies/seg

b = B = 2°

o ses, una desviacién
A = 180° - (g +85)
A = 180° - (26 + 26)
A = 128°

Utilizendo 1a figura (6-11), observaremos que con A= 128° en una tur

bina de accibn corresponde mproximadamente un valor de:

6 = 0.8
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