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TURBOMAQUINAS TERMICAS
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1.- MAQUINAS QUE UTILIZAN FLUIDOS



DEFINICION DE MAQUINA 'Y
PARAMETROS DE CLASIFICACION

« Una maquina intercambia energia mecanica
cambiando la energia del fluido. ElI concepto de
maquina debe ser el mas amplio posible.

 Los parametros utilizados para clasificar las
maquinas son:

— La direccion de la energia mecanica.
— La compresibilidad del fluido.
— El flujo.



LA DIRECCION DE LA ENERGIA MECANICA

Segun la direccion

de Ila energia

mecanica:

« Motora, si la energia MOTORA(E =E . W=0)
mecanica se genera.

 Generadora, si la

energia mecanica se

consume.
GENERADORA (E<E , ; W<0)



LA COMPRESIBILIDAD DEL FLUIDO

La variacion del volumen especifico tiene mucha

importancia en la conversion de la energia del fluido en

energia mecanica o viceversa.

 Las maquinas hidraulicas utilizan fluidos incompresibles.

 Las maquinas térmicas utilizan fluidos compresibles.



EL FLUJO MASICO

Seqgun el flujo masico:

« Turbomaquina. El flujo masico es continuo a traves de la
maquina.

« Maquina volumeétrica o de desplazamiento positivo. Una
cantidad concreta de masa es la que sufre los cambios.

— Alternativa.

— Giratoria.



CLASIFICACION

Maquinas Térmicas

Motoras Generadoras
| l | | l |
Volumétricas Turbomaquinas || Volumétricas Turbomaquinas
| l | [ l |
Alternativas Giratorias Alternativas Giratorias




2.- FUNDAMENTOS DE LOS
MOTORES TERMICOS



TRANSFORMACIONES ENTRE DISTINTAS
FORMAS DE ENERGIA

Para el aprovechamiento Energético debemos utilizar las
principales formas de energia que hay en el universo
(mecanica, de la materia, eléctrica y de la naturaleza) y para la
transformacion entre ellas utilizamos un fluido termodinamico.
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FACTORES PARA SU CLASIFICACION

Un motor térmico es un dispositivo mecanico, o
conjunto de dispositivos mecanicos, que se utiliza para
convertir la energia en energia mecanica, a través de un
fluido termodinamico. Se clasifican segun los tres

siguientes factores:
« Combustion.
 Fluido termodinamico.

 Movimiento de la pieza principal del motor.



COMBUSTION

Tomando como criterio como se suministra calor al fluido

termodinamico:

Motores de combustion externa. Cuando el calor se

transmite a través de la pared que separa el fluido

termodinamico y los gases de la combustion.

Motores de combustion interna. Cuando el proceso de
combustion tiene lugar en el seno del propio fluido

termodinamico.



FLUIDO TERMODINAMICO

Los motores térmicos también se clasifican en
funcion del comportamiento del fluido termodinamico en

el proceso de conversion de la energia mecanica.

 De fluido condensable. Cuando el fluido

termodinamico se vaporiza y se condensa.

e De fluido no condensable. Cuando el fluido

termodinamico no cambia de fase.



MOVIMIENTO DE LA PIEZA PRINCIPAL DEL
MOTOR

Segun el movimiento de la pieza del motor que

recoge la energia mecanica:

» Giratorio. Cuando el eje tiene movimiento giratorio.
» Alternativo. Cuando el movimiento del piston es lineal.

* De reaccion. Cuando las piezas no se mueven.



3.- TURBINA DE VAPOR



INSTALACION DE TURBINA DE VAPOR

Para mejorar el rendimiento de la instalacion de vapor:
 Ciclo termodinamico.

* Mejora de los dispositivos.

TURB

DEN




PARAMETROS A ANALIZAR

Parametros para analizar las mejoras:

 Trabajo especifico de la turbina =» W, =h; - h,
« Rendimiento del ciclo =» n = (h; — h,) / (hy — h,).
 Humedad en el escape de la turbina (x,).




POSIBLES CAMBIOS

Influencia de la variacion de las principales variables:

* Incremento de la presion del generador de vapor.(2-3)

* Incremento de la temperatura de entrada en la turbina.(3)
« Disminucion de la presion del condensador.(4-1)




INCREMENTO DE LA PRESION DEL GENERADOR
DE VAPOR

Si se aumenta la presion en el generador de vapor:

« El rendimiento del ciclo {} pero cada vez menos
« El trabajo especifico de la turbina f} al principio, luego |
 La humedad en el escape de la turbina 1
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INCREMENTO DE LA TEMPERATURA DE ENTRADA
EN LA TURBINA

Si se aumenta la temperatura de entrada en la turbina:

* El rendimiento del ciclo {
« El trabajo especifico de la turbina 1}
 La humedad en el escape de la turbina |
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DISMINUCION DE LA PRESION DEL
CONDENSADOR

Si se baja la presion del condensador:

— El trabajo especifico de la turbina {
— El rendimiento del ciclo |
— La humedad en el escape de la turbina {

3 4
\ 3 )
2 ok 1 \
2yl ] \6\ , 6
6
S

//
1’




COMO BAJAR LA PRESION DEL
CONDENSADOR

Como variar la presion del condensador.
* Pc ™ ps(TC) + pgi
+ Q= m, - (h4_h’|) - Mm, -G~ (Tsr_Ter)
+ Q=k- s [Te—(Ty—Te) /2]

_ TerU7 9TsruyTC U’a por lo tanto, Pc 4 ST
_TsrueTCprCU er
-s=2Tclypcl 1

cr




CICLO CON RECALENTAMIENTO

Para mejorar el titulo se utiliza el
recalentamiento.

— Recalentamiento en la caldera.

— Recalentamiento por vapor vivo.
— Recalentamiento por circuito auxiliar.

«8 38




CICLOS REGENERATIVOS

Al aumentar la presion la cantidad de calor que bebe
suministrarse a la fase liquida también aumenta, lo que
limita el aumento del rendimiento. Los ciclos

regenerativos utilizan vapor para calentar el agua
liquida.




CICLOS REGENERATIVOS

Los ciclos regenerativos consisten en realizar
extracciones de vapor.

TURBINA
|
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CICLOS REGENERATIVOS

Caracteristicas de los ciclos regenerativos

Se mejora el rendimiento de los ciclos

Secciones mas pequenas y menores pérdidas de

velocidad
Mas vapor en altas presiones que en bajas presiones
El numero de extracciones varia entre 4 y 9

Uno de los precalentadores debe ser abierto



4.- TURBINA DE GAS



TURBINA DE GAS DE 1.200 kW
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TURBINA DE GAS DE 1.200 kW
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ESQUEMA DE LA INSTALACION

Elementos basicos de la turbina de gas:

I,F \

p qu




DIAGRAMA TERMODINAMICO

Debemos utilizar valores de parada.
El ciclo basico lo componen tres transformaciones:

« Compresion 10-20.

 Proceso de combustion 20-30. h!

30,/ P20
* Expansion en la turbina 30-40. 20//

/P1

40

_—
10




PROCESO DE COMPRESION

El proceso real no es isoentropico

los parametros que se utilizan son:

« Rendimiento interno del compresor:  m, = (hygs — hyg) / (hyg — hyg)

» Relacion de compresion: p. =Py / P1g

P20

/ Pio




PROCESO DE COMBUSTION

En el proceso de combustion real tenemos dos factores:

« Rendimiento de la camara de combustion

Neg

 Perdida de carga

(M, + myg) - hgg—m, - hyg—me- he] /(Mg Hp)

:(.1 + F) - hyo—hy _.F he]/ (F ..Hp)

(1+F) - hyo— hygl / (F - Hy)

0
€= 100 - (P2o — P30) / P2




CAMARA DE COMBUSTION




COMPRESOR DE GAS NATURAL




PROCESO DE EXPANSION

El proceso real no es isoentropico

Nt = (hgo = Nyg) / (N39 — Nygg)
Segun donde termina el proceso de expansion:

 Turbina atmosférica. h

 Turbina de contrapresion




COMPRESOR, CAMARA DE COMBUSTION Y EXPANSOR




ANALISIS DE LA INSTALACION

Vamos a estudiar la evolucion del W, y del n;g siguiendo la siguiente

clasificacion:

* Ciclo simple.
— No regenerativo.
— Regenerativo.
* Ciclo compuesto.
— Con compresion multietapa con refrigeracion intermedia.

— Con expansion multietapa con calentamiento intermedio.



CICLO SIMPLE NO REGENERATIVO

Potencia y rendimiento de la instalacion

Nrg = (Mg + M) We —m-We 5 npg = Nyg/ (Hp - my)
Rendimiento del ciclo

Nere = [(Ma+my)-We—my-We] / [(mg+mg)-hag— m,-hy]
Relacion de temperaturas extremas

Factor de Potencia
¢ = (Wr—Wy)/ Wy =W,/ Wy



CICLO SIMPLE NO REGENERATIVO (W,,)

W, = (hzg — hygsMt — [(hogs — Nyg) / M(]

Suponiendo comportamiento de gas perfecto

W, = Cp{(T3O — TaosMt — [(Togs — T4o) / ncl}

Ademas, T-pU-"/1=cte en los procesos 10-20s y 30-40s

Toos ! T10= Tao/ Taos = (Pog / Py )7 = pl-Vv =3
W, = {T40s[(T30/ T40s)— 1IN =T 10[(T 205/ T10)-1)/ nc}
W, =Co(0-1)(T40sn7—T10Mc)=Co(0-1) Tyol M Taos/ T1o)-11Mc

Wu=CpT1O(6'1 )[(”ﬂﬂ]ce/(s) '1] /”ﬂc



CICLO SIMPLE NO REGENERATIVO (W)

Trabajo util
C,=1kJ/kg ; y=1,4 ; T,=288K ; 11,=0,83 ; 1=0,86

o/: ———— \

Trabajo especifico
N
o

|
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 M 12
Realciéon de compresion

T, = 750°C T, = 800°C T, = 850°C

W /38 = 0 >0c T /0 —c,Tijnc =0
1/mc = 6n/8% = 6 =Vonme = pt-n

p(trab. max..) (GT] ™ C)Y/[Z(Y' D]

13



CICLO SIMPLE NO REGENERATIVO (n+g)

Nre = Wi/(hag-hap) = W/[Cp(T30-To)]
Mre = WHC[(T30-T10)-(T2o-To)l}
Nre = WG (0T 10-T10)-(8T10-T1o)ncl}
Nre = Wy/{cp T1ol(6-1nc-(8-1)1 nc}
N16={Cp T10(8-1)[(MM06/8)-11c}{c, T1ol(0-1)Mc-(8-1)Imc}

N1 = MMcO/0) =1)/nc(8-1)/(0-1) -1]



CICLO SIMPLE NO REGENERATIVO (n+¢)

Rendimiento de la instalacion
C,=1kJ/kg ; y=1,4 ; T,=288K ; 11,=0,83 ; 1=0,86

0,2
0,15
[e) /\
5§ o
= / ™~
= 0,05
2 7 s
e 04+—Ff4—F—+—+—+—+——+——+
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Relacion de compresion
T5, = 750°C T5, = 800°C T5, = 850°C

aT]TG/é)6 =0 9p pot. max.



CICLO SIMPLE NO REGENERATIVO

Comparacion de las curvas de trabajo y rendimiento
C,=1kJ/kg ; y=1,4 ; T,=288K ; 1¢=0,83 ; n;=0,86

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 M1 12 13

Relacion de compresion




CICLO SIMPLE NO REGENERATIVO

Evolucion del trabajo con el rendimiento de las maquinas
C,=1kJ/kg ; y=1,4 ; T,=288K ; =0,83 ; n:=0,86 ; T;,=750°C

60

Trabajo
Util
N
o o
\\

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11
Relacién de compresion

n= 0,86 ; My= 0,89 1= 0,83 ; 17= 0,86

Al aumentar el rendimiento de las maquinas tambien aumenta el trabajo
util y la relacion de compresion es mayor



CICLO SIMPLE NO REGENERATIVO

Evolucion del rendimiento con el rendimiento de las maquinas
C,=1kJ/kg ; y=1,4 ; T,=288K ; =0,83 ; n;=0,86 ; T5,=750°C

0,2

£ 015 —_ T
"% 0.05 / T~ T~
na'“;a 0 | : | : : | | | C N

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11
Relacion de compresion

M= 0,86 ; 1;= 0,89 nk= 0,83 ; 17= 0,86

Cuando aumenta el rendimiento de las maquinas el rendimiento
también sube y la relacién de compresiéon es mayor.



CICLO SIMPLE REGENERATIVO

En los ciclos regenerativos parte de la exergia de los gases

de escape de la turbina se recupera en un intercambiador.

T




CICLO SIMPLE REGENERATIVO

FUEL
COSB USTOR
INLET AIR G D ‘ '
>> COMPRESSED
AlR "
PREHEATED BAS
COMPRESSOR AlR

POWER TUREBINE



CICLO SIMPLE REGENERATIVO

El punto 20’ del diagrama indica el punto de entrada a

la camara de combustion. Los procesos 20-20" y 40-40°

son del intercambiador de calor.




CICLO SIMPLE REGENERATIVO

* Rendimiento del intercambiador de calor
R=(Typ = Tag) / (Tag = To)
« EIl Trabajo util vale lo mismo que en el ciclo no regenerativo.
W, =C, T40(6-1)[(nm6/0) -1] Iy

e Rendimiento de la instalacion

Ner = W,/ (hzg — hyy)



CICLO SIMPLE REGENERATIVO (ng1)

Ny = Cp(Tso‘Tzo’) = Cp[(Tso‘Tzo)—(Tzo’ ~T)]
(To0r=Ta0) =R(T4o=Ty)
N3o=hap =Co[(T3g—T20)— R(T4—Too)]
Considerando esta aproximacion; T,,—T,,=T =T 05
N300 =Col(T 3o~ T10)~(T 20~ T10)—R(T 05~ Togs)]
T30/ T1060 5 Tons/ T10= T30/ Tags=0 ; Mk=(Ta05=T10)/(T20=T+0)
Nso—hop =C, T1ol(B -1) = (6 -1)my — R(6/6 - 5)]



CICLO SIMPLE REGENERATIVO (ng;)

Ner=W,/(hgg—hyg)
(hag—hgg )=C, T1l(6 -1) = (8 -1)my — R(B/S - B)]
W,=c,To(8-1)[(mmkO/8) -1] i
Mer=1(0-1)(MmMk0/0) -1] Myh/l(B -1) = (0 -1)m — R(6/5 - 0)]

NNt 1
_ 5
o1, | RO-3)
5—1 ™ 5(8 —1)

Nk



CICLO SIMPLE REGENERATIVO (1)

Variacion del rendimiento del intercambiador.

035 T

C,=1kJ/kg ; v=1,4 ; T,;=288K ; 1,,=0,83 ; n;=0,86 ; T5,=750°C

Rendimiento

—R,=0,6 —— R,=0,7 R,=0,8 R,=0,9 —— R,=0



CICLO SIMPLE REGENERATIVO (ng7)

Tendencia del haz de curvas con n, y n;

C,=1kJ/kg ; y=1,4 ; T,=288K ; 11;=0,83 ; 11,=0,86 ; 1;=0,86 ; 1)1,=0,89 ; T,=750°C

035+
03+

025 +

01+

1
1
c |
1
0,05 + / !
1

1 \
1
O 11l 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 11 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 ) I TN T N N | ]
LI LI LI LU LI LI LI L L L L LI LI LI L L L LI LI L L L L L 1

0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12

Rendimiento

—R,=0,6 —— R,=0,7 R,=0,8 R,=0,9 —— R,=0



CICLO SIMPLE REGENERATIVO (1)

Tendencia del haz de curvas, con T4,

C,=1kJ/kg ; y=1,4 ; T,=288K ; 1,=0,83 ; 1;=0,86 ; T;,=750°C ; T;,=850°C

035+
03+
025 +
02+

0,15 +

Rendimiento

01+

005 +

P

0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12

—R,=0,6 —— R,=0,7 R,=0,8 R,=0,9 —— R,=0



CICLO SIMPLE REGENERATIVO (1)

Variando la temperatura T.

03 1

C,=1kJ/kg ; y=1,4 ; T,=288K ; 1¢=0,83 ; n;=0,86 ; R=0,7

025 +

o
N ‘O
ol N
1

Rendimiento

— p

0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12



CICLO SIMPLE REGENERATIVO (1)

Variando el rendimiento de las maquinas.

C,=1kJ/kg ; y=1,4 ; T,=288K ; T;,=750°C ; R=0,7

03 T

025 +

o
N

Rendimiento

P

0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12

—1,=0,83 ; n+=0,86 — Mnx=0,86 ; n+=0,89 Nx=0,89 ; n+=0,92



LIMITE DE LA REGENERACION

Para utilizar un ciclo regenerativo debe tener un
rendimiento mejor que el no regenerativo.

Suponiendo maquinas ideales n,=n=1

NNt |
. 5
T T R(O — ?)
_1—
51 % S
R=0D1ree=l - b R=1Dne=1- O
NT1eNR N16R

0 0



LIMITE DE LA REGENERACION

Comparacion entre ciclo real y ciclo ideal.

05
045 +
04+
035+
03+
025+
02+

0,15 +

Rendimiento

01+

005 +

C,=1kJ/kg ; y=1,4 ; T,=288K ; T, = 800 ;

—

1

1
O | NN I S TN [ [N U [N [ [ U [ N [ N [ I [N S S S S S [ S [ I S I [ S S S S S S S S S S S N S " —"—
—rrrr+r &1 & &5t rrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrrr 1

0

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 l111l | l12
—R,=0,7 R,=0,8 R,=0,9

No Regenerativo

Regenerativo

R,=0



CARACTERISTICAS DE LOS CICLOS
REGENERTIVOS

Puntos fuertes del ciclo regenerativo:

Se mejora el rendimiento.

La relacion de compresion de maximo rendimiento es

menaor.

Puntos débiles del ciclo regenerativo:

El peso y el volumen del regenerador.
Mayor coste del motor.

Se necesitan programas de mantenimiento estrictos ya que

el riesgo de incendio es elevado.



TURBINAS DE GAS

: Sistema de escape
[ g PR = _ . Exhaust system




TURBINAS DE AVIACION

FHOGHAIVIA ASYUV/ ASIYU/ FPHUGHKANVIVIE

Carcasa TBP EGV

LPT case

VoS W Tas e o L ' == oV

:%‘ \_v{_‘,,______-lu

NGV2

NGV3

ITp

G RUPO



TURBINAS DE AVIACION

Carcasa del compresor
Compressor case

Turbina de baja presiéon
Low pressure turbine

{4

‘_h' l ' By *
R
Y

/]]}-rn



TURBINAS DE AVIACION

Estructura frontal

Front structure Turbina de potencia

Power turbine

Dressings

ITP

/

Fadi.caldicism b o




5.- TOBERAS



TOBERAS Y DIFUSORES

Para estudiar los procesos de expansion y de difusion
(compresion) que tienen lugar en conductos cortos

asumiremos las siguientes hipotesis:

Flujo estacionario y unidimensional.
 Adiabatico y sin rozamiento.

*  Gas perfecto (c, constante).



TOBERAS Y DIFUSORES

Balance de masa: *—Zm Em =m=A-c- P=kte= L(A-c- p) = Lkte
d
LA+ Lc+ Lp= Lkze=>§’f+0 2, =0(1)

Balance de energia: ©: - 0-m, + Sm,(h, +% +g-2.) - Sm,(h, + G +g-2,) = h+ < = kte
dh + cdc =eO = dh = —cd(S: (2)

2% ecuacion Tds: T-ds = dh—v-dp = dh = dﬁ (3)

2)y(d): p=" = p=P (4)

c

ot 0mt - aont)




TOBERAS Y DIFUSORES

dA a’c( 2)
A c \-M
Flujo Proceso SECCign
. Aceleracion (dc>0) | dA<0 —>>
Subsonico (M<1) ~
Frenado (dc<0) | dA>0 <
Sonico (M=1) dA=0 X
Aceleracion (dc>0) | dA>0 <>
Supersonico (M>1
P (M>1) Frenado (dc<0) | dA<0 >




DESCARGA DE TOBERAS

Proceso de descarga en toberas convergentes

: P :
Too (1P, = Poo
Dy (23)1% <_Poo
i 4 N ¢ 21
. , IR




DESCARGA DE TOBERAS

Proceso de descarga en toberas convergente-divergentes

(1)py, = Poo
(2)pb < Poo
| pl- e (B)pp
; | If—l(s)pg_pc
(4)pg_pc
\"/}}g_pc




ECUACIONES DE FLUJO ISOENTROPICO

* Flujo isoentropico:

TOO=1+)/—1 > ]700: 1 ]/—1 0 r=1
T ) M D (+ M

[/ \ _1 12\ -1
11 2 Y ,

1+ M
M \y+1 /( )




FLUJO NO ISOENTROPICO

* Flujo a través de una onda de choque normal:

My= 2y 5 1+ : - —
Mt P M Ty
y+1 2
[ y-1 \20-1)
* I+ M,
A P, M, 2
Ay pox My '}/—1 2
1+ M3




TABLAS PARA TOBERAS Y DIFUSORES

Flujo compresible y unidimensional de gas perfecto (y=1.4)

Flujo isoentropico Onda de choque normal

M T/Too p/poo AIA* Mx My py/px Ty/Tx pox/poy

0,0 1,00000 1,00000 o 1,0 1,00000 1,00000 1,00000 1,00000
0,1 0,99800 0,99303 5,82183 1,1 0,91177 1,24500 1,06494 0,99893
0,2 0,99206 0,97250 2,96352 1,2 0,84217 1,51333 1,12799 0,99280
0,3 0,98232 0,93947 2,03507 1,3 0,78596 1,80500 1,19087 0,97937
0,4 0,96899 0,89561 1,59014 1,4 0,73971 2,12000 1,25469 0,95819
0,5 0,95238 0,84302 1,3398 4 1,5 0,70109 2,45833 1,32022 0,92979
0,6 0,93284 0,78400 1,18820 1,6 0,66844 2,82000 1,38797 0,89520
0,7 0,91075 0,72093 1,09437 1,7 0,64054 3,20500 1,45833 0,85572
0,8 0,88652 0,65602 1,03823 1,8 0,61650 3,61333 1,53158 0,81268
0,9 0,86059 0,59126 1, 00886 1,9 0,59562 4,04500 1,60792 0,76736
1,0 0,83333 0,52828 1,00000 2,0 0,57735 4,50000 1,68750 0,72087
1,1 0,80515 0,46835 1,00793 2,1 0,56128 4,97833 1,77045 0,67420

1,2 0,77640 0,41238 1,03044 2,2 0,54706 5,48000 1,85686 0,62814



6.- TURBOMAQUINAS



CONCEPTOS BASICOS

La energia del fluido se convierte en energia mecanica en el gje.

Su estudio se fundamenta en la ecuacion de Euler para las

turbomaquinas.

Los procesos se dividen en etapas o escalonamientos.
Cada escalonamiento esta compuesto por:

— Estator.

— Rotor.



CONCEPTOS BASICOS
TURBINA

Los alabes fijos del estator hacen las veces de toberas

aumentando la energia cinética del fluido.

Los alabes moviles del rotor, debido a su forma, modifican la

velocidad (mddulo y/o direccion) del fluido.

El fluido ejerce contra los alabes moviles del rotor una fuerza

igual y de sentido contrario (reaccion).

Como los alabes no estan fijos giran.



CONCEPTOS BASICOS

COMPRESOR

e Debido a la forma de los alabes modviles del rotor, la

velocidad del fluido se aumenta (modulo y/o direccion).

* Los alabes fijos del estator hacen las veces de difusor,

disminuyendo la energia cinética del fluido.



ECUACION DE EULER

» Las velocidades son:

— Periféricas de los alabes U, y

— Absolutas del fluido C, y C,
o Axial Cla

e Radial C;,
e Tangencial C,

— Relativas ~ y  que unen
las anteriores mediante:
o C,=U +W,
o C,=U,+W,

corema del momento cinético: La derivada del momento cinético con respecto del
Y tiempo es igual a la momento resultante de las fuerzas aplicadas sobre el sistema.

MZ = G(I/ZCZu - rlclu) = _M ; Mmz = G(I/lclu - r2C2u) = Nu = a)G(rlClu o r2C2u)

mz 2

Nu = G(Ulclu _U2C2u) = GVVM = W; = (Ulclu _U2C2u)



ECUACION DE EULER

 Ecuacionde Euler: W =1 L.

¥ Triangulo de velocidades: T
) . S WP P LV S .
w=Ci U 20U Co=U (e ] Cw -6 C U 'L' U
WmCirli-2 U.Cum UG = W8l

% 1e principio: W =h.-h.=lh -k ) & (

% Carga estatica: (- jy - U=l wimw
¥ Para el sistema (X" Y’ Z)Q, b )L U,
% Carga dinamica; C.-C:

2

- /z

% Grado de reaccion: R « 0




ESCALONAMIENTO BASICO

« Estator. Grupo de alabes fijos que para acelerar (frenar) el gas forman toberas

(difusores).

 Rotor. Grupo de alabes moviles donde se obtiene (consume) la energia mecanica.

(Carga estatica y dinamica)

AN :

Estator
Rotor



TURBINAS

Clasificacion de las turbinas :

» Axial. El flujo es coaxial con el eje (C,=0y U,=U,) = W, =U(C,,-C,)
— De accion. Grado de reaccion R<0
* De presion constante en el rotor. p,=p,
* De entalpia constante en el rotor. h,=h,
— De reaccion. Grado de reaccion R>0

« Centripeta. El flujo es casi perpendicular al eje (C_,=0)



TURBINA AXIAL

Presion constante en el rotor

Estator =hy,=h,; hy+ /2 C4°= h,+ 2 C,2; C,>C,
Rotor & h,,=W, +h,,; h,+ 2 C,2=W +h,+ /2 C,?

P1= P2 h*‘ 00, 10
h,>h, & w,<w,
R=117M g

th _hzo

Turbina de accion

Debido a la forma de las isdbaras

en el rotor hay un ligero proceso

de frenado.



TURBINA AXIAL

Entalpia constante en el rotor

Estator &hy,=h,,; hyt+ 72 Cy?= h,+ 2 C,2; C,>C,
Rotor = h,,=W,_+h,y; h,+ %2 C,2=W _+h,+ ¥ C,?
h, = h, = w,=w,

P1~P2

Turbina de accion
_ ﬁl — éz -0

= =
ﬁm _ﬁzo

Al ser un proceso isoentalpico
existe una pequena expansion
en el rotor.




TURBINA AXIAL

Estator =»hy,=h.,; hyt %2 C%=h,+ %2 C,% C,>C,
Rotor =» h,;=W th,,; hy+ 72 C,2=W +h,+ %2 C,?
hy>h,=>» w,>w,

P1>P2

- . 4
Turbina de reaccion h

La expansion que tiene lugar en el
rotor conlleva la variacion de todas

las variables termodinamicas.



TURBINA CENTRIPETA

Se utiliza muy poco, solo en sobrealimentacion de motores alternativos.
Estator =»hy,=h,o; hyt 2 Cy>=h,+ %2 C,%; C,>C,
Rotor =» h,,=W,+h,q; h,+ %2 C,2=W +h,+ %2 C,?

Nyoe-hooe = 72 (Uy>Uy?)
hy>h,=>» w,>w,

Kt 00, 10
p1>p2 0
Lo Turbina de reaccién 1B ...
R=——2>0 \ psite (U-UY)
hIO - hzo /, 520 B
, N
Centripeta U,>U, - :

Centrifuga U,<U,



TURBOCOMPRESORES

En esta maquinas el rotor esta antes que el estator. La clasificacion de los

turbocompresores es la siguiente:

« Axial. El flujo es coaxial con el eje de giro (C,=0y U,=U,) > W, =U(C,-C /)

« Centrifugo (U, > U,). El flujo es casi perpendicular al eje de giro (C_=0)



TURBOCOMPRESOR AXIAL

Rotor = h,,=W_ +h,,; h,+ %2 C,2=W +h,+ 2 C,?
Estator =h,,=h,,; h,+ 2 C,%= h,+ 2 C;2; C,>C,
P2 ~P+
h,>h, = w,>w,
C,>C,

R = hz _hl
hzo_hlo

> ()

El proceso de compresion tiene

lugar tanto en el rotor como en el

estator (difusion).



TURBOCOMPRESOR CENTRIFUGO

Rotor =» h,,=W, t+h,,; h,+ 2 C,2=W +h,+ %2 C,?
Estator =»h,,=hs,; hy+ %2 C,2= hy+ %42 C,2; C,>C,4
Nyoe = Nyoe = 72 (Uy* = Uy?)

P2 2P
h,>h, = w,>w,
C,>C,
R= hz_hl >O 1/2(U22-U’
hzo — th

El proceso de compresion tiene

lugar tanto en el rotor como en el
estator (difusion).



ESCALONAMIENTOS DE PRESION EN
TURBOMAQUINAS

En vez de realizar el salto entalpico de una sola vez se hace por
etapas, denominandose escalonamiento a cada una de ellas.

« Sise aprovecha la velocidad de salida
Nr=(hj - hjo)/(hio - hjos)
h | 30 P30

Si la velocidad de salida se pierde

nTEz(hio'hjo)/(hio'hjs)




ESCALONAMIENTOS DE LAS TURBINAS

Estan limitados por los escalonamientos intermedios.

P30

e et I

Ql h] )> :%io_hjos%qe-l-Ahse
Pio hio hjo‘% Q]e"'Ahse)
S0 h-hon, 3G An )0 ($q. S AR
2Ahse=h3o_h4os=>h3 _h4 - .(h30_h40s+2q6)
[, 24

N30~ P

Ahgg

P4o

40
h30 B h40 — 17
"5 h30 - h40s "

408




ESCALONAMIENTOS DE TURBINA

Factor de recuperacion.

2.4.
1+h3oz_h4os =22 17UT =nu€.Z$nuT >77ue

El rendimiento de la turbina es superior al de los escalonamientos.
Yy =(hy - ths) — (A - th) and E (B = ths) - E (R = th) = E Yy
Pi
" P, E (B = ths) = (h30 = By, )+ E dg
E (hz'o - th )= (h30 - h4o )
(h3o = Ny, )"' E de — (h30 = hy, )= E Yy
40 YT+EqE=EYE:EYE>YT

P30

408

S Las pérdidas totales son menores que la suma de

v

las pérdidas en los escalonamientos.



ESCALONAMIENTOS

Estan limitados por los escalonamientos intermedios.

10

Uhh
20 _~Pao hh

(hjos _hi0)> Ahse g %]‘as _hi0)= qe + Ahse; @e + Ahse)= nue. (hjo - hioJ
Pio 77,,,62 (hio B hjo)=nue'(hzo - h10)= Z Qe + Ahse)= (Z qe +2 Ahse)

Pio
2 Ahse - h20s - th :nue.(hzo - h10)= ((hzos - hlo)+ Z qe)
4.
P1o 77 (hzo hm) (hzo h10{1+(h

~ho-ho-n G, —h,)

24,
h20 th

uK

20s th)
S b, 29
M oo | i |




ESCALONAMIENTOS

Factor de recuperacion.

24.
h20s_h10 > n”e n”K Z:>17MK :>77uK<77ue

El rendimiento del turbocompresor es menor que el de los escalonamientos.
(h]0 ~h) = (hyo, =)= Y (g =ho) = > (hyo, = h) = Y Y,
3 (jo, = hig) = (g, =hig )+ > g
S (o 10 )= oy ~ 1)
B )l )= D = S,
Y, — qu EY =Y = EY +EqE=>EY <Y,

Pio

N..

1+

Las pérdidas totales son superiores a la suma

10 de las perdidas de los escalonamientos.

v
w2



ESCALONAMIENTOS DE ACCION

* En los escalonamientos de accion el proceso de expansion tiene

lugar unicamente en el estator.

* Los escalonamientos de accidon son de dos tipos:

— Presion constante en el rotor. Se utilizan principalmente en los
primeros escalonamientos de las turbinas de vapor para
efectuar la regulacion. Una variante de éste es el

escalonamiento de velocidad.

— Entalpia constante en el rotor. Se utiliza en los

escalonamientos intermedios de las turbinas de vapor. Como

la presion baja ligeramente el flujo es mas estable.



ESCALONAMIENTO DE ACCION.
PRESION CONSTANTE EN EL ROTOR

Utilizamos el diagrama de cambios vy los triangulos de velocidades.

c,cosa,-c,cosa,= w,cosb,+ w,cosb, 0 1 )

Estator

Estator Rotor

Ecuacioén de Euler: W =u(c,,-C,,)

=



ESCALONAMIENTO DE ACCION.
PRESION CONSTANTE EN EL ROTOR

Como no existe expansion en el rotor la perdida de
velocidad relativa, w,<w,, sera debida a la friccion. Esta
pérdida se define mediante el coeficiente de pérdida de
velocidad en el alabe (V).

(V) = wylw,
La simetria del triangulo de velocidades se define por el
coeficiente de simetria k.

K = cos B,/ cos 3,

W, = uw -cos B, (1+y£)

La ecuacion de Euler queda =» W, = u(c cosa, - u)(1 + k)

Denominandosele trabajo periférico.



ESCALONAMIENTO DE ACCION.
PRESION CONSTANTE EN EL ROTOR

« Se calcula la condicion de

u u  @cosa,

2

M, _ 2°(cpcosoc1 -2
Cls

A ésta se le denomina relacion cinematica de maximo
rendimiento.

* El rendimiento periférico maximo vale:

)-(1+z,uk)= 0=

ls cls

2
(nu )max = %(1 'H/}k )COS2 al



ESCALONAMIENTO DE ACCION
PRESION CONSTANTE EN EL ROTOR

Peérdidas periféricas. Y =W - Ah,= Y+ Y+ Y,

— Y= Pérdidas en el estator v - Ciy B ci _ Ciy (1 B (pz)
T2 20 2
— Yz=> Pérdidas en el rotor
2
) Y, =<
— Y,=» Pérdida de la velocidad de saI?da2 2 2 9
Rendimiento periférico n - Ah Y, -Y,-Y,
"’ Ah,
Y, seran minimas cuando se utilice la relacién cinematica de
maximo rendimiento periférico. ;, — Cis @cosa, u=430% ¢, = Ahs



ESCALONAMIENTO DE ACCION
PRESION CONSTANTE EN EL ROTOR

Los coeficientes de péerdidas (W y @) son funcion de la deflexion (©) y del factor de
forma (bl/l).

b=/(0.0) v w=s(00)
(1) = g eos’a, — @ =0 (1))

Estas funciones se obtienen de experimentalmente.

La deflexion, ©, depende del angulo a, y, por lo tanto, los coeficientes de pérdida

de velocidad (W, ¢) también.



ESCALONAMIENTO DE ACCION
PRESION CONSTANTE EN EL ROTOR
(Escalonamiento Curtis)

Un caso especial de éstos escalonamientos es el
escalonamiento de velocidad o escalonamiento Curtis.

La velocidad de salida del estator se recoge en dos o tres
rodetes, de este modo la gran velocidad periférica se reparte
en varios rotores.

Entre los rodetes se coloca un corona de alabes directores que
recuperan la direccion correcta del flujo.

Se suele emplear en las primeras etapas de las turbinas de

vapor.

Este tendra una nueva relacion cinematica de maximo

rendimiento.



ESCALONAMIENTO CURTIS

Estator 1.Rotor Corona 2 .Rotor
directora

Trabajo periférico en los dos rodetes:
W =uc, cosa, +c cosal —2u W1 +yk)

Los coeficientes W, ¢ y k son constantes tanto
en los rodetes comoq en la corona directora.

Y =i;k= "5 % => ¢, "CoSc, =czw-k-cos(180—a2)
¢, cos(180-a,)

Ademas; ¢, -cos(180 — & )= w, cos B, —u = c| cos & = Wk(w, cos B, —u)
Wy cos B =c¢;"CosS& —u => ¢, cos & = l.[)k-[l[}k-(c1 COS & —u)—u]

Est. 1.Ro. C.Di. 2. Ro.




ESCALONAMIENTO CURTIS

Introduciéndolo en la ecuacion del trabajo especifico:
W = u-(l +z/;k){c1 cosq, + [1// °k°(1// -k-(c1 cosa, — u)— u)]— 2u}
W =ul +¢k)[(1 +p’k’ )c1 -cosa, — u-(2 + ok +yk’ )]
E introduciendo ésta ultima en la ecuacion del rendimiento:

_ u-(l +1/Jk)|_(1 +zp2-k2 )cl-cosoc1 —u-(2 + -k +1/J2'k2 )J
- clzs/2

n.

s ¢

S

M = uz‘(1+¢k>{(1+w2°k2)w°cosal —”(2+w°k+w2-k2%
C

‘COSO — = \ ‘COS
P % Cly Cls 2-(@+l[)k+l[!2'k2) A

cls

Iguaiqn(ioo a ggrllgzllgzgerivadaz_ceg J}%sipg;;]p)a&la :relacién,cinemética.

Alabe simetrico (k=1)
y sin friccion (g=1) u 1

)
| u ) 1+ Yk _ L cosar

= \COS
s O 2'(2+'~Pk+'~lf’k2) 4 €




ESCALONAMIENTO DE ACCION
ENTALPIA CONSTANTE EN EL ROTOR

Al ser la entalpia constante en el
rotor la presion baja ligeramente.
La pequena pérdida de presion
compensa la pérdida por friccion de
la energia cinética y la velocidad
relativa permanece constante.

La disminucion de presion hace que
el flujo sea mas estable.

La holgura existente entre
escalonamientos hace que suela
perderse la velocidad de salida.

La relacion cinematica de maximo
rendimiento vale:

u 1
— =—C0SQ,

¢

00 10

0

20

Ise”




ESCALONAMIENTO DE REACCION

En los escalonamientos de reaccion la expansion tiene lugar tanto

en el estator como en el rotor.

Este escalonamiento de reaccion es de alto rendimiento, sobre todo

cuando el grado de reaccion es 0.5 y el ajuste entre

escalonamientos no tiene holguras.

En el diseno de estos escalonamientos se suele mantener

constante la componente axial de la velocidad de flujo.

El rendimiento periférico maximo se consigue con un grado de
reaccion 0.5. En este caso los triangulos de velocidad son

simetricos y semejantes.

W, =0Cy,; W, =Cy

a; =B, ; a, = B;



ESCALONAMIENTO DE REACCION (R=0,5)

hﬂ‘ 00 ‘10 _ Ac,=Aw,
0ot | ' W |
: Cla: 1 2 :CZa
10 ...... J: ........ 1B, o T~\ .. i
...... ‘ ...................... w22=w22u+c§;w12=w12u+uj;w22—w12=w22u—w12u
- a 2 2
-7 R = i =y ; 1.principio (X'Y'Z)= h - h, = MW
: Estator ~ Rotor oo — My 2 2
,,,,, 2 R Euler =W, =u, ¢, —u,cy, =u{w, cos B —w, cos B)
> el WD whowhw,
2'1/!'(W2u _Wlu) 2M(W2u _Wlu) 2”
2 2 2 2 2
w, Oh-Y, W . ¢, ¢ _¢(l-¢7) c
n=_ "=+ "= “ =Y =pér.periféri. =Y, + Y, = Y, = L= | = 1 Ex
A, A, W,+7Y, 2 2 20 o 2
2 2 2 2 2
wy, w, wy (1-y W, - 2
Yp=—1+- = — | ==&k >Ep ==Y, =Y, + Y, =¢ G,
2 2 2 Y 2

W, = u-(clu —-C,, )= (c1 'CosSQ, — ¢, COoSL, )= {c2 'COSQl, = U —C,;"COS, }= u-(2-c1 'COSQ, — u)



ESCALONAMIENTO DE REACCION (R=0,5)

W, u-(2-cl-cosoc1 —u) _ 1 .

n, = = Ep - Ep

w +Y u(2c cosa, —u)+ctE, o) 1457

1 0A u u
=>(77) — A4 = =2-cosq, —-2—=0=—=cosa, = u =c,;"cosa
u /max max 1 1 1 1
1+ d c c
A 1 1

¢

n. =

Este ultimo resultado indica que los triangulos de velocidad deben ser rectangulos.
El maximo rendimiento periférico es:

1 1 cos’ a,

TN & T cog?
I+ fj—l(i-cosal —g—]) 1+ cosa, -(2-cosa; —cosa; ) COS &, + SE

07, e ==

Como las pérdidas (¢) no son constantes, el valor de a,=0° no proporciona el
maximo rendimiento, en la practica se situa en el intervalo 20°-30°.

Como la velocidad periférica crece con la altura del alabe, el angulo a,
también deberia cambiar torsionando el alabe.



PERDIDAS EN LAS TURBINAS

« Las pérdidas vistas hasta el momento se producen en los alabes, tanto en
los fijos (estator) como en los moviles (rotor), y se denominan periféricas,

pero en las maquinas existen otras perdidas. Las pérdidas se clasifican en:

— Pérdidas internas. Se generan en los escalonamientos, en general se
deben a la degradacion de la energia mecanica y una parte de ellas se
invierte en aumentar la entalpia del fluido y otra parte sale al exterior en
forma de calor, pérdidas calorificas, estas ultimas como son dificiles de

medir se computan como pérdidas externas.

— Peéerdidas externas. Son las que se producen fuera de los

escalonamientos, es decir son las que se producen en la maquina. En
general son producidas por la degradacion de la energia mecanica y las

perdidas de calor.



PERDIDAS INTERNAS

Pérdidas periféricas (Y,). Son las estudiadas en el capitulo anterior y son producidas por el
discurrir del fluido entre los alabes.

Pérdida de la velocidad de salida (Y,). Cuando la holgura entre escalonamientos es

grande se pierde la velocidad de salida, cuando la holgura es pequefia no se pierde. En la
practica se puede perder parcialmente.

Pérdidas intersticiales internas (Y;;). Son las pérdidas masicas que se producen en los 66 — |
cierres laberinticos del estator con efeje y del rotor con la carcasa. El proceso de paso por *
los laberintos se puede conS|derarYis=o(§_n§)a%Q|c;oe= Factor de recuperacion: 0 <6<

Estator |

Trabajo especifico dado al rotor = (A, — h;) ; Trabajo especifico realizado por el rotor = (4, — A, )

Pérdidas intersticiales internas = (hy — i) = (hy = h,) = (h, = k) ; I(G-G,)+hyG;, =h,G= G, = hth_Z]G - S
0o — M i

Pérdidas de disco y de funcionamiento en vacio (Y,). El giro de los alabes del rotor
genera turbulencias que reducen la energia mecanica producida en el rotor (pérdidas
producidas por el rozamiento del disco, (N,)).

En los escalonamientos de accion con admisién parcial los alabes funcionan en
vacio, lo que genera turbulencias que disminuyen la energia recogida en el rotor(N,)

Potencia perdida por rozamiento del disco (en watios); N, = 0,027 p- n-d’

Pérdida de potencia por funcionamiento en vacio (en watios); N, =(1-® k- p- n’ -a’m5 -l

N.+N,
Y4 = G




PERDIDAS EXTERNAS

Pérdidas intersticiales externas (Y,,). Son las derivadas de la pérdida de masa por el
cierre laberintico entre el eje y la carcasa. Si el salto interno es Ah, y la pérdida de flujo
masico G,, la potencia perdida vale G,-Ah, y las pérdidas seran

G, Ah,
Vie=—&

Pérdidas calorificas por conduccion y radiacion (Y5 ). Estas pérdidas son de dificil
evaluacidn, aunque normalmente son de poga importancia excepto en pequefias
turbinas de gas. =g

Pérdidas mecanicas (yg). Son aquellas que se generan en los apoyos de los ejes y las
debidas a los consumos energeticos para el accionamiento de los equipos auxiliares,
reguladores, bombas, etc. Ny

y3e G




PERDIDAS EN LAS TURBINAS

Pérdidas periféricas (Y1). |

.\\\\\\S\J l B

/ (?

Pérdida de la velocidad de salida (

Pérdidas intersticiales externas (Y3e)j &

77
Pérdidas intersticiales internas (Y3i).j£

Pérdidas calorificas por radiacion y conduccion (Y5.).

N ‘;/‘.. T

Pérdidas generadas por fric&ion del disco y funcionamiento en vacio (Y4.). Pérdidas mecanicas (y6)




NOMENCLATURA DE LAS TURBINAS

Con respecto al escalonamiento. Si al salto isoentropico se le restan las pérdidas

periféricas se obtiene el salto periférico.
Ah,=Ah-Y-Y,=» n,e= Ah/ Ahg
Y si la velocidad de salida se recupera,
n,r= Ah,/ (Ahg-Y,)
Si al salto isoentrdpico se le restan las pérdidas internas totales se obtiene el salto interno
Ah=Ah-Y,-Y,-Y Y, = nire= Ah/ Ahg
Y si la velocidad de salida se recupera,

Nirr= Ah/ (Ahg-Y))



NOMENCLATURA DE LAS TURBINAS

» Con respecto a la maquina. Sumando todos los saltos internos se
obtiene el salto interno de la maquina

Ah=2Ah.
Y el rendimiento interno de la maquina sera
n= Ah/Ah,
La potencia interna de la maquina se obtiene a partir del salto
interno y del flujo masico o
N.=G-Ah.
Si al salto interno se le restan todas las pérdidas externas se
obtiene el salto efectivo L
Ah,=Ah-Y, -Ye-Y =2 N =G-Ah,
Los rendimientos efectivo y mecanico quedan definidos por las
siguientes expresiones _
n.= Ah /AR ; n.= Ah/Ah,




TURBINA DE VAPOR A CONTRAPRESION




GRUPO TURBINA-ALTERNADOR




CUERPO DE LA TURBINA.
CIERRE LABERINTICO




ESTATOR Y ROTOR




REDUCTOR DE VELOCIDADES




RUEDAS DENTADAS




ACOPLAMIENTO MECANICO
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ATEMPERADOR DE VAPOR






