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evidente que al ser T ^ mayor que mayor que T^. mayor que el 

trabajo de compresión disminuye con el enfriamiento. 

La práctica aconseja el enfriamiento en los turbocompresores cuando 

tos trabajan a presiones relativamente altas, para lo cual se emplean 

sistemas de circulación forzada de agua como fluido refrigerante. 

No es aconsejable la refrigeración de los turbocompresores que forman 
parte de los motores de turbina de gas, excepto cuando la compresión 
está dividida^ Tampoco se refrigeran los compresores que trabajan a — 
presiones relativamente bajas. 

3. Compresión isotérmica, n = 1. 

La compresión isotérmica es la que exige un trabajo mínimo y, por lo -

tanto, potencia mínima para actuar el compresor. 

Desde luego existen turbocompresores isotérmicos, aunque su uso está -
más limitado, por ser tddavía costosos. La regulación de la pérdida de 
calor, de modo que la temperatura se mantenga más o menos constante, -
es una operación que exige mayores cuidados en el manejo del turbocom-
presor. 

Así mismo, debe tenerse presente el gasto de energía 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 pure2a librándolos de la contaminación del aceite l u b r i — 
cante o cuando se necesita conservar la temperatura de los mismos. 

Pero, sobre todo, como el trabajo de compresión se reduce, la economía 
en la operación puede Justificar un mayor costo inicial, simpre que no 
sea muy gravoso el gasto de energía 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 n = cte. 

La isotérmica, en el diagrama Pv, como se ve en la figura (b-l), es — 

una hipérbola equilatera, cuya curva tiene una pendiente menos pronun-

ciada que la exponencial adiabática. El trabajo ideal de compresión, -

representado por el área bajo la curva 1 - 2 . e n el diagrama Pv, es mí 

nimo. Su valor es 

/ v dP = R T ln ( — — ) (lt-23) 
1 

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

?2t " Tl» <l u e d a 

T. 8 / v dP * R T, ln ( — * ( U - 2 U ) * ' 1 

Lo que significa que el calor eliminado representa una energía equiva-

lente al trabajo de compresión. 

Se debe hacer observar que en todas las fórmulas la referencia ha sido 
al trabajo de compresión o trabajo que efectúa la máquina. El trabajo 
del sistema fluido que se comprime es negativo. El gas que comprime se 
h a considerado como ideal, esto es, regido por la ecuación 

Pv » R T 

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^ 
1 ación del trabajo en un proceso de compresión isotérmico ideal al tra-
bajo actual de compresión politrópico de un compresor enfriado, esto es 



N. . = T T L I Á E A L ) (1.-25) ISOt T 

e (enfriamiento) 

R T. la (P^./P, ) 
nisot = " — ( l í- 2 6 ) 

Cp (T 2 e - T ) • ^eliminado 

TI. + = E l i m i n a d o ^ ^ 
C P Í ^ - T , ) + Q e l i n i n a d o 

Relación de presiones en un escalónamiento 

Los turboconpresores pueden ser de un s6lo paso» o escalonamiento, o -

de varios, según sea la presión final que se quiere obtener. 

Un escalonamiento comprende la presién ganada en el rotor o impulsor -

más la ganada en el difusor. Este tiene como función convertir, par 

cialmente, la energía cinética que tiene el fluido a la salida del ro-

tor en energía estática o de presién. El difusor tiene forma de ducto 

divergente en los compresores centrífugos; en las axiales está consti-

tudio por una corona de álabes fijos a la carcasa, formando ductos di-

vergentes para lograr el efecto de difusión y , al mismo tiempo, son di_ 

rectores del fluido hacia la entrada del impulsor siguiente. 

Llamando P^ a la presión de entrada al impulsor, P^ a la de salida del 

impulsor y entrada al difusor, P^ a la de salida del difusor, la rela-

ción de presiones en un escalonamiento será 



P P P 
71 = — — = - 3 - (l|-2fl) 

P p p 1 2 r l 

El valor de la relación de presiones en el impulsor y en el difusor se 

calcula a continuación: 

a. Relación de presiones en el impulsor P^/P^. 

De la ecuación de la primera ley de la termodinámica para un sistema • 

abierto, flujo estable y adiabático, siendo despreciable el cambio en 

energía de posición, se tiene 

V 2 V 2 
_ T . . H I + = H¡ÍT . HIT (1,-29) 

Considerando el trabajo de compresión en el lugar del trabajo del flui^ 
do, que son de sentido contrario, considerando al fluido como ideal, y 
recordando que hg - h^ « Cp (T^ - T^), sustituyendo en la ecuación 
(b-29) nos queda 

V 2 - v 2 

T - Ct> (t_ - t. ) * — ^ — ( M o ) a * 2 1 o 

2 2 
T ? V ¿ - V ¿ 

T = CD ( — - 1) • — — 
a * T 1 

donde representa el trabajo actaul del compresor por unidad de masa. 

proceso politrópico 



t p 2=L 
- i - » ( — 2 - ) n (11-32) 
T 1 P 1 

luego,sustituyendo 

de donde 

p B z k y 2 - V 2 

= CD T N - 1] + — i— <>4-33) 
P 1 2 

v 2 - V 2 P 
a - i — s cp T. [ ( - M n - l] (U-3*) 

2 P 1 

v 2 - v 2 
2 1 

T a " 2 P — 
= [ ( _ 2 _ ) n . i] (14-35) 

Cp Tx
 P1 

2 2 V - V 2 1 
p n-1 xa -
2 \ n 

(—£-) n = í (k-36) 
pi Cp Tx 

finalmente 

p V 2 - V 2 - 5 -
= [ i — ¿ i - - L - ) • 1] 0 + 1 (1,-37) 

P± Cp Tx 2 Cp Tx 

Esta última ecuación nos indica que, para una determinada relación de 
presiones, el trabajo de compresión 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 relación de presiones. Conviene, asimismo, 
que la velocidad absoluta decrezca a su paso por el impulsoc, esto es, 
que se produzca un efecto de difusión entre los ductos que forman los 
alabes y la carcasa, aunque este cambio de energía cinética suele ser 
relativamente pequeño y, en muchos casos, despreciable. El valor de n 
conviene que sea chico. 

El trabajo de compresión se puede poner en función de las velocidades 

tangenciales del fluido y del rotor, y del rendimiento interno. 

El rendimiento interno es como dijimos anteriormente: 

T h - II Cp(T - T ) 
n . = — — = - — 0.-13) 

h 2 a " h l ^ a - V 

El trabajo ideal de compresión t ^ , según la ecuación de Euler es 

sustituyendo en la ecuación (b-13) 

T a = „ - 3 8 , 

"i 

sustituyendo en la ecuación 0<-3T)» se tiene como relación de presion-
es en el impulsor 

"2 Vu2 - "l Vul 

P n v 2 - v 2 -S-

? 1 Cp 2 Cp T 1 



P u V - u V V 2 - V 2 
2 = L j a i . , . L _ ) + ^ n + i 

P 1 . Cp T x 2 Cp T x 

b. Relación de presiones en el difusor 

fi» el difusor no hay trabajo externo sobre el fluido, sólo hay t r a n s — 
formación parcial de energía dinámica en estática, esto es, aumento en 
la entalpia a expensas de la velocidad. Esta transformación no es per-
fecta y está afectada por un rendimiento interno del difusor, que se -. 
define por 

h - h . Cp(T . - T ) 
n. » s - , ¿i 2 — ( M | 0 ) 
1 h 3 - b 2 Cp(T3 - T 2) 

El subíndice 3^ indica el valor que alcanzaría la entalpia o la tempe-
ratura si el rendimiento fuera de 100$; el subíndice 3 señala el valor 
actual. 

La ecuación de la primera ley queda así 

2 2 V - V 
0 - H, Cp (T- - 70) + — — ( M i l ) 

1 3 2 2 
2 2 T V - V 

0 « ^. Cp T. ( — 1 ) • — 2 U - U 2 ) 
1 ¿ T 2 2 

2 2 
V - V T 

- ) = n4 cp T a ( — i ) (UU3) 
2 t

2 



v 2 - v 2 

v / T 

1 - - 1 (IJ-IJM 
ni T 2 T 2 

2 2 
= -J- - i (UU5) 

2 n¿ cp t2 

2 2 T V - V 
*3 _ 2 3 + 1 U - W ) 
T 2 2 n. Cp T 2 

y como en proceso politrópico 

n-1 

i -
T P 2 2 

sustituyendo, queda como relación de presiones en el difusor 

p V 2 - V 2 -5-
- i - = ( — ? ^ + I)"" 1 (l«-l»7) 
p2 2 n. cP t 2 

El rendimiento interno de los difusores suele ser del mismo orden que 

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

mas difusor), del orden del 75Í al 90Í. 

Por escalonamiento la relación de presiones es, 



Figura h—3 Relación de presiones en un escalonaniento. 

s 

Figura li-lj Proceso de compresión en varios escalonamientos 



CODO se ve en la figura (l<-3). 

La relación de presiones en un escalonamiento puede llegar a valores -

de 10 a 12 en un turboconpresor centrífugo y a valores entre 6 a 8 en 

un turbocompresor axial. 

El rendimiento interno o rendimiento adiabático puede ponerse en f u n — 

ci6n de la relación de presiones, así 

T T 
tA-^-1) i) 

T3i " T 1 T 1 _ _ h 
T, - T. T, T-

3 1 - 1 ) - 1 ) 

T T L1 ll 

recordando que en proceso isoentrSpico 

T P . 3i 8 ( 3i k 

T 1 " P 1 

y que en proceso politrópico 

T P — 

t i pi 

sustituyendo queda 
k-1 



La presión P 3 = P 3 i pero el exponente es diferente por ser n > k en — 
un compresor no enfriado, con lo que el rendimiento interno sale infe-

rior a uno. 

Proceso de conpresión en varios escalonamientos 

La mayor parte de los turbocompresores industriales exigen presiones -

de trabajo altas requieren varios escalonamientos o pasos de compresión 

en serie. 

La división de la compresión es ventajosa por varias razones: 

1. Permite la construcción de máquinas de tamaño accesible con impul 

sores de diámetro relativamente chico." 

2. Se mejora el rendimiento del proceso. 

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

ducir el trabajo de compresión. 

1». Se puede disminuir el trabajo de compresión si se mantiene la mis_ 

ma relación de presiones en todos los escalonamientos. 

A continuación se Justifica lo dicho anteriormente: 

La transferencia de energía entre maquina y fluido viene dada por ía -

ecuación de Euler. 

T 8 u 2 V u 2 - U l V u l 

en la que se advierte que la velocidad circunferencial exterior del ro 

tor u 2 tiene importancia principalísima en la transferencia 

También en la ecuación 
? 2 2 . 2 „ 2 U 2 



puede verse que la c&yor parte de la energía transferida bajo la f o r -

ma estática o de presión corresponde al término 

U 2 " \ 

esto es, a la acción centrífuga, cuyo valor depende también de la velo 

cidad circunferencial Ug. Como 

u 2 = T r 2 - 2 * N r 2 = " H D g 

la transferencia queda, en definitiva, supeditada a la velocidad de — 

giro y al tamaño del rotor. Las limitaciones de u 2 son como valores — 

máximos 1050 pies/seg en turboconpresores centrífugas, y 607 pies/seg 

en turboconpresores axiales. Se puede conjugar N y D g de forma a tener 

una u 2 razonable, sin necesidad de emplear impulsores gigantes ni velo 

cidades vertiginosas, dividiendo la compresión en varios escalonamien-

tos en serie para alcanzar las altas presiones que hay exigen los pro-

cesos industriales. 

2. La división de la compresión mejora el rendimiento interno de la 

máquina 

Di el diagrama entalpia - entrópia de la figura (U—U) se representa un 

proceso de compresión, de 1 a 2a, politrópico con n mayor que k, sin -

refrigeración, donde se señalan cuatro pasos de compresión. 

Si la compresión se hiciera en un sólo paso, el rendimiento interno se 

ría 



Si se divide la compresión, el rendimiento resulta 

v -

h 2 a " h l 

como 

Z A h 1 mayor que hg. - h 1 

debido a la divergencia de las líneas de presión, se tiene que 

H.' es mayor que r^ 

esto es, el rendimiento se pejora con la división de la compresión en 

varios escalonamientos* 

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

dio y la reducción del trabajo de compresión. 

Bi la figura (U-5) se presenta un proceso de compresión politrópico, es 

caloñado, con enfriamientos intermedios del fluido, prácticamente a pre 

sión constante. En el enfriador, que suele ser un intercambiador, donde 

el fluido frío es agua, se pierde siempre presión del aire o gas que se 

comprime y en realidad P & 2 es menor que Pa]L y Pfc2 menor que P ^ . Estas 

pérdidas de presión son muy pequeñas en relación con las presiones de -

trabajo y no se han indicado en la figura. 

El enfriamiento del fluido puede hacerse al final de cada escalonamien-

to o después de dos o tres escalonamientos de presión. El proceso de — 

compresión en cada grupo es politrópico con n mayor que k, .pero en el -

proceso global resulta un punto final con una temperatura muy i n f e -

rior a la que correspondería a un proceso total isoentrópico de 1 a 2i. 



Cor» la pérdida de calor no es continua no puede hablarse de un proce-

so total con n menor que k, sin enbargo, los resultados son análogos. 

En algunos c* sos se dosea n>ontener el jusno valor inicial de la tempe-
ratura a la entrada de cada escalonamiento, esto es, T^ = Ta^ = T 
en cuyo caso se tendrá un conpresor isotérmico. Después del último es-
calcnaxaiento, no se Justifica el enfriamiento, pues ya se acabó la com 
presión y no hay necesidad de disminuir la temperatura para reducir po 
tencia de compresión. 

La refrigeración es ventajosa pues reduce el trabajo de compresión. Y 
ya henos mencionado que el trabajo de compresión se reduce bajando la 
temperatura de entrada al proceso de compresión, y esto es lo que se -
está haciendo con el enfriamiento intermedio. 

Bq el diagrama presión - volumen de la figura (í<-6) puede apreciarse -
la disminución del trabajo al dividir la compresión y enfriar a pre 

sión constante. En efecto 

(Nr dP mayor que / ai " - b, - b 2 - 2 e y ^ (U-^3) 

La primera integral representa el área bajo la curva 1 - 2 ¿ , siguiendo 

directamente una isoentrópica, y la segunda, el área bajo la curva 

1 - a^ - a^ - b^ - bg - compuesta de politrópicos e isobóricos, la 
cual es menor. El enfriamiento es conveniente siempre que la energía -
gustada en la eliminación de calor no supere a la que se economiza en 
la compresión, o que se Justifique por alguna razón mantener una tempe 
ratura determinada del gas que se comprime. 

1». Se reduce el trabajo de compresión si se mantiene la misma relación 
de presiones en cada escalonamiento. 

Bi un proceso de compresión politrópica P v n = cte, con enfriamiento in 

termedio, se trata de buscar la presión intermedia óptica Pa,, como se -



Figure b-5 División de la compresión con enfriamiento interme-

dio. 

Pb 

Pa 

2 . i 
-

.En fri alimento 

\ 
Enfriamiento 

i. 

v 

Figura l»-6 Disminución del trabajo de conpresión con el enfria, 

miento intermedio. 



ve en la figura (U-7), para la cual el trabajo de compresión sea mínj 
El trabajo de compresión de Pj a y de P & a ? 2 viene dado por 

= / P a v dP / 2 v dP 
Pa 

prescindiendo del calor eliminado, por considerarlo como energía ajena 

al trabajo de compresión, esto es, del motor que mueve el compresor. -

También se supone que no hay cambios apreciables en la energía cinéti-

ca y potencial. 

Integrando la ecuación (fc-SM y considerando el gas que se comprime co 

no ideal, se tiene 



T . - J L _ R T l] + - R Ta í A n - 1] 
n - 1 1 P, n - 1 P a 

Suponiendo que en el proceso de enfriamiento se lleva la temperatura al 

valor inicial, esto es, Ta 2 = ^ queda 

P B r l p 2 = 1 
" R T. [ < — ) ° • ( — ) N " *] C".-56) T = 

n - 1 1 P x 

o también 

2 = 1 n-1 n-1 - n-1 

T - S = Í W 1 C P 1 P a D + P 2 n ^ ] Í U _ 5 7 ) 

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

que hace mínimo el trabajo, se tiene 

dT 

dPa 

- n-1 n-1 
, 0 = R T. (P, " Pa 

n-1 1 n 

2=1.1 
) 

" - 1 n-1 " 2 = 1 . i 
N R _ 1 P. N (FC-58) 

n 
• P 2

 n ( - ) P» 

Como la segunda derivada es positiva se trata de un mínimo. Efectuando 

operaciones 



- n-l (1 - 1) 

. J L J - [ ( P i " p . ) -- — 
n n 

~ RT n-l 1 

n-l - 1 ^ - 1 

(PÄ
 n Pa )] 2 

- 1 + 1 . -1/n l-l l . a 
. p Pa - P 2 Pa" ] (I)" 

n-l 1 

_ n + 1 - 1 n-l 1 -211 

0 = P 1 Pa - P 2 Pa (^-61) 

- n + 1 - 1 n - l l - 2 n 

P x Pa = P 2 Pa 

- n + 1 - 1 (n-l) l-2n - K - l ) 
P P S Pa Pa ( « 3 ) 
r l 2 

- n + 1 - n + 1 1 - 2n 1 
p p Pa Pa (»<-6U) 

2 

- n + 1 2 -2° 
(p p ) Pa (^-65) 
v 1 2 

1 - n 2 ( l " n ) n (\(x\ ( P l P 2 ) = Pa 

P l P 2 = Pa 



P 1 P 2 = P a P a C»-68) 

final mente 

p Pa 
1 2 _ = ( « 9 ) 
Pa P, 

Las condiciones de trabajo mínimo se produce cuando la relación de p r ¿ 
siones es la misma en todos los escalonamientos; esa presión intermedia 
Pa en estas condiciones es la presión Óptima para dividir la compresión. 



PRCBLiXA 1. 

Se comprime aire en un turboc ciprés rrho enfriado siguiendo un p r o c e — 
so politrcpico con n = 1.52. El aire se t sa de la atmósfera a 1^.5 — 

2 o P 
lb/pulg y 68°F, a razón de 352.8 pies /seg. y se descarga a 87 lb/pulg 
abs. Calcular a) Calor de recalentamiento, b ) Coeficiente de c a l e n t a — 
miento, c) Factor de recalentamiento, d) rendimiento interno del con»— 
presor, e) Patencia para mover el compresor despreciando las pérdidas 
mécanicas. 

n = p
 a ) «recaí = T 

P 1 = lb/pulg b ) a - T 

T = Ó8°F = 528°R c) fr • ? 
m = 352.8 pies 3/seg d ) ni = ? 

P 2 = 87 lb/pulg 2 

a) Calor de recalentamiento 

y como 

«recaí = ( h2a ~ V " ** 

P 2 87 ^ ^ 
T. = T. N = 528 ( ) 1'52 
2 a p i " 1^.5 

T 2 a 8 9 7 1 , 6 3 ° R 

h 2 a - \ » C p (T 2 a - T x ) = 0.2li (97^.63 - 528) 

b 2 a - h = 107.19 BTU/lb 



2a n RT, P_ 
Y v d P . L_ [ ( - L . ) n - 1] 
1 n - 1 J P 1 

2 a 1.52 (53.3)(528) 87 
/ v dP [( ) 
1 1 . 5 2 - 1 7 7 8 U . 5 

2 . 
/ v dP « 89.liU BTU/lb 
I 

«recai = ( h2a " V " V " 

Q j . e c a l
 s 1 0 7 . 1 9 - 8 9 . U U * 17.7*» BTU/lb 

b) Coeficiente de recalentamiento 

S*ecal a = 
T. 1 

y cono 

p o ö ' T T 
T . . = T. k « 5 2 8 ( ) 
2 1 1 P x IU.5 

T 2i « 880 . 9 7 

T. 1 - h 2 i - h ] Cp ( T 2 i - T x ) = 0 .21» ( 8 8 0 . 9 7 

T. 1 = 8 il.71 BTU/lb 



17.7U 
a = = 0.^09 

314.71 

c) Factor de reealentamiento 

f r = l + a = l + 0.209 

fr « 1.209 

d) Rendimiento interno del compresor 

T2i * T 1 880.97 - 528 
ni = 

T 2 a ~ T 1 97»».63 - 528 

Hj = 0.79 

e ) Potencia para mover el compresor 

Pot. = m Ta = C Cp (T 2 a - T x ) = 1 m l Cp{T 2 a - T ) 

xa = Cp (T 2 a - T x ) = 0.2fc (971<.63 - 528) 

= 107.19 BTU/lb 

?! H . 5 ( 1 W ) 
•l * - = 0.07*» lb/oie 

BT 53.3 (528) 
1 



(0.07*) (352.8) (107.19) = 2798.1*3 BTU/seg 

1 . 1 * 5 Hp 
2798.1*3 BTU/seg ( ) = 3959.77 Hp 

BTU 
1 

seg 



PROBLEMA 2 . 

Se comprime aire en un turboconpresor enfriado siguiendo un proceso po 2 
litrópico con n = 1.3. El aire se toma de la atmósfera a ib.5 lb/pulg y 68°F 

2 
y se descarga a 87 lb/pulg abs. Calcular a) trabajo de compresión por 
Ib de aire, b) Calor eliminado en el sistema de enfriamiento, c) traba 
Jo de conpresión por Ib, si el proceso fuera isotérmico, d) rendimien-
to isotérmico. 

n = 1.3 a) T e 

P x = Hi.5 lb/pulg2
 b ) Q 

'eliminado 
T, ~ 68 ®F = 526°R v 1 c ; T . i 

^isot. 
P 2 - 87 lb/pulg2

 d ) 

a) Trabajo de compresión 

P SZL 
T = / V dP = RT_ D - 1] 
* 1 n - 1 pi 

1.3 (53.3) (528) 87 ^ ^ 
t [( ) 1 " 3 - Ü 
e 1.3 - 1 778 1»*.5 

« 80.26 BTU/lb 

b) Calor eliminado 

«eliminado " { " d P " C " ( T2e " V 

pero 



_ n-1 fi7 1.3-1 P B7 , , 
= V — ^ ° = 5 2 8 ( 5 

2 e 1 P L ib.5 

T2e = 798.37°B 

luego 

Q ,. . . = 80.26 - 0.2b (798.37 - 528) el m i n a d o 

Q , . . . « 15.37 BTU/lb eliminado 

c) Trabajo de compresión isotérmica 

(53.3) (528) 87 
T. « BT. ln — — = ln ( ) 
x 1 778 Ib.5 

T « 6b.8l BTU/lb 

d ) Rendimiento isotérmico 

6b.81 
n s = a 0.80 

l s o t % 80.26 



PR BLsMA 3. 

Fhtra aire a un turbocompresor de un escalonamiento a T^ = 59°F y P^ 1 

ib.5 lb/pulg2. La velocidad de entrada al iupulsor es V^ - 328 pie/seg 
y a la salida del mismo = 557.6 pies/seg. Del difusor sale el aire 
con velocidad V^ = 393.6 píe/seg. El proceso de compresión es según — 
la politrópica Pv l.b8 = cte. El trabajo de compresión es de 55.87 BTU/ 
Ib. El rendimiento interno en el impulsor y en el difusor es el mismo. 
Calcular a) Fresión a la salida del impulsor, b) temperatura del aire 
a l a salida del impulsor, c) Rendimiento interno del impulsor,.d) Pre-
sión a la salida del difusor, e) Relación de presiones en el escalona-
miento, f) Temperatura del aire a la salida del escalonamiento. 

T 1 = 59°F = 519°R a) P 2 

P1 = Ib.5 lb/pulg2 b) T 2 

• V1 
s 328 pies/seg * c) 

V 2 
s 557.6 pies/seg d) P 3 

V3 * 393.6 pies/seg e) K 

Pv l.b8 = cte. f) T 3 
Ta = 55.87 BTU/Ib 

a) Relación de presiones en el impulsor 

1 ' V 2 - V 2 - S -
2 - [ — í — ( x a - 2 1 i . l ] " - 1 

Pj_ Cp T x 2 gJ 

P 2 f 1 Í557.6)2 - (328)2 l ^ l r 
2 • [ (55.87 - • 1 ] 

P 0.2b(519) 2 (32.2) (778) 

P 2 = P1 í 2 ' 9 3 ) = ( 2-93) = b2.U8 lb/pulg2 



b ) Temperatura del aire a la salida del impulsor 

2 x n — li2-li® -TTft 
T . T i ( _ J L ) « = 5 1 9 

P 1 1^.5 

T 2 * 735.5°R 

c) Rendimiento interno en el impulsor 

T. T - — T Ti 2i 1 
ni S T 

T 2 a " T 1 

pero 

p t i U 2 . 2 6 1 J - Ì 
T-. = T. i - * - ) k = 519 ( ) 
2 1 1 P x li».5 

T2i * 7 0 5 ' 6 C r 

luego 

705.6 - 519 
n. * a 0 .86 
1 735.5 - 519 

d) Relación de presiones en el difusor 

N V22 " ^ ¡TT = [( 2 3 ) + n-1 
P 2 2 Hi Cp T gj 



o o i Lfi 
P (557.6a - 3 9 ^ 6 2 ) 

—2— = [ + 1] 
P 2 2(0.86)(0.2M(735.5)(3?.2)(778) 

P 3 = 1.0629 (P 2) = 1.0629 (U2.li8) s 1*5-15 lb/pulg 2 

c) Relación de presiones en el escalonamiento 

P, b5.15 
ir = « » 3 . 1 1 

P x U . 5 

f) Temperatura del aire a la salida del escalonamiento 

« n-1 ,- , e 1.18-1 

T- = T ^ ( — — ) n = 735.5 ( ) 1 - U e 
3 Z P 2 U2.U8 

« 750.19°R 



PROBLÍMA b. 

Un turbocompre sor centrífugo aspira aire a razón de lltl pies^/seg a — 
ib.5 lb/pulg 2 y 59°F. El flujo alcanza al impulsor en dirección axial 

de forma que no hay prerrotación a la entrada, esto es, V ^ = 0 . La ve 

locidad periférica es 820 pies/seg y la relación de la componente tan-

gencial del fluido a la velocidad periférica del rotor es 0.82. La re-

lación de presiones es n = = E 1 Proceso de compresión 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 

presión. 

m - lbl pies 3/seg a) n. » ? 

P 1 = Ib.5 Ib/pulg 2
 b ) p o t > 

T = 59°F = 519°R 

V , • 0 ul 
Ug * 820 pies/seg 

TI = b 
P V 1 * 5 5 = cte. 

a) Pendimiento interno. 

— l.b-1 
( — ¿ M - 1 CU) ^ - I p. 

i 
ni " p " 1.55-1 

( - 3 - ) n - 1 (b) 1.55 - 1 
P 1 

0.1« 86 

0.636 
= 0.76 



b ) Potencia de compresión 

Pot. = C^ Ta 

G x = \ \ P e r o 

m . 5 ( M ) 

•l = = 
53.3 (519) 

G = 0.075. (ll»l) = 10.57 lb/seg. 

u„ V . 820 (0.82 x 020) 
T a s

 2 u 2
 s » 28.96 BTU/lb 

gJ 0.76 (32.2) (778) 

Tot * (10.57) (28.96) « 306.1 Btu/srg. 

FT, 

0.075 lb/pies 3 

Pot « (306.1 BTU/seg) (1.U15 Hp/1 BTU/seg) = 1*33.13 Hp 



PPOBLE*A 5. 

Un compresor enfriado aspira aire a razfin de b23b.5 pies3/min a la pre 
si6n de ib.5 lb/pulg2 y temperatura de 77°F y lo comprime politrSpica-
mente con n * 1.33 hasta 58 lb/pulg2.Calcular el calor eliminado. 

m = li23b.5 pies /min 
2 

P x « Ib.5 lb/pulg 

77°F = 537°F 
n = 1.33 

P 2 = 58 lb/pulg2 

eliminado 

^eliminado = / v dP - Cp (? 2 e - T^) 

2e 
T * / v dP 
e i 

RT, 

n-1 
- 1 

2 e 1.33 (53.3) (537) 
T = / v dP 
c 1 1.33-1 778 

1.33-1 
58 1.33 

( ) - 1 
Ib.5 

t = 6 0 . 8 7 BTU/lb 

Cp (T 2 e - T x ) 

pero 
p 

T2e » T 1 ( V - > n 

58 
537 ( ) 

Ib.5 

1.33-1 
1.33 



T. = 757.*»5°R 2e 

Cp (T 2 e - T x ) = 0.2U (759-23 - 537) - 53.33 BTU/lb 

o . . 3 = 60.87 - 53.33 « 7.5^ BTU/lb 
eliminado 

p. 111.5 (IUI») ^ 
• s — i — = s 0.073 lb/pies 
1 RT 1 53.3 (537) 

G = m ^ = 70.57 pies 3/seg (o.073 lb/pies 3) = 5-11» lb/seg. 

0 . . , » 7.5U BTU/lb (5.il» lb/seg) * 38.75 BTU/seg. 
eliminado 

I.U15 Hp 
Q . . . = 3 8 . 3 1 BTU/seg. ( ) = 5^.83 Hp. eliminado BTU/seg 



C rpresores Centrífugos 

Introducción 

Veremos el comportamiento elemental del fluido en turbomáquinas de flu 
Jo radial que absorben trabajo, o compresores. Este tipo de máquinas -
que emplean los efectos centrífugos para incrementar la presión de un 
fluido llevan en uso más de un siglo. Las primeras máquinas que utili-
zaron este principio fueron, las bombas hidráulicas, seguidas p o s t e — -
riormente por ventiladores y soplantes. Hay constancia de que se utili, 

zó un compresor centrífugo en uno de los primeros motores de pro pul 
si6n a chorro de aviación. 

El desarrollo de los compresores centrífugos continué a mediados de — 
los años 50*8 en este campo, pero mucho tiempo antes se había hecho -
evidente que, para los motores cada vez mayormente requeridas para la 
propulsión áerea, eran preferibles los compresores de flujo axial, lio 
sólo el área frontal (y resistencia) era menor en motores que utiliza-
ban compresores axiales, sino también el rendimiento para las mismas -
exigencias era mejor en un 3 o un bff. Sin embargo, con gastos másicos 
de aire muy bajos, el rendimiento de los compresores axiales cae fuer-
temente, el conjunto de los álabes ocupa poco volumen y es difícil fa-
bricarlos correctamente; la ventaja se inclina, pues, hacia los compre_ 
sores centrífugos. 

A mediados de los años 60's la necesidad de helicópteros militares — 
avanzados impulsados por pequeñas turbinas de gas, originó un desarro-
llo nás rápido de los compresores centrífugos. Los avances tecnológi— 
eos hechos en este terreno suministraron un estímulo a los diseñadores 
en un campo mucho más a*-nplio de aplicaciones que el de los compresores 
centrífugos existentes, por ejemplo, en pequeñas turbinas de gas para 
vehículos y helicópteros comerciales, tanto como para turbosobrealimen^ 
tadores de motores diesel, plantas de procesos químicos, etc. R e c i e n — 



tes datos de funcionamiento de pequeños cccrresores centrífugos de un 
sólo escalonamiento citan rendimientos total de estancamiento del 80 al 
Qhf para relaciones de conpresión entre k y 6 a 1. Se han alcanzado ma 
yores relaciones de compresión con un sólo escalonamiento pero con un 
rendimiento reducido, y rara pequeñas gamas de flujo de aire, por ejem 
pío, Shorr y otros diseñaron y ensayaron un compresor centrífugo que -
daba una relación de compresión de 10 a 1 y un rendimiento del 12%, pe 
ro con un rango de flujo de aire de sólo el 10* para la velocidad de -
giro de diseño. 

Turbocompresor centrífugo con carcasa dividida horizontal-
mente, fabricado por SULZER. 



entrada de aire frontal 
por la.carcaza 

Impulsor 

venas directoras 

Salida de aire del con 
oresor. 

Entrada de aire 
posterior 

Di fusor 
Inductor 

Flecha impulsora 
acoplada directa-
mente a la turbins 

Canales de 
entrada 

Compresor de flujo centrífugo. 
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principios de ¿ancionamiento. 

El impulsor ss girado a alta velocidad por una turbina que está acopla_ 
da a éste, a través de una flecha y por el aire de entrada que continua 
mente está fluyendo hacia el cent.ro del rotor. EL aire entra al ojo de 
la tobera de admisión en dirección axial hasta alcanzar la parte cen 
tral del impulsor, el cual lo obliga a un recorrido radial hacia afuera 
•cor los ductos divergentes entre alabes, ganando así presión tanto por 
efecto de la acción centrífuga coreo por el cambio de velocidad relativa. 
El difusor, recoge el fluido a la salida del impulsor dirigiéndolo h a — 
cia la descarga, reduciendo su velocidad y aumentando su presión. De es 
ta forma se gana en presión, tanto en el impulsor como en el difusor. -
El control de volumen de flujo puede hacerse a la salida o a la entrada, 
por medio de una corona de álabes que puede abrirse o cerrarse gradual-
mente, y en forma manual o automática. Cuando esta corona está a la sa-
lida del impulsor sirve también cono difusor de descarga. Cuando la co-
rona de alabes de control está a la entrada es obligada una prerrota 
cien del fluido que entra al impulsor, lo que puede aumentar las turbu-
lencias y perdidas de energía. 

Tipos de impulsores centrífugos. 

Los insulso re de los tur'oocompresores centrífugos son de tipos muy va-
riados, pero los principales formas empleadas hoy en día son las si 
guientes: 

a. Impulsor abierto con alabes de salida radial, y con inductor de ala 
bes curvados hacia adelante. 

b. Iirculsador abierto con alabes curvados hacia atrás en la salida, y 
con inductor de alabes curvados hacia adelante. 

c. Impulsor cerrado con álabes curvados hacia atrás en todo su desa-
rrollo . 



Cambios de la presión y la velocidad a través 

del compresor centrífugo. 



, , t,>-oCion 
ricura k-8 Cir^t^rísticas ae - ̂  a b e S ¿ e 

Ir.rJlsor abierto con a -
salida radial. 

100 

100 

Presión 

100 

Estos tres tipos de impulsores se muestran en la figura (lt-8) En los 
impulsores abiertos con alabes de salida radial y con ai-abes curvados — 
hacia atrás, el inductor, o parte expuesta a la admisión del fluido 
tiene los alabes curvados hacia adelante cara facoreser 1» ' * 3. 2 uc 010 n 6 1 n 
crementar la transferencia de la energía del rotor al fluido, aunque se 
produce mucha energía dinámica que después se convertirá es estática o 
de presión, por acción centrífuga y por efecto de difusión entre los — 
alabes del rotor, y también en la caja espiral de descarga 
En los impulsores del tipo abierto con álatos de salid« . 

oaiiaa radial tienen -
]a ventaja de mrjitener casi el mismo valor ¿p i * 

ae la presión a cualquier vo 



lumen de flujo, aunque la potencia es proporcional a éste, como se pue-
de ver en la figura (b-8). La salida radial tiene también la ventaja de 
reducir los esfuerzos sobre el álabe, limitados casi exclusiv&aaente a -
los de tención producidos por acción centrífuga. Se puede así constru— 
ir el impulsor soldando los alabes sobre un disco. Modernamente se e m — 
plea mucho este impulsor de salida radial, cuando se opera con un sólo 
escalonamiento de presión, ya que permite operar a altas velocidades -
periféricas, hasta de 1500 pies/seg; con lo que se incrementa f u e r t e -
mente la energía transferida entre maquina y fluido. 

El impulsor abierto con álabes curvados hacia atrás tiene el inductor -
semejante al de álabes de salida radial, pero, a la salida, los álabes 
son curvados hacia atrás, con lo que se aumenta la acción de los álabes 
sobre el fluido, se reduce la velocidad absoluta de salida del fluido -
y aumenta la presión. El rendimiento es mayor que con el álabe radial, 
pero se reduce la energía transferida. La característica de presión apa, 
rece con mayor pendiente como se puede ver en la figura (b-9)» lo que -

Figura b-9 Características de operación.Impulsor abierto con álabes cur 
vados hacia atrás. 

Presión 

100 

100 



indica que las variaciones de ésta con el gasto son más sensibles. La 
potencia crece casi proporcionaljaente al ga&to. 

El impulsor tipo cerrado con ¿labes curvados hacia atrás tiene los ála-
bes curvados en todo su desarrollo incluso en el inductor. Se tiene de 
esta forma mejor rendimiento al incrementarse la proporción de energía 
de presión sobre la total transferida, esto es, crece el grado de rea-
cción. La característica de la presión en función del gasto tiene una 
pendiente negativa mucho más acentuada que en los casos anteriores como 
se piede ver en la figura pi-10), indicando que la presión de descarga 
varía notablemente con el volumen manejado. La potrncia crece con el -



gasto hasta un valor máximo, ligeramente superior al de las condicion-
es del diseño y después cae al disminuir la presión. Esto puede consi* 
derarse como una autoprotecci'n de la máquina que opera con estos i o — 
pulsores. Este tipo cirrado es el más apropiado para el trabajo en pa-
ralelo o en serie con varios escalonamientos. 

Ehergía transerida ente el turbocompresor centrífugo y el fluido. 

La energía que se transfiere de máquina a fluido en un compresor c e n — 
trífugo viene cuantificadé por la ecuación de Euler, cuando sólo se — 
tienen en cuenta las características dinámicas del flujo, que son las 
de mayor influencia. Recordando dicha ecuación que tiene por expresión 

T - "a vu2 " ui vui ( 3- 7 ) 

Y en la forma de componentes energéticos, recordando se tiene 

^ " Vl 2 ^ " «i* Vrl 2 " T S + iL- (3-19) 

Con el auxilio de estas dos ecuaciones anteriores se puede anali2ar e 
interpretar la forma de la energía transferida y la influencia que ti^ « 
ne el ángulo de salida. 

Bi la ecuación (3-19) el térainofV^ -V^ )/2representa la carga dinSmica 
que se tiene en el fluido, y los otros dos términos 

2 2 2 2 
U 2 ' " i , Vrl - V r 2 



cua^tifican la energía transferida bajo la forma estática o de presión 
2 2 gl término (ug - )/2, que significa la acción centrífuga es el que 

realmente contribuye a la carga de presión, pues el otro término — 
2 2 

{y ^ - V r 2 )/2, referente al cambio en la velocidad relativa del flui^ 

¿ 0 t o efecto de difusión entre los álabes desde la entrada hasta la sa 

lidA del rotor, es de poca influencia en la carga estática. 

gl valor de la velocidad periférica u^ aparentemente debe ser alto pa-

ra incrementar la acción centrífuga y la energía estática o de presión, 

según puede verse en las ecuaciones (3-7) y (3-19), Sin embargo, esta 
velocidad tiene limitado su valor por la resistencia del material y 
p 0 f efectos estáticos en el fluido. El valor de u 2 es del orden de los 
980 pies/seg en turbocompresores de varios escalonamientos con implso-

de álabes curvados hacia atrás. Puede alcanzar valores del orden 
• de 1^80 pies/seg en impulsores con salida radial de un sólo escalona 

nrfento. 

Según la ecuación (3-7) la componente tangencial del fluido a la sali-
da V ^ también convendría que fuera grande para incrementar la energía 
t r f t " s f e r i d a * 2 1 1 0 e x i 8 e v

2
 8 e a alta como se puede ver en la figura 

(11-7) y e n consecuencia que sea alta la energía dinámica del fluido a 
salida, lo cual no es conveniente, pues lo que se quiere con un com 

p r e $ o r es energía estática o de presión. La conversión puede hacerse, 
en difusor, de la energía de velocidad en energía de presión, tiene 
siertP r e bajos rendimientos. 

^ influencia dél ángulo del ilabe a la salida de impulsor que llamare 

(3^) puede apreciarse en la figura (b-7) donde se ofrecen tres casos -
posibles: 

o 

e2 < 90® 

e 2 = - 9 0 ° 



o 

s 2 > 90° 

En el caso de < 90°, con álabes curvados hacia atrás, se disminuye 

el valor de la velocidad absoluta de salida Vg y en consecuencia se — 

mejora el grado de reacción y el rendimiento. Sin embargo, V g es reía 

tivamente chica decreciendo la transferencia de energía. 

El gradiente de presión teórica en el rotor es 

u
2 2 y 2 - V 2 

P 2 - - • ( — 2 - • — ) (1.-70) 

Con el ángulo 0 2 ® 90°, los álabes presentan salida radial, se i n c r e — 
menta el valor de e8t<> e s » de la transferencia energética, pero -
se reduce el rendimiento al crecer la velocidad Vg y reducirse, propor^ 
cionalmente, la energía estática o de presión. 

Para valores de 6g > 90°, con álabes curvados hacia adelante, crecen -
fuertemente Vg y V u 2 , esto es, aumenta la energía transferida pero ba-
jo la forma dinámica; el grado de reacción es bajo y el rendimiento, -
malo. 

El ángulo de salida influye mucho en la calidad de la energía transfe-
rida, es decir, en la energía estática o de presión que se tiene, y — 
que se cuantifica por el grado de reacción. El valor del ángulo de sa-
lida (B 2) suele estar entre 30° y 90®. 

El grado de reacción en un turbocompresor esta dado por 

2 2 2 2 T V u + V V 
estática 2 " n. rl r2 (3-31) 

R „ 2 „ 2 2 2 „ 2 „ 2 
T 2 ~ 1 2 ~ U1 rl " r2 



SI numerador significa la energía estática transferida entre máquina y 
fluido. Bi un trubocospresor, lo que se busca es energía de presión o 
estática en el fluido de trabajo; lógicamente, en este tipo de máquina 
(0 ) debe de ser alto, para lo cual debe ser alta la acción centrífuga 
y si es posible, el cambio en velocidad relativa. Por el contrario, la 
carga dinámica conviene oue sea reducida. Esto por lo que concierne a 
las características dinámicas del fluido que suelen ser las de mayor -
preponderacia en el proceso de compresión. 

Si se tienen en cuenta las propiedades termodinámicas, recordando el -
grado de reacción para un turbocompresor será, según la figura (b-ll) 

h 2i - h 1 G R (3-33) 
h 3 i - b 1 

P. 

1 

Figura b-11 Escalonaraento de presión. 



o también 
P - P 

G_ = (3-35) 
R P - P 3 1 

Para que el grado de reacción sea alto conviene que se tenga mucha e n e £ 

gía de presión en el rotor o impulsor. 

Por otro lado, sin prerrotación del fluido al entrar, o sea, V ^ » 0, 

la energía transferida según la ecuación (3-7)» resulta 

»2 V u 2 * »1 Vul < 3 ' 7 ) 

entonces 

t - « 2 v u 2 ( M i ) 

Esta circunstancia es favorable, pues no sólo se incrementa la transfe^ 

rencia sino que se evitan turbulencias a la entrada y se reducen las -

pérdidas, mejorando el rendimiento. 

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



Pues si no hay rotación se mejora la transferencia y se evitan turbulen 
cias. Con prerrotación del fluido figura (b-13) en el sentido de giro 
del impulsor, se reduce la transferencia, pues el producto u^ e s 

positivo; también se aumentan ligeramente las pérdidas a la entrada. -
En el caso de contrarotación, figura (U-lU), del fluido respecto al im 
pulsor, se incrementa la transferencia de energía, pues u^ V ^ es nega^ 
tivo, pero aumentan las pérdidas por turbulencia y eae mucho el rendi-

Figura b-lb Diagrama de velo-
cidades a la entrada, contra-
rrotación. 



miento. El control del flujo por una cor na de ála-es a la entrada — 
obliga a una prerrotación del fluido al variar el gasto volumétrico. -
Reduciendo el número de Mach a la entrada, aumentando el ojo de a d m i — 
si6n y el diámetro del inductor, se corrigen en parte, los efectos de 

Factor de deslizamiento 

Mencioné anteriormente que la ecuación de Euler sirve para calcular la 
energía transferida entre máquina y fluido, en condiciones de flujo uni_ 
dimensional y sin rotación. & la realidad no es así, sino que se pro-
duce un torbellino relativo entre los álabes en el sentido contrario -
al giro del impulsor, como se puede apreciar en la figura (1|-15)» el -
cual desplaza el movimiento relativo del fluido de salida, obligando a 
éste a salir bajo un ángulo (Sg1 < 0g, es decir, la corriente de flujo 
sufre un deslizamiento, y de aquí que se denomine a este factor de re-
ducción de la energía transferida, "factor de deslizamiento". 

la prerrotación. 
\ 

V 

Figura U-15 Torbellino relativo 
entre álabes que reduce el v a — 
lor del ángulo de salida 0«. 



El ingeniero suizo Aurel Stodola que ayudó a formular la teoría de las 

turbinas de gas y de vapor da la fórmula siguiente para el cálculo de 

este factor de deslizamiento 

ir sen 
Fd = 1 - — (b-72) 

n 

donde (n) es el número de álabes del impulsor. Otros investigadores han 
aportado otras fórmulas como Soderberg. El valor de Fd» es alto chi^ 
co y n grande, y viceversa y comunmente está entre 0.95 y 0.80» 

Influencia de las propiedades del fluido en las características de ope 

ración áe un turbocompresor. 

Las condiciones de presión y temperatura en la succión tienen notable 
incluencia en la característica de operación de un turbocompresor. Tam 
bién influye el peso molecualr del fluido y sus calores específicos. 

la figura (b-l6) se muestran varias características para diferentes 

\ 

Presión de entrada 
Ib.5 lb/pulg 100 
Teriy«ratura de en-
trada 59 F 
Valor de k - l.b ^ 

Con peso molecular 
de 17.U lb/hg-aol 5 0 

"V 
s. 

vC 
a « t. 
M 

50 100 

Gasto columétrico % 

Con k » 1.15 

Temperatura de entrada 
100 F 

Presión de entrada — 
12.h lb/pulg 

Figura b-l6 Influencia 
de las propiedades del 
fluido en las caracte-
rísticas de operación 
(Según Allis Chalaers.) 



valores de temperatura y de la presión, así cono el peso molecular y -
del valor de (k) (relación de calores específicos a presión constante 
y a volumen constante). Puede observarse que la característica se ele-
va, esto es, se tienen presiones de descarga más altas: si la tempera-
tura de succión es mas baja, si la (k) es más pequeña, si el peso m o — 
lecular es mis grande y si la presión de entrada es más alta. Por el -
contrario, la característica se cambia cuando las propiedades citadas 
toman valores opuestos a los anteriores. Se supone que la potencia per 
manece invariable. Bi la figura (U—17) se muestra la influencia de la 
relación de calores específicos, o forma del proceso de compresión, en 
la temperatura del fluido de trabajo, o también, cómo la temperatura -
modifica el proceso de compresión. 

Es importante refrigerar el fluido, como se mencionó anterirmente, sin 

embargo, más adelante se analizan algunos sistemas de enfriamiento. En 

cuanto a la presión de salida para una determinada relación de presio-

nes en un escalonamiento. La influencia del enfriamiento en la p o t e n — 

cia de compresión puede observarse en la figura (b-17). 

s 
s 
S u ií 

« 
>0 _<M 
V 0 
V cc 

H 

2.6 

2,2 

1.8 

I.* 

1,0 

£ • £ 
/ 

1.»» 

1.3 

1.2 

1.1 
1,05 

1 h 8 12 16 

Pelación de presiones 
V i 

Figura U-l 7 Influencia de las propiedades del fluido en las caracterís-
ticas de operación esto se puede ver con la elevación de la 
temperatura en función de las relación de presiones para di-
ferentes procesos de compresión con rendimiento politrópico 
constante, (segdn SUL7hR) 



Por otra parte, al aumentar la densidad del fluido, la compresibilidad 
disminuye, y (Cp) y (Cv) tienden a ser iguales. Esto justifica la i n — 
fluencia del peso molecular y la relación de calores específicos en la 
característica. 

Turbocompresor centrífugo de varios escalonamientos. 

Actualmente se exigen procesos de compresión de aire o gases en las — 
que se requieren presiones elevadas que requieren turbocompresores de 
varios escalonamientos a pasos de compresión en serie. La relación de 
presiones suele ser la misma en cada uno de los escalonamientos, por 
razones de rendimiento, de forma que si Z y el número -e escalonamien 
tos, la relación, desde la entrada a la salida de la máquina, será Z 
veces la de un escalonamiento. Qi este caso las dimensiones de los im-
pulsores y ductos de paso son diferentes en cada escalonamiento, ajus-
tándose al flujo volumétrico, elcual va reduciéndose por efecto de la 
compresión del fluido. Bi ciertos casos donde la relación de presiones 
es pequeña, pueden hacerse todos los impulsores con las mismas d i m e n -
siones, con lo que se facilita el diseño y la contrucción aunque se sa_ 
crifique ligeramente el rendimiento. En este caso, el salto entálpico 
es el mismo en todos los escalonamientos por estar este condicionado -
por la forma y dimensiones de los ductos de paso, pero la relación de 
presiones es diferente en cada uno de los escalonamientos, debido a la 
divergencia de las líneas de presión en el diagrama entalpia - entropía, 
para procesos adiabáticos - politrópicos con n > k. 

Compresores axiales. 

Introducción 

La idea de utilizar una forma de turbina invertida como compresor a x — 
i al es tan antigua como la turbina de reacción misma. El científico -



G. Stoney deja constancia de que ya en iBBh Sir darles Farsons obtuvo 
una patente para tal disposición. Sin embargo, invietiendo simplemente 
una turbina para utilizarla cerno compresor se obtienen rendimientos — 
que son, según el científico A. R. Hcvell, menores del k0% para máqui-
nas de alta relación de compresión. Parsons realmente construyó algu— 
nos de estas máquinas alrededor de 1900, con álabes besados en seccio-
nes de hélices perfeccionados. Las máquinas se utilizan para trabajos 
de alto horno, operando con presiones de descarga entre 1.U5 a 1^.5 IB/ 
pulg2. El rendimiento conseguido por estos primitivos compresores de -
baja presión era de alrededor del 55*i la razón de este bajo rendimien 
to se atribuye actualmente al desprendimiento en el álabe. Parsons con^ 
struyó también un compresor de alta relación de compresión (80 Ib/pulg 
de presión de descarga) pero G. Stoney relata haber tropezado con difi. 
cultades. El diseño, que constaba de dos compresores axiales en serie, 
fue abandonado después de muchas pruebas, y se comprobó que el flujo -
era inestable (presumiblemente debido al bombeo del compresor). Como 
consecuencia del bajo rendimiento, los compresores se abandonaron, en 
general, a favor de los compresores centrífugos de varios escalonamien 
tos por su más alto rendimiento, del TO al 80Í. 

Turboc oszsp re sor axial para un gasto de 2150 pies^/seg, y una relación de 5:5 
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No se emprendieron nás desarrollos de compresores axiales hasta 1926 
cuando A. A. Friffith "bosquejó los principios básicos de su teoría de 
perfil aerodinámico para el deseño de compresores y turbinas. Los in-
vestigadores Roxbee H. Cox y H. Constant dejan constancia de que la 
subsiguiente historia del compresor axial está intimamente ligada con 
la de la turbina de gas de aviación. El trabajo del equipo de Griffith 
en el Royal Aircraft Establishment, Farnborough, condujo a la conclu-
sión (confirmada más tarde por pruebas de equipos) de que se podían -
alcanzar rendimientos de por lo menos el 90$ para escalonamientos pe-
quños, es decir, escalonamientos de relación de compresión baja. Las 
primitivas dificultades asociadas al desarrollo de los com-oresores 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 álabes es acelerado, en los compresores ac-
iales es desacelerado. Acutalmente es ampliamente conocido que, aun-
que un fluido pueda ser rápidamente acelerado a través de un conducto 
y sufrir una pequeña o moderada pérdida de presión total, esto no es 
cierto para una rápida desaceleración. En el último caso podían pro— 
ducirse grandes pérdidas como consecuencia del fuerte desprendimiento 
causado por un gran gradiente de presión adverso. A fin de limitar — 
las pérdidas de presión total durante la difusión del flujo es necesa_ 
rio que la relación de desaceleración (y la deflexión) en los ductos 
de los álabes esté fuertemente limitada. Es principalmente a causa de 
estas restricciones que los compresores axiales necesitan tener muchos 
escalonamientos para una relación de compresión dada, comparados con 
una turbina axial que necesita solamente unos pocos. 

Por esta razón, 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 compresión de 6 o 7 a l , parece singu— 
lar reflejar que, después de más de líO años de continuo desarrollo, 
la máquina pueda aún plantear un gran número de problemas no resueltos 
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que desafían a ingenieros y diseñadores. Generalmente se tiene la opi_ 
nión de que la capacidad plena en cuanto a rendimiento y relación de 
compresión todavía no se ha alcanzado, y este objetivo puede lograrse 
únicamente desde un entendimiento detallado del ais complicado fenÓme 
no del flujo. El investigador J. H. Horlock presenta ura recopilación 
de muchos estudios avanzados detallados en este campo. J. P. Gástelo*, 
J. H. Horlock y H. Marsh, han efectuado más recientemente otra recopi_ 
lación acerca de los desarrollos en diseño aerodinámico de compreso-
res de flujo axial subsónico y transònico. Los compresores transÓni— 
eos son un desarrollo relativamente reciente y persiguen el descubri-
miento inesperado de un buen comportamiento para números de Mach reía 
t i vos cercanos a la unidad. Los compresores de muchos reactores utili_ 
zados en aviación tienen al menos un escalonámiento transònico. 

Funcionamiento de un turbo compre sor axial. 

El turbo compre sor axial es una máquina rotativa esencialmente constitu 
ida por un rotor provisto de álabes, y un estator de álabes fijos a -
la corona que sirven de difusor y de directores del flujo; el fluido 
reeprre la máquina en sentido axial. La acción recíproca de álabes 
Jos y móviles determina en el fluido una ganancia en la carga de pre-
sión a expensas de la velocidad. La máquina es de las de tipo dinámi-
co y debe trabajar en dutflo cerrado para lograr la gradiente de p r e -
sión deseada. 

El fluido (aire o gas) que entra en un turbocompresor axial es guiado 
por una corona de álabes directores, hacia la primera corona de álabes 
del rotor donde la máquina comunica al fluido una energía tanto bajo 
la forma de presión como de velocidad. El rotor descarga el fluido so 
bre la corona de álabes del estator, en el cual, la energía de veloci^ 
dad ganada en el rotor se convierte teóricamente en energía de presión, 
en virtud del efecto de difusión que se opera en los ductos divergen-



Alabe típico de un compresor axial. 



Turbocompresor axial compuesto de tres turbocompresores 

de veinte escalonamientos cada uno. 



Alabes del rotor Alabes del estator 

Cambios de la presión y velocidad a través 
de un compresor de flujo axial. 



tes entre ál bes. El estar no sólo hace de difusor sino que sirve tam 
biSn de guía del fluido al rotor siguiente, para una incidencia correc_ 
ta del fluido sobre los H a b e s del siguiente rotor. Un rotor y un esta 
tor constituyen un escalonamiento. A la salida del último escalonamiez^ 
to existe una corona de ¿labes estacionarios para la guía del fluido. 
El número de escalonamientos en variable, de acuerdo a las necesidades 
del servicio. Ba la figura (*i-l8) se muestra un corte esquemático de -
un turbocompresor axial, donde se puede observar la disposición de las 
partes antes mencionadas. 
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La dinámica del flujo es como sigue: El fluido entra a la máquina por 
el ducto de admisión hasta alcanzar la corona directriz, en este caso 
en dirección axial, la cual lo dirige en el sentido ( v j ) sobre el ro-
tor y bajo un ángulo ^ con la dirección axial, tal como se ve en la 
figura (1í-19), donde observamos la proyección 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 álabes. 

La velocidad tangencial del álabe (u), correspondeiente al diámetro -
medio, esto es, medido hasta la mitad de la altura del ¿labe, define 
con la velocidad absoluta del fluido (Vj), la velocidad relativa V p l 

del fluido respecto al álabe, la cual debe producirse con una inciden, 
cia correcta sobre el ¿labe para una máxima acción de éste sobre el -
fluido en condiciones de diseño, de forma que se cierrre el triángulo 
vectorial correspondiente a la ecuación 

El triángulo vectorial de velocidades a la salida del álabe del rotor 
que se halla dibujado en la figura (U-19) superpuesto sobre el de en-
trada con vértice común. Está compuesto por la velocidad absoluta V^, 
la velocidad tangencial (u), la misma que a la entrada pues es máqui-
na axial, y la velocidad relativa V^g, que sale prácticamente tangen-
te al álabe por el borde de fuga. Eh altas velocidades se llega a —-
producir una suparacióo del contorno en la fuga que todavía no ee es-
tá considerando. 

El triángulo materializa la ecuación vectorial 

u r2 

Debido a la curvatura del ¿labe del rotor las dos velocidades relati-
vas de entrada y de salida forman un ángulo (6) llamado de deflexión 



Figura 1j-19 Proyección de las coronas de ¿labes de un com 
presor axial y diagramas vectoriales de velo-
cidades. 

del ¿labe. 

El fluido del rotor sale con velocidad absoluta V^, bajo un ángulo (a^) 
con la dirección axial y entra al estator con esa velocidad,práctica-
mente de igual magnitud y dirección, Bi los álabes del estator u = 0 
y por lo tanto la velocidad absoluta es igual a la relativa. La (Vg) 
de entrada se reduce en el estator al valor (V^) prácticamente igual 
a V^ en el caso de diagrama simétrico, como el de la figura (li-19). -
Bi este caso la energía de presión ganada en el estator es de igual -
valor que la energía de presión ganada en el rotor por ser el diagra-
ma simétrico y ser V, « V . 3otor y estator constituyen el primer es-



cal namiento. Con velocidad V^ = V^ entra el fluido al rotor del s e — 
gundo escalonamir nto dcnde se repite el ni sao fenómeno y así sucesi— 
vamenteen t dos los es caloñas! entos de la máquina. 

A la salida del estator del último escalonaniento existe una corona -
de alabes estacionarios que endereza el flujo en la dirección axial, 
eliminando la componente giratoria a la salida. Se puede conservar el 
valor de la velocidad axial reduciendo el área de paso axial, ya que 
a = • Aa Va = cte., y como (•) aumenta con la compresión, el área 
Aa debe reducirse para conservar el gasto de nasa constante y Va s 

cte., que en este tipo de máquina resulta ventajoso. 

Ckn&ncia teórica de presión en un escalonamiento. 

Para calificar y cuantificar la energía transferida por el compresor 
axial al fluido en el rotor y el estator, se considerarán primero las 
características dinámicas del flujo, que son las de mayor ponderacón 
en la transferencia, esto es, se va aplicar la ecuación de Euler en -
sus dos formas dadas por las ecuaciones ( 3 - 7 ) y ( 3 - 1 9 ) . Ello signifi-
ca que la variación de no es muy significativa en el proceso. Los -
resultados no son completamente exactos, pero se facilita el análisis 
y se tiene una información muy valiosa para el comportamiento del tur 
bocompresor sobre la ganancia de presión en el rotor y el estator en 
un escalonamiento. 

Las ecuaciones ( 3 - 7 ) y ( 3 - 1 9 ) , para un turbocompresor axial donde — 
u^ » Ug, van a tener la forma siguiente: 

T ' U ( Vu2 " V ( U 7 M 

y 2 „ 2 „ 2 v 2 
T * I - • A I U - 7 5 ) 



La ecuación $6), bajo la forma de conponentes energéticos, puede ser 
n-íU útil para exar'nar el incremento de presión en el rotor y en el es 
tator. 

a» el rotor, el término 

2 

significa el incremento en energía dinámica por unidad de masa de fluaL 
do que pasa por la máquina; el segundo término 

2 

expresa la ganancia en energía estática o de presión. Los dos términos 
son positivos, como puede observarse en los diagramas vectoriales c o — 
rrespondientes al rotor en la figura (íi—19)* El incremento de energía 
de presión en el rotor se produce por el efecto de difusión entre ála-
bes del rotor, y está cuantificado por unidad de masa por 

2 2 P - P V - V 
i - - (1,-76) 

La ganancia de energía de presión en el estator se origina al reducir 
la velocidad (V^) alcanzada en el rotor, al valor (V^), también por ur 
efecto de difusión entre los álabes del estator, esto es 

P„ - P, -V. 
N - 7 T ) 



Tor lo tanto, la ganancia de presi"n teórica en el escal namiento se-

rá 

P 3 * P1 = " T < Yrl 2 " V r 2 2 * V 2 2 - V 3 2 ) ( U - T 8 ) 

BJ el caso de un escalonamiento simétrico, donde 

V3 s V1 S Vr2 ( M 9 ) 

v« « v . 2 rl 
(U-80) 

se tiene 

P 3 - P l " " f ( V r l 2 " V r 2 2 + V 2 2 " V l 2 » 

P 3 . P i . , - V l
2 ) (1.-82) 

P3 * P1 " * ( Vrl 2 ' Vr2 2 ) (1.-83) 

Bi estas circunstancias, la ganancia de presión en el escalonamiento 
es igual en el rotor que en el estator. La ganancia en presión en el 
escalonamiento es igual en el rotor que en el estator. La ganancia en 
presión en el estator se logra a expensas de la velocidad ganada por 
el fluido en el rotor que pasa de a (V^), la cual se reduce nue-

vamente a (V 1) en el estator. El escalonamiento simétrico es frecuen-
te en los turbocompresores axiales. 



Si se tiene en cuenta el cambio de temperatura del fluido y se aplica 
la crinera ley de termodinámica para el cálculo del trabajo o energía 
transferida, en el caso de un proceso de flujo estable, adiabático, -
sin combio apreciable en la velocidad de entrada y de salida del esca 
lonaaiento, cono se ha supuesto, siendo despreciable los cambios en -
la energía potencial, se tiene, en el escalonamiento 

T = H
3 " H I = Í T 3 ~ V (L,"61|) 

Expresando el cambio de entalpia en forma diferencial, aplicando la -
primera ley, y siendo el proceso adiabático, queda 

dP 
dh = v dP » (b-85) 

• 

integrando entre la entrada y la salida del escalonamiento, para — 
• cte., se tiene 

o sea 

P - P 
ta, - ta. - i - (l»-86) 
3 1 • 

P 3 - Pj - • (h 3 - h 2 ) = • Cp (T 3 - T x ) (U-8T) 

donde T^ representa la temperatura real a la salida del escalonamiento 

y Cp el valor del calor específico a presión constante. 



Grato de reacción y ticos de escalor.aiaientos. 

El grado de reacción (C^) e s la relación de la energía estática gana-
da en el rotor a la energía t tal transferida en un escalonamiento. -
Di función de las velocidades que caracterizan el comportamiento diná 
mico del fluido desde la entrada hasta la salida, el grado de reacción 
en un turbocompresor axial es 

2 2 V - V 
<: * El Ú. ( U 8 8 ) 
R 2 2 2 2 V - V -fV -V 2 V1 V1 r2 

Existen cinco tipos de escalonamientos usados en la construcción de 

turbocompresores, a saber 

1. Escalonamiento simétrico donde C 3 1/2 
R 

2. Escalonamiento sin prerrotación de entrada donde 1/2 < G^ 

3. Escalonamiento acóntrarrotación con V^ axial donde 1 

k. Escalonamiento a contrarrotación con V^ = V^ donde Gp a 1 

5. Escalonamiento con V _ « V , donde G_ • 0 r2 rl R 

Diseño de turbocompresores 

Introducción 

fii el diseño de un turbocompresor deben tenerse presenteslas condicio 
nes de operación del mismo, como son: propiedades de los gases que — 
debe manejar, gastos volumétricos exigidos, gradientes de presión que 
se desean alcanzar y temperaturas de trabajo, cuyos valores pueden — 
variar entre límites muy amplios, de acuerdo con la naturaleza del — 
servicio y el ritmo de trabajo. Para satisfacer los requerimientos de 



la d e s u d a , siempre cambiante, se requiere contar con una gama de c a 

presores extensa y variada, que necesariamente debe ser estandarizada 

en un número determinado de tipos, que faciliten la construcción sin 

sacrificar la debida adaptabilidad a todos los servicios que se recia 

man. 

Parámetros para el diseño de turbocompresores. 

Los parámetros fundamentales para el diseño de los turbocompresores -

son: 

a. El diámetro de referencia (D) 

b. La velocidad de giro (H) 

c. El número de escalonamientos (Z) 

a. El diámetro de referencia (D) corresponde al diámetro exterior del 
impulsor de un turbocompresor centrífugo, o al diámetro del tambor o 
cilindro del rotor de un turbocompresor axial, como se puede ver en -
la figura (b-20). Con este diámtero (D) se relacionan y proporcionan 
las dimensiones de los diferentes elementos de las máquinas. 

Para fijar el valor del diámetro de referencia se tienen en cuenta el 

gasto volumétrico (C) que se quiere manejar, la velocidad periférica 

que se puede admitir (u) y un coeficiente de flujo (6) dado por la — 

experiencia. 

La ecuación que liga estas variables es 

(U89) 



Figura b-20 Parámetros fundamentales para el diseño 
de un turbocompresor. 

de donde se obtiene, despejando 

0 " T * D - ( ) 2 (1,-90) 
e u 

b. La velocidad de giro de la máquina (H) sale de la misma expresión 
que da la velocidad tangencial del rotor, o sea 

w II D 
u = (»i-9l) 



donde 
60 u 

H = * R. P. M. (^-92) 
» D 

La velocidad de giro está en función de la velocidad tangencial y el 

diámetro inpuestos. 

c. El número de escalonamientos (z) del turbocompresor, en función — 

del trabajo de compreciÓn (x), de la velocidad periférica(u) y del — 

coeficiente de presión p, así tenemos que 

p = — (U-93) 
u 

de donde 

Z * — (U-91») 

V u 

Tratándose de una compresión politrópica, y considerando al gas que se 
comprime CODO ideal, el trabajo de compresión es 

P ^ 
R T 1 [ ^ - 2 - ) n - 1 ] (k-95) 

n-1 P 

y por lo tanto n-1 
n p 0 n 

. T T » ! t h f > " ^ 

U u 

Ü (1.-96) 

2 



siendo 

u 

R 

n 

T. 

V 

1 

velocidad periférica del rotor 

coeficiente politrópico 

constante de gas que se comprime 

Temperatura absoluta de entrada en ®R 

relación de presiones entre la entrada y la sa 

lida del turbocompresor. 

coeficiente de presión, cuyo valor númerico es 

0.1*8 en turbo compre sores centrífugos y 0.35 a 

0.50 en los axiales. 

las figuras (l»-2l) y (»»-22) se ofrecen, en forma gráfica, la rela-

ción entre algunos de estos parámetros, para diferentes condiciones -

de trabajo de turbocompresores radiales y axiales. 

La selección del diámetro de referencia (D), de la velocidad de giro 
(N) y del número de escalonamientos (Z), en el diseño de un turbocom-
presor, requiere de análisis de los parámetros siguientes: 

a. Velocidad periférica (u) 

b. Coeficiente de flujo ( 6) 

c. Coeficiente de presión (y) 

d. Velocidad crítica 

e. Altas temperaturas 

a. Velocidad periférica (u) 

Las ecuaciones (Ii-8l) y (*<-83) muestran que, si la velocidad periféri. 
ca es alta, se requieren diámetros de referencia más pequeños, esto -
es, máquinas de tamaño más reducido, suponiendo invariables los demás 
factores. Esta velocidad, sin embargo, se halla limitada por la resis. 
tencia del material del rotor, o por el número de Mach, el cual se — 
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Figura 14-21 Diámetro de referencia D de un compresor en función del volumen de 
succión, la velocidad periférica y del coeficiente de flujo. 
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Figura l»-22 Proporción entre el número de pasos, la velocidad periféri-
ca y la relación de presiones, para diferentes valores de la 
temperatura de entrada y del coeficiente exponencial n. 



procura que sea bajo. El rúrero de Mach se define por la relación de 
la velocidad periférica a la velocidad del sonido 

u u 
H = 

a KBT^ 

referido a 1 as propiedades del fluido a la entrada del turboconpresor. 
En los pasos de conpresión de máquinas subsónicas industriales este -
nOsero de Mach nunca excede un valor de aproximadamente 0.95, ya que 
de otra forma las pérdidas por turbulencia se incrementan mucho. La 
figura (fc-23) seflala los valores límites de la velocidad periférica -
en función del cuadrado de la velocidad sónica (a • KHT^), fijando -
así valores al número de Mach. En el caso de gases pesados, con velo-
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Figura k-23 Límites de la velocidad périférica en función del 
cuadrado de la velocidad. 



cidades sónicas relativamente bajas (más chicos 3 y n), la velocidad 
periférica está limitada por el número de í'ach- pero, con gases lige-
ros, el factor limitante es la resistencia a tensión de los m a t e r i a — 
les. Cuando se tiene velocidad variable en el motor, el límite de ve-
locidad periférica se deternina con relación a la velocidad de resba™ 
lamiento que debe de ser del orden del 110* de la velocidad máxima en 
régimen continuo. B j turbocompresores centrífugos la velocidad perifé 
rica suele estar entre 720 y 1050 pies/seg. En los axiales, alrededor 
de 590 y 607 pies/seg. 

b. Coeficiente de flujo (6). 

Este coeficiente depende de la geometría del ducto de circulación del 
flujo en el turbocompresor. Se determina por la anchura relativa del 
impulsor (b/D) en los» centrífugos, o por la altura relativa del álabe 
(h/D) en los axiales, así como por la forma del álabe, tal como se — 
aprecia en la figura (U-20). Este coeficiente (6) puede seleccionarse 
dentro de ciertos límites fijados por el rendimiento politrÓpico real, 
es decir, superiores al 70$, tal como se ve en la figura (íi-2ii). Debe 
tenerse en cuenta que debido a la reducción de volumen del fluido du-
rante la compresión entre la succión y la descarga, el ancho del impul 
sor debe irse haciendo más chico. Como consecuencia, los valores de -
(6) van disminuyendo, haciendo caer el rendimiento por escalonamiento. 
Ciertos constructores diseñan los primeros escalonas!entos con un coe 
ficiente de flujo alto, de forma que los primeros escalónamientos de 
baja presión son suficientemente amplios, asegurando un mejor r e n d i -
miento global. Bi la figura (h-2l») se da el valor del rendimiento en 
función del coeficiente del flujo de un impulsor centrífugo. Bi la fi_ 
gura (l»-25) se ofrece el valor del rendimiento, en un escalonaniento, 
en función del coeficiente de flujo de un turbocompresor axial para -
tres valores del número de M&ch. 
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c. Coeficiente de presión (IJ). 

Este coeficiente depende de la ge raetría de los álabes del impulsor, 
de su curvatura y del sentido de la misma, esto es, hacia atrás o ha-
cia adelante, en los impulsores centrífugos. También es trascendental, 
la inclinación del fluido en el álabe del rotor, sobre todo en los — 
turbocompres res axiales. Los factores de forma influyen notablemente 
?n el rendimiento y en la capacidad de la máquina. Para mantener éstos 
dentro de valores amplios, la práctica constructiva limita el c o e f i — 
cíente de presión a un valor de alrededor de 0.b8 en turbocompresores 
centrífugos; en los axiales oscila entre 0.35 y 0.50, dependiendo del 
número de ffach. Qi la figura (b-25) se dan curvas del coeficiente de 
presión en función del coeficiente de flujo para tres valores del nú-
mero de Mach. 



d. Velocidad crítica. 

Las turbonáquinas modernas operan entre la princra y la segunda banda 
natural de frecuencias de sus rotores. Si se incrementa la longitud -
de un rotor con objeto de acomodar más escalonamientos se cae en la -
segunda velocidad crítica, la cual varía en proporción inversa a esa 
longitud, mis próxima a la velocidad de operación. Según las normas -
API, se puede tener un margen hasta de un 20% en los límites de la — 
longitud máxima del rotor y, por lo tanto, en el número máximo de es*-
calonamientos. Este límite es aproximadamente de ocho impulsores (ocho 
escalonaráentos) para un turbocompresor centrífugo, pero se puede ele 
var en un 50* si se emplean impulsores estrechos, que tengan a p l i c a -
ción en ciertos servicios. Con turbocompresores axiales el número de 
escalonamientos puede llegar a pero deben de ser mucho* menos cuan 
do se exigen álabes alargados con cuerdas grandes y con presiones al-
tas de operación» 

e. Altas temperaturas. 

Las temperaturas altas de operación requieren mayores potencias de — 
compresión, pudiendo dar lugar a fenomenos de polimerización en cierta 
clase de gases. D ^ los turbocompresores centrífugos, los diagramas o 
paredes de división dispuestos en la carcasa pueden experimentar exce 
siva expansión radial si el gas que se comprime se calienta demasiado. 
La elevación de la temperatura durante la compresión se limita con — 
sistemas de enfriamiento, entre los grupos de escalonamientos. 



Pre-diseño de Compresores. 

PROBLEMA 1. 

Un turbocompresor centrífugo tiene un gasto volumétrico a la entrada 

de 211.7 pies 3/seg de aire a U . 5 lb/pulg 2 y 68*7. A la salida la pre 

si6n es de 58 lb/pulg 2. El proceso de compresión es adiabático p o l i -

tropico de la forma P v 1 , 5 5 - cte. Calcular: l) Valores del diámetro -

de referencia y de la velocidad periférica <¡el rotor, 2) Velocidad de 

giro, 3) Húmero de escalonamientos, U) temperatura del aire a la s a H 

da, 5) Hendimiento interno de la máquina. 

Aire 

• • 2 1 1 . 7 pies 3/seg 

P 1 - lU.5 lb/pulg 2 

1 - 68"F « 528 

P g ® 58 lb/pulg 2 

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

del rotor. 

la figura (H-21) para un gasto de 211.7 pies 3/seg, se puede a d m i -

tir, en un primer ajuste de valores, D = 1.96 pies =* 23.52 pulg en -

cuyo caso la velocidad periférica sería 

a 

Tomando de la figura (lt-2U) para el coeficiente de flujo un valor de 

8 » 0.07, que corresponda a condiciones Óptimas en compresores centrí. 

fugos, se tiene 



211.7 
u » « 781.91 pies/seg 

(0.07) (1.96)® 

valor que está conprendido entre los límites que señala la figura 

( ¡ 4 - 2 1 ) y que por lo tanto es aceptable.* 

El número de Mach sería 

781.91 
M 

(KOTj g ) 1 / 2 (l.l*)(53.3)(528)(32.2) 1 / 2 

M ® 0.69b 

que es un valor aceptable. 

2 ) La velocidad de giro de la máquina 

60u 60 (781.91) 
H . -

» D w (1.96) 

H « 7619 R.P.M. 

3 ) El número de escalonamiento» 

u u 2 

8J 

El trabajo de conpresión politrópico sin fricción es 



ht, p. a i 
T [ ( _ ? _ ) n _ ü 

n-1 J P, 

1.55 (53.3) (528) 58 s s 
t * [( ) 1 , 5 5 - 1] 

1.55 - 1 778 lU.5 

t « 6U.77 BTU/lb 

luego, si tomamos el coeficiente de presión de p » 0.1*8 para este com 

presor centrífugo 
9 

6U .77 
Z « » 5.53 

(0.1*8) (781.91 ) 2 

(32.2) (778) 

ajubtando 

Z * 6 escalonamientos 

1») Teaeperatura final 

P2 ^ 5 8 
T. - T 1 ( - £ - ) 0 • 528 ( ) 
2 1 P 1 I»».5 

T g » 863.51°R » b03.51°P 



5) El rendimiento interno del turbocompresor esta dado por 

h 2 i " h l ( T2i " V 
ni S - - -b 2 - Cp (T 2 - T x ) 

1 U e * ° o , " 1.^-1 
58 " T X " 

To- » T1 > » 528 ( ) 
2 1 1 P . I1».5 

T_. » 78b.6 eR » 32b.6°F 2i 

finalmente 

« 

78b.6 - 5 2 8 
n. » « 0.76b 
* 863.51 - 528 



PP BLEMA 2. 

Un turbocompresor centrífugo refrigerado comprime aire a razón de 
352 pies^/seg a una temperatura de 68°P. La relación de presiones es 
de 5. El proceso de compresión es poli trópico de la forma ?v * « cte, 
Determine: l) Diámetro de referencia y velocidad periféri-a del rotor 
2) Velocidad de giro, 3) Número de escalortamientos. O Te-reratura — 
del airea a la salida, 5) Calor eliminado 

352 pies3/seg 

68 ®F = 528°R 

5 

» cte. 

l) Diámetro de referencia. 

Teniendo presente las figuras (b-2l) y (b-2U) se puede ensayar como -
valores del diámetro de referencia y del coeficiente del f l ^ o , los 
siguientes: 

D a 2.6 pies 

6 - 0.07 

Con lo que la velocidad periférica será 

Aire 

T i 

P 2 

' P1 

P» 1- 3 

11 352 
u = 5 - » ? 

« D (0.07) (2.6) 



u a 7**3.8 pies/seg 

Lo cual resulta aceptable dentro de los mímites establecidos para 

presores centrífugos. 

2 ) La velocidad de giro 

60u 60 (7»*3.8) 
H 

W D » (2.$) 

M » 51*61« R.P.M. 

3) Húmero de escalonamientos 

U U 2 

gJ 

pero 

RT- F . ^ 
T [ ( - S - ) ° - 1 ] 

n-1 J P x 

1.3 (53.3) (528) 
t « [(5) X " 3 - 1 ] 

1.3-1 778 

T » 70.5 BTU/lb 

luego, tomando el coeficiente de presi6n COBO P 9 0.1*8 para este 

presor centrífugo 



70.5 

0.UÔ (7b3.8) ¿ 

(32.2) (778) 

ajustan do 

Z • 7 escalonamientos 

b) Temperatura final 

p 1-3-1 

T 0 • T. D » 528 (5) 1 , 3 

P 1 

T 2 « 765.b8°R 

5) Calor eliminado durante la compresión 

^eliminado " T " <* < T2 " V 

Eliminado - 7 0 . 5 - 0 .2b ( 7 6 5 . b 8 - 528) 

^eliminado » 13.5 ETTU/lb. 



EJE4PL0 3. 

Un turbocompresor axial aspira aire a razón de 3528 pie 3/seg a ib.5 
lb/pulg y 68 ®F. La relación de presiones es 3. El proceso de compre-
sión es de la forma Pv^*^ = cte. El diámetro de referencia es 2.85 — 
pies y la velocidad de giro de N » 1000 R.P.M. Calcular: l) Velocidad 
periférica y núnero de Mach, 2) Coeficiente de flujo, 3) Número de es 
calonamientos, b) Temperatura del aire a la descarga, 5) Rendimiento 
interno. 

3528 pies 3/svg 

lfc.5 lb/pulg 2 

68 ®F » 528°R 

3 

• cte. 

2.85 pies 
bOOO R.P.M. 

Aire 

B 

T» « 

1 -

l) Velocidad periférica 

i l D ir (UOOO) (2.85) 
U a • — 1 

60 60 

u « 596.9 pies/seg 

mísero de Macb 

M 
u 596.9 ' 

- a i • -i •' —• -

t m x g ) 1 / 2 [ ( l . M (53.3)(528)(32.2) ] 1 / 2 



M = 0.53 

Cuyos valores de u y de H son aceptables 

2) Coeficiente de flujo 

a 3528 
6 

u D 2 (596.9) (2.85)2 

e « 0 . 7 2 7 

que también resulta aceptable 

3) Número de escalonamientos 

2 
W u 

gJ 

pero 
D RT, P. n - 1 

[ ( - 2 - ) D - 1 ] 
n-1 ^J ? 1 

1.5 (53.3) (528) 
[(3) 1 , 5 - 1] 

1.5-1 7T8 

T « 1*8 BTU/lb 

luego, tomando el coeficiente de presión como y = 0.35 en este eompre, 
sor axial. 



21*5 

Z = = 9.61» 

0.35 (596.9)g 

(32.2) (778) 

ajustando 

Z s 10 escalonamientos 

1») Temperatura a la descarga 

p 1.5-1 
Tg - T ' , ( — ) D - 528 (3) U 5 

Tg - 761.5°R • 301.5°P 

5) Rendimiento interno 

- \ <T2i * V 
\ 9 

- Çp (T 2 - T x ) 

pero 
p S=1 U = L 

' T_. - k - 528 ( 3> 
P 1 

T g i « 722.7°R * 262.7°F 

finalmente 

(722.7 - 528) 

^ (761.5 - 528) 

n. » 0.833 



C A P I T U L O V 
C A M A R A S D E C O M B U S T I O N 



CAKAKAS DE COKBISTI H O COMBÜSTORES 

Introducción 

Tan señalada es la tendencia que existe a considerar la turbina de gas 
como una combinación compresor-turbina, que el sistema de combustión — 
generalmente recibe menos atención de la que realmente merece. Es i n ú — 
til pretender una valoración de la importancia precisa de cada elemento, 
puesto que, todos los componentes son esenciales y funcionalmente depen, 
dientes entre sí; no obstante, es evidente que el rendimiento y las ac-
tuaciones de un motor de turbina están materialmente influenciados por 
el sistema de combustión empleado. Los primitivos compresores y t u r b i — 
aas alemanas no eran inferiores a los* conjuntos británicos, pero su sis, 
tema de combustión, ampliamente menos desarrollado, se reflejaba en — 
unas actuaciones B¿S bajas, consumo específico de combustible más eleva 
do y decididamente una vida de trabajo más corta. 

La cámara de combustión, tiene la dificil tarea de quemar grandes c a n — 
tidades de combustible, y a su vez, cumplir coo ciertas necesidades bá-
sicas para obtener un sistema satisfactorio, como, una elevada relación 
de combustión, mínima caída de presión, pequeño volumen y peso reducido. 
Ari<»nás, debe ser compatible con el desarrollo de operaciones en un a c — 
pin» margen de cargas y alturas, sin ningún riesgo de sobrealimentarse 
de combustible o inversamente de apagarse. La ignición debe ser fácil -
y efectiva, y la combustión completa, para evitar la formación de car-
bón. 

Bi el desarrollo de las turbinas de gas, no existia ningún precedente -
ligado con la obtención de los valores necesarios de temperatura con la 
relación de combustión requerida. Las calderas de vapor, los hornos in-
dustriales y también los hornos para tratamientos por temperatura, no -
necesitab»n í p s n w p f calor en la relación necesaria que en las turbi-



«as de g&s y no estaban s net'dos a tan fuertes limitaciones con r e í a — 

ci6n al peso y al espacio ocupado. 

Por lo tanto los priseros proyectiles se enfentar n con dificultades — 
fomidables en los sistemas de c nbustión y recibieron una simpatía o -
comprensión muy limitas y frecuentemente_.se les dijo que lo que preten-
dían eran cosas imposibles. Qj 1936 Whittle visitó la British Industries 
Fair de Birninghaa e hizo lo posible por interesar en este problema a -
los fabricartes de quemadores de combustible. Por la razón de que sus -
demandas no podían ser conseguidas se desanimó por completo hasta que, 
más tarde, la firma Laidlav, Drev ando Co.; dedicada a estos trabajos -
para calderas marinas, se conprometió a prestarsu colaboración en el — 
proyecto. 

Van Chain enfentado con dicho problema, visitó el mismo a?o la Leipzig 
Fair y buscó la ayuda de los industriales alemanes con los que tuvo me-
nos éxito. En esta época ninguno pudo ser convencido de que pudiese ser 
posible conseguir una intensidad de combustión de tal magnitud. 

Una solución al difícil problema de quemar mezclas pobres de aire-coa— 
bustible en las corrientes de aire de elevada velocidad se encontró se-
parando de la corriente principal una cantidad suficiente de aire para 
la combustión, reduciendo su velocidad y comunicándole una r e c i r c u l a — 
ción determinada, proporcionando una nueva masa de aire para mantener -
y completar la coabustión y finalmente añadiendo el llamado aire d i l u — 
yente para reducir la temperatura a un valor conveniente, antes de a l — 
can zar la entrada de la turbina; que vendría a s r a grandes rasgos el 
funcionamiento de las cámaras de combustión actaules. 

Estructura de una cámara de combustión o conbustor. 

El más simple diseño de un conbustor es el de un ducto recto conectado 

directamente al ccnpresor y a la turbina, tal cono se ve en la figura -



2fc8 

(5-1). Actualmerte, este diseño es ircpráctico por la gran pérdida de — 
presión ocacionada al realizarse la combustión a nuy altas velocidades, 
puesto que la pérdida de presión en la combustión es proporcional al 
cuadrado de la velocidad del aire que descarga el c opresor. Y si toma-

Inyector de combustile 

Figura 5-1 Combustor simple, 

utos en cuenta que el aire que descarga el compresor posee una velocidad 
de aproximadamente 500 pies/seg, la pérdida de presión en la combustión 
será aproximadamente una cuarta parte de la presión producida por el — 
compresor. Por esta razón, imperiosamente se requiere de una zona de ba 
Ja velocidad axial. 

Aún utilizando un difusor (es el inverso de una tobera), las velocida— 
des son demasiado altas para permitir una combustión estable, pues, con 
un flujo de aire de unos cuantos pies/seg, la flama no puede ser auto-» 
sostenible. Para solucionar este problema es necesario crear una zona de 
baja velocidad, como ya lo habíamos mencionado, en la que exista además 
una recirculación adecuada, que asegure la estabilidad de la flama y su 
auto-sustentación. 

Hay tres formas principalmente de lograr las corrientes de recircula—-
ción que aseguren la estabilidad de la flama, la primera es por medio -
de reflectores, tal y COBO se ve en la figura (5-2), la segunda es por 



medio de las venas deflectoras que producen patrones de flujo tal cono 
se ve en la figura (5-3) y la tercera, es la combinación de los flujos 
que se producen al circular el aire a través de un cierto número de -
orificios situados en la pared del duc\o y los flujos producidos por 
las venas deflectoras, que al combinarse producen una recirculación -
de baja velocidad que toma la forma de un toroide, con su vórtice 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 - M . 
• 
« 

Aunque existen muchos diseños de cosbustores, todos ellos poseen dos 
zonas principales, a saber, la zona de recirculación y combustión o 
zona primaria y la zona de dilución o zona secundaria, tal y como se 
ve en la figura (5-5). 

Figura Zona de estabilidad para la flama creada por un deflector 

\ 
v -

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

flectoras. 



La función de la zona primaria es la de mezclar (aire y combustible), -
evaporar, seni-quemar y preparar al combustible para que pueda 6er. que-
mado rápidamente y en su totalidad, en la zona de combustión. 

Y la función de la zona secundaria es la de mezclar los gases calientes 
de la combustión con el resto del aire que descarga el compresor para -
proporcionarle a los gases una temperatura adecuada antes de entrar a -
la turbina. 

Existe en los combustores un espacio anular entre el tubo de llanas y -
la carcaza del conbustor, 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 recirculación, además de formar una cami-
sa de enfriamiento para el tubo de llanas, tal y como se puede apreciar 
en las figuras ( 5 - M y (5-5). 

Funcionamiento de la cámara de combustión o combustor. 

El funcionamiento del combustor es el siguiente, en principio, el c o m — 
bustor recibe el 100* del aire que descarga el compresor, de este 100*, 
el 18* es dirigido bacía el interior de el tubo de llamas y «1 restante 
62* circulará por el espacio anular entre la carcaza y el tubo de l l a -
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 combustión, por lo expuesto anteriormente, 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 presión es-
tática, el restante 8* del flujo es conducido hacia las venas deflec-
toras que producirán una recirculación del aire dentro del tubo de lla-
mas, luego, ya estando en la zona primaria, al 18* del aire se le suma 
un 10* más, proveniente del 82* que circula por el espacio anular, este 
flujo de aire, Junto con el flujo producido por las venas deflector&s, 
nos producen una recirculación de baja velocidad y de forma toro id al que 
nos permite una zona estable para la flama, tal' como se ve en la figura 



Figura 5-b Patrón del flujo de aire para 
estabilizar la flama. 

Tubo de llamas 

Figura 5-5 Distribución del aire en la cámara 
de combustión 





(5-5). Luego, el 28í de aire de la descarga total de coatresor que se -

encuentra en la zona primaria es mezclado con el combustible, esta aez^ 

cía de aire combustible depende de varios factores como, la temperatura 

deseada en el combustor, la velocidad del aire en el coebustor, la car-

ga a manejar, las condiciones de trabajo (encenido, aceleración, desace 

leraciÓn, etc). 

El combustible es suministrado ya sea atomizado o preevaporizado de tal 

forma que se pueda mezclar perfectasente con el aire. 

Luego, la combustión se inicia por medio de una chispa qoe dispara una 
» 

bujía, después de esto, la flama se mantiene permanentemente, y la tem-

peratura de los gases de la combustión alcanza temperaturas de 3^00 eF 

3500°P, estos gases son demasiado calientes para ser enviados d i r e c t a — 

mente a las toberas directoras y los ¿labes de la turbina, por lo tanto 

es necesario, reducir la temperatura de los gases, y esto se logra al -

introducir paulatimante, en la zona secundaria, el 12% del aire restan-

te que no fué utilizado en la combustión, esté porcentaje de aire debe 

introducirse inmediatamente después de la zona de combustión, de lo coa 

trario podría enfriar la flama y la combustión sería incompleta, como -

se puede ver en la figura (5-5). 

Condiciones del aire a la entrada de los combustores. 
* 

La temperatura del aire a la entrada del coabustor esta en función de la 

relación de presión, carga, tipo de máquina y el ciclo que utiliza y a -

sea de ciclo cerrado o de ciclo abierto. 

B j las máquinas de ciclo abierto, la cámara de combustión sirve de gene, 

rador de gases, cuya energía termodinámica cederán directamente a la — 

turbina para poder conseguir la potencia requerida, y en este tipo de 

máquinas la temperatura del aire a la entrada del combustor varía desde 

250°F hasta 9Ó0°F. Y en el caso de motores de turbina de gas de ciclo -

cerrado, aunque menos generalizados que los de ciclo abierto, pueden en. 
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contrar buena apli ación en aquellos casos en que se quieran quemar 

combustibles sólid s, coi» el carbón pulverizado, el fluido de trabajo 

suele ser helio, nitrógeno, y anhídrido carbónico, y en este tipo de má 

quinas la temperatura del gas a la entrada del c mbustor varía desde — 

700°P hasta 1100°P. 

Ahora bien, la presión en los combustores a plena carga varía desde l»5 

lb/pulg2 para máquinas pequeñas hasta 370 Ib/ pulg 2 en máquinas grandes 

y complejas. 

Velocidad del aire. 

La velocidad del aire es un factor muy importante en el diseño de un — 
combustor. Puesto qye, la velocidad del aire influye en la relación de 
la mezcla de aire-combustible y en la estabilidad de la flama, en el — 
diagrama de la figura (5-ó) podemos observar como el rango de mezclas -
de aire- combustible disminuye cuando la velocidad aumenta. 



Cámaras de combustión del turb*~ 

rreactor Pl*att and Whitney J " ^ ' 

"Mamba" con tubos vaporizadores acodados. 



Soplete defl&gador del 
"Meaba". 

Cinara de cosibustiSn de la Tur-
bina de gas "Manba". 



Además, se debe tomar en cuenta que la velocidad del aire a la salida -
del coopresor es casi constante, puesto que el compresor opera a una ve_ 
loe i dad constante, y en el caso en que el flujo de masa de aire varié en 
función de la carga, la presión estática variará en el mismo sentido, y 
por lo tanto el flujo volumétrico permanece constante. 

Estabilidad de la flaaa. 

Con la ayuda del flujo de aire proveniente de las venas deflectoras al-
rededor de las boquillas del combustible, y al mismo tiempo el flujo — 
proveniente de los agujeros situados radialnente en él tubo de llamas, 
se logra una recirculación favorable en la zona de combustión, tal y co_ 
no se ve en la figura (5-7). Esta recirculación favorable de forma to--. 

« 

roidal, nos proporciona una zona de baja velocidad y baja presión que -
nos asegura la estabilidad de la flama. 

Estabilización de la flama. 

Figura 5-7 Patrón de flujo. 

Dilución de los gases de la combustión. 

Cuando el combustor está apropiadamente diseñado y la combustión es con 
pletada en su totalidad, el combustor operará sin humo visible que ven-
dría a ser un problema de contaminación ambiental. 



Después de la combustión los productos de la misma son diluidos en la -
zona secundaria, con el a^re proveniente de los agujeres situados radial_ 
mente en el tubo de llamas; con el fin de reducir su temperatura y lle-
guen con la temperatura apropiada a las toberas directoras y a la turbi_ 
na, como se puede ver en figura (5-^0 > (5-5) y (5—T) -

Pérdida de presión en el combustor. 

Uno de los problemas principales en los combustores es la pérdida de — 
presión, porque afecta el consumo de combustible y la energía de salida, 
ésta pérdida se debe principalmente a la fricción, turbulencia y al mez_ 
ciado de los fluidos, y es normal esperar de un 2% a ua 10% de pérdida 
de presión, con respecto a la presión de aire de descarga del compresor. 

-a 

El valor relativo de esta pérdida viene dado por la diferencia de pre— 
sión total entre la entrada y la salida ¿e la cámara, referida a la pre_ 
sión total de entrada, o sea : 

( P^ _ "D, J i-v.iiáa de presión = v te * z s X 100 

Pte 

^Esto e¿-. muy importante en los motores de turbina destinados a los avio-
nes» 

La cámara de combustión debe estar bien integrada en la unidad para no 
incrementar el área frontal. La intensidad térmica debe ser elevada. 
El valor de se define por la relación: 

n c m L H V 

it = 
lkk V c P e 



Donde: 

n c
 3 rendimiento de la combustión 

t&f = gasto de combustible en (lb/seg) 

LHV » poder calorífico inferior del combustible en (BTU/lb.) 

V c = volumen de la cámara de combustión*en (pie S3) 

P e = presión de entrada a la cámara en (lb/pulg?) 

Camisa de enfriamiento del tubo de llamas. 

Eh el tubo de llanas, donde se produce la combustión, se tienen t e m p e — 
raturas muy altas, del orden de los 3l*00*F a 3500°F, por lo tanto, el -
material del que está constituido se encuentra expuesto a las fallas — 
térmicas y a 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 llamas, esta camisa se forma al hacer circular aire por el espacio -
acular existente entre la carcasa del coabustor y el tubo de llamas, — 
tal cono se ve en la figura ( 5 - M , (5-5), (5-6) y (5-7). 

Tipos de cámaras de combustión o combustores 

Aunque todos los combustores en cualquier turbina de gas tienen la mis-

na función, sin inportar su tipo, todos ellos pueden clasificarse d e n -

tro de tres tipos principalmente, a saber: 

1) Anular 
2) Tubular 
3) Tubo - anular 

1) Coabustor tipo anular. 

EL coabustor tipo anular tal corno el de la figura (5-8) consiste de 
un cilindro de una sola fi ama. 



CaS c 
asa exterior «« 
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El comportamiento de este cocbustor es coao se describe a n t e r i o r — 
mente, la cámara está abierta en loe extremos donde se conecta al 
compresor y a la turbina directamente. 

Este tipo de cosbustor es el más usado en la aviación donde el — 
área frontal es importante. Efe este tipo de arreglo comunmente el 
flujo de aire es directo. La principal ventaja que tiene la cámara 
anular con respecto al sistema tubo-anular es que para una máquina 
de una misma potencia y un mismo diámetro el largo de la cémara es 
solamente el 75?» lo que resulta beneficioso debido a la reducción 
de peso y un menor costo de producción, así mismo la propagación -
de la combustión es mucho mejor al no requerir de interconectores. 

El coobustor anular tiene otras ventajas con respecto al sistema -
tubo anular que a continuación se indican: 

a ) El área del cilindro expuesta al calor es menor en un 159, con. 
secuenteaente la cantidad de aire requerido para sostener la -
flama es aenor. 

b ) EL exceso de aire restante aejora la eficiencia de la c o m b u s -
tión, hasta eliminar por coopleto los residuos de gases no que_ 
aados, lo anterior quiere decir que los oxidos y aonóxidos de 
carbono se transformarían a dióxidos de carbono, reduciendo — 
coa esto la contaminación ambiental. 

Coobustor tipo tubular. 

El coabustor de tipo tubular, coao el que se ve en la figura (5-9)» 
es el preferido por los diseñadores europeos, pues, este tipo de -
coobustores ofrece las ventajas de simplicidad en el diseño y lar-
ga duración. Son ideas para las pequeñas unidades pues además son 
de fácil aantenimiento, el flujo del aire en estos combusto res pue 
de ser, de "flujo directo" o de "flujo inverso", aunque los de flu 
Jo inverso no son muy coadnea pues hay aás pérdida de presión debi_ 
do a la fricción. La distribución del aire proveniente del compre-
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sor, cocunccnte es de alrededor de un 105 nara la combustión, de 
un 305 a U)S es usado con propósitos de refrigeración y el resto -
es usado para diluirse con los gases calientes de la combustión. 

3) Combustor tipo tubo - anular. 
Los combustores del tipo tubo-anul-ar, como el que se ve en la figu 
ra (5-10), son actualmente los nás usados en turbinas de gas y los 
preferidos por la mayoría de los disecadores americanos. Este tipo 
de combustores consisten de un grupo de combustores industriales -
del tipo anular. Colocados en forma de anillo y conectados entre -
si para permitir una presión constante entre ellos, así cooo una -
ignición simultanea en el arranque de la máquina. Las ventajas de 
este tipo de arregló son: fácil mantenimiento y mejor distribución 
de la temperatura que en las de tipo tubular y anular, además de 
que usualmente son menos caros que las de tipo anular. El flujo de 
aire puede ser "directo" o "inverso" cono en el caso del tipo tubu 
lar. Aunque cabe mencionar que este tipo de arreglo necesita de — 
una iré a mayor de tubos de llamas, y es comdn que se utilice hasta 
un 35* del aire total para refrigeración. 

El proceso de combustión. 

La generación de gases calientes en el combustor de un motor de turbina 
de gas, tiene gran importancia en la operación del ciclo de la máquina? 

ai el caso de un ciclo abierto, el aire (comburente) se toma de la atmós 
fera, se comprime en el compresor y se inyecta en la cámara de c o m b u s -
tión o combustor, donde al mismo tiempo se inyecta también el combusti-
ble, generalcente un hidrocarburo líquido o gaseoso. Iniciada la combus_ 
tión COD una chispa, seguirá, así en forma continua. Los gases, produc-
to de la combustión, con presión y temperaturas altas, pasan a la turbi_ 
na propiamente dicha, donde se expansionan cediendo su energía a la má-
quina, convirtiéndose la energía termodinámica de aquellos en energía -
mecánica en el eje de la unidad. 

Bi las máquinas de ciclo cerrado, el aire de la combustión es indepen— 





.líente del fluido de trabajo, según se h a d.cho. 

El proceso de c o m b u s t í n es una reacción q^-iica exotérmica, donde los 

elementos combustibles son fundamentalmente carbono e hidrógeno, ya — 

•ue el hidrocarburo que sirve de combustible es de la forma general -

C xHy, donde la relación H/C, en masa, suele \ariar de 0.13 a 0.18 según 

ol tipo de hidrocarburo, Ambos elementos re-ccionan con el oxígeno produ 

eiendo CO2 y H2O. También puede haber otro« elementos combustibles, co-

no ganga del principal, particularmente atufre, aunque no sea muy desea 

ble, pues produce S O 2 y S O 3 , que con el agu& forman H2SOI1, ácido extre-
• 

13adámente corrosivo. 

El agua, que se forma ror combustión del hiirógeno, está en forma de — 

\ acor. El calor latente de condensación de ¿ste vapor permite c o n s i d e -

rar dos poderes caloríficos distintos del crabustiblet el superior y el 

inferior. 

fe llama poder calorí'-co superior (HHV, hignt heat valué) al que resul 

ta de incrementar el rrder calorífico con el calor latente de condensa-

ci'n que desprende el agua al condensarse. 

* se llama poder calorífico inferior (LHV, I d w heat valué) al que no — 

tiene en cuenta dicho incremento del calor i- condensación, por p e r m a -

necer el agua en estado de vapor. Aproximad siente I£V - 91/100 HHV. 

Tarece más lógico esti=ar el comportamiento del combustible haciendo re 

ferencia al poder calorífico inferior y a q-f los gases, al ser expulsa-

o s de la turbina, conservan temperaturas ;_e están por encima del pun-

de condensación del vapor de agua incor;:rado. Sin embargo, con fre-

.encia se hace, t a m b a n , referencia al poi*r calorífico superior. El -

.-álisis de los gases ¿e escape se efectúa, por lo general, en base se-

*a, esto es, suponier.i: condensado el vapor ie agua. 



Aire teórico para la combustión (At) o mezcla estequiometrica. 

El ai re teórico o cantidad mínima de aire necesario para producir la —-
combustión de los elementos combustibles C, H y S se calcula de acuerdo 
con las ecuaciones siguientes: 

Carbono: C + Og COg 

Hidrógeno: 2Bq * (>2 2H 20 

Azufre: S + O2 . SOg 

La relación de masas, segtfn pesos moleculares, permite calcular el oxí-
geno necesario para oxidar cada uno de los elementos. 

Carbono: 12 + 32 f f - 2.66 j - 2 -

Hidrógeno: ? X 2 + 32 2 X 18; ^ - 6 

Azufre: 32 • 32 6b; | | - 1 

Como el oxígeno se encuentra en el aire en la proporción de 23.2* en ma 
sa, las cantidades correspondientes de aire serán: 

„ . . 2.66 ,, . 0 Ib aire 
Carbono: 1 1 Í T ~ C 

«... € 8 .ft Ib aire Hidrógeno: 0.232 * 3 Ib H 2 

Azufre: — 1 = b.31 Ib aire 
0.232 Ib S 



1 , lb aire 
Hitrogeno: ^ ^ = 1.30 l b ^ 

El coc&ustible suele tener cierta cantidad de oxígeno libre, el cual — 

contribuye a la coobusti6n, reduciendo la cantidad de este elemento en 

el aire. m 

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

también una cantidad de nitrógeno de 

0.768 lb »2 
- 3.31 

0.232 lb Og 

Eto volumen, la proporción es la siguiente 

0.79 pies^ Kg 
« 3.76 

0.21 pies3 0g 

Para un combustible compuesto de C, H, S y 0 el aire teórico será 

lb aire 
At « 11.U6 mC • S1*.1^ mHg • *».31 BS • b.31 mOg 

lb combustible 

Donde aC, mHg, mS y-mOg representan la masa en lb de cada uno de los — 
componentes o análisis gravimétrico del combustible. 

Los combustibles líquidos usados en las turbinas de gas suelen tener la 

composición en masa siguiente: 

C, de 8b a 86* 
H, de 12 a 15-5* 
S, de 0.01 a 3* 
0 1* -



De acuerdo con esta composición, el valor de P^ (aire teórico) está en 
_ « Ib aire tre 1« y 15 . 

Ib combustible 

El poder calorífico superior de dichos combustibles oscila entre 18500 
y 20200 BTU/lb entre 17Ó00 y 18900 BUI/Ib. • « 

Ejemplo 5.1 

Calcule el aire teórico (o estequiomátrico) para la combustión de un — 

hidrocarburo que tiene el análisis gravimitrico siguiente: 

C 6lt.ltí( 
H 15.Oí 
8 - 0.2$ 
0 O.b* 

100.0? 

Solución 

Aplicando la ecuación 

At • (11.b6) (0.8bb) + ( 3 b . W ) (0.15) + (b.31)(0.002) 

(b.31) (0.00b) « Ib.86 

K « ib.86- l b a i r e 

Ib combustible 

Combustión con exceso de aire. Productos de la combustión. 

Fesulta difícil realizar una combustión completa del combustible e a - — 
pleado solamente el aire teórico o mínimo necesario, pues ello equival-



la combustión es a través de un balance del carbono. 

Se procede primero a un análisis volumétrico en base seca, esto es t -
previa condensación del agua incorporada, quedando como gases posibles 
C02» C0, 02 y IÍ2» cuya determinación se realiza con un aparato Orsat, 
y se refiere a 0*C y 7Ó0 •• de Hg. El calculo del aire real empleado 
se bace por libra de combustible quemado, de la misma manera que se hizo 
el aire teórico en el inciso anterior. 

La proporción en masa de cada constituyente en la mezcla de gases que -
forman los productos de combustión eb base seca viene definido por 

*i «i 
•i - (Ec. 5-3) 

donde x¿ representa la fracción del mol o proporción volumétrica en 
la mezcla. M¿ significa la masa molecular del componente y Mm la masa -
molecular aparente de la mezcla. Para los gases contemplados, el valor 
de es 

«« " *C0g "002 + «00 «CO + *02 M02 * * H 2 ««2 

o también 

Ma - UUxqoz + 28xc0 • * 2®*H2 5-1» ) 

Para el COg el valor de será 

.. *C02 
]&co2 * Ib de COg 

M . 
La proporción en masa de carbono en el COg, teniendo en cuenta los p e — 
sos moleculares, será 



12 XC02 *C02 
, j ^ , o sea, 12 Ib de C 

Análogamente, para el CO, la proporción en masa de carbono será 

l 2 *C0 *C0 
^ 2Q , o sea, 12 Ib de C 

28 »m 

La nasa de los gases secos, producto de la combustión por Ib de carbono 
quemado, será 

»ge 
masa total» de los gases 

masa del carbono en los gases 

k k *C02 2 8 *C0 32 *02 28 x R 2 _ _ + + _ _ + 

M m ^ M» 

12 xcog 12 xco 

o tasto i án 

k h*C02 * 2 8 x C O + ^ ^ * 2 8 *»2 

12x002 + 12xco 

(Be. 5-5 ) 

D ) la ecuación 5-5, las equis representan la proporción en coluaen de ca 

da constituyente en la aeicla de gases secos productos de la coabustión. 



Y Hgc expresa la masa total de dichos gases secos por libra de carbono-

queseado. 

Para hallar la masa total de gases secos por libra de combustible quena 

do, habrí que multiplicar m g c por «c, o l a d e V » » » * » 

por libra de combustible. El valor de Be debe ser determinado por los -

datos que se tengan de la composición del combustible empleado. Se ten-

drá 

_ (Ec. 5-6) •es * "ge "c 

siendo mga la masa de gases secos de los productos de la combustión por 

libra de combustible quemado. 

Ahora bien, el equilibrio de masas en la confcustión establece que: 

Aire empleado • coirt>ustible quemado * gases secos • agua 

o también, por Ib de combustible 

Ar + 1 • mgp X BC + 9 • H 2 

o sea 

A,- - « g c X wC * 9«H 2 - 1 ^ (Be.5-7) 

donde 

Ay • lbs de aire empleados por Ib de combustible 

mg C - lbs de gases secos por Ib de carbono existente en el 

combustible 

b C - lbs de carbono existentes de 1 Ib de combustible 

BH2 a lbs de hidrógeno existentes en 1 Ib de combustible 



dría a que todas las moléculas del comburente encontraran oportunidad -
de reaccionar con las moléculas del combustible en el corto espacio de 
tiempo en que se realiza la combustión. 

Los motores de turbina d e gas, en régimen estable, suelen trabajar con 
una relación aire/combustible de 6o, esto es, 60 Ib de aire por Ib de 
combustible, aproximadamente unas cuatro veces el aire teórico requeri-
do. No es necesario tanto, exceso de aire para asegurar la combustión, -
bastaría con un 20$ de exceso; con ello se trata de reducir la tempera-
tura de coabustión (del orden de 3^00*F) a una temperatura de trabajo -
que no dañe los ¿labes de la turbina (alrededor de 1Ó50*F). 

Ba régimen de operación variable, y particularmente a bajas velocidades, 
la relación aire/coabustible puede llegar a 150 y hasta 300, esto es, -
veinte veces el valor teórico. Las zonas de inyección del combustible -

* lógicamente tiene relaciones mucho mis bajas, para evitar la extinción 
de la flama en el combustor* 

Si At representa el «.iré real empleado por Ib de combustible y At el ai, 
re teórico necesario por Ib de combustible, se llama coeficiente de — 
exceso de aire a la relación entre sabos. 

Ar 
a 

At 

Si a > 1 la mezcla se llama pobre (de coabustible) y si a < 1, rica. 

Lógicamente, para calcular es preciso conocer At y Ar» El cálculo de 
At se hace a partir de la coaposición del combustible. Para determinar 
Aj. se recurre al análisis de los productos de la combustión. Cono el — • 
combustible es, por lo general, un hidrocarburo, cuyos elementos ccabu¿ 
tibies son C y B, se tienen cono productos de coabustión 002, 00, HgO, 
aunque con aire en exceso no aparece 00, pero sí Og. Cbn defecto de ai-
re no existe 0? pero sí aparece 00. Taabién se encuentra en los produc-
tos el Ü2 entró coa el aire. El método más práctico de análisis de 



Estos dos (íltinos valores deben obtenerse de la composición del combus-

tible. La masa de agua resultante, lógicamente, debe ser nueve veces la 

masa de hidrógeno existente. 

Si se tiene en cuenta la masa de los productos inqueaados, se puede — 

expresar 

A, . . g c » C • 9 - (1 - » » < * • 5-«) 

Conocido Ay y conocido At «e calcula .Fácilmente por la ecuación 5-2 

Ejemplo 5-2 

El queroseno, empleado frecuentemente como combustible de las turbinas 
de gas, tiene un análisis gravimétrico de: C • 85.lí» B • 1^.91 ( r e í a — 
ción H/C * 0.175 y fórmula química C^g R3Q, despreciando impurezas). —• 
Los gases secos producto de la combustión de este combustible en una — 
turbina ofrecen el análisis volumétrico siguiente: COg • 0g » 17* y 
Hg » 8 0 * . Calcular el coeficiente de exceso de aire , con que trabaja 
esta turbina. Desprecie los ínquemados. 

Solución: 

El coeficiente de exceso de aire viene dado por la ecuación 5-2. 

. (Ec- 5-2) o • — — 
At 

EL aire teórico A t se puede calcular por l a ecuación 5-1 

At * (11.16) nC + (36.í>9) aHg 

sustituyendo valores 

At « (11.ké) (0.851) • (3k.ii8) (O.lli?) » 9.752*5.137 



A r - lb.69 l b a í r * Ib combustible 

Para hallar el aire real A r aplicaremos la ecuación 5-7» que da el aire 
real empledo por Ib de combustible 

A r * a g c «C + 9mP-2 - 1 ÍEc. 5-7) 

Ahora bien, la masa de gases por lb de carbono es t según la ecuación 5-5 

« 

bUxc02 • 32*02 • 
•ge 

12x002 

ya que según datos del problema no hay 00 en los gases. Sustituyendo va, 

lores 

(bU) (0.03) + (32) (0.17) * (28) (0.80) 

12 (0.03) 

lb aire 
s g c * 81 

lb combustible 

Como la masa de carbono en el combustible es 

aC * 0.851 lb de C por lb de coabustible 

Los gases secos por lb de combustible serán 

lb gases secos 
®gc * »ge «C • 61 X 0.851 » 68.93 

lb coabustible 

tor otra parte, el agua en los productos de coebustión será 

agua « 9aH¿ * 9 (0.1*»9) a 1.351 lb de agua por lb coabustible 



por tanto 

lb aire 
» 63.93 • 1.351 - 1 s ^9.27 

lb combustible 

por consiguiente, el coeficiente de exceso de aire será en este caso 

A r 69.27 
a « * — = li .65 

*t 1H.89 

El aire real copleado es fc.65 veces el aire teórico para la combustión. 

Estabilidad de la combustión. 

La estabilidad de la combustión se refiere al quemado uniforme y a la -
habilidad de la flama para permanecer encendida sobre un amplio rango -
de operación. 

La coabustión para tina cámara en particular se establece entre dos lími. 
tes llamados rico y pobre, dependiendo de la proporción de ai re-combus-
tible , más allá de estos líaites la ílama se apaga, esto puede suceder, 
cuando se sobrealimenta la máquina y no se le demanda energía, o cuando 
existe una mésela con alto contenido de aire y poco combustible. 

La figura (5-6 ) muestra en la ordenada la relación de aire-combustible 
y en la abeisa el gasto de aire en libras por segundo, puede observarse 
que el área sombreada es la región estable para operación de la flama, 
fuera de este contorno la flama se apaga. 



Eficiencia de la combustión. 

la eficiencia de la combustión viene a ^er \na cedida del grado en que 

la combustión sé completa. Una combustión incompleta influye directamen^ 

te en el consumo de combustible, puesto que el poder calorífico del com 

bustible no quemado se desperdicia y n o ^ y u d a a elevar la temperatura -

de entrada a la turbina. La eficiencia de la combustión se puede calcu-

lar dividiendo el incremento actual de calor en el gas entre el poder -

calorífico del combustible, o sea 

actual (a¿ + af) 3 - Oa 2 

teórico mf (LHV) 

donde: 

n c * eficiencia de la combustión 

* gasto en masa del gas es (lb/seg) 

mf * gasto en masa del combustible en (lb/seg) 

b3 = entalpia del gas a la salida del coabustor (BTU/lb) 

h¿ 9 entalpia del gas a la entrada del coabustor en — 

(BTU/lb). 

ÍHV « poder calorífico inferior del coabustible en (BTU/lb) 

Intensidad de la combustión. 

El calor liberado por la cámara de combustión o de cualquier máquina — 

térmica depende directamente del volumen de la cámara de combustión, lúe. 

go para obtener alta potencia en una turbina de gas con una cámara de -

combustión compacta, es necesario liberar el calor en grandes proporcio 

nes. 



Por ejemplo, la máquina Rolls-Foyce "Spey" consume en sus 10 tubos de -

llamas 7500 libras de combustible por hora. El combustible tiene un po-

der calorífico de aproximadamente 18550 BTU/lb, luego cada cilindro li-

bera 232000 BTU/nin. En otras palabras este es un gasto de calor poten-

cial de una proporción equivalente a 5^690 Hp de potencia para toda la 

máquina. 



A P I T U L O 

TURBINAS 



T U P B I N A S 

Intr ducción 

La turbina de gas es una turbomaquina motora capaz de convertir la ener, 
gía termodinámica de un gas (fluido compresible) en trabajo tftil en un 
eje. 

fte este tipo de máquina se trata dea tener un fluido con alta presión -
y alta temperatura que pueda expansionarse en la turbina propiamente -
dicha, cediendo su energía termodinámica, la cual se traducirá en t r a — 
bajo útil en el eje de la máquina. 

La forma en que se produce trabajo en una turbina de gas es: primero, 
el fluido de trabajo se expansiona en una tobera, durante la cual se -
genera energía cinética; a continuación, el chorro de alta velocidad -
pasa por las paletas o álabes de la turbina que están diseñadas para 
cambiar la cantidad de movimiento de la corriente. Dicho cambio produ-
ce una fuerza impulsora. La turbina de gas es una máquina para p r o d u -
cir trabajo relativamente nueva, es sin duda alguna una máquina de al-
ta velocidad en relaci-ón con los de movimiento alternativo; los grupos 
turboeléctricos de Norteamérica, trabajan generalmente a 1800 o 3Ó00 -
R.P.M., aunque existen alguos que manejan velocidades superiores. Como 
la potencia es proporcional a la velocidad para una fuerza impulsora -
particular, hay probabilidad de obtener una gran potencia con una m á — 
quina de volumen razonable, cuando se trata de una turbina. 

Las turbinas de gas pueden ser axiales o radiales, según sea la d i r é — 

cción del flujo en su paso por los ductos entre los álabes de la aáqui_ 

na. Las más generalizadas son las de tipo axial, en las que el flujo -

tiene lugar en la dirección del eje de la turbina. En las radiales, el 

flujo sigue la dirección del radio, pudiendo ser hacia adentro o hacia 

afuera. 



Motor de turbina de gas tipo axial. 

Ahora bien, las turbinas axiales pueden ser de acción o de reacción. -
"fía las de reacción se utiliza fundamentalmente la enrgía de presión -
del flujo, aunque también la energía cinética. Las turbinas de gas se 
componen de varios pasos o escalonamientos, agrupándose en un primer -
cuerpo de alta presión, los escalonamientos de reacción. 



Turbinas Radiales 

La evolución de la turbina de flujo radial ha tenido una larga h i s t o — 
ria y fue concebida en principio con el propósito de producir potencia 
hidráulica,, hace más de 1^0 años. Básicamente se trata de un c o m p r e — 
sor centrífugo pero con el sentido de fluflo en sentido inverso y la ro 
tación opuesta, este tipo de turbina fue el que se utilizo en el p r i -
mer vuelo de propulsión a chorro en la decada de los 30*s. Fue consi-
derado como la combinación natural para un compresor centríguo en la -
misma máquina. Los disecadores pensaron que si se colocaban al compre-
sor y turbina en el mismo rotor se tendría una eficiencia tan alta en 
la turbina como la del compresor, a causa de la aceleración natural — 
del flujo en la misma dirección. 

, El desarrollo de este tipo de; turbina es en estos comentos motivo de -
grandes investigaciones sobre todo por la industria del transporte y -
la química. Ba transportación por ejemplo: es empleado en turbocargado 
res de máquinas que utilizan chispa o del tipo Diesel, en aviación, es 
usado como expansor en la industria petroquímica es usado como expansor, 
en sistemas de liquefacción y en otros sistemas criogénicos, también -
son utilizados en helicópteros y en unidades generadoras de electrici-

Una de las grandes ventajas de la turbina de flujo radial es que el — 
trabajo producido en un sólo escalonamiento es equivalente a dos o más 
en una turbina axial. Este fenomeno se debe a que la turbina de flujo 
radial usualmente maneja velocidades periféricas altísimas mayores a -
las usadas en las turbinas axiales y como la potencia está en función 

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

La turbina radial además posee otras ventajas, a seber: su costo es — 
apreciable menor que el de una turbina axial, es más compacta, de man-
tenimiento más sencillo, más ligera, su construcción es más sencilla y 
aunque su eficiencia total es menor que en la turbina axial hay muchos 
casos en que la cuestión económica, tamaño, mantenimiento, volumen, pe^ 
so, etc., dan preferencia a las tur-inas de flujo radial. 

dad. 

del cuadrado de la velocidad periférica (es decir, P a 



Descripción de una turbina radial 

La turbina radial tiene muchos componentes similares al compresor cen-

trífugo. Sin embargo, los nombres y función de las partes difieren. — 

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

tilever y la de flujo mixto. « 

La turbina radial tipo cantilever, como se ve en la figura (A), común-
mente posee ¿labes bidimensionales y usa ángulos de entrada no-radiales. 
Efe este caso no hay aceleración del flujo a través del rotor, el cual 
es el equivalente, a una turbina de acción, además 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 (6) y 
(C) es el tipo más usado actualmente. ífe la figura (c) se muestran las 

partes principales de turbina radial de flujo mixto. El funciona 

miento es el siguiente: El colector recibe el flujo de gases de la com 
bustión, este colector comunmente tiene área transversal decreciente, 
y en algunos diseños, 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. 

Efe el caso de que se use toberas directoras, estas son fijadas alrrede, 
dor del rotor y su función es guiar el flujo hacia los álabes dándoles 
la dirección adecuada. El flujo es acelerado en su viaje a través de -
•los álabes del rotor, y en el caso de turbinas de baja - reacción la 
aceleración total ocurre en las toberas. 



Transferencia de energía en turbinas radiales. 

Cono ya se indico anteriormente, el flujo en este tipo de turbina es -
en sentido radial, pudiendo ser su sentido hacia el eje (flujo centrí-
peto), o hacia la periferia (flujo centrífugo), como se puede ver en -
las figuras (D) y (E). 

Figura D, Diagrama de velocidades a la entrada y a la salida del r o — 
tor de una turbina de vapor radial centrípeta, de un e s c a — 
Ionamiento. 

•s 

to. 



Las turbinas de flujo centrípeto tienen mejor transferencia de energía, 

pues se aprovecha la acción de la presión de los gases de la combustión 

debido a la acción centrípeta, representada por el término: 

Recordando lo que se vió en el cap III de esta tesis, al estudiar la -

transferencia bajo la forma de componentes energéticos, cuya expresión 

es: 

2 2 2 

El término de acción centrípeta u^ - u g /2, es positivo si u^ > u^, -
es decir, si la velocidad periférica a la entrada de los gases es m a -
yor que la de salida, lo que requiere que r^ > r^, como se puede apre-
ciar en la figura (D). 

Las turbinas radiales centrípetas han presentado siempre problemas de 
desfogue, debido a la acumulación del fluido en zonas de radio menor -
provenientes de zonas de radio mayor. Este problema se ha solucionado 
con éxito en las turbinas hidráulicas, de las que es ejemplo la F r a n — 
cis, porque en un líquido no se produce el fenómeno de expansión. Pero 
en el caso de fluidos compresibles, como los gases de la combustión, -
se acentúa gravemente el problema de desfogue a causa de la expansión 
que éste va teniendo, el cual exige mayores áreas de paso. Se hace ne-
cesario aumentar las secciones de los ductos de paso a medida que el -
flujo se aproxima al eje, y esto sólo puede hacerse en sentido axial, 
con lo que se complicarían mucho los diseños y la construcción. Esta -
es la causa de que este tipo centrípeto puro no tenga aceptación. 



Sin embargo, en las turbinas de flujo centrífugo, las áreas de paso — 

van siendo mayores a medida que el fluido se mueve hacia la periferia, 

favoreciendo por un lado, la expansión de los gases y, por otro, la — 

construcción más lógica de la máquina. La verdad es que, en este caso, 

la acción centrífuga definida por 

2 

produce un efecto contrario en el aprovechamiento de la energía de pre 
sión, ya que por ser u^ > u^, el término se hace negetivo, al ser — 
r^ > r 2, como se puede ver en la figura (E). La energía de presión só-
lo será aprovechada por el cambio en la velocidad relativa, esto es, -

« por el término 

2 

el cual es siempre positivo en ambos tipos de turbinas. Será, pues, con 
veniente, en la turbina centrífuga, que existen cambios importantes en 
la velocidad relativa del fluido entre la entrada y la salida del rode-
te móvil. 

Debe observarse, también, que para un mismo tamaño de máquina, se tie-
nen velocidades periféricas del rotor más altas con el flujo centrífu-
go, esto es, crece (u^), lo que permite tener potencias mayores para -
el mismo tamaño de máquina. 



Turbinas axiales 

Turbinas de acción 

La turbina de acción es la más simple, de fluido compresible, y es cono 
cida como turbina de Laval. Consta de un solo rotor provisto de alabes 
simétricos (o asimétricos) al que precede una serie de toberas de ali-
mentación del tipo convergente-divergente, que convierten la energía -
de presión en energía de velocidad, cara así tener chorros de gases de 
la combustión provenientes de un combustor, con un alto poder dinámico 
que atacan directamente los álabes del rotor y lo hacen girar. 

Resulta difícil aprovechar, con buen rendimiento, la energía cinética 

de los gases en un sólo escaloneniento, debido a las altas velocida 

des de salida de las toberas (siempre supersónicas), que obligan al — 

Inspección de una turbina axial. 



Tobera Turbina 

Eh la turbina de acción se 
aprovecha la energía ciné-
tica del gas. 

Comparación entre la turbina de 
acción y la de reacción. 

Tobera Turbina 



rotor a girar a 20000 ó 30000 R.P.M., con velocidades tangenciales del 
orden de la mitad de la velocidad de los gases de la combustión in-ci-
dentes, si se quiere tener una transferencia, de energía de valor aceo 
table. Sin embargo, si escalonamos la velocidad o la presión podemos -
lograr velocidades de giro más bajas, con lo que se reducen los proble 
mas de vibración y esfuerzo por la acción centrífuga. Por lo tanto, se 
tienen dos variantes: a) Escalonamientos de velocidad o tipo Curtis, y 
b ) Escalonamientos de presión o tipo Rateau. 

t 
Turbinas de acción con escalonamientos de velocidad (tipo Curtis) 

Efe las turbinas de acción con escalonamientos de velocidad se trata de 
aprovechar la energía cinética inicial de los gases de la combustión -
en varios pasos, de forma que disminuya la acción dinámica de éste, en 
forma pulatina, a fin de tener velocidades de giro más bajas, mejoran-
do, al mismo tiempo, la transferencia de energía. 

Bi el estator permanecen constantes la velocidad y la presión de los -
gases; los álabes fijos sirven Solamente de directores del flujo hacia 
el rotor siguiente. El fluido sólo cede su energía cinética en los á l ¿ 
bes del rotor; la presión permanece constante. Todo ello considerando 
condiciones de transferencia de energía ideales. 

Como la caída de velocidad es escalonada se tienen acciones más modera 
das '-re los álabes, y en consecuencia, velocidades de giro más bajas. 
Segwt el número de escalonamientos, las velocidades tangenciales del -
rotor pueden reducirse cuatro o más veces la velocidad del fluido inci. 
dente. Todos los rodetes están rígidamente montados sobre el mismo eje. 

Todos los escalonamientos 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 gas ALSTHOM de 120000 Ht. 

Turbinas de acción con escalonaaiento de presií' (tipo Rateau) 

Los ¿labes del rotor son de la misma forma que en c.tlquier turbina de 

acci6n. & el rotor se producirá siempre una accióz. iinámica sobre los 

álabes, con caída de la velocidad. 

Sin embargo, los álabes del estator constituyen v e r t i e r a s toberas que 

permiten ganar velocidad a expensas de la presión. 1- los diferentes es_ 

tatores se tendrá, pues, una caída de presión en fe .-z.% escalonada. Al-

ternativamente en los rotores s® mantiene constante 'a presión, con ca 

ida de la velocidad. 
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La capacidad de conversión ce la energía del fluido en energía en el -

rotor, es mayor con los escalcnasiientos de velocidad, lo cual exige — 

nenos pasos, y hace sás sencilla la construcción. Con escalonamientos 

de presión se necesitan cas pasos para la nisma potencia, haciendo nás 

complicado el diseño; pero se pueden lograr mejores rendimientos g l o — 

bales y velocidades de giro menores. En*m£quinas de gran potencia, y 

sobre todo en las turbinas de gas, se instalan escalonamientos de v e — 

locidad de entrada, seguidos de escalonamientos de presión, y en últi-

mo término escalonamientos de reacción. 

La energía tranferida en una turbina'de reacción, se efectúa siempre -

en los rotores, los que por tener ¿labes de acción o impulso a b s o r v e — 

rfin solamente la energía cinética. 

ftisaablaje de la turbina de gas GT 200 de 
STAL - LAVAL 
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Turbinas de aeacción 

Efe las turbinas de reacción los álabes de los rotores, sobre los que -

ejerce acción el fluido, son asimétricos, con perfil de ala de avión o 

perfil Joukovsky. También los álabes de los estatores tienen el mismo 

perfil, pero invertido, constituyendo verdaderas toberas donde el flui^ 

do de trabajo se acelera ganando velocidad a expensas de la presión. -

Efe los rotores los gases ceden su energía de velocidad y también de pre 

sión. 



Bi las turbinas de reacción las velocidades de incidencia del fluido -
en los ¿labes del rotor son señores que en el caso de turbinas de a 

cción. Las velocidades tangenciales serían proporcionalmente menores, 
por lo que es necesario que los rotores tengan mayor diámetro para man^ 
tener la misma velocidad angular. Debido a la caída progresiva de la -
presión, los ¿labes deben irse haciendo«o¿s grandes para lograr accio-
nes equivalentes en los distintos escalonemientos, cuyos rotores van -
todos montados sobre el mismo eje. 

Alabes 

Bi las turbinas de gas actuales, no suelen encontrarse ¿labes de acción 
con un grado de reacción cero; aún en los primeros primeros e s c a l o n a — 
mi entos de alta presión se admite un cierto grado de reacción, cuyo va 
lor depende de las aplicaciones de la turbina y características de los 
gases de la combustión a la entrada, aunque a estos escalonamientos de 
bajo grado de reacción se le sigue conociendo como de acción. Se reser, 
va la denominación de escalonamientos de reacción para aquellos en que 
el grado de reacción es de 50? o próximo a este valor. 

Las formas de los ¿labes y los sistemas de fijación al rotor son muy -
variados. Los ¿labes de los escalonamientos de alta presión son cortos 
y de un grado de reacción muy pequeño (¿labes de acción). En cambio, -
los ¿lábes de los escalonamientos de baja presón son largos y con un -
grado de reacción que puede llegar al 50?. 

Bi el ¿labe se distinguen tres partes; la raiz, el cuerpo y la cabeza. 
La raíz es la parte inferior del ¿labe por donde se fija al rotor, pu-
diendo ser de formas variables. Muy común es la raíz de abeto, con en-
trada lateral en los ¿labes de acción de los primeros escalonamientos 
de control. Bi otros casos la raíz puede estar dispuesta para una fija 
ción de los dicos, o tambor, por medio de pernos, cola de milano, engar 



Alabe típico de una turbina axial. 



Colocación de los ¿labes en un rotor 

golado, etc. 

El cuerpo del es la parte efectiva donde se realiza la transferencia de 
energía entre el fluido y el propio ¿labe. El perfil del mismo depende 
del grado de reacción que se exi¿a al escalonamiento en cuestión. 

La parte extrema del ¿labe puedetemánar en forma recta normal al r a — 
dio de la rueda o con cierta inclinación, reduciendo la arista de ata-
que del fluido, o bien puede tener una cabeza de muflones o corona para 
cierre de todos los ¿labes de una misma rueda, por medio de c u b r e b a n — 
das, constituyendo coronas integradas. 

Las coronas se instalan en los primeros pasos de control de todas las 
turbinas, donde se tiene una acción energética muy fuerte de los gases 
a alta presión y alta temperatura. Pero también suelen ponerse coronas 
en las ruedas de los cuerpos de alta presión y de presión intermedia -



de las turbinas cayes r tores estío ccnp-estos de discos con sujección 
de los ¿labes ror medio de pernos. Cuando los rotores son de tipo tam-
bor, los ¿labes van engargolados en ranuras circunferenciales y no se 
acostumbra a colocar coronas exteriores de cierre, salvo en los prime-
ros pasos de control. En los cuerpos de baja presión de rotores de dis. 
co, los ¿labes se ligan en los extremos para dar rigidez al conjunto. 

Colocación del disco de sujección de los ¿labes. 



Diseño de pino con pia 
ca fijadora 

Diseño de De Lavai con torni-
llo fijador 

Diseño de pino con vas-
tago sellador Diseño IMV con per 

nos fijadores 

Formas de instalación de los ¿labes de 
turbinas en el cuerpo rotativo 

Forma y localización de las toberas 
directoras del flujo 



Anteriormente mencione la importancia de la temperatura de entrada a -
la turbina y se mencionó que uno de los principales problemas en el di 
seño actual de turbinas de gas es el diseño alabes que soporten mayo 
res temperaturas de entrada uno de los avances logrados en este camoo 

se debe al enfriamiento interno al que son sometidos los alabes por 

medio aire proveniente del compresor, e l % f e c t o de enfriamiento depen-
de factores aerodinámicos, temperatura del fluido de enfriamiento {ai-
re del compresor) comparada con la temperatura de los gases de la com-
bustión, localización, dirección y por supuesto la cantidad de refrige 
rante. Algunos de estos factores han sido estudiados de forma e x p e r i -
mental, a saber: 

1. Enfriamiento por convección 

2. Camisa de enfriamiento 

3. Enfriamiento por transpiración 

b. Enfriamiento con agua 

Cuerpo del rotor 

llama cuerpo del rotor al conjunto de flecha y disco, o tambor, que 
son portadores de los álabes móviles de la turbina. Pueden incluirse -

también como parte del rotor, los diversos collarines de los laberin 
tos, las transmisiones al regulador, acopiamientos, etc. 

Eay tres tipos diferentes de curpos del rotor: 

a. Rotores de discos 

b. Rotores de tambor 

c. Rotores de tambor y de discos simultáneamente 
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Otra vista de la colocación del disco 
de sujección de los ¿labes. 

a. Potor de discos 

Estos portan en su periferia los ¿labes, sujetos generalmente por per-
nos. A ceces, pueden forjarse de una sola pieza flecha y discos para -
lograr una construcción más robusta, cuando los discos son de un di¿me 
tro no muy grande, inferiores a un tres pies. Ello es debido a cuestio 
nes económicas ya que conviene emplear aleaciones específicas en los -
priiceros escalonamientos, ya que encarecerían la construcción de todo 
el rotor si estos materiales se usaran también en los escalonamientos 



de baja presión, d nde no son necesarios. 

Los discos enpleados en los rotores de turbinas de gas, pueden ser de 
varias fornas: 

1. Disco de espesor constante para velocidades periféricas del or 

forjen con la flecha. 

2. Discos de perfil cónico en los que la velocidad periférica pue 
de llegar a 98b pies/seg. 

3. Discos de perfil hiperbólico enpleado en las ruedas de acción 
de los primeros escalonamientos. 

b. Discos de igual resistencia en sentido radial, con los que se 
'puede alcanzar velocidades periféricas de 1312 pies/seg. 

den de b2ó a 5Ó0 pie/seg, según se monten: independientes o se 

» 

Inspección de los ¿labes en un rotor 



b. P tores de tambor. 

El tabor es un cilindro macizo ccn ranuras circunferenciales donde 

van engargolados los alabes. Algunas constructores, como la Brovn B o — 

veri, realiza el rotor en varios ródulos que luego sueldan entre sí. 

Esto permite modificar los tamaños según sus aplicaciones. Ciertos mo-

dulos pueden estar formados por cilindros huecos, según característi— 

cas de %la turbina, por ejempli, cuando las velocidades periféricas son 

inferiores a 656 pies/seg. 

Vista de un tambor con sus ¿labes. 

Balanceo de rotores 

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

una prueba de b&lrnceo dinSnico en una cárara al vacío, donde se le — 



Balanceo dinámico en una cámara al vacío. 

) i a v e girar a velocidades de un 20% superiores a la nominal. El vacío, 
donde se le hace girar a velocidades de un 20% superiores a la nominal. 
El vacío en la cámara es necesario para evitar la fuerte resistencia -
del aire sobre los ¿labes en su movimiento giratorio. 



Estatores 

las turbinas con rotores de discos, los ¿labes fijos que c o n s t i t u — 
yen la corona del estator se sujetan por un extremo a la pripia carca-
za y por el otro a diafragmas colocados entre los discos del rotor. Es^ 
ta instalación debe ser muy cuidadosa debido a los reducidos espacios 
que deben existir entre la masa rodante y el cuerpo fijo, para evitar 
las fugas de los gases y conservar la libertad de movimiento, teniendo 
en cuenta las dilataciones del metal. Ehtre dos diafragmes c o n s e c u t i -
vos se tiene un escalonamiento, por lo que se suele conocer a estaa — 
turbinas como multicelulares. 

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

los gases, reduciendo las turbulencias y la recirculación perturbadora. 

Bi las turbinas con rotor de tambor, los portadores de los ¿labes del 
estator van en la propia carcas de la turbira. La construcción es más 
robusta que en el sistema de discos, y la acción de los gases de la — 
combustión e¿s directa. 



T U R B I N A S 

Ecuación general de la energía 

Teorema del momento cinético: La derivada, cbn respecto al tiempo, del 
momento cinético o momento resultante de la cantidad de movimiento es-
igual al momento resultante de las fuerzas exteriores que obran sobre-
el sistema. Eh notación vectorial es: 

. i ? ( 6 _ x ) 

Veamos la suiguiente figura (6-1), si durante el intrevalo (dt), el --. 
trozo de vena fluida (AB) pasa a (A'B')> observembs que la parte (A'B) 
es común, por lo tanto la variación del momento (M) seré la diferencia 

entre el momento (dH ?) de la parte saliente (BB*) y el (dM^) de la 
entrante (AA'), para el gasto de (n) en lb/seg., nos da: 

dM 2» m dt V u ^ (6-2) 

dM 2* • dt V u 2 r 2 (6-3) 

donde, (Vu^) y (Vu^) son las proyecciones respectivas de (v^) y (V^) -
sobre las direcciones de las correspondientes velocidades periféricas-
(u^) y (u^) de entrada y de salida, y (r^) y (r^) son sus respectivos-
radios.Factorizando 

- a r . » ( V u
2

r
2 - (6-'*) 

dt 

si el rotor gira a una velocidad angular (w), la potencia trar.sferida-

seri 



Figura 6-1 Ecuación general de las turbinas 



Pot. = Hú (6-5) 

sustituyendo M 

Pot. = m (Vu 2 r 2 - Vu x r^üt (6-6) 

cabe mencionar que en estas deducciones no se toman en cuenta para na__ 
da las presiones, ya que estas se consideran fuerzas interiores y el -
teorema es solo significativo a las fuerzas exteriores. 

Según la ecuación (6-6), si un gasto en nasa (a) circula por un conduc^ 
to (AB), que puede girar sobre un eje (x), y el fluido entra con una -
velocidad absoluta (V^) y sale con la (V^), y recordando que la (Vu^) 
y (VUg) son proyecciones de y (^g) e n ^ ^ direcciones respectivas 

de (u^) y (u 2), tenemos que 

V ^ « V x eos c^ (6-7) 

Vu 2 - V 2 eos a 2 (6-8) 

sustituyendo en la ecuación (6-6) 

Pot. = DIO [(V g eos « 2 ) r 2 " * vi c o s " í ^ i ^ (6-9) 

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

Pot. = o C(V 2 cos « 2 ) u 2 - ( ^ cos c ^ H ^ ] (6-10) 

Pot. = n [{Vu 2)u g - (Vu 1)u 2] (6-11) 



si la ecuación (6-10) la dividicpos por (m) obtenemos el trabajo o 
energía específica transferida entre el rotor y el fluido y que lo 
desígnanos con la letra griega (T ), o sea 

T = (V2 eos o^)u2 - eos O j ^ (6-12) 

T = (Vu 2)u 2 - (Vüj)^ (6-13) 

A las ecuaciones anteriores se les conoce con el nombre de ecuación-
de Euler. Por lo tanto la energía transferida entre el rotor y fluido 
tiene su significación en el cambio que sufren las velocidades tangen 
ciales del rotor y del fluido desde la entrada hasta la salida del -
primero. El fluido puede ser cualquiera, bajo la hipótesis de que to 
das las partículas que entran en el rotor tienen la misma velocidad-
y experimentan la misma aceleración. 

Para hacer que (t ) la energía o trabajo en el rotor consrve siempre 
un valor positivo, la ecuación de Euler se escribe convencionalmente 
así 

T * (Vu 2)u 2 - ( V u ^ ( 6 - U ) 

T = (V 2 eos <^)Ug - (V eos O^)*^ (6-liía) 

fj»ra máquinas receptoras (compresores), y 

T * ( V U ^ - (VU 2)U ? ( 6 _ 1 5 ) 

T * (V eos e^) - eos o^)u2 (6-15a) 



para, máquinas motrices (turbinas). 

Esto es lógico, ya que un compresor sirve para transferir energía a 
un fluido, es decir, el fluido recibe energía de la máquina, y por-
lo tanto, la energía del fluido a la salida del rotor será mayor que 
la que tiene a la entrada (flujo de adentro hacia afuera), o sea, — 
(Vu ?)u 2 > (VUjJu^, lo que hace que el trabajo en el rotor sea positi_ 
vo. Recíprocamente, en una turbina donde (Vu^)u^ > (Vu^Ju^, la eneir 
gfa cedida por el fluido al rotor será también positiva. 



Turbinas de acción 

La ecuación general que nos da la potencia cedida a un eje en a£qui_ 
ñas de movimiento circular continuo es 

Pot = m [(Vu 2)u 2 - ( V u ^ f (6-11) 

ecuación deducida anteriormente, pero como vamos a estudiar una turbi 

na el par motor es negativo o sea 

Z g = - Pot. (6-16) 

por lo tanto 

Pot. = m [(VUjJi^ - (Vu 2)u g] (6-17) 

que viene a ser la potencia cedida a un eje por una turbina, ahora — 
bien, si como ocurre en la inmensa mayoría de los tipos industriales 
de estas ma'quinas, la turbina es axial (llamándose así aquellas 
quinas en que la marcha general de la corriente del fluido es parale, 
la al eje de giro) por lo que u^* u^8* u " c t e * y ecuación ante, 
rior se puede escribir 

Pot. - m u(Vu x - V u 2 ) (6-18) 

Pot. » m u( Z Vu) (6-19) 

EH calor equivalente es 

Qe - A Pot. * Ab «(V»^ - Vug) (6-20) 

en donde (A) es el área, y si, h^ - h£ « A h es el salto adiabático 



(en BIV/lb de fluido), el máximo calor transformable en energía cinét¿ 
* ~* 

ca por expansión adiabática reversible entre el estado (l) de entrada 
y el (2) de salida, vale 

Qa = A m Va 2 (6-21) 
2 

donde (Vi) es la velocidad correspondiente al salto adiabático ¿ha. 

La relación entre el calor (Qe) equivalente a la potencia (Pot.) dispo, 
nible en el rodete, y el máximo (Qa), recibe el nombre de rendimiento-
periférico, que se representará por ( H^), segtw ésta definición se — 
tiene 

A a u(Vu- - Vu ) ,, . 
\ - V Q a 3 1 * A a (Va /2) 

^ » l * V u2 ) (6-23) 
V a 2 

recordando que 

Vu^ • Vj eos a^ 
VUg « V £ eos a 2 

y sustituyendo 

2u (V, eos a, - V eos a_) 'l c o s Q l " 2 c ° 8 2 (6-2M 
\ 3 2 * Va 

o también 



(2u) (E Vu) 
\ * 5 (6-25) 
* Va 

tomando para (Vu^) el signo positivo, si Qg > 90°, y el signQ n e g a t i — 
vo, si ctg < 90 o» 

Ahora analizemos los triángulos de velocidades y las ecuaciones en en-
caso de una turbina de acción de rodete único. Esta turbina fue reali-
zada por primera vez, en toda su pureza teórica, por De Laval. Este — 
tipo de turbina lo podeiaos observar en la figura (6-2). 

Figura 6-2 Turbina de acción 

de rodete único 



donde se ve un conjunto de toberas (T) simétricamente dispuestas,que 
producen sendos chorros de gases de la c nbusti6n que inciden sobre -
los ¿labes de un rodete (R), a lo largo de los cuales los gases de la 
combustión se mueven en planos sensiblemente paralelos al eje. Es pues, 
esta, una turbina de tipo axial. 

Eh donde la velocidad absoluta con que los gases de la combustión sa_ 

len de las toberas es 

\ * (2goJ 4 h ) 1 / 2 (6-26) 

- (2)(32.2)(TT8) Ah 1 / 2 (6-27) 

- 223.7 ( A h ) 1 / 2 (6-28) 

y (u) la velocidad periférica del rodete, una bien conocida composición 
de velocidades da el vector (v^), representativo de la velocidad relati, 
va de entrada en el (labe móvil. Este vectorque forma un ángulo (6^) — 
con la dirección de (u), marcará la de la tangente al primer elemento -
-V álabe. La presión, mientras tanto, ha bajado en la tobera desde (P^) 
v-*«ta (Pg)» manteniéndose constantemente en este último v^lor a la en_ 
ti la, paso y salida del álabe. 

Bn caso de un funcionamiento ideal, sin pérdidas, ni rozamientos, la 
v e l ^ M a d relativa (w^) de salida será igual a la (v^) de entrada, y — 

como el estado de los gases, es decir, su volumen específico, es el 
mismo en uno y otro extremo, las secciones de entrada y salida serán — 
iguales, lo que conduce al álabe simétrico corrientemente empleado en -
estas turbinas. 

ftitonces = 6^), condición que determina el triángulo de velocidades 
en la salida, y, con ello la velocidad absoluta de salida (Vg)» "lue 

forna con la periférica (u) el ángulo (o ). 



Condición de máximo rendimiento 

Se sabe que el máximo rendimiento periférico vale, según la ecuación 

(6-2M 

2u(V eos o. - V eos q j 2u( E Vu ) 
n = ± — ^ s ( 6 - 2 l | ) 

* Va Va 

en la que (Va) es la velocidad correspondiente al salto adiabático-

(Aha); 

Efe este caso, como la expansión se realiza integramente en la tobera 

(y siempre bajo la hipótesis de que no hay pérdidas), Va » V^ ; 
luego sustituyendo en la ecuación anterior (6-2b) 

2u(V. eos a. - V_ eos cu) 

\ ° — 1 — r r - 2 ( 6 - 2 9 ) 

1 

2u V 
( eos a. eos cu) (6-30) 

v i v i ^ 

Ahora, conectando los triángulos de entrada y salida, tal como se ve 

en la figura (6-3), podemos deducir que 

V 2 eos Qg = 2u - V^ eos a^ (6-31) 

Figura 6-3 



valor que sustituido en la ecuación anterior (6-30), nos da 

2u 

\ eos 
"l 

(2u - eos o^) (6-32) 

2u 2u 
rL - — (eos a_ - — + eos cu ) 

V1 V1 
(6-33) 

2u 2u 
a s — ( 2 eos a. ) 

V V X 1 . 
(6-31») 

Uu 
T^ * ( COS ) (6-35) 

'que viene a dar la ecuación de una parábola coso en la figura (6-b) 

\ 

Te os 0^/3) eos o. u/V, 

Figura 6-k Parábola de rendimientos 



que ;orta el eje horizontal en los puntos 

u/V^ = 0 y u/V^ = eos a^ 

Y el máximo rendimiento se lograré para 

u/v x = (eos a ± ) / 2 (6-36) 

o se«, que la velocidad periférica qv^e conducirá a dicho máximo valdrá 

u = V, eos a_ . o 1 H . (6-37) 
2 

sustituyendo (u) por (u ) en la ecuación (6-35)» tenemos m 

"k • v 1 " ( c o s "i - r ' ( É - 3 8 > 
1 1 

V, eos a. V eos a, 
M 1

 g M (- 1 - 2 

mx v y 
1 1 

( eos c^ ) (6-39) 

lúe;: 

eos 
\ máx * 2 0 0 8 al ^ c o s al ^ (6-bo) 

\ máx = 2 c O S a i ( 1 / 2 c o s a l ) (6-Ul) 

fir •' riente 

= C O S Q (6-í*2) 



Si se quiere mantener este rendimiento dentro de límites aceptables,— 
el ángulo (a^) no puede tener valores muy elevados y en la práctica,-
no suele exceder de 15®a 20? 
y como 

eos c^ * eos 20 o» 0.9396- 1 

eos ^ s eos 15®* 0.9659« 1 

resulta que 

U m = ( V l / 2 ) C 0 S ' < V l / 2 ) 

Estas conclusiones sen tambeién aplicables al caso de álabes simétricos 
en los que (Bg * 8^). Si se mantiene la condición de perpendicularidad-
entre la velocidad de salida y la periférica, y se supone que (B Bg) 
los triángulos de la figura(6-5) toman la disposición de la figura (6-6) 
con lo que, al ser (u* < u ), el rendimiento periférico disminuye según m 
la ecuación (6—2U), esto también resulta cuando (V£ > 

Es preferible, y más usual en la práctica de la construcción de turbi. • 
ñas, la adopción de (Bg < B^), pues entonces ( u " > u^) y (V£* < Vg), 
ron ln míe (n^) aumenta respecto del caso de álabe simétrico, como se -
apr«»ni* fácilmente en^la figura (6-7). 

u 

Figura 6-7 



V B 1 

Figura 6-8 Alabes simétricos (6^ = B^) 

Las figuras (6-8) y (6-9) representan, comparativamente, los triángulo 

de velocidades y formas teóricas de álabes para los casos de ser (&g s 

B^)(6labe simétrico) y ($2 = a^) que es el tipo de ilabe asimétrico más 

usual. 



Para calcular, esta última hipótesis, la velocidad de rendimiento — 
óptimo, recordando la ley de los cosenos tenemos 

2 2 2 a = b + c - 2bc eos A 

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

V1 = ^ + ( u " ) 2 " 2(V 1)(u") eos (6-U3) 

y en la salida, cuando se cumpla la condición de rendimiento óptimo 

es decir, cuando la (V£) es perpendicular a (u w), observando la 
figura (6-9) deducimos que 

u" = V. eos (6-I4U) m 1 

despejando w^ 

u M 

W, = - a (6-I45) 
eos o^ 

sustituyendo en ecuación (6-l>3) y haciendo u" » u 
m 

( ) 2 * v2 +(u")2 - 2(u** )V eos ol (6-U6) 
eos o^ 1 B * 1 ^ 

luego 

(u") 2 

[ - V^ - (u¿)2 • 2(uJ)v eos a (6-1.7) 
eos a. 

(6-1.8) (u")2 ( \ 1) + (u")2V. eos OL - V 2 = m ¿ m 1 l 1 eos 



que viene a ser una ecjación de segundo grado, entonces 

- b í ( b 2 - tac ) 1 / 2 

2a 

donde 

X 
a - ( = - 1) 

eos a^ 

b « 2\y eos a^ 

sustituyendo 

(6-1*9) 

- 2 ^ eos í [(2V 1 eos 0 1 ) 2 - U( - l)(-V^)] l / 2 

eos o. 
u" « L 

2 ( 1 1 ) 
eos a^ 

luego 1 
-2V eos o^ í [UvJ cou\ + l.V2( - 1 ) ] 1 / 2 

eos a. 
(6-50) u" = n 

1 
2 ( 5 1) 

eos a^ 

(6-51) u M » m 

f eos - 2[ V^ c o s 2 ^ + v 2( 2 
eos o^ 

-

2 ( - 1) 
eos a^ 



(6-52) 

(6-53) 

(6-5*0 

(£->5) 

(6-56) 

-V cos a + [v^ cos*a + v^ ( \ l ) ] 1 / 2 

cos a 
u « « i 
m 1 

( G — - 1 ) 
cos ot^ 

cos t*1 + [v^ cos 2 a + V 2 ( — 
cos a. 

1 
• i 

1 - cos Q, 
( — cos a^ 

-V1 V [vj cos^ • fi - ^ Cf\]l/2 
it cos a. u" = p è 
° 1 - cos a 

( 
cos a^ 

V? c o s V • V? - V? COS2ol 1/2 

u" = 

fZ cos a. • vT - V7 cos a. 
-V COS a + - 3 = — g i ± 3--) 

cos o^ 

m , 2 
1 - cos a. 

( g - i ) 
cos a^ 

o 
-V^ cos Oj +[ _1 ( cos^ol^ + 1 - eos^a^ ) ] 1 / 2 

2 , cos al 
n / 1 - cos 2al 

1 2 cos a^ 



3 5 

v 2 

-V^ eos + — — ( eos a^ + 1 - c o s 2 ^ ) 

(6-57) u" c o s ,1 n B — — - 2 1 - cos a, 
( 

cos a^ 

pero 

2 2 sen a + cos a « 1 

por lo tanto 

2 2 sen c^ = 1 - cos a^ 

sustituyendo y haciendo operaciones, nos queda 

V. 
[-V, cos a, + ( eos1* cl + sen 2a ) 1 / 2 ] eos 2 a. 

(6-58) u" = ~ C ° 8 0 1 - 1 1 4 _ n sen a^ 

V x [ - cos^a^ + cos a^ ( eos** a^ + sen 2«*^) 1^] 
(6-59) - 2 

seo a^ 

y para a^ = 0 e , cos a^ - 1 y sen a^ = a^, la expresión anterior 
toma la fonna 

V A [-1 • 1 < 1 • C ^ ) 1 ' 2 ] 
u" = 



• < 1 + * 1 > 1 / 2 
u « , v [ : 1 — ] ( 6 - 6 D 
B 1 (a 2) 2 ( Ö ^ 2 

Dero 
# 

[1 + (o^)] 1 7 2 = 1 + 1 / 2 ( a ^ 2 - 1/2 . 1/fc ( a ^ 

• 1/2 . l/l» . 3/6 (a^) 6 -

entonces, sustituyendo y haciendo operaciones 

(6-62) = i/2 _ i/2 . i/l» (o^) 2 + 1/2 . 1/U . 3/6 (o^)1* 

on lo que se ve, que, para pequeños valores de ángulo (a^), la reía 
ción (u"/V, ) se aproxima, coto en el caso del &labe simétrico, a n i 
(1/2). Los ¿labes asimétricos en los que (B^ = a^) tienen su m¿s im 

portante aplicación en los escalonamientos de velocidad. 

Pérdidas por fricción en toberas y ¿labes 

Este es un problema que ha venido preocupando a los proyectistas y cons. 
tructores de turbinas desde la iniciación del desarrollo industrial de 
estas máquinas. Las investigaciones, ya clásicas, de Stodola, Prandtl 
Christtein y muchos otros, están de acuerdo en admitir que la pérdida de 
energía en la tobera consta de dos sumandos principalmente: 

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

2) La formación de torbellinos en el seno del fluido. 



Eay otras causas de Ardida pero en menor grado que son: las fugas de -
fluido por el espacio entre toberas y rodetes, y choque con el borde de 
entada de les álabes. 

Comunícente, todas estas pérdidas se resumen en on coeficiente ( l ) , -

llamado coeficiente de velocidad. . 

Ah ra bien, si (¿sha) es el salto adipbático en la t bera, y Va » 223.7( 
1/2 

£ha) , es la velocidad teórica, la velocidad efectiva a la salida — 
valdré. 

V x = Va ~ 223.7(¿ha) 1 / 2 (6-65) 

Donde los valores numéricos de (•) comunmente varian desde 0.93 hasta -

0.97, tomándose generalmente el promedio 0.95. 

Dit nces la pérdida de energía cinética por caca Ib de fluido será 

V a 2 - V 2 = V a 2 - (Va» ) 2 Va 2 (1 - 0 2 ) 
L = = z (6-66) 

. . , 2 2 2 si igualamos 

Si igualamos l a pérdida relativa de energía en las toberas es 

C - 1 - ( 6 - 6 8 ) 

y 
Un promedio generalmente aceptado, para (•) es 0.95, si no se cuenta -
con datos concretos. Ahora bien, los valores de ( O varian desde 0.05 
hasta 0.15, cuyo promedio es £ = 0.10 el cual corresponde a $ « 0.95» 
o sea, C = 1 - (0.95) 2 = 0.10. 

Más complejo es el problema que plantea el cálc.lo de las pérdidas cau 
sadas por el p a s o de los gases a lo largo de les él abes. Se ha supues_ 
to que el fluido pasa a presión constante por los a-labes de una turbi. 
na de acción, aunque esto no sea rigurosa.-aer.te cierto ya que las dife^ 
rene i as de presiones que existirán entre los filetes de fluidos de dis^ 
tinta curvatura, darán lugar a la forjación de torbellinos que vendrán 



a susarse con las que origira la pr p'a circulación del fluido. 

Para valorar estas p"rdidas, tentn s afectar la velocidad relativa con 

la que el fluido circula sobre los álab<>s, c n un coeficiente de velo^ 

cidad (6), de modo que la velocidad relativa de salida ( v
2 ) y a n o sei"á 

igual a (v^), sino a (óv^). La pérdida de energía valdrá 

2 , 2 2 . . t2v 
V 1 - ¿ v l = v i < 1 - 6 > (6-69) 

por cada Ib de fluido que pase por el rodete. 

Generalmente (6) se expresa en función de la desviación de la vena de 

fluido, es decir, el ángulo que forman entre sí las velocidades relati. 

vas de entrada y de salida. Esta desviación vale pues 

\ * 180° - (B1 + B2") (6-70) 

en donde (8^) y (6^) son los ángulos que forman las velocidades relati. 

vas en un álabe de cualquier perfil* 

Qi la figura (6-11) se señalan los valores de (6) correspondientes a — 

los de (X) para álabes que trabajan por acción o por reacción. 

Figura 6-11 Valores del coeficiente 6 



Ahora analizare-sos que infu^-ncia tienen es*as térd'das sobre el ren^ 

disiento (n k) anteriormente definido, re crd&ndo la expresión del — 

rendimiento periférico (ecua ión 6-2l), tentaos 

2u (V eos O_ - V c s o. ) 
\ ' — - ( 6 - 2 " ' 

Va 

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

deducimos el valor de (V^ eos Qg^» observamos y podemos decir que 

V 2 eos a 2 = u + u6 - V 6 eos c^ (6-71) 

V 2 eos a 2 = u( 1 - 6 ) - V x6 eos (6-72) 

sustituyendo en la ecuación (6-2U) resulta 

2u V, eos a, - u( 1 • 6) • V,6 eos a, 
(6-73) n v = i 5 * 

K Va 

2u (V. eos o. )(l - 6) - u(1 + í) 
(6-TU) 0. * i = 

2u (1 • 6)(V, eos a. - u) 

\ r s — — ( 6 ' 7 5 ) 
Va 

recordando que 



V 1 a •Va Ó 4» = V 1 / Va 

sustituyendo 

2u ( 1 + 6) 

Va 
n^ = eos Oj - u/Va) 

que tanbién es una función parabólica de (u/Va), cuyo JEILXÍIDO correspon 
de a un valor (u ) de (u) tal que 

Va 
u b = - g — ( • eos a a ) (6-77) 

o sea, que ( $ < l ) y por lo tanto es nenor que en el caso de la turbi. 

na sin pérdidas, haciendo (u = u ) en la ecuación (6-76) n 
y sustituyendo el valor anterior nos queda 

2( 1 + 6) (Va/2) « eos a ^ G c o s ti - (Va/2)* eos C^] 

Va Va 

• eos , 
(6-79.) t^ jgfcc ® (1 + 6) $ eos a^ (• eos a^ - ) 

2 2 (1 + 6)» 2 COS^OLj 
(6-80) r^ ^ s (1 * 6) • eos ^ -

(6-81) T^ ^ = (1 • 6) • 2 c o s 2 ^ (1 -



\ máx = — ( 1 + 6 ) C o s 2 "i (6-82) 

que viene a ser el valor nlxiiao del rendimiento y que depende como es 

natural, de los dos coeficientes de pérdida (6) Y (•). 

Pérdidas en las turbinas de acción 

Existen cinco tipos de pérdidas principalmente a saber: 

1).- Pérdidas de energía por rozamiento, choques, etc., del chorro de 

gases sobre toberas y álabes. (Z^) representa el valor de esta pérdida 

en BTU/lb de fluido. 

2).- Férdida p r la energía cinética que llevan los gases al salir del 

rodete o, sencillamente, oérdida por velocidad de salida. Su valor 
seré (Z2 - A V 2

2 / 2 ) en btu/lb de fluido. 

3).- Férdidas por el rozamiento producido al girar el rodete en la — -
atmósfera de gases que les rodea, y pr lo tanto el llamado efecto d e — 
ventilación,producido en los ¿labes vacios de las turbinas de admisiofí 
parcial. (Z^) representa el valor de esta pérdida en BTU/lb de fluido. 

1))«- Pérdidas de calor por conductividad y radiación, cuyo valor, s e — 

determina por lo general en forma indirecta en BTU/lb de fluido. 

5).- Pérdidas mecánicas, entre las que figuran como más importantes— 
las causadas por el rozamiento en los cojinetes, el accionamiento de -
los mecanismos de regulación. Su valor representado por (Z^) se deter. 
mina por fórmulas empíricas, o se estima por comparación con tipos ya-
construidos. Bi BTU/lb de fluido. 



Hendimientos en las turb'nas de acción 

l).- RendiTáento periférico, seré cono ya se había deducido 

2u ( l Vu) 

Va 

o tanbien 

\ = ¿ha 

<6-2M 

(6-83) 

donde 

Aha = es el salto adiabático 
Ah^ * Aha - ( ^ - = salto en la periferia. 

y la potencia en la periferia será también cono se había definido ante, 
riormente 

Pot k = m u( l Vu) (6-8U) 

Pot k • 1.115 m Ah^ « en Hp (6-85) 

2).- Rendimiento interno 

Viene dado como 

n. = 1 
Ah. i_ 

Aha 
(6-86) 



donde 

es decir 

Aha = salto adiabático 
Ah. = Aha - (todas las pérdidas,excepto las necánic 

Ah ¿ = Aha - (Z^ + % 2 * Z^ 

y la potencia interna será 

Pot. = l.bi5 m Ah i « en Up (6-87) 

y el trabajo interno, por Ib de gas 

T. * 778 Ah. a 778 n ¿ Aha, (6-88) 

3).- Rendimiento efectivo 

Ah 
n « e Aha 

(6-89) 

donde 

o sea 

Aha - salto adiabático 

Ahft = Aha - (todas las pe'rdidas) 

Ah g = Aha - + Z 2 + Z 3 + + z ) 

La potencia efectiva será 

Pot e = 1.U15 m Ah = en Hp (6-90) 

y el trabajo efectivo 



% = 770A h e = 778 H e ¿ha (6-91) 

b).- Rendimiento mecánico 

Ah 
Dm s e ( 6 - 9 2 

Ahí 

y de ésta definición se deduce que: 

£h_ b e hj 
n» = * < — i - - — (6-93) 

¿h¿ Ahi Aha n¿ 

luego • 

He - % «H (6-9U) 

5).- Rendimientos térmicos. 

Aha 
r^ = (6-95) 

donde: 

h^ = es la entalpia inicial ' 

Aha = es el salto adiabático 

6).- Rendimiento del álabe. 

Aha - Zi Zi 
na * 1 - — i — (6-96) 

fl1a Aha 



Pecuperación de la velocidad de salida, 

Bi las turbinas de acción se tiende a recoger d i re c táñente (es decir, 
sin la transformación internedia en cal r) en cada corona de directri 
ees, la energía cinética que el ch rr& de ¿ases arrastra procedente -
del rodete anterior. Para esto se necesita que la admisión sea total y 
por otra parte, la turbina ha de estar dispuesta de tal forma que los 
rodetes y directrices esten completamente juntos, 

Ba la figura (6-12) podemos observar como baja la velocidad de salida 
(Vs)del rodete, convirtiéndose en calor, hasta un valor (Vo), muy p e -
queño, casi nulo, con el que entra en la siguiente corona de directri-
ces. 

Figura 6-12 Turbina de acción sin recupera-

ción directa de la velocidad de salida. 



Ftor el contrario, en el caso de la figura(6-13), la velocidad de sali-

da (V_) sale de la directriz y entra en el rodete siguiente con la tais 

ma velocidad (V s) 

Figura 6-13 Turbina de acción con recupera-

cción directa de la velocidad de salida 

Bi realidad, esto no ocurre así; puesto que de la energía cinética de £ 
salida (Vs /2) que lleva una libra de gases al salir de un escalonaaien^ 
to, sólo se recupera una parte en los directrices siguientes; ésta recu 



Ah ra bien, de datos experimentales podemos decir que el valor de K -

es: 
i 
J 

0 = 0 a la salida de los escalonajnientos de admisión par-i— 

cial. t 

G = 1/3 a 1/2 a la salida de los escalonamient s eo que C s u/Va a 

O.U. 

C = 2/3 a la salida de los ecalonamientos en que C - u/Va -

0.1)5 a 0.50 

Cálculo termodinámico de una turbina de acción de rodete único de ála-
bes simétricos. 

EH cálculo termodin-ámico es la detercinación del estado termodinámico 
de los gases en la entrada y salida del rodete y en los tubos de esca-
pe, el trazado de los triángulos de velocidad y la deducción de las di. 
mensiones principales de rodete y SIabes. 

Se trata de una turbina de acción de rodete único que debe dar 500 Hp 
efectivos a H = 10000 R.P.M., admitiendo gases de la combustión proce-
dentes de los' combustores o cámaras dé combustión de una turbina de — 
gas a una presión de 90 lb/pulg^ y 13b°F, con una presión en la salida 
de 8.38 lb/pulg^, y siendo rjn * 0.95 el rendimiento mecánico de la má-
quina. 

Los pasos a seguir para el cálculo termodinánico son: 

I.- Cálculo de los saltos adiabáticos total disponibles y salto 
útil. 

II.- Elección de la velocidad periférica y trazado de los trián-
gulos de velocidad. 



III.- Cálculo del rendimiento periférico. 

IV.- Separación de las pérdidas. 

V. Determinación de las condiciones de los gases de la combus-
tón en cada uno de los puntos principales a través de la — 
turbina. • 

VI.- Determinación del consumo o gasto necesario de gases de la 
combustión. 

VII.- Determinación de las dimensiones generales. 

VIII.- Dibujo de los ¿labes. 

17.- Localización de los puntos principales en el diagrama 
Entalpia - Entropía. 

X.— Gráfica de condiciones a través de la turbina. 

Cálculo termodinSmico 

I.- Cálculo de los saltos adiabáticos total disponible y salto fitil. 

Para simplificar algo el cálculo y en el afan de mostrar la sistemáti-
co del mismo, supondremos que los gases de la combustión poseen aproxi, 
madámente las mismas propiedades termodinámicas del aire. Y que se tra 
ta de una turbina con álabes simétricos. 

Según tablas de aire de Jenings y Pogers, tenemos las condiciones ini-
ciales: punto 1 del diagrama Entalpia - Entropía figura(ó-ló) con — 
Tj = 13liO°F = l800°P. 

Ti m 

•R BTU/lb 

1800 3^0.155 l U . T ó l 



Para las condiciones teóricas al final de la expansión adiabática ( 

to 2 del diagrama Bitalpfa - Sitropfa figura (6-16)). 

P¿ « 8.38 lb/pulg 2 

pero 

Pi 

por lo tanto 

p ^ ^ 
Pr- - Pr- ( — = (llilt.76) ( — ) - 13.VT8 

¿ Pl 90 

Pr 2 = 13.1*78 

De las tablas de aire con Prg « 13.!»78 

T 2 h 2 P r 2 

®R BTU/lb 

961 121.523 13. 

el salto adiabático total disponible será: 

£ha = bi - h ? = 3U0.15 - 121.523 = 218.627 

¿ha « 218.627 BTU/lb. 



EL salto en la tobera dependerá del coeficiente de velocidad (4)» que 
varía comunmente desde 0.93 basta 0.97» para este cálculo tomaremos el 
valor de • • 0.95» y recordando que la pérdida relativa de energía es_ 
tá dado por (C « 1 - sustituyendo, nos da, £ = 1 - (.95) 2 = 

.0975 s .1, P° r 1° tanto la pérdida en la t bera será 

^ » (1 - * 2 ) Aha « (0.1) (218.627) = 21.862 

Zx = 21.862 BTU/lb. 

Y para el salto en la tobera o salto útil: 

dbj - ¿ha - Z^ • 216.627 - 21.862 

Ab A * 196.76 BTU/lb 

Estas cifras conducen a una velocidad adiabática: 

Va - 223.7 (flia)1/2 - 223.7 (2l8.627) 1 / £ 

Va » 3307.63 pies/seg. x 

Y a una velocidad absoluta de entrada en el rodete: 

V3 * 223.7 ( A h 1 ) 1 / 2 = 223.7 (196.76) 1 / Z 

V3 = 3137.866 pies/seg * 3138 pies/seg 



II. Elección de la velocidad periférica y trazado de los triángulos de 

velocidades. 

Diversas condiciones ha de cumplir el valor que, en definitiva, haya -

de adoptarse para la velocidad periférica del rodete. Y pueden agrupar 

se en tres categorías: 

a ) Condiciones termodinámicas, o de rendimiento. 

b ) Condiciones mecánicas, o de resistencia. 

c) Condiciones geométricas, o de dimensión. 

Por lo que respecta a las primeras, es sabido que 

v 3 
UJJ a eos y para o^ = 17° y álabe simétrico 

2 

(o sea, 02 * ^2) resulta u^ » 1500 pies/seg, velocidad totalmente 
inaceptable desde el punto de vista de condiciones mecánicas, o de re-
sistencia del rodete, pues, con los materiales hoy usados en la c o n s — 
tracción de los rodetes, no se puede exceder de velocidades p e r i f é r i -
cas del orden de los 1312 pies/seg. y aún este límite se alcanza con -
dificultad. Pero suponiendo que adoptemos esa velocidad periférica máx 
ima Ujg * 1312 pies/seg, se deduce para el diámetro del rodete: 

D 
u « wr « 2nH = irHD 

2 

o 

60 u 
D -

tiH 

donde 



Triángulos de velocidades para una turbina de acción de rodete tínico, 

con un salto de presión y uno de velocidad. 

Figura 6-1k 



5 

Datos obtenidos de la figura 6-lb 

Triángulos de velocidades para una turbina de acción de rodete único, 

con 1 salto de presión y 1 de velocidad. 

Datos del problena necesarios para escala: 

graficar: 

u s 1312 pies/seg 1312 pies/seg * 5 en 

«1 = 17° 1 C B # = 1312 pies/se^ 

álbe simétrico 

= 262.U pies/seg. 

V 3 * 3136 pie/seg 

Datos obtenidos de el triángulo de velocidades: 

v^ « 19^2 pies/seg 

^ = 29° - &2 

X - 180° - ( 8 2 + 6 2 ) 

X * 122° 

de figura (6-11) con \ » 1 2 ^ 

6 - 0.86 

v u - w 3 6 « 19^2 (0.86) 

wj, « 1ÓT0 pie/seg 

V|, * 826.8 pie/seg 

«2 = 99° 

Tuj » 2987 pies/seg 

Vui, • 1*»*» pies/seg 

Vaxj » 9*»5 pies/seg 

Vax^ * 813.6 pies/seg 



H revoluciones por minuto (R.P.M.) 

= velocidad periférica máxima 

por lo tanto según la ecuación anterior: 

60 (1312) 
D « 2.5 pies 3 30 pulg. 

(3.1U16) (10000) 

valor aceptable, con lo que la tercera y última condición queda tam 
bién satisfecha. 

Cabe mencionar que si solo se consideran las pérdidas en toberas, ála-

bes y la velocidad de salida, la velocidad periférica de máximo rendi-

miento viene dada, como mencionamos por la relación 

que generalmente nos conducirá a valores muy elevados para (u). El va-
lor óptimo de (u) será aquel que haga mínima la suma de las pérdidas -
en la perifária (álabes y salida), más las debidas al rozamiento y ven 
tilación. Este valor óptimo, casi siempre, sólo puede determinarse por 
tanteos, dando distintos valores a la relación cinemática (u: V), y — 
efectuando todo el cálculo hasta llegar al rendimiento interno (ni) — 
que pasa por un máximo para un cierto valor de esa relación, valor que 
determina la velocidad periférica óptima de funcionamiento. 

Conocida la velocidad periférica, puede ya trazarse el triángulo de ve 
locidades en la entrada del rodete como se ve en la figura(6-lb) de es. 
ta figura a escala medimos («3) y (Bl * Bg) y tenemos que: 

"a * eos o 
2 

v 3 » I9b2 pies/seg y $1 = 29® = 63 



o sea» una desviación 

X * l80 p - (Bj + Bg) 

X = l80° - (58) = 122® . 

X = 122° 

utilizando la figura (6-11), observamos que a 122° en una turbina de 

acción corresponde un valor de: 

6 » 0 . 8 6 

y 

Vfc - v3 ó * 19fc2 (.86) « 1670.12 

del triángulo de salida resulta: 

Vj, « 826.8 pies/seg y og • 99° 

III.- Cálculo del rendimiento periférico. 

De los triángulos de velocidades, ya trazados, se pueden deducirse fá-
cilmente los componentes periféricos (Vu-j) y (Vuj,) de las velocidades 
absolutas de entrada y salida del rodete, lo que permite la aplicación 
directa de la ecuación (6-2k): 

2u ( EVu) 
Hk = — (6-210 

Va 



Recordando que I Vu = Vuj • Vuj, y que (Vuj,) será positiva si o^ > 90' 

y negativa si DG < 90°, COBO C^ * 99®, o sea 99®> 90°, la velocidad 

Vu^ será positiva, sustituyendo los datos en la ecuación (6-2b) t e ñ e — 

mos: 

2 (1312) (2987 + lbb) 
— = 0.75 

(3307.63) 2 

IV.- Separación de las pérdidas 

Para determinar el estado de los gases de la combustión a ía entrada y 

salida de la rueda móvil conviene separar la pérdida total, que vale: 

I Z^ = Aha (1-nfc) - 218.627 (l - 0.75) = 5b.656 

l 2*2 * 51*.66 BTU/lb. 

o en sus componentes, que sai: (considerando el ¿rea "A" unitaria) 

Pérdida en la tobera • (l - Aha = 0.1(218.65) = 21.865 BTU/lb, 

A (I9b2) 2 - (1670) 2 

Pérdida en los ¿labes « — (v^2 - v ^ 2 ) = — = 
2gJ 2 (32.2) (778) 

= 19.6 BTU/lb. 

A (826.8) 2 

Pérdida por velocidad de salida = V^ 
2gJ 2 (32.2) (778) 

13.6 BTO/lb 

55 BTU/lb 
* 5b.66 » 55 



Por lo tanto el salto periférico es, pues, ¿h^ = Aha • £Z, sustítu— 
yendo valores: 

= 218.627 - 5 ^ . 6 6 

& k » 163.627 BTU/lb. 

Cabe mencionar que en este cSlculo no se consideran las pérdidas o c a — 
cionadas por el rozamiento del rodete sobre la atmósfera de gases que 
lo rodea, ni los debidas a la radiación térmica, o sea los representa-
dos por (Z3) y (£lf) respectivamente. 

V.- Determinación de «las condiciones de los gases de la coiabustión en 
cada uno de los puntos.principales a través de la turbina. 

Les condiciones a la entrada de la turbina (punto 1 del diagrama en tal 
pía-entropía figura (6-l6) 

h 2 » 3U0.155 BTU/lb 

P x » 90 lb/pulg 2 

T 2 » 1800°B 

ffTx 53.3 (1800) 

P x 90 (lUli) 
= 7.1» pies^/lb. 

Las condiciones en la salida de la tobera son también las condiciones 
de entrada al rodete de la turbina (punto 3 del diagrama entalpia-entro 
píe, figura (6-l6)) y lo podemos determinar por medio de la entalpia — 
real existente en ese punto, que vendría a ser: 



h 3 = - (Aba - Z\) 

h 3 - hg • Zj 

sustituyendo valores tenemos: 

b 3 = 3b0.15 - (218.627 - 21.865) 

h 3 = 1^3.388 BTU/lb 

b 3 =» 121.523 • 21:865 » 1^3.388 BTU/lb. 

Con b 3 = IU3.388 BTU/lb en tablas de aire: 

T 3 » 10U8.5°R - 588.5 

P 3 * (presión a la salida * 8.38 lb/pulg 2) 

m 3 

luego 

P 3 v 3 • R T 3 por lo tanto »3 

sustituyendo valores tenemos: 

(53.3) (10U8.5) 
Vi li6.311 pies^/lb. 

(8.38) < 1 W ) 



La conponente axial de la velocidad de entrada al rodete de la turbina 

es, según la figura (6-16): 

Vaxj « 9^5 pies/seg 

7>ff condiciones a la salida del rodete las podemos conocer por medio de 

la entalpia real a la salida (punto 1* del diagrama entalpía-entropía -

figura (6-l6) que esté dada por: 

= hg + pérdida en las toberas + pérdidas en el rodete 

o 

hjj = bi - Ahfc » h^ - (¿ha - pérdidas en las toberas -

pérdidas en el rodete) 

sustituyendo valores tenemos: 

bu » 121.523 + 21.86 + 19.6 - 262.98 BTU/lb. 

o 

hi, - 3^0.15 - (218.65 - 21.86 - 19.6) = 162.98 BTU/lb. 

Con el valor de hj, = 162.98 BTU/lb en las tablas de aire eccontramos 

7 k * 1126°P = 666°F 

luego 

v" " I T 



sustituyendo valores: 

(53-3) (1126) 
vj, = « 19.73 pies 3/lb 

(fl.38) ( l M ) 

y la componente axial de la velocidad de salida del rodete de la turbi_ 
na es según la figura (6-l6): 

Vax^ » 813.6 pies/seg . 

y las condiciones finales a la salida de la turbina los podemos c o n o — 
cer por medio de la entalpia real a la salida (punto 5 del diagrama — 
entalpia - entropía) que está dada por: 

h 5 • - (Aha - pérdidas totales) 

o 

. hj « bg • pérdidas totales 

sustituyendo 

h 5 = 3b0.15 - (218.627 - 5^.656) « 176.17 BTU/lb 

b 5 = 121.523 + 5^.66 - 176.17 BTU/lb 

con hj = 176.17 BTU/lb en tablas de aire: 

luego 

T 5 = 1179°R 

BT 5 (53.3) (1179) 
•e = * » 52.07 pies 3/lb 

P* 8.38 i M ) 



VI.- Determinación del consuno o gasto necesario de gases de la c o n — 
bustión, el consumo teórico será: 

BTU 1 2 5 W Ib 
*t ^ « U — < . BTU/lb > ' b p - h r ¿Sha . ¿ha hp - h r 

hl = • * 11.636 Ib por h-. - h r en la periféria 
218.627 ^ 

si no se consideran las pérdidas por razonamiento del rodete en el me-
dio que le rodea y las debidas a la radiaci6n térmica, o sea, los que 
se han representado por Z3 y Z^, respectivamente, de la ecuación 6-83, 
se tiene que el salto periférico es: 

Ah k = Aba - (Zi • Z2) 

y que el salto interno es: 

Ah¿ » Aha - (Z¿ • Zg + z 3 • z u ) 

pero dijimos que no consideraríamos Z3 y Zj,, por lo tanto: el salto pe 
riférico es igual al salto interno. 

Ahfc 
Ah k = Ah¿ luego q^ 

Aba 

Ah¿ 
r>i * y como * ¿hj 

Aha 

Hk • Hi = 0.75 



Vil. Determinación de las dimensiones generales: 

Estas dimensiones dependen de dos factores principales: 

1. Los elementos geométricos. 

2. El volumen específico de los gases de la combustión. 

por lo tanto, el área de entrada al rodete de la turbina, según la ecua 

ción de la continuidad valdrá 

A3 » 16.01 pulg 2 

pero el área A^ también es: 

A3 = TTD Y3 

donde: 

D ° diámetro medio del rodete 

t * altura del álabe 

Y en el caso de admisión total, sustituyendo nos da: 

A 3 16.01 
= = 0.1698 pulg 

3 11 D ir(30) 

que es la altura del llabe a la entrada del rodete de la turbina, luego, 

según la ecuación de la continuidad, el área de salida será: 

(2.269) (1*6.311) 
0.1111 pies 2 

Vax 3 91*5 



Por otra parte» el rendimiento efectivo es: 

n e * nm 

o 

ne s la Hjt 

Sustituyendo valores: 

(de datos del problema ^ = 0.95) 

n e » (0.95) (0.75) » 0.712 

Con lo que, el consumo efectivo de gases será: 

mt 11.636 
m e » ® l6.3b Ib por hp efectivos - hora 

* ° " 7 1 2 en la periferia. 

o sea, un gasto ^e gases por segundo de: 
(de datos del problema sabemos que se necesitan 500 bp efectivos) 

16.3b" 
«3 » 500 ( ) - 2.269 lb/seg. - cte. 

3600 

que seri constante através de toda la turbina. 



B s % (2.269) (1*9.73) 
Ajj = — z — — = — = 0.1386 pies 2 

Va*ij 813.6 

Aj, = 19.97 pulg 2 

1 
Y en el caso de admisión total, la altura del ¿labe a la salida será; 

Yj, • » w 0.2119 pulgadas 
D (30) 

Segdfi se puede ver en la figura (6-15) con una forma de ¿labes y sus 
ángulos. 

Figura 6-15 



Diagraaa de entalpia-entropia en el caso de una turbina de acción de 
rodete dnico con filabes simétricos, con un salto de presi60 y uno de 
veloci dad 

Figura 6-l6 



llabes simétricos, con un salto de presión y uno de velocidad 

Figura 6-17 



Peducción de la velocidad periférica en las turbinas de acción. 

Ya mencionamos las dificultades que se presentan en la realización — 
práctica de una turbina de acción de un sólo rodete, ya que, si ha de 
trabajar con un rendimiento aceptable, o sea en las proximidades del -
máximo, su velocidad periférica debe dé ser aproximadamente la mitad de 
la velocidad de salida del fluido. Así, que velocidades mayores a 1312 
pies/seg son totalmente inadmisibles por razones constructivas, pues -
los materiales de que hoy se dispone no permiten velocidades periféri-
cas superiores a los 1312 pies/seg y aún ésta velocidad se alcanza coa 
dificultad. 

Con tal de utilizar prácticamente los ¿rendes saltos adiábaticos dispo 
nibles en la inmensa mayoría de las turbinas, se adoptan sistemas que 
permiten recoger gradualmente, y sin perjuicio del rendimiento, la — 
energía de los gases de la combustión. Tales sistemas son los llamados 
escalonamientos, y pueden ser de velocidad, de presión, o de ambos. 

Escalonamientos de velocidad. 

Los escalonamientos de velocidad fueron ideados por el constructor ñor, 
teaaericano Curtís, cuyo fundamento estriba en producir la expansión -
completa de los gases de la combustión en toberas o distribuidores* tal 
como en las turbinas de acción de rodete tínico, el chorro de gases ad-
quieren una velocidad bastante elevada, velocidad que, en lugar de ser 
sbsorvida por un sólo rodete, es recogida gradualmente por varias rue-
das sucesivas, cada una de las cuales va movido por una fracción de la 
velocidadperiférica, cada fracción de velocidad vendría a ser la que de 
rendimiento máximo, como si se tratara de una sola turbina. 

Bi la figura (6-18) se muestra la realización de un doble escalonamien 

to de velocidad. Los gases salen de la tobera con una velocidad (X. ) -



inciden sobre el 1er. rodete (R^) de la turbina, DOvido por la veloci-

dad periférica u 0 / 2 dando lugar lugar a los triángulos de entrada y sa 
t 

lida COBO se ve en la figura (6-18), donde se aprecia que la velocidad 

absoluta (Vj) de salida del 1er. todete (Rj), es lo suficientemente — 

oblicua para tener una componente apreciable en la direcci6n de la ve-

locidad periférica, pero de sentido contrario a ésta. Para que el ?do. 

rodete (R¿) de la turbina, gire en el mismo sentido que el 1er. rodete 

(R}), se nesecita hacer pasar el chorro de gases de la combustión por 

una corona de directrices fijas ( d), casi siempre de forma simétirica 

coa lo que la velocidad (V^) al inóidir sobre estos adquiere la d i r e -

cción adecuada para entrar al 2do. rodete (R¿) de la turbina. Se puede 

ver, que a la salida del rodete (1^)» la velocidad absoluta (V^) es ya 

perpendicular a la dirección de la velocidad periférica, cono exige la 
condición de máximo rendimiento. • 

Si adoptamos como velocidad periférica (Ug/3)» necesitaríamos de tres 

rodetes y dos directrices intermedios y, eo general, para la velocidad 

periférica (u B/n) serían necesarios n rodetes y n - 1 directrices i n — 

termedios. 

Rendimiento periférico en turbinas con varios escalonamientos. 

Cada libra de gases de la combustión que circula por la turbina cede a 

la primera rueda móvil (rodete) tina cantidad de energía dada por la — 

ecuación (6-9?)» 

T - u ( V ü l - V U J ) (6-97) 

pero observemos que la (Vttg ) vendría a ser la (V^ r) que entraría a la 

directriz, según se aprecia en la figura (6-l8) 



Figura 6-16 Escalonamientos y triángulos de velocidades 



o 

Tj « U (VuX - V u a M (6-98) 

T i a u ( v x eos x - Vj» eos 2 ) (6-99) 

luego, en la segunda rueda móvil se tendría: 

Tg - U ( V u ^ - V u 2 ) (6-100) 

o 

- Tg » u (V^* eos a^ - V 2 eos Og') (6-101) 

y así sería sucesivamente, si hubiera esalonsmlentos. 

La energía total podrá expresarse así: 

(6-102) T t m T 1 + T 2 + t
3
 + Tn = U C ° 8 0,11 

Tomando en cuenta que las velocidades serán positivas si el ángulo -

«i, < 90°; y serán negativos si el ángulo de salida o^ > 90°. 

Ahora bien, si (¿ha) es el salto adiabático, y (Va) la velocidad c o — 
o 

respondiente, de nodo que ¿ha • A Va /2 , y recordando la ecuaci6n 

(6-2b) que nos da el rendimiento periférico de la turbina tenemos que 

2u (EVu) 
% * = (6-2M 

Va 
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Figura 6-19 



2u (I V n eos <*,,) 
(6-103) 

Va* 

Por lo que respecta al número de escaloQanientos de velocidad, se coa-
prueba que, para cada valor de este número, hay un 1 faite jJara el de -
la relación cinemática C = u/V , que hace máximo el rendimiento del -
conjunto, como se ve en la figura (6-19)* 

Ejemplo del cálculo termodinámico de una turbina de acción de álabes -
simétricos con un sólo escalonamiento de presión y varios de v e l o c i — -
dad. 

Se trata de una turbina con un sólo escalonamiento de presión y varios 
de velocidad, que baya de dar 10000 hp efectivos, a H » bOOO R.P.M., -
utilizando los gases provenientes de las cámaras de combustión de una 
turbina de gas a una presión de 75 Ib/pul g 2 y 1500°F, los gases son — 
descargados a la presión atmosférica, el rendimiento mécanico de la — 
turbina es de t^ * 96$. 

Siguiendo el orden del ejemplo anterior: 

I. Cálculo de los saltos ediabáticos total disponible y salto útil. 

Como en el caso anterior, con el propósito de mostrar la sistemática -
del cálculo y hacerlo un poco más sencillo, supondremos que los gases 
de la combustión poseen aproximadamente las mismas propiedades termodi_ 
nárnicas del aire. Y que se trata de una turbina con álabes con disposi^ 
ción simétrica. 



Según tablas de aire de Jeinings y Pogers. 

Con T^ = 1500®F * 1969°P, encontraros la condición inicial: (punto 

1 del diagrama Bjtalpía - Bitropía, figura (6-21)) 

T 1 hi PTj 

Op BTU/lb 

I960 381». 130 ¿03.622 

Para las condiciones teóricas al final de la expansión adiabática (pun 

to 2 del diagrama Entalpia - Entropía^ di fura (6-21)) 

P 2
 9 Presión atmosférica » lli.T lb/pulg2 

pero 

Pr 2 P 2 

por lo tanto 

P 2 11».7 
Pr 2 « Pr a ( ) - 203.622 ( ) = 39.91 

75 

Pr 2 « 39.9 

De las tablas de aire son P r 2 « 39.91 

T 2 b 2 Pr 2 

OR BTÜ/lb 

1290.5 20l».7 39.91 



el salto adiabático total disponible será; 

¿ha = h j - h 2 = (381».130 - 20b.T) = 179-b3 

¿ha =* 179. b3 BTU/lb 

El salto en la tobera dependerá del coeficiente de velocidad ($)» que 
varía -comunmente donde 0.93 hasta 0.97» para este cálculo tomaremos — 
el valor de$ = 0.97, y recordando que la pérdida relativa de energía -
está dado por £ » 1 - ^ sustituyendo, nos da, £ • 1 - (0.97)2 

0.0591 s 0.96, por lo tanto la pérdida en la tobera será: 

Z1 = (1 _ $2) ¿ha * 0.06 (179.¿3) • 10.76 

2 a « 10.76 BTU/lb 

Y para el salto en la tobera o salto útil es: 

¿hi « ¿ha - Zi - 179.b3 - 10.76 - 168.6? 

• 168.67 BTU/lb 

Estas cifras conducen a una velocidad adiabática: 

Va « 223.7 (Mia) 1 / 2 = 223.7 U 7 9 . b 3 > 1 / 2 = 2996.5 

Va « 2996.5 pies/seg. 



Y & una velocidad absoluta de entrada en el rodete: 

V 3 * 223.7 (fihj)172 * 223.7 (168.67) 1 / 2 s 2905.25 

V 3 * 2905.25 pies/seg. « 

II.- Elección de la velocidad periférica y trazado de los triángulos 

de velocidades. * 

Para adaptar una velocidad periférica se tienen que cumplir ciertas con 
diciones cono se había ya mencionado, recordando estss condiciones que 
son: 

a) Condiciones termodinámicas, o de rendimiento 

b ) Condiciones mecánicas, o de resistencia 

c) Condiciones geométricas, o de distensión 

Henos mencionado también que la velocidad periférica mayores a 
Ug * 1320 pies/seg, son inaceptsbles por limitaciones mecánicas o de 
resistencia." 

Para encontrar la velocidad periférica (u^) apropiada,.cuando se tienen 
varios escalonamientos, podemos hacer uso de la figura (6-19) donde se 
grafica la relación ¿inemática C a u/V, contra el rendimiento perifé-
rico njj. 

Si se quiere un rendimiento periférico máximo con dos escalonamientos 

de velocidad, la relación cinemática corresponde aproximadamente a — 

C = u / V « .235 

despejando 

u * C (Vi) 



sustituyendo valores: 

u = 0.235 (2905.25) * 682.73 

u = 682.73 pies/ seg. 
« 

Bien, ahora se eligirá el valor del ángulo (ai), que en la práctica no 
puede tener valores cuy elevados y comúnmente se encuentra entre 15° a 
20°. Para este problema eligiremos aj. = 20°. 

Con 0} « 20° y conociendo que se trata de una turbina con álabes simé-
tricos, o sea, B^ = Bg, se puede ya construir el triángluo de velocida 
des a la entrada del 1er. rodete (R¿) de la turbina, como se ve en la 
figura (6-20), de esta figura a escala mediano (v 3) y (8^ * Bg) encon-
trando que: 

v 3 e 2275.57 pies/seg 

y 

Bi » $2 * 2 6 ° 

o sea, una desviación 

X = 180° - (31 + B2) 

X = 180° - (26 + 26) 

X * 128° 

Utilizando la figura (6-11), observaremos que con X a 128° en una tur 

bina de acción corresponde aproximadamente un valor de*. 

6 = 0.8* 
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