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|.- PARAMETROS DE DISENO
DE LAS TURBINAS DE FLUJO AXIAL

1.1.- INTRODUCCION

Para estudiar las turbinas de flujo axial, se puede suponer que las condiciones de funciona-
miento se concentran en el radio medio de los alabes; si la relacion entre la altura del alabe y el
radio medio es baja, el analisis proporciona una aproximacién razonable al flujo real, anélisis bidi-
mensional, mientras que si la relacion es alta, como sucede en los ultimos escalonamientos de una
turbina de condensacion, es necesario otro tipo de estudio mas sofisticado.

Se puede suponer que las componentes radiales de la velocidad son nulas y que el flujo es
invariable a lo largo de la direccion circunferencial, (no hay interferencias o variaciones del flujo

de alabe a alabe), por lo que la circulacién G= Cte.

Un escalonamiento de una turbina axial esta formado por una corona de alabes guias o tobe-
ras, (corona del estator), y una corona de alabes mdviles, (corona del rotor).
En la teoria bidimensional de las turbomaquinas se puede suponer que la velocidad axial o

velocidad meridiana C,, es constante a lo largo del escalonamiento, es decir:

y si Wo, Wi ¥ W5, son las correspondientes secciones de paso, aplicando la ecuacién de continuidad

se tiene;:
r{ Wy=ro, Wo=r3; Wy

y como se trata de un proceso de expansién, la densidad del vapor disminuye y la seccidn de paso
entre alabes aumenta.
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1.2.- TRIANGULOS DE VELOCIDADES Y PARAMETROS

El triangulo de velocidades a la entrada se obtiene a partir det y ¢, .

El triangulo de velocidades a la salida se obtiene:

a) Para las turbinas de accion, a partir de la eleccidon de un coeficiente de reduccion de veloci-
dady =wo/wy P wy <w;q

b) Para las turbinas de reaccion: y = wao/wor P Wy > wq

La altura de la seccion de salida del alabe fija la relacion, cym/Com.

En las turbinas de accion, la altura del alabe se determina teniendo en cuenta el interés que
presenta una reduccidn del angulo b, y la centrifugacién de la vena en los alabes de perfil cons-
tante. La eleccién del perfil del alabe se realiza a partir de los valores de los angulos obtenidos,

teniendo en cuenta que:
a) Los alabes guia del distribuidor, cuando forman parte de los diafragmas de los escalonamientos de

accién, deben resistir el empuje aplicado sobre ellos.
b) Los alabes de la corona movil deben resistir los esfuerzos centrifugos, la flexion producida por la accién
tangencial del vapor y la fatiga debida a las vibraciones.

. . L, . H Np Mhidr Ne Nmec N = Ny
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Fig I.1.-Triangulos de velocidades y esquema de rendimientos

Para definir la forma de los triangulos de velocidades, en el supuesto de velocidad axial
Cm = Cte, se necesitan tres parametros:

a) El coeficiente de presién o de carga Y que expresa la capacidad de realizar un trabajo T por unidad

de masa, (trabajo interno), desarrollado por el escalonamiento, que se define en la forma:

Teorema de Euler para las turbomaquinas
_ Cim(cotga; + cotg a,)
u

_ t _u _1 ¢
Y=—"— =|Tint= = (Cau+ Coy) = —

i =cqsenajy =
u?/g g i tgas i;

4 Cim(cotgai + cotgay)
g
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El signo (+) de la ecuacion de Euler es debido a que en los triangulos de velocidades las com-

ponentes tangenciales €1, y C2y tienen sentidos contrarios.
b) El coeficiente de caudal o de flujo F esta relacionado con el tamafio de la maquina para un gasto
masico G dado, y se define en la forma:

c

= _m
F==

c) El grado de reaccidon s es la relacion entre el salto entalpico en el rotor (corona movil) y el salto entél-
pico total de la maquina, en la forma:

gt
io-1iB
[ 0/p0
=
. Distribuidor
Ald'\sl
Tint
Pérdidas en el distribuidor™ |
Cit
Aicnrona
! d_Pérdidas en los alabes de la corona
B- Way
Ca
S
Fig 1.2.- Saltos entélpicos en el rotor y en el estator
Salto entalpico en la corona movil:
- w2 2 2 - 2 2 i i 2
. - W% Wl _ (W2m+ W2u) (W1m+ Wlu ) _ FIUJO axial _ W2u V‘%u
l1-12= = = = =
29 29 Wom = Wim 29
Salto adiabatico teérico total:
. . u( Ciy * C2u)
lo-lp= —mm—mMmM
g
2 - 2 Wl = Cl = U
W2u Wlu ! !
2 =
s = 24 _ WZU_\NEIZ.U _ (Woy + Wy ) (Woy - Wy, ) _ Way = Cay t U _
u(cCiy+ Coy) 2u(ciytcay) 2u(cy+cCcoy) Wiy ¥ Wy, =Cqy + Cyy
9 WZU'WlU:CZU'C:Lu+2u
— Woy, - Wy — Coy-Cyyt 2u
2u 2u

gue se pueden poner en funcién de los diversos angulos que participan en el calculo de la turbi-
na, en las formas:
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— _ 1 cm _ U _
Wlu—Clu‘u—!\——tgal —Clmcotgal'u
s = Woy - Wiy — I Cau _
2u — _]CZm_ u_
WZU_C2U+U_lc__tgaZIV)_CZmCOtgaZ-FU
| 2u

Com COtga,-cy, COtga; + 2 u

Cc
1+ == (cotgap- cotgas) =1+ %(Cc’tgaz' cotgai)

2Uu
Wim
Mm = tgb,
_ Wou- Wiy | wyy _ Wppcotghby- wyp,cotgby _ _ _ _
s= 24 _du - = = | Wim= Wom=C1m= Com | =
2u W2om =tghb 2u
= 2
Way

Cim
= —— (cotgbso-cotghb
>4 (cotg by gby)

W, - W w,., cotgb,-(c cotga,-u c
g = You Wi _ Mom gbs-(Cam g2 )=l+ﬂ(cotgb2—cotga1)
2Uu 2Uu 2 2Uu

Otras relaciones entre estos parametros son:

T, c c
Y = 'Z_nt = ﬂ(cotga1+cotga2):‘F :—m‘:F(cotga1+ cotgas)
u</g u u

que junto con:
F
s=1+ > (cotga,- cotgay)

conforman un sistema de dos ecuaciones, de la forma;

Y = F(cotga, + cotga,)

1]
L
s=1 +£2(cotga2- cotga,) E_:

Sumandolas y restandolas se obtiene:

200tga2=%+¥ : (;()tgazz%l(:s-l),:fJ
2C0tga=i_M . cotgazw]yp Y =2(s-1)+ 2F cotga;
©F F ’ ' 2F b
A su vez:

Ciyt+Coy =Wy, + W, =Cyy(cotga,+ cotga;) = cyp(cotgb,+ cotghb;)

Y:ﬁ((_‘,otgb2+(:otgbl)%-J : Cotgb2+cotgb1:u—:i
s=% (cotghy- cotgby) | locotgby-cotghy = 22
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Y -2s u

cotgby= ——— =cotga;- —
g b1 > F gax e
Y +2s u
cotghy= ——— =cotga,+ —
g b2 5 F g ar e

guedando definida con estos parametros la forma de los tridngulos de velocidades.
Para que ademas quede definido el tamafio, es necesario afiadir otra magnitud que puede ser

el salto entalpico total del escalonamiento Di o la velocidad tangencial del alabe U .

1.3.- DISENO BASICO DE LOS ESCALONAMIENTOS DE TURBINAS AXIALES

Los disefios basicos de los escalonamientos de turbinas axiales pueden ser:
Grado de reaccion cero

Grado de reaccion 0,5

Velocidad de salida axial y grado de reaccién cualquiera.

Sin embargo no hay que limitarse a emplear sélo estos disefios basicos, por cuanto en el
disefio tridimensional empleado para alabes con relacion (raiz-cabeza) baja, y alabes torsionados,
la reaccion puede variar a lo largo del alabe.

GRADO DE REACCION s = 0 (Escalonamiento de accion).- De la definicién de grado de reac-

cion y de las expresiones desarrolladas para s = 0 se tiene:

. _ i W2=w; (sinrozamiento)
s=0 P i1=i2 P | .
1t w2 =y wy (conrozamiento)

s = C21—L”; (cotghby- cotgby) =0 P by=bj, dabessimétricos

Y=2(s-1)+2Fcotga;=2(Fcotga;-1)=2F cotgbh,=2F cotg§e

siempre que con= Ct e, con excepcion de algun caso especial, como el escalonamiento de regula-
cion de las turbinas de vapor.

En las turbinas de vapor de accion de pequefia y media potencia, el salto entalpico asignado
al primer escalonamiento de accion resulta excesivo, por lo que se sustituye por un doble escalo-
namiento Curtis que permite la admision parcial; a esta corona Curtis se la conoce como corona de
regulacion, ya que en ella se verifica la regulacion cuantitativa de la turbina.

Si el flujo es isentropico la presion se mantiene constante en el rotor y el escalonamiento de
reaccién cero se corresponde con un escalonamiento de presion constante en el rotor, que se
conoce como escalonamiento de accidn. Los escalonamientos de p = Cte en el rotor con flujo no isentrépi-

co, tienen reaccidn negativa, es decir, disminuye la velocidad relativa en el rotor.

-IF:O;Y:-Z
Para, |
iy

0O ; Fcotga;=1; F=tga;
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B,=30°= %

~N

B,=10°

Fig I1.3.- Tridangulos de velocidades sin pérdidas, con grado de reaccion O

GRADO DE REACCION, s = 0,5.- Para este valor del grado de reaccion, Fig 1.4, se tiene:

s = % + 213‘ (cotghb,- cotga;) =0,5 P b,= aj, Triangulos de velocidades simétricos

Y=2(s-1)+2Fcotga;=2Fcotga;- 1=2F cotgb,-1

¢ =80°

&= Byt B,= 40°

Fig I.4.- Triangulos de velocidades sin pérdidas, con grado de reacciéon 0,5
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VELOCIDAD DE SALIDA c; AXIAL

En este caso a, = 90°, Fig 1.5, por lo que:

s=1+— (cotgay-cotga;)=|a,=90°|=1- — cotga;=1 - =1-—-cotga
2u( g az gai) = |a; | X gax ouY > gax

Y = 2Fcotga1+2(s-1)=2Fcotga1+2(l-%cotgal—l)zF cotga;=

F cotga,
s=1- —————
= 2 =2@-s)=Fcotghb; +1
Fcotga; =2 (1-s)
cotgb2=Y;—F28 , F=tgb,
. 2
%s:o cY=2 cotgb1=cotgb2:CL v Tint = 2Uu
Para: | K 92
is=05; Y=1; cotghy=cotga;= -+ ; T, =
i Cm J

/ %

%=B1+B‘=40°

o

I I
0,2 0,4

Fig I.5.- Tridngulos de velocidades sin pérdidas;on un angulo de salida a, = 90¢

Se observa que con velocidad de salida axial no es posible obtener valores de Y > 2, a menos

que la reaccion sea negativa, es decir, a menos que disminuya la velocidad relativa en el rotor
(accidn).

1.4.- ALABES DE CIRCULACION CONSTANTE (TORBELLINO LIBRE)
La teoria de &labes cilindricos se cumple cuando la altura del alabe es relativamente pequefa:

008 <2 <01
D
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y en ella se supone que la variacion de la velocidad tangencial u no afecta sensiblemente al ren-
dimiento de la maquina.

En la teoria de alabes torsionados, (alabes de los escalonamientos de condensacién o aquellos en
gue la relacién entre la altura del alabe y el didametro es: a/ D> 0, 1), la velocidad periférica a lo
largo de los alabes varia apreciablemente, lo cual implica deformaciones de los tridngulos de
velocidades que disminuyen el rendimiento, de forma que la velocidad puede tomar valores
exagerados si el grado de reaccion permanece constante desde la base a la punta; la utilizacion
de 4labes de circulacion constante:

G=2prcy=Ce

permite limitar este inconveniente, intentando obtener una velocidad de salida axial co = Co,

uniforme para cualquier diametro; esta condicion, también llamada de torbellino libre, mantiene
constante el trabajo especifico a lo largo del alabe.

Trabajo de circulacién y ecuacion de equilibrio de la vena fluida.- Si en una turbina axial se consi-
dera un paralelepipedo infinitesimal de fluido de masa, dm=r da dr, y ancho unidad que circula
(p + dp) da.l por un escalonamiento, Fig 1.6, la fuerza centripeta es de la

1 4‘ forma:

=
- Fcentripeta =(p + dp)da.1 - pda.1 =dpda. 1

da

dr
p da.1 y como la componente axial ¢, paralela al eje de giro, no ori-

gina fuerza centrifuga alguna, ésta es debida Unicamente a
la componente radial, en la forma:

Eje de giro '\

c2

u

Fig 1.6 Feentrifuga = - r dadr -

En el equilibrio se tiene:
c? c2 c2
dpda-rdadrT“:o P dIfJ:rOlrr—u:ldr r—“ ; vdp:dTrcﬁ
\Y;

siendo v el volumen especifico del vapor.

El trabajo de circulacidn es:

dr ,
dTcirculacion = - vdp = - Car— = - di

Si el alabe se disefia para que el trabajo de circulacion sea constante de la base a la punta, en
un proceso adiabatico reversible, se tiene que:

chircz‘dI = 0
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y COMo:

dl = di +%d(c%+ c2)=0 b di =-%d(cﬁ+cr2n)=-(cudcu+cmdcm)=cﬁd—r
cydey + ¢ pdem+ €2 dr_r =0

gue es la ecuacion diferencial del equilibrio perpendicular al eje de giro (direccion radial), con
trabajo de circulacion constante de la base a la punta.

La trayectoria ideal de la vena fluida se determina suponiendo que cy, = Cte, (flujo axial), por
lo que:
dc dr

=0 b —/m+—=0 b rcy==Ce
Cu r

dr
cydc, + ci—
.

es decir, la circulacion del vapor entre alabes es irrotacional; con esta ecuacion se pueden cons-
truir los tridngulos de velocidades en cualquier seccidn, si se conoce el triangulo de velocidades,
por ejemplo, en el punto medio del alabe; el flujo de vapor a la salida de los alabes de la corona

movil es axial, a; = 90°, por lo que la presion sobre los mismos es constante e independiente del

diametro, es decir, la caida de presion en el escalonamiento es la misma para cualquier diame-
tro, de forma que los distintos chorros de vapor tienen la misma pérdida de velocidad a la salida,
no difiriendo notoriamente las pérdidas por rozamiento, por lo que los chorros de vapor se deben
corresponder con una misma cesion de energia a los alabes, de forma que:

rcy=Cae=k=

El grado de reaccidn en el supuesto de considerar nulas las pérdidas en los alabes, j =1, y

rendimiento maximo, a, = 90°, se determina teniendo en cuenta que la velocidad ¢, de salida del

escalén anterior es la velocidad cg, por lo que:

Distribuidor, ¢, = \[2g Di g + C3

2 2 2 _ 2 2 2 2 2 = = 2
Di dist — Ci-Cg _ Ci -C2 _ (C1m+clu)'(czm+ C2u) €2= Com= Cim = Ciy

- _ _ _ =

' 29 29 29 Coy=0 29
Corona movil, w, = \/2 9Di corona + Wi

2 w2 2 2 2 2 2
o _ W2 - Wl _ (W2m+ WZU) - (Wlm' Wlu) _ _ _ WZU ) V\&U —
I corona = > = - |W2m_W1m|_ B
g 29 29
_‘WZUZU _uz-(u-cyy)? _ 2ucy, -cf,
W, =U-Cy, 29 24
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Altura del alabe

Base del alabe

= k*
rc=KkK

Eje de giro
Fig I.7.- Triangulos de velocidades de un alabe de condensacion, (circulacidon constante),
a diversas alturas del mismo

El salto adiabatico teorico total y el grado de reaccion con flujo axial a la salida, a, = 90°, son,
respectivamente:
2 2
Ciu 2UcCyy-Cf, _ UuCy,

Di ad tesr = 1o-18=Di gist + Di corona = + = = Cte
29 249 g

gue se podia haber obtenido directamenta del salto adiabatico tedrico:

o u(cqy +Coy)
|o-|3:%,con,cgu:0

obteniéndose:
2ucy - c3,

s= — ljcorolna — 29 :l_mzl_m:‘u:rm‘:l_ﬂ
Di gist + D corona UcCy 2Uu 2 X1 30 prn
g

observandose que s crece con el radio r, (aumenta hacia la periferia), y también con el n° de rpm.

En estas circunstancias, en las turbinas de accién, s6lo el trazado de la base es de accidn,
mientras que en las turbinas de reaccion se tiene en la base un grado de reaccion, 0,4 <s < 0,45.

Si se conoce el valor de s, en la mitad del alabe, se tiene:

_ Ciu l_Clu
Siz Cl2u b s=sp ClZu
mo(1- Zd)medio (1- Zd)medio
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o0 también:

1'Sm

s=1-=— [1- sen?aq, {1- (=—)27]
(—)? f'm
M'm

Si los alabes se disefian con a1= Cte de la base a la punta:

c
cotga; = 1u P ciyu=cimcotga; ; dciy=dcimcotgas
Cim
) 2 dr _ .
por lo que: cjydciy+ cipdcim+ €7, — = 0, se transforma en:
r
dr

cimcotgajy dcypcotgag+ cimdcim+ ¢35, — = 0
r

dc c?,, cotg?a
Cim — (cotg2a;+ 1) + Sim COTOTA1
dc cot g2a cot g2a

m _ _ 29 1 dr _ %:coszal :—C032a1ﬂ
Cm cotgca; + 1 r cotg©a; + 1 r

Integrandola resulta:
2
Cimrtosai=Ce

que relaciona en cualquier punto del alabe, la velocidad axial, el radio del alabe y el angulo de

ataque.
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Il.- TURBINA SIMPLE DE VAPOR DE ACCION

Las turbinas de vapor transforman la energia potencial de tipo térmico, en energia mecanica.
La energia potencial térmica disponible es la diferencia de entalpias entre el estado inicial del
vapor, a la entrada de la turbina, y su estado final, a la salida de la misma; esta diferencia de
entalpias se conoce como salto entalpico o salto térmico.

En las turbinas de vapor existen unos elementos fijos que son las toberas y los distribuidores
de alabes; si el salto entalpico se transforma totalmente en energia cinética, la turbina es de
accion y la entalpia a la salida de la tobera para un proceso isentropico sera igual a la entalpia
final del vapor; en estas circunstancias, en los alabes dispuestos sobre el rotor o corona mdvil,
habra Unicamente una transformacién de energia cinética en mecanica.

Si la conversién de entalpia en energia cinética no es total, se utilizan distribuidores de ala-
bes, en los que tienen lugar dos tipos de transformaciones simultaneas, por cuanto una fraccion
de la energia cinética adquirida en la tobera se transforma en energia mecanica, y el resto en
energia cinética y posteriormente en mecéanica.

La transformacion de energia cinética en energia mecanica se produce haciendo seguir al
fluido una determinada trayectoria, (entre alabes), de forma que su velocidad absoluta disminu-
ya; cualquier cambio de magnitud o de direccion en dicha velocidad, tiene que ser debido al
efecto de una fuerza, que es la accion de los alabes de la corona sobre el fluido.

A su vez, se puede decir también que todo cambio en la direccién o en la magnitud de la velo-
cidad del fluido, originara un empuje sobre los alabes, de forma que, para cuando éstos vayan
montados sobre una corona movil, la potencia producida sera igual al producto de la velocidad
tangencial de los alabes por la componente periférica de la fuerza.
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1.1.- TURBINA DE VAPOR DE ACCION CON UN ESCALONAMIENTO DE VELOCI-
DAD

Una turbina de vapor de accion con un escalonamiento de velocidad consta fundamental-
mente de los siguientes elementos:

a) Un distribuidor fijo, compuesto por una o varias toberas, cuya mision es transformar la energia tér-
mica del vapor puesta a su disposicién, total (accién), o parcialmente (reaccion), en energia cinética.

b) Una corona movil, fija sobre un eje, cuyos alabes situados en la periferia tienen por objeto transfor-
mar en energia mecanica de rotacion, la energia cinética puesta a su disposicion.

En la tobera se realiza la expansién total del vapor, desde la presién pg hasta la py, Fig 11.1,
transformandose la energia térmica, totalmente, en energia cinética, en la forma:

} Salto adiabatico tebrico: i -1 4= 21—g (c2,-c2) = Di 4
i
T1 Sdtoreal enlatobera: i g- i = i(c%-c%)

int Togiah

Pérdidas en la tobera

— 1°
G A

S

Fig Il.1.- Representacion en el diagrama (i-s) de un escalén de una turbina de accién

La seccion entre alabes se mantiene constante; el vapor pasa por la corona a presiéon constante,
actuando sobre los alabes en virtud de la energia cinética adquirida; si el vapor, al abandonar la
corona, conserva adn una cierta velocidad, se puede utilizar posteriormente mediante un distri-
buidor de alabes guia fijos, para actuar sobre una segunda corona coaxial, consiguiéndose de esta
forma una turbina de accion con escalonamientos de velocidad.

TOBERA.- La circulacion del vapor por la tobera es un proceso no isentropico. Las investiga-
ciones de Stodola, Prandtl, Christlein, etc, coinciden en admitir que la pérdida de energia en la
tobera consta de dos sumandos principales:

- Las pérdidas debidas al rozamiento del chorro de vapor sobre las paredes
- Las pérdidas inherentes a la formacidn de torbellinos en el seno del fluido
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asi como las fugas de vapor por el intersticio entre toberas y corona, y el choque con el borde de
entrada de los alabes.

Todas estas pérdidas se resumen en un valor j <1 gque se conoce como coeficiente de reduccion

de velocidad, siendo su valor del orden de 0,95. Debido a estas pérdidas, la energia mecénica de
rozamiento se transforma en calor, siendo absorbida una fraccion por el vapor, que incrementa
asi su entropia y su entalpia a la salida de la tobera.

Si C1t es la velocidad tedrica a la salida de la tobera, y C1 la velocidad real, se puede poner:

. , . : Kcal m
Ci=J1Cy =9148), \’D ad »con, D 44 enK—g ycCq en%

cfi-¢cf _cfi(1-]%) o .
Troz tobera = 29 = 29 = |htobera =1-m=j7|=mD o4

siendo j 1 el coeficiente de reduccién de velocidad.

Un valor promediode m=0,1 b | 1=0,95 y rendimiento de la tobera: hyp= 0,9.

Para toberas simplemente convergentes se pueden tomar cifras algo menores y para las
divergentes, m= 0,05, hasta la seccién critica.

CORONA .- El céalculo de las pérdidas originadas por el paso del vapor a lo largo de los alabes
A es complejo a pesar de los numerosos y detallados trabajos

experimentales que sobre el mismo se han realizado. En par-

ticular, no es rigurosamente cierto el supuesto de que el vapor

pase a presién constante entre los alabes de la turbina de

accién, de modo que las diferencias de presiones que se esta-

blecen entre filetes fluidos de distinta curvatura, daran lugar

a la formacion de torbellinos que se suman a los que origina

la circulaciéon propiamente dicha.

Estas pérdidas se pueden agrupar en:
- Pérdidas por choque contra la arista de entrada del alabe.

Tobera
NN

- Pérdidas por rozamiento de la vena de vapor sobre la superficie de
los alabes.

- Pérdidas por curvatura, que son las mas importantes y radican en el
efecto de la fuerza centrifuga sobre las particulas de vapor, fuerza que
tiende a aumentar la presion sobre la cara concava, y a disminuirla
sobre la convexa.

Para su valoracion se introduce un coeficiente y que compen-

dia las pérdidas y modifica la velocidad relativa conque el
vapor circula entre los alabes, de modo que la velocidad rela-

Tobera Corona
movil tiva de salida es: wo =y wi.
Fig Il.2.- Esquema de una turbina de
accion de una corona
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Los valores numéricos de y son mas dificiles de determinar que los de j pudiéndose expresar

en funcién de la desviacion (b1+ by) de la vena de vapor, es decir, de la suma de los angulos que

forman entre si las velocidades relativas de entrada y salida. En el grafico de la Fig 11.3 se indi-

can los valores de y correspondientes.

v B

> ]
2 09
c
2
S e
@ %/
o
© L

g/

ﬁ B
0,7 —— PEB=
B,
0,6
20 40 60 80 100 120 140 B+B,

Fig 1.3.- Valor del coeficiente y en funcién de (b1+ b2)

A la salida de los &labes hay unas pérdidas debidas a la velocidad absoluta de salida ¢, que
incrementan la entalpia y la entropia del vapor, tramo (a2), de la forma:

2
C2

g

Existen otras pérdidas puramente mecanicas debidas a la ventilacién, rozamiento de los
discos, etc, que en el diagrama (i,S) hemos definido por el tramo (2b) del mismo.

El chorro de vapor a la salida de las toberas es libre, mientras que la presion existente a uno
y otro lado de los alabes moviles de la corona es, tedricamente, la misma. En realidad hay una
caida de presién por el rozamiento. El esquema que se expone en la Fig 11.2 se corresponde con el
de una turbina de accion con un escalonamiento de velocidad.

TRIANGULOS DE VELOCIDADES

Entrada.- En la Fig 11.4 se han representado los cambios de velocidad que experimenta el
vapor en la corona mdvil.

El vapor sale de la tobera y penetra entre los alabes de la corona mévil con una velocidad Cy;
la velocidad tangencial o periférica es u, y por lo tanto, la velocidad relativa del vapor a la

entrada es Wi, que es la que observaria un espectador que se moviese arrastrado por los alabes,
de la forma:

sen a,

w;= Ju2+c?-2uc, cosa; =c, senb,
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Fig 1l.4.- Triangulos de velocidades a la entrada y salida del rodete

U=-cCcqy-Wq1 C0S by = Rw

siendo, w = % la velocidad angular, y n el n° de r.p.m.

Al conjunto de velocidades U, ¢ y W, junto con los angulos a ; y b, se le conoce como triangulo
de velocidades a la entrada.

Salida.- Al pasar el vapor entre los alabes de la corona, la velocidad relativa disminuye por

rozamiento, por lo que a la salida se tienen otras velocidades u, ¢, y W, , que forman entre si los
siguientes angulos:

(GWz) ® b2 X (062)®a2

W2 =YW
Co= \/u2+w§—2uwzcosb2

siendo las velocidades:

—_ ———i —

Uo>=uUg=uU

Los diversos trabajos y rendimientos se pueden obtener como se indica a continuacion:

Aiyg Minterno Nint Mmec N

O
Salto adiabatico n Alternador

a) TRABAJO INTERNO.- El trabajo transmitido a los alabes por un determinado gasto masico
G de vapor, kg/seg, se puede expresar de la siguiente forma:

Tint = Tadrea - Pérdidas internas = Tagreal - (Paiabes + Psalida )

en la que sus valores especificos son:

T :i_(M+i):Cf-C% ) W%'W%
" 29 29 29 2g 2g

La potencia generada en la turbina (sin pérdidas mecéanicas) es:

-3 wE-wp
29 29

C
Nip = G(

TV.I1.-17



Fig II.5.- Triangulos de velocidades para alabes no simétricos

Fig I.7.- Tridngulos de velocidades para &labes asimétricos: bz = a1

TV.11.-18



Rendimiento interno.- El rendimiento interno es la relacion entre el trabajo interno generado
en la corona movil y la entalpia disponible.

2 2 2 2
- Tint _ Tige _ (cf- C5) - (W) -w;)
int — D| - 2 - C2
ad teobrico 1t 1t
249

Las ecuaciones anteriores son validas exista rozamiento o no, y lo mismo para el caso en que
se transforme, 0 no, todo el salto de entalpia disponible en energia cinética, bien totalmente en
las toberas (turbinas de accién), o parcialmente en el distribuidor de alabes guia y el resto en la
corona de alabes moviles (turbina de reaccion).

En el primer caso sabemos que el vapor circula entre los alabes de la corona mévil a presién
constante, siendo la seccion de paso entre los alabes constante, Fig 11.6, mientras que para el
segundo caso, la presion a la entrada de los alabes de la corona mdvil es mayor que a la salida, lo
gue se consigue haciendo que la seccion de paso entre los alabes sea variable, Fig 11.7.

De otra forma
Haciendo uso del Teorema de Euler aplicado a las Turbomaquinas, el trabajo interno es:

u
Tine = E(Clu’r Cou) =

Ci cosai-u
cos bg

Ciy=C1 cOSaj=w;Ccos bi+u ; wp=

Cq1 COS a; - U
cos bq

Coy=Cp COSaz=Wp COShy-u=yw cosbhy-u=y cos by-u

cp cosajz;-u cosb
Rt cos by-u} = E(1 +y —2) (cpcosaz-u)

u
= —{cycosaz+
g{ ! 1y cos by g cos by

y lapotencia correspondiente: N = % (Ciu +Coy)

Trabajo interno maximo.- El trabajo interno maximo se calcula derivando la ecuacién anterior
respecto de u:

dT; 1(1 cosbz)( 2u)=0 b 2
_ = + —)(c, cOS a,- u) = Uu=o¢C; COSa
du g ycos b, ! ! ! !
5 ja;=17°, u= 0475c¢c,
ara: i

T a;=22° u=0,4635c¢c,

_Ccpcosa, cos b, c,cosa;

Tint.(max) _—Zg +y—cos bl)(cl cosal——2 =
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1 cos b,

:—(1+
g

) c? cos?a; 2 ., Cos by
= Y —/——
cos bq 4 g cos b;

Rendimiento interno.- El rendimiento interno es de la forma;

T

i T; Ti 2 u
hig=—%t =2g—1 =2¢gj2 =2gi, = (1+y—2)(cyCOS ay-u)-=
int Tog g C%t g) C% gC% g( ycos bl)( 1 1-u)
. b : coshb
—2i2 U (1 4+ COSD2y cosa;- Uy =2i2x (1 +y %P2y cosa,- x
125 ¢ y Cosbl)( 17 ¢) j 2 xa( y Cosbl)( 1- X1)

. u o .
siendo x4 = T la relacidon cinematica.
1
De lo anterior se deducen las siguientes consecuencias:

a) El rendimiento interno es tanto mayor cuanto mas pequefo sea el angulo de entrada a;; sin
embargo, cuanto mas elevado sea a; para un valor determinado del salto entalpico, la velocidad

axial c,= c1 sen aj por unidad de seccion sera mayor y, por lo tanto, mayor sera la potencia que

se puede obtener de una maquina de dimensiones dadas.
b) Supuestos constantesj , a1 yy, el rendimiento es funcion de x1 y de la relacién: cos by/ cos b;.

N El angulo b; depende de x; pero se puede suponer que para
cada valor de x; el perfil del alabe se proyecta de tal forma,
gue la relacién (cos b,/ cos b;) es constante, lo cual quiere

\ decir que al aumentar x; aumenta b; y disminuye b, de forma

que la relaciéon se mantenga.

¢ Si se eligen alabes simétricos, s = 0, by = by, el rendimiento

Fig I1.8.- Curva de rendimiento interno  INterno sera sélo funcion de x,, es decir:

hint =f(X1) =2j2x1 (1 +y)(cosas-Xxyg)

gue se representa en la Fig 11.8 y que se corresponde con la ecuacion de una parabola que se
anula para x; = 0, (turbina parada), y para x; = cos a1, (velocidad tangencial igual a la compo-

nente periférica cy, de la velocidad de entrada).

Rendimiento interno maximo.- El rendimiento interno maximo se obtiene sustituyendo en la

expresion del rendimiento interno la condicion, 2 u = ¢4 cos aji, 0 tambien:

1. cos b, c?cos2a,
h Tt mx)y _ O cos b, 4 — (1 cos b, |2 cos?a,
nmo T B cf =Ly cos b; 2
29 29j°?
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Para alabes simétricos resulta:

P2 2
j 2 cos?a,

Nint. (max)y =(1 +Y) >

Para obtener un buen rendimiento es fundamental elegir adecuadamente el valor de x; de forma
que siempre permanezca en las proximidades del Xmax.

GASTO MASICO DE VAPOR.- El salto adiabatico disponible se determina mediante el diagra-
ma de Mollier; para un rendimiento dado de la turbina, el gasto méasico de vapor es:

G= _860N , conN enkWyDi enKcal/kg
h O ad.tedrico

G= _632’3 N , conN enCV yDi enKcalkg
h Di ad.teorico

y aunque el rendimiento global de la turbina h = hjnt hmec NO S€ conoce hasta una vez ensayada,

se dispone de resultados de disefio y proyectos anteriores, que se pueden aprovechar en forma
aproximada a fin de minimizar su coste de fabricacion.

11.2.-VELOCIDAD DE EMBALAMIENTO

Cuando la turbina adquiere la velocidad de embalamiento posee un rendimiento nulo, por lo
que:

cosa; = X;

Yy No proporciona potencia.
La velocidad de embalamiento de la turbina, que es la que ésta adquiriria si el par resistente
fuese nulo es

U=C1CO0S a

Pero este dato se ha hallado en el supuesto de que el alabe sea simétrico y se acomode en
todos los casos a las nuevas direcciones de las velocidades relativas, correspondiendo esta veloci-
dad de embalamiento a una corona con alabes rigurosamente rectos y axiales, pasando el vapor a
través de ellos sin ejercer empuje periférico alguno.

Sin embargo, para una turbina ya construida que funcione a velocidades muy superiores a
las de proyecto, se tiene que cumplir:

Ci1u=Coyy

y los valores de las componentes meridianas de las velocidades coincidiran, siendo los triangulos
de velocidades para el embalamiento (+), de la forma indicada en la Fig 11.9.
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Fig 11.9.- Triangulos de velocidades para el embalamiento

De dichos triangulos se pueden obtener, para calcular la velocidad de embalamiento de una
turbina ya construida, las siguientes ecuaciones:

U"=cy Ccosa;+ Wy COS b,
cos b,.

y = CcO0S b

Wi COS Dy« = W, COS Dy =y Wy« COS byx P cOS b=y cos by

cpsena; _ W
sen b . y

Wi S€n byx =Cq3 COs a; ; W=

Multiplicandolas miembro a miembro:

w c, sena, cosb c, sena
2* 1 1 1* 1 1
—— CO0S by = 7 W, COS by = ——
y "~ senb,. y 2 2 tgb,.
c, sena tg a
uU*= c;cosa;+ ———= =c, cosa(1+ L)
tgb. tg b
_ : 2p,. = _L 2
cos bj.=ycosb, ; 1+tg bl*—y—2(1+tg bo)

tgby = \/y—lz (1 + tg2by) - 1:yi‘/1 ¥ tg2by - y2

y el valor de la velocidad de embalamiento es:

ytga,;

u®=c,Cc0Sa;+ W, CoSs b,,=cy cosa;(1+

de donde se deduce que la velocidad de embalamiento es siempre superior a, u = c1 C0S ay, lo

cual es debido a que si W, esta siempre situada, en una turbina dada, a un lado del eje meridia-

no, en el embalamiento también estara W4 en el mismo lado.

Como el valor y =ws/ w; es pequenio, el valor de u estara préximo a, c; cos aj.
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11.3.- PERDIDAS MECANICAS

Las pérdidas mecanicas pueden ser debidas a las siguientes circunstancias:

a) Rozamiento de los discos
b) Ventilacién
c) Inyeccion parcial

Las pérdidas mecénicas por rozamiento de los discos se determinan mediante la expresion:
P,= 3.107 D u?8 g (Kcallseg)

en la que D es el diametro medio de la corona en metros, u en m/seg y gen kg/ms.

Las pérdidas por ventilacion vienen originadas por el rozamiento de las aletas que no estan
sometidas a la inyeccién del vapor; se pueden determinar mediante la expresion:

P,=1,35.10"° D%" au?® g(1 - e) (Kcall/seg)
en la que a es la altura del alabe en m, u en m/seg, y e es el grado de inyeccion, de la forma:

Arco deinyeccion
Longitud de la circunferenciamedia

Las pérdidas debidas a la inyeccién parcial se determinan mediante la ecuacién:

Salto efectivo

Kcal/k
100 ( 9)

P3= 100 e(e®07- 1)

y son debidas a los remolinos producidos en los alabes de la corona movil por la trayectoria dife-
rente de las primeras rafagas y de las ultimas.
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111.- TURBINAS DE VAPOR DE ACCION

111.1.-TURBINA CURTIS

La turbina Curtis es una turbina de accion con escalonamientos de velocidad, y cuando por primera
vez fue construida, presentaba como caracteristicas principales una disposicion vertical y un
numero reducido de escalonamientos de presion, inferior a cinco, cada uno de los cuales estaba sub-
dividido en dos o tres escalonamientos de velocidad, constituyendo asi una turbina mixta. La dispo-
sicion vertical ocupaba un espacio minimo, presentando algunas ventajas desde el punto de vista
de desgaste de cojinetes, equilibrado, etc, pero la disposicion actual es horizontal, y los escalona-
mientos de velocidad se limitan a la primera rueda de alta presién, ya que en las turbinas de vapor
de accién de pequefia y media potencia, como el salto entalpico asignado al primer escalonamiento
de accion resulta excesivo, se sustituye por un doble escalonamiento Curtis que permite la admi-
sién parcial de vapor; a esta corona Curtis se la conoce como corona de regulacion, ya que en ella se
verifica la regulacion cuantitativa de la turbina.

En consecuencia, si la relacién cinematica a la entrada X1 esta por debajo de su valor dptimo,
para un valor dado de la velocidad c7, se obtienen velocidades de salida c, elevadas, tanto mayores
cuanto méas pequefia sea X1, (a la parte contraria a C1 en los triangulos de velocidades).

Para aprovechar una parte de esta energia a la salida de los alabes, se dispone de un distribui-
dor de alabes guia a continuacion de la primera corona movil, desviando el chorro de vapor e intro-
duciéndole en una segunda corona movil, obteniéndose asi una turbina de accion con dos escalona-
mientos de velocidad; la expansion completa del vapor se produce en la tobera, mientras que en los
alabes, tanto en los de las coronas maviles, como en los fijos del distribuidor, no se produce caida de
presion, salvo pérdidas de carga por rozamiento.

Si la energia del vapor a la salida de esta segunda corona movil, fuese todavia elevada, se
podria disponer a continuacion de un nuevo escalonamiento de velocidad, y asi sucesivamente,
aunque por las razones que expondremos mas adelante, el nimero de escalonamientos de velocidad
suele ser de dos o tres como maximo.

Para determinar la potenciay el rendimiento de una turbina Curtis con dos escalonamientos de
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velocidad, podemos partir del esquema de triangulos de velocidades, Fig 111.2, en el que se ha consi-
derado que los alabes de las coronas y del distribuidor son simétricos,

bl: b2 ; aq = as ; bl' = b2'

Asimismo supondremos un coeficiente de reduccién de velocidad para las dos coronas y para el
distribuidor de alabes idéntico, igual ay, mientras que para la toberaesj .

Tobera ¢
o

[ ;= B, Primera corona moévil
W, L)

Distribuidor
alabes guia

B,= B, = Segunda corona movil
0w v

- .
C2 wh

=
u

Fig lll.1.- Tridngulos de velocidades de alabes simétricos

Del estudio de los tridngulos de velocidades, Fig I11.1, se deduce:

a) Primera corona: wo=y w; ; bo=Db;

Cqyu=C;cOsa; =w; cosb;+u P w;cosb;=cycosa;-u

Coy=CrCOSa, =W, cosb,- u=yw; coshb;- u=y(cycosay-u)-u

b) Distribuidor de la segunda corona: cy: y =Y Cay
c) Segunda corona: wp: =y Wy ; by, = Dby
Cry=cCpcosa;-=ycou=y{y(cpcosaj-u)l-yu=y?(cycosaz-u)-yu
Cyy=W, COS b,,-u=yw,;.cosbh;.-u=y(cy COS a;-u)-u=
=y{y?(c,cosa;-u)-yu-u}-u=y3(c,cosa;-u)-y2u-yu-u

El trabajo interno, (que no tiene en cuenta las pérdidas mecdanicas, ni las pérdidas por roza-

miento de disco y ventilacién), es la suma de los trabajos periféricos desarrollados por cada corona;
aplicando el Teorema de Euler se obtiene:

o]
Tint= a(C1u+C2u):

u
g9
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=§{clcosa1+y(clcosa1- u)-u+y?%cycosa;- u)-yu+y3(cy cosaz- u)-y2u-yu-u}=
= gleicosar(yd+y2+y + 1)-u(y3+2y2+3y+ 2)}=

A=y3+y2+y +1

- u
B=y3+2y2+3y+2 9

(Ac,cos a; - uB)

Cim

Tridangulos de velocidades abatidos de alabes simétricos
Fig Ill.2.- Rueda de accién (turbina Curtis) con dos escalonamientos de velocidad.

Distribuidor

/4

Fig I1.3.- Esquema de una turbina Curtis con dos escalonamientos de velocidad
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y el rendimiento interno:

u
T E(Acl cos a;-Bu)

_ lint _ ..o U 3
hint—T = 5 =2j2—= (Ac,cos a;- Bu)=
t eor C1 C1

2gj?

=2j Z{Ci A cos al-B(CL)Z}: 2j2(x; Acosay- Bx?)
1 1

La condicion de rendimiento interno maximo es:

BPint _ g p cosa; B 2;1 -0 : u= ci1C0sa; Xy = cosa;
du C1 cq 2B 2B
h: wim = 2 X A2cos?a; A?cos?a;, A?j2cos?a;

i nt. maxi no J ) 1B > B

En la Tabla Il1l.1y Fig 111.4 se indican los rendimientos para diversas relaciones cinematicas y
distintos escalonamientos de velocidad.

Tabla Ill.1.- Rendimientos hint, en %

Usi=alu | 2 | 23] 25| 3[35| 4 /45| 5|55 6| 7] 8] o 0] 12] 12] 14
12Corona| 74 | 75 | 74,6] 70,8| 657| 60,8| 56,1| 52 | 48 | 447

22 Corona 61,3 636, 64 | 63 | 60,6/ 57,8| 52,6| 47,7| 43
3 Corona 54,4| 56,1 55,4| 53 | 50,2| 47,4| 44,6| 42
42 Corona 46,6| 47,4| 47,2 46 | 43

El reparto de trabajos internos para cada corona es:
Primera corona

u u u
Tint.lza (Cin + C2p) E (cp cosaj;+y(cycosag-u)-ul= 5 (1+y)(cqcosa;-u)=

Condicionde h_ .

max

_u? 2B
B 2u =— (1A+yY)(— - 1)
A cosa,

Cl:

6 u?

Para,y =1, A =4, B =8, se obtiene, Ti nt.1-

Segunda corona

u u
Tint.ZZE(Cl'u'Cz'u) 5{)’2(0100531'“)'yU+y3(C1C0531'U)'YZU'YU'U}:
Condicionde h ..
=~ {y2+y3)cicosa;-u(y +2y2+2y + N}=| _ B _2u_|=

d 1:Acosa1
_ U5, 03, 2BuU 3 )
=g lyo+y?) =x— -uly +2y“+2y+ 1)
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2 u?
g

Para,y =1, A=4, B =8, se obtiene, Tj; »,=

por lo que si se considera que el paso del vapor a traveés de los alabes se efectla sin rozamiento, las
ecuaciones anteriores indican que en la adaptacién, la primera corona generaria una potencia tres
veces mayor que la segunda.

Para el caso en que: y = 0,9, resulta: A = 3,439, B = 7,049, las ecuaciones anteriores toman la

forma:

u? u2 .
Tint1=589 — ; T o=116 — P Relacion, 5/1
g g

Para una turbina Curtis con tres coronas y, y = 1, se demuestra que el reparto de potencias

esta en larelacion 5, 3, 1. En general, si la rueda Curtis tuviese n coronas, el reparto de potencias
estaria en progresidn aritmética de razén 2, deduciéndose de ésto el poco interés de ruedas Curtis

de gran namero de coronas, por lo que, no se suele pasar de 3 en el mejor de los casos.
El rendimiento de una turbina Curtis es inferior al de coronas simples, pero las pérdidas por
rozamiento de los discos son mas reducidas, por cuanto la rueda Curtis no lleva mas que un solo
disco; estas pérdidas mecanicas son pro-

08 - porcionales al peso especifico del vapor,
§ 07 / por lo que en aquellas turbinas de escalo-
'S \ namientos multiples de presion (accion y
ig 0,6 7N \ reaccion), la turbina Curtis va colocada
g o / b \ siempre en cabeza, a la entrada del vapor

\ \ procedente del recalentador.
04 1 / °\ \\ \ Para una turbina Curtis de dos coronas y
s // \ \ una relacion cinematica, x;= 0,2, la pri-
’ /// \ \ \\ mera corona genera un 80% de la poten-
0,2

. 0 .
0 01 02 03 04 05 06 07 08 09 cia total, y la segunda el 20% restante. Si

Relacién cinematica & la relacion cinematica fuese, x,= 0,285, la

Fig Ill.4.- Rendimiento de una turbina Curtis en funcién del niumero . , A
de coronas. a) Una corona; b) Dos coronas; c) Tres coronas ~ Primera corona generaria aproximada-

mente un 95% de la potencia total, y la

segunda el 5% restante.
Si se estudia la grafica de rendimientos, Fig I11.4, para una, dos y tres coronas, se puede reco-
nocer la zona en que una turbina de un determinado nimero de coronas, es mas ventajosa que
otra. Como el factor econémico es fundamental a la hora de disefiar y construir una turbina, éstas

deben fabricarse para relaciones cinematicas x lo mas bajas posibles.

Eleccidn del valor de la relacion cinematica x en las turbinas de accién.- El valor 6ptimo de x que teé-
ricamente es igual a, cos a;/2, o ligeramente superior si, by < by, se reduce en la practica debido a
los rozamientos de los discos, siendo tanto mas pequefo cuanto mayores sean estos rozamientos,
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coronas de AP, por lo que crece a medida que aumenta la expansion.
En las altimas coronas es necesario aumentar a1, lo que va acompafiado de una reduccion del

valor de x; si estas coronas corresponden a un cierto grado de reaccién, el valor de x aumenta. Si se

toma el valor de x més pequenio, la velocidad periférica crece, asi como la caida o salto por escalo-

namiento, por lo que se reduce el nimero de éstos y se simplifica la construccion.

EQUIVALENCIA ENTRE UNA TURBINA CURTIS Y UNA SERIE DE CORONAS SIMPLES
Parahallar laequivalenciatedricaentre unaturbina Curtis de n coronas, y una serie de coronas-

simples (n coronas, n discos), en condiciones de rendimiento méaximo, (C,” U) , se parte de las rela-
ciones cineméticas siguientes:

I - cos a
: Para 1 corona simple: x,, = ==
.I. Cl 2
. . . 1 i i _u _ Acosa,

Relaciones cinematicas: | i Para 2 coronas: X1, = o
I Turbina Curtis: | 1 A
' i . _ u _ Acosa
i [ Paran coronas: x; = — = ———
( t Ci1 nB

Una corona simple de accion que gira a la velocidad periférica u permite utilizar un salto de
entalpias que se transforma, teéricamente, en cf/ 2 g, al igual que una turbina Curtis. Los térmi-
nos cinéticos para la corona y para la turbina Curtis de dos 0 mas coronas, cony =1, son:

i 2
! . . C7 2u 4 u2
| Para 1l coronasimple: —| =|c1= = =
i 2g1 CcoS aj 2gcos‘a;
T N
Términos cinéticos: |L i Para 2 coronas: ——| = -—2Bu _ _4du = 4u > 22
i ] T 29 5 Acos a; cosa; 2 g cos“a;
i Turbina Curtis: j 5 )
T i c
: i Parancoronas: —=| =|ci= —O Bu__ 2un |_ 44 >— n?
% i 249 N Acos a; cos a; 2gcosca;

Comparando las ecuaciones anteriores se deduce que una rueda Curtis de n escalonamientos
de velocidad, tedricamente equivaldria a n2 coronas simples, girando al mismo nimero de revolucio-
nes n; ésto se traduce en una turbina de menor nimero de escalonamientos y, por tanto, mas
barata.

2 2
Naurtis » Naccion » 2 NReacci 6n

Dos escalonamientos Curtis sustituirian, teéricamente, a 4 escalonamientos de presion y a 8
de reaccién. Tres escalonamientos Curtis sustituirian a 9 escalonamientos de presion y a 18 de
reaccion.

Para pequefias y medianas potencias se puede utilizar admision parcial en todos los escalona-
mientos, porque trabajan a accion. Las ruedas Curtis tienen el inconveniente de un reparto des-
igual del trabajo entre los rodetes, de un menor rendimiento, y de que en el distribuidor de alabes se
genera una erosion debida a las grandes velocidades del vapor.
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Fig Ill.5.- Rueda de acci6on con dos escalonamientos de velocidad.
Triangulos de velocidades con alabes asimétricos, con angulos de salida iguales

Admision parcial.- La rueda Curtis siempre esta en cabeza de las turbinas de gran potencia; en
la actualidad, dado el pequefio volumen especifico del vapor en dicha zona, la admision parcial nece-

saria al comienzo de la turbina de vapor se suele reducir al primer escalonamiento.

Admision total.- La relacion (altura/diametro) del segundo escalonamiento se reduce al minimo
requerido para que este segundo escalonamiento sea de admision total; con esta condicion se fija el
salto de entalpia minimo que se dedica al primer escalonamiento de admisién parcial, que sera
tanto menor cuanto mayor sea el gasto masico de la turbina.

Para el rendimiento y trazado de los alabes, si la altura de la tobera se considera como la uni-
dad, la altura maxima de los alabes, para la primera corona seria igual a 1,4; para los alabes del
distribuidor seria igual a 1,9, y para los alabes de la segunda corona seria igual a 2,3.

Como la cuestion econémica es un factor primordial a tener en cuenta, se utilizan turbinas
monocelulares; cuando la expansidn del vapor se realiza a velocidades c; elevadas, una corona de

accion llevaria a elegir un valor pequefio de x; del orden de 0,10 a 0,15, para no sobrepasar la resis-

tencia de los alabes de la corona mdvil, a la que corresponderia un rendimiento muy bajo

Larueda Curtis tiene la ventaja de la sencillez por la disminucién de la longitud de la turbina o,
para una longitud igual, el empleo de un mayor nimero de coronas de diametro pequefio para efec-
tuar la expansion restante, y de ahi la mejora, por cuanto las pérdidas son proporcionales a los
cuadrados de las velocidades.

111.2.- TURBINA ZOELLY

La turbina Zoelly (1903) es una turbina de accién con escalonamientos multiples de presion en
numero no superior a 10 y montaje unicelular de los discos, y longitud reducida con un minimo de
pérdidas intersticiales en el juego entre eje y diafragmas, Fig 111.6.

En condiciones de trabajo normales una central térmica utiliza vapor recalentado a elevada
presion y temperatura, lo que implica que el salto adiabatico total puede ser del orden de 200 a 300
Kcal/kg, proporcionando velocidades periféricas u del orden de 1300 a 1600 m/seg; si se utiliza una
turbina de accidon de una sola corona, la velocidad periférica puede llegar a ser del orden de 650 a
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800 m/seg, aunque no conviene sobrepasar los 400 m/seg, y en consecuencia hay que disminuir la
velocidad absoluta del vapor para obtener un buen rendimiento, aparte de eliminar los problemas
técnicos originados por las citadas velocidades que serian incompatibles con la resistencia meca-
nica de las coronas. Para ello se procede a repartir el salto total en varios escalones, uno a conti-
nuacion de otro, de forma que en cada uno de ellos se trabaje Gnicamente con una fraccion de dicho
salto total disponible y de esta forma, para un nimero conveniente de escalones de presién se
pueda disminuir la velocidad del vapor sin disminuir el rendimiento.

N
] 5|
Fig Ill.6.- Esquema longitudinal de una turbina Zoelly, 3,5 MW, 3000 rpm

N | L
Entrada de vapor [ _Topera 1--—|}- — Tobera 2-—}} Corona 2 {—Tobera 3
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Fig Il.7.- Esquema de los escalonamientos de una turbina Zoelly

En las turbinas Zoelly, que son totalmente de accién, las expansiones sucesivas del vapor se
producen en las toberas, con lo que la presion va disminuyendo escalonadamente hasta que, a la
salida de la altima corona, se alcance la presion del condensador. En cada turbina de accion se
tiene que cumplir el que no exista diferencia de presiones entre una y otra cara de los rodetes, por
cuanto sélo habra diferencia de presiones en las toberas; en consecuencia, en este tipo de turbinas no
existe tedricamente empuje axial.

Para mantener la velocidad periférica u, dentro de unos valores admisibles, hay que fraccionar
convenientemente el salto de entalpia. Se considerara uno cualquiera de estos escalonamientos y
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supondremos que el mismo se realiza entre los estados intermedios i y j; lavelocidad de entrada del
vapor en la tobera del citado escal6n es la Coi, gue no va a ser nula o despreciable, como sucedia en
la turbina simple de accion, sino que habra que tenerla en cuentay, por lo tanto, de acuerdo con la
Fig 111.9, se tendra, para el salto entalpico (i ; -i ;) una diferencia de presiones, p; - p; .

Recuperacion de las velocidades residuales en las turbinas de accion.- Si cy; es la velocidad de salida

del escalonamiento j, y m < 1 es un coeficiente de recuperacion, la velocidad de salida cijen el distri-
buidor del escalonamiento j es:

Cy =] \J2 9Di aqgij) + mc3,

que origina el aplanamiento de la curva de rendimiento y una mejora del rendimiento hasta valores
del ordende 0,6 , 0,7, para una recuperacion total. Todo sucede como si el salto térmico puesto a dispo-

sicion de la turbina aumentase, por lo que se debe modificar aumentando el nimero de escalonamientos o el
didmetro de los mismos.

O T

Presiones

d

4’] Velocidades

=

ch

Fig 111.8.- Diagrama de presiones y velocidades Fig I11.9.- Escalonamiento intermedio de presién

Los valores del coeficiente m se determinan experimentalmente, y son del orden de la unidad
cuando se pasa de un escalonamiento de inyeccion total a otro de inyeccidn parcial, con la condi-
cion de que tanto la separacion relativa de la entrada del distribuidor a la salida de la corona ante-
rior, como la desviacién de los angulos de la velocidad de salida de la corona y de entrada del distri-
buidor, no sean excesivas.

m» 1 P inyecciontota %348 inyeccion parcial

Por el contrario, si se pasa de un escalonamiento de inyeccion parcial a otro de inyeccidn total o
a otro de inyeccion parcial donde el arco de inyeccién sea completamente distinto, el coeficiente m
se reduce grandemente y las pérdidas correspondientes se calculan admitiendo que, m = 0.

——

inyeccion parcid ¥4 34® inyeccion total
m»0 b

i inyeccion parcial 3A3® inyeccion parcial con arco deinyeccion distinto
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CALCULO DEL N°DE PARSONS

Cuando los diametros de los diferentes escalonamientos son distintos, se tiene:

Cyj =] ‘/ZgDiad(ij)+ mc%i , slendo, Di aqiij)=ioi - 10

Despejando, 2g Di aq(ij), resulta:

. C1j Cij Alabes simétricos
2 g Di ad(ij):(j—)z—mcgj: (j—)z—m(u2+ W3 - 2uw; cos by)j =

by =Dy ; wy =y wy

C1i
=(j_11)2-m(u2+yzwi- 2uyw; cosby) =

2 _ (2 2 _
le—(u +C{-2UC1COS ay); ‘_

(wicos by)j = (cicos ag- u)

C.
= (%)Z-m{u2+ y2 (u2+c%-2ucjcosag) - 2uy (cicos ag- u)}j =

:{c%(jiz-my2>-u2m(1+y2+ 2y)+2ucicosay my (y + 1)} =

C 1 C
uf L)% (5 - my2)-m(1 +y)2+ 2 2 cosay my (y + 1) =

1 1 2cosag my (y +1) u
=uf {5 (5 - my?) -m(1 +y)2+ : =29~
X1 ) X1j X

—N

siendo X el numero de Parsons correspondiente a cada escalon, de la forma:

25427 g o
1,1 2cosay my(y +1)  Diaggi
T(T-myz)-m(l+y)2+ ‘ (ij)
X3 ) X1j

X =

En el calculo de turbinas de vapor de accién, en condiciones de rendimiento maximo, el limite
superior del nUmero de Parsons es del orden de 2000.
Para m =1 resulta:

8369, 2 o
(.i-yz)-(1+y)2+zcosaliy(y+1) Diaqij)
pi? X1j

=

=N

X

CALCULO DEL N° DE ESCALONAMIENTOS

Para una turbina de accion que posea Z; coronas de igual diametroy, por lo tanto, la misma velo-
cidad periférica uy, se puede poner:

ui=XDiaqij)
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2

Zyui=Z; XDi aq(ij) = X(Z1 Di agij)) = XDl agyy P Z1= "y
1

en donde X es el n° de Parsons correspondiente al grupo de coronas de igual didmetro, siendo Dl 41
la suma de las caidas de entalpias relativas a los Z; escalonamientos de presion, con velocidad tan-
gencial u.

Si la turbina posee otros grupos de coronas de distinto diametro, trabajando todas ellas con el
mismo n° de Parsons:

Z, coronas de velocidad periféricat, y diametro d»
Z3 coronas de velocidad periféricatiz y didmetro d3

—_— —

Z,, coronas de velocidad periférica U, y diametrod

se tiene:

2 2 2 2 —
Zlul + ZZUZ + ZSUS oot Znun = XD adtotal

siendo, Dl 5q total =i 0 - | A €l salto correspondiente a las presiones inicial pg y final p;.

Si resulta que existe s6lo una corona de diametro d,, otra de diametro d,, etc., es decir, una

corona para cada diametro:
Z,=2,=..=Z,=1 P uf+us+u§+..+uU2=XDlq4iotal

que se conoce como suma de los cuadrados de las velocidades circunferenciales, y es una ecuacion
fundamental para el calculo del nUmero de escalonamientos de presiéon de una turbina Zoelly; se
puede admitir que cada rueda esta construida con el mismo diametro y el mismo ndmero de coro-
nas; para que el rendimiento sea el mismo, en cualquiera de los escalonamientos, la relacién cine-

matica X, o el salto entalpico correspondiente a cada escalon Di, debera ser igual en todos ellos.
Si Dl es el salto entalpico total disponible en la turbina, y Z es el nimero de escalonamientos de

presion, a cada uno de ellos correspondera un salto Di de la forma:

Cit 2 2 _
Di .= ch :(u)u _ Dl Keal , __D__ D _2g9j°*D
ad = o427 g 8369,2 Z kg Dag  C% c?
249
zuz= D 2o 2:4279D1 _ 83692DL _ oo,y iz 2 - xpy
ad (Clt )2 C1
u j2U2

en la que: DI viene en Kcal/kg, y X = Cte es el n°® de Parsons, de valor:

X = 8369,2j 2 x2
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Como DI esta comprendido entre, 200 y 300 Kcal/kg, los valores de, Z u2, correspondientes vie-

nen recopilados en la Tabla 111.2, siendo éste el campo de trabajo de este tipo de turbinas.

Tabla Ill.2.- Valor de Z u2 segln el n° de coronas

X1 X Z u?
Rueda de una corona 12,3 1580 316.000 a 475.000
Rueda de dos coronas 15 335 67.000 a2 100.500
Rueda de tres coronas 17,5 149 29.800 a44.700
Rueda de cuatro coronas 1/10 83 16.600 a 24.900

Conocido el valor de Z 12 y dado Z, se determina u, y de aqui, o bien el nUmero de revoluciones
por minuto n, conocido el didmetro de las coronas, o el diAmetro de éstas, conocido el nimero de
revoluciones por minuto.

111.3.- TURBINA RATEAU

El francés Rateau construye en 1890 un tipo de turbina de accién tangencial, Fig 111.10, que
posteriormente transforma en turbina compound con dos escalonamientos de presion.

Posteriormente subdivide el salto térmico utilizado por la maquina en un gran namero de esca-
lonamientos de presién, dando lugar a la turbina Rateau multicelular, que a pesar de ser de accidn,
se la dota de un ligero grado de reaccion en los Gltimos escalonamientos a fin de aumentar la veloci-
dad de paso y salida del vapor y la consiguiente disminucion de la altura de los alabes; el primer
rodete de alta presion es de tipo Curtis, y lleva dos escalonamientos de velocidad.

T

Y

|
/R

.

7
.

.
7.

Fig 111.10.- Esquema de una turbina Rateau
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IV.- TURBINAS DE VAPOR DE REACCION

IV.1.- TURBINAS CON ESCALONAMIENTOS DE REACCION

Cuando el salto de presion es grande, se recurre a fraccionarle en una serie de escalonamien-
tos de forma que los de mayor presion se correspondan con la parte de accion (Turbina Curtis), y
el resto, con la parte de reaccion.

Para su estudio vamos a considerar un escalonamiento cualquiera de la parte de reaccién,
entre los estados 0 y A, a los que corresponden las presiones pg y p2, respectivamente; la veloci-

dad c,q es la correspondiente al salto adiabatico Digg.

El vapor no se expansiona totalmente en los alabes guia del distribuidor, sino que lo hace sélo
desde pg hasta una presion intermedia pj con la que penetra en la corona, continuando su expan-
sién en los alabes mdviles de la misma, hasta alcanzar la presién de salida p».

El distribuidor viene dimensionado de forma que transforme una parte de la energia poten-

cial disponible del vapor Diga en energia cinética, Fig IV.1; la velocidad c1; es la correspondiente
al salto adiabatico Diga.

La fraccion restante del mismo Diag se transforma a lo largo de los alabes de la corona mdvil,

en energia cinética, viniendo los alabes disefiados para que en ellos se produzcan dos tipos de
transformaciones simultaneas:

a) La de la energia cinética adquirida en los alabes distribuidores, en energia mecanica

b) El resto de entalpia en energia cinética y, ésta a su vez, en energia mecanica.

Por efecto del rozamiento en la expansion adiabatica (OA) se sustituye ésta por la (Ob); el
choque del vapor a la salida del distribuidor con los bordes de los alabes de la corona movil, pro-
duce un recalentamiento del vapor a la presion py, obteniéndose el punto c, entrada del vapor en
la corona movil.

Por incorporacidon del calor debido al rozamiento del vapor en los conductos formados por los
alabes de la corona, se efectia la transformacion (cd); finalmente, y debido a la transformacién
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en calor de la energia que aun lleva el vapor al abandonar la corona, (pérdidas a la salida), se
produce un recalentamiento del vapor segun (de); en la Fig 1V.1, la velocidad cyq seria la corres-

pondiente a la salida de la corona, en la expansion adiabatica reversible.

dist

Pérdidas en el distribuidor
Cat

Alcorona

Cad

Fig IV.1.- Diagrama (i-s) de un escalonamiento de reacciéon

Distribuidor

Corona mévil

Fig IV.2.- Triangulos de velocidades en un escalonamiento de reaccion

IV.2.- LINEA DE EXPANSION REAL

Las pérdidas en cada escalonamiento comprenden:
a) Pérdidas por rozamiento en los alabes distribuidores:

2

(1-j2) =2  con:

c
29 { Escalonamiento de reaccion: ¢, = \/2 gDi gist +C3

—_———

Escalonamiento de accién: ¢ 1; = \/2 gD gist + mc%

b) Pérdidas por rozamiento en los alabes de la corona mdvil:

i W2 - w2 2

i Escalonamiento de accion: ———2 = ‘ y = %% |- (1-y2) L

| 29 wy 29

i

i ) WA w3l 2
. Escalonamiento de reaccién:

B My =Y sy f2 by, = 2 gD oy w2
24 ‘y WZI‘ ( y)ZQ 2t g cor 1

—r
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c2
c) Pérdidas por velocidad a la salida, (1 - m) 2—2

d) Pérdidas por rozamientos de los discos, ventilacién de los alabes no inyectados en inyeccidn parcial.

En la expansion real, el punto representativo del estado del vapor se desplaza sobre una linea
distinta de la adiabética; en el diagrama (T-s), Fig IV.3, se observa:

* El salto adiabatico puesto a disposicion del escalonamiento, viene dado por el area (mnpqrs)= iy - iq
* Las pérdidas térmicas del escalonamiento, por el area (ptuvp) = ip - ig
* El salto adiabatico puesto a disposicién de la turbina, por el area (ABCD) que llamaremos area A

* La pérdida total en la maquina, comprendiendo una parte recuperada, area (DCC’), area B, y una parte
definitivamente perdida en el condensador, area (dDC’c’), area C

Se observa que si la pérdida total es la suma de las pérdidas del escalonamiento, la suma de
las expansiones adiabaticas individuales es superior al salto adiabatico total.

El calor que se transforma en trabajo es:

Salto adiabatico en la turbina - Pérdidas no recuperadas =A - C =i - i (.

- [P
El rendimiento adiabatico (indicado) es, haq = A-C . - < L
A ic-ip
\.C
~ie

Y77

5
Zx.-

7

a

Q.
<
=

(g}

Fig IV.3.- Trazado de la linea de expansion real; pérdidas térmicas

Debido a la recuperacion parcial de las pérdidas, el rendimiento adiabéatico del conjunto es
superior al rendimiento medio de los escalonamientos.

Si todos los escalonamientos tienen el mismo rendimiento:

Pérdidas escalon

hescaion = 1 - .
escanon Di ad . escal 6n
a Pérdidas escalon B+C A-C
Nturbina =1 - —5——= =1 - =
aD'ad. escal 6n A+ B A+B

Hay que tener en cuenta que en los saltos de AP el rendimiento es generalmente inferior a la
media, al igual que en los saltos situados en la zona de vapor saturado.
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1V.3.- TRABAJO INTERNO Y RENDIMIENTO

Para obtener el rendimiento maximo, se tiene que verificar lo siguiente:

a) Una reduccidn del nimero de choques de vapor a la entrada del rodete, por lo que es conveniente que
la distancia entre el distribuidor y la corona sea la minima posible.
Se logra haciendo que el chorro de vapor incida sobre los alabes de la corona, de forma que

W, sea tangente al alabe a la entrada.
b) Reducir al minimo el rozamiento en los conductos entre alabes por los que circule el vapor, por lo que

las superficies de los alabes, tanto del distribuidor como de la corona, deben estar pulidas a espejo.
Requiere de técnicas especiales para el mecanizado de los alabes.
¢) Reducir al minimo la velocidad de salida. Se logra escogiendo un valor de la velocidad de la tur-

bina que haga minima la velocidad de salida.
Como resulta del examen del tridngulo de velocidades a la salida, el valor minimo de la velo-

cidad C, tiene lugar cuando ésta es normal a u, condicién que no es Gtil cuando hay mas de una
corona.

El trabajo interno de la turbina es la diferencia entre el trabajo adiabatico tedrico, y las pér-
didas por rozamiento, es decir:

c?2 c?
Ton = ad — 1t + (i i
=59 " 2g (ia-iB)
c2 _c2 2
Pgis= —5o— = —— (1 - 2)
29 29
Tint = Tad - (Pdist + Paiapes + Psal ) = W2, - w2 2 w2 |~
P. — 2t 2 — 1 +(| - )__2
al ab 29 29 A B Zg
2
Peal L2
sal —
29
c? c2 -c?2  wi-w c? c?2-c2  wi-ws
249 249 249 29 249 29

que es un resultado idéntico al obtenido para las turbinas de accion, ya que se han incluido las
pérdidas a la salida.

METODOS DE CALCULO DEL RENDIMIENTO INTERNO

a) El rendimiento interno viene dado por:

2 2 2 2 2 2 2 2
ho = Tint _(ef-c3) +(wg- wi) _ (c1- c3) + (wy- wi)
nt — . - . - 2

D'ad.tec’;r. ZQD' ad. teor. Cad
L, 1 C1=w L
Para un grado de reaccions = 0,5 b | co = w , el trabajo interno es,
I Co=W,
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_u _¢1-¢3 _
Ti Nt s—o,5 5 (Clu+ c:2u) - 9 =D int

2_c2

Si no se consideran las pérdidas residuales a la salida, por cuanto la velocidad C, es aprove-
chable como velocidad de entrada en el siguiente escalonamiento, el trabajo adiabatico teérico es:

Taq = T, + Pérdidas distribuidor + Pérdidas corona

b) EIl rendimiento interno, aprovechando la energia a la salida, se puede poner en otra forma:

u
- (Clu + Coy )
_ g
nt —
Tad

u (cq, * Cy,, ) *+ Pérdidas distribuidor + Pérdidas corona
g

u
= (Cyy *+ Cay)
_ g 1u 2 _ u(cy,*+cyy)

Eu(clu+c2u)+éqc§ U(Cyy +Cpy) + dci

Para s = 0,5 se tiene:

W= C1 cos al
_ u(Clu +C2u) _
= 7 = |Cau
(50.5) l"(Clu+ C2u)+ qcy

CZZWl L,]

i
h; nt czcosazzia_b =w cosb;=cycosa;-u| =
T 1%

u(ciy+tcypy)=u(2cicosas- u)

u(2c,cosa,-u) _ Xg(2cosaj-xy)
u(2c,cosa;-u) +gcs  Xg (2COS ay-Xq) +

siendo x1 la relaciéon cinematica a la entrada.

Calculo de g
3 2 2 2
| cii-C c
i En el distribuidor, Py ¢, = “2 L= 2“ (1-j2)
Pérdidas, i 9 9
: . War - W3
I En los alabes de la corona, Py gpes = T
|
El valor total de las pérdidas paras = 0,5 es:
c2 - ¢2 W2 - w2 _
Protales = —— Loy 22 =|cu=wt ; wp=cy1;C1=] Cyt | =
29 29
2 2 2 2 2 2 2 ; 2 ;
=C1t'C1+C1t'01=C1t'C1:0_1(1'12)=q0_1p q=1_12
29 29 g g j? g j?

y el rendimiento interno queda en la forma:

. _ X; (2cosa;-Xx;)
Int(s:O,S) 1 2

-
X;(2cosa;-x;) + ]—2
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c) A partir del grado de reaccion s definido como la relacion entre el salto en la corona y el salto

adiabatico total, sin pérdidas, se obtiene:

ia-i ia-i . . c
s=-2"B8B=02g-2-8 p jp-ig=s-2
lo-1B Cad 29
i _ cf c24 U
JI.Tad—zi"'('A"B)—Zi"'Szadll c2
El trabgjo adiabético es: | g 9y b 2= L
. c2 Y ad = 7
i1 = tad [ - S
ad
t 2g
Cad g5y V2 ¢y
y el rendimiento interno:
(ci-c3) +(Wi-w) (c%-c3) +(wWg-w3) (cf-c3) + Wi-wg)
Rint = 2 = 2 (1-s)= 2 jc(@ -s)
Cad C1t Ci

Como la circunferencia media de los alabes, para cada escalonamiento de presion, tiene prac-
ticamente el mismo didmetro a la entrada y a la salida, las velocidades tangenciales correspon-
dientes seran iguales, por lo que:

Uy =U,=U
=w3+ u2- 2 w,u cos b,

De los tridngulos de velocidades se obtiene, |
i +Uu?-2cucosa,

gue sustituidas en la expresion del rendimiento interno proporcionan:

C2-w3-u2+ 2w,ucos by+ w3-c2-u2+2ciucosa,

hint = 2 (1 - S) =
C1t
2w,u cosb, + 2c,ucosa,-2u?
= 1-5s)
2 (
C1t
- -z .. - - dhint
La condicion de rendimiento interno maximo, ——— = 0, es,
2w,cos b, + 2c,cosa;- 4u
> (1-s)=0 P wycoshb, +cycosa;=2u
C1t
y el rendimiento interno maximo:
w,cos b, (c,cos a; +w,cos b,)+ cycosa;(c,cosa;+w,cosb,)-2u?
Rint. mx = 5 (1-s)=
C1t
W, cos b, + c,cos a,)?
2 0082 2cos2a. - Wo 2% C1 1
w5c0s?b,+ 2 w,cos b,c,cos a; + c{cos?a, 5 Q-
= - S)=

2
C1t

TV.1V.-42



2

_ (w,cos b, +c,cosa,)
- 2
2c1;

(1-s)

valido para cualquier valor de s.
d) Como el rendimiento interno de la turbina de reaccion es:
2w,u cos b,+ 2 cyucos a;- 2u?

hint = 1-s
I nt C%t ( )

Fig IV.4.- Triangulos de velocidades en una turbina de reacciéon de s = 0,5

para s = 0,5 los triangulos de velocidades de entrada y salida son iguales, por lo que los alabes

guia del distribuidor y de la corona moévil estan dispuestos simétricamente, Fig 1V.4:
Ci1=W, ; bp=a; ; C=W ; a=b;

resultando:

2ciucosaj-u?  2ciucosap-u?

. > j2=(2cos ai-x1)j%x1 (a»t909
C1t C1

hi”t(s:o,s) =

) . X1 (2 cos ajg- Xxq1)
e) Teniendo en cuenta el rendimiento, hj = —

1 -
X1 (2 cosag-x1) + J—i

y la condicion de rendimiento maximo a, = 90° = by, para el caso de s = 0,5, se tiene:

W, =C
2~ %1
2U=w,c0S b,+cCcycos a; = =2cycosa; b xj;=cosa;
2= 4,
_ cos aj (2cos az-cosag) _ j?cos?a; —ano
’ 1-j 1-j2sen?a;

cos a; (2cos a;- cosa;) +

estando el &ngulo a; comprendido entre 14°y 40°.
Los triangulos de velocidades toman la forma indicada en la Fig IV.5.
Si se considera a titulo de ejemplo que, a;= 17°;j =y = 0,9 ; x = 0,956, resulta un rendi-

miento interno maximo igual a 78,9%, que es ligeramente superior al de la corona de accion;
para un mismo valor de u, el valor de c; debe ser menor, por lo que necesitard un namero mayor

de escalonamientos.
La curva de rendimientos es mucho mas extensa, Fig I1V.6.
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Fig IV.5.- Triangulos de velocidades con s = 0,5 y condicién de rendimiento maximo

- Af\ e

/

/AN
B /iR
Ny \
A .

N

0,1

% 2 0,4 0,6 0,8 1 1,2 1,4 u/c, 1,6

(1) Escalonamiento de accion, hy=2j2xq (1 +y)(cos az - X1)

(2) Rueda Curtis, hy=2j2 x1(Acos ajg - B x1)

(3) Escalonamiento de reaccion, hy = x1(2 cos a1 - x1)/{x1(2 cos a1 - x1) + [(1 - 2)/j 2]}
(4) Escalonamiento de accidn con recuperacién total de la velocidad de salida, m = 1

Fig IV.6.- Curvas hy = f(x1) trazadas en las siguientes condiciones: a1= 17°;j =y =0,9

IV.4.- TURBINA DE REACCION CON ESCALONAMIENTOS MULTIPLES

Si DI es el salto térmico correspondiente a Z escalones que tienen el mismo diametro e idén-

tico perfil de alabe, a cada escalonamiento le correspondera, por término medio, un salto:

Dl D _ D _ DI _2g(1-s)Dl _ 2gj2(1-s)Dl
Dias=— P Z=_——=5—= - - , = a
Z Di ad di st C1t C1t Cc1

1-s 29(1-5s)

2
Zu2=2gj2(1-s)Dl x2=(1-s)XD : X= -2

= @.s)o - 29%¥i°

El nimero de Parsons tedrico, o factor de calidad, correspondiente a los Z rodetes de reaccion del mismo
diametro es:

o Zu? .
X=a gr—=29j?x?
ad
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y representa el cuadrado de la relacidén cinematica media x, salvo una constante; el valor de Z u2
proporciona una idea del volumen de la maquina y, por lo tanto, de su precio; por esta razén al
numero de Parsons se le llama a veces factor de calidad.

Para un grado de reaccion s =0, 5, Di g4 st es la mitad del salto entalpico correspondiente al

escalonamiento, por lo que:

zuz=gx? 20 = 22 b X=2.427 gx?j 2= 8369,2 x?] 2

en la que X tiene, para las turbinas de reaccion en condiciones de rendimiento maximo y coronas
del mismo diametro, un limite superior del orden de 4000.
Para una velocidad periférica u determinada, el nimero de escalonamientos necesarios en la

turbina sera proporcional a X disminuyendo muy rapidamente cuando 1/x aumenta.

Si se considera, por ejemplo que, u = 100 m/seg y DI = 200 Kcal/kg, se obtienen los resultados

de la Tabla IV.1.
Se observa que para numeros de Parsons elevados, aumenta el nUmero de coronas, por lo que
para que una turbina sea de construccion barata, lo que interesa son pequerios valores de X y de

X1, 0 lo que es lo mismo, grandes de 1/x;.
En consecuencia, los valores de x; cercanos a 0,5 son los mas frecuentes; en la Tabla IV.1 se

observa también la influencia que tiene el rendimiento sobre el nimero de escalonamientos v,

precisamente, en las proximidades del rendimiento maximo es donde mas se hace notar.

Tabla IV.1.- Nimero de escalonamientos para diversos valores dd,/x,, con,j =1
Uxy 1 15 2 25 3
h 0,73 0,78 0,77 0,74 0,7
N° de Parsons 8380 3730 2100 1340 931
Z 168 74 42 27 19

{ h=78% ; Z= 74 escalones
Para, |
t h=77% ; Z= 42 escalones

y, por lo tanto, una variacién de un 1% en el rendimiento, trae como consecuencia una gran
disminucion del namero de escalonamientos, lo que supone una gran disminucién del coste de
fabricacion y de las dimensiones de la turbina.

En forma anéloga a las turbinas de accion con escalonamientos mdultiples de diametros
distintos, se puede determinar el n® de Parsons para un escalén cualquiera de reaccion con,
s=0,5, Fig IV.4, en la forma:

Clzj\/ZQDidist"'C%: D :Dad =] gDiad"'W%
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c c
g Di ad=(j—l)2'W% = (j—l)z-u2 -c?+ 2uc,cosa;=

c c
:c%(jiz - 1)+ 2uc,cos a;- u? = u2{(Tl)2(ji2 -1)+2 Tl cos a;- 1}

Despejando u2 resulta:

u?= = - gDiadC - XD-Zad
(Tl)z(j—2 1)+ 2 Tl cosa,- 1

obteniéndose para valor del n° de Parsons X:

X= 7 1 == % -1 1 8369’22cos a
(Tl)Z(j_2-1)+271cosal-1 g(J__2-1)+T1_1

IV.6.- NUMERO DE ESCALONAMIENTOS DE REACCION

La regla de la suma de los cuadrados de las velocidades circunferenciales, para s = 0,5 viene

dada por:
XDl
Zlu§+22u%+23u§+...+znuﬁ=+ta'
en la que, Z1, Z», Z3, .., Zn, €s el nUmero de coronas de reaccidon del mismo diametro, d1, dy,
ds, ..., dp, de la parte de reaccion.

Los triangulos de velocidades no son iguales, sino homdélogos de un escalonamiento a otro; en
estas condiciones para, Z, =1, Z,=1, Z3=1,..., Z,=1, setiene:

Zyus+Z,us+2Z3u3+...+Z,ud =uZ+us3+ui+.. +u?

i Uo = kUl
.II. us= k Us = k2 Ui
HaCiendo’ I’ ................................
:
[ Un=Kuns=k™u; ; k=(=2)Mnd
|

Ui
la ecuacion anterior se puede poner en la forma:
u? + k2u? + k4 u? + ..+ k2 y2 = y2 (1 + k2+ k4 + ..+ k2(nd))

gue es una progresidon geométrica de razon k2 por lo que:
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u
( u_fl1 )2n/(n-1) -1

, k2() k2.1, k2n- 1 _ XDl _ XD _
uf ————= =u$ = P = =Ce
kZ2-1 kZ2-1 2 (Unyarnay - g 2u?
U,

Para cualquier valor del grado de reaccién se obtiene:

, kan- 1

ulm:XD (l-S)

Dando valores a n se determina el niumero de escalonamientos de presion.

IV.7.- CALCULO DEL DIAMETRO DE LA PRIMERA CORONA DE REACCION

Eleccidn de la vena de vapor.- La vena de vapor viene caracterizada por el nUmero y diametro de
los diversos escalonamientos. El salto disponible, a repartir entre los diferentes escalonamientos,
se obtiene después de haber eliminado del salto adiabatico tedrico, las pérdidas en los 6rganos de
admisién y a la salida; la eleccion de la vena de vapor es importante porque condiciona el volu-
men de la maquinay, por lo tanto, su precio.

Los volumenes especificos del vapor en cada escalonamiento se pueden calcular a partir del
trazado de la linea de expansién en el diagrama de Mollier, o0 mediante Tablas de vapor de agua.

En el primer escalonamiento de reaccion, la inyeccion es total, por lo que:

We
G= v, =(pDya;)k(cy sen a1)gvapor entrada

siendo:

G el gasto de vapor en kg/seg

c1m la velocidad meridiana a la entrada

vy el volumen especifico del vapor a la salida del distribuidor

Qvapor (1) » €l peso especifico del vapor a la entrada

k un coeficiente que tiene en cuenta la obstruccién originada por el espesor de los alabes a la salida y el
coeficiente de gasto de las toberas, de valor » 0,9

aj la altura del alabe distribuidor a la salida, o la altura de los alabes de la primera corona

D1 el diametro medio del primer escalonamiento de la parte de reaccion, o didmetro medio de la vena

Para obtener un buen rendimiento conviene que a; sea pequefio y que la altura del alabe a no

sea demasiado grande.
Multiplicandola por, n D, resulta:

nD; G=pnDfa; kcysena o (1)

D 2Uu; _ 60uyq
nD2 = n D1 G _ 7w T Tpn _ 60 Gx v,
' parkcisena; Gvapor (1) c, = 2L pZaj; ksenaj
X1



En la Tabla IV.2 se indica para, n D¢ = 640, y diversas revoluciones por minuto, con una velo-

cidad periférica de la corona de accién de 200 m/seg, el diametro medio de las coronas de accion y

reaccion, asi como el numero de escalonamientos de presion, siendo:

Tabla IV.2
n (rpm) 3000 6000 9000 12000
Da (mm 1275 637 425 318
Dr1 (mm 462 327 267 231
Ur1 (m/seg 72,5 102 126 145
Z (n° escalones) a4 22 16 11

D, el diametro medio de la corona de accion

D1 el didmetro medio del primer escalonamiento de reaccion

ur1 la velocidad periférica del primer escalonamiento de reaccion

Z el nimero aproximado de escalonamientos de reaccion para, X = 4000

Ua1 la velocidad periférica de la corona de accion, igual a 200 m/seg
El aumento de la velocidad de rotacion implica:

a) Una disminucién de los didmetros y del nimero de escalonamientos, lo cual supone una reduccion del
coste de la maquina.

b) Un aumento de las pérdidas en la parte de reaccion, que varia con el cuadrado de las velocidades.

c) La necesidad de preveer un reductor de velocidad, tanto mas importante, cuanto mas répida sea la velo-
cidad de rotacion de la turbina.

El grado de expansion es la relacion entre los voliumenes especificos de admision y escape; asi,
por ejemplo, para una turbina de 125 MW, con unas condiciones de presion y temperatura a la
entrada del vapor en la turbina, de 127 atm y 540°C, y presion en el condensador de 0,038 atm
abs, la relacion de los volumenes especificos es 1250, por lo que las primeras coronas deben tener
didmetros pequefios para asi evitar alturas de aletas demasiado reducidas, y las ultimas coronas
diametros grandes para evitar alturas de aletas excesivas, por lo que hay que fraccionar el flujo
de vapor a la salida.

La variacion del volumen especifico es poco sensible en los escalonamientos de AP, pero se
hace muy rapida en los ultimos, lo que explica el aspecto caracteristico de las venas de vapor de
las turbinas de condensacidn, que convergen rapidamente en los escalonamientos de BP.

Las velocidades varian con el didmetro, y como las secciones de paso aumentan en proporcién
inversa, a presiones iguales, la altura de las aletas varia con la inversa del cuadrado del diame-
tro de la vena.

El rozamiento de los discos y las fugas internas crecen con la presion y el diametro.

La reduccion de los diametros en la parte de AP implica un aumento de la altura de los alabes, lo que
contribuye a reducir las pérdidas por rozamiento en los discos y las fugas.

El salto térmico en cada escalonamiento disminuye con el cuadrado del diametro, y el nimero
de coronas aumenta en proporcién inversa; ésto origina dificultades para situar todos los escalo-
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namientos sobre el mismo eje; un rendimiento elevado implica, pues, un aumento de la longitud
de la turbina y, por lo tanto, su precio, que puede llegar a ser muy importante si el nUmero de
escalonamientos lleva a construir una turbina de varios cuerpos.

Cuando el volumen del vapor en la admision es pequefio, AP y baja potencia, es dificil obtener
un buen rendimiento ya que para mantener una altura de alabe adecuada, 12 a 15 mm, es nece-
sario disminuir el diametro de las coronas y, por lo tanto, aumentar su nimero para llegar a ago-
tar el salto de presidn en la parte de AP. La utilizacién en cabeza de la turbina de una corona
doble Curtis o de una corona de accion de mayores dimensiones alimentada con inyeccion par-
cial, permite eliminar algunas coronas en la parte de AP restante, lo que a pesar del menor ren-
dimiento de la corona de cabeza, resulta a veces ventajoso.

IV.8.- CALCULO DE LOS ELEMENTOS DE LOS DIVERSOS ESCALONAMIENTOS

Para determinar los elementos de los diversos escalonamientos se parte del diametro del pri-
mer escalonamiento, de forma que los didmetros de los demas escalonamientos se van aumen-
tando, reduciéndose asi el nUmero de los mismos.

Se puede partir de una relacion entre diametros medios, D,/ D;= k, entre dos coronas consecu-

tivas, de forma que se pueda admitir, en primera aproximacion, un reparto de didmetros medios
de los escalonamientos de razon k; este reparto, puramente arbitrario, tiene la ventaja de ofrecer
una semejanza de los triangulos de velocidades en los diversos escalonamientos, salvo en el pri-
mero, lo cual permite utilizar los mismos perfiles de alabes, al menos mientras su altura no sea
excesiva,; esto justifica ademas la invariabilidad del numero de Parsons en los diversos escalona-
mientos. Si suponemos dos escalonamientos, jy j-1, se puede poner:

“up _ Y o Mi o Can
“ii-u Y- Yigeny o Cagen
- D
. i Dldist = zad uZ )
ci)=i \ 20D st +C5gy) =[5=05 P I 242702 | =1 8370 57+ O
%D| ad = X
W u?
. J
W2(j)=‘y:ﬁ‘:y‘/ZQD‘corona"'W%G)=y 83707+W%(j)
K= i) - C20)
Wiga) Wi

Eleccion de los valores de x en las turbinas de reaccion.- Al igual que en las turbinas de accion el
valor de x se elige inferior al 6ptimo tedrico; como en estas turbinas la curva (h, X) es muy plana,

el rendimiento préacticamente no varia para valores de x en un cierto intervalo. Este célculo so6lo

se puede aceptar en primera aproximacion, por lo que conviene proceder a su revision teniendo
en cuenta la recuperacion de las velocidades residuales y el recalentamiento del vapor ocasio-
nado en cada escalonamiento por las pérdidas de energia.
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V.- REGULACION Y DISPOSITIVOS DE SEGURIDAD

V.1.- METODOS DE REGULACION DE LAS TURBINAS DE VAPOR

Para poder adaptar la potencia de una turbina de velocidad constante a la demanda de una
maquina receptora (alternador), se pueden utilizar algunos de los siguientes tipos de regulacion:
a) Regulacion por variacion de la presion en la admision, que se consigue mediante laminacién en la
valvula de admisién o variando la presion en la caldera, (regulacién cualitativa).
b) Regulacion por variacién del nimero de toberas activas en la admisién sobre la primera corona,

(regulacidn por admision parcial o regulacion cuantitativa).

Si en un sistema de coordenadas (G, pg, pe) Se toman como variables, la presion de admision pg
después de las valvulas de regulacion, la presion de escape pe Yy el gasto masico G, la funcién
f (G po, pe) =0, viene representada por una superficie conica de vértice O, Fig V.1.

Presion de escape (pe)

O Gasto masico (G)

Fig V.1.-Representacion de la funcion, f(G,pe,po) =0

La interseccion de dicha superficie por planos, pg = Cte, son elipses

Las funciones pe(po) para, G = Cte y po(G) para, pe= Cte, son hipérbolas; esta ultima ecuacion
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se puede poner en la forma:

en la que b es una constante.

Regulacién por variacion de la presion mediante laminado en la valvula de admision.- En este tipo de

regulacién, también llamado regulacién cualitativa, el laminado se efectla a entalpia constante; en
el diagrama de Mollier, el punto A se desplaza hacia A’, Fig V.2, y simultaneamente la caida de
entalpia pasa de Di a Di’, el gasto masico pasa de G a G”y el rendimiento de h a h’, obteniéndose la

siguiente relacion de presiones,

D _ G'D'h' _ Pyp-Pe _ GDi'h'

Db GDih ' po-pe GD h

En las turbinas de condensacion p , es muy pequefia por lo que, <= Do
0

El valor de Di’ se obtiene del diagrama de Mollier en funcion de py

Po/ po—"

! e e

A
A
NG
Al'
Carga parcial

Al plena carga

)/
pe

Fig V.2.- Linea de expansion (Regulacion por laminado en la vélvula de admisién)

S

1
|

G/G Pe_ g5

0,8

0,6

/

0,4

A\

0,2

0,2 0,4 0,6 08 p/p 1

Fig V.3.- Representacion de G” /G en funcién de p'o
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La variacion de h'/h depende de una serie de factores como: la relaciéon cinematica X, el coefi-

ciente de recuperacién, la humedad del vapor en los escalonamientos de BP, etc.
La representacion de G / Gen funcién de pg conduce a curvas que se aproximan a rectas, tanto

mas cuanto menor sea la relacion pe/ po, Fig V.3.

Regulacion por variacion de la presion en la caldera.- Si la temperatura del vapor se mantiene

constante, el punto A’ se desplaza sobre una isoterma y se obtiene una caida de entalpia Di gene-
ralmente mayor que Di’, tanto mas, cuanto mas elevada sea la presion inicial, observandose que

para altas presiones y temperaturas de recalentamiento, el valor de Di permanece sensiblemente

constante para pequefias variaciones de la carga. El punto que representa el estado del vapor a la
salida de la turbina se desplaza hacia las regiones de menor humedad; sin embargo, este tipo de
regulacién que parece mejor que el anterior, no se puede emplear generalmente en calderas de tipo
clasico en las que la variacion de presién se produce con un retardo exagerado, que ademas exige la
unificacion de una o varias calderas en un solo grupo; excepcionalmente se ha empleado en calde-
ras tipo Benson.

Regulacién por admisién parcial, o regulacion cuantitativa.- La caida isentrépica global permanece
constante, Fig V.4; la expansién AB representa la evolucion en el primer escalonamiento y la
expansion BC en el resto de la turbina a plena carga.

1 -
G/G @.\“’@—’/
2!
0,8 o A
il %26_,/4 /
oi"/’ /
06— %5 %
| 2 S
REEENS / o0
< /
04 //7/
/
0 / p/p-

s 02 04 06 08 1

Fig V.4.- Linea de expansion Fig V.5.- Valores de regulacion
(Regulacién por admisién parcial) por admision parcial

Cuando el gasto masico se reduce a G', la aplicacion a la segunda parte de la turbina, de la rela-
cion:

proporciona la presién py a la salida del escalonamiento de cabeza:
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— -— =1 ; G>G ; pr<p1

por lo que el primer escalonamiento trabaja con una carga débil bajo una caida de entalpia mayor
y con un rendimiento menor.

El resto de la turbina se comporta como una turbina regulada mediante un laminado, con la
diferencia de que el punto que representa el estado del vapor en la admision (p1,v1) nho se desplaza

sobre una isentélpica, sino sobre una politrdpica de la forma:
pvh=Ce , n= 1,08, aproximadamente

En consecuencia, cuando el gasto masico varia, la potencia generada por cada una de las dos
partes de la turbina se puede calcular separadamente.

La Fig V.5 representa el haz de curvas % en funcion de 2~ en el caso de regulacién por admision
p

parcial; este tipo de regulacién, para cargas pequefias, es mas ventajoso que la regulacion por

laminado, tanto mas, cuanto mayor sea la relacion p—e, pero lleva consigo los siguientes inconve -
Po

nientes:

El mecanismo de inyeccion es mas complicado (varias valvulas)

La corona del primer escalonamiento tiene que ser de accién

Un menor rendimiento a carga parcial, debido a las pérdidas por ventilacion en los sectores no alimentados

Los esfuerzos asimétricos y choques sobre los alabes a la entrada de los sectores en servicio, que es tanto
mas notable cuanto mas elevada sea la presién, debido a la gran densidad del vapor, por lo que en las instala-

ciones supercriticas, se vuelve a la regulacion por laminado.

SOBRECARGA .- Para prever un margen de potencia, del orden del 10% al 20%, mas alla de la
potencia normal de servicio, algunas turbinas estan previstas para funcionar en sobrecarga, lo que
lleva consigo un descenso del rendimiento.

La sobrecarga se puede obtener:

Aumentando el diametro de la primera corona y previendo un sector de admision suplementario; por este
procedimiento el margen de sobrecarga es bastante reducido, 8% al 10%

Admitiendo una parte del vapor vivo después de las primeras coronas, pero tiene el inconveniente de some-
ter a los escalonamientos situados aguas abajo a presiones y temperaturas elevadas

Colocando un by-pass interno que pone en comunicacion el vapor que sale de la primera corona con un
escalonamiento situado aguas abajo

V.2.- PROBLEMATICA DE LA REGULACION DE LAS TURBINAS DE VAPOR

El primer problema que se plantea es el control de la velocidad, que se tiene que mantener en
ciertos casos en un valor determinado, y que hay que limitar a un maximo aceptable en todos, ya
gue ningun grupo puede soportar una velocidad de embalamiento igual, en general, al doble de la
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velocidad de régimen, por lo que es de vital importancia controlar la velocidad de rotacion.

En la regulacion de turbinas industriales que, aparte de generar energia, suministran vapor a
baja presion para el calentamiento, y en las turbinas de las centrales destinadas exclusivamente a
la generacion de energia mecanica, aparecen otras exigencias por lo que las soluciones que se dan
al problema de la regulacion varian segun el caso, como indicamos a continuacion:

Regulacion de turbinas industriales.- EI caso mas sencillo es el de la turbina de contrapresion
cuya potencia es funcidn del consumo de vapor suministrado a presion constante. El alternador va
forzosamente conectado a una red eléctrica que absorbe la energia que sobra, o cede la energia que
falta, ya que es imposible, para este tipo de maquinas, regular de manera independiente la poten-
cia y el gasto de vapor. La velocidad se mantiene constante por la frecuencia de la red y el taqui-
metro sélo entra en accién para detener la maquina cuando se corta la conexién con la red.

En la Fig V.6 se muestra un esquema simplificado de esta regulacion; la velocidad de rotacion
de la turbina, (manteniendo invariable la posicién de la palanca oscilante), es fija, y el regulador de
presion acciona la valvula de admision en funcién de la demanda de vapor de calentamiento; si se
presentan variaciones de frecuencia en la red, el desplazamiento resultante de la valvula es com-
pensado por el regulador de contrapresion. Después de un corte en la conexion con la red exterior, el
regulador de presion deja de actuar automaticamente y entra en accion el regulador de velocidad.

o

Regulador de velocidad

Palanca oscilante

Valvula de regulacién
del vapor vivo

—

Turbina

(A

Regulador
de presion

Dispositivo de
consumo de vapor

Fig V.6.- Regulacion de una turbina de contrapresion

Cuando el grupo tiene que cubrir las necesidades de calor y energia de una explotacion,
(funcionando sin red exterior), se dispone de una turbina de contrapresion y otra de condensacién
dispuesta sobre el mismo eje y, generalmente, en la misma bancada, Fig V.7. Si la demanda de
energia es superior a la potencia que corresponde al gasto masico de vapor de calentamiento, se
abre la valvula que regula la admisién en el cuerpo de BP para enviar el vapor adicional que atra-
viesa los dos cuerpos de la turbina, al condensador, sin influir en la presion en el conducto trasva-
sado. Las distancias entre los distintos puntos articulados a lo largo de la palanca oscilante se eli-
gen de manera que cumplan las dos condiciones siguientes:

a) A gasto masico y presion de vapor trasvasado constante, toda variacion de la velocidad de
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rotacion produce un desplazamiento de las valvulas de regulacion de vapor vivo y de admisién en el
cuerpo de BP, de tal manera, que los gastos masicos adicionales que circulan en cada uno de los

cuerpos de la turbina satisfagan la relacién DGyp= DGgp

/%%
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velocidad

Palanca acodada

Palanca oscilante

Charnela___..——

Valvula regulacion
admisién BP

Turbina AP

Valvula regulacién
vapor vivo

Turbina BP

ReguladotL de presion
del trasiego
i

Condensador Consumidor de vapor

Fig V.7.- Regulaciéon de una turbina de condensacién con extraccion de vapor
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Fig V.8.- Regulacion de una turbina de contrapresion y extraccion de vapor

b) A potencia y velocidad de rotacion constantes, cualquier variacion de la contrapresion pro-
duce un desplazamiento de las valvulas de regulacion de vapor vivo y de admision en el cuerpo de
BP, de forma que las diferencias de potencia que se producen en cada uno de los cuerpos tienen que
satisfacer la relacion:
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Dpap= - Dpgp

Una turbina de trasiego y condensacion sélo puede mantener constantes la velocidad de rota-
cion y la presidn de trasiego si las valvulas de admision de la parte de BP no estan ni completa-
mente abiertas, ni completamente cerradas. Desde el momento en que se alcanza una de las posi-
ciones extremas, un dispositivo, Fig V.7, desconecta el regulador de presidn dejando la turbina bajo
la Gnica accion del regulador de velocidad.

Por razones econdmicas a veces es necesario suministrar el vapor a dos temperaturas diferen-
tes, efectuandose la toma a dos presiones distintas. La regulacion se lleva a cabo como se indica en
la Fig V.8, en la que el regulador de velocidad actlia Gnicamente como limitador.

Si el grupo funciona sin red exterior, la turbina sdlo se podra regular si se afiade un cuerpo de
condensacion después de la turbina de trasiego y contrapresion, que equilibre las variaciones segun
las necesidades de energia de la explotacion, asi se llega a la turbina de doble trasiego y condensa-
cion, representada esquematicamente en la Fig V.9.

7

Regulador de
velocidad

Placa flotante Regulador presién
de trasiego

Regulador presion
de trasiego

Sy
W

Valvula admision BP Valvula admisién MP

@ I T Turbina AP —L_I~—

Turbina BP Valvula regulacién
vapor vivo

Consumidor

Condensador Consumidor

de vapor de vapor

Fig V.9.- Regulacién de una turbina de dos extracciones de vapor y condensacion

La placa flotante sustituye a la palanca oscilante, las tres valvulas articuladas en sus angulos
controlan el flujo de vapor que va a las partes de AP, MP y BP de la turbina.

Mientras permanece constante la velocidad de rotacion del grupo, la posicion de la articulacion
del regulador a la placa flotante, punto A, no varia, y por ejemplo, la accion de un regulador de pre-
sion, produce el pivotamiento de la placa respecto del eje (A-B), (permaneciendo inmovil el regula-
dor de la derecha), de manera que los desplazamientos de las valvulas de MP y BP llevan consigo,
en cada cuerpo, variaciones de potencia que satisfacen la relacion:

Dp ap= - (Dpwp + Dp ap)
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Si varia la carga del grupo, permaneciendo igual la demanda de vapor de calentamiento, la
placa pivota respecto al eje (A-B), produciendo un desplazamiento de las valvulas tal, que los gasto
masicos adicionales que circulan por cada cuerpo satisfacen la relacion:

DGpp = DGy = DGgp

Algunas turbinas industriales no estan conectadas a alternadores cuya velocidad de rotacion
permanece constante, sino a otras maquinas receptoras tales como compresores o bombas de
velocidad variable dentro de unos limites relativamente amplios. En este caso se prevé la regula-
cion del fluido transportado para mantener constante una de las caracteristicas (gasto masico,
presion) .

La Fig V.10 muestra el esquema de regulacion de un grupo turbocompresor con regulacion del
gasto masico de aire en el escape del compresor.
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| Turbina
Regulador |
de presion i

1

rhv(enturi ]

Condensador

Fig V.10.- Regulacion de un grupo turbocompresor con regulacién de gasto masico

Regulacion de turbinas de centrales eléctricas.- La turbina de condensacion, sin recalentamiento, no
lleva generalmente mas que un regulador de velocidad. En algunos casos se utiliza una regulacion
compuesta de velocidad-presion de admision que mantiene constante la presién a la entrada de la
turbina.

La turbina de condensacion con recalentamiento intermedio va provista de un sistema de regulacion
complejo, ya que el gran volumen de vapor contenido en el recalentador intermedio y los conductos,
que a plena carga esta a una presion de 20 a 30 atm, constituye una reserva de energia cuya des-
carga completa, aun en el caso de una reaccion rapida de los érganos de regulacion del lado del
vapor vivo, produciria una sobrevelocidad inadmisible que podria pasar del 25% al 45% de la nor-
mal (el maximo valor admitido es del 10%), por lo que es indispensable intercalar érganos de regula-
cion después del recalentamiento intermedio, inmediatamente delante del cuerpo de MP, que sean
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susceptibles de intervenir en caso de descarga repentina.

Estos 6rganos de regulacién (valvulas de moderacién) sélo deben entrar en accién en el régimen
transitorio; para evitar un aumento exagerado de la velocidad en régimen normal, a cualquier
carga se mantienen abiertas, pues todo estrangulamiento provocaria una caida de presion puesta
a disposicion de los cuerpos de MP y BP, por lo que s6lo se utilizan las valvulas de vapor vivo de
forma provisional.

La regulacion no utiliza el sistema de transmisién directa de las fuerzas de accionamiento, sino
que hace uso de sistemas amplificadores (servomotores), en los que para simplificar los esquemas,
no se han incluido un cierto nimero de mecanismos tales como, el regulador de velocidad, el limita-
dor de sobrevelocidad, el regulador de estatismo, los mecanismos de seguridad normales, etc.

Distribuidor

de mando 7%
Motor de
aceite
a

Valvula Valvula
regulacion moderadora \ —\
vapor vivo 7A7/
vl Turbina
N AP = :
Turbina Turbina BP
MP doble flujo
~——_ Lup_|

v '
Recalentador Condensador|
intermedio

Fig V.11.- Regulacion de una turbina con recalentamiento intermedio

Comparacion de la regulacién de las turbinas de vapor con la de las turbinas hidraulicas.- Como el
vapor es un fluido practicamente sin inercia, no hay que temer el riesgo del golpe de ariete. El Ginico
factor desfavorable lo constituye la expansion del fluido entre las valvulas de admisién y los alabes
del distribuidor del primer escalonamiento, ya que el volumen comprendido entre estos dos 6rganos
esté limitado al minimo. Por la misma razdn, el vapor con recalentamiento intermedio se introduce
en la turbina después de pasar por una valvula moderadora situada en la proximidad del cuerpo de
MP. La ausencia de inercia del vapor favorece la estabilidad de la regulacién que se obtiene con un
grado de control moderado que no es necesario sea periddico. El acelerémetro, empleado a veces en
los grupos de gran potencia con recalentamiento intermedio, no se emplea como estabilizador, sino
como dispositivo destinado a aumentar la rapidez de accion de la regulacion.

La moderacion de los esfuerzos de maniobra de los obturadores, permite la regulacion directa
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en el caso de maquinas pequefias, que junto a la ausencia de inercia del fluido, implica tiempos de
maniobra T pequefos. El tiempo caracteristico t de los grupos es mas elevado que en el caso de las

turbinas hidraulicas, debido a que tienen una velocidad de rotacion mayor; una relacion T/tgrande
favorece la limitacion de la separacion de velocidad en el caso de grandes variaciones de cargay a
la estabilidad en el caso de pequefios movimientos de regulacion.

Alimentacion de aceite a presion.- La bomba principal accionada por la turbina, es del tipo de
engranajes (mando mediante un reductor), o centrifuga (mando directo). Como por razones de
seguridad el deposito de aceite esta alejado de las tuberias de vapor vivo, se dispone eventualmente
una bomba de derivacion situada en este deposito y arrastrada por una turbina de aceite a fin de
alimentar la aspiracion de la bomba principal. La instalacién se completa con una o varias bom-
bas de puesta en marcha, con motores independientes, de la turbina principal. El circuito de aceite
contiene refrigerantes, valvulas de expansién y de retencion, filtros, etc

V.3.- SISTEMAS UTILIZADOS EN LA REGULACION DE LAS TURBINAS DE VAPOR

Regulacion de una turbina de condensacion.- En la regulacién de una turbina de condensacion, Fig
V.12, el taquimetro actda sobre una valvula de distribucion de corredera que establece la presion
del aceite en funcién de la velocidad, provocando un desplazamiento de la valvula de distribucién de
corredera que alimenta el motor de las valvulas de doble efecto.

Dispositivo de variacion del estatismo

n N N

y

Distribuidor

Regulador de velocidad

Presion
inicial
—

o

l Presion
variable

-—

e

"’//////.

"/////////

Regulador‘ centrifugo

Fig V.12.- Esquema de regulacién de una turbina de condensacion

Un sistema de mando por palanca y manguito asegura la estabilidad de la regulacion. El esta-
tismo se introduce modificando la posicion del punto de pivotamiento de la palanca de accionamien-
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to. La regulacién de la velocidad se asegura desplazando el manguito que contiene la varilla del
taguimetro modificando asi la posicién de equilibrio de este ultimo.

En otro sistema de regulacién de turbinas de condensacion, un taquimetro acciona, mediante
una palanca y un relé, una valvula de corredera que proporciona un consumo de aceite cuya pre-
sion se modula en funcién de la velocidad de rotacion de la turbina y que se aplica a un pistdn, de
forma que en régimen transitorio, los desplazamientos de este pistén originan el desplazamiento de
una valvula de corredera de distribucién de aceite en un servomotor de doble efecto, que acciona las
valvulas de regulacién. En otro sistema de este tipo, la valvula de corredera se acciona directa-
mente por el taguimetro, asegurandose el estatismo mediante levas facilmente accesibles.

Regulacién de una turbina de contrapresion.- La regulacidon de una turbina de contrapresion, Fig
V.13, consta de dos mecanismos que establecen la presion del aceite, uno en funcién de la veloci-
dad, y otro en funcion de la contrapresion.
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Fig V.13.- Esquema de regulacién de una turbina de contrapresion
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Un distribuidor de mando permite elegir el mecanismo que actla sobre las valvulas de alimen-
tacidon de la turbina. El regulador de contrapresion lleva una membrana sobre la que actua el
vapor después de un laminado eventual en un transformador de presién (expansién a entalpia
constante). Los movimientos de la membrana producen una modulacién de la presién del aceite
aplicada en la valvula distribuidora de corredera del regulador. Una vez puesto el grupo en marcha,
se regula la velocidad (que se mantiene constante por la frecuencia sincrona de la red), entrando en
accion el regulador de contrapresion mediante una inversion del distribuidor de mando, aseguran-
dose de que en el mandémetro, doble, coincidan las presiones de aceite dadas por los dos reguladores.
Si mientras la turbina esta regulando la contrapresidn, la velocidad aumenta por cualquier cir-
cunstancia, la presion de aceite disminuye por la accion del regulador de velocidad, hasta que en el
limite previsto de sobrevelocidad, un resorte situado bajo el distribuidor de maniobra invierte auto-
maticamente este Ultimo sobre el regulador de velocidad.

Cuando las condiciones de servicio vuelven a ser normales, se puede invertir manualmente el
distribuidor sobre el regulador de contrapresion.

Regulacién de una turbina mediante un mecanismo hidraulico.- La Fig V.14 muestra un esquema

simplificado de este mecanismo que consta de una bomba centrifuga accionada por el eje de la tur-
bina que proporciona el aceite de engrase y de regulacion.
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(5) Distribuidor
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regulacion

Fig V.14.- Mecanismo de regulacion hidraulica
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Una pequefa parte del aceite que inyecta esta bomba llega, por una pequefia abertura calibra-
da, a la periferia de la bomba de regulacion 2 y se esparce en sentido centripeto a través de este
6rgano.

La fuerza centrifuga actda frente a esta corriente de aceite que circula hacia el interior y ori-
gina la presién primaria de regulacion que es proporcional al cuadrado de la velocidad de rotacion.

Las pequefias variaciones de la presion se detectan en el transformador de presion 3 dando
lugar a variaciones de presion proporcionales y mucho mayores en el cilindro-relé 1 que acciona la
valvula de corredera del motor de laminacién 5 por medio de la varilla 6.

V.4.- ORGANOS DE SEGURIDAD Y PRESION

Una linea de seguridad consta, en general, de:
a) Uno o varios 6rganos de deteccién de las anomalias de funcionamiento
b) Organos de transmision de las drdenes

¢) Organos de cierre

Los grupos importantes llevan una doble linea de seguridad, siendo indispensable que las dos
cadenas de 6rganos que las constituyen sean rigurosamente independientes.

También es necesario que cada linea de seguridad se pueda comprobar periédicamente, incluso
con el grupo en marcha; también es necesario que toda averia de un sistema de transmision de
ordenes o de potencia, como la falta de presion de aceite, dé lugar al cierre de los érganos de para-
da.

La vigilancia de la explotacion se realiza con aparatos detectores y registradores automaticos
gue dan las indicaciones indispensables para la marcha de las maquinas, como:

- Registradores de la dilatacion absoluta de los distintos cuerpos

- Registradores de la dilatacién diferencial entre los rotores y el estator

- Registradores de la deformacion y la flecha del estator

- Registradores de la posible ovalizacion de los rotores

- Indicadores y registradores de las vibraciones de los distintos cojinetes y del desgaste del
soporte

- Registradores de la temperatura del vapor y de los distintos puntos del estator, etc.

El control de la marcha de los grupos se realiza mediante ordenador, teniendo en cuenta el his-
torial del grupo, como la duracién de parada, (es decir, su estado de refrigeracién), etc.

VALVULAS DE REGULACION Y VALVULAS DE CIERRE.- Las vélvulas de regulacién pueden
ser de placa simple, perfiladas y de doble asiento.

Las valvulas de regulacion de placa simple se utilizan para gastos masicos y presiones moderadas;
los esfuerzos de maniobra son elevados, por lo que los motores y las varillas son relativamente
pesados. La estanqueidad es satisfactoria y la velocidad del vapor en la seccidn mas estrangulada
se puede admitir del orden de 50 a 60 m/seg.

Lasvalvulas esféricas con difusor, se utilizan con frecuencia, y permiten obtener una reduccién de
los esfuerzos de regulacién, pudiéndose admitir velocidades del vapor de 70 a 90 m/seg. Para redu-
cir los esfuerzos de maniobra se aumenta su nimero.
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Fig V.15.- Vélvula de distribucién con piston relé

Las valvulas de doble asiento, equilibradas, permiten un gasto masico grande y presiones eleva-
das; las dilataciones hacen que la estanqueidad sea aleatoria. La velocidad de flujo del vapor es del
orden de 40 a 50 m/seg.

Las valvulas de parada de cierre rapido, que al mismo tiempo son las valvulas de cierre principal de
la turbina, se fabrican de un solo asiento. En el caso de diametros grandes y presiones altas, se
facilita la maniobra de apertura mediante una valvula piloto. La apertura se puede hacer a mano
mediante un servomotor; el cierre rapido se produce por puesta en vacio del aceite contenido en el
servomotor, Fig V.16.
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VI.- TURBINAS DE VAPOR
ELEMENTOS CONSTRUCTIVOS

VI1.1.- TURBINA DE CONDENSACION

Si las caracteristicas del vapor son moderadas, del orden de 25 Kg/cm2, la construccion puede
ser muy sencilla, Fig VI.1y 2. La Fig V1.3 muestra una turbina de potencia moderada que lleva
una corona en cabeza con dos escalonamientos de velocidad seguida de 36 escalonamientos de
reaccion.

El uso del doble armazén y de los portatoberas se justifica para valores elevados de la presion.

El armazoén consta de dos elementos unidos mediante bulones, siendo, en general, el elemento
de BP de fundicion y el de AP de acero moldeado; la parte de BP de la maquina esta sujeta por su
fondo de escape a una placa de cimentacion, mientras que la parte de AP puede deslizarse sobre su
apoyo mediante un cojinete de bancada.

La turbina se puede dividir en un cuerpo de AP de flujo Unico y un cuerpo de BP de dos flujos. La
disposicién de dos cuerpos facilita su construccién cuando el nimero de escalonamientos es eleva-
do, o cuando no se puede evacuar el vapor en el ultimo escalonamiento a través de una sola corona,
debido a un vacio del orden de 0,04 atm o0 menos, 0 a que su volumen es grande, o a las dos causas
a la vez. Las dimensiones de las ultimas coronas se limitan por razones de resistencia mecanica.

El recalentamiento del agua de alimentacion se puede asegurar mediante una serie de trasie-
gos, por ejemplo, cuatro en el cuerpo de AP y dos en el cuerpo de BP.

La evolucion actual de la construccion de las turbinas de las centrales térmicas viene motivado
por el aumento de las potencias unitarias de las caracteristicas del vapor en la admision y por el
empleo del recalentamiento intermedio, que implican una elevacién del rendimiento térmico y un
menor coste de la energia.
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Fig VI.2.- Seccién de una turbina de vapor de condensacion con extraccién de vapor

O

Fig VI.3.- Turbina de condensacién de dos cuerpos

TV.M . - 66



Fig VI.4.- Turbina de condensacion de dos cuerpos y dos flujos de BP

=

Fig VI.5.- Turbina de condensacion de tres cuerpos, AP, MP y BP

Fig VI.6.- Turbina con dos extracciones de vapor y condensacion
V.M . -67



Si la presion de admision es del orden de los 100 Kg/cm2 y la temperatura de la admisién y del
recalentamiento intermedio es del orden de los 550°C, la construccién puede ser de tres cuerpos
AP, MP o (MP-BP), y BP. El cuerpo de AP puede estar constituido por una rueda Curtis situada en
cabeza, o por una serie de escalonamientos de accion, en los que el vapor vivo puede entrar a la
parte media del cuerpo de AP, y se expande en la corona de cabeza y en los escalonamientos de
accion antes del recalentamiento intermedio; los cuerpos de (MP-BP) y de BP estan alimentados
con doble flujo.

Para presiones mayores del vapor y recalentamiento intermedio, se utilizan turbinas de cuatro
cuerpos, un cuerpo de AP con flujo simple, un cuerpo de MP de doble flujo y dos cuerpos de BP de
doble flujo.

V1.6.- TURBINA DE CONTRAPRESION

Cuando las caracteristicas del vapor sean inferiores a 17,5 atm y 290°C, estas turbinas se
construyen de fundicién y para caracteristicas superiores se construyen de acero, Fig VI.7. Las
disposiciones constructivas aplicadas a las maquinas pequerias son sencillas, pues llevan cojinetes
de anillos, topes de cojinetes de bolas, estanqueidad por anillos de carbono, regulador de accién
directa, orificios de admisién y de escape en el cuerpo inferior, etc.

e

Fig VI.7.- Seccion de una turbina de contrapresion

En estas maquinas, la utilizacion de presiones elevadas implica la utilizacion de un armazén
doble, un mayor espesor de los conductos de alimentacion y un elevado nimero de puntos de estan-
queidad.

Para potencias inferiores a 1 MW consisten simplemente en una rueda Curtis, efectuandose el
accionamiento del alternador mediante un reductor de engranajes.
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Fig VI.8.- Turbina de contrapresién

Para potencias entre 1 MW y 3 MW la turbina es de tipo mixto, con un escalonamiento en
cabeza de accion simple, o de rueda Curtis, seguido de un grupo de coronas de reaccion; el acciona-
miento del alternador se efectiia mediante un reductor, pudiendo alcanzar la turbina una velocidad
de giro de 9.000 a 10.000 rpm

Para potencias por encima de 3 MW el accionamiento del alternador se realiza mediante aco-
plamiento directo (3.000 rpm); la turbina es siempre de tipo mixto, accion-reaccion; en las unidades
mas potentes, las caracteristicas en la admision pueden llegar a 150 bar y 550°C, por lo que en
lugar de utilizar el vapor de escape con fines industriales, se dirige éste a las turbinas de MP y BP
existentes, estando situada la turbina de contrapresién aguas arriba de estas ultimas para
aumentar su rendimiento.

VI1.2.- TURBINAS MARINAS

En las turbinas marinas, la diferencia entre la velocidad de la turbina (3.000 a 6.000 r.p m.), y
la de la hélice del barco (100 a 200 rpm), no permite un acoplamiento directo, por lo que hay que
introducir un reductor de engranajes, y de esta forma puede competir con otros motores de marcha
lenta (maquinas alternativas de vapor o Diesel), e incluso con los mas lentos. Para reducciones
pequefas, por debajo de 1/15 se utiliza un solo juego de engranajes, y para reducciones mayores se
utiliza un doble juego de engranajes.

En el extremo del primer eje, que gira por ejemplo a 5000 rpm. lleva una turbina de AP de mar-
cha adelante, (rueda Curtis y escalonamientos de reaccion), mientras que en el otro extremo del
mismo eje lleva una turbina de AP de marcha atras (rueda Curtis).

En el extremo de un segundo eje, que gira a menor velocidad, por ejemplo a 3.000 rpm, las turbi-
nas de BP que son de marcha adelante y las de BP de marcha atras, estdn montadas en la misma
bancada. Estos dos ejes atacan la corona grande del reductor que gira, por ejemplo a 100 rpm,
mediante dos juegos dobles de engranajes helicoidales.

VI1.3.- ELEMENTOS DE CALCULO DE UNA TURBINA MULTICELULAR

Los tres grandes grupos de turbinas de vapor que se pueden presentar son:
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Turbina de contrapresién, en la que la presion del vapor a la salida de la turbina esta por encima
de la presion atmosférica y es susceptible de poder ser empleado en un proceso industrial.

Turbina de condensacion, en laque el vapor se expande desde la presion de entrada hasta una pre-
sion por debajo de la atmosférica, condensando posteriormente y bombeando el agua a la caldera;
es el tipo de turbina empleado en las centrales térmicas de generacion de energia eléctrica.

Turbina de extraccion, que consiste en una turbina con una toma de vapor en la carcasa para ali-
mentar un determinado servicio, o precalentar del agua de alimentacion de la caldera; la turbina de
extraccion puede ser de condensacién o no. La presidén de extraccion se mantiene constante al
variar el caudal del vapor extraido por medio de un regulador de presion que actua sobre el vapor de
entrada en la turbina; si la extraccidén no se controla, la presidn del vapor extraido estara sometida
a variaciones importantes en funcién del caudal de vapor de salida de la turbina. Las turbinas de
extraccion se utilizan en aquellos procesos industriales en los que se puedan requerir dos niveles de
presion.

Los datos mas usuales a tener en cuenta en el calculo de una turbina multicelular son:

* La presion y temperatura del vapor en la admision, pg,To

* La potencia de la maquina N, dada en las bornas del alternador
* El gasto masico del vapor G

* La presion en el condensador pc

* La velocidad de rotacion n

La presion de trabajo de la turbina se obtiene de la presion en la admision, teniendo en cuenta
un cierto margen que permita prevenir tanto las variaciones accidentales de la presién, como las
pérdidas de carga en las tuberias y en el recalentador.

La presion en el condensador depende del caudal y de la temperatura del agua de refrigeracion,
de las dimensiones del condensador y del caudal de vapor a condensar; el vacio se mejora ligera-
mente cuando disminuye este caudal. El agua de rio permite una presién en el condensador del
orden de 0,035 a 0,040 atm abs; si se utilizan torres de refrigeracion esta presion es del orden de
0,05 a 0,09 atm abs.

Si la turbina va acoplada a un alternador, la velocidad de rotacion viene impuesta por la fre-
cuencia de la red alimentada por el grupo; para reducir sus dimensiones conviene que las turbinas
giren lo mas rapido posible; asi, para el caso de un acoplamiento directo, se utilizan, para redes de
50 ciclos/seg, velocidades de 3000 rpm. Para potencias pequefias de menos de 1 MW, (turbinas
industriales de contrapresion), las velocidades son mucho mas elevadas y el acoplamiento del
alternador se hace mediante un reductor de engranajes.

V1.4.- CONDICIONES A QUE ESTAN SOMETIDOS LOS MATERIALES QUE CONSTITU-
YEN LOS ELEMENTOS DE LAS TURBINAS DE VAPOR

Cada elemento de una turbina viene caracterizado por una serie de criterios, como: su funcion,
solicitaciones de que es objeto, dimensiones, tipo de fabricacién, etc., que permiten elegir los mate-
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riales idéneos que aseguren los servicios exigidos en el funcionamiento, en las mejores condiciones
econdmicas posibles.

CARACTERISTICAS MECANICAS.- Las caracteristicas mecanicas de los metales se modifican
extraordinariamente con la temperatura; en los aceros, a partir de los 400°C aparece el fenémeno
de fluencia, que modifica su resistencia mecanica y su resiliencia, disminuyendo el médulo de elasti-
cidad. La fluencia afecta a los mecanismos que se encuentran a temperaturas elevadas y estan
sometidos a esfuerzos de traccion prolongados, tales como las aletas mdviles o los armazones de
AP. Para determinadas piezas, el material constitutivo debe tener una buena resiliencia en
caliente y conservarla en frio, lo que conduce a fenémenos de relajacion.

La variacién del moédulo de elasticidad produce una modificacion en las frecuencias propias de
vibracion de las aletas.

CARACTERISTICAS FISICAS Y QUIMICAS

a) Los materiales deben presentar a temperaturas elevadas una buena estabilidad estructural durante un
espacio de tiempo muy prolongado; la no estabilidad se caracteriza, generalmente, por la fragilidad de algunos
aceros débilmente aleados debido al fendmeno de grafitizacién y por fenémenos de precipitaciones cristalinas,
(combinacion del cromo con el carbono libre), que se manifiestan sobre todo en los aceros 18-8

b) Los materiales deben presentar una buena resistencia a la oxidacion y a la corrosion; las aletas de BP
tienen que presentar una dureza superficial que las permita resistir la erosién sin dejar por ello de ser mecani-
zables por medios convencionales.

En algunos elementos, la soldadura es el Unico modo de montaje aconsejado por consideraciones
de resistencia y construccion, por lo que se necesitan materiales que sean soldables y que no se
hagan fragiles por la soldadura.

El acero es el material que se utiliza en la construccion de las turbinas de vapor; para hacer
frente a los imperativos sefialados se alea con otros elementos que mejoran sus cualidades, como
el niquel, cromo, molibdeno, vanadio, volframio, titanio, niobio, manganeso, etc; algunos de estos
materiales son costosos, por lo que su utilizacidn tiene una gran influencia en el coste de la maqui-
na; a titulo indicativo, un acero austenitico con un porcentaje elevado de niquel cuesta aproximada-
mente cien veces mas que un acero ordinario.

VI1.5.- ALABES GUIA DEL DISTRIBUIDOR

Los alabes guia del distribuidor transforman el salto térmico en energia cinética; se proyectan
no sélo para asegurar un flujo de vapor con pérdidas reducidas, sino también para soportar con
seguridad suficiente la influencia de la velocidad del fluido, las altas temperaturas y las tensiones
originadas.

La disposicion de los alabes varia segln pertenezcan al escalonamiento de regulacién o a los
siguientes, y a que la turbina sea de accion o de reaccién.

En los alabes del escalonamiento de regulacidn, la inyeccién es parcial; el escalonamiento esta
constituido por una corona de accién o por una rueda Curtis.

Parapresionesytemperaturasmoderadas, los bloques de las toberas se colocan sobre un canal (toro
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de inyeccidn), que forma parte del armazén.

Para presiones y temperaturas elevadas los bloques de las toberas se sitian en los portatoberas.

Las toberas se agrupan en uno o varios bloques, que pueden estar constituidos por elementos
unidos al toro de inyeccidn con remaches Fig V1.9, soldadura Fig VI.10, o formados de una sola
pieza de acero; las toberas se mecanizan en conjunto, operacion que se ve favorecida cuando los
canales son pequefias toberas convergente-divergentes, siendo mucho mas delicada y costosa
cuando no lo son.
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Fig VI.9.- (a) Distribuidor de alabes fijos remachados al toro de inyeccion; (b) Fijacién de los segmentos de la tobera
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Fig VI.11.- Montaje de un portatoberas en un cuerpo de AP de doble armazén

La Fig VI.11 presenta el montaje de un portatoberas en un cuerpo de armazén doble, obser-
vandose la disposicion que se ha previsto para permitir la libre dilatacion, mediante un racord que
desliza con la tuberia de entrada del vapor; esta disposicion presenta la ventaja de descargar al
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armazoén de la presiéon y temperatura de admision; eventualmente el portatoberas se puede refri-
gerar mediante circulacion de vapor, Fig VI.12.

Alabes distribuidores de los escalonamientos de las turbinas de accion
Estos alabes se fijan sobre los diafragmas en las siguientes formas:

a) Constituyendo cajas distribuidoras empotradas (inyeccion parcial)
b) Mediante elementos enclavados en una ranura en T, Fig VI.13
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Fig VI.12.- Refrigeracion del cuerpo de valvula Fig VI.13.- Toberas enclavadas en una ranura en T
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Fig VI.14.- Toberas mecanizadas montadas sobre un diafragma

c¢) Mediante elementos mecanizados fijados por remaches a la periferia del disco, Fig VI.14.
d) Mediante grupos de toberas moldeadas a la cera perdida y fijadas al disco por soldadura
e) En los escalonamientos de BP, mediante la colada de las aletas de chapa en el diafragma de fundicion.

Alabes distribuidores de los escalonamientos de las turbinas de reaccion.- Estos distribuidores estan
constituidos por aletas que se fijan en ranuras previstas en el cuerpo, Fig VI1.15. Pueden llevar en
su extremo una cinta remachada para asegurar la estanqueidad y amortiguar las vibraciones, o
estar simplemente guarnecidos a fin de limitar los desgastes en caso de contacto accidental con la
parte movil.

La Fig VI.16 muestra la disposicion adoptada para asegurar la evacuacion del agua conden-
sada en los ultimos escalonamientos de BP de una turbina de condensacion. El diafragma soporta
un empuje importante debido a la diferencia de presiones que existe en ambas partes de los &labes
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distribuidores. La existencia de un agujero en el centro duplica las tensiones, mientras que la divi-
sion del disco multiplica las tensiones por 1,6 y las deformaciones por 2,4.
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¢ Fig VI.16.- Sistema de drenaje del agua
Fig VI.15.- Alabes distribuidores turbinas de reaccion condensada en los ultimos escalonamientos

La Fig VI.17a muestra la disposicién adoptada para asegurar el drenaje de humedad en los
escalonamientos de AP, y la Fig VI1.17b, el dispositivo y la camara de drenaje de humedad.
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de aleaccion resistente a la erosion

Escape del cuerpo de AP

Fig VI.17a.- Sistema de drenaje de humedad en los escalonamientos de AP

Fig VI.17b.- Dispositivo y cdmara de drenaje de humedad en los escalonamientos de AP
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V1.6.- ALABES MOVILES DE LAS CORONAS DEL ROTOR

Un alabe movil consta de:

a) El pie que asegura la union con el disco o el tambor
b) El cuerpo que recibe la accién del vapor
c) La cabeza unida generalmente a las aletas vecinas

Las formas y disposiciones elegidas resultan de compaginar las exigencias de la resistencia de
los materiales y las del movimiento del vapor; el trazado de las aletas de BP, fuertemente solicita-
das por la accién del vapor y las fuerzas centrifugas, es muy delicado.

A fin de resistir la erosion ocasionada por las gotas de agua arrastradas por el vapor en las ulti-
mas etapas, las aletas de BP presentan a menudo una arista de entrada templada o recubierta de
stellita en la proximidad del extremo. Los perfiles de las aletas permanecen sensiblemente iguales
de un constructor a otro; no sucede lo mismo con las formas de fijacion, que presentan una gran
diversidad, como se indica en los ejemplos que se presentan.

Fijacion de los alabes a los discos.- En la Fig V1.18a se muestra un montaje en cola de milano sim-
ple, con cufas intermedias, muescas de montaje y pieza terminal remachada.

En la Fig VI.18b se muestra una variante sin muesca de montaje, aleta introducida por rota-
cion, cerrojo en tres piezas.
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Fig VI.18.- Diversos sistemas de fijacion y montaje de aletas con cola de milano

En la Fig VI.18c se muestra un montaje en cerrojo constituido por una pieza en puntay un alo-
jamiento para élla de acero maleable.

En la Fig V1.18d se muestra un montaje en cola de milano multiple, alabes fresados sin piezas
intercaladas, piezas terminales.

En la Fig VI1.19 se presenta la fijacion de las aletas largas del ultimo escalonamiento BP, en
forma de pifia por insercion en ranuras axiales individuales.

En la Fig VI1.20a se muestra la fijacién por soldadura de las aletas de acciéon en un escalona-
miento de regulacién.

En la Fig VI1.20b se muestra el sistema de fijacion de las aletas Parsons en el pie en diente de
sierra.
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Fig VI.20.- Fijacién y montaje en la base: (a) por soldadura; (b) por diente de sierra

Materiales utilizados en la construccion de los alabes mdviles.- EI material utilizado en las aletas de
AP debe presentar una resistencia elevada, ser inoxidable y resistente al calor; en general se
emplean aceros que tengan por lo menos un 13% de Cr.

Modos de vibracién de los discos.- Un disco esta constituido por una placafijaen el ejey libreen la
periferia, y puede vibrar de muchas formas caracterizadas todas ellas por el nimero y forma de
las lineas nodales. En la préctica s6lo se consideran las formas de 2, 3 6 4 didmetros nodales; las
formas de circulos nodales no intervienen en los discos de las turbinas debido a que sus frecuencias
son méas elevadas.

La periferia del disco se deforma segln una sinusoide y los nodos giran con una determinada
velocidad angular. Las fuerzas de excitacion, fijas en el espacio e invariables en el tiempo, constitu-
yen respecto al disco un campo de fuerzas giratorias cualesquiera, desarrollables en serie de Fou-
rier. Cuando aumenta la velocidad, las fuerzas de inercia se suman a las fuerzas de excitacion.

En las turbinas de vapor, la disminucion del diametro de los discos debido a las velocidades
empleadas, y el refuerzo de las llantas necesario por los esfuerzos puestos en juego, conducen a fre-
cuencias propias de vibracion, siempre bastante por encima de las frecuencias posibles de excita-
cion; la vibracién de los discos es un fenémeno que casi ha desaparecido en las turbinas modernas.
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Fig VI.22.- Disco unico

Fig VI.21.- Disco no perforado
enmangado y soldado

a tope en el extremo libre
Fijacion de los discos al eje.- Existen las siguientes disposiciones:
a) Disco no perforado situado a tope en el extremo del eje , Fig VI.21
b) Disco Unico enmangado y soldado, Fig VI.22
c) Disco enchavetado, normalmente con tres chavetas a 120° para mantener la concentricidad en caso de

desfase.
d) Discos forjados con el eje de una pieza (tendencia actual), Fig V1.23

s
U

Fig VI.23.- Rotor forjado con el eje constituyendo una pieza

VI1.7.- VIBRACIONES EN EJES Y TAMBORES

Los ejes se dimensionan para satisfacer las condiciones exigidas por la presencia de velocidades
criticas, ocasionadas generalmente por desequilibrios de los esfuerzos centrifugos, salvo en lo que
concierne a los anillos fijos de los rodamientos cuyos diametros se determinan en funcién de las
presiones de apoyo admisibles.

Los momentos de arrastre son practicamente constantes, por lo que las vibraciones de torsion
son menos peligrosas que las vibraciones de flexidn; de éstas solo se consideran la fundamental y el
segundo armaénico, Fig VI1.24.

Las lineas de ejes tienen normalmente apoyos multiples, pudiéndose considerar las velocidades
criticas individuales de la turbina y del generador cuando estan unidos de forma flexible.

Desde un punto de vista tedrico, hay que evitar la resonancia directa entre las frecuencias pro-

pias de la linea del eje y la velocidad de rotacion o un multiplo entero de ella.
La frecuencia propia de vibraciéon que corresponde a la primera velocidad critica, se puede
hallar por debajo o por encima del nimero de revoluciones de régimen, de donde resultan dos tipos

de ejes: flexible o hipercritico y rigido o subcritico.

V.M. -77



—
o
@,
[=}
S

fﬂ \\
\&/ .

‘Qex@ X Flexién Y
— é% ‘/é%/'

™ N

T T @

|
|
Empotramiento - extremo libre

Empotramiento - extremo libre Torsién
Flexion X
rzzzzzzz7z777 7777777777
| s« Fundamental
Fundamental
[7277222222227772222222:%777777777727277777777
eSS A
RSS2z 77722222222 armonico
oo (D> o RRGEEd 2° armonico
arménico
Empotrado-extremo apoyado
Flexion Y
l— ¢ Fundamental

nico

2° armé

Fig VI.24.- Modos de vibracién de alabes aislados
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El eje hipercritico necesita menos material, es mas facil de fabricar, se calienta en el arranque
de una manera mas uniforme y después de pasar lo mas rapidamente posible la velocidad critica
se produce una autorecuperacion. El centro de gravedad del mévil tiende a acercarse al eje de rota-
cion, lo que contribuye a reducir los riesgos de contacto con las partes fijas. En el caso de instala-
ciones con gran variacion de velocidades (hélices marinas), conviene evitar que la velocidad de ser-
vicio no se aproxime demasiado al segundo arménico (basta un margen del 15%).

El eje subcritico no presenta peligro desde el punto de vista de la resonancia, pero es pesado, de
realizacion mas delicada y tarda mucho en calentarse y en enfriarse.

V1.8.- EQUILIBRADO DEL ROTOR

La presencia de algun tipo de desequilibrio lleva consigo vibraciones del rotor; las fuerzas centri-
fugas producidas generan reacciones en los cojinetes, fuerzas giratorias que ademas de perturbar
el funcionamiento de los cojinetes pueden producir vibraciones en el estator. Estas reacciones pue-
den llegar a ser muy importantes, ya que por ejemplo, para un rotor de una tonelada que gira a
3000 rpm, una excentricidad de 0,1 mm se corresponderia con un esfuerzo centrifugo igual al peso

del rotor.
Equilibrado estéatico.- El equilibrado estatico permite situar el centro de gravedad del rotor sobre

su eje; sin embargo, ésto no es suficiente, ya que ademas es necesario que el eje de rotacién coin-
cida con uno de los ejes principales de inercia del rotor, siendo éste el objeto del equilibrado dinamico.

Los rotores llevan a menudo una ranura circular en cola de milano sobre las caras extremas en
las que se pueden situar masas adicionales en una posicién conveniente.
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Equilibrado dindmico.- Para un rotor flexible, el equilibrado dindmico s6lo es valido para la veloci-
dad a que se ha efectuado, ya que la compensacion de los desequilibrios residuales no se verifica
generalmente en su propio plano, y las fuerzas centrifugas que tienen resultante nula y momento
resultante nulo, pero que existen, producen una deformacidn del eje que modifica en funcion de la
velocidad, la excentricidad de los distintos desequilibrios.

Vibraciones de los macizos de las cimentaciones.- Los grupos estan instalados sobre soportes maci-
zos de cimentaciones metalicas o de hormigén. Las fuerzas de giro a que estan sometidos los coji-
netes de las maquinas, que provienen de un desequilibrado eventual o de un residuo de desequilibra-
do, se transmiten a dichas cimentaciones y desempefian el papel de fuerzas de excitacién a la fre-
cuencia de 50 ciclos a 3000 rpm, pudiéndose producir resonancias con las frecuencias propias del
conjunto fundacidn-estator.

La frecuencia mas baja corresponde, generalmente, a una flexion transversal, pero se pueden
producir otras mas complicadas. Para reducir la flexibilidad de los cojinetes se limita la altura del eje
de los grupos al minimo.

La flexibilidad de los soportes modifica las velocidades criticas de los rotores; la simplificacién que
considera separadamente el movil y el conjunto fundacion-estator conduce a resultados aproxima-
dos; un estudio mas riguroso se haria de forma experimental.

Exposiciones de ejesy tambores.- En lo que respecta al rotor de las turbinas de accion, la tendencia
actual es la de sustituir la antigua construccion con discos afiadidos, por rotores forjados en un solo
blogue, Fig VI1.23. Esta construccion suprime los montajes mecénicos, y permite emplear tempe-
raturas mas altas y utilizar alabes de mayores dimensiones.

La fabricacion del rotor va acompafada de un gran nimero de operaciones de control, como:

* Ensayos de probetas

* Sondeos con ultrasonidos

* Perforacion en el centro del rotor

* Examen de la superficie interna, que es la zona con mayor probabilidad de tener restos de grietas o de
estructuras relajadas, etc.

Puede suceder que un rotor convenientemente equilibrado produzca vibraciones durante su
funcionamiento, motivadas por un defecto de fabricacion del mismo, que produce una flecha por
efecto de la elevacion de la temperatura. Las causas pueden ser debidas a diversas circunstancias
como:

* Que la superficie del material no sea homogénea debido al mecanizado

* Un tratamiento térmico inadecuado por lo que la conductibilidad o absorcidon de la radiacion en la super-
ficie del rotor es desigual

* Un reparto desigual en los componentes de la aleacién que producen diferencias en los coeficientes de
dilatacion, defecto que se puede atenuar en gran manera, mediante una o varias operaciones de calentamiento a
una temperatura superior a la de utilizacién, en un horno en donde se hace girar lentamente al rotor, operacion
que se realiza después del mecanizado.
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V1.9.- MATERIALES UTILIZADOS EN LA CONSTRUCCION DE LOS DISCOS Y ROTO-
RES

Para los ejes y discos sometidos a tensiones y temperaturas moderadas del orden de 300°C
basta con aceros al 0,3% C, 70 kg/cmz2. Los discos de los altimos escalonamientos de las turbinas
de condensacion, fuertemente solicitados, necesitan aceros de alta resistencia con adicion de: Cr
1,6%, Ni 1,8%, Mo 0,2%, V 0,15%, 100 kg/cm2.

Para temperaturas elevadas, mayores de 450°C, los ejes de los rotores y los discos de AP se
fabrican con aceros que contienen generalmente 1,5% Cr, 0,4% Mo, 1% Mn, 0,6% V, con resisten-
cias bajo cargas prolongadas a 500°C de 10 kg/cmz2.

Los tambores de las turbinas de reaccion pueden ser macizos o0 compuestos. Los tamborescom-
puestos se construyen a partir de elementos forjados, montados por soldadura en atmésfera inerte
(argén) con electrodo de tungsteno, con el eje del rotor en posicidn vertical; una vez hecha esta ope-
racion, se pone el eje del rotor en posicion horizontal, y se suelda automaticamente con arco
sumergido (soldadura en escoria); finalmente se recuece y comprueba por gammagrafia.

V1.10.- JUNTAS DE ESTANQUEIDAD

Su objeto es limitar las pérdidas por fugas desde una region de presién elevada a otra de menor
presion, que se producen al pasar los elementos moviles del rotor por las partes fijas del estator.
Estas zonas son:

* Entre dos escalonamientos de las turbinas de accion, en el paso del eje por el diafragma
* En los extremos de los &labes de las turbinas de reaccién

* En los tambores de equilibrado de los empujes axiales

* En los pasos del eje a través de los cuerpos, etc.

El caudal de fuga (pérdidas de vapor volumétricas), depende de la seccién de paso y de la dife-
rencia de presiones que exista en ambos lados de la junta, y no del caudal de vapor que circule por
la turbina, por lo que su importancia relativa es mas importante en las turbinas pequefias que en
las grandes.

i De laberintos
Las juntas de estanqueidad pueden ser: De anillos de carbono

Hidraulicas

— ) — ———

siendo las primeras las mas corrientes.

Para juntas de estanqueidad interiores se emplean generalmente juntas de laberinto y raramente
juntas de carbono.

Las juntas de estanqueidad exteriores se componen en general de dos partes, una parte larga o inte-

rior que asegura la estanqueidad, un cierto espacio anular y una parte corta o exterior que asegura
Unicamente la estanqueidad del espacio anular frente al aire exterior.
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VI1.11.- LABERINTOS

El sistema de laberintos consiste en crear estrangulamientos que laminen el caudal de escape;
la seccion de paso minima viene impuesta por consideraciones de tipo constructivo, holguras de los
cojinetes, flecha del rotor, dilataciones, etc., por lo que hay que determinar el nimero de secciones
de expansion, tambores de equilibradores, puntas o dummies. Se supone que a su paso por los
dummies, el fluido efectiia una expansién isentrépica m de forma que su energia térmica se trans-
forma en energia cinética; a continuacion, entre dos tambores, esta energia cinética se transforma
en calor a presion constante n, siendo isentalpica la evolucién media en la junta, lo que en el caso
del vapor evita las condensaciones, Fig VI.25

Pq P~ Ap

m 1Ap

P,

(ab) isentropica
(bc) isobarica

Evolucién isobarica

Expansién isentrépica

Fig VI.25.- Evolucion del vapor en una junta de laberinto

Si la caida de presidn al pasar una punta es Dp, S es la seccidén de paso y gel peso especifico, el

gasto masico correspondiente es:

G=S,2gDpg
P

y admitiendo fluido perfecto y transformacién media isoterma, — = g—l resulta,
1

G g g (p2-p3) g
S P1 z P1

siendop; y a las caracteristicas del fluido aguas arriba de la junta, p, la presion aguas abajoy Z el

ndmero de tambores, Z = L/ Dx.

Esta formula (Stodola) solo tiene validez si no se alcanza la velocidad del sonido durante la
expansién y la diferencia de presiones a lo largo de la estanqueidad es suficientemente baja.

En cualquier caso se pueden utilizar las curvas de Fanno que representan en el diagrama (i, v)
la evolucion adiabatica de un fluido compresible que se mueve en un canal de seccidén constante; la
ecuacion general del movimiento del fluido se reduce a:

di = . &dc oo _ch-cd cf Sc
= 5 -

1 ,G .
polg-io= 2gl:2g(§)2V2—2—g,Slend0, G=

Si, ¢, =0, caso del laberinto, el vértice de la curva (parabola) de Fanno se encuentra sobre el eje
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(Oi), Fig VI1.25.b.
La evolucion a partir de un estado caracterizado por el punto a de coordenadas (i1, p1) bajo una

punta dejando una seccion S y circulando un caudal G viene representada por la isentropica (ab).

Entre dos tambores, la transformacion de la energia cinética adquirida se efectlia segun la iso-
bara (bc), siendo el punto ¢ de coordenadas (iy, p; - Dp), y asi sucesivamente hasta la presion aguas
abajo p»; el nUmero de vértices de la linea (abc...) proporciona el nimero de los tambores de equili-
bradores.

En la préctica no se dispone de diagramas {i,v} de las curvas de Fanno, pero si de diagramas
{i,s}, en los que, para un gas perfecto, la velocidad del sonido se alcanza en un punto donde la isen-
trépica es la tangente vertical a la curva de Fanno. Si se produce este hecho, es inutil afadir dum-
mies mas alla de este punto.
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Fig VI.26.- Laberinto de tambores radiales

Disposiciones.- Las dimensiones del elemento son practicamente independientes del diametro del
eje y de las diferencias de presion del fluido al hacer estanco, Fig Il 19,20,21.

% ///////////////

%/ Estator ;>
.

r N 7/

= esorte 2,
\\§ (\j/arllla de / =) %
\ etencion /// o e 7////////;

_
S S S Fig VI.28.- Laberinto de segmentos desmontables,
Fig VI.27.- Laberinto de tambores radiales cilindricos limita los desgastes en caso de contacto.

Las juntas de anillos de carbono estadn constituidas por segmentos apretados contra el eje
mediante resortes, Fig VI1.29.

La junta hidraulica se utiliza generalmente como junta exterior de estanqueidad de una junta en
laberinto para suprimir todo desprendimiento del vapor en la sala de maquinas. Se compone de un
rotor que gira en una camara anular a la que llega desde el exterior el agua necesaria para la obtu-
racion. Este rotor puede ser liso o provisto de nervios, y produce la formacion de un anillo de agua
gue asegura la estanqueidad; el agua se debe renovar constantemente para evitar su vaporizacion,
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Fig V1.30. La estanqueidad es perfecta, pero estos dispositivos tienen el inconveniente de consumir
cierta energia. Su regulacion es delicada y se tiende a abandonarlos para presiones y temperatu-
ras elevadas.

Alimentacioén

N NN NN N
\ § % Resorte %
§©§§©§©§©§©§ %/{;/%
/ Anillo de separacién \\\ % &\\\\\\;\
| Anillo de carbono 2 ; Pz % Py ; //
Fig VI.29.- Junta de anillos de carbono Fig VI.30.- Junta hidraulica

Disposiciones de las juntas exteriores.- Las fugas en las juntas de AP en las turbinas de condensa-
cion se conducen en parte a un escalonamiento conveniente dc la turbina y en parte a las juntas de
BP donde se utilizan como vapor de barrera, Fig VI1.31.a; el caudal de vapor de barrera se regula
por medio de una compuerta de vapor vivo y de una compuerta de escape en el condensador.

Los conductos de exhalacion (chimeneas de los vapores) dan un escape de vapor visible que
sirve de testigo para la regulacion de la presion en el colector.

En las turbinas de contrapresion, las fugas de las juntas de AP se conducen, parte a un escalo-
namiento de la turbina, y el resto al condensador de vapor, utilizando una toma de vapor vivo en el
arranque de la turbina, Fig VI1.31.b.

T [Tuberias de eshalacion

.

Vapor + aire D:‘

Eyector de vapor

—— Valvulade 7 o

T
vapor vivo Valvula de escape
en el condensador

Condensador

Fig VI.31.- Esquemas de estanqueidad de una turbina de condensacion y otra de contrapresion

Vapor desprendido Circulacion de agua En las turbinas de alta temperatura y AP donde el agua
Aire de alimentacion tiene cualidades especiales, esta fuga se
recupera mediante un pequefio condensador, Fig VI1.32.
Ventilador En los grupos modernos de potencia elevada, el deseo de
recuperar las fugas al maximo, la automatizacion de las
maniobras, y la multiplicacion de los dispositivos de segu-
ridad conducen a esquemas mas complicados.

Vapor + aire

Agua condensada

Fig VI.32
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V1.12.- ARMAZONES

En la construccion de los armazones de las turbinas hay que preveer que la accesibilidad a las
partes interiores permita su examen facilmente.

Si las dimensiones de las piezas conducen a instalar juntas verticales de separacion, éstas se
sujetan con bulones antes del montaje de la turbina y no necesitan separarse posteriormente.

Las presiones elevadas implican para los cuerpos de AP tensiones mayores, al mismo tiempo
gue la elevacién de las temperaturas disminuye la resistencia del metal, problema que se resuelve
empleando aceros especiales resistentes al calor y espesores adecuados, no pudiendo sobrepasar
un cierto valor por la aparicidon de tensiones térmicas transitorias, mas sensibles en las piezas
gruesas, utilizacion de portatoberas que permiten no someter al armazén de AP mas que a la pre-
sion y temperatura de vapor que existen a la salida de la primera corona.

La utilizacion de un cuerpo de doble armazdn en el que el armazén exterior no soporta mas que
las presiones y la temperatura a la salida de la parte de AP, Fig VI1.33.

Procurar que los armazones tengan formas geométricas simples (esfera, cilindro, cono).

Fig VI1.33.- Cuerpo de AP de doble armazén

Las presiones elevadas plantean igualmente el problema de la estanqueidad en las juntas, lo
que exige un buen contacto metal-metal, con una capa intermedia de barniz y numerosas clavijas
de montaje.

Las temperaturas elevadas plantean el problema de las dilataciones que, por su desigualdad,
producen el alabeo de los armazones o de los contactos entre las piezas fijas y moviles. El primer
problema se resuelve buscando formas simétricas para la disposicién de las toberas, y el segundo
por una adecuada eleccion de los emplazamientos de las juntas fijas y del tope.

Los grandes cuerpos a BP de las turbinas de condensacion deben ser lo suficientemente rigidos
para resistir las deformaciones producidas por la presién atmosférica y las cargas del rotor aplica-
das a los cojinetes, generalmente solidarios de la parte inferior del armazon .
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Los conductos de descarga exigen un disefio cuidadoso para evacuar los considerables voliume-
nes de vapor que los atraviesan, con el minimo de pérdidas.

La llegada del vapor vivo se dispone de forma que no ejerza ninglin empuje sobre el armazén,
por lo que se utilizan tuberias de gran espesor que describen largos bucles para asi reducir al
minimo las reacciones sobre el armazén imputables a las dilataciones, Fig V1.35.

Fig VI.35.- Llegada del vapor al cuerpo de AP de una turbina

Dilataciones.- La dilatacion del cuerpo de AP no debe destruir la concordancia de los ejes del
armazoén y del rotor. El armazén descansa sobre sus soportes, generalmente los cuerpos de los
cojinetes, por intermedio de cuatro patines situados a la altura del eje, dos de los cuales estan uni-
dos transversalmente por chavetas a su soporte, y los otros dos pueden deslizar; otras dos guias
aseguran la concordancia de los planos axiales verticales.

Durante el arranque, las partes moviles se calientan mas rapidamente que el estator, por lo
gue hay que tomar precauciones para evitar los contactos entre las partes fijas y moviles. Asi, si
el armazoén solidario al condensador, se dilata de derecha a izquierda arrastrando al cojinete y al
tope que deslizan sobre su soporte, el rotor se dilata en sentido inverso mas rapidamente que el
cuerpo, llevando consigo una reduccion de las holguras hacia detras de las aletas moviles.

El procurar potencias elevadas, justificado por el hecho de que disminuyen todas las pérdidas
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excepto las de escape cuando la potencia unitaria es mas grande, conduce al aumento de los cau-
dales de salida. Actualmente, como los alabes mayores de la parte de BP estan limitados a una
longitud del orden de 800 mm con una velocidad periférica que puede sobrepasar los 500 m/seg, se
hace necesario fraccionar el namero de los flujos, a menos que se tolere una velocidad de descarga
mayor, la cual es fuente de pérdidas. De 30 a 100 MW, generalmente dos flujos, de 100 a 190 MW
tres flujos y para potencias mayores cuatro flujos.

El cuerpo de BP debe tener una gran rigidez frente a la presidn exterior y los esfuerzos aplica-
dos por el rotor y una guia correcta del flujo del vapor a fin de limitar las pérdidas aerodinamicas.

V1.13.- COJINETES Y SOPORTES

El eje se apoya normalmente en tantos pares de cojinetes como cuerpos tiene la turbina; los
cojinetes son del tipo de rodamientos lisos con revestimiento antifriccion y engrase por circulacion
de aceite a presion; el cojinete de anillos solo se utiliza en maquinas pequefas, siendo el empleo de
rodamientos muy raro.

El empuje axial, débil en las turbinas de accién y equilibrado en gran parte por dispositivos espe-
ciales (tambores de equilibrado) en las de reaccion, es absorbido por medio de topes de patines osci-
lantes. EIl tope de varias pestafias, en otro tiempo muy utilizado, se emplea ahora muy raramente
debido a su reducida capacidad de carga y a las dificultades de una construccion perfecta. Conviene
disponer un cojinete de tope por cada trozo del eje rigido. Lo mas frecuente es que estén unidos rigi-
damente todos los trozos de distintas secciones y la maqguina soélo lleve un tope capaz de resistir los
esfuerzos en los dos sentidos. Su posicion en el grupo depende de la manera en que se prevea el
reparto de dilataciones; normalmente se sitda préximo a la admisién de AP

El engrase de los cojinetes y los topes es hidrodinamico, por lo que las superficies de rozamiento
estan separadas, en marcha, por una pelicula de aceite suficientemente gruesa que evita todo con-
tacto entre las partes metalicas; la circulacién del aceite por la pelicula sigue las leyes del roza-
miento fluido.

A continuacion se presentan algunos de los parametros que intervienen en el calculo de cojine-
tes para turbinas de vapor:

- En los cojinetes, la presion media permanece comprendida entre 100 y 200 N/cm2, la velocidad
circunferencial maxima puede llegar a 65 m/seg y la holgura diametral a 0,002 D con un minimo de
0,25 mm.

El coeficiente de rozamiento | (de valor medio del orden de 0,008) viene dado por la expresion:

hn
| =95 |—
p
1 h es la viscosidad dinamica del aceite en centipoises (N.seg/ m 2)
en la que, J|[ n es la velocidad de giro en revoluciones por segundo
i

f p es la presion media en N/m 2

Pérdidas mecénicas.- Las pérdidas mecanicas P generadas en el cojinete vienen dadas por:
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P=0042LD?/hpnd kW

con Ly D en metros

- En los topes de patines oscilantes, la presion media admisible en la superficie efectiva de los pati-

nes es del orden de 300 a 350 N/m2 para topes de grandes dimensiones y de 200 a 250 N/m2 para
los pequefios, con una velocidad maxima de 65 m/seg.

//// /

/////5?{////’,
7//// /////'////

4- l
222N
Fig VI.36.- Topes de patines oscilantes

i

S

- El coeficiente de rozamiento | (del orden de 0,0025) viene dado por la expresién:

1 u>es lavelocidad en el diametro medio en m/seg

en la que, } L es la longitud desarrollada de los patines en la circunferencia media en metros
i
f p es la presion media en N/m 2

Las pérdidas mecanicas por rozamiento P son:

P = 0,003 {yhpbn*3 kw

con P en N,y la longitud b del patin, en m.

Los patines deben presentar una longitud suficiente en sentido perpendicular al movimiento y
no ser demasiado largos, pudiéndose orientar libremente y permitir un reparto uniforme de las car-
gas sobre cada uno de ellos.

Fig VI.37.- Circuitos de aceite en un cojinete
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Caudal de aceite de engrase.- El caudal de aceite (litros/minuto) que corresponde a la absorcién de
1 kW de pérdidas mecdanicas, para una elevacién de la temperatura del lubricante de 10°C, admi-
tiendo un calor especifico medio del aceite de 0,53 Kcal/kg y una densidad media de 915 kg/m3, es:

__ 860  _ 860
60DTCper  60x10x0,53x0,915

q = 2,96 (litros por minuto y kW)

Presion del aceite de engrase, 5 a 15 N/cmz2

Velocidad del aceite en los conductos: 0,8 a 1 m/seg

Caudal de agua de circulacion en el refrigerante.- Se puede considerar un calentamiento del agua
de circulacion de 4°C a 5°C y un coeficiente medio de transmision de calor por conveccién de 150
Kcal/m2h°C; la temperatura media del aceite es del orden de 55°C, la temperatura del agua de cir-
culacién es de 15°C cuando es agua de rio y de 27°C cuando la instalacidn tiene torres de refrigera-
cion.

Las funciones de engrase, regulacion y seguridad, son servidas generalmente por una misma
red de distribucion de aceite que se complica excesivamente en las turbinas de gran potencia.

- Los acoplamientos rigidos son los mas sencillos y los mas seguros, no necesitan engrase, no pre-
sentan desgastes, se fabrican en todos los tamarios y son los mas empleados

El acoplamiento mévil mas utilizado es el de doble dentado, en el que el engrase de los engrana-
jes se asegura por inyeccién de aceite.

V1.14.- CONDENSADORES

Es conocido el gran interés que tiene el bajar la contrapresion de escape de una turbina (o de
una maquina alternativa de vapor), para asi aumentar el salto entalpico isentrépico disponible.

Si a titulo de ejemplo consideramos inicialmente un vapor a 25 atm y 350°C, entalpia de 746,1 Kcal/kg,
gue se expansiona hasta 1 atmdsfera, entalpia final de 592 Kcal/kg, implica un salto entalpico de 154,1
Kcal/kg.

Si la expansion se prolonga hasta 0,1 atm abs, su entalpia final sera de 517 Kcal/kg y el salto
entalpico de 229 Kcal/kg, por lo que se han ganado 75 Kcal/kg, es decir, se ha conseguido una
mejora del 49% frente al caso anterior que no tenia condensador; esta mejora en el rendimiento y
en la potencia de la maquina se consiguen, de acuerdo con el Teorema de Carnot, al bajar la tempe-
ratura de la fuente fria.

Se define el grado de vacio, como la relacién en %:

Patm~ Pcond 100
Patm

Un condensador de superficie puede llegar a dar un vacio del 96%, es decir, una presién abso-
luta de 0,04 kg/cmz2, para una presion atmosférica exterior de 1 kg/cm2.
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La presién en el condensador es suma de dos tipos de presiones:

a) La presion parcial del vapor, a la temperatura del condensador
b) La presion parcial del aire, que se ha introducido en el recinto sometido al vacio

En un proyecto hay que eliminar todo lo més posible el aire del condensador, y bajar la tempe-
ratura de condensacion. En un condensador perfecto reinaria una presién igual a la tension del
vapor correspondiente a la temperatura de refrigeracion.

CONDENSADOR DE MEZCLA.- En este tipo de condensador, el vapor a condensar entra en
contacto con el agua de refrigeracidn; ésta es usualmente agua corriente tomada de un rio, y en
consecuencia, con sales en disolucidn, por lo que es imposible enviar la mezcla condensada a la cal-
deray se pierde la energia contenida en el agua condensada; este tipo de condensador era el utili-
zado en las maquinas alternativas, siendo muy poco empleado en la actualidad.

Para calcular la cantidad de agua necesaria para la refrigeracion, se parte del hecho de que el
calor cedido por el vapor es igual al tomado por el agua de refrigeracion; supondremos que para 1 kg
de vapor se precisan q kg de agua de refrigeracion.

El calor tomado por el agua es:

mc, DT =q1(T¢-T;)

en la que Tt es la temperatura final de la mezcla, y T, es la temperatura del agua de refrigeracién.
El calor cedido por el vapor es, i y - 1. T¢, siendo iy la entalpia del vapor a condensar.
En consecuencia, igualandolas y despejando el valor de g se obtiene,

. i v’ Tf

iy*+aT, =(q+ 1Ty B e e

r

e —

1 Kg iy (g+1)Kg

Vapor de la turbina T Condensado

-
Agua

de
refrigeracion

Fig VI.38.- Corrientes fluidas en un intercambiador de mezcla

El valor de, i - T¢, es del orden de 570, Kcal/kg, y el de q puede estar comprendido entre 20 y
30 kg/kg; la temperatura Tz suele ser del orden de 40°C, por lo que el descender mucho supone un
consumo demasiado grande de agua; para, T = 40°, la presion parcial del vapor es de 0,075 kg/cm?2

mientras que la presion parcial del aire puede llegar a 0,025 kg/cm2 y, en consecuencia, la presion
en el condensador llega a valer: 0,075 + 0,025 = 0,1 kg/cmz2.

El peso de la mezcla que debe evacuar la bomba de extraccion es (q + 1) kg/kg; pero también
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tiene que evacuarse el aire aportado disuelto en el agua de refrigeracion, mediante un eyector, que
a 15°C, y a la presion atmosférica, contiene alrededor de un 2% de su volumen, de aire disuelto. Si
suponemos, por ejemplo que, g = 30 kg, ésto representa 0,6 litros de aire que expansionado a la pre-
sion parcial del aire, por ejemplo 0,01 kg/cm2, ocupa un volumen, a la misma temperatura 15°C de:

Kg ;
1>2 x 0,6 lit
pOpVO = o = 60 litrosdeaire
0,01 K¢
cm

gue habra que evacuar por cada kg de vapor que entre en el condensador.

><J———— Escape al aire libre

Valvula de aislamiento

/ _

—— Indicador de vacio
Agua de refrigeracion

Rl e Rl el

1

Nivel de agua

—

Valvula rompevacio

7

Mezcla de aire y vapor

Eyector de aire

Emulsién agua-aire

Bomba de extraccio

Agua para el eyector

Fig VI.39.- Condensador de mezcla

De entre los 6rganos de seguridad del condensador de mezcla destacaremos, de acuerdo con la
Fig V1.39, los siguientes:

* Una valvula de aislamiento, que permite el escape al aire libre en caso de averia en el condensador.
* Un nivel de agua
* Un indicador de vacio

* Una valvula “rompe-vacio”

El objeto de la valvula rompe-vacio es el siguiente: si la bomba de extracciéon funciona mal, el
nivel del agua puede subir exageradamente en la camara de condensacién y llegar, incluso, hasta la
turbina; en este momento interviene la valvula rompe-vacio, accionada por un flotador, que abre la
camara y establece en la misma la presién atmosférica, quedando asi anulada la aspiracion del
agua de refrigeracion.

Los grandes volUmenes de aire a extraer del condensador se prestan al empleo de eyectores, en
los que, el agua impulsada por una rueda (eyector de agua), 0 un chorro de vapor (eyector de
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vapor), arrastran por rozamiento el aire del condensador.
Existen también otros aparatos, denominados eyecto-condensadores, en los que un chorro de
agua fria aspira el vapor segun el principio del eyector y lo condensa simultaneamente.

CONDENSADOR DE SUPERFICIE.- En este tipo de condensadores, el vapor condensa sobre las

paredes exteriores de tubos por cuyo interior circula el agua de refrigeracion.

En este caso, el agua condensada puede volver a la caldera, estando previsto, Gnicamente, un
desgasificado que permita eliminar el aire que haya podido disolver el agua condensada al pasar por
el condensador.

El condensador de superficie es el complemento indispensable de las grandes turbinas de vapor,
ya que, por ejemplo, el condensador de un grupo electrégeno (turbina-alternador) de 50 MW tiene
que realizar la condensacion de aproximadamente 200 Toneladas de vapor de agua por hora.

| L

i TKg

B —— B —

T¢
| | 202 40°C
Ts[ Te |5a25%€C

q Kg

Fig VI1.40.- Corrientes fluidas en un condensador de superficie

Para calcular la cantidad de agua necesaria para la refrigeracion, utilizaremos la misma
nomenclatura que para el de superficie; lamamos T, a la temperatura del agua de refrigeracion a

la entrada, comprendida entre 5°C y 25°C y T a la temperatura del agua de refrigeracién a la sali-
da, comprendida entre 15°C y 35°C.

De acuerdo con la Fig VI1.42, un balance de entalpias permite determinar q en la forma:
- i v~ Tf
ql(Tg-Tg)=i-1T ; a= 5 -7
S e
Los valores de T suelen ser mas bajos que en el condensador de mezcla, ya que se desea obte-
ner un vacio mas perfecto; suelen ser unos 15°C superiores a T, es decir, entre 20°C y 40°C.

En el condensador de superficie, el agua de refrigeracién no tiene, a la salida, la misma tempe-
raturadel vapor, sino inferior aella, T < T¢, por lo que en el denominador de la formula del consumo

de agua figura, Tg < Tg, en lugar de, T < Tg; el consumo de agua es mayor que en el anterior.

Para calcular la superficie de intercambio se parte del hecho de que el intercambio de calor se
realiza entre un fluido caliente a temperatura constante (vapor), y otro (agua), a temperatura
variable.

La transferencia de calor es:

Q= (i - T )G, Kcal/hora

siendo G el gasto de vapor en kg/hora
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El valor de Q se puede poner también, en la forma:

Q= UWDT,,
To+ Te
2
U es el coeficiente global de transferencia de calor

enlaque, DT ,=T; -

es la superficie d&/intercambio térmico

El coeficiente global de transmision de calor por conveccion U, depende del coeficiente de con-
ductividad del metal de los tubos del condensador, que es conocido, y de los coeficientes de transmi-
sion de calor del vapor a los tubos y de los tubos al agua fria que los recorre.

La velocidad que se suele tomar para el agua fria es de 2 a 2,5 m/seg; para estas velocidades el
valor de U es del orden de, 3000 , 4500 Kcal/h.m2°C.

El consumo de agua de refrigeracion es del orden de 65 kg/kg de vapor.

Una superficie de intercambio de, W= 1 m2, permite condensar de 35 a 50 kg de vapor por hora,
y en condiciones muy favorables, se podria llegar hasta 100 kg de vapor por hora.

En las instalaciones modernas, una mejora en el vacio del condensador de 1 mm de Hg, es decir,
de un 1,3%, para una presién atmosférica de 760 mm de Hg, equivale a una elevacién de la presién

en la caldera de 1 atm.
Una mejora en el vacio del condensador de un 1% (entre 90% y 95%), determina una disminu-

cion en el consumo de vapor de un 2% a un 3% por kKW.
Una mejora de 1°C en la temperatura Tg de salida del agua de refrigeracion, determina una

mejora del orden de un 0,4% en el grado de vacio del condensador.

Entrada de vapor

Escape

\ al aire libre
| | -

A | —— O,

Salida de .
agua

1 Placa tubular movil

-]
Extraccion
de aire

= ‘ N = =

Extracci6én de aire

Puerta de acceso

Llegada de agua fria Extraccion de
agua condensada

Fuelle de dilatacion
Fig VI.41.- Condensador de superficie (1-2)

El condensador de superficie indicado en la Fig VI1.41, es un intercambiador de calor (1-2); el
fondo izquierdo, al cual llega el agua fria, esta separado en dos mitades por medio de un tabique, lo
que obliga al agua a circular de izquierda a derecha en los tubos situados en la mitad inferior del
condensador y de derecha a izquierda en los tubos situados en la mitad superior, sin que sea nece-
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sario ningun tabique separador en el fondo derecho. Esta disposicion (1-2) es muy frecuente en
diversos tipos de intercambiadores de calor; la longitud maxima de los tubos puede llegar a ser de 6
metros; con la doble circulacion, y a efectos de calculo, se comportarian como tubos de 12 metros
de longitud.

G\ . . L. .
. Fig VI.43.- Torre de refrigeraciéon simple, formada por

Fig VI.42.- Torres de refrigeracion un depésito con pulverizadores y cierre de persianas
- |
t T Acelerador del tiro
Aire por el viento
[T Sistema de Chimenea de C*y;"ﬁ:%izgedltg‘iis
pulverizacion evacuacion
de agua del vaho Chimeneas intermedias

oo oo |
/// N ‘I /,:\\ NN

’ de llamada de aire
HANN AN ANURN AN
///\\\]‘\/ I \/’\ /I’\\\
—I_ Canal de distribucion

}L / de agua caliente
I r
Agua caliente — 1
Canales laterales
~__Cierre de . - de aire
persianas Al .
ire Entrada de aire

Aire

VAR,

3

NN NN
}

Agua refrigerada

Fig VI.46.- Torre de refrigeracién por conveccion
natural, incrementada por la accién de la caida de Fig VI1.47.- Esquema de torre de refrigeracion
agua procedente de multiples salpicadores de tiro natural

Laeliminacién del aire se consigue, generalmente, mediante un eyector de vapor (de dos escalo-
nes), dado el alto grado de vacio que debe obtenerse. También se prevee en el propio condensador
un cierto nimero de tubos alimentados por agua fria, que juegan el papel de refrigerantes de aire,
ocupando de esta forma el aire enfriado en el condensador un volumen menor, por lo que su extra-
ccion implica un menor consumo de energia. La envoltura del condensador suele fabricarse con
chapas soldadas, siendo la unién del condensador con la turbina, elastica, por cuanto se presentan
diferencias de temperaturas entre la fase de reposo y de funcionamiento, disponiendo para tal fin
de un fuelle de dilatacion.
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Si se sigue suponiendo el ejemplo de un grupo de 50 MW y 200 Tm de vapor por hora, es nece-
sario preveer un gasto de agua de refrigeracion del orden de, 200 x 65 = 13.000 m3 por hora, lo que
hace necesario que una central térmica tenga que instalarse en las proximidades de un un rio de
caudal importante, o cerca del mar.

En el caso en que la central no esté en las proximidades de un rio, (porque el combustible que
utilice, de calidad inferior, se obtenga en sus cercanias), se presenta el problema del agua de refri-
geracién, haciéndose necesario la utilizacién de refrigerantes, segun los cuales, el agua de refrigera-
cion recorre un circuito cerrado a partir del condensador en el que se calienta, refrigerante y vuelta
al condensador; en estos refrigerantes el agua se enfria en contacto con el aire de la atmésfera; los
refrigerantes son muy voluminosos y caros, pero necesarios, empleandose frecuentemente, no soélo
en centrales térmicas, sino para otras aguas de refrigeracion en industrias que no puedan disponer
de aguas de calidad suficiente.

En los refrigerantes, el agua a refrigerar finamente dividida entra en contacto con una corriente
de aire atmosférico que provoca la refrigeracion del agua por contacto y transmision de calor, pero
sobre todo, por evaporacion de parte del agua, que es luego arrastrada por la corriente de aire. Este
efecto de refrigeracién por evaporacion sélo tiene lugar cuando el aire atmosférico no esté saturado
de humedad; con €l se puede conseguir refrigerar el agua por debajo de la temperatura del medio
ambiente.

El méaximo efecto refrigerante se consigue cuando en el agua se alcanza una temperatura igual
a la del punto de rocio del aire ambiente, que es la temperatura a que seria necesario enfriar la
atmosfera para que el aire ambiente se saturase. La temperatura que realmente se obtiene se
aleja bastante, dependiendo sobre todo del flujo de aire que atraviesa el refrigerante.

Resulta tan interesante como una temperatura ambiente baja, un grado de humedad relativa
bajo, y asi tener un punto de rocio bajo y un buen efecto refrigerante.

En las Fig V1.44, 45, 46 y 47, se han representado los esquemas de algunos tipos de torres de
refrigeracidn; en los paises de clima calido se suelen emplear refrigerantes de tiro forzado, que con-
sumen energia, pero que son mas pequefos y refrigeran mas.
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PROBLEMAS DE TURBINAS DE VAPOR

1.- Una turbina de 2500 CV de potencia, funciona con un salto adiabéatico de 160 Kcal/kg, siendo el con-
junto de las pérdidas térmicas de 60 Kcal/kg, y el rendimiento mecéanico del 0,9.
Determinar el consumo de vapor por horay por CV/hora.

i o/

RESOLUCION

90 160

T Tine Salto

adiabatico
c Q/ Qo)
1 ézM*MJ,
Pérdidas térmicas (60)
)

S

Al g Ninterno Nint MNmec N
— O
Salto adiabatico m

O
Alternador

Di it = Ting= Dl o - Pérdidas térmicas = 160 - 60 = 100 '%"

T =Tindhmec=100x 09 = 90 Kk—C;I P  Pérdidas mecanicas= 100 - 80 =10 Kk_?

Consumo de vapor por hora Gegp

Como: 1 CV = 75 KM | 3600 %9 1 Kca - g3p3 Ked

hora seg hora 427 Kgm hora
Kcal
GT=6323N b G=2323N _6323x2500 hora ~ _ j;geg KO
T 90 Kcal hora
kg

Consumo de vapor por CV/hora:

G _ 6323 Kcal/hora _ kg

G === =17,
Cvihora™ "y 90 Kcalkg hora
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2.- El consumo horario de una industria quimica es de 18000 kg de vapor a la presién de 15 kg/cm?2, y tiene
una instalacion que lo produce a 20 kg/cm2 y 400°C. Entre la estacion generadora de vapor y los aparatos de
utilizacion, se instala una turbina de contrapresién que tiene un rendimiento interno del 0,7 y un rendi-

miento mecanico del 0,95.
Determinar la potencia maxima que puede dar la turbina

RESOLUCION

20 kg/cm?

1

T

Pérdidas térmicas

a 15 kg/cm?
1 _S2,-°""Pérdidas mecénicas +
C

Salto

T
" adiabatico

Algg Minterno Nint N mec N
— O O
Salto adiabatico b Alternador
i 3
i Vo= 151,1.9Mm>
i kg
i
Punto 0 (20 kg/lcm?2 ; 400°C) b | ig= 3248 k%]]
:
!
T So= 7,126 k—,:J
i kol
. 1' Va=1865 dlr(“
Punto A (15kg/om? | $4=7126 <) P | o 9
g [ ja= 3148 —
t kg
Salto adiabatico = Di = io- i = 3248 - 3148 = 100 I‘:—;
. o _ o kJ
Satointerno = Tjt = Digg hing=100x 0,7 = 70 k_g
T =Tint hmee=70x 0,95 = 66,6£ = 15,88K—Cal
kg kg
Consumo de vapor por CV/hora
G _G._ 632,3 Kcalhora — 397 kg
Cvihora™  ~ 15,88 " Kcalkg """ hora
k
Consumo total = G cyynora N = 18000—2- b N = 28090 _ 455 45 cv
hora 39,78
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3.- En una turbina de vapor de un solo escalonamiento, el estado inicial del vapor 0) viene dado por pg= 10
kg/cm2 y un volumen especifico vo = 0,32 m3/kg, y el estado final (2) viene dado por p, = 1,8 kg/cm2y volu-
men especifico vo = 1,4 m3/Kg. El estado final adiabético tedrico (A) viene dado por una presién de 1,80
kg/cm2 'y un volumen especifico v= 1,2 m3/kg. El rendimiento mecanico es 0,90 y el coeficiente adiabatico
del vapor 1,30.

Determinar:

a) El rendimiento interno de la maquina
b) El consumo por CV/hora

RESOLUCION

10 kg/cm?

1

T Ti ad\:l!;ilco
QLS kg/cm?
C2 Pérdidas mecanicas 4
A 1 /Pé)rgidas térmicas
<
Aiog Minterno Nint N mec N
— O O
Salto adiabatico M Alternador
a) El rendimiento interno de la méaquina es
1,3 Kcal
Digg=ig-ip=—— \% va)=—{(10x0,32 1,8x1,2 —1055—
ad=io-ia 5 (po 0-PAVA) 13 {( ) - ( )} 7 kg
. g 1,3 Kcal
Tint=ig-i1= — Vo- P11V — {(104 0,32 1,8x14 —69—
int=1o-i1 g_1(I30 0-p1vi) = 13- {( ) - ( )} kg
Rendimiento interno = h;y = —a0INEM0  _ 69 _ 4 eory — 6541 %

Sdtoadiabédtico 1055

b) Consumo por CV/hora

kg
G _ 6323 Kcal/hora _ 1018 kg

G == = = —
Cvihora™ '~ 7621 Kcalkg hora
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4.- Una turbina de accion de un solo escalonamiento tiene un rendimiento interno maximo y un rendimiento
mecanico de 0,90; se conocen los siguientes datos, by, =l ; & =22°
Coeficiente de pérdidas en la tobera: j =0,95
Coeficiente de pérdidas en los alabes: y =0,85
Diametro de la turbina, 2225 mm
N° de revoluciones por minuto: n = 3000
Determinar:
a) Valorde by y a,
b) El consumo por CV/hora
c¢) El consumo interno por CV/hora
d) El consumo tedrico por CV/hora

RESOLUCION
Aig m
— O O
Salto adiabatico n Alternador

interno Nint Nmec N

Condicién de rendimiento maximo:
j 2 cos?a; 0,952 x cos2 220

Rint(max) = (1 +Yy) > = (1+ 085) — = 0,7176 = 71,76%
TRIANGULOS DE VELOCIDADES
Entrada:
U= Dpn _ 2,225p x30002349’5£ < 400-M
60 60 seg seg

2u 2 x349,5
C1= =

cosa; cos 22°

= 753,91
seg

Wq= \/uz +c2-2ciucosas = \/349,52 +753,92- 2, 753,9 « 349,5 cos 22° = 449,33 m/seg

Valor de by:
0
senby= Sim - P39SN22 _ ) oes b by= 389
W 449,33
o también:
Cim=C1 Senai=
cotgbq,= cotga- LR ! = cotg 22°- 3495 _ 1,2374 ; b,=38,9°
Cm = 753,9 sen 22° = 282,4 m/seg 2824
Salida:
Wy =Yy wq= 0,85 449,33 = 381,9 m/seg
b2 =b 1= 38,9°

Co= ‘/u2+ W%- 2woucoshy = \/349,52+ 381,92- 2, 381,9 « 349,5 cos 38,9°= 245,25 m/seg

o]
sena,= W senb» _ 381,9 sen 38,9 209778 b a,= 78
C, 245,15

gue no son exactamente los 90° que exige & rendimiento maximo
b) Consumo por CV/hora

c1=9148] 1\/Digg : D= ( Kea

7389 )2=7512 ——
91,48 0,95 kg
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T =Digg h = Digg hint hmec =75,12x 0,7176 x0,9:48,52%

G _ 632,3 Kcd/hora _ 13 kg

G ===
Cvihora™ "\ T 4852 Kcallkg hora

c¢) Consumo interno por CV/hora

Salto interno = Di g hijny = 75,12x0,7176 = 53,9 Kk_cg\l

Kcal

G _ G _ 6323 toa _ ;75 K9

interno (CV/hora) Nint 53,9 Kk_cal ) hora
9

d) Consumo teérico por CV/hora

G _ 6323 Kcdlhora _ kg
Dig 7512 Kcalkg " hora
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G tesrico (CV/hora) =
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5.- Una turbina de vapor admite escalonamientos de vapor a 12 kg/cm2 y temperatura de 300°C, siendo la
presion en el condensador de 0,15 kg/cm2. Se sabe que el primero de ellos es de accién, que todos los rodetes
de los escalonamientos restantes tienen el mismo diametro D, = 1,2 D, , y que la velocidad tangencial en el
primer escalonamiento es de 150 m/seg.

Las relaciones cinematicas son 0,2 para el escalonamiento de accién y 0,4 para los restantes.

Determinar el nimero de escalonamientos de la turbina

RESOLUCION
i 3
Vo= 2139 M . - 3047% © o= 7,033 kkjc
En Tablas devapor de agua, i KJ 9 9
!\So S Sl: 7,033 —
i kg°C
0 12 atm S =St + X1 (Sln- St ) b X1= S1-Sy _ 7,033' 01755 _ 0,87

S-Sy 8,007- 0,755

I

\
Accion  ji=1i1 +Xq (in-ip ) = 226 + 087 (25985 - 226) = 2280 Il:—;
/ % o o ~ kJ
2] Salto adiabético tedrico, Dl og tesr =10~ 11= 3047 - 2280 = 767 k_g
Reaccion
0,15 atm

Este salto se descompone en dos, una parte de accion y otra el resto, en la
15— forma
° io-11=(lo-Ta) +Z(la1- ia2)

siendo Z el n° de escalonamientos de presién con un escalonamiento de vel ocidad.

Primer escalonamiento (Accion): x1=0,2= Lk
1
u; 150 m/seg . : 750 Kcal kJ
C1=— =—— =750m/seg =91,48 /D . P  Diga =(——=)%=67,21—— =28136 —
N 02 0 02 021 = (g1 48" kg kg
i u=21pn 5
Velocidad periférica de los rodetes restantesiguales: | 2 30 P uja=u; 12 - 150,1,2 =180 m/seg
INEY g

_ _ Ui(a-ap) _ 180 _ _ :
Para, X1(ajaz) = 04 b Ciay-ap)~ m = a = 450 m/seg = 91,48 ' D'(al-az)
1-a2 !

Kcal kJ

450 y2_ 9419 KA _ 1913 K
91,48 kg kg

Salto restante = 767 - 281,36 = 485,64 < = 7 (i, -ia,) b Z = 2%
kg 101,3

N° total de escalonamientos: 1 de la parte de ACCION + 5 del RESTO = 6
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Di(a-ap)= (

= 4,79 (5 escalones)
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6.- En una turbina de vapor de agua, la entalpia inicial es de 768 Kcal/kg y la entalpia final es de 570
Kcal/kg, la cual gira a 3500 revoluciones por minuto. La turbina tiene 5 escalonamientos de presion, de los
cuales, el primero lleva un doble escalonamiento de velocidad. La relacién entre el diametro del primer esca-
lonamiento y los restantes escalonamientos es 0,85, siendo las relaciones cinematicas de maximo rendi-
miento las siguientes:

x1 = 1/9 para dos escalonamientos de velocidad (Curtis)

Xo = 1/5 para un solo escalonamiento de velocidad
Determinar los diametros medios de los escalonamientos de esta turbina

RESOLUCION
_ Dy pn U
2 30 1)’/ =] Uig =Uz= D1 20,85U1*
up= 2 PNt Dy
YT 30 h

Salto adiabético: DI = 768 - 570 = 198KK7‘§‘| =

= (Salto primer escal6n con doble escalonamiento de velocidad) + (4 escalones de presion de ACCION)

2 2

S o . us . 'y €1 Cr Ui iy

Di=ij-ipx=(i1-ig) +4Di=|ci=— ; Cx= =— + ()2 + 4 ()2 =

1-i+= (i1-1a) 1 X1 2 X, 29 29 (91,48x1) (91,48x2)
= (08U o L U y2 _ (0189 2. = 198 Ked .y, = 102,35 miseg
91,48 x 1 9148 x 1 <9
* 60 qu _ 60 X 10235 —
D) = =t = T2 0% = 05585 m

D1 = 0,85 x 0,5585m = 0,4747 m
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7) De una turbina de vapor de accidn, de &labes simétricos, que gira a 4.500 rpm, y funciona con una rela-
cién cinemaética de maximo rendimiento, se conocen los siguientes datos:

Salto isentrépico en el distribuidor, 180 kJ/kg

Angulo de salida del distribuidor, 18°

Coeficientes de reduccion de velocidad: y =0,95;j =0,97

Condiciones del vapor a la entrada de la tobera: 35 bars ; 410°C
Consumo de vapor, 16 kg/seg
Determinar:
a) Triangulos de velocidades. ¢ Seria necesario un nuevo escalonamiento de velocidad?
b) Potencia y rendimiento interno, maximos
c) Altura de los alabes de la corona para una inyeccién de vapor total, siendo el volumen especifico del
vapor a la salida de la tobera, v;= 0,086 m3/kg
d) Altura de los &labes de la corona para una inyeccion de vapor parcial de 30°, siendo, v;= 0,086 m3/kg
e) Velocidad de embalamiento
*Nota: no se tenia que haber dado el valor de y, ya que viene condicionado por: b+ b,

RESOLUCION
a) Triangulos de velocidades

Entrada

Cyt = 91,48 4/ Diyg = 91,48 /% = 600 m/seg

=j =0,97x 600 =582 M
Ci=] Cuit X g

. ... . - cosa 0
Relacién cinemética de maximo rendimiento; x 1= ci = > 1= 005218 = 0,4755
1

= = 582 M x 04755= 276,74 M
U= ¢y X3 = 58 Segxo, 55 6, =5

w1 =+/U3 +c2 - 2uy ¢y cosay =+/ 276,742 + 5822 - 2x 276,74x 582x cOs 18° = 330 1

_ Cisena; _ 582xsenl8 _ _ 2n0
senbq Wy 330 0545 b b1 =33
o también:
c1=582m/ 276.74
cotgh ;= cotgas- —— = | - 9 - cotg 18% 21074 ) =330
Cm Cim= C; Sena,= 179,84 m/seg 179,84

Salida
Alabes simétricos:b, = by = 33°
wy =y wq = 0,95x 330 m/seg = 313,5 m/seg

2=/ U + W3 - 2 Up W cos by =+/313,52 + 276,742 - 2x 313 5x 276,74x cos 33° = 171,3 &

_Wosenby _ 3135xsen33° _ — o
senag =2t =TS =0997 b [ a,=8537

b) Potencia interna maxima

2 2
Tin= L2 (1+y)= 2% (1 4 0,95 = 15,240 890 = g5 7 KA
g kg kg
kg Kgm Kgm

Ning = G Tint = 16 — x 15.240 —— = 243.821 —— = 2390 kW
kg seg
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Rendimiento interno méaximo

j 2 cos?a 72 . c0s218°
hintmax = (1 +Y) JTl = (1 + 0,95) w = 0,83 = 83%
0 también, teniendo en cuentaque el salto adiabético es, 180 _ 43 Keal
4186 kg

Salto interno _ 35,7 _
Salto adiabético 43

0383

Nint max =
c) Altura de los alabes de la corona para una inyeccién de vapor total, siendo el volumen especifico del
vapor a la salida de la tobera, v;= 0,086 m3/kg

Con admision total, G = WCim _2pra Cim

Vi V1
Gv 30y _ 30x 27674 16 % x 0,086 Kr%
:71 = = u e ' = - - 3
=, o == =y S OBBT2M = S s 1 = 2073X10°M

gue es una altura de alabe demasiado pequefia, por 1o que no procede lainyeccién total, sino la parcial
d) Altura de los alabes de la corona para una inyeccion de vapor parcial de 30°, siendo, v,= 0,086 m3/kg

En esta nueva situacion, laalturarea del dabe seré&:

16 X9, 0,086 1>
ayz —2 \81 = = = kg = 0,02488 m
2pr% C1m 2 px 0,5872x@x582$€n180
gue es més razonable.
e) Velocidad de embalamiento
Uemp = Cy cosay (14— Y 931 ) _sgrcosigo(1+ 0PIy _ggrg m
V1 +tg2by - y?2 V1 +1g233- 0,952 =y
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8.- Una turbina de accion de rodete Unico tiene las siguientes caracteristicas:
Diametro medio del rodete 1,8 metros

j =09 ; a;=17° ; hpe=095 ; y =084

Estado termodinamico del vapor: p; = 40 kg/cm2 , T, = 400°C, p, =9 kg/cm2
La turbina trabaja en condiciones de rendimiento interno maximo.
Determinar

a) N° de revoluciones por minuto

b) Tridngulos de velocidades

c) Pérdidas en la corona

d) Potencia y par motor para un consumo de 5 kg/seg

RESOLUCION
a) N° de revoluciones por minuto
i m3
T Vo= 0,07334 k_g
Punto (0), 40 atmy 400°C b i
i i,=3214 K 7678 KA . o - 5760 KL
I kg kg kgeC
1' Sy = 2,004 kk—jC
Paralas 9 atm del punto A setiene: | ?(J
| sp=6,623
1 kg°C
i
T Sa =6,753 —k:]
T kgIC
i
Como, Sp = Sg = 6,769£ P Vapor recaentado { ia= 2835 kI =677,25 Kea
kg°C i kg kg
) 3
i va=02307
i kg
o 826,9 2 — _ — Kca|
i2 =i (91,48) 767,8 - 81,71 = 686,1 Kg
40 atm
. 0 . L . _ _ Kcal
i Salto adiabético tedrico, D g tesr. = 7678 - 677,25 = 9054 k_g

Veocidad: ¢i; = 91,48 V90,54 = 870,45 m/seg

Pérdidas enla tobera, (1 - j 2) Diagtesr = (1 - 0,95)2 90,54 = g,ggKk_?

Salto Salto
adiabatico  interno

2/9«49 io= 677,25 + 883 = 6861 Kk—c;al

1 /Oc
A ey o también:
! c1=j Ci =0,95x 870,45= 8269 % =91,48 i1 - i3
6 cosay 826,9 % cos 17° o o
ici6 imi AXi = = = M < _
Condicidn de rendimiento maximou, > > 395,4 g 400 g

= 60U _ 60x 39538

Dp 18p = 4195 rpm
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b) Tridngulos de velocidades

Entrada

Wy =+/U2 +c3-2uy ¢ cosag =+ 395,382 + 826,92 - 2x 395,38 x 826x cos 17° = 464,2 S.%
— Cim _ 8269 sen17® _ _ 0

senby = {7 1642 05208 b by =31,38

Salida

Wy =y wqp =0,84x 464,2 = 390 m/seg
b, = by = (accién) = 31,38°
= Vu% +W3 -2 U, wp coshy = /395,382 + 3902 - 2x 395,38 x 390x cos 31,38° = 212,45 s%g

w2 senby _ 390 x sen 31,38
C2 212,45

¢) Pérdidas en la corona

senajp = =09558 b ap,=73°

w2
Pérdidas enla corona, (1 - j 2) —l =(1- O,Mz)ﬂ = 3236,6 — Kgm _ =76 Ked
29 29 kg kg
c2
Pérdides ala salida, ~2 = 222457 _ 5305 KIM _ g, Kedl
29 29 kg kg
d) Potencia y par motor, para un consumo de 1 kg/seg
Salto interno (para 1l kg de fluido) = Trabgjo interno
c2-c2  w2-w2 2. 2 2.3902
7= Wor W :(826,9 212,452 464,22 - 390 ) 1 Kcd - 6873 Kca
249 249 29 29 427 kg kg

K
Trabajo = NmecTin = 0,95« 6873 N = g5.3 KCA. _ 5755, £OM
kg kg kg

Comprobacién'

T = D sy - & Pérdidas = 9054 - (883 + 76 + 54 + 3.44) = 653 %
Kca
en laque laspérdidas mecénicas son, 68,73x 0,05 = 3,44 k_g
Potencia y par motor, para un consumo de 5 kg/seg
27880 Ksm .5 X9 .
N = 9 0 _ 18586 CV= 139401 —20
75 seg
30, 139401 K™

pn D x 4280 L
seg

*kkkkkhkkkhkkhkkhkhkhkkhkkhkkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkikik

Probl emas TV.-11



9.- Un escalonamiento Curtis de regulacion de una TV, que consta de dos escalones de velocidad, tiene un
salto adiabatico tedrico total de 300 kJ/Kg.
El rendimiento de la tobera es del 90%
En las dos coronas mdviles y en la corona inversora del distribuidor se tiene un coeficiente de reduccion de
velocidady =0,87
Los angulos de salida de la tobera y de los alabes de la primera corona movil, distribuidor y segunda corona
movil son respectivamente
a1=18° ; b,=20°; ar=25°; by=30°
La velocidad periférica en la mitad de los alabes de ambas coronas moviles es igual a 1/4 de la velocidad ¢y
Determinar:

a) Los tridngulos de velocidades

b) El trabajo realizado por el doble escalonamiento Curtis

c) La pérdida total en el mismo

d) El rendimiento interno.

RESOLUCION
a) Triangulos de velocidades
PRIMERA CORONA .- Entrada

a;=18°

_ 300 Kca - m
Ci = 91,48 4/41186 o = T4

Velocidad periférica en las dos coronas moviles, u; = 774,44« 0,25 = 1936 %

Sdlto util enlatobera: 300x 0,9=270kJKg P ¢ = 91,48 % = 734,7 m/seg

. . . 300 m
o sabiendo que, h =j2 p =09 =095 : c;=095x9148 /— = 7347 —
q tobera= J 1 J1 1 4186 g

Wy= U + 2 - 2uicicosa; = +/193,62 + 734,72 - (2x 1936 x 734,7 cos 18° = 5538 m/seg

_C sena1:734,7 sen 18° _ ) _ o
senbq Wy 5538 041 ; by = 24,2
PRIMERA CORONA .- Salida
b2 =20°

wy =y wjp = 0,87 x 553,8 = 481,8 m/seg

U = up = 1936 M
2 1 seq

Cy = Vu% + W3 - 2up Wy cosb, = +/193,62 + 481,82 - (2x 193,6 x 481,8 c0s20° = 307,1 m/sey

W2 senb, _ 4818 sen20°

naz = —, 2071

= 05365 ; ap = 3245°

DISTRIBUIDOR
c;=y ¢ = 0,87x 307,1 = 267,18 m/seg

SEGUNDA CORONA .- Entrada

a = 25°
C;=Yy ¢ = 0,87x 307,1 = 267,18 m/seg
u, = 1936 1.

seg
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w; = Vu'l2 +C2 - 2u;ccosa; = +/19362 + 267,182 - (2x 193,6 x 267,18 c0s 25°) = 122,9 m/seg

c, sena; _ 267,18 sen 25°

= = 09187 ; by = 66,74°
W, 122,9

senb'lz

SEGUNDA CORONA .- Sdlida
b2 = 30°
w,=y w; = 0,87x 122,9 = 106,92 m/sey

u, = u; = 193,6 s%g

¢, = Uz + w2 - 2U,w,cosby = /19362 + 106922 - (2x 193,6 x 106,92 c0s30° = 114,28 m/seg

W, senbp _ 106,92 sen 30°

: Tiagg = 04678 a,=27%°

sena, =

a'z = 27,49° es menor que b'z = 30°, por lo que ¢, tiene que estar del mismo lado que ¢y, luego:

a,=180- 27,49 = 152,51°
% Tobera ¢

& Primera corona mévil

_ o, Distribuidor
alabes guia

b) Trabajo realizado por el doble escalonamiento Curtis
El trabajo interno desarrollado por las dos coronas maéviles, en este caso, es €l trabajo Gtil por ser € hypee = 1.
Como los @ abes no son simétricos, se tiene que:

u Cqy= 69855 m/seg ; cCy, = 259,15 m/seg

Tit=— a (Cwutcau)=| | . -
C1y= 24214 m/seg ; C,, = -100,97 m/seg

(o}

= 1938 (60855 + 25015 + 242,14 - 10097) m = 217083 KKL;“ = 217083 4;112&;6 X o108 X

kg kg

¢) Pérdidas en el escalonamiento

Sin necesidad de calcular las pérdidas de cada coronay las pérdidas por velocidad ala salida, la pérdidatotal se
puede obtener directamente en laforma:

Pérdidastotales: 300 - 212,82 = 87,18 kJ/Kg
gue se puede desglosar en las siguientes pérdidas parciales:

- Supondremos que a final del escalonamiento Curtis la energia cinética se pierde totalmente.
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Pérdidas en lastoberas P, = Digg(1 - higp) = 300(1-0,9) = 30kJKg
2

W 2
Pérdidas enlos dabes de la primera coronamovil, P, = (1 -y 2) 2—1 =(1-0872) 5387 _
= 3804 KIM _ 3759 KJ
kg kg
c? 2
Pérdidas enel distribidor inversor, Ps = (1 -y 2) ~2 = (1- 0872 ) S0l — 1169 KIM _ 17 46K
29 kg kg
w2 2
Pérdidas enlos dabes de la segunda coronamovil, P4 = (1 -y 2) 2—19 =(1-0872) 12297 _
- 18734 KIM _ 1 gag K
kg kg
. . . c3 114252 K
Pérdidas ala salida de la segunda corona mévil, P5 = -2 = 25 = 666ﬂ =653 LS
29 29 kg kg

Pérdidastotales: 30 + 37,29 + 11,46 + 1,836 + 6,53 =87,11 kJKg

d) Rendimiento interno
Tim _ 212,89

Diatto 300

EEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEE

Rint=

= 0,7093 = 70,93%
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10.- A una corona Curtis con dos escalonamientos de velocidad la sigue una cdmara de remanso de donde
pasa el vapor al resto de la turbina, se la suministran 5 kg/s de vapor a 60 bar y 400°C. La turbina gira a
3000 rpm y el didmetro medio de la corona es de 1,5 m. La relacién cinematica x; = 0,25. Los angulos de
salida de la tobera, de la primera corona movil, de la corona inversora del distribuidor y de la segunda
corona mavil son respectivamente

a1=17°; bp=25°; a;=22; bp=38°

El coeficiente de reduccidn de velocidad en las dos coronas mdviles y en la corona inversora del distribuidor
es 0.85y el rendimiento de la tobera 0,90. Se pierden ademas 30 kW por rozamiento de disco y ventilacion.
Determinar

a) El trabajo interno desarrollado por las dos coronas
b) El trabajo total, el trabajo adiabatico teérico, el rendimiento de la turbina y la potencia generada

RESOLUCION
Tridngulos de velocidades
PRIMERA CORONA .- Entrada

ai=17°
u=pDn=px 15 x 3000 =235,6 m/seg
235,6

=_\u = ! = 042
G =025 T o5 - A2OMsy
Wi = VU + ¢} - 2uicicosa; = +/23562 + 942,52 - (2x 235,6 x 942,5cos 17° = 720,45 m/seg

— Ci senaj — 942,5 sen 17° — . — 0

senbq Wi 72045 0,3825 ; by = 22,48
PRIMERA CORONA .- Sdlida
b, = 25°

Wy=y w; = 0,85x 720,45 = 612,38 m/seg

Cy = Vu% + W3 - 2up Wy cosb, = +/23562 + 612,382 - (2x 235,6 x 612,38 oS 25° = 411 m/seg

_ Wy senby _ 612,38 sen25° _ . -
senajp = o = 411 = 0,6296 ; ap,=39°
DISTRIBUIDOR
C;=y C = 0,85x 411 = 349,35 m/seg
SEGUNDA CORONA .- Entrada
Designamos con (') los resultados de la segunda corona mévil.

a, = 22°

C;=Yy C = 0,85x 411 = 349,35 m/seg

wj = Vuf + C? - 2u;ccosa; = +/23562 + 349,352 - (2x 235,6 x 349,35 cos 22°) = 157,88 m/seg

c, sena; _ 349,35 sen22°

- = 08289 ; by = 56°
W) 157,88

senb'1:

SEGUNDA CORONA .- Salida
b, = 38°
W, =y w; = 0,85x 157,88 = 134,2 m/sey

C, = V uZ + w2 - 2u, Wy coshy = /23562 + 134,22 - (2x 2356 x 134,2 cos 38° = 153,42 m/seg
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W, senblz _ 134,2 sen 38°

naz = g, 15342

= 0,5385

a'2 = 32,58°, pero se puede comprobar que ¢, esta del mismo lado quec;, luego: a'2 =180- 32,58 = 147,42°
Esto se observamejor al construir los triangul os de vel ocidades

I~ T~
o

Wo Cy 12 Corona

Distribuidor

o 22Corona
2

a) Trabajo interno desarrollado por las dos coronas
w=9013m/seg ; c,,=319,4 m/seg

U o
Tin=— a (Cu+Cau)=| | . =
g C1y= 3239 m/seg ; C,, = -129,28 m/seg
2 4
= 2358 9013+ 3194 + 3239 - 12028) = 34005 RIM — 34005, 4480 K _ 3555 KI
g kg 427 kg kg
b) Trabajo total
Trabaio, T = Tir; - Pérdidasmecanicas = 33333 K3 - S0KW _ 53535 kI S0KW _ 575 KJ
kg G kg 5 kg/seg kg
. _ __ kg kJ
Potencia, N = GT = 5 132733 1 © = 1636,63 kW = 1637 MW
cf
o 29 42 52 2
Trabsjo adiablicotedrico, Toy i = —23— = —22:2° (MSRY)" _ gyanz KOM _ g5 57 K
htobera 29x09 miseg? kg
Rendimiento
h=— " = 32733 _ 4663 =66,3%

Di ad.tedr 493,67
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11.- En una turbina de vapor de reaccion que funciona a 4500 rpm se conocen los siguientes datos,
j =090 ; x=0,7 ; k=0,9

Datos de los alabes del primer escalonamiento: Altura, a; = 0,018 m; a; =21°
Volumen especifico del vapor a la entrada = 0,1577 m3/kg
Consumo de vapor, G = 125 Toneladas/hora
Relacion entre los diametros, D,/Dy = 1,2
Para el primer escal6n se cumple: y = 0,9 ; by =b; - 29,5°
Determinar
a) Grado de reaccién vy velocidad c; de entrada
b) El nimero de escalonamientos si el salto adiabatico es de 150 Kcal/Kg y el diametro medio del ultimo
escalonamiento
¢) Potencia desarrollada por el primer escalén

RESOLUCION
a) Célculo del grado de reaccion para el didmetro medio, y velocidad de entrada

El diametro del primer escal6n es:

60x 125000 , 0 70x 0,1577
np2=_ 06XV1 7 3600 =40137 b | D=1/ —poamum
p2a ksena; p2x 0,018x 0,90x sen 21° 4500

Triangulos de velocidades a la entrada del primer escalonamiento
up=D1 pn = 0344 pxd500 _ 50n5 m

2 30 2 30 Seg
Cc1= o % =317,9 m/seg
X1 0,7

Wi= J U2+ c2-2uq c1008a1 = 222,52 + 317,92 - (2.222,5,317,9 cos 21°= 136 m/seg

Cim _ 317,9'sen21°

senb;= =0,8377 b bj;=56,9°
Wy 136
o también:
cotgb;=cotga- e cotg 21° - 2225 =06519 P bi=569
Cim 113,92

113,92
242225

Como ala entrada del primer escalén se puede suponer que la velocidad ¢ es despreciable, el salto adiabatico
del mismo es:

s = CZ% (cotgbo-cotgby) = | b, =56,9%- 29,5°=27,4°| = (cotg 27,4°- cotg 56,9°) = 0,327

c1=] J29Digis =|Digig=(1-5)Ditotdescan | = ] V2 9(L-S ) Ditotal escaon =
Kcal

= 0,9 .91,48,/8370 (1 - 0,327 ) Di (ot escalon = 317,9 % P Ditoal escaion = 22,15 o

Tridngulos de velocidades a la salida del primer escalonamiento
Uo= up= 2225 m/seg

2 _
=

Wo = =y ‘/2g Dmrona"'W% =Yy ‘/83703 Dtotal@calén"'w

_ W2
y__
Wt
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= 0,9 /(8370 « 0,327 « 22,15) + 1362 = 281,3 miseg

Co= ‘/u§+w§- 2 Uy Cpcoshy = /222,52 + 281,32 (2, 222,5, 281,3 008 27,4° = 132,3 miseg

[o]
senay= C2m _ Wy senbs _ 281,3 sen 27,4 097 b a,=78,1°
Co Co 132,3
b) NUmero de escalonamientos
N° de Parsons:
2 2
X = U= = 2225 = 3320
(1-5)Degasn (1-0,327)x22,15
o0 también:
X = 83702 _ - - 8370 - — — 3900
i(i_l).kﬁ_ _(__1)4.&_1
x2 j2 X1 0,72 0,92 0,7

Esta discrepancia entre |os resultados del n° de Parsons obtenidos por dos caminos distintos nos da a entender
gue los pardmetros elegidos para el disefio de la turbina deberian tener otros valores, aunque € n° de escalones
vaa ser practicamente el mismo, por defecto y por exceso.

(20 y2m(n1)_ g

u
1 —a-5) XD
(ﬂ)Z/(n-l)_ 1 Ui
uz
1 22n/( n-1) _ 1 < )
— =(1-0,327) 3320150 _ 6,77 b n=6 escalonamientos
1,22((n1) -1 22252
Diametro medio del Gltimo escalonamiento
D7

5 =12 ;, D7=12x09444 =1133 m
1

Potencia desarrollada por el primer escalonamiento

= 73567 KIM _ 1755 Ked

29 29 29 29 kg kg
Kgm 125000 kg
kg 3600 seg
75 Kgm/seg
cVv

cf-c3 wi-wj 31792-13232 1362- 281,32

int=

7356,7
= 3406 CV = 2,5 MW

Nint (escaion 1) = Tint G =
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12.- Una turbina de vapor admite vapor recalentado a la presion de 150 atm abs y 550°C, consume un gasto
G de vapor de 40 kg/seg y funciona a 3000 rpm, siendo la presion en el condensador de 0,04 atm abs.
La parte de ACCION tiene las siguientes caracteristicas de tipo constructivo:

j =095 ; a;=17° ; y=090 ; by=b;-5 ; x=0478 ; u=3008%I

La parte de REACCION, s = 0,5, tiene todos sus alabes semejantes, siendo sus caracteristicas las siguientes:
j =0,90; a; =20° ; x=0,48 ; & = (aturaprimerosalabes) =15mm ; k=0,9

Determinar
a) El valor de a,
b) La potencia proporcionada por la parte de accién y su rendimiento
¢) El nimero de escalonamientos de presion de la parte de reaccion sabiendo que: up /u; = 1,25

d) Triangulos de velocidades correspondientes al octavo escalon de reaccion y potencia proporcionada
por el mismo

RESOLUCION
a) Valor de a,

—_

550°C

150 atm A

/ 0,04 atm
s

vy =0,0229 m3/Kg ; iy = 3449 kJKg =824 Kcak/Kg ; s;=6,52 kIJKg°C

sy = 0,4176 _KkJ_ ;. Su-= 8,473 kJ . Sm= 6,52 _KJ_ P vapor himedo
kg°C kgeC kgeC
SM= Sm'+ Xm (SM"- SM') = 0,4176 kJ + XMm (8,473 - 0,4176)A =6,52 ﬂ P xm= 0,758
kgeC kgeC kgC
i = kJ kJ — kJ - Kcal
im =121,5 Kg + (0,758 x 2432,4) Kg 1965,26 Kg 469,48 Kg
ACCION
Salto adiabdtico tedrico en la parte de accion:
Cit = 91,48 vV Dig (1-A)
2 4 300
: 0,478 660,65 . .
D R = 1t = :&:ﬁ: ! = m | - ? 2 = 2.1 7Kca|: -
lad (1-A) o1 487 Cit J 0,95 660,65 g (91,48 ) 52,15 Kg i1 - ia
= A/ Di U _ 300 _ _m
C1 91,48 Dl(l_B) ‘ 0478 627,6 g
. - 627,6 2 - Kca - M
Dl(l_B) (91,48) 47,06 7Kg 197 Kg

Tridngulo de velocidades ala entrada

wy =+ uf +cf-2up ¢ cosag =+ 627,62 + 3002 - (2x 627,6x 300x cos 17°) = 351,83 s%g
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cisena; _ 627,61xsen17°
Wy 351,83

Triangulo de velocidades ala salida
wy =y wp = 0,90 x 351,83 m/seg = 316,6 m/seg

by = by - 5° = 31,44° - 5° = 26,44°

senb; = = 05215 b |by=3144°

Cy = Vu% +W3 -2 U, W coshy = +/316,62 + 3002 - 2x 316,6 x 300x C0s 26,44° =141,9 M

seg
_ wosenby _ 316,6xsen 26,44° _ - 9
senas = c = 1419 =09934 b a, = 8343

con éste angulo no proceden mas escal onamientos de velocidad

b) Potencia proporcionada por la parte de accion

i = i1 - [an = M . in = - = M = M
Dlad (1-A) 11 A 52,15 Kg ; 1A 824,1 - 52,15 772 Kg 3231,6 Kg
ig = iy - Direa (13) = 3449 - 197 = 3252% = 776,87%

2_ w2

W - 2. 2 2 _ 2
TG C2 WiWp 627612- 14192  351832-316,62 _ o0 Kgm _ _ a1 Kea _ 17516_ - Digo)
29 29 2g 29 kg kg kg
41,85
: = ! = 2.
int = 5515 0,8025

ip = i1 - Direa (10) = 824,1 - 41,85 = 782,25 % = 3275%

N (aociem = G Tine = 40 <2, 17870 K91 = 714,800 K9M = 7 mw = 8539 Cv
kg Seg
0 también,
Gu cosbs
N; iony=— (1 + cicosai-u) =
int.(accion) 9 ( cosb )( 1 1- )
0w L 26,440
= Vg s (1+ 095 COS—)(627 61 cos17 300) L = 714,750 291 _ 7w
g m cos 31,44 seg Seg
Segz
¢) Numero de escalonamientos de presion de la parte de reaccion, sabiendo que, u, /u; = 1,25
Sap =51 = 6,52 _kJ_
kgeC m3
Para, KJ P pa@84 am ; vp @O’OSGSGTQ

ia= 323L6£ ; ip= 3275 —
kg kg

Dy = v . 60 G x vp _ M . 60 x 40 x 0,48 x 0,03636 - 05535 m
psna ksenajy p<x 3000 x 0,015 x 0,9 x sen 20°
D 0,5535 p x 3000
U1{ 1(reaccion)} = % % = go = 86,95 s%g
Numero de Parsons:
2x 4279 2x 427 g
X = = = 2127
;(.1_1)+2cosa1_1 (1_l)+2c0520°_1
X 02 X1 0482 0,92 0,48
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Numero de escalonamientos

Aumentando ligeramente los diametros siguientes segin una progresion geométrica de razon k2, podemos
situar los escalonamientos de forma que las aletas més largas estén en la parte méas aejada de la entrada del
vapor. Con esta distribucién de didmetros se tiene la ventaja de una semejanza de |os triangul os de vel ocidades
en los diversos escalonamientos, (salvo en el primero que es de inyeccion total), 1o que permite utilizar en los
alabes perfiles semejantes, siempre que su altura no sea excesiva; ésto justifica la invariabilidad del n° de Par-
sons en los diversos escal onamientos.

u -
(7n)2n/(n 1. 1 _ (1,25)2n/(n-1) -1 _

Uy X DI 2127 x (772 - 469,48)

(%:)Z(n- H.1 (1,2520-D -1 2u2 2x 86,642

Resolviendo se obtienen, n = 34, escalonamientos

= 42,55

d) Tridngulos de velocidades correspondientes al octavo escaldn de reac-
. cion

/= (GHYO-D = 12501 = 125Y34-1) = 1006785
1

/
E3

/ Entrada
Uyg) = Kk’ Uiy = 1,006785’ x 86,9 = 91,16 s%g

_ 91,16 _ m
Cig) = 0.48 189,92 =g

ayg = 20°
Wi = /189,92 + 91,162 - (2x 189,9x91,16x c0s 209 = 108,783%

Para: s =05 ; a; = by, =20° ; by = ay

Cyg) Senayg _ 1899 x sen20°

SNnbig = g 108,78

= 05967 ; byg = 36,66°

Salida
Cxg = Wi@g) = 108’788.%9

Uz = U@ 91'1680%9

Wog) = Cyg) = 189’9%

apg = 36,66° ; byg = 20°
Potencia interna de este escalonamiento
kg 9116 (m/seg)

Ui(g)
N; =G——=(2c cosa -u =40
int( 8) . (2 cys) 1(8) - U1(s)) g (miseq?)

(2x189,92 cos 20°- 91,16) X =
seg

- 98890 9™ _ 9695 kw
seg

De otra forma:

c2-c2  w2-w?2 Ci= W c2- c2 2. 2
Ning() = G ( 1-%2 M1 2): e I :40189,9 108,78 :98920%

29 24d g 9.8
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13.- En una central térmica con turbina de vapor, se realiza un ensayo para determinar el estado de la turbi-
na; en el punto de funcionamiento nominal se tiene:
A la entrada del vapor en la turbina, ps= 100 bar y T3 = 500°C
Presién del condensador, 0,05 bar
Gasto de vapor, 330 kg/seg; potencia en el eje, 350 MW.
Suponiendo que la turbina de vapor trabaja formando parte de un ciclo Rankine, se pide:

a.- Despreciando el trabajo de accionamiento de la bomba y sabiendo que el rendimiento mecéanico de la
turbina es 0,97, estimar su rendimiento y el global de la instalacion.

b.- Suponiendo que la turbina tiene dos cuerpos de baja presion de doble flujo, y que el area transversal
de paso del vapor a la salida del tltimo escalén de la turbina es de 7 m2 , determinar la velocidad de salida c;
del vapor, y la energia perdida en caso de no recuperarse en el difusor.

c.- Un escal6n intermedio de la turbina tiene las siguientes caracteristicas:

Grado de reaccion s = 0,5

Didmetro medio del escalén 1,2 m

Angulo de salida de la corona de palas fijas (distribuidor), 25°.

Se puede admitir, con suficiente grado de aproximacion, que la velocidad de salida se recupera total-
mente en el siguiente escaldn, y que la velocidad de circulacién axial es constante.

Sabiendo que el escalon trabaja en el punto de relacion cinematica de maximo rendimiento y que el régi-
men de giro de la turbina es de 3000 rpm, calcular:

c.1.- Trabajo efectivo del escalon.

c.2.- La velocidad de salida del escal6n, y el angulo de la misma.

c.3.- Suponiendo que el coeficiente de pérdida de velocidad en el rotor y en el estator es,j =y = 0,95,

¢cudles son el rendimiento periférico del escalén y el salto isentropico?.

RESOLUCION
a.- Rendimiento de la turbina, y rendimiento global de la instalacion. Se desprecia el trabajo de acciona-

miento de la bomba
3
T /
| 7{\
1 5 4

S

Haciendo uso del diagrama de Mollier, los datos ala entrada en la turbina son:

p3 = 100 bars . kJ kJ
; p = v =
Punto3: | "3 " e g = 33808 5 55 = 6596 £
En € punto 5 setiene, ps = 0,05 bars
s = 0,476 K
o KJ Kg°C _ 6,596- 0476 _
S5 =83 = 6,59 & oc s =8304 KJ P X =g304-0476 - 0173
’ KgeC
is =137,8 + 0,773 (2560,9 - 137,8) = 2010,7 %

N=GTint hmec= G (i3-i4) hmec =G (i3-i5) Ninthmec
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Nint = N - 350x 10% kW — 0798 = 13-4
"™ (i3-i5) Nmec Ge ~ (3380-2010,7) x0,97 x330 i3 - is

ig= 13 - 0,798 (i3 - i5) = 3380 - 0,798 x (3380 - 2010,7) = 2287,3 i}é—‘;

2 - i . 3380 - 2010,7
N (Térmico del ciclo tedrico) = H =11, =137,8 l‘é—‘; = 33801378
Ninstalacion = Ntérmico Ninterno Nmecanico = 0,4223 x 0,798 x 0,97 = 0,327

b.- Suponiendo que la turbina tiene dos cuerpos de baja presion de doble flujo, y que el area transversal de
paso del vapor a la salida del ultimo escalon de la turbina es de 7 m2 , la velocidad de salida del vapor, y la
energia perdida en caso de no recuperarse en el difusor, se determinan en la forma:

A lasalida del dltimo escalonamiento (punto 4) setiene:

_ia-ig _2287,3 - 137,8
Cig -ig  2560,9-137,8

= 0,4223

Xq = 0,887

3 3
Va= Vg + Xg (Vao- Vg ) = 1,0053 + 0,887 (28196 - 1,0093) = 25010 dklg = 25 r:—g
3
Da= 005am ; iz=22873 X p y,= 25 M2
kg kg

Aplicando la ecuacion de continuidad y teniendo en cuenta que la turbina tiene dos cuerpos de baja presion,
cadauno de ellos de doble flujo, €l areatotal de salidaes:

Ws5= 4x7 =28 m?

Por trabajar con maximo rendimiento: a>=90°; ¢, = Com

Velocidad de salida:

Ge= WEx Cs - WEx ¢ b C = GeVy — 330x25 _ 294,6ﬂ

Vs V4 WL 28 Seg
y la energia perdida:
2
Psalida = G _ 2946° _ 1oemKY - 434 K

2g 29 Kg Kg

c.- Para un escalonamiento de grado de reaccion 0,5 con recuperacion de la velocidad de salida se tiene que
la velocidad periférica de maximo rendimiento es:
2u=cqcosai+wycosbo,=2cq cosa,

= : = u = = Rw = 3000 =1 m| = = 2 _m
U= oosar ;oo = ‘ u=Rw =06 300 885 | = Tox = 2080
c.1.- Trabajo interno del escalonamiento
2 188,52 K
Tint= d (cpcosa+Cpcosas) =|ap,=90°| = ucicosa; _u? _1885° _ 3625,7 oom 35,54 ki
g g g g kg kg
c.2.- La velocidad de salida del escalon, y el angulo de la misma.
En condiciones de rendimiento maximo: c,=C,n y S = 0,5 setiene:
C=C sena1:208xsen25°:87,9% © ap,=90°
c.3.- Suponiendo que el coeficiente de pérdida de velocidad en el rotor y en el estator esj =y =0,95,
2 1-4 2 - 2
Rendimiento interno maximo, hyy = — 2581 = | q==1 =~ 1-095° _ 108 | = 0,8838 = 88,38%
cos2a+q j?2 0,952
Salto isentrépico, Di sy = Tine _ 3554 _ : I
hix 08838 kg

*khkhkkhkkhkkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhhkhhkhkhkhhhhkhkhhhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkikhkikhkikhkikx
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14.- El vapor de agua a la entrada de una turbina viene especificado por una presion de 140 kg/cm2 y una
temperatura de 500°C, siendo las condiciones de entrada en el condensador de superficie de 0,1 kg/cm2 y
temperatura de 120°C.
El gasto de vapor es de 14 kg/seg
La turbina es mixta con parte de accion y parte de reaccién, siendo n = 7500 rpm
Determinar:

a) Potencia aproximada de esta turbina en CV

b) Sabiendo que las caracteristicas de la parte de accidn de alabes simétricos b, = b, son:

j =09 ; ai=17 ; h;=074 ; y=090 ; x=0478 ; u=400m/seg

calcular:

b-1) Los tridngulos de velocidades de la parte de accidn

b-2) El salto interno de la parte de accion

c) La parte de reaccion tiene los siguientes datos:

j =090 ; a;=20° ; y=09 ; x=0,70 ; k=09 ; dturade primer escaon: 12 mrr
siendo el volumen especifico del vapor a la entrada del primer escalén de reaccion, 0,065 m3/kg

calcular:

c.1.- Diametro del primer escalén y velocidad periférica del mismo

c-2.- N° de Parsons de la parte de reaccion cons = 0,5

c-3.- N° de escalonamientos de la parte de reaccion sabiendo que, up/u; = 1,3

d) En el condensador de superficie el agua condensada sale a una temperatura de 26°C, mientras que la
temperatura del agua de refrigeracion pasa de te = 12°C a ts = 25°C. ;Cual es la relacion entre el peso del
agua de refrigeracién y el del vapor condensado?

RESOLUCION

140 atm
T ip=793,6 Kcal/Kg

i M (752,6 Kcal/Kg)

R 0,1 atm
\ /

2 651 Kcal/Kg

(=]

—1 483,6 Kcal/Kg
s

i = Q = @
ip = 3322 Kg 793,6 Kg

Iiz =]120°C ; p, = 0,1 Atm|= 2726%3 = 651*%31\
9 9 P Recaentadc
i, = 2513 Kcdl
Kg
s1- s _ 15292-0,1539
Si - Sr 1,0480- 0,1539

ip= iy + X1 (i - i) = 4545 + 0,7665 (617 - 4545) = 4836 %

Salto adiabético tedrico total: Dlgiap tota= 793,6 - 483,6 = 310 KK—ng

X1 = = 0,7665

a) Potencia aproximada de esta turbina en CV
El rendimiento termodinamico (salto interno) de laturbina es:
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n b = do-ip _ 7936-651
termod = THnt = G ", T 793,6 - 483,6
Salto interno: (793,6 - 651) = 142,6 Kcal/kg

= 0,4608 = 46,08%

Potenciaaproximada: 142,6K¢8 « 14 X9 = 1906 4 Keal = 11366 cv = 8,357 MW

Kg Seg seg
b-1) Triangulos de velocidades de la parte de ACCION
Entrada
u=400M
wi= U} +c2-2uccosa; = 9 =
= U = 400 - g3g8y M
X 0,478 Seg
1
= /4002 + 836,822 - 2x 400x 836,82x cos 17° = 469,1 S%g
_ C senay _ 83682xsenl7® _ _ o
senbq W1 469.1 05215 b b, = 31,44
Salida
b2 =b 1= 31,440
Wy =y wy = 0,90 x 469,1 = 422,2 M
2=y Wy X %y
G = VU3 +W3-2 Uy Wy cosh, = /4007 + 422,22 - (2x 400x 422,2x cos 31,43%) = 22375 S%g
_ Wy senby _ 4222 x sen31,44° _ - o

senas = ) = 223.75 =09839 P ap»=79,72
b-2) Salto interno de la parte de accion

= A Dian: = ﬂ . [ = G 2 — ﬂ 2 — Lml
Clt 91!48 D'adla J ’ D'adlad (91,48] ) (91,48X 0195) 92’7 Kg
Salto interno parte de accion: 92,7 x hjn = 92,7 x 0,74 = 68,5 %
ing = - = Kcal
imM= 793,6 - 68,5 = 725,1 Kg
c.1.- Diametro del primer escaldn de reaccion y velocidad periférica del mismo
En el primer escalonamiento de reaccion lainyeccion es total

Dl = 2u = 60u
nDiZ n DG — w pn — 60 G x v; _
P & K ¢ senajy Qrapor(l) o = p? & k sena;
X1
Kg m3
60x 14 _—=x 0,70 x 0,065 =
= 9 KO = qoa837me b Dy = /2837 - 37387 m

p2x 0,012mx 0,9 x sen 20° 7500
Ve ocidad tangencial del primer escalonamiento

- 037387 px7500 - m
U1 (reaccion) > 20 146,82 seg

c-2.- N° de Parsons de la parte de reaccién cons =0,5

X = 2x 4279 _ 2x 4279 = 386827
1 /1 2cosai 1 1 2 cos 20°
= (= -1+ ==L -1 R e S ) et |
X2 2 X1 0,72 092 0.7

Probl emas TV. - 25



c-3.- N° de escalonamientos de la parte de reaccion sabiendo que, up/u; = 1,3
Salto adiabatico tedrico total en la parte de reaccion:

3936 - 7256 _ . Kcal
77936 - in 0,74 b ia = 7017 Kg

701,7 - 483,6 = 218,1 Kcal/kg

Uy = Kupg =kt u ; k= (3—2)1/(”'1) = 1,3V(n-1

(ﬁ)zmn-l -1
Uy _ k-1 _ X DI _ 386827 x 218,1

g = X . , = 19,57
(T:)Zln-l -1 (ke-1 2Uuf 2 x 146,82

1,32n/(n-1) -1
(1,32/(n-1) -1

= 19,57 ; n=15

d) En el condensador de superficie el agua condensada sale a una temperatura de 26°C, mientras que la
temperatura del agua de refrigeracion pasa de te = 12°C a ty = 25°C. La relacion entre el peso del agua de
refrigeracion y el del vapor condensado es:

ic1 = 651K ez = Gpaguax 26°C =1 KA. x 26°C = 26 Kcal

q _ et - e g KgeC 9] _
U tea - tent ts=25°C : to=12°C
_ 651 - 26 - 4807 Kg aguarefrigeracion
25 - 12 " Kg vapor condensado

FEAEKAKIKAKXKEAIKAEIAIAAKAAAKAXKAEAIKAIAAAEAIAAAAAKRAXAKAAIAAIAIAAAIAAAIAAXRAIAAAIAhkAIhkrihErrhdhrhhihkhkiihkiihihihkhiixkx
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15.- Se dispone de un gasto mésico de agua de 7,5 kg/seg que en forma de vapor recalentado a la presion de
50 kg/cm2 y 450°C de temperatura, penetra en una turbina y posteriormente es aprovechado con fines indus-
triales a la presion de 6,5 kg/cmz.
Se pide:

a) Potencia aproximada de esta turbina, para un rendimiento termodinamico del 75%.

b) Triangulo de velocidades a la entrada y salida de la parte de accion, by = b,, en el que supondremos
los siguientes datos:

Altura del alabe: a = 0,015 m ; n=6000 rpm

j =09 ; a;=17° ; h=074 ; y=09 ; x=0478 ; u=200m/seg

c) Presion, temperatura y volumen especifico a la salida de este escalonamiento.

d) Rendimientos interno y mecanico de la parte de accién

e) Seccion de salida de la tobera, y n° de toberas maximo que puede llevar la parte de accion

f) Pérdidas mecanicas

g) Valor del nD2 de la parte de reaccién, sabiendo que:

j =090 ; a;=20°; y=09 ; x=070; k=09 ; s=05

altura del dabe del primer escalon; 15 mm

h) Diametro del primer escaldn y velocidad periférica del mismo

i) N° de escalonamientos de reaccidn, suponiendo que todos son iguales

j) N° de escalonamientos de reaccion en el supuesto de que up/u; = 1,20

k) Rendimiento interno del alabe y salto interno

RESOLUCION
a) Potencia aproximada de esta turbina, para un rendimiento termodinamico del 75%.

0 50 atm

6,5 atm

2%

—1

S

in= Kcal — kJ
f i = 792 - 33153 kg\

Para: pp = 50';?2 ; To = 450°C, obtenemos: Kcal
C =
\ ©=16302 K f
. f s+ = 1,609 kK%?( p (Estado 1), vapor recalentado \
Para py= 65 2 ; so=s;= 1,6302 Ked | g
cn? kg °K l i, = 667,5 Kcal f
kg
Salto adiabatico tedrico: 792 - 667,5 = 124,5%al
T=124,5x 0,75 = 93,37 %
_ Kcal kg Kgm _ Kgm _ _
N = 93,37 2l % 75 g 421, 1 = 299033 1 = 3987CV = 2,93 MW

b) Triangulo de velocidades a la entrada y salida de la parte de ACCION, by = by, en el que se conocen los
siguientes datos:
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aturade dabe: a=0,015m; n= 6000 rpm

j =09 ; ai=17° ; hiotal accisn= 0,74 ; y =090 ; x= 0,478 ; u=200m/seg
Entrada

g =U=20 - g4 M

« 0478 seg

_ g _ 418,4 _ m

Cu =5 = g5 - MOB sy
. 440,43
Diadiab accion = ( 9148 )? = 23113%
Wy = VUf + ¢ - 2u; ¢ cosag = +/200% + 418,42 - (2x 200x 418,4x cos 17°) = 234,548%g
— Cl %nal - 418,4X %nl?o - - o

senbq W1 23454 0,8533 P b;=3144
Salida

b2 = bl = 31,440
= = 0,90 x 23454 = 211 M
Wz =y Wy X sy

G =V + W3 - 2 Uy wp cosh, = /2007 + 2112 - (2x 200x 211x cos 31,44) = 111,788%

Wy senbp _ 211x sen 31,44°
G 111,78

c) Presion, temperatura y volumen especifico a la salida de este escalonamiento.
50 atm

senap = =09846 P ap; = 7993

—0
.
l } . Kcal
b 17,11 Keal/Kg Salto total parte de accion: 2313x0,74 = 1711 ——
L "
2 i,=792-23,13= 768,87 Kcad = 37185 kJ
6,5 atm kg kg
/ [P— - = Kcal - kJ
> ig= 792 - 17,11 = 7749 kg 3243,7 kg
—1
1i 4= 76887 KkLa' = 32185 % d | pa@36 kglem?
En el punto () setiene, i g Kcal g KJ y P i Ta@400°C
I Sa= S0 = 1,6302 ka°C 6,823 kg io I va@0,082 m3/kg

o Vig=zoa7 K
En e punto (d) setiene, i kay P vy @0,0834 m3/kg

{ par @36 kglcm? p
d) Rendimiento interno y mecanico de la parte de accién
Trabgjo interno:

c2-c5 w2-w3  41842-111782 234,542- 2112 K
N B S B 187 24 = 7760 291 = 1597 KA
29 29 29 29 kg kg
L 18,17
Rendimiento interno, h;; = 1817 _ 0,785
2313

o de otraforma:
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cos b,

hinn=2j2x1 (1+y ) (cosaq - x1) = 2x 0,952x 0,478 x (1 + 0,9) (cos 17 - 0,478) = 0,784 = 78,4%

cosbq

1711
1817
e) Seccion de salida de la tobera

Rendimiento mecanico, h e = = 0942

Velocidad de salidade latobera, ¢, = 418,4 —~
Seg

N

3
75 LA 0,0834 M-
_Gvg seg kg

Seccion de salida guia rectilineade latobera, Wyia = = = 1,495.10°3 m?
C1 4184 L
seg

Wguia _ 1495.10-3m?

= 511.10°3 m?
senl7° senl7°

Seccién de salida dela tobera,

Forma de la tobera

Presién critica py = 0,546 p; = 0,546 x 50 = 27,3';?2
Cl

gue es un valor menor que la presion ala salida de la parte de accién y en consecuencia la tobera se reduce a un

onducto convergente
N° de toberas maximo que puede llevar la parte de accién

Di&metro medio en la seccién de salidadelatobera D = 2U = 2x200 - 0,636 m

pn p x 6000
30 30

Suponiendo que la seccién en la guia rectilinea sea cuadrada (para reducir las pérdidas transversales b una

disminucion de las pérdidas por rozamiento), lalongitud del arco de inyeccidn correspondiente a esta seccion a

la salida seré aproximadamente rectangular, de vaor:

3 m2
ax(arcoinyeccion) = 511.108m2 P arco inyeccién = % = 0,3408 m

NP° de toberas que entran en la circunferencia de inyeccién:

N © detoberas = 1. Longitud dela.lcircur.]f,erencia = 0,636 p =586 b 6toberas ; e=0,17065
e Arco deinyecci 6n 0,3408
es decir, €l arco de inyeccidn en grados es de, 360%6 = 60°.
Sin embargo, para el gasto G = 7,5 kg/seg sdlo se necesita 1 tobera, de las 6 posibles que entrarian en la circun-
ferencia.
f) Pérdidas mecénicas
Las pérdidas mecénicas por rozamientos de los discos se determinan mediante |a expresién,
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5,1184 Kcal

P, =3.107 D14 u28 gKea = 3107 x0,63614x20028x 1 = 51184 Kcal = X9 - 06824 Keal
1 seg 0,08624 g g % kg

en laque, D esd didmetro medio de larueda en metros, u en m/seg, y gen kg/ms.
Las pérdidas de ventilacion vienen originadas por € rozamiento de las aetas que no estan sometidas a la
inyeccion del vapor; se pueden determinar mediante la expresion:

P>=1,35.10° D% aw8 g (1-€ Iée%\l _

1 Kcal Kcal 4007 L2 Kcal
= 135.10°5, 0,636%7, 0,015, 20028 (1 - 017065) 2 = 4067 R - X9 - o5a03 K@
0,0834 seg seg 75 kg kg

seg

enlaquea eslaalturadel dabe en metros, u viene en m/seg, y e es el grado de inyeccion.

Las pérdidas debidas a la inyeccion parcial se determinan mediante la ecuacion:

1711 Ked
Kca

Salto Interno Ked _ 449, 017065 (017065997 - 1) ———2 = 03847 KA
100 kg 100 kg

y son debidas a los remalinos producidos en |os alabes de la corona mévil por latrayectoria diferente de las pri-
meras rafagas y de las Ultimas.
Kcal

Pérdidas mecanicastotales, 0,6824 + 05423 + 0,3847 = 161 k_g

P3=100e (€09 - 1)

Con estos resultados €l salto total es, D oty = 18,17 - 1,61 = 16,56 Kk—C:

y se observa que no coincide con € salto total deducido anteriormente que es de 17,11 Kcal/kg, por lo que
habria que regjustar el enunciado modificando el rendimiento .

- _ 16,56 _ 5
Rendimiento total, higta = 2313 0,715 b | 71,5%

en vez del 74% del enunciado
g) Valor del nD2 de la parte de reaccion, sabiendo que:

j =0,90;a;=20°;y =0,90; x=0,70;k=0,9; s=0,5; adturade dabedd primer escadn: 15 mn
En el primer escalonamiento de reaccién lainyeccion es total
D :@ = 60 Uz

nD%z nD G - 1 w pn - 60 G X1 vp _
P a kK C senai Grapor(y) o =YL p2a ksena,
X1
60 7,5%x 0,70 x 0,0834%;

= = 576,5nm®
p2x 0,015m x 0,9 x sen 20°

h) Diametro del primer escalén y velocidad periférica del mismo

_ /5765 _
D; = 6000 0,2893 m

Velocidad tangencial del primer escalonamiento:Us reaccion) = 0'2393 px ??800 =90,89 s%g

X = 2gj 2x2= 2 gx 427x 0924 0,72 = 3321,7
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i) N° de escalonamientos de reaccion, si suponemos que todos son iguales (s=0,5)
X =2gj %x%= 2 g«427x09%2x0,72=3321,7
Salto adiabatico tedrico total en la parte de reaccion: 768,87 - 667,72 = 101,15 Kcal/kg

X Dlgg(tora) _ 33217 «10115 _ . 10115 Kcal
Z= = : = 20 escalonesiguales, con Di 5m) = —— =505 —
2 u2 2 .90,892 d ad (Lescalon) = "5 kg
j) N° de escalonamientos de reaccion en el supuesto de que, up/u;= 1,20
N° de Parsons de la parte de reaccion con s=0,5.
X = 2x 4279 _ 2x 4279 = 386827
11 _gy4200581 y 1 (1 gy, 200520°
X2 ]2 X1 0,72 0,92 0,7
Un = K Upoy = KT up o ko= ()eeD = 120000
(0D -1 gy g 3868,27x 1
1 = = = X DI - 882X IOLLS _ 5368 b [n=19
(Uny2-1 -9 1220-) -1 22 2x 90,892 ’

Ui

k = (Un)y¥n-1 = 12U019-D) = 101018
Uy ' '

Con este valor obtenemos | os diferentes escal onamientos de presién en laforma:
Primer escal6n, con admision total
u 90,89
U = 90,89 = ; cyp= —2 = === = 129,84 &
seg X1 0,7 seg

Wi = |[cZy+Uufpy- 2 Cypy Uiy Cosay = /129,842 + 90,892- (2 129,84 90,89 cos 20°) = 5422 m/seg

Wy = Co1) = 54,22 m/seg ; Wp1)= Cy1)= 129,84 m/seg

Salto adiabético
(01(1) )2 (129,84)2
cyy=j 9bi P Di = | = 0.9 = Ked
1) ad (1) AW~ o7g 4279 7 g

Segundo escal6n, con admision parcial
U(2)= K ugy = 1,01018, 90,89 = 91,82 %

Cy2) = % = 131,16 S%g

Wi2)= \[CEz) + Ud(2)- 2 Cy(2) Us(z) Cosay = /131,162 + 91822- (213116 x 9182 cos 20°) = 54,77 m/seg

0 a partir de:
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i u? 2
u(22) 5 | Wi(Z) = (M)Z_ 8370 _(2 _ (%)2_ 8370 M = 2997,5
W2(2) =y 8370 B + Wi P i y X 09 3868,27
TI Wiy = 54,75 miseg
y asi sucesivamente.
Salto adiabatico correspondiente al escalon (2)
G2y cz o (131160, 5y 500
: . : , Kcal
Ci2 =] ‘/9 Do)+ C3y P Diagge) = 427 g ) 4279 - A2 EZ
0 también:
2 C52 _ 131162- 54,772 K
Ting2) = 12" %22 _ 131,162 - 54, _ 1450 K9M _ 3394 Kcal
g g kg kg
B Xy (2 cosaq-Xq) _ 0,7x(2 cos 20° - 0,7) _
Rint= 152 - P 00— 0 1-092 - 0,7868
X1 (2 cosaq-xq) + o ,7x(2 cos - ,7)+W
L . 394
Salto adiabético del escalén (2) = —oo - 431 K<d
0,7868 kg

L os saltos adiabdticos iran creciendo a medida que aumentan las vel ocidades

Para el escalon (14) se tiene:
U(14) = k¥Bu@) = 1,0101813x 90,89 = 103,7 m/seg
Uas) _ 103,7

C1(14)= = 148,12 m/seg = Wo

W1(14) = /10372 + 148,122 - (2, 103,7x 148,12 cos 20) = 61,84 m/seg = Cy1q

c2. .- C2 2. 2
Tina = 1014)° “204 _ 148122- 6184 - 18485 Kgm =432 Kcal
g g kg kg
Salto adiabético del escalon (14) = 432 _ , Ked
0,7868 kg

k) Salto interno total

Salto interno= 101,15  0,7868 = 79,58 Kk—‘;a'
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16.- A una turbina de vapor ya construida se superpone una nueva TV de alta presién. El rendimiento
interno de la antigua turbina es hjany = 75% y el de la nueva hjnyeva) = 82%. La presion a la entrada de la
turbina nueva es pa= 150 bar y la temperatura Ta= 450°C, y la presion a la salida pg’= 40 bar. A continua-
cion el vapor se recalienta a presion constante, entrando en la turbina antigua de baja presién a 400°C,
siendo la presion final en el condensador 0,2 bar. La turbina antigua desarrolla una potencia de 50.000 kW.
Determinar

a) La potencia desarrollada por la nueva turbina superpuesta

b) El ahorro en consumo especifico de calor en kJ/kW logrado con la superposicion de la nueva turbina.

RESOLUCION
El proceso termodinamico correspondiente a lainstalacion se representa en lafiguraen el diagramai-s

150 bar

40 bar

0,2 bar

Designaremos con () alaturbinamodernay por (") alaantigua.
a) Potencia desarrollada por la nueva turbina superpuesta
Con los datos del problema se determinan:

Punto A [1900ar\ = 001844 mBIKg ; in = 3157 KIKG ; Sa = 6,142 kKIKGC

\ 450°C |
Punto 0 {1802‘%} b vo = 0,07334m/Kg : ip = 3214kJIKg : So = 6,769 kIKgC
[ 40bar | o Kl .o _ kKl . o
Punto B | sg = 6,142 | P sg = 2797 Kg°C Ss 6,07 KgC VAPOR RECALENTADQg = 2840 kJ/Kg

PuntoB': ig-=ia-ht(ia-ipg) =3157 - 0,82 (3157 - 2840) = 2897 E—;
1 S1 =S = 6,769 KIKg°C \
Punto 1 s, =0,8321; s, =7,907
\ i, =251,5kIKg; i; =2609,1kIKg f

iy = 251,5 + (0,838 x 2.357,7) = 2.227,4 %Jg

s, -S, _ 6,769 - 0,8321
s, -5, 7,907 - 08321

P  VAPORHUMEDO x; = = 0,838

Nueva:

Diagey = ia - ig = 3157 - 2840 = 317kJKg ; Sdtointerno () = 0,82 x 317 = 260 kJKg

Antigua:

Diag(ry = ip - i1 = 3214 - 2227,4 = 986,6 kJKg ; Saltointerno (") = 0,75 x 986,6 = 740 kJKg
ig = 3157 - Sdtointerno (') = 3157 - 260 = 2897 kJKg
El consumo de vapor se obtiene a partir de la turbina antigua, en laforma:
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. - o o = N’ _ 50.000 kW — Kg
Consumo de vapor (se desprecian las pérdidas mecanicas) : G Satointerno () a0 k) 67,57 g
Kg

Potenciade lanuevaturbina: N' = 67,57% x 260 I'é—‘é = 17.567,56 kW

b) Ahorro en consumo especifico de calor en kJ/kW logrado con la superposicion de la nueva turbina.
Designaremos por ¢4+ €l consumo especifico de calor por kW de la turbina antigua

Designaremos por g1 € consumo especifico de calor por kW en lainstalacién con laturbina nueva

El calor aplicado por lacaldera alaturbina antigua Q;« es.

Q= ig- iy = 3214- 25146 = 2962,54%]

KW — 10 KM seg 1 Kcal —gppKeal — genKcal k) — kJ
1 hora 102 seg 3600 hora 427 Kgm 860 hora 860 hora 4,186 Kcal 3600 hora
o % 296254 % .
e g g
y e consumo especifico por kW, qp-= = 14.412,4 —
satointerno K LKW _ 74 kI _1kW hora
kg 3600 kJ kg 3600 kJ
El calor aplicado por lacalderaatodalainstalacion Q; es:
Qi1=(ia-i1e) + (ig-ip ) =(3157 - 251,46) + (3214 - 2897) = 3222,5 ll((_;
. . ., 32225 kJ
el consumo especifico de lainstalacion por kW, g = ————— =11.600 —
y P P 4= 260+ 740 kw
3600

El ahorro energético es: 14412,4 - 11600 = 2812,4 kk_V\\]/
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17.- Hallar el balance exergético de una instalacion de turbina de vapor, sabiendo que:
Potencia calorifica del fuel, 40000 kJ/kg

Temperatura de la combustién, 1800°C

Pérdidas de calor en la caldera, 12%

Presion del vapor a la salida de la caldera, 100 bar
Temperatura del vapor a la salida de la caldera, 400°C
Presién a la entrada de la turbina, 90 bar
Temperatura a la entrada de la turbina, 400°C
Temperatura a la entrada del condensador, 30°C
Rendimiento isentrépico de la turbina, 80%
Condiciones ambientales, (estado muerto), 1 bar, 20°C
Trabajo de bombeo; despreciable.

RESOLUCION
100 barx ,
T 90 bar
3 4—400°C
2 3
Ti Caldera o B
2 \
30°C

: Condensador > 1 S 5

Al despreciarse €l trabajo de labomba el punto (2) se confunde con € (1)
_ S5 - Sy _ 6,293 - 0437 _
Sy - sy 8455 - 0437 0.73

X5

i = iy + x5 (iy - ig) = 124,75 + 0,73 x (2556,44 - 124,75) = 1900;%
is = ig - hy (ia - i5) = 3121 - 0,8 x (3121 - 1900) = 2144,3kJKg

i5 - i5 _ 2144,3 - 1257

© T T 25564 - 1252 08304
S5 =S5+ X5 (S - S5) = .= 7,006 K
Kg.cC
Punto Temperaturg  Presion Entalpia Entropia Titulo
°C bar kJKg kJKg.°C
1 30 0,0424 1257 0,437
2 30 0,0424 125,7 0,437
3 400 100 3100 6,218
4 400 90 3121 6,293
5 30 0,0424 1900 6,293 0,73
5 30 0,0424 21443 7,096

Calor absorbido por €l vapor en lacaldera:
Q1 = Gy (i3 - i1) = (Cdor desprendido en la combustién, menos las pérdidas) = 40.000x 0,88 = 35.200 %

35.200 KJ.
Masadevapor: Gy = . & = Kg  _ 15 g35 Kodeagus
I3 - 11 3100 - 125,7%3 Kg defuel
9
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Exergias en los distintos puntos de la instal acion:

Ex=i-io-To(s-so)GvngfJueI

Ex=i- io- To(s- So) G—K_

Punto Kg fuel

1-2 | (1257 - 83,8) - 293 (0,437 - 0,294) = 0,001 kJ/Kg vapor = 0,001 x 11,835 = 0,01183 k¥Kg fuel
3 | (3100 - 838) - 293(6,218 - 0,294) = 1280,5 kJKgvapor = 1280,5 x 11,835 = 15.154 kJ/Kg fuel
4 | (3121 - 83,8) - 293(6,293 - 0,294) = 12795 kJKgvapor = 1279,5 x 11,835 = 15.142,8 kJKg fuel
5 | (2144 - 838) - 293(7,096 - 0,294) = 67,2 kJKgvapor = 67,2 x 11,835 = 799 kIJKg fuel

Exergia suministrada por la combustion

- 3 To - . 293 - kJ
Ex =Q1 (1 TComusﬂéﬂ) 40.000 (1 1800+273) 34.346,35 Kg fud
o - kJ
Exergia (pérdidas de calor) en la caldera= 4121,56 Kg fud
Trabgjo enlaturbina= Gy (is - is) = 11,835 x (3121 - 2144,3) = 11.559,2 ngfJu .
Cdlor cedido d condensador = Q, Gy (is - i1) = 11,835 x (2144,3 - 125,7) = 23.890,1 ngffj o
i i = - 293 = kJ
Exergiadel calor cedido a condensador = 23.890,1 (1 303) 788,45 Kg fuel
- e _ 115592 _ _ 0
Rendimiento exergético: hexerg = 3434635 0,337 = 33,7%
Exergia de la combustion
0,0118 @
34.346,35
3) CALDERA

ii ‘ > Pérdidas de calor: 4121,56
15.154 B Exergia perdida en la
transmisién de calor
. 15.070,84
C))
‘ 1,2 15.142,8
2783,8 G:// N,

Exergia perdida
en la turbina 799 . T,=11.559,2
=

TURBINA

(5Y)
CONDENSADOR
10,03 .
Exergia perdida
en el condensador > 788,95
~~ (ExQ,)

()]
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18..- El vapor de una turbina penetra en la misma a la presioén de 80 atm y temperatura 400°C, y se expan-
siona hasta la presion de 3 atm, con un rendimiento del 85%. El primer escalonamiento de regulacion,
CURTIS, esta disefiado para que en el mismo se realice una expansion 2/1, es decir, pasa de 80 a 40 atm en
condiciones normales.

a) Si la turbina se regula en forma cuantitativa (admision parcial) hasta reducir el gasto de vapor al 70% del
valor de disefio, determinar el grado de carga de la turbina y el rendimiento interno, suponiendo que el esca-
lonamiento de regulacion funciona con un rendimiento del 65%.

b) Si la turbina se regula en forma cualitativa (laminado en la valvula de admision) hasta reducir el gasto de
vapor al 70% del valor de disefio, determinar el grado de carga de la turbina y el rendimiento interno, supo-
niendo que se mantienen las condiciones del apartado a.

RESOLUCION

a) Si la turbina se regula en forma cuantitativa (admisién parcial) hasta reducir el gasto de vapor a 70% del
valor de disefio, quiere decir que habra una nueva presion de regulacion. En estas circunstancias las condiciones
del vapor alaentrada A se mantienen, pero no ala salida, pasdndose no a una presion de 40 atm que erala de
regulacion de disefio, sino aotrainferior py:.

P, 80atm

pvi=_Cte_ -
) G'/G \6&\@9—
08 ¥
o,
M P2
A \ 2 Q/"/ 7 /0@0“
Ai, . . Q°\Q //c,
/ 0,4 /// /
e /
2 D 2 0,2 f
N s 0 02 04 06 08 p(/p?
Linea de expansion (Regulacion por admision parcial) Valores de regulacién por admisién parcial
Entalpias:
ia=3130-5
Punto A, 80 atmy 400°C b | %
. S = 6364 ——
f kgeC
i 6,364 - 1,672
j 3am o 1N Som1e
PUNON [ ¢ _ o —gapq K Y078 | ! ' .
[N AT T e ?' i = 561,4 + (0,882 2163,9) = 2470 k—J
s
_ia-ip o L _ kJ
PuntoD, h = T P ip=ip-h(ia-iyn)=3139-085x(3139- 2470) = 2570,35k—g
AN
Lapresion py se calculaen laforma
pi Gz _ U
2 " p2 TN 2 _pn2 9 2_ 32
Pe g e PP G2 . BTS20 - 2g0gam
PP e,y pf-pz 7 ' 407%-3
pg b? b
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gue es la nueva presion de salida del primer escalon; ésto quiere decir que a disminuir €l gasto, larelacién de
presiones 2/1 no se mantiene, pasando p; avaler py = 28,08 atm.

Punto M, 2808 atmy sy, = 6,364 —— b i, = 2883~
kg°C kg
Como el escal6n de regulacion funciona con un rendimiento del 65%, se tiene:

o | 1 i, = 3139- 065 (3139 - 2883) = 3139 - 166,5 = 29726 X
g5 = ale _ 313918 |’ ¢
P74l 3139-2883 | g - gse27 K
) ' kg°C

siendo € salto interno de este escal 6n de 166,5 kJ/kg.
1y o 656271672

i Xc~ - =
Punto C, 3amy sc = Sg = 6,5627 —— Vapor HUMEDO b i 6992 - 1,672

kgC { 1c=5614+ (092:21639) = 25506 f
g

El salto isentropico puesto a disposicion del resto de los escalonamientos es,

092

ig-ic=Diy=2972,6-ic =2972,6- 25506 = 422 %
g

i 29726- i

PuntoC', h=—="— p 085 <

: . i = 2614 <
ig-ic

~ 29726 - 2550 kg

El salto interno delamaquinaes, i 5 - i = 3139 - 2614 = 525%]

] 1 D .

N — 9 : Int — 0’7 : 525 — 0'7 525
disefio G D adiab Ia-IN 3139 - 2570,35
apartir delacua se puede calcular la nueva potencia
'a~lc _ 3139 - 2614
ian-in 3139 - 2470
b) Si la turbina se regula en forma cualitativa (laminado en la valvula de admisién) hasta reducir € gasto de
vapor al 70% del valor de disefio, con un rendimiento interno 0,7847, setiene:

El grado de cargaes,

=0,6462

Rendimiento interno de laturbina, h;,=

= 0,7847 = 78,47%

Do. e |D'=D : -3 G
Po _G DN _ -G p PTGy Po = 56,9 am
Dby, GDh |h=h| G 80-3 G
Po-80 atm -
! /'IECte”‘A(HAPO__

Carga parcial

7
. Pe= 3 atm
I Plena carga

S

Linea de expansiéon (Regulaciéon por laminado en la valvula de admision)
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G'/G Po_g

0,8
0,1
0,6 // 001
/ / 0,001
04 %
0,2
0 0,2 0,4 0,6 08 p/p 1
Representacion de G™ /G en funcion de po
b iazia=3130 K K
PuntoA', A7 A o VTV sx=652-
I pa=569am oe
i -
PUNtoN' 1 _ oo kI 93091 P5RS i EeT S )
[ ONTT RO e Tj = 561,4 + (0,9112x 2163,9) = 2533,3 <2
| g j kg
- . : ia-ip 3139 -ip : kJ
Rendimiento interno de laturbina, h;;= —— = =0,7847 b ip =26637 —
ino-ip 3139 - 25333 kg
1 ' D . | - | ' -
N _G Diw _o lacio _, 3139-26637 _ o)

El grado de cargaes, = - LN ,
dissio G Diggiap ia-ip 3139 - 257035

y el rendimiento del ciclo:
ia-ip _ 3139 -26637

h=—= =0,71=71%
ia-In 3139 - 2470
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