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.- TURBINA DE GAS
CICLOS TERMODINAMICOS IDEALES

1.1.- CARACTERISTICAS TECNICAS Y EMPLEO DE LAS TURBINAS DE GAS

El empleo de las turbinas de gas de circuito abierto presenta, con relacion a los motores alter-
nativos de combustion interna, el mismo interés que las turbinas de vapor respecto a las maqui-
nas de piston.

En las turbinas de gas, el rendimiento esta muy lejos de igualar el de los motores alternati-
VoS, y aun a veces, el de las turbinas de vapor; ésto es debido a que,

* Existe una cierta dificultad para construir compresores rotativos que permitan alcanzar elevadas relacio-

nes de compresién.

* Existe una cierta dificultad de conseguir materiales que soporten temperaturas elevadas, al tiempo que
mantienen unas determinadas caracteristicas técnicas.

En las turbinas de gas de circuito abierto se cumplen una serie de requisitos,

* No existen piezas en movimiento alternativo, por lo que es muy facil realizar el equilibrado

* Tienen gran velocidad de rotacion, entre 3.000 y 30.000 rpm

* Tienen un par regular sin necesidad de volante

* Tienen buena adaptacion a las grandes expansiones, y por lo tanto, a los grandes volimenes de fluido

* Producen grandes potencias en poco espacio

En las turbinas de gas de circuito abierto, la combustién se realiza en el interior de la
maquina y segun las condiciones en que se verifique, distinguiremos,

a) Turbinas de explosion

b) Turbinas de combustion
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Sin embargo existen otros tipos de turbinas de gas, conocidas como turbinas de gases de esca-
pe, que se construyen para recuperar la energia contenida en los gases de escape de un hogar a
presion, o de un motor alternativo; esta ultima fuente de energia es notable, como se puede apre-
ciar en el diagrama (p,v), que solo se puede utilizar con ayuda de una turbina que se adapte a la
diferencia de presiones existente al final del ciclo del motor alternativo de 2,5 a 3,5 atm para un
motor Diesel y 4,5 a 5,5 atm para un motor de gasolina, respecto a la presién atmosférica; ade-
mas tiene que adaptarse también a los grandes volimenes puestos en juego; ésta es la causa de
que un motor alternativo no se pueda utilizar mas que con unas dimensiones prohibitivas.

Cuando la turbina es alimentada por los gases de escape de un motor, Fig 1.1, arrastra un
compresor centrifugo que sobrealimenta el motor alternativo, aumentando asi la presién media
efectiva, y por lo tanto la potencia.

Para el caso de un motor Diesel, su velocidad de rotacion oscila entre 2.000 y 3.000 rpm, per-
mitiendo una relacién de compresion de 1,5.
Las turbinas asi instaladas, no exigen ningun
tipo de energia del motor, ya que ellas trabajan
con los gases residuales, y por el contrario,
sobrealimentando un motor Diesel, por ejem-
plo, a 1,4 atm (4 tiempos), su potencia se acre-
cienta entre un 40% y un 50%, con una presion
media de 8 a 9,5 atm, mientras que si lo
sobrealimenta con 2 atm, la potencia se mejora
en un 100%, con presiones medias comprendi-
das entre 12 y 13 atm. Aunque no se produce
una modificacion importante en sus dimensio-
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Fig I.1.- Ciclo de una turbina de gases de escape

nes las piezas deben estar calculadas en consecuencia.
Estas turbinas no difieren sensiblemente de las de vapor de accién de uno o dos escalones;
frecuentemente, la turbina y el compresor se agrupan en un mismo conjunto.

1.2.- CICLO TEORICO DE UNA TURBINA DE COMBUSTION INTERNA

Una turbina de explosién tiene un ciclo termodinamico ideal tipo Otto a expansion completa,
o ciclo de Atkinson; consta de un compresor; una 0 mas camaras de combustion y la turbina pro-
piamente dicha.

FUNCIONAMIENTO.- El compresor carga sucesivamente con aire las camaras, estando con-

trolado dicho orden por el mecanismo de la
valvula de admisiéon. Cuando una cdmara
esta cargada, se cierra la valvula de admi-
sion y se introduce el combustible, que
2 | arde con explosion por la accién de una
chispa, produciendo un incremento brusco
1 4 de la presion.
v Se abre la valvula de escape y los gases

Fig 1.2.- Ciclo de una turbina de combustion interna (Explosion)
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salen a gran velocidad, actuando directamente sobre los alabes de la turbina; la presion dismi-
nuye y cuando se alcanza la atmosférica se cierra la valvula de escape y se abre la de admision
llenandose nuevamente la cdmara de aire. Se suele disponer de varias cAmaras en una circunfe-
rencia concéntrica con el eje de la turbina, disponiendo el funcionamiento de las valvulas de tal
manera que se descarguen sucesivamente, sometiendo al rodete a una serie de impulsos que pro-
vocan su movimiento.

De acuerdo con el diagrama (p,v), las temperaturas que intervienen en funcién de T; son:

g1 g-1
TZZTl(E 9 = a:& =T,a 9
P P1
9-1
T3=T2(& =la=Pt2 =T,a=Taa ¢
P2 P2
g-1 g-1 g-1 g-1 g-1
_ = / - A— = _ =
To=Ts (B4) 9 =yaa 0 (24P2y70 - 0070 (L) 0 =Tya0
3 p3lp2 aa

El rendimiento del ciclo es:

Ql - Qz Ql:CV (T3_T2) _ Cy (T3'T2)'Cp(T4'T1) -1 T4'T1

h=z —= = = -g=—= =
Q Q=c, (T,-T) cy (Ta- Tp) T3- T,
1 1 1 1
_ Tpa9-T _ a%-1 | _ ps _ _ b9-af
S S = S Sl L]
Traa 9 -T,a ¢ a9 (a-1)

El envio intermitente de gases calientes a la turbina, somete a los alabes de la misma a tem-
peraturas muy elevadas, por lo que el funcionamiento con este ciclo es muy poco racional, y en la
actualidad se encuentra practicamente abandonado.

1.3.- CICLO TEORICO DE UNA TURBINA DE COMBUSTION SIN RECUPERADOR

En estas maquinas rotativas, el aire aspirado a la presion atmosférica, se comprime median-
te un compresor C, elevando su temperatura, y es conducido a la camara de combustion D, donde
se inyecta el combustible que arde en forma continuada y suave; los gases calientes de la com-
bustion se expansionan en los alabes de la turbina, desarrollando un trabajo util y salen a la
atmosfera a través del escape; la turbina, una vez en marcha, acciona el compresor; el ciclo des-
arrollado se conoce como ciclo Brayton; tanto la compresion como la expansién se realizan en una
sola etapa. Los gases que se expansionan en la turbina, todavia calientes en el escape, se pueden
aprovechar para producir vapor de agua en una caldera, y utilizarlo posteriormente en una tur-
bina de vapor.

Si los gases de escape se hacen llegar a una tobera de descarga, la turbina de gas se convierte
en una maquina de chorro.
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Fig I.3.- Diagrama (T,s) y esquemas del ciclo de una turbina de gas de combustién (Ciclo Brayton)
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Para hallar en primera aproximacion el rendimiento térmico de una turbina de gas, conside-
raremos un ciclo recorrido por un gas perfecto, Fig 1.3, en el que las transformaciones (1-2) y
(3-4) son isentrdpicas, y las transformaciones (2-3) y (4-1) a presidn constante.

Si se supone ¢, constante, tanto en la compresion del aire, como en la expansion de los gases

de combustidn en la turbina, el trabajo Gtil o interno en funcién de las temperaturas del ciclo es:

lQl'Qz—C (T3-Tp)-Cp(Ta-Ty)
TTT Tc=cp(T3-Ta)-¢cp(To-T1)

Ty =

y el rendimiento:

T, _ T,- T

— u

h.: = = =1 - = —_—
ciclo Ql T3 T2 i g-1,

| T gl
:T_ZZ(E)QZD T, T
Larelacion, 22 = 23§ Tt P1 o1 b 2 =23
P1 Pa T Tj (p3 )? b Ty Ty
[ — =(—>) 9 =
I Ty Pa
g1 i
To=T 9 =T DI
i 1(1) ' y P hei :1-&;1_&
9»1 ; ciclo T4D—T1D D

T3=Ty (—) 9 =Ty D'b

observandose que el rendimiento de una turbina de gas simple depende exclusivamente de la
relacidn de presiones a la entrada y a la salida del compresor.

Este rendimiento es muy pequefio, del orden de un 15% a un 20%, muy inferior al de las tur-
binas de vapor y del motor Diesel; sin embargo tiene una serie de ventajas que, en algunos casos
justifican su empleo, sobre todo para potencias moderadas, del orden de 15 MW.

El trabajo util es:

g1 q
|I gl D:(&)?:k 1 :J
}TT—cst{l (22 D))= P =CcpTiF (- 5)=ia-iay

— F:_S: nax - —

Tu=1 T T y =
T 1 nmn |
I gl R i
[ Te=cpT {1 (p1)9}= ST D(- ) =cp T (D-1)= oy :

g_
gR g1 1 (D-1)(F - D)
=—F{1- ( )g}(Ts T2)=cp(T3- Tz)——C (T4-T1)(D-1)=cp Ty

g-1 D

por lo que contra mayor sea, T3 - T, tanto mayor sera el trabajo util, lo que reduce el coste del
kW instalado.
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Tabla I.1.- Calor especifico de algunos gases en el intervalo, 0°C- 1500°C

GAS G Y & (kJKg.K) Y G (KYm3.9K)

Oxigeno cp = 0,9203 + 0,0001065 T cp =1,3138 + 0,00015777 T
cv = 0,6603 + 0,0001065 T cv =0,9429 + 0,00015777 T
Nitrégeno cp = 1,024 + 0,00008855 T cp=1,2799 + 0,00011067 T
cv =0,7272 + 0,00008855 T cv =0,9089 + 0,00011067 T

Aire cp = 0,9956 + 0,00009299 T cp = 1,2866 + 0,0001201 T

cv =0,7058 + 0,00009299 T cv =0,9157 + 0,0001201 T

Vapor de agua cp=1,833+0,0003111 T cp =1,4733 + 0,0002498 T

cv =1,3716 + 0,0003111 T cv =1,1024 + 0,0002498 T

Anhidrido carbénico cp =0,8654 + 0,0002443 T cp=1,699 + 0,0004798 T

cv =0,6764 + 0,0002443 T cv =1,3281 + 0,0004798 T

Tabla I.2.- Masa molecular, constante R y densidad de algunos gases

Gas Masamolecular| o _83143 kJ | Pesoespecifico
M KgK Kg/m®
AIRE (sin CO2) 28,964 286,9 1,293
AMONIACO 17,031 488,1 0,7714
ANHIDRIDO CARBONICO 44 188,8 1,978
ARGON 39,944 2083 1,784
ETILENO 28,031 296,8 1,2605
HIDROGENO 2,0156 4,127 0,0899
HELIO 4,002 2,08 0,1785
METANO 16,031 518,8 0,7168
NITROGENO 28,016 2968 1,2505
MONOXIDO DE CARBONO 28 297 125
OXIGENO 32 259,9 1,429

Calor aplicado en la cAmara de combustién:

Q=cp(lz-T)=c, (FT,-DTy)=c, Ty(F - D)

El funcionamiento de una turbina de gas exige:

* Que la relacion p,/p; sea elevada, lo cual implica que T,/T; también lo sea.

* Una gran diferencia de temperaturas, Tz - T, lo cual supone que T3 sea muy elevada, y en consecuencia

nos encontramos con el problema de que los alabes de la turbina puedan resistir altas temperaturas.

* Cuando el funcionamiento sea prolongado, no se debe pasar de 800°C.

* El rendimiento es aun inferior al de un motor de combustidn interna en el que, aunque por poco tiempo,

las temperaturas pueden alcanzar 2.000°C.

* Su construccién es sencilla, ya que trabajan en un campo de bajas presiones, 5 a 15 atm, por lo que su

costo y tamafio se reducen.

* Su puesta en servicio es muy rapida, pasando del estado frio al de carga en tiempos relativamente cortos;
para el arranque es necesario llevar al grupo a velocidades del orden de un 30% de la de régimen, de forma
que se alimente la cAmara de combustidn con aire a una presion suficiente para poder encender. El tiempo

para que el eje adquiera la velocidad necesaria es de unos 3 minutos, mientras que el tiempo total para la

puesta en velocidad y la toma de carga es de 10 a 20 minutos segun la potencia del grupo.
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* El consumo de agua es muy pequefio, ya que tan sélo se utiliza para la refrigeracion de los cojinetes.
* Es de facil manejo, y de reducidos gastos de mantenimiento.

Su principal desventaja radica en la necesidad de utilizar un combustible relativamente caro,
aunque este dato puede ser secundario para el caso de una duracion reducida de funcionamiento.

INFLUENCIA DEL RECALENTAMIENTO DE LOS GASES DURANTE LA EXPANSION.- Si existe
un recalentamiento continuo con el fin de mantener la temperatura de los gases en su valor ini-
cial T3, en lugar de seguir la isentropica (34) o la politrépica (3F), la expansion estaria represen-

tada por una isoterma que parte del punto 3, hasta C, y de aqui por una expansion politrépica
(CE), Fig 1.4.

S S

Fig I.4.- Influencia del recalentamiento de Fig I.5.- Ciclo de una turbina de gas con
los gases durante la expansion expansion isotérmica

Se observa que el recalentamiento isotérmico del gas implica un aumento del trabajo del
ciclo. La presion al final del recalentamiento es, py < py; la expansion politropica se produce

desde el punto C a la presion po hasta el punto E a la presion p;.

EXPANSION ISOTERMICA.- En una expansion isotérmica el calor aplicado en el recalenta-

miento isotérmico y el trabajo isotérmico de expansion en la turbina son iguales.
El trabajo util es:

] p g- 1 p £ u
T - Tr=RTgIn 2 =c, nFinP2-c nFin22ye=c, FInDi _
bz P1 g P1 P1 Y-
TTc—C T,(D- 1) b

=cp i{FInD-(D- 1)}
El calor aplicado es:

Q=cpTi(F-D)+cpyTaFInD=c, T1{F (1 +InD)-D}

El rendimiento térmico con expansion isotérmica es:

FInD_l

. _Cp T FIND-¢,Th(P-1) _ FinD-(D-1) _D-1 D- 1
cele ™ ¢y [(F-D)+c, L, FInD  (F-D +FInD D F-D,FInD
D D
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INFLUENCIA DE LA REFRIGERACION EN EL PROCESO DE COMPRESION.- El introducir la
refrigeracion en el proceso de compresion implica un aumento del rendimiento, Fig 1.6; si el tra-
bajo proporcionado por la expansidn isotérmica entre las presiones p, y p; era maximo, el trabajo

absorbido en la compresion isotérmica entre las mismas presiones p1 y p2 serd minimo.

Fig I.6.- Influencia de la refrigeraciéon en Fig I.7.- Ciclo de una turbina de gas con
el proceso de la compresion del aire compresion isotérmica

La condicion de rendimiento maximo exige, en ambos casos, que la isoterma termine a una
cierta presion intermedia, para alli empalmar con la politropica correspondiente; en el ciclo
(AMB...), la temperatura T, que se corresponde con el final de la compresion isentropica esta

comprendida entre las presiones p;, fin de la compresion isotérmica (1M), y p2; en consecuencia
se tiende a un ciclo Erickson.

COMPRESION ISOTERMICA

Trabajo atil:
1 Tr=Taa=c, T1F(1'—) ;J
Tu:} -l g-l y
iTe=Tim=RTIn 22 =c L2 1nP2 - ¢ T1In( 2)9 =¢c, T, InD
) P1 g P1 P1 b

:CpTl{F(l-%)-lnD)

Calor aplicado:

QU=0Qw=Cp(Tz-Tw) = [T1=Tal=cp(FTi-T1)=cpT1 (F - 1)
Rendimiento del ciclo:
c.T,F(l-%)-¢c, T,InD F(l-—)-InD F-D'”D
ciclo CpTl(F-l) F-1 -1

1.4.- CICLO TEORICO DE UNA TURBINA DE GAS DE UNA ETAPA CON REGENERA-
DOR

La temperatura de los gases a la salida de la turbina esta por encima de los 550°C; un medio
TGI.-9



corriente de aumentar el rendimiento del ciclo de una turbina de gas consiste en colocar en el
escape de la turbina un intercambiador de calor (regenerador), en el que los gases expansionados
ceden una parte de su calor al aire comprimido antes de introducirle en la camara de combus-
tién, seguin se muestra en la Fig 1.8.

1 Salida de gases T

T
6 D Ty

T

Entrada de aire s

1) Compresor axial; 2) Camara de combustiéon; 3) Turbina; 4) Generador; 5) Motor de arranque;
6) Recalentador de aire
Fig 1.8.- Esquema de una turbina de gas de una sola linea de ejes con regenerador de aire

Con el regenerador, cuya eficacia s es del orden de 0,75, se puede optimizar el rendimiento a

valores comprendidos entre el 23% y el 25% para una temperatura ambiental de 20°C y una tem-
peratura de entrada en la camara de combustion superior a 450°C.

El rendimiento se puede mejorar alin mas, utilizando la refrigeracion durante la compresion
y el recalentamiento durante la expansion, tendiéndose asi a una compresion y expansion isotér-
micas, pudiendo alcanzar el rendimiento un valor comprendido entre el 28, 30%.

Para que en un ciclo Brayton se pueda utilizar la regeneracidn, es necesario se cumpla que,
T4>To, Fig 1.8.b.

El funcionamiento del recuperador viene caracterizado por su eficacia s, que se define como,
Tai-To

S=-|—4_—-I— =] TA=T2+S(T4-T2)

N

La presencia del recuperador introduce una nueva variable en las relaciones que expresan el
rendimiento en una instalacion de turbina de gas. El recuperador no actua sobre el trabajo util,
sino Unicamente sobre el calor aplicado, por cuanto el trabajo en la turbina es el mismo, con recu-
perador o sin él; la influencia del recuperador equivale a desplazar la posicidn del punto 2’ hacia
la izquierda, (o lo que es lo mismo la de 1%), o la del punto 3 hacia la derecha 3, (0o lo que es lo
mismo la del punto 4), Fig 1.9.

En el limite, para una eficacia del recuperador, s = 1, el punto 1’ se desplazaria hasta el E, y
el punto 4’ hasta el H, de tal forma que el ciclo 6ptimo (ciclo Erickson) tomaria la forma (1E3H1),

en el supuesto de que los rendimientos del compresor y de la turbina fuesen iguales a la unidad.
El trabajo util es el mismo que sin regeneracion:

(D- 1)(F -D)
D

Tu:cpT1
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Fig 1.9.- Diagrama de una turbina de gas con recuperador
en el que se muestra la influencia del regenerador

El calor aplicado Q; es:

T: F
Q=Cp(T3-Ta) =Cp{T3-To-s(Ta- )} =| Ta= _S - -|-16 -

=cp{FT1-DT1-s(T1£D “DT)}=cp TL {F - D- s(iD - D)

El rendimiento térmico del ciclo elemental de turbina de gas con regeneracion es:

(D-H(F -D)
h _ el D _D-1 F-D
ciclo — F - D _
¢p T, {F - D-s(5 - D} F-D-SFDD2
i L T
i s = 0 P nohay regeneracion: hgicio =1 - % =1 - T—l
observandose que para: | F-D 2D T
I's=1 P 100% de regeneracién: hgjgo= —=1-==1 - -2
1 F F T3
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I1.- TURBINA DE GAS
CICLOS TERMODINAMICOS REALES

11.1.- CICLO REAL DE UNA TURBINA DE GAS DE UNA SOLA ETAPA SIN REGENERA-
DOR

La representacion de un ciclo de este tipo en el diagrama entropico, viene dada en la Fig 11.1.
Se observa que el area del ciclo real (12'34’) es igual al area del ciclo teodrico (1234), menos el area
(122'1) que representa el aumento del trabajo de compresion debido al calentamiento del fluido por
las pérdidas durante la compresidn, mas el area (344'3) que corresponde a la parte recuperada de
las pérdidas en la expansion.

Fig Il.1.- Ciclo real de una turbina de gas de una sola etapa sin regenerador

Se observa también que el trabajo Gtil es proporcional al area del ciclo real (12'34'1), menos las
areas que representan las pérdidas durante la compresién y la expansion.

D-1

i T

i Tp =T3-(Tg-Ty)hy=Ty-(Tg- 33) hr=FT;(1-hy
Teniendo en cuenta que: | T.-T .

[ Tp=T- 2 1=T1,0+ 21

1 hc c

)




el trabajo Gtil de la turbina de gas de una etapa sin regeneracion es:

D-1

Compresor: Tc=1ip-i1=¢Cp (Tp-Ty) = Cp Ty
Tu: D- 1 =
Turbina: Tr=igz-i4=¢c,(T3-Ty) = cpF Ty hy
D-1 D-1 D-1
= CpFTlhT- CpT]_:

D
Cp Ta(F hr - h_c)

La relacion de compresién de trabajo Gtil maximo (o de potencia) se obtiene a partir de:

1T

ﬂI; =0 b D= /Fhyhg

El calor aplicado es:

D-1

Qu=cp(Te-Tp) = CplF T-Ty (L + Sp=)} =, Ty(F - (1 +

El rendimiento térmico del ciclo real es:

D-1
)

he =A@ _Cp(TS'Tz')'Cp(T4-'T1)_1_T4.-T1
ciclo o co (Ta- T2v) T T,
D-1 D-1pn,- B
Fa-hBbyon SR
- D-1, © D- 1.
F-(1+ ) F-(1+ ) D (F-1)hc-(D-1)
C hC
iD=1
observandose que, h = 0, para: |
TD: ichT
n(Ty /\
T, (©=3,3)
0,3
TN, @=3)
>¥n(A):®=33
0,2 1 AN
n=n(a);®=3
0,1 / \
0} 1,2 1,4 1,6 1,8 2 422
! s 2 34 5 6 10 12 14%

Fig I.2.- Rendimiento del ciclo y trabajo util especifico de una turbina de gas simple
teniendo en cuenta las pérdidas en las maquinas, para: F = 3y 3,3; hc =ht=0,85
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Las curvas de rendimiento trazadas en un diagrama (h, D muestran que conviene utilizar un
valor de F lo mas elevado posible.
En el diagrama de la Fig 11.1 se han representado las curvas: h=h(D)y Ty(especificoy = f(D), para

las condiciones, T{ =288°K, T3=864°K, F =3, hc=hy=0, 85, obteniéndose:

hrexi o = 0,194, para, D= 1,64 ,6 E—Z =56
1
_ _ . Py
Tumaxino = 0,262, para, D= 1,47, 0 o 3,85
1

En la practica, conviene elegir un valor de Dinferior al 6ptimo, por cuanto el rendimiento se ve

poco influenciado y las maquinas son mas sencillas.

CONSIDERACIONES ECONOMICAS.- El precio de una maquina es sensiblemente proporcional
a su peso, y en consecuencia, a la potencia instalada. Cuando se acoplan una turbina y un compre-
sor, solo se recupera la diferencia entre los trabajos de las dos maquinas, es decir, el trabajo atil,
Ty = Tt - Te, mientras que se ha realizado una inversion, Tt + T¢. En consecuencia, el rendimiento
gue se acaba de obtener no es suficiente para caracterizar este aspecto y, por lo tanto, sera pre-
ciso tener en cuenta la caracteristica de la inversion anteriormente citada.

La relacién entre el trabajo atil y el trabajo de compresion con, hc=ht =1, es:

g-l

s ARG R TL e R

Te ot T,
gR Py
=T T {l- (1) %)
g- P2

Independientemente de la cuestion econdémica, existen otras razones para aumentar, Tz - T, 0
lo que es lo mismo, la relacion, T,,/T¢ ; como ya hemos visto anteriormente, el rendimiento de la tur-

bina y del compresor, en la practica, no pasan del 0,85.
En consecuencia, los trabajos sobre el arbol de la maquina serian:

T
«_ Tc 0 * hy Tr- =<
Tc=— 1 o . Tc Ty hc
he y b Trabajoutil: T= Ty - Te=Tr hy- — - = —
Ti=Trhr he = Tc Tc
hc
en la que haciendo, ht = h¢ = 0,85, resulta:
Tc
0,85 T+- ——
T, T 0,85 _ 07225T;- T¢ -
e Tc ) Tc Tc
0,85

gue es aun mas desfavorable de lo que se habia admitido teéricamente, por lo que se podria llegar al
caso de que si, T3 - T, no fuese lo suficientemente grande implicaria el que los trabajos, Tt y T,



estuviesen muy cercanos, y el trabajo util T, podria, incluso, cambiar de signo, lo que sucederia

cuando:

0,85 Ty = —'c_ . Tc =g 7205
0. 85 T,

por lo que un valor nominal de, Td Tt = 0, 7225, implica el que los rendimientos de las maquinas

sean del orden del 85%.

11.2.- CICLO REAL DE UNA TURBINA DE GAS DE UNA SOLA ETAPA CON REGENE-
RADOR

En este ciclo, Fig 11.3, intervienen el rendimiento del compresor he, el de la turbina ht y la efica-

cia s del regenerador. Las pérdidas de carga en los circuitos exteriores de las maquinas se pueden

tener en cuenta haciendo una correccién en el rendimiento de la turbina.

T3

S

Fig I1.3.- Ciclo real con recuperacion de las calorias de escape

El trabajo util es el mismo que para el ciclo real sin regeneracion:

D-1 D
Tu: D Cp Tl(F hT-W)

T
La relacion de compresion de trabajo Gtil maximo es: ﬂﬂlg =0 b D= ,/ Fhthc

Ta- Ty
La eficacia del regeneradores: s = TA—T2 P Ta=T,+s(Ty-T,)
4'° 12
Las temperaturas Ta, T2y T4 son:
T,=FT,
D-1 D-1
Tp=T+Th —=T A+ —F7)
c c
Tp=Ta-F 2l nr=F 1 (- —DI'Dl ht)
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D-l)+S{F(l-uhT)-(l+ D-
c D hc

TA= Tp+s (To-Tp) = T [A + Ly =

D- 1
hC

=T {1+ =) (1-5) +sF (- 255)he)
por lo que:

Qu=cp(T3-Ta) =y T [F-1- = - s{F (1~ 25~ hy) - (L- M=

=cpTl[LD1{h—Dc(s-1)+thT}+F-1-s(F-1)]:

D-1
D

=cp Tl {h—DC(s-1)+thT}+(F-1)(1-s)]=

D-14r hT+(1-s)(F-1-%)]
C

El rendimiento térmico es:

Fhy- 2
hei o o = hc D-1
cicilo —
D-1 sFh+(1-9){(F-1- Dh' y D
C

Representacion gréafica:

: D=1
Para:h = 0, |
{ D= Fhrhe
Ls =0, EAIYPYS n= 21 Fhrhc-D
. D (F-1)he-(D- 1)
Para: | 1
I s=1 h=1- —= quees laecuacién de una recta, Figl1.4
f Fhy he

Todas las curvas, h = h(D), se cortan en el punto M, Fig I1.4; si interceptamos las curvas para

s=0y s=1, se tiene:

D-1 FhThC-D - 1- D
D (F-1) he-(D- 1) F hrhe

D-1 1 1
(F hrhe-D) (75 (F-1) he-(D- 1) FhThC)'0

i Fhfhe=D P h=0
deduciéndose: | p. 9= D-1( D 4 ppy) b puntom
t D " he
Sustituyendo el valor de (F -1) correspondiente al punto M en la expresion del hgjclo Se obtiene:

D

h =1- —
punto M F hahy



En el punto M el regenerador es indtil, por cuanto los rendimientos son iguales con o sin él; valo-
res de D mayores que el correspondiente al punto M, implican una elevada relacién de compresion
con elevadas temperaturas a la salida del compresor y mucho mas a la entrada de la turbina, por
lo que el campo de funcionamiento sélo tiene sentido para valores de Dcomprendidos en el interva-
lo:1< D<1,8.

La recuperacion del calor de escape es el factor mas importante en la mejora del rendimiento
del ciclo; asi, por ejemplo:

s=0: D=164 : 22 - 56" 19 4%
Para:F = 3; hc=ht=0,85 P P1

08: D=13; L2 =25 h.g

29%

—_—— —— —
7]
I

N
#—— Campo de funcionamiento

/0’9\[\ =1

0,7 —\\
—

40

Rendimiento en %

30 0,6

7
n \
/
|

\o
)
%

ol
4

1

2 1,4 16 1,8 2 2,2 24 A=T/T,

Fig Il.4.- Rendimiento de una turbina de gas con recuperador en funcién del grado de compresion,
para distintos valores de la eficacia del recuperador

La mejora de la eficacia del intercambiador lleva consigo un aumento de sus dimensiones, por lo
gue solo se justifican economicamente aquellos recuperadores con una eficacia hasta de un 80%,
cuando se utilicen combustibles de calidad y caros, y con duraciones de funcionamiento elevadas.

11.3.- CICLO DE UNA TURBINA DE GAS DE VARIAS ETAPAS EN LA COMPRESION Y
EN LA EXPANSION

El rendimiento de unaturbina de gas se mejora utilizando una refrigeracion intermedia durante
la compresion, y un recalentamiento durante la expansién en la turbina. La compresion y la
expansidn no pueden ser isotérmicas ya que, como mucho, se pueden limitar a dos o tres refrigera-
cionesy un recalentamiento, llegandose a alcanzar rendimientos del orden de un 28% a un 30% con
recuperador, pero la instalacién se complica tremendamente.

En la Fig 11.5 se representa un esquema de una turbina de gas con dos refrigeraciones en la
compresién y un recalentamiento, con las etapas de expansién y compresion montadas sobre el
mismo eje. Las turbinas y compresores se pueden instalar sobre el mismo eje, Fig 1.5, 0 sobre dos
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ejes, Fig 11.6, tantos como etapas en la turbina, por lo que existe mas libertad a la hora de elegir las
velocidades de rotacién, y en consecuencia, en la disposicion y construccion de las maquinas.

Camara de
combustion (1) Regenerador

_/WW\/\ |— Gases de combustion

Aire

Compresores
M —r———— SRR

- L n :
@) BP) P) A g """Illll
e — U Motor de
jl\ L- Alternador arranque

Aire

Turbinas

Lt

-

Recalentador (2)
m 1@

Refrigeracion

T
st 1 Turbina (2)
e &S 1
care™ !
A =
! ‘4} 1)
! g
! i ac®” ) ! " ‘ge(ad‘c’“& B
| “'\ge ‘ S

S

Fig II.5.- Esquema y diagrama de una turbina de gas con tres escalonamientos de compresion con dos refrigeraciones, y
dos etapas de expansion y un recalentamiento

-+
n
S 1h e =
4 ]
< 9 +
B
——— d
S==— (e
4
TImi T ‘
= k — :‘L a fo} m
T d
N \
\ b/ -—
\1/
N

a) Compresor de baja presion; b) Refrigeracion intermedia; ¢) Compresor de media presion; d) Refrigeracion intermedia;
€) Compresor de alta presion; f) Recalentador de aire; g) Camara de combustién de alta presion; h) Turbina de alta presion;
i) Camara de combustion de baja presion; k) Turbina de baja presion; 1) Alternador; m) Motor de arranque; n) Reductor de velocidad

Fig I1.6.- Turbina de gas con tres escalonamientos de compresidn y dos refrigeraciones, dos etapas de expansion con
un recalentamiento y cogeneracion, con las distintas etapas montadas sobre dos ejes
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Los rendimientos que se alcanzan en las turbinas de gas mas sofisticadas son comparables a
los obtenidos en las instalaciones de turbinas de vapor, pero la calidad del material utilizado
aumenta su coste, asi como su volumen y complejidad, por lo que nos encontramos muy lejos del
esquema general de la turbina de gas inicial, tan interesante por su sencillez.

Un grupo con una compresién sin refrigeracion, una expansion sin recalentamiento y sin recu-
perador, para una relacion de compresion de 3,5 a 4, no sobrepasa un rendimiento del 20%.

El mismo grupo con una regeneracion de s = 0,75, puede alcanzar un rendimiento global de un

30, 32%, para el mismo grado de compresién.
Larefrigeraciény el recalentamiento aportan una mejora sensible, ya que el rendimiento puede

llegar a ser del orden del 38%, habiéndose aumentado el grado de compresién hasta 9, 10.

CICLO DE DOS ETAPAS DE COMPRESION CON REFRIGERACION INTERMEDIA Y REGENE-
RACION .- Si la compresion se hace en dos etapas, Fig 11.7, la presion intermedia py se calcula en la

forma:

Px :\/ P1 P2

y los trabajos de compresion por etapa seran iguales.

Fig I1.7.- Ciclo con 2 etapas de compresion,
refrigeracion intermedia y cogeneracion

La refrigeracion intermedia se realiza entre la salida del primer compresor 1” y la entrada del
segundo 1*, segun (1”1*), hasta la temperatura, T1x = Tj.

gl
— T
La relacion de compresion entre pyy poes: D = (%) 9 = _I_—z
1 1

gt oo £ g1
g =l=(—p1p2)g :(&)ZQ:J_D

Px
entre D= (—
y Px YP1 (pl ) T o1 o1

El trabajo util con 2 etapas de compresion con refrigeracion intermedia es:

=2cC Tl‘/B-l U \/_
- P T D-1 2D-1
hc yszTl(—FhT‘%

)

i
i Te

Tu=1
T
i T



Temperatura de entrada en el recuperador:

Ta=Ty+s (Ty-Ty) =

T*'T* T 'T T T* - -
hOonp: 2 r -z 1 :‘_Z*:L:\/B :—Tl(\/_D 1) b TZ.:T1(1+—‘/B l)
T2' - Tl* T2l - Tl Tl* Tl T2l - T]_ hc
= - Ty T FTi-Ty FT-Ty . =
hTurb=T3 Ta :‘—3:D‘: = 4F = ! 4': p T4.:T1F(1-hTD 1)
T3-Ts Ta FT.-Ti = T F(1-—4) D
D D
JD-1 D-1 JD- 1
=To+s (Ty-Ty)=Ty[1 + ) +s{F(1-hy ) -(1 + ) =
hc D hc
- T{(1-s) @+ L2l L gR(1-ng R2Yy)
h D
Calor aplicado:
JD- 1 D- 1
Qu=Cp(Tg- Ta) =cp, I {F-(1-s)(1 + ho ) -sF(l-hy =57)} =
e T [Pl s Fhr+(1-s)(F-1- ¥Ry
D hc

Para el ciclo con una compresion de dos etapas con refrigeracion intermedia y regeneracion, el
rendimiento es de la forma:

D-1 2 D-1)
=~ Fhy-&2WNZ2" )
D he

Neiclo =
D-1 sFhr+(1-s)(F-1- ‘/_Iﬁ'l
C

)

CICLO DE DOS ETAPAS DE EXPANSION CON RECALENTAMIENTO Y REGENERACION.- Si
la expansion se hace en dos etapas, Fig 11.8, que es un caso muy general, de forma que se cumpla:

T3-Typ=T5-Tg ; T3=Ts ; Tp=Tg

y suponiendo que los calores especificos en las compresiones y expansiones, son constantes y del
mismo valor, se tiene:

5

Fig 11.8.- Ciclo de recalentamiento con regeneracion
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Trabajo isentrdpico en la turbina durante la transformacion (3-4’):

1 1
Tr(z-ay=cCp T3 {1 - E} =cpFT(1- _D)

75

Trabajo isentropico en la turbina durante la transformacion (5-6):

gl

P17 1 1

Trse)=CpTs{l-(—) 9 }=cpTe(l-—=)=cp, FT1 (1 - =)
(5-6) p D x p JB p JE

i L _ 1

- Isentropico: Tr= 2cpF Ty (1 - ﬁ)
Trabajo en la turbina: | 1

I Real: T1 = 2CpF-n(l- ———)hT

1 JD
1 Isentropico: Tc=cpTy(D- 1)
Trabajo en el compresor: ! D-1
J P 1 Real: Tc=cpTy

C

I Con transformaciones isentropicas: T,=c T, {2F (1 - %) -(D- 1)}
Trabajo atil: | 1 D D- 1
I Con transformaciones reales: T,=c, T;{2F (1 - —) hy- }

JD hc

Calor aplicado:

Q=Cp(T3-Ta) +*Cp(Ts-Ty) =Cp{T3-To-s(Tg-To)}+ Cp (Ts- Ty ) =

Ta=Tg=FT, ; T,=DT,
T FT FT FT
= |Tp= == —- =T, =cy{FT;-DTy-s(—= -DT)}+c, (FT- —=) =
JDb /D JD JD
s -Ts - /p
T T,
=cpTl{F-D-s(%-D)+F-%}

El rendimiento térmico tedrico con una etapa de compresion y dos de expansién es:
2F (1-—L)-(D-1)
JD 2F (VD-1)-JD(D-1)

F_D_S(L_D).H:_L_\/_D(F—D)—S(F—D‘/B)+‘/BF—F B

JD JD

Neiclo=

__ 2F(/p-1-Jp(D-1)
JD(@2F-D)-s(F-DJD)-F

Si el ciclo tiene dos etapas de compresién y otras dos de expansién, el calor tedrico aplicado es:

Q=¢; Ty (F-VD-s (5= - VD) + F - —=)
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y el trabajo del compresor con dos etapas isentropicas:
Te=2c, (Tu-Ty)=2c¢,Ty(D-1)=2¢c,T; (JD- 1)
CICLO CON REFRIGERACION DURANTE LA COMPRESION ISOTERMA.- Un ciclo de este

tipo, definido por una compresion isotérmica, una expansién adiabatica y una regeneracion s, se

representa en el diagrama (T,s), Fig 11.9, en el que:

cpT

TC=RTl|n&hi= r:lInD 51 inb
Tu= P1 fc C =cpTy (F —=hr-

u D- 1 pl( D T hC)

Tr=cpT F === hy

El calor Q; es:

D-1

B | Te=FT 0 T =FT(1- =5=hy) )
Ql_cp(T3'TA)— D-1 =
T=T.  Ta=T[1+s{FQ- =7 hy)- 1}
D-1 D-1
:CpTl{(F'1)'SF(1‘ThT)-S}:CpTl{(F-l)(l-S)+ 5 sF hy}
= Dl-DlhT_ IrTD
El rendimiento del cicloes: h¢icio = 5 1C
(F-1)d-s) + sF hy
: = Dl-Dl ho- Irr:D
I's=1, hgelo = C =-1- InD
o g D-1¢y D-1¢hn,
Ciclo (isot, adiab): i D T T
: = DE)1 hq- IED
. c
%820, Neiclo = =

La refrigeracion durante la compresion mejora el rendimiento en todos los casos, pero el valor
optimo del mismo se obtiene para relaciones de compresion D elevadas.

Ts

T

T2

Ty
Ta

Ty T

5

Fig 11.9.- Ciclo de refrigeraciéon durante la compresion isotérmica



11.4.- CICLO ERICKSON
Un ciclo de estas caracteristicas, con compresion y expansion isotermas, implica infinitas compre-
siones y recalentamientos, o lo que es lo mismo, los limites de funcionamiento de los casos anterio-

res, viene representado en la Fig 11.10.

InD

| Compresor: Tc=c,T;
i

<

Tu = Y

1
’=cpT1(FhT——)InD
} Turbina: Tr=cpTz3 InDhy=c,F TllnDth hc

Fig 11.10.- Ciclo Erickson de recalentamiento durante la expansion
y refrigeracion durante la compresion

s = Ta-To _ Ta-Ty
Calor aplicado: Q; = Qza+ Q34:=Cp(Tz-Ta) +CpTzIn D= Ty-To T3-T1 | =
Ta=Ti{1l +s (F - 1)}

=c,Ty(F-1)(1-s)+c, i FInD=c,Ti{(F-1)(1-s)+FInD

(F hy- =) InD
— C
hcicl0‘(|:-1)(1-s)+|:|nD

Con recuperacion total, s = 1, el rendimiento es independiente de la relacion de compresion:

i 1

: s =1, Nhgiclo =ht- F he

| 1
Ciclo (isot, isot): | Fhy- P

1 s=0. h. lo = _ C

| ’ ciclio F -1 L F

) In D

Con maquinas sin pérdidas, ht =hc =1 ;s =1, se obtiene el rendimiento de Carnot:

F-1  T-T
Neiclo = = = 3T L = 1- T_ = hcarnot
3 3

Sin recuperacién, el rendimiento no es satisfactorio mas que para elevadas relaciones de com-
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presion. En la Fig 11.11 se han representado las mejoras aportadas por la refrigeracion en la com-
presion (isot.ad.O, isot.ad.1), sola o combinada con el recalentamiento durante la expansion
(isot.isot.0, (isot.isot.1). En la Fig 11.12 se muestra el diagrama, aire-productos de combustidn, de
gran utilidad para la representacion y toma de datos en los diferentes ciclos termodinamicos de
turbinas de gas, y tipos de combustion definidos por la relacién aire-combustible.

05
0,458 Misot.isot.1)

SR
™~

0,3

Tl(ad-adj : /:: < "( isot.isot.0)
y 0"2?3\\ Nisot.ad. 1)
0,2 —
, .
0,194 (isot.ad.0)
"(ad.ad.0)
=3
n.=n_= 0,85
C
0,1 \\
0
1 1,5 164 1,76 2 2,17 25 A 3

Fig Il.11.- Representacion de las mejoras aportadas por la refrigeracion en la compresion {(isot.ad.0), (isot.ad.1)}
sola o combinada con el recalentamiento durante la expansion {(isot.isot.0), (isot.isot.1)}

Riqueza r=0

0'50.257 Entalpia (Kcal/mol)
0.%2’;33341:‘ 10000 8000 6000 4000 2000
1200 14 0 / 7
\\ \\\\ 100, / / ////4//%4
1100 A 9876-5"-4~ /3 / 2
Hi 5%<z % Z
e 4
W 77 ;////Z\ A
800 \\\\ / /%//%/ ; /S%
| é‘% 748.97
w W2 2
500 \ ‘ %/ ; %
e Z
400 \ / Z 7 \
300 \\
200 T \

Fig 11.12.- Diagrama aire-productos de combustion
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I111.- CURVAS CARACTERISTICAS Y REGULACION

111.1.- CURVAS CARACTERISTICAS DE LAS TURBINAS DE GAS EN DIVERSOS
REGIMENES DE FUNCIONAMIENTO

Una turbina de gas, en general, no funciona a plena potencia, por lo que la variacion del rendi-
miento es un factor de gran importancia econémica; para adaptar una turbina de gas a una poten-

cia dada se puede actuar sobre la temperatura de admision de los gases en la turbina F, o sobre el

n° de rpm del compresor n, lo que implica una modificacion del gasto G y del grado de compresién D,

gue solo es posible cuando el receptor pueda admitir variaciones de velocidad de gran amplitud. El
punto de funcionamiento viene definido por la interseccién de las curvas caracteristicas de cada
maquina.

CURVAS CARACTERISTICAS DEL COMPRESOR.- Las curvas caracteristicas del compresor se
representan, normalmente, en un diagrama en el que sobre el eje de ordenadas se lleva el grado de
compresion, e = % y sobre el eje de abscisas el gasto G en é, para una velocidad de rotacién

1
determinada n, permaneciendo invariables las condiciones en la aspiracién, p;,T;. Las curvas
caracteristicas del compresor, n = Cte, son de forma parabdlica, viniendo limitadas por su parte
superior debido a problemas de bombeo, (zona inestable), por lo que sélo poseen parte estable.

En variables reducidas se pueden representar en la forma:

P, VT

B O

)

En la Fig I11.1 se han representado ambos tipos de curvas para diversas velocidades, n1, no,

Ns,..., asi como la colina de las curvas de igual rendimiento.
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P2/Ps Y
P2/ P

(a)

~< 5o,
) \'nb_@o

G(Kg/seg)

Fig lll.1.- (a) C.c. caracteristicas de un compresor; (b) C.c. de un compresor en variables reducidas

CURVAS CARACTERISTICAS DE LA TURBINA - Si la relacion de expansion es elevada, el fluido
se comporta como compresible, y las curvas caracteristicas de la turbina se pueden obtener asi-
milandola a una tobera, cuyo gasto depende Unicamente de las condiciones impuestas por su gar-
ganta, pudiéndose expresar en funcion de los parametros del fluido a la entrada de la turbina p3, Ta.

La seccion critica W, de una tobera, en funcion del gasto G, viene dada por:

G

Kmsx 2 9 P3V3

1
2 _f g
, = gl
en laque, K max (g+1) g+ 1

Despejando el gasto:

Wk:

P3Vv PgVv . P
G Ko W JngaVS:ka3V3 ~ K p33V33 :k‘/%:k Tgs

GJT GJT
p_3=k¢& b =Yl oy P2 g
4

P4 P1 P1

k = knﬁx Wk,/2g

]
siendo: : kr= KC _ KVg
i JE JRF

GJT,
por lo que en el sistema de coordenadas ( % 0 !
1 1

) las curvas caracteristicas de la turbina se re-

ducen a una recta de pendiente k*.

Cuando la relacion de expansién disminuye, el fluido tiende a comportarse como si fuese incompresible,
y el gasto se hace proporcional a la raiz cuadrada de las presiones. La recta presenta una desvia-
cion parabdlica para (pa/ ps =p2/ p1=1), tal como se indica en la Fig 111.2

Al trazar las curvas caracteristicas hay que tener en cuenta que para un ciclo simple de turbi-
. p p . . L .
na de gas se tiene, == = 22 salvo gue existan pérdidas de carga en los circuitos exteriores.
P4 P1

El valor de G es el mismo salvo que existan fugas de gases, por lo que en el eje de abscisas se
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pueden poner las mismas variables, como hemos visto, obteniéndose tantas curvas caracteristi-
cas de la turbina como valores de F se consideren.

. n .
Los parametros son —— para el compresor y F para la turbina.

JTo

& (o]
Py

0 GVTi ——
Py

Fig lll.2.- Curvas caracteristicas
de una turbina en variables reducidas

Un punto de funcionamiento tal como el M, Fig I11.3, conocidas las condiciones a la entrada del
compresor p1 Yy T1 Yy las colinas de rendimientos del compresor y de la turbina, permite determinar:

[ —

7 - EI nlmero n de rpm a partir de a curva % gue pasa por M
¥ 1

- El rendimiento del compresor y su potencia

. GJT
I'- La presion p, por la ordenada % y el gasto de aire G por la abscisa =

1 Pi1

1- La temperatura de entrada T 3 a partir de la curva F que pasa por M

—_—

En el compresor:

—

En la turbina: } El rendimiento de la turbina y su potencia

|
1- La potencia util, Ny, = Nt - N¢

)
Py &7
P1 \$ - \QC
<} N
& %
S5,
N
\ “M P2
o
. \\ o
. 1
M
VT
N2
VT,
1 1
GVYT,

Py
Fig 111.3.- Diagrama conjunto de turbina y compresor en variables reducidas

Los limites de funcionamiento, vienen impuestos, Fig I111.4, por:
a) La zona inestable de bombeo del compresor

b) La temperatura de admision maxima de la turbina T3
c) Los puntos de funcionamiento con potencia Gtil nula se corresponden con: F = ﬁ
chr
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% Limite impuesto por el bombeo 08 D/ Do =1 /K‘ MMgy= 0,9
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Py Fig lll.5.- C.c. en funcién de los valores que

Fig Ill.4.- Limites de funcionamiento de la turbina de gas definen el punto de funcionamiento
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| !

! | . )
0 2000 4000 £000 8000 (rpm) 10000
Yelocidad de rotacién de la turbina libre

Fig Ill.6.- C.c. de una turbina de gas con turbina de potencia util distinta

Si se considera que p; y T1 son las condiciones atmosféricas, las curvas F/F gpt Y h/hgpe se pue-
den representar en un diagrama de coordenadas (n/ngpt, N/Ngpt), como se indica en la Fig 111.5.
Otra representacion interesante es la correspondiente a las curvas de potencia atil Ny en fun-

cion de la velocidad de rotacion de la turbina, tomando como parametro la velocidad de rotacién n,
Fig 111.6; se ha trazado también la colina de rendimientos.
TG111.-30



111.2.- PERTURBACIONES EN EL FUNCIONAMIENTO DE LA INSTALACION

PERDIDA DE CARGA DURANTE LA COMBUSTION Y RENDIMIENTO DE LA TURBINA.- Si en
la cAmara de combustién se produce una caida de presion Dp,, Fig 111.7, la presion a la entrada de
la turbina p,+ a la temperatura T3 = T3, €s:
g1
ry Ts _ T

= D*= =
Ty« Ty«

P o
pxr=p2-Dp2 P (=)
P1

En la transformacion (2’ 3) la transmisidn de calor va acompafiada de una pérdida de presion
Dp,, disminuyendo la energia Q; transmitida al gas, que se corresponde con un incremento de
entropia, sya= S33; estas pérdidas de carga durante la combustién vienen representadas por el area
(33'ab), igual al area (2'3'nm), Fig I11.7.

d e b a c s

Fig Ill.7.- Pérdidas en la camara de combustion

Las pérdidas térmicas en la camara de combustion se recuperan parcialmente en la turbina
por cuanto el trabajo de rozamiento de los gases se transforma en calor que aumenta su entalpia
en la expansion, y el area del ciclo aumenta por pasar del punto 3 al 3'; estas pérdidas vienen dadas
por el area (m2'3'n) 6 el (33'ab).

El trabajo de compresion no queda afectado por la pérdida de presion en la cAmara de combus-
tion, por lo que es el mismo calculado anteriormente:

To- Ty

et 0.1

Tc=i 2 - i1 = Cp(T2" Tl) = -|-22 -I-:l3 =Cp Ty he
T

El trabajo desarrollado en la turbina es:

he= 2% i cig=hrlg-ia)

_ i g i g _ . D-1
TT =1 3'" | 4 = D* _ T3‘ B T3 . F _ 'I'3 - Cp (T3' = T4*) hT =C p F Tl T hT
T4* T4* ’ 1

siendo el trabajo util:
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D-1 D-1
D'-1 D-1 D-1 D D D

5 hr- hc):CpTlT(D_l Fhr-—=)=|k=—5-7|%
D D

El calor aplicado en la camara de combustion es:

D-1 D-1
Q=cp(Ta-Ty)=c, {FT-T (1+ A )} = ¢y T (F - 1'h—c)

El rendimiento del ciclo es:

Nei :lZD-l FhTth_D
cicl O(pérd. camara conb.) Ql D (F - 1)hc-(D' l)

Comparando este resultado con el obtenido para el caso de una instalacidn cuyas Unicas pérdi-
das sean las de compresion y expansion definidas por los correspondientes rendimientos, k = 1:

h _D-1 Fhyhe.-D
ciclo D (F-1)he-(D-1)

se observa que la influencia de las pérdidas de carga en la camara de combustién y en los circuitos
exteriores a las maquinas equivale a un descenso del rendimiento de la turbina, que se puede inter-

pretar como si la turbina tuviese un rendimiento ficticio ht* de la forma:

hT* = k hT

por lo que:

h‘ _ D_l FhT*hC-D
Cicl O(perd. camara conb.) — D (F - 1)hc-(D- l)

Para calcular el valor de k, se parte de:

pz* — pz'Dpz :&(1_%
Py Py Py P2
-1
Elevando los dos miembros a se tiene:
g1 g1 g1 g1
D*z(pl)g :(p_Z)g 1 - _Dp2)9 =D(1-—q)2)9 =‘ P2 |- D@1 - 9-1 Dp, I
P1 P1 P2 p2 p2 g p2
=D(1- 2
-1 4, _ 1
K = D — D(l-Z): D-DZ-1 — (D-l)-DZ: 1 i DZ _
D-1 1.1 (1-2(D- 1) 1-2)(b-1) 1-Z (@-2)(D-1)
D D
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1
—|z<<1l|=1.-2 z=71._D 9-1 Do
D-1 D-1 g p2

-1
hre=khr=(1- —2 21 P2y,

D-1 g p2

gue es el rendimiento de la turbina cuando se produce una pérdida de carga en la camara de com-
bustién.

La variacién del rendimiento en la turbina se calcula teniendo en cuenta las pérdidas de carga en
los 6rganos exteriores a las maquinas, (cAmara de combustion, circuitos, etc); la caida de presion
en la camara de combustién no afecta al rendimiento del compresor y si al de la turbina.

La variacion relativa del rendimiento de la turbina es:

-1
Dhr=hr-hp=|hp=khr[=hr@-k) ; 2L =g k=0 91 P2

ht D-1 g p2

VARIACION DEL RENDIMIENTO DEL CICLO CUANDO VARIAN LOS RENDIMIENTOS DEL
COMPRESOR Y DE LA TURBINA.- La relacion d entre las potencias, o entre los trabajos del com-

presor y la turbina, considerando gastos iguales, es:

cpTl(D-l)
d—h_ he _ D 1
T D- 1 =~ F hah
T cpTlFThT c'l't
] Turbina, Tt-dTt=1 ; Tt= 1—1d

[
Para un trabajo Gtil unidad: Ty =Tr-Tc=1 b | d
I Compresor, Tc=dTr = 1.4
| -

Si el rendimiento de la turbina ht varia en Dht y el del compresor he en Dhe, las variaciones

relativas de los trabajos de la turbina, del compresor y el Util son, respectivamente:

DT+ _ 1 Dht p

1 - ' DT Dh
Tro1-d bl w o1 Dhr . _d Dhe
DTc _ d Dhc ¢ Ty 1-d hy 1-d hg

Tc 1-d hc f

Para calcular la variacion relativa del rendimiento global, cuando varian el rendimiento del com-
presor y el de la turbina, hay que tener en cuenta que las pérdidas durante la compresién incre-
mentan la entalpia del fluido y, por lo tanto, se restan del calor Q; a suministrar durante la com-
bustidn, mientras que las pérdidas durante la expansion en la turbina no influyen en el calor aplica-
do, por lo que:

Dh 1 Dhy

d Dh¢
R B R S e

d he
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y la variacion relativa del rendimiento global de la instalacion, teniendo en cuenta que la caida de
presion en la camara de combustién no afecta al compresor:

Dh _ 1 - 1 D g9-1Dp
h — 1

kK _
-d " 1-d D-1 g p,
EJEMPLO.- Si consideramos los valores del diagramade laFig I1.1, F =3, hc =hy=10,85, en el

punto de funcionamiento correspondiente al rendimiento maximo, D= 1,64, una caida de presién de

un 1% en la cdmara de combustion, implica una variacién relativa del rendimiento de la instalacion
del orden del 3%, es decir:

T _ D 1 _ 1,64 1 _

d= 3" = F f.h; - 3 0,85.085 - 0756

Dh 1 D g-1Dp, _ 1 164 14-1Dp, _ . Db,
h T1-dD-1 9 P, I1-0756164-1 L4 p, -1,

mientras que la variacion del rendimiento de la turbina ha sido:

Dhy p g-1Dp, 1,64 1,4-1D|02_0732 Dp,
hy " D-1 g p, 164-1"L4 p, P,

Asimismo, una variacion relativa de un 1% en el rendimiento de la turbina y en el rendimiento
del compresor, originan una variacion del rendimiento global de la instalacién del orden de un 6,6%
en valor relativo, como se indica a continuacion:

. _D-1 Fhyhe.-D _164-1 3.085.085- 1,64 01942
ciclo = T p (F- 1)he-(D- 1) -~ 164 (3-1)085-(164-1)
Dh 1 d DhC 1 DhT 0, 756 Dhc

——_T - = - =
T T1-d hy TA-MTTg RS T T-o7ss Ry T (- 01942) 705758 h

Dh ; Dhe Dh
= 4,098 |5— + 24966 — = 6,6 [ —
T C T

Todo ésto confirma la sensibilidad de la turbina de gas frente a las imperfecciones de las maqui-
nas que la constituyen, por lo que el grado de acabado de éstas, es un factor fundamental a la hora
de determinar el rendimiento global de la instalacién, y de ahi el que el factor econémico sea deci-
sivo a la hora de su disefio y construccion.

Los rendimientos de las turbinas de gas estan comprendidos entre el 18% y el 35% incremen-
tandose a medida que aumenta la potencia de la turbina.

Una turbina de gran potencia tiene un rendimiento térmico superior al de la turbina de pequefia
potencia; al mismo tiempo disminuye el gasto masico de gases de escape y se incrementa la tem-
peratura de emision de los mismos, debido a que la temperatura de entrada en la turbina es mayor,
circunstancia que se debe tener muy en cuenta a la hora de efectuar el disefio de una instalacion de
cogeneracion.
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111.3.- REGULACION DE LAS TURBINAS DE UNA LINEA DE EJES

Para mantener el rendimiento constante cuando se reduce el gasto (carga parcial), es necesario

que Dy F permanezcan constantes, al tiempo que no disminuyan demasiado los rendimientos pro-
pios de las maquinas hty hc.

La variacion de la potencia se consigue variando el gasto, pudiéndose presentar las siguientes situa-
ciones:

REGULACION A VELOCIDAD CONSTANTE.- Vamos a considerar una turbina de gas de ciclo
simple de una sola linea de ejes, con o sin regeneracion, manteniendo constante la velocidad de
rotacion n; para mantener la relacion de temperaturas F = Cte, la variacion del gasto G se puede

conseguir modificando la seccidn de paso de los distribuidores de la turbina junto con una regulacion
del combustible inyectado.

Si inicialmente el punto de funcionamiento es el A, Fig 111.8, y se produce una disminucién del
gasto de forma que el punto de funcionamiento del compresor pasa a A’, el punto de funciona-
miento de la turbina pasard a A”, por lo que (A’A”) representa la caida de presién entre el compre-
sor y la turbina, dato que se transmite al érgano de regulacion, modificandose el rendimiento de las
maquinas.

@
p2/p1 pz/p1 ]
\ M
m N
\ hn
W ¢
PP, n
M M
1 1
6T,
2] p1
Fig I11.8.- Regulacién a velocidad constante Fig I11.9.- Regulacién a velocidad variable

Las complicaciones de tipo mecénico que ésta disposicién introduce (inyeccion parcial) hacen
gue esta situacién no se pueda adoptar, ya que forzaria al compresor y a la turbina a funcionar,
tedricamente, a velocidades distintas, cuestion que en la turbina de un solo eje es imposible.

La potencia Util se tiene que ajustar a la demanda regulando la cantidad de combustible inyec-
tado, y en esta situacion la turbina de un solo eje que tenga que funcionar a velocidad constante se

adapta mal; al reducir el dosado, la temperatura de entrada en la turbina T3 disminuye y F tam-

bién, F, < F 1. El punto A pasa a A por lo que Ddisminuye y, por lo tanto, la relacién de compre-

sion; los rendimientos de las maquinas que tienen su maximo en A tienden también a disminuir,
contribuyendo todo ello a reducir el rendimiento global de la instalacion.

REGULACION A VELOCIDAD VARIABLE.- Si la instalacion permite variar, al mismo tiempo, la
potencia y la velocidad de rotacién, lo que es relativamente raro, es posible mantener el rendi-
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miento cuando disminuye el gasto.
Si el punto de funcionamiento pasa de M a M’, Fig 111.9, la potencia util disminuye porque se

reducen el gasto y D, lo que implica un menor rendimiento; este efecto se puede compensar aumen-
tando la temperatura T3 de los gases a la entrada de la turbina, si lo permiten los limites impues-
tos por el material, por lo que se puede pasar a otra curva caracteristica de la turbina F’, del punto

M’ al M”, de igual rendimiento que el M. El punto de funcionamiento situado en M provoca la regula-
cion simultanea del par resistente y del dosado del combustible, lo que permite mantener el rendi-
miento de forma que los puntos de funcionamiento estén a lo largo de la linea (M M”) de igual rendi-
miento, o sigan de M” a M’ que seria el mejor rendimiento posible compatible con las limitaciones
de funcionamiento impuestas, tanto por lo que respecta a la temperatura T3 de entrada en la tur-

bina, como por la zona de bombeo del compresor.

INFLUENCIA DE LA TEMPERATURA EXTERIOR

Arranque.- La diferencia en el arranque entre un motor de combustién interna y una turbina de
gas, radica en que en el motor basta con vencer la resistencia en la compresion, mientras que a la
turbina de gas es necesario accionarla a gran velocidad durante un cierto tiempo. En la linea de

funcionamiento con potencia util nula, que se corresponde con un valor de F dado por,

resulta que Ddisminuye con n pero el producto (hc ht) disminuye mas rdpidamente, por lo que F

aumenta, y el punto B de la Fig 111.11 se desplaza en el sentido de las temperaturas de entrada en
la turbina T3 crecientes, hasta el limite admisible, que se corresponde con una velocidad de rotacion

n; del orden de un 30% de la velocidad de régimen, (de forma que la camara de combustion se ali-
mente con aire a una presion suficiente para poder encender), por lo que es necesario llevar el
grupo a esta velocidad antes de que empiece a funcionar de manera automatica, sin generar ener-
gia util; durante el arranque con motor auxiliar, el punto de funcionamiento esta a lo largo de (1B).

N A n %
o d f
5 g 1000 5100 G L
R /
z 35 £ / /
S 4 2& 800 g 80 A‘ .
P gs a / / a) Encendido
; 3 %? 600 @ 60 \‘A b n N b) Interrupcién de la alimentacion
2 ‘GE) S 2 del motor de arranque
% > 8 2 400 2 40 ¢) Velocidad nominal
& EE 3 2 ,\A d) Comienzo de la generacion de
1§ 200 L 20 \ energia
s \ e) Plena carga

Y 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20
Tiempo en minutos

Fig 11.10.- Operaciones de arranque y puesta en carga de una turbina de gas
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En esta situacion la potencia a aplicar por el motor de arranque, en cada instante, es la suma
de la potencia absorbida por el compresor y la suministrada por la turbina, aumentadas en la
potencia necesaria para comunicar al conjunto la aceleracion deseada, del orden de un 5% de la
potencia nominal del grupo.

Temperatura exterior.- La influencia de la temperatura del medio exterior sobre la potencia
maximay el rendimiento, se representan en la Fig 111.12; a velocidad de giro constante n, la curva

caracteristica del compresor en verano esta por debajo de la curva caracteristica del compresor en
invierno, por ser Ty > Ty.

P2
P1

p _ . .
@ para 'T? @ = T,4/Ty (invierno)
T3 de funcionamiento \
@'= T,/Ty (verano)
_n_
m
n ,._ .
—— (invierno)
Funcionamiento M
. . autonomo
,c’-‘\cltzlonamlento n
el compresor p N ﬁ(verano)
ﬁ minimo para
funcionamiento auténomo
1 1
0 G/Ty 0 6T,
Py P
Fig lll.11.- Arranque de la turbina de gas Fig l.12.- Influencia de la temperatura exterior

Si se produce una pequefa disminucidn de la temperatura ambiente DT, de forma que la tem-

peratura de entrada en el compresor pase a ser, Ty = T1 - DT 1, se consigue una mejora del rendi-
miento que es mucho mayor que la que se obtendria con un incremento igual de la temperatura de
entrada en la turbina DT3; en esta situacidn, la disminucién de DT, a la entrada del compresor
implica una disminucion DT3 a la entrada de la turbina en la forma:

DT; DTy DTy T3

= = b DT3 = DTl ——
T3 Tr Ti-Dh T1- DTy

Como, T << T3, resulta que, DT1<< DTg; si la temperatura de entrada en la turbina T3 perma-

nece invariable, laF de invierno es superior ala F’ de verano, y al ser las curvas caracteristicas de
las turbinas distintas, resultan los puntos de funcionamiento Ay B; en A se representan los valo-
res mas elevados de Dy de F que dan una potencia y un rendimiento sensiblemente superiores.

Una misma turbina funciona con mejor rendimiento en paises frios que en paises calidos, en
invierno mejor que en verano, y en altura mejor que a nivel del suelo.

Al estudiar el rendimiento de la turbina de gas, los factores que influyen en el mismo son:

*Temperatura del aire de aspiracion en la turbina.- A mayor temperatura de aspiracién, la energia
necesaria para mover el compresor es mayor, disminuyendo el rendimiento y la potencia generada,
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por lo que conviene situar la toma de aire en aquel punto en el que la temperatura de admision sea
mas baja. Un incremento de la temperatura de admision de 15°C puede suponer una disminucion

de la potencia en el eje del orden del, 7, 10%.

*Altitud.- La disminucion de la presion atmosférica con la altura hace que la potencia dismi-
nuya a medida que ésta aumenta. Una diferencia de altitud de 900 m supone un 10% de disminu-
cion de potencia, aunque el consumo de combustible disminuira en la misma proporcién, resultando
el rendimiento poco afectado.

*Régimen de funcionamiento de la turbina.- Cuando se trata de turbinas monoeje, el rendimiento
disminuye con la carga. Una turbina de gas de una potencia en torno a los 3 MW con un rendi-
miento aproximado del 25%, trabajando a plena carga vera que su rendimiento se reduce hasta el
20% al trabajar a la mitad de la potencia nominal.

Teniendo en cuenta las caracteristicas constructivas de la turbina, es posible mejorar su rendi-
miento precalentando a la salida del compresor el aire de la combustién con los gases de escape, en
un intercambiador (cogenerador) situado a la entrada del aire en la camara de combustién. Con
este procedimiento el gasto de combustible por kW de energia mecanica generada es menor, el ren-

dimiento aumenta en un 5, 7%, en detrimento del aprovechamiento que se pueda dar a la energia

calorifica de los gases de escape.

111.4.- REGULACION DE LA TURBINA DE GAS DE DOS EJES

La turbina de ciclo simple de un solo eje es interesante cuando las maquinas funcionan a velocidad
constante, en las proximidades de la potencia nominal; una propiedad caracteristica de esta dispo-
sicién es la pequefa aceleracion que se origina cuando sobreviene una descarga brusca del recep-
tor; esta turbina soporta mal las fluctuaciones de carga por lo que se tiende a separar las funcio-
nes de la turbina, compresion y generacion, en dos ejes, de forma que:

a) En un eje se coloca una turbina auxiliar que acciona el compresor

b) En el otro eje se sitla la turbina de potencia util, que mueve al receptor (alternador), Fig 111.13

Combustible

Camara de combustion

-Compresor Turb!na B
auxiliar

Entrada de aire
Fig 1.13

Turbina

Alternador

guedando asi constituidos, desde un punto de vista mecénico, dos grupos independientes, que per-
miten establecer las siguientes disposiciones:

a) Turbinas alimentadas en serie, situando la turbina auxiliar aguas arriba, eje de AP, 0 a la inversa
b) Turbinas en paralelo, alimentadas por una o dos cdmaras de combustion
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Si la turbina auxiliar estd aguas arriba, la regulacion se efectiia variando la velocidad y el gasto G
del compresor, ajustando el dosado que produce esta variacién tendente a mantener constante la
temperatura de admision Ta.

La disminucion de la velocidad del compresor implica una reduccion de la expansion en la turbi-
na; las velocidades de los gases son mayores en los escalonamientos de AP que en los escalona-
mientos finales lo que implica el que la relacion entre las potencias de las dos turbinas Nap/Ngp
tienda a aumentar cuando disminuye la carga.

Si la turbina de potencia Util esta en el eje de BP, Fig I11 14, su potencia disminuye mas rapida-
mente que la potencia total Ngp + Nap; como el rendimiento del ciclo varia en funcién de esta Ultima,
se observa, en lo que respecta al mantenimiento del rendimiento a cargas parciales, que la disposi-
cion de una turbina auxiliar aguas arriba es mas favorable que la disposicion inversa.

Turbina auxiliar
aguas arriba

Turbina de L >
f potencia Gtil

s e | 17
Jam ﬁw//i ' A &}iﬂj@ﬂ
1 jmjmli f T

a) Compresor de BP; b) Refrigerante de aire; c) Compresor de AP; d) Cadmara de combustién de AP; e) Turbina de AP;
f) Camara de combustion de BP; g) Turbina de BP; h) Alternador; i) Motor de arranque
Fig lll.14.- Esquema de una turbina de gas con dos escalonamientos de compresion. Receptor en el eje de BP

Una de las ventajas de la turbina de dos ejes consiste en el hecho de poder separar el funciona-
miento del compresor del de la turbina de potencia util. A media carga, su rendimiento es del orden
del 90% del rendimiento a plena carga y a un cuarto de carga es del 70%; debido a las pérdidas
suplementarias, el rendimiento maximo es un poco inferior al de la maquina de eje Unico.

La velocidad de respuesta a una variacién brusca de la carga es, evidentemente, menos rapida,
pues depende del tiempo que necesita el compresor para ajustar su velocidad al gasto exigido por
las nuevas condiciones de funcionamiento.

Si se introducen las dos mejoras posibles del ciclo, refrigeracion y recalentamiento, se pueden
conseguir relaciones de compresion elevadas, por lo que la relacion entre los volimenes especificos
del fluido que circula en los primeros y en los ultimos escalonamientos de las maquinas es tanto
mayor cuanto mas enérgicas sean la compresién y la refrigeracion; a potencias reducidas la rela-
cion entre estos voliumenes especificos disminuye.

Para evitar que los escalonamientos de AP sean atravesados por un gasto demasiado elevado y
los de BP por un gasto demasiado reducido, se separan mecanicamente y se montan sobre el
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mismo eje, en un lado la turbina de BP y el compresor de BP, y en el otro la turbina de AP y el com-
presor de AP; el problema radica en elegir el eje adecuado para accionar el receptor, (alternador).

/ ]

Turbina de |} n | m
potencia atil h & = ) { III Il

H
-

Turbina auxiliar i )
aguas abajo i b/ —

/

/

N

Fig lll.15.- Turbina de gas con tres escalonamientos de compresion y dos etapas de expansion,
con las etapas montadas sobre dos ejes, y reductor de engranajes. Receptor situado sobre el eje de AP

Cuando el receptor esta sobre el eje de BP, Fig 111.14, el rendimiento térmico de la instalacion es el
maximo; como el eje de BP gira mas lentamente, permite el accionamiento directo del alternador,
gue tiene que girar a velocidad constante, por lo que la instalacion se presta mal a las fluctuaciones
de carga.

Cuando el alternador esta sobre el eje de AP, Fig 111.15, la adaptacion a la carga se hace variando la
velocidad del compresor de BP, lo que origina una variacion del gasto y de la presion a la entrada del
compresor de AP, que funciona sin grandes modificaciones del gasto que le atraviesa, manteniendo
constante su velocidad. El rendimiento térmico maximo es menor, y varia poco con el grado de
compresion; en general es necesario un reductor de engranajes (n), para acoplar el alternador al
eje de AP, disposicion que sdlo se emplea cuando el rendimiento con cargas parciales desempefia un
papel predominante.

La disposicion del receptor sobre los ejes de AP y BP se utiliza para accionar compresores que
giran a un régimen de velocidades diferente, o al accionamiento de un compresor con una elevada
velocidad de rotacion y de un alternador.

EI mecanismo de regulacién de las turbinas de gas actia modificando el gasto masico del combusti-
ble inyectado; cuando el grupo funciona en régimen estacionario, (velocidad constante), el gasto
masico de aire que circula en la instalacion permanece invariable y a cada valor de la carga corres-
ponde una temperatura T3 de los gases de entrada en la turbina.

Cuando funciona en régimen transitorio, el gasto masico de aire es proporcional a la velocidad
de rotacion n y se puede efectuar la variacion del gasto masico de combustible de modo que se
mantenga constante la temperatura T3 a la entrada de la turbina; la regulacion a temperatura
constante sélo puede mantener un punto de funcionamiento estable siempre y cuando la pendiente
de la curva caracteristica potencia receptora-velocidad, sea mayor que la pendiente de la curva
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caracteristica potencia motriz-velocidad, a temperatura constante, en el punto de funcionamiento.

Si el grupo mueve un alternador tiene que girar a velocidad constante; si el alternador alimenta
una red eléctrica de gran capacidad, la frecuencia de la red impone una velocidad de funciona-
miento sincrona; la potencia Gtil suministrada por el grupo se consigue actuando sobre el meca-
nismo de regulacién de la velocidad, aunque generalmente se recurre al regulador de la tempera-
tura que corresponda a la carga deseada; el punto de funcionamiento se mantiene comparando
continuamente el valor de la temperatura T3 medido a la salida de la camara de combustion, con el

valor conocido correspondiente a la carga, actuando en consecuencia sobre el mecanismo de inyec-
cion del combustible.

El regulador de velocidad sélo interviene durante el periodo de arranque y de acoplamiento del
alternador, operacion en la que el regulador de temperatura actla como un limitador de seguridad,
mision que desempefia el regulador de velocidad durante el funcionamiento normal.

En una turbina con dos lineas de ejes, las fluctuaciones de carga sobre el grupo que mueve el
alternador repercuten sobre el circuito de regulacién del grupo generador de gas que gira a velocidad
variable.

MECANISMO DE REGULACION DEL GRUPO TURBOCOMPRESOR

El mecanismo de regulacion del grupo turbocompresor consta, en general, de:

- Un regulador taquimétrico y un regulador de temperatura que normalmente actGan en paralelo

- Organos de seguridad que producen la parada del grupo en caso de incidentes en el funcionamiento: velo-
cidad de embalamiento, temperatura excesiva de los gases, falta de presién de aceite o de agua de refrigera-
cion, etc.

- Un conjunto generador de presién de aceite que comprende: depdsito, bombas principal y auxiliar, valvula
de descarga. Esta instalacion también se utiliza para el engrase de la maquina.

MECANISMO DE REGULACION DE UN GRUPO CON UNA LINEA DE EJES..- El dispositivo
para la regulacion de un grupo con una linea de ejes, Fig 111.16, comprende:

a) Un circuito de aceite a presion, que se regula en funcion de la velocidad por el taquimetro 1, o en
funcion de la temperatura por el regulador 16. Esta presion se aplica sobre el pistdon que acciona la
valvula de corredera del motor del inyector de combustible 3.

Este circuito consta de:

- Un pulsador 7 cuyo objeto es crear ligeras sobrepresiones periddicas para evitar que las piezas moviles
accionadas por el aceite modulado se engomen, pulsaciones que también evitan los retrasos en la respuesta
debidos al rozamiento

- Un relé de seguridad 13 accionado por el circuito de aceite de los elementos de seguridad y cuyo funciona-
miento produce la descarga del circuito de aceite modulado que lleva consigo la parada de la maquina.

- Una valvula de arranque 8 que, a la puesta en marcha, permite situar el inyector en la posicién de gasto
masico minimo bajando la presion del aceite modulado.

b) Un variador de velocidad que permite ajustar la carga en la marcha en paralelo. Un circuito de
aceite de seguridad que cuando se descarga produce el funcionamiento del émbolo de seguridad 13,
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la parada del grupo y ademas la parada de la bomba de combustible 18 mediante el interruptor de
presion de aceite 20.

Aceite bruto
______ Aceite modulado

—.—-. Aceite de seguridad

Camara de
combustion

Compresor

¢

9

14 20? S R R

1) Regulador de velocidad; 2) Variador de velocidad; 3) Pistén del inyector; 4) Bomba principal; 5) Compuerta de descarga;
6) Orificio calibrado; 7) Pulsador; 8) Vavulade arranque; 9) Alimentacién del circuito de seguridad;
10) Embrague de embalamiento; 11) Boton de enclavamiento; 12) Desenclavamiento manual; 13) Relé de seguridad;
14) Vavulade seguridad magnética; 15) Termoelemento; 16) Regulador de temperatura; 17) Salida engrase alimentacion;
18) Bomba de combustible; 19) Termostato de seguridad; 20) Interruptor de presién de aceite del circuito de seguridad
Fig I11.16.- Regulacion de una turbina de gas con una linea de ejes

Los elementos que producen la descarga del circuito de seguridad son:

- El embrague de velocidad de embalamiento 10 que actta cuando aumenta la velocidad de rotacion en més
de un 10%

- Una valvula magnética 14 situada bajo la dependencia de cierto nimero de detectores de anomalias de
funcionamiento, tales como, caida de presion del aceite de engrase, falta de agua de refrigeracion, etc.

- Un termostato de proteccion 19 que actla a una temperatura, T + 10°C, abriendo la valvula de arranque
que lleva el gasto masico de combustible al de marcha en vacio, mientras que a, Ty + 20°C, produce la parada
del grupo mediante la valvula magnética y la parada de la bomba de combustible.

MECANISMO DE REGULACION DE UN GRUPO CON DOS LINEAS DE EJES.- El inyector de la
camara de combustion del grupo de BP, Fig 111.17, que mueve el alternador, se regula mediante un
circuito de aceite a presion modulado por el taguimetro 15 o el regulador de temperatura 26.

El inyector de la camara de combustién del grupo de AP se regula mediante un segundo circuito
de aceite a presion modulada por el taquimetro 16 o el regulador de temperatura 27. Estos dos cir-
cuitos se comunican mediante la valvula 21. El ajuste de la marcha en paralelo se realiza con el
circuito de regulacién de BP.
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1) Compresor de baja presion; 2) Refrigeracion intermedia; 3) Compresor de alta presion; 4) Camara de combustion de alta presion;
5) Turbina de alta presion; 6) Camara de combustion de baja presion; 7) Turbina de baja presion; 8) Alternador; 9) y 12) Motores de
arranque; 10) y 11) Excitatrices; 13) a39) Aparellgje auxiliar
Fig 1l1.17.- Esquema de la regulacion de una turbina de dos lineas de ejes

Los circuitos de regulacién de BP y de AP se descargan por el funcionamiento de los mecanis-
mos de seguridad que son:

- Los detectores de velocidad de embalamiento de BP, 22 y de AP, 23

- Una vélvula solenoide 33 accionada por los termostatos situados a la entrada de las turbinas y a la salida
de los refrigeradores del compresor y del aceite de engrase, asi como por los manémetros de presién del aceite
bruto y del aceite de engrase.

El funcionamiento de los mecanismos de seguridad lleva consigo la parada de la bomba de com-
bustible.

111.5.- VENTAJAS DE LA TURBINA DE COMBUSTION EN LA GENERACION DE
ENERGIA

La turbina de combustion presenta, respecto a otros tipos de motores térmicos, (turbina de
vapor, motor Diesel, etc), un cierto nimero de ventajas, como:

a) Son instalaciones sencillas, en particular las de una linea de ejes sin recuperador

b) Precisan de pequefios caudales de agua, (en algunos casos nulo), circunstancia favorable en instala-
ciones de paises aridos

¢) Tienen una gran rapidez en la puesta en servicio con tiempos relativamente cortos, del orden de 10 a 20
minutos desde la parada a plena carga, segun la potencia de la misma, mientras que para una turbina de

vapor de 10 MW se necesitan 2 horas, y 4,5 horas para una de 25 MW
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d) Reducidos gastos de personal por su sencillo manejo

e) Reducidos gastos de instalacion por la ausencia de elementos auxiliares
i del rendimiento deseado
|
i

El coste de la instalacién depende, de las necesidades de utilizacion del grupo

} de si la instalacin lleva recuperador o no.

Limite de posibilidades.- En las turbinas de vapor de condensacién, la potencia maxima admisible
viene limitada por las dimensiones del dltimo escalonamiento de BP, mientras que en las turbinas
de gas, el comportamiento del primer escalonamiento de la turbina de AP es el que define los limi-
tes de potencia; las tensiones en las aletas debidas a la temperatura de entrada en la turbina, limi-
tan sus dimensiones y el gasto de gases que las atraviesa.

La potencia que se obtiene para un gasto dado depende del ciclo elegido, por lo que:

a) En una turbina de gas con una linea de ejes se pueden alcanzar, para un grado de compresion de 5, 6,

rendimientos del orden del 19% sin recuperador y del 25% con recuperador.

b) En una turbina de gas con dos lineas de ejes, recuperador, refrigeracion durante la compresién escalo-
nada y recalentamiento durante la expansién en etapas, se pueden alcanzar potencias mas importantes, ya
gue al ser el grado de compresion mas elevado, el gasto aumenta en la turbina de AP, a igualdad de secciones

de paso, alcanzandose rendimientos del orden del 28% con un grado de compresién de 15, 17.

Temperaturamaxima.- La temperatura maxima admisible viene determinada por la calidad del
combustible; temperaturas superiores a 620°C exigen combustibles gaseosos que generen pocas
materias solidas y den un minimo de cenizas, sobre todo si contienen materias corrosivas, que
resultan de las combinaciones del sodio, cinc, plomo, vanadio, etc., con el oxigeno.

Se han intentado soluciones contra las acciones corrosivas de los productos que resultan de la
combustion de combustibles liquidos, como practicar una combustién incompleta, (que aparte de
la dificultad del control de la combustion, se corre el riesgo de los depdsitos de hollin que pueden ori-
ginar el incendio de los recuperadores), o afiadiendo elementos que al reaccionar con los 6xidos de
vanadio generen compuestos de alto punto de fusidn, por lo que es necesario buscar productos rela-
tivamente baratos y faciles de afiadir al combustible.
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IV.- CICLOS EN CIRCUITO CERRADO

IV.1.- INTRODUCCION

Las instalaciones de turbina de gas en circuito cerrado funcionan segin un ciclo cerrado, Fig
IV.1 y en ellas el fluido motor puede ser el aire u otros gases como el hidrégeno, el helio o el gas car-
bénico. La presién minima es superior a la atmosférica, y la maxima puede llegar a 30 atm. En vez
de una camara de combustién disponen de un recalentador S del fluido motor, que no es mas que
una caldera a presion, en la que la superficie de calentamiento del fluido estd constituida por una
serie de tubos dispuestos concéntricamente alrededor de la camara de combustién, Fig IV.2; el haz
de tubos interior esta previsto para el recalentamiento secundario y el haz periférico para el reca-
lentamiento primario; en la parte superior van colocados los quemadores.

En este tipo de circuito se utiliza siempre la misma masa de fluido; el escape de la turbina se
une con la aspiracion del compresor, intercalando entre ambos, primero un cogenerador E y des-
pués un prerrefrigerador R, por cuanto es necesario que el fluido motor entre en la primera etapa
de compresion lo méas frio posible; se comprime en los compresores C, provistos de refrigeracion
intermedia Ry, y a la salida se le precalienta en el cogenerador E para a continuacion dirigirle hacia
el precalentador de superficie S, (camara de combustion), en el que incrementa su entalpia, para
expansionarse posteriormente en la turbina T; a la salida de la turbina el fluido posee una tempe-
ratura lo suficientemente elevada como para poder ceder una fracciéon de su calor en el cogenera-
dor E al fluido que sale de la compresion. El prerrefrigerador R; es un elemento nuevo que no existe
en la turbina de circuito abierto pues es la atmésfera quien ocupa el lugar, Fig IV.3.

Como la instalacion puede funcionar a presiones superiores a las de la turbina de ciclo abierto,
(por ejemplo con aire admitido en el compresor a la presién de 7,5 atm y en la turbina a 30 atm), el
volumen especifico del fluido motor en estas condiciones es notablemente menor que en las instala-
ciones de circuito abierto, por lo que con las mismas dimensiones de la turbina, en el ciclo cerrado
se pueden conseguir potencias superiores.
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Fig IV.1.- Esquema del ciclo de turbina de gas de circuito cerrado
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Fig IV.2.- Recalentador para una turbina de circuito cerrado
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Fig IV.3.- Diagrama (T-s) de una turbina de gas en circuito cerrado
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Sin embargo, la necesidad de utilizar un precalentador de aire representa un gasto importante
al tiempo que aumenta notablemente la complicacién del conjunto de la instalacién, que permite la
utilizacién de combustibles s6lidos y de combustibles nucleares; los gases de la combustién nunca
entran en contacto con el fluido motor, por lo que se evita el deterioro de los dlabes de la turbina por
las particulas sélidas.

Las principales ventajas del circuito cerrado son,

* La alimentacion de la turbina con un fluido motor puro en lugar de un gas de combustion; de aqui el que
no exista contaminacion, (salvo la generada en el recalentador por los quemadores), pues el fluido no sale al
exterior y no se mezcla con los gases de la combustion, por lo que se puede utilizar indefinidamente, salvo pérdi-
das por fugas, que habra que compensar.

* Como la potencia obtenida es el producto del trabajo util por el gasto masico de fluido motor, ésta se
puede aumentar a voluntad aumentando este gasto sin variar las dimensiones de las maquinas, aumentando la
presion en el circuito cerrado. Esto viene limitado por la resistencia del material, que en este tipo de maquinas
puede admitir una presion a la entrada de la turbina del orden de 30 atm, y un grado de compresion del orden
de 4 0 5. La posibilidad de adoptar para la presion inferior del ciclo un valor superior al de la presion atmosfeé-
rica, implica el que se puedan reducir las dimensiones de la mdaquina, aunque esta ventaja puede quedar contra-
rrestada por el peso adicional del precalentador del fluido motor y del prerrefrigerador. El conseguir una regu-
lacion mas economica, variando la presion del ciclo implica reducir el tamario de la maquina mediante una ele-
vacion de la presion basica del ciclo, pudiéndose conseguir potencias tres veces mayores que en los circuitos
abiertos.

* La posibilidad de utilizar combustibles baratos, que no se pueden utilizar en los ciclos abiertos, por
cuanto los gases de la combustion nunca entran en contacto con el fluido motor.

* Se pueden realizar diversas combinaciones de circuitos cerrados y abiertos, constituyendo ciclos mixtos,
que representan en todos los casos soluciones intermedias entre los sistemas anteriores.

* La potencia, con rendimiento y velocidad constantes, se puede modificar actuando sobre el compresor que

actua sobre las propiedades fisicas de la masa de fluido motor contenido en el circuito.

Los principales inconvenientes del circuito cerrado son,

* La presencia de un precalentador del fluido motor por los gases de combustion procedentes de la camara
de combustion, que puede ser mds costoso que la camara de combustion de una turbina de gas de circuito
abierto, el precalentador tiene un bajo rendimiento y actua como un intercambiador de calor, mds complicado
que la simple camara de combustion, lo que supone una dificultad frente a la turbina de circuito abierto

* La turbina en circuito cerrado precisa de un prerrefrigerador y, por lo tanto, necesita un determinado

caudal de agua

IV.2.- CICLOS DE UNA TURBINA DE GAS EN CIRCUITO CERRADO

En una instalacién perfecta provista de una cdmara de combustién cerrada en la que tiene
lugar el aporte de calor al fluido motor a volumen constante, Fig IV .4, el rendimiento del ciclo es,
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Contrariamente al ciclo a presién constante, el rendimiento del ciclo a volumen constante
depende del rendimiento del calentamiento relativo. Para un mismo valor de D, el ciclo con aporte
de calor a volumen constante tiene un rendimiento méas elevado que el del ciclo con aporte de calor

a presion constante.

Fig IV.4.- Ciclos a presion y volumen constante

Si en la camara de combustion se verifica el intercambio térmico a presién constante, los ciclos
son idénticos a los obtenidos en circuitos abiertos, y las relaciones encontradas en lo que concierne
a los distintos trabajos y rendimientos siguen siendo aplicables. Para el ciclo indicado en la Fig
IV.3, con una compresiéon de dos etapas con refrigeracién intermedia, y regeneracion, el rendi-
miento térmico es el ya conocido de la forma,

D-1 2WD-1
h

22 F hy-
D T c

Neiclo =

sFhy D'l-(l-s)(1+‘/?1'1)-F
D c
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cuya representacion grafica, para un valor de, F = 3,18, rendimiento de la turbina, ht= 0,83, rendi-

miento del compresor, ht= 0,85, y varios valores de s=0; 0,75 ; 1, se ha hecho en funcién de D en
la Fig IV.5.

0,6
n \
0,5r 0=’I\
0,4 ™.
0,3 //\\

y 70,75 /—o-
~

1,5 2 2,5 3 A 3,5

Fig IV.5.- Curvas de rendimiento de una turbina de gas en circuito cerrado

IV.3.- COMPORTAMIENTO DE LOS GASES UTILIZADOS EN LA TURBINA DE CIR-
CUITO CERRA-DO

La expresion del trabajo 1til, teniendo en cuenta los rendimientos del compresor y de la turbina,
y las pérdidas de carga en los circuitos externos y camara de combustion, es,
D

-1 # D
Te=cp Ti=——= (F hi- =
u=Cp T D( T hc)

en la que el rendimiento real de la turbina h+ se puede poner en funcién del rendimiento teérico hp

en la forma,

D-19-1 Dp
hT*:khT:(l-TTT)hT

El rendimiento del ciclo con regeneracion es,

D
D- 1 Fhe wg
h(ad.ad.s): D

D-1
D

(F-1(-s)+ {thT-(1-s)h_DC}

ecuaciones que se han representado en la Fig IV.6, en la que se muestran las variaciones del T, y
del rendimiento térmico h, en funcién de D, tomando como fluido de referencia el CO9, g = 1,3, con
rendimientos del compresor, h. = 0,85, y de la turbina, h = 0,90, y parametros de funcionamiento,
F =3,2;s=0,75; (Dp/p)coz = 0,1

Estas curvas no pasan por, D= 1, ya que, F hT - h—D, admite dos soluciones en Dpositivasy
C

TG 1V.-49



no tiene sentido fisico fuera de estos valores.

% T,= 0,317, para, D= 1,54, 6, % =65
Se encuentra que, | ! p
e _ _ , _2 _
% h(ad.ad.s=0,75)_0’ 293, para, D= 1,45, 6, L - 5
0,35
Ty
n e
0,30

T~
e N
7/ N
o
iy

0 Ai
1 1,1 1,2 1,3 1,4 1,5 1,6 1,7 1,8 1,9 2

Fig IV.6.- Rendimiento y trabajo Gtil en funcién de D para el CO2

Estas curvas se pueden utilizar para cualquier tipo de gas, ya que basta con tener, para un
valor dado de D, el mismo rendimiento de la turbina ht* lo que lleva consigo un mismo valor de &, es

decir, una relacién entre las pérdidas de carga en los circuitos exteriores definida por,

Dp . goo, - 1
— Il
p 9co,
= =Ch
mﬁ gX-l T
p O O

siendo facil determinar para un gas dado la relacién po/p1, correspondiente a un haq.ad.(s 6ptimo) ¥

Tu 6ptimo, @si como las pérdidas de carga originadas en los circuitos exteriores a la turbina. En la

Tabla IV.1, se indican estos valores para algunos gases de interés industrial.

Tabla IV.1.- Valores de c y, p2/p1, para diversos gases

GAS Masa c (p2/p1) maximc _ (p2/p1) maéximc
- molecular para hagad. (5 =0,75 |  para T (maximo)
Helio 4 0,58 254 2,96
Mezcla34) CO2 +(V4) He 12 0,665 2,92 3,47
Nitrégeno 28 0,808 3,67 4,53
Anhidrido carbénico 44 1 5 6,5

TG 1V.-50




Para estos gases, las curvas, h = f(c), representadas en la Fig IV.7, indican que,

* Cuando disminuye la masa molecular de los gases, disminuye la caida relativa de presion en los cambia-
dores y el grado de compresion que corresponde aNmax V Ty max

* El rendimiento del ciclo es tanto mas sensible a la variacion relativa del grado de compresion cuanto
mayor es Y (coeficiente adiabatico), es decir cuanto mas elevado es el numero de atomos en la molécula de gas,

pues Y varia en la forma,

3+ 2n
1+2n

siendo n el numero de dtomos de la molécula.

El estudio de las dimensiones de estas maquinas en funcion del tipo de gas utilizado es bastante
complejo, por lo que nos limitaremos a presentar algunas consideraciones de tipo general.

a) Para temperaturas idénticas, los saltos adiabdticos estarian en la misma relacion que los calores especi-
ficos de los fluidos considerados; si se considera el paso de una instalacién que utilice aire como fluido

motor, a otra que utilice helio, se tiene,

Dad.He _ Cpkb _ 1,25 _
D =T = 0,24 "

ad.aire paire

5,2

y si las velocidades periféricas fuesen iguales, esta relacion seria la del n° de escalonamientos, es
decir, el salto adiabatico con He seria 5,2 veces mayor que el correspondiente al aire.

0,31
n Q 1
N 2
0,25 7 3
4 \
0,2
(1)¥=1,3 CO,
2)v=14 N,
015 (3)y=1,532{CO, + He}
, (4)y=1,66 He
0,1
0'050 0,5 1

1,5 2
(Pz/p1)/(P2/P1),5pt

Fig IV.7.- Curvas, h = f{(p2/p1)/(p2/p1)opt}

b) Para hacer funcionar las maquinas con el mismo volumen de gas, es necesario que las velocidades
periféricas estén en la relacién de la raiz cuadrada de los calores especificos; para los gases consi-
derados se tiene,

Upe Cphe
T =z = 2,28
paire

aire
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¢) La utilizacion de grandes velocidades plantea el problema de los fenémenos sonicos y el de la resisten-

cia mecdnica de los dlabes. Para el He, el primero se resuelve facilmente, pues la relacién,

Usonido He _ Ohe IR T _ Ihe Rie ~ 294
Usonido aire Jaire gRaire T Gaire Raire ’
es superior al valor encontrado anteriormente, por lo que nunca se va a alcanzar y, por lo tanto, si
los fenémenos s6nicos en la mdquina que funcione con aire no son peligrosos, menos lo seran en la
que funcione con He.
Sin embargo, los problemas de resistencia de los 4labes de la turbina son los que excluyen tales
aumentos de velocidad, siendo las turbomaquinas que emplean gases ligeros, en general, las mas

voluminosas.
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V.- COMPRESORES CENTRIFUGOS (TG)

V.1.- ELEMENTOS CONSTRUCTIVOS DE LA TURBINA DE GAS

Una instalacién de turbina de gas consta, en general, de compresor, turbina propiamente
dicha, camara de combustién, intercambiadores de calor, toberas, etc.

La construccion de las turbinas de gas presenta algunas analogias con la de las turbinas de
vapor, pero se diferencian en:

a) Las presiones de los fluidos utilizados que son mucho mds bajas

b) Las temperaturas de funcionamiento que son sensiblemente mds elevadas

El apartado a favorece su construccion, ya que las paredes son mas delgadas y las piezas
menos pesadas, disminuyendo el precio para materiales idénticos.

En cuanto a su funcionamiento, el aire que se toma de la atmésfera se comprime antes de
pasar a la camara de combustion, donde se mezcla con el combustible y se produce la ignicién. Los
gases calientes producto de la combustion se expansionan en la turbina, que acciona el eje del com-
presor y, frecuentemente, un alternador.

En la Fig V.1 se indica el funcionamiento y la circulacion de los gases a través de una tipica

turbina de gas axial monoeje.

CLASIFICACION

a- Atendiendo al flujo de gases en relacion con el eje central:

* Turbina axial: el aire fluye coaxialmente al eje de la maquina

* Turbina radial: el aire fluye radialmente respecto al eje de la maquina

b- Segun la forma de montaje de la camara de combustion y de la turbina de potencia:
* Monoeje: cuando estan montados sobre el mismo eje.

* De dos ejes: cuando estan montados sobre ejes distintos.
Las maquinas axiales, ya sean compresores o turbinas, tienen mejores rendimientos que las
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radiales. Las axiales tienen una estructura mas compleja y costosa que las radiales, predominando
estas ultimas entre las turbinas de gas de baja potencia.

Las maquinas de gas axiales tienen una pequena seccion frontal, caracteristica que interesa en
el campo de la aviacién para reducir la resistencia aerodinamica.

La simplicidad constructiva, menor coste, mayor robustez y la facilidad de mantenimiento de
las maquinas radiales frente a las axiales las hacen méas competitivas en la gama de bajas poten-
cias.

En la turbina monoeje, el compresor y la turbina funcionan a la misma velocidad de giro.

Cuando se precise una disminucion en la velocidad de giro del eje de salida, el caudal de aire
disminuir4, asi como la presién de salida del compresor y, en consecuencia, la potencia y el par
motor.

Cuando se trate de accionar un alternador, para lo que se requiere una velocidad de giro en el eje
constante, se mantendra constante el caudal de aire y se podria regular la potencia desarrollada
modificando tnicamente la inyeccién de combustible en la cAmara de combustién sin que varie la
velocidad de giro del rotor. La variacién de la cantidad de combustible inyectado con caudal de aire
sensiblemente constante modifica la temperatura de entrada a la turbina y, consecuentemente, el
rendimiento de la maquina.

En la turbina de dos ejes, la velocidad de giro del compresor es independiente de la de la turbina de
potencia. Cuando se necesite una velocidad de giro del eje de salida menor, el compresor puede
seguir girando a alta velocidad, poniendo a disposicién de la turbina de potencia un caudal de gases,
incluso, a mayor presion. Este tipo de maquinas es especialmente apto para aquellos casos en que
se requiera un aumento del par motor a un reducido ntimero de revoluciones.

V.2.- TURBOCOMPRESORES CENTRIFUGOS

Son los mas sencillos en cuanto a su disefio y forma de trabajo, y fueron los primeros que se
utilizaron en los motores de reacciéon. En ellos la entrada de aire es practicamente axial, saliendo
despedido del rotor por la fuerza centrifuga hacia la periferia radialmente.

Los dos procesos que tienen lugar en el interior de un turbocompresor centrifugo, son:

a) Un aumento de la energia cinética del aire (presion dindmica), y también algo de la estatica, merced al
elevado valor que alcanza C3.

Este proceso tiene lugar en el rodete, que tiene como misién acelerar el aire, que es aspirado
axialmente hacia el centro del rodete, y cambia su direccion en 90° convirtiéndolo en un flujo radial.

Cuando el rodete de un turbocompresor centrifugo gira, la fuerza centrifuga empuja al aire
desde la entrada del rodete hasta el final del alabe; la velocidad del aire originada por esta fuerza

centrifuga viene representada por el vector W5 .

Por otra parte el aire es empujado también en la direccién de la trayectoria del extremo exterior
del alabe, punto donde la velocidad es, U, =1 o W.

Estas dos velocidades, que actiian simultdneamente sobre el aire a la salida del 4labe, se com-
binan entre si para dar en dicha salida una resultante cy que es, en magnitud y sentido, la velocidad
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absoluta a la que realmente el aire abandona el alabe, cuyo valor suele ser del orden del 50, 70% de
ue, dependiendo del angulo by a la salida.

Difusor

Colector

Fig V.2.- Componentes de un compresor centrifugo de aviacion

b) Disminucion gradual, sin turbulencias, de la velocidad alcanzada por el aire en el rodete, consi-
guiéndose como contrapartida una elevaciéon de la presién estatica. Este segundo proceso tiene
lugar en el difusor. En la Fig V.3 se muestran los cambios de velocidad y presion estatica que el
aire sufre a su paso por el turbocompresor centrifugo.

Entrada en el compresor.- En el turbocompresor centrifugo, el aire entra en el compresor por el
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dispositivo de admisiéon, que debe garantizar una entrada uniforme del mismo en el rodete con un
minimo de pérdidas; este dispositivo puede ser axial o acodado.

La entrada en el rodete sin rotacion, c1y= 0 6 a;= 90° es el caso mas frecuente; otras veces le
comunica al aire una contrarotacion, ci, > 0, o una rotacion, ci, < 0, para lo cual se establece una
corona directriz fija antes del rodete, dotada de alabes, que establecen el angulo de entrada a; mas

conveniente en cada caso.

2\ Caracol de descarga
\

N

+— Rodete —«~— Difusor —=
w
=

Presiones estatica y dinamica A
Aspiracion

OA.- Presion estatica y dinamica a la entrada del turbocompresor
MB.- Presion estatica a la salida del rodete; MC.- Presion dinamica a la salida del rodete;
NE.- Presiéon dindmica a la salida del difusor; NF.- Presion estéatica a la salida del difusor

Fig V.3.- Cambios de presién, estatica y dinamica a través de un turbocompresor centrifugo

V.3.- EL RODETE DE UN TURBOCOMPRESOR CENTRIFUGO

El rodete consta de un cierto niimero de dlabes, que se fijan solamente al cubo del mismo, como
en la Fig V.4a, que representa un rodete abierto, o bien se fijan en un solo disco a un lado del mis-
mo, como en la Fig V.4b, que representa un rodete semiabierto de simple aspiracién, o a uno y otro
lado del disco, como en la Fig V.4c, que representa un rodete semiabierto de doble aspiracién
(construccién a la que se recurre cuando el caudal volumétrico en la aspiracién es superior a los 50
m3/seg, o bien, finalmente, se fijan entre la superficie anterior 1 y posterior 2, como en la Fig V.4d,
que corresponde a un rodete cerrado.

El tipo abierto, Fig V.4a tiene mal rendimiento y poca resistencia, permitiendo solamente veloci-
dades periféricas muy pequefias, por lo que cada vez es menos empleado.

El tipo cerrado, Fig V.4e, tiene buen rendimiento, pero es de dificil construccién y sélo permite
velocidades periféricas moderadas.

En los turbocompresores centrifugos de alta presion de escalonamientos multiples, con fre-
cuencia los dos primeros escalonamientos se construyen de doble aspiracién, lo que tiene la ven-
taja de optimizar los dltimos escalonamientos para una velocidad de rotaciéon dada.

El desarrollo en los dltimos afnos ha ido hacia caudales mayores y hacia relaciones de compre-
si6n por escalonamiento también mayores.

Lo primero se logra aumentando el didametro de la boca de aspiracién, disminuyendo el didmetro
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del cubo y aumentando el ancho del rodete y la velocidad de rotacién.
Lo segundo se consigue con angulos de salida grandes hasta de 90° y grandes velocidades de
rotacion.

El tipo semiabierto, Fig V.4b, es muy empleado.

Doble compresor tipo (b ) .
Compresor tipo (a) Triple compresor tipo (b)

a) Abierto; b) Semiabierto de simple aspiracién; c) Semiabierto de doble aspiracion;
d) Cerrado de doble aspiracion; e) Cerrado de simple aspiracion

Fig V.4.- Tipos de rodetes centrifugos

Fig V.5.- Rodete de turbocompresores con alabes
a) Curvados hacia atras; b) Curvados hacia delante; c) De salida radial

El pardmetro fundamental que caracteriza el dlabe de un turbocompresor es el dngulo de salida 3;;

segun él, se clasifican los alabes en,

1 Alabes curvados hacia atras, b, < 90, Fig V.5a

J|[ Alabes curvados hacia adelante, b,> 90, Fig V.5b
i

{ Alabes de salida radial, b,= 90, Fig V.5¢c
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La Fig V.6 representa el corte transversal y meridional de un turbocompresor radial con 4alabes
curvados hacia atras; antiguamente todos los turbocompresores radiales se construian asi. La
fijacién de los alabes en este caso, a causa del esfuerzo centrifugo, exige una construccién del tipo
de la Fig V.4d, es decir, el rodete debe ser de tipo cerrado. Ain con ese tipo de construccion la veloci-

dad periférica a la salida no suele exceder los 300 m/seg.

En la actualidad se emplea cada vez mas la construccion de la Fig V.7, es decir, el tipo semia-
bierto de la Fig V.4b, con alabes de salida radial, pero curvados a la entrada, de tal manera que el
angulob de la velocidad relativa sea el exigido por una entrada radial de la corriente absoluta, a; =

90°, sin rotacion.

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

DN

M

X

2

7

Fig V.6.- Rodete de turbocompresor con alabes de salida
radial, curvados a la entrada, del tipo semiabierto.

Corona directriz con alabes

Corona fija al estator

Fig V.7.- Disposicién en un turbocompresor de un
turborreactor de la corona directriz a la entrada

(Triangulo de entrada a;= 90y tridngulo de salida bo= 90; este tipo de tridngulos es frecuente en los turbocompresores.

Fig V.8.- Turbocompresor radial con alabes del rodete curvados a la entrada y salida radial de la corriente relativa

La Fig V.8 representa el corte meridional y transversal de un turbocompresor de este tipo,

junto con los triangulos de velocidades correspondientes.

La construccién con salida radial, by = 90°, reduce los esfuerzos centrifugos practicamente a

esfuerzos de traccion; de ahi que para la fijacién de los alabes sélo se requiera un disco (rodete

semiabierto).

Con este tipo de rodete se obtienen velocidades periféricas elevadisimas, pudiéndose llegar a los

500 m/seg.
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V.4.- EL SISTEMA DIFUSOR DE UN TURBOCOMPRESOR CENTRIFUGO

El sistema difusor consta de uno o varios 6rganos fijos, cuya misién es recuperar una parte de
la energia cinética a la salida del rodete, o lo que es lo mismo, conseguir con el mejor rendimiento
posible, a expensas de la energia cinética que crea el rodete, un incremento adicional de presién.

El sistema difusor suele constar al menos de una caja espiral, a la cual se afiade con frecuencia
uno de los siguientes elementos: corona directriz, cono difusor, o los dos simultineamente.

En disenos sencillos se dispone una corona directriz sin alabes; reduciéndose a veces la corona
directriz a una simple caja de paredes paralelas. La sensibilidad de esta corona sin alabes a los
cambios de régimen, es mucho menor, pero el rendimiento en el punto nominal o de disefo es tam-
bién inferior.

La velocidad periférica a la salida del rodete us influye en la presién ps que se alcanza en el rode-
te. La resistencia del rodete a los esfuerzos centrifugos limita esta velocidad us y, consiguiente-
mente, la relacién de compresion maxima que se alcanza en un turbocompresor centrifugo, puede
llegar en algunos casos particulares a e= 4 y aun mayor.

La velocidad maxima ug en los rodetes de acero puede llegar hasta los 300 m/seg.

En construcciones especiales con aceros aleados se llega hasta los 500 m/seg.
En las turbosoplantes, la u;,4¢ oscila entre los 90 y 120 m/seg.

V.5.- RELACION DE COMPRESION MAXIMA EN UNA ETAPA DE UN TURBOCOMPRE-
SOR CENTRIFUGO

Aceptando la condicién de rendimiento maximo, a;= 90°, se demuestra que la maxima relacién

de compresion teéricamente alcanzable en una etapa vale,

9

. ., p Presién absoluta en el escape g-1 u,c
Relacién de compresién, e; = — = L 2Z_2u 4 )91

p1 Presién absoluta en la aspiracién g RTy

Admitiendo la hipétesis simplificadora adicional de despreciar wo frente a ug, se cumple que,
Cr=Ux=row, porloque, up=co, b by=90°

-1 u? 9
Relacién de compresion, e; = Ps = (g— —2 1)91

P1 g RTy

de la que se deduce que en un compresor dado, girando a velocidad constante y desplazando un aire
determinado, cuanto mayor sea la temperatura de entrada del aire menor sera la relacién de com-
presion generada.

Puesto que la relacién de compresion conseguida no depende de p1 sino de Ty, esto quiere decir
que si un mismo compresor girando a una velocidad fija comprime aire desde 1 bar a 3 bar, lo com-
primira también por ejemplo desde 0,2 bar hasta 0,6 bar, siempre que en ambos casos la tempera-
tura T; a la entrada sea la misma.
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V.6.- RELACION DE COMPRESION MAXIMA EN UN TURBOCOMPRESOR CENTRI-
FUGO DE VARIOS ESCALONAMIENTOS

Colocando en serie cuantos rodetes sean precisos, como en los dos representados en la Fig V.9,
la relacion de compresion total del turbocompresor es igual al producto de las relaciones de compre-
sion de cada escalonamiento, y si la relaciéon de compresion es la misma para todos los escalona-
mientos, resulta igual a la enésima potencia de dicha relacién de compresion, siendo Z el nimero de
escalonamientos. En la Fig V.9 se observa que E es la entrada del aire en el rodete, R los alabes
moviles del rodete, F la corona directriz con alabes fijos, que a expensas de la energia cinética del
aire incrementa la presion del mismo; rodeando el diafragma D de separacién de los dos escalona-
mientos se encuentran el conducto inversor sin alabes I, de donde pasa el aire a la corona directriz
de flujo centripeto C, que constituye el elemento caracteristico de los turbocompresores de varios

escalonamientos.

Fig V.9.- turbocompresor radial de varios escalonamientos, a) corte meridional; b) corte transversal

Estos dlabes sirven para conducir el aire a la entrada del rodete siguiente con la misma veloci-
dad, aproximadamente, en médulo y direccién que tenia a la entrada del primer rodete {en general
la entrada en todos los rodetes es sin rotacién es, c1y = 0.

Si la relacion de compresion es pequeiia suelen construirse todos los rodetes iguales y con el
mismo didmetro exterior, por lo que el salto entalpico en todos los rodetes es igual pero la relacién
de compresion no, debido al aumento de temperatura con la compresion.

Compresion adiabdtica isentrépica en el rodete.- Aplicando la ecuacion energética de un fluido en
régimen estacionario entre los puntos 1 y 2, para un compresor adiabatico no refrigerado y disipa-
cién de calor al exterior nula, Q9= 0, se tiene,

c2-c?
+T1,=0

L 2
le—'z"1+—2

El trabajo especifico comunicado al aire viene expresado por la ecuacién de Euler, (teoria unidi-
mensional), de la forma,

T2 = UgCqy - UQC oy

Como el aire obedece muy aproximadamente a la ecuacién de los gases perfectos, la variacién
de la entalpia es,

ip-11=Cp(Tp- Tq)
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Fig V.10.- Turbocompresor centrifugo de escalonamientos multiples, caudal de 2.700 m3/min, y elevadas presiones

donde c;, es el calor especifico medio del aire entre las temperaturas consideradas y T es la tempe-

ratura final de la compresion isentrépica.

Sustituyendo en,
c2 . ¢2
Qu2=1i;- i1+%+T12=0

se obtiene,

2 2 2 2
c5- C (cg- ¢c5)+ 2(U,C, -U,Cq, )
+UjCpy-UpCpy=0 ;5 Tp=Ty+ —1——2 220 1l

Cp(TZ' Tl)+ 2¢c
p

T p &l
En la compresion isentrépica se tiene, _I_—Z = (p—z) 9 | por lo que la relacién de presiones es,
1 1
9
P2 (cf- cd)+ 2(u202u'ulclu))a
P1 2cC pT]_

ecuacion que relaciona los parametros termodinamicos con las dimensiones del rodete, con su

numero de revoluciones y con la forma de los alabes.

Compresion adiabdtica real en el rodete.- En el rotor real adiabatico, Q19=0, la compresién del aire,
aunque no es isentrépica, se comprueba experimentalmente que sigue una ley aproximadamente

politrépica de indice n, de la forma,

T nl
2 _ (&) n
Ty P1

i T, esla temperatura final real de la compresién
i

donde,
T n, para el aire, oscila en los compresores adiabaticos, entre 1,45y 1,7
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El rendimiento interno h; de la compresién en el rotor, en funcién de las entalpias, es

hi:iZt'ilzTZt‘Tl
lor-11  Tor-Ta
por lo que,
T = T+ T - T =T+(C§'C%)+2(u2c2u'ulclu)
r hi ! 2 cphy
p_2:{1+(C%-C%)+2(UZ C2u—u1 Clu)}%

Compresion adiabdtica en el sistema difusor.- Aplicando el Primer Principio entre los puntos 2

salida rodete y 3 entrada en el difusor, se observa que entre estos dos puntos no se ejerce ningin
trabajo sobre el aire por lo que, T = 0; en consecuencia, en la compresién (difusién) se tiene,

2 2 2
c|OT2+7CZ:cpT3+7C3 SRR N S (1- %8
2 2 To 2¢cy T C%
c2 c2 %L
Ps cppy =2 . 3w
p2 2cpTy Cc5

y para la compresién real politrépica,

c2 c2 n
Ps -as 2 (1- -3}
P2 2 cp T2 hj (difusor ) 5

dondeh; gifusor €S €l rendimiento interno del difusor, que en primera aproximacién podemos suponer

igual al del rodete y al de todo el escalonamiento.
El rendimiento interno de los compresores en régimen estacionario oscila entre 0,75, 0,9.

V.7.- DETERMINACION DEL NUMERO Z DE ESCALONAMIENTOS DE UN TURBO-
COMPRESOR CENTRIFUGO

El nimero de escalonamientos Z del compresor se puede determinar una vez se ha fijado el
numero de revoluciones. En grupos estacionarios no se suele pasar de una relacién de compresion,

e. =2, 2,5, aunque se puede llegar hasta, e, =4, 4,5.

Tabla V.1.- Valores usuales de e

e 11, 15|15, 25 25, 4 7.10
z 2 4 4.6 | 9.1

Para relaciones de compresion mayores se requiere la construccion de varios escalonamientos

en serie, cuyos rodetes se fijan a un mismo eje, verificandose que,

& =& & ... &
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siendo, €1, €9, ..., €4, las relaciones de compresién de cada escalonamiento.

Para una relacion de compresion, e. = 600, factible con un turbocompresor radial, harian falta aproxi-
madamente 30 escalonamientos; sin embargo, para evitar el fenomeno de bombeo, no deben alojarse en el

mismo cuerpo o carcasa mds de 12 escalonamientos.
Si las relaciones de compresién de todos los escalonamientos son iguales se tiene, para cada

escalon,

€¢ (escal6n) = ‘n/ €c

Una vez fijado el nimero de revoluciones, se puede calcular el valor del nimero especifico de

revoluciones nq de la forma,

n 1Q

Di 3/4

n = 5,5431

ya que, Q = Qg, es conocido, Di se calcula con los datos iniciales para la unidad completa y nq

mediante la Tabla V.2, obteniéndose a partir de ellos el valor de s para todo el compresor.

Tabla V.2.- Calculo de los valores de s a partir del nq

Ngq Ne No S
rpm Vm®/seg rpm Y cv
m®/4 m®/4 Adimensional Adimensional
0,274 15813 . / I total
M 1 Vhtota 333 I estética
r
Ne 3,65 Vhom . 1246 Vhiom 577 %;"Cﬁ Vhtota
] 0,000822 04744 . | T
0 0,003 Vo 1 ’ I esttica

s | 0,006324 ME 0,001733 ME 2108 ME
I estética I estética I estética 1

Con el valor de s hallado, la Fig V.11 proporciona una estimacién bastante razonable del

numero de escalonamientos, valor confirmado por la experiencia y que no representa el minimo de

escalonamientos.
A continuacion se hace el reparto del salto entalpico total entre todos los escalonamientos, y se

procede al diseiio de las dimensiones principales de cada escalonamiento.

E0,0'I 0,04 01\0,2 0,40,6 1 2 34568

28 N

< N

26 AN N

£ \ AN

g4 N

o3 N \

[1]

§2 \ \\

@

g NN

21 \ Y \ 5
HRadial—m

Fig V.11.- Estimacion del nimero de escalonamientos Z de un turbocompresor
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V.8.- NUMERO DE ALABES DE UN TURBOCOMPRESOR CENTRIFUGO

El niimero de dlabes del rodete esta relacionado,

a) Con el rendimiento, ya que un aumento del nimero de dlabes aumenta el rozamiento de superfi-
cie al aumentar la superficie mojada y, simultaneamente, disminuye el rozamiento de forma porque
la corriente va mejor guiada. El ntiimero de alabes 6ptimo sera el que reduzca a un minimo la suma
de estos dos tipos de pérdidas.

b) Con la altura teérica que se puede conseguir con una geometria y un tamarfio de rodete deter-

minado.
La Fig V.12 permite seleccionar el nimero 6ptimo de alabes de un compresor radial en fun-
b;+b
cion del angulo medio, % , y de la relacién de diametros,
1
44 W] 34
IL:OSio ‘E‘j_?zm 1.’/2 13 1‘-4/ ,1""/ 32 t_045
NNy ar=s
36 / / // e 28
N 32 / / / // okl 26
§ 1] "
::; 28 / //////—'. gm22 é
]/ / ///45;:5,;” g
S | 22-718 3
= 20 / / //////VAVAZ/—EE‘:]G §
25"
Az
W, 4
/ / / / 7 s
8 / r e
-4
4
2

B1+ B2

~N

—0

0 10 20 30 40 50 60 70 80 96

Fig V.12.- Numero de alabes Z de un turbocompresor radial en funcion del angulo medio de los alabes

También se puede llegar a una estimacion del nizmero dptimo de dlabes mediante la formula pro-

puesta por Stepanoff, que da buenos resultados para una amplia gama de velocidades especificas,

Longitud desarrollada del alabe

1
Paso del dlabe P d?
Z

=238Y ; Z=238Ypd?

cony coeficiente de presion.

TG V. -64



VI.- COMPRESORES AXIALES (TG)

VI.1.- INTRODUCCION

La mision de los alabes del rotor accionados por la turbina, es aumentar la velocidad del aire
y la presién dinamica, pues dicho rotor recoge la energia que le entrega la turbina. La presién
estatica aumenta también en el rotor, pues en el disefio de los dlabes, se les da mayor seccién de
salida que de entrada, lo que provoca un efecto difusor.

En el estator, la velocidad decrece a medida que aumenta la presion estatica, mientras que la
presion dindmica disminuye al disminuir la velocidad, si bien esta disminuciéon queda compen-
sada por el aumento en el rotor.

Por lo tanto, en el rotor aumentan la velocidad y la presién total y en el estator disminuye la
velocidad, aumenta la presién total y disminuye la presiéon dinamica. El aire va pasando del
rotor al estator y asi sucesivamente, aumentando la energia del gasto méasico de aire para que
llegue a la camara de combustion en cantidad y presion adecuadas.

La temperatura aumenta al aumentar la presion, debido a que parte de la energia mecanica
se convierte en calor.

El diseno de los turbocompresores axiales entrana una gran dificultad dada la importancia
especial que el método aerodinamico y el método de disenio de los alabes torsionados tiene en
estas maquinas.

El angulo de desviacién, bi- by, de los alabes de un turbocompresor axial tiene que ser muy

reducido si se quiere mantener un elevado rendimiento, siendo inferior a 45°, mientras que en
las Turbinas de vapor o de gas es mucho mayor.
De los triangulos de velocidades, Fig VI.2, para una velocidad media, c,= Cte, se obtiene,

Coy - Cpy = Wpy - Wyy
W,, = - C,cotgb, ; wy,=-cqcotgb;
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a) Seccion interior de una turbina axial monoeje

Turbina de potencia
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Camara de combustion
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b) Seccioén interior de una turbina axial de dos ejes concéntricos

Camara de combustion
Motor de arranque

i 5 ¥ s

e AL A

Compresor Tarbina

Motor auxiliar Turbina de potencia

c) Seccion interior de una turbina axial de dos ejes no concéntricos

Fig VI.1.- Seccioén interior de algunas turbina de gas axiales
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Corona movil
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Escalonamiento

Corona fija
P3
o ck
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Fig VI.2.-Escalonamiento de un turbocompresor axial Fig VI.3.- Corona movil y distribuidor de
y tridngulos de velocidades alabes guia en un compresor axial

El salto entdlpico periférico en un escalonamiento de un turbocompresor axial, es,
Ty,=ublc,=u(cy,-Cqy,)=uc,(cotgb;- cotghy,)

De esta ecuacion se deduce que como en un turbocompresor axial la diferencia, cotg b; - cotg bg,

es muy pequeina, el aumento del salto por escalonamiento se tiene que conseguir mediante un
aumento de la velocidad periférica v o de c,. Como ambas posibilidades son muy limitadas, y

como a un salto periférico pequefio le corresponde un incremento de presién por escalonamiento
pequefio, la relaciéon de compresion €, por escalonamiento en los turbocompresores axiales es
muy pequeiia, del orden de 1,15 a 1,35 aproximadamente, y mucho menor que en el turbocom-
presor centrifugo.

Sin embargo ésto no es problema para que en la actualidad el turbocompresor axial predo-
mine sobre el turbocompresor centrifugo en campos tales como las grandes potencias, los gran-
des caudales e incluso grandes relaciones de compresién para la impulsién de grandes caudales,
del orden de, e;= 4, que se alcanzan aumentando el niimero de escalonamientos.

Estos escalonamientos se suceden unos a otros, ya sean de tambor o de disco, constituyendo
una maquina compacta con una reducida area transversal, Fig VI.3, lo que constituye una gran
ventaja sobre el turbocompresor centrifugo, p.e. en la aplicacién a los turborreactores de los avio-
nes que precisan de pequeias superficies frontales.

Los turbocompresores axiales se clasifican en subsénicos y supersénicos. Nuestro estudio tra-
tara tnicamente de los turbocompresores subsénicos, que son los mas corrientes.

Por lo que respecta a las pérdidas, saltos entalpicos, rendimientos, potencias, refrigeracion,
ete, lo visto en los turbocompresores centrifugos, es integramente aplicable a los turbocompreso-
res axiales.

Como la relacién de compresiéon por unidad es limitada, se pueden alcanzar valores extraor-

dinariamente elevados, disponiendo un cierto nimero de ellas en serie.
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1) Corona fija; 2) Estator; 3) Tambor; 4) Corona movil de un escalonamiento;
5) Corona directriz de entrada; 6) Corona directriz final; 7) Eje

Fig VI.4.-Esquema del corte longitudinal de un turbocompresor axial

VIL.2.- INCREMENTO DE LA PRESION TEORICA EN UN ESCALONAMIENTO DE TUR-
BOCOMPRESOR AXIAL

El incremento de entalpia en un escalonamiento adiabatico del compresor es igual al trabajo
realizado,

ig-i1=u(Cyy-Cry)
2 2

. c . Cc
Teomp = (i 2+ 72)'(|1+ 71)= u(cay-C1y)

habiendo supuesto que la energia cinética es sensiblemente la misma a la salida del escalonamiento 3 que a la

entrada del escalonamiento 1, c3 = cj.

Como en un turbocompresor axial el incremento de presién por escalonamiento es muy redu-
cido, la variacion de la densidad r es también muy pequeiia; si en primera aproximacion se supo-
ne, para un solo escalonamiento, que la densidad, r = Cte, (no para el turbocompresor completo),
se obtiene,

. d : . -
di :du+pdv+vdp:ldu+pdv:dQ:0|=vdp:Tp =} |3-|1=@

por lo que el incremento de presion tedrico en un escalonamiento de un turbocompresor axial con
r==Ce,y,c3@cy,es:

P P1=T U(Coy - 1y) = 5 (W~ W8) + (c3- ¢3)) = (po- P1) + (P3- Py)
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ROTOR DE UN TURBOCOMPRESOR AXIAL.- En la corona mévil del escalonamiento de un tur-
bocompresor axial con, r = Cte, el incremento de entalpia, (para un observador que acompafia al
fluido), es de la forma,

) w2 . W% P,-Pyg . . W% - W%
it 5 =let > 5 —F— =la-T1=—%5—
que indica que, el aumento de entalpia en el rotor implica un aumento de la presiéon estatica,
debido al proceso de difusion del flujo relativo, wq > wo.
ESTATOR DE UN TURBOCOMPRESOR AXIAL.- Asimismo el incremento de presién teérico en

el estator (corona fija) del escalonamiento de un turbocompresor axial con, r = Cte y c3g @cq, es,

c3 c}
i2+7=i3+T b i3-i2= > = >

por cuanto se trata de un proceso adiabatico y en el mismo no se realiza ningin trabajo.
El aumento de entalpia es debido a un proceso de difusion, co > c;.

El establecer la hipétesis, r = Cte equivale a tratar al compresor como una bomba hidraulica,
por lo que las ecuaciones anteriores son las que dan los incrementos de presiéon en una bomba
hidraulica o en un ventilador, ambos de tipo axial, mientras que en los turbocompresores axiales

no constituyen mas que una aproximacion.

VL3.- FACTOR DE DISMINUCION DE TRABAJO EN LOS TURBOCOMPRESORES
AXTALES

Las ecuaciones que se han visto hasta ahora son sélo validas en la teoria unidimensional, es
decir, para un nimero infinito de alabes, por lo que en el turbocompresor axial es preciso consi-
derar, al igual que se hizo en el turbocompresor radial, un factor de disminucién de trabajo.

El trabajo periférico o energia comunicada al fluido por el rodete, Ty, (teoria unidimensio-

nal), es,
Ty,=ublc,=u(c,,-Cqy)=uc,(cotgb;- cotghb,)

que representa el aumento de entalpia del fluido en el escalonamiento.

Para un gas perfecto, el aumento de entalpia es, ¢, DT, luego

¢, DTy, =uc,(cotghb;- cotghy)

donde el subindice u indica que se trata del incremento de temperatura deducido del diagrama
de velocidades, y el subindice ¥ se afiade para expresar la validez de la ecuacion sélo en la teoria
unidimensional.

Por lo tanto, el incremento real de temperatura DT,y que experimenta el fluido a su paso por

el escalonamiento, es,
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uc
DTy, = Cpa (cotgb, - cotghb,)

y el factor de disminucién de trabajo Wen el turbocompresor axial,

con,
Ty trabajo periférico
Tuwy el trabajo periférico deducido del diagrama de velocidades.
El que el factor Wsea menor que la unidad se debe a que la velocidad media c, se ha obtenido

mediante la ecuacién de continuidad, en el supuesto de que c, sea constante de la base a la

punta del alabe.

—
1

50

C, Q S—
4:) '// 0,9 \\\
/ \ SN
30 / 0,8 AN

o \
| \

20—

Variacion de cg con la altura del alabe
Factor de disminucién de trabajo

107970 180 190 200 210 220 230 240 rfso 0.6 :
v ; 05 06 07 08 09 1
b Altura del alabe P Relacién de cubo v
Fig VI.5.-Variacién de cy de la base a la punta del 4labe Fig VI.6.-Factor de disminucion de trabajo W, en funcion
en un turbocompresor axial de la relacion de cubo n en un turbocompresor axial.

Sin embargo, en el turbocompresor axial real el valor de c, no es constante, como se indica en
la Fig V1.5, que representa la variacion de c, segin medidas experimentales desde la base a la
punta del alabe del turbocompresor axial, por lo que el valor de ¢, en la ecuacion,

uc

DT,, = cpa (cotgb, - cotghb,)

es excesivamente elevado; como consecuencia de la distribucién no uniforme de la velocidad c,, el
valor de Dc, y el factor, cot g b; - cot g by, también son excesivos.

En los calculos, el factor de disminucién de trabajo se puede suponer del orden de 0,86;
depende de la relacién de cubo n, y para mas exactitud debera tomarse de la Fig VI.6 en funcion
de dicha relacion.

VIL.4.- GRADO DE REACCION DE UN TURBOCOMPRESOR AXIAL

Si seguimos manteniendo la teoria unidimensional, r = Cte, el grado de reaccién de un turbo-
compresor axial se puede definir utilizando la misma ecuacién que define el grado de reaccién de
las turbinas hidraulicas, es decir,
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Salto de presi6n en la coronamévil ~— Po- Pg

Salto de presién en el escalonamiento pP3-pP1

donde los subindices se refieren a las secciones indicadas en la Fig VI.16 que corresponde a un
escalonamiento con grado de reaccién, 0,5 <s < 1.

El grado de reacciéon de un turbocompresor axial puede tener un valor cualquiera compren-
dido entre 0 y 1 e incluso tomar valores menores que 0 y mayores que 1.

Todos estos valores pueden realizarse con una corona mévil, y una corona fija, que en el caso
general, puede disponerse antes o después de la corona mévil.

En la Fig VI.7 se presentan cinco casos en que S toma sucesivamente los valores,
s<0;s=0; 0< s< 1, habiendo tomado, s =0,5 ; s=1y s>1

Para cada uno de estos cinco casos se han trazado los tridngulos de velocidades y al pie de
ellos los esquemas de la corona mévil y fija, siendo éstas la disposiciones mas corrientes.
a)o<0

b)e=0 — c)6=05—— —d)o=1

G
Coronamévil| [ 1 1 [TITT17 [ 7777 Frrr L7

Coromafla NN NN R Y Y VAAWNY )T

Fig VI.7.-Triangulos de velocidad de diferentes escalonamientos de turbocompresor axiales, con la misma relacion de
presiones, y distintos grados de reaccién, s <0;s =0;s =0,5;s=1;s>1

También es posible colocar la corona fija (estator) antes de la mévil.

A fin de establecer mejor la comparacion, en los cinco casos se ha mantenido la misma veloci-
dad periférica u, asi como el mismo Dc, y, por tanto, el trabajo absorbido en todos los escalona-
mientos de la Fig VI.7, u Dc, es el mismo; el valor, c1, = €25 = ¢, es igual también en todos los
triangulos.

El grado de reaccién, s = 0, correspondiente al escalonamiento puro de accién y el grado de
reaccion, s < 0, se utilizan a veces donde es posible la instalaciéon de un difusor del compresor
para la transformacion de energia, por ejemplo, en los exhaustores.

El grado de reaccién, s= 1, corresponde al escalonamiento puro de reaccion.

En general, la gama mas utilizada hasta el presente en los grados de reaccion de los turbo-
compresores axiales ha sido la de, 0,4 a 1, y también algunas veces el grado de reaccién mayor
que 1.

Dentro de esta gama se encuentran los tres tipos de escalonamientos correspondientes a los
triangulos de velocidades de la Fig VI.8 que constituyen una clasificacion que ha sido muy

empleada, en los que, c3 = cq,
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a) Escalonamiento simétrico, s = 0,5 ; a1 <90°; by <90° Fig VI.8a.

b) Escalonamiento sin rotacion (a la entrada), 0,5 <s <1 ; a; =90°; by <90° Fig VI.8b.

¢) Escalonamiento con contrarrotacion (a la entrada), s > 1; a1 > 90°; bg < 90°, Fig VI.8; este tipo
de escalonamiento se disefia para una salida del rodete axial, ag = 90°.

El escalonamiento de, s= 0,5, se llama escalonamiento simétrico, porque la corona movil se
obtiene de la corona fija por medio de una simetria. No se debe confundir el escalonamiento
simétrico con el escalonamiento de alabes simétricos, muy utilizados estos tltimos en las turbi-
nas térmicas de accién. Los turbocompresores axiales de turbina de gas de aviacién se caracteri-
zan por tener grandes velocidades periféricas, y se utiliza el turbocompresor axial de, s = 0,5, que
tiene la ventaja constructiva de utilizar el mismo perfil de alabe para la corona mévil y la corona

fija, pudiendo realizar una compresién mas uniforme.

En las turbinas estacionarias, (sus velocidades periféricas son mas reducidas), se utiliza un tur-
bocompresor axial de, s = 1, porque para una misma velocidad periférica u se alcanza una mayor
presion en el escalonamiento, y al mismo tiempo se consigue un compresor mas estable.

Comparando entre si los tipos de escalonamientos representados en la Fig V1.8, vamos a consi-

derar las siguientes situaciones,

Presion
Presion
Presion

.
APm
C3
Aps
a) Escalonamiento simétrico, o = 0,5 b) Escalonamiento sin rotacion a la entrada c) Escalonamiento con contrarotacién a la entrada

a) Escalonamiento simétrico s = 0,5 ; a1 < 909
b) Escalonamiento sin rotacion (a la entrada) 0,5 <s< 1; aq = 909
c) Escalonamiento con contrarrotacion (a la entrada) s > 1; ag > 90°

Fig VI.8.- Triangulos de velocidades e incrementos de presién en la corona fija y en la corona moévil,
para los tres tipos de escalonamientos mas corrientes de turbocompresores axiales

a) Supongamos en primer lugar que en ambos son iguales u y c, asi como el angulo de desvia-
cién, by - by. En este caso la presion para, s = 1, es mayor que para, s = 0,5, puesto que en este
dltimo la diferencia, cot g b; - cot g by, es menor que en el primero, ya que del triangulo de velo-

cidades se deduce que,

sen (b,- b;)

cotgb;- cotgb, = sen b, senb,

b) Si suponemos u y c, iguales, asi como, cot gb; - cot gb,, las presiones creadas por los esca-
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lonamientos también son iguales, mientras que, by - by, serda mayor en el caso de, s = 0,5, por lo

que las pérdidas de ordinario seran también mayores y la estabilidad de funcionamiento del
compresor sera menor.

VL5.- COEFICIENTES DE DISENO DE UN TURBOCOMPRESOR AXIAL

Coeficiente de carga V.- El coeficiente de carga o de presiéon Y de un escalonamiento, referido a
la punta del alabe, expresa la capacidad de trabajo T, por unidad de masa desarrollado por el

escalonamiento; se define como,

u
Y—u2

g
siendo Ty el salto energético adiabatico isentalpico en el escalonamiento.

El coeficiente de disefio asi definido, variara de la base a la punta, a lo largo de la longitud
radial del 4labe, por lo que Y viene referida, en cada caso, a la seccién de que se trate.

En los turbocompresores de varios escalonamientos los valores de y en la base y en la mitad
del alabe son,

Ypase <1 5 Yritad del alabe < 0,7

Coeficiente de caudal o de flujo ®.- Esta relacionado con el tamafio de la maquina para un gasto
masico G dado y se define por la expresion,

= Cn
F = u

En el disefio de los turbocompresores axiales de varios escalonamientos, se recomienda man-

tener,
F3045JY

Los valores usuales de F referidos no al didametro exterior, sino al didmetro medio, suelen
estar comprendidos entre, 0,5y 0,8.

Relacion de cubo v.- Se define como la relacion entre el radio de la base y el radio de la punta
del alabe,

n = I base
lpunta del &l abe

El coeficiente n se escoge tanto mayor, cuanto mayor sea el coeficiente de presiéon Y adoptado;
la experiencia demuestra que el valor 6ptimo de n oscila entre un minimo y un maximo dados

por,
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W <n< (0,8 s 0,85)

lo que equivale a escoger n entre los limites, 0,5 <n < 0,85.

Numero especifico adimensional de revoluciones c.- El coeficiente adimensional s en los turbo-

compresores axiales se define en la forma,

J4-n2)F

Y3/4

Nimero de Mach.- Sabemos que para un escalonamiento, se tiene,

Aumentar la relacién de compresion de un escalonamiento equivale a aumentar el trabajo Ty

para lo cual, una vez escogido un valor de Y, la velocidad periférica u aumentar4, lo que implica,

para valores constantes de c, y ¢, a la entrada del rodete un aumento de w; que, al acercarse a la

velocidad del sonido ¢ 5, aumenta el nimero de Mach, M = % , hasta llegar al valor critico, que
S

viene a estar comprendido entre 0,65 y 0,85, pasando de régimen subsénico a transénico.

En los alabes de gran espesor y gran curvatura el ntmero critico es ain menor. También
disminuye al aumentar el angulo de ataque, y depende finalmente del angulo de posicién del per-
fil en el enrejado de alabes.

Si el régimen pasa de supersoénico a subsénico, en el compresor se crean ondas de choque, con
acompafnamiento de desprendimientos locales, aumento de las pérdidas y disminucién del rendi-
miento. Para que se desencadenen estos fenémenos basta conque en algin punto del perfil, que
se encuentra de ordinario en la superficie convexa, en donde la velocidad local es muy superior a
la velocidad media de la corriente, se llegue a la velocidad del sonido.

Como el n° de Mach critico viene referido a la velocidad media, se explica que los fenémenos
supersoénicos ocurran antes de que la velocidad media de la corriente alcance la velocidad del
sonido.

En esta situacién aumenta la resistencia al arrastre y disminuye simultdneamente el empuje
ascensional, lo que equivale a un descenso rapido del rendimiento del turbocompresor en el enre-
jado de alabes.

Para un mismo enrejado de dlabes se tiene que mantener la semejanza de tridngulos para
evitar el choque, por lo que un aumento de u implica un aumento de wy y ¢,, y cuya limitacién
lleva consigo la limitacién de la velocidad periférica u.

En los turbocompresores de varios escalonamientos, si se mantiene que, M > M, se puede

lograr un aumento del salto entalpico por escalonamiento, con la consiguiente reduccién del
numero de los mismos, aprovechando el hecho de que la temperatura del aire aumenta con la

compresién y, por lo tanto, la velocidad del sonido ¢, también, que es del orden de, c = 20 JT
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VL.6.- FORMAS BASICAS DEL PERFIL DE UN TURBOCOMPRESOR AXIAL

El disefio de la carcasa y del tambor, para que se logre siempre una disminucién de la altura
del alabe en el sentido del flujo, que tenga en cuenta la disminucién del volumen especifico con la
compresion, se puede hacer de seis maneras basicas, que se representan en la Fig VI.9.

Didmetro exterior d, constante, Fig VI.9a.- La disminucién creciente de la altura del dlabe se
consigue aumentando el diametro dy, en el sentido de la compresion. Con este tipo se alcanzan

valores grandes de trabajo de compresiéon por escalonamiento, de 30 a 40 kd/kg, reduciéndose el

numero de escalonamientos.

e gy,

L1 e——Lp—

Fig VI.9.-Formas bésicas del corte de un turbocompresor axial

Las desventajas de este diseiio son,

a) Si el gasto es pequeio y la relaciéon de compresién total es grande, los alabes de las 1lti-
mas coronas méviles son muy cortos, lo que influye desfavorablemente en el rendimiento.
b) Esta construccion es tecnolégicamente complicada.

Didmetro dy, constante.- En este disefo el didmetro d,, es variable, siendo el trabajo por escalo-
namiento menor que en el caso anterior, pero desaparecen las dos desventajas enumeradas.

Didametro d,, constante, ¥ig V1.9c.- El diametro d,, aumenta al principio y luego disminuye, Fig
VI1.9d.- En el recorrido L, el didAmetro d,, aumenta, para disminuir luego en el recorrido Lo.

El diametro d,, aumenta en el sentido del flujo, Fig V1.9e.- Con este tipo se consigue disminuir el
numero de escalonamientos, para caudal volumétrico pequeno y grado de compresion elevado.

El diametro d,, disminuye en el sentido del flujo, Fig V1.9f.- Con este tipo se consiguen elevados

rendimientos, si los caudales volumétricos son pequetios y las relaciones de compresiéon elevadas.
La eleccion de uno u otro tipo dependera también del grado de reaccién, que puede variar de
un escalonamiento a otro, y dependera finalmente de la aplicacién a que se destine el compresor.

VI.7.- NUMERO DE ESCALONAMIENTOS DE UN TURBOCOMPRESOR AXTAL

Al igual que en los turbocompresores radiales se puede hacer una estimacion del nimero de
escalonamientos a base de los datos iniciales conocidos, calculando el niimero especifico adimen-
sional de revoluciones s del turbocompresor completo.

Para determinar s se calcula primero ng para la unidad completa
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JQ

TL’]’:/4

Ng =5,5431n

y posteriormente con ayuda de la Tabla VI.1, el valor de s que proceda.

Q+Q,

El caudal medio es, Q = , siendo Q; un dato inicial de célculo en el disefio del turbo-

compresor, de forma que,

P2
P1

donde po/p1 es la relacion de compresion y el rendimiento interno h; hay que estimarlo, alcanzan-

dose rendimientos internos en cada escalonamiento del orden de 0,9 a 0,92 siendo el rendimiento
interno de todo el compresor del orden de 0,86 a 0,90.

g1

El salto energético total en la maquina es, D ¢gtq = g—gl RT,:{(E—F)F -1}
- E

Tabla VI.1.- Estudio comparativo de los tres disefios basicos de turbocompresores axiales en funciéon de s

Escalonamiento Simétrico Sinrotacién | Contrarotacién
Grado de reaccion 05 05<s<1 s>1
uy clamismaentodo |w pequefia
los escalonamientos Poco rozamiento w intermedia w grande
Buen rendimiento
WY Glamismaentodo |ugrande uintermedia u peguefia

|os escal onamientos Reduccion del nimero de escalonamientos
uy w lamismaen todos

Ca grand i i Ca Pequef
|os escal onamientos Aumento de |a capacidad para un cierto trabajo Ca intermedi ped
b grande
P Reduccion del nimero de escalonamientos Intermedio pequefio

VL8.- DIMENSIONES PRINCIPALES DE UN TURBOCOMPRESOR AXIAL DE DIA-
METRO EXTERIOR CONSTANTE

Basandose en la teoria de la semejanza, se han hecho numerosos estudios teéricos y experi-
mentales, que se recogen en la Fig VI.10, Eckert, que sélo es aplicable al disefio a de la Fig VI.9,
y que permiten estimar rapidamente las dimensiones principales de un turbocompresor axial de
diametro exterior constante.

Por lo que se refiere a los tres disefios fundamentales estudiados anteriormente, los graficos
de la Fig VI.8 s6lo se pueden aplicar al disefio sin rotacién, a; = 90° de la Fig VI.8b, y en ninguna
caso al disefo en contrarrotacién de la Fig VI.8¢c, a; >90°.

Si la rotacién es positiva, a; < 90°, como en la Fig VI.8a, los graficos si se pueden aplicar.
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Fig VI.10.-Diagrama de Eckert para el célculo de las dimensiones de un turbocompresor axial

En la Fig VI.11 se presentan los valores 6ptimos para el coeficiente de presiéon Y y de caudal
F, la relacién de cubo n y el rendimiento interno 6ptimo h; de un escalonamiento, en funcién del

numero especifico de revoluciones s, del turbocompresor axial referido a un escalonamiento .
Para determinar el ntimero especifico de revoluciones del turbocompresor axial s, de cada
escalonamiento, hay que calcular el salto adiabatico isentrépico medio del escalonamiento en la

forma,

1,03 Dl

Di = =

en la que el valor 1,03 tiene en cuenta el factor de recalentamiento del fluido.

El niimero especifico de revoluciones del turbocompresor axial, Ge de cada escalonamiento, disminuye

desde el primero hasta el ultimo escalonamiento, aumentando al mismo tiempo la relacion de cubo y el coe-

ficiente de presion.

g 0.9 L \§ o
» I ] Mo spt:
& 0,8 /
ES /
3 N
2 0,7 \
: —L
E e x
5 06
8 / i\\
2 05 Y A\, N\ V 6t
% , ~l_ \\ N | Da o
>
0,4 \
0,3 \\\
N
0,2 ‘wépt\\
0,11
0
0,4 0,5 0,7 11,2 1,6 2 25 3 9

NUmero especifico adimensional de revoluciones
Fig VI.11.- Valores 6ptimos de F, F4, ny hj, en funcién del nimero especifico de revoluciones

de un escalonamiento de turbocompresor axial, sin rotacion a la entrada, a1 = 90°
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Si se conoce el niimero especifico de revoluciones s para el primer escalonamiento, se obtie-
nen de la Fig VI.11 los valores de, y 1, F 1, ny, hiz.

En los turbocompresores de varios escalonamientos no siempre es posible optimizar todos los
escalonamientos, sino que habra que apartarse en algunos de ellos de la condicién de rendi-
miento 6ptimo; en esta situacién se puede utilizar el grafico de la Fig VI.11, que permite estimar
el rendimiento a alcanzar en cada caso. Este grafico no es valido para el disefio con contrarota-
cion.

Para calcular el didmetro exterior de los dlabes d;, se puede utilizar la férmula,

dp= 5
PrypP@-m2F,u,

donde.

up es la velocidad periférica en la punta del dlabe a la entrada del escalonamiento que coincide con la
velocidad u, correspondiente al diametro exterior
Q; es el caudal volumétrico del primer escalonamiento

@, es el coeficiente de caudal del primer escalonamiento.

u
. , . C . ., p
Si el niimero de revoluciones n es un dato inicial, el didmetro vale,d, = —
pn

y la longitud axial del 4labe, b = (0,25 + 0,35) d,, para, 300 "nm<d < 600 nm

Para didmetros d, mayores los valores son en general mds pequefios y para didmetros meno-

res mas grandes.

VIL.9.- PROCEDIMIENTO DE CALCULO DE UN TURBOCOMPRESOR AXTAL

En el disefio de un turbocompresor axial es importante tener en cuenta las siguientes consi-
deraciones,

a) Rendimiento optimo en el punto de diserio, objetivo muy frecuente en todo diseiio

b) Mayor economia en la construccion, aun sacrificando algo el rendimiento

¢)Seguridad de funcionamiento y resistencia.- Si el salto adiabatico isentalpico total alcanzable en
un escalonamiento de turbocompresor axial oscila, por ejemplo, entre 8 y 15 kd/kg, y se busca
una maquina totalmente exenta de vibraciones y bombeo, se escogeran dentro de la gama indi-
cada los valores mas bajos; para los turbocompresores méviles se escogeran los valores interme-
dios y los mas elevados para los turborreactores de los aviones.

d) El niimero de revoluciones es con frecuencia el factor decisivo en el disefio; de manera que si
el nimero de revoluciones viene prescrito por la maquina conducida, turbocompresor para un
motor turbina de gas que acciona un alternador), el diseno puede ser totalmente distinto que si
éste pudiese ser elegido arbitrariamente en el proyecto.

e)Realizacion de un disefio adiabdtico o disefio refrigerado.
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DISENO REFRIGERADO DE UN TURBOCOMPRESOR AXIAL.- Con los datos iniciales del pro-

yecto y el diagrama (i - s) se conocen,

* Presion y temperatura del gas a la entrada del turbocompresor, pg,Tg

* Relacion total de compresion, pp/pg

* Salto adiabatico isentdlpico total o salto energético en la maquina Ai

* Presion y temperatura real del gas al final de la compresion ppTr, calculada esta ultima mediante la
estimacion de un rendimiento interno medio del escalonamiento ;. y del factor de recalentamiento.

* El caudal mdsico G constante en toda la maquina o el caudal volumétrico a la entrada,

estando ambos relacionados por la ecuacion,

RT,
Pe

Qr=Gve=0G

* Seleccion del numero de revoluciones n (si no es un dato del proyecto).

* Cdlculo del numero de escalonamientos Z.

* Decidir entre diserio con circulacion constante o torbellino libre, c,= Cte; a= Cte; ¢, r= Cte,

o diserio con grado de reaccion constante,c = Cte, de la base a la punta.

* Seleccion del perfil del dlabe en la base, que tenga un coeficiente de empuje ascensional elevado, un
coeficiente de arrastre bajo y que sea estable en una amplia gama de dangulos de ataque. Con frecuencia se
selecciona primero un perfil base simétrico, a continuacion se escoge una linea media y una distribucion de
espesores.

* Seleccion de los coeficientes de presion , de caudal @ , y de empuje ascensional C, desde la entrada a
la salida de la maquina.

* Determinacion del diametro medio del primer escalonamiento y de la longitud radial del dlabe l a la

entrada del mismo, si no se tiene en cuenta el espesor de los dlabes, por medio de las ecuaciones,
ci=Faju ; Uer=pdein ; pdpliCa1 =Gveg

En este esquema se prescinde de la refrigeracién, que podra hacerse después de cada cuerpo
del turbocompresor, o incluso después de cada escalonamiento en los turbocompresores mas efi-
cientes, y consideramos cada cuerpo o cada escalonamiento, idealmente adiabaticos.

i Compresores estacionarios, 80 , 120 m/seg
Valores usuales de c, son, |
T Compresores méviles, 140 , 200 m/seg

La longitud radial de los dlabes no debe ser menor de 35 a 40 mm.

Los valores de dy,1 y 11 estan relacionados entre si y con la relacion de cubo por la ecuacion,
dps  dm-1y

n= = =0,5
dpr A+,
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en la que se escoge, por ejemplo 0,5 en el primer escalonamiento y 0,85 en el dltimo.

* Determinacion del diametro medio del ultimo escalonamiento, utilizando el coeficiente de caudal ©g 411imo ,
Y VF

* Seleccion de la forma del corte meridional.

* Construccion de los triangulos de velocidades, tanto a la entrada como a la salida, al menos en la
base, alabe medio, y punta del dlabe (aunque conviene hacerlo en 5 0 més secciones del dlabe). A
continuacién se comprueba el angulo de desviacién, q = by - b1, que ha de tener un valor conve-

niente. Es muy dificil que los dangulos de la corriente a la entrada y la salida b; y b, coincidan con

los angulos que forman las tangentes a la linea media del 4labe; de manera que, en general, aun
en el punto de disefio, la desviacion de la corriente g no coincidira con la desviacién que marca la
linea media del perfil, como se ve en la Fig VI.12.

Bty B,
- 2557749 = Variacién del angulo
u de desviacion
i 2

ik L/ o
b

Angulo de posicion
del alabe en el enrejado

[ ——————————— |

|
Il

oL

Fig VI.12.- Corte meridional de una corona movil de
turbocompresor axial y desarrollo cilindrico

* Determinacion del paso relativo, t/L en todas las secciones, que suele oscilar entre 0,9 y 1, pudién-

dose extender la gama por un lado y por otro de 0,5 a 1,5.

P P . . ., d
El ntimero Z de alabes viene relacionado con el pasot por la ecuacién, t = p?

* Determinacion de la cuerda del perfil L, en el diametro medio.

* Diserio del dlabe de la base a la punta, teniendo en cuenta la ecuacion,

Dc
caL‘/(u-T“)2+c§ =Ce

* Comprobacion del numero de Mach en cada seccion del dlabe

* Determinacion del rendimiento del escalonamiento, del estado del gas y de la longitud del dlabe a la
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salida del escalonamiento.
Se repite el proceso de calculo para los deméds escalonamientos y finalmente se determina el
rendimiento interno del turbocompresor.

VI.10.- CONDUCTOS DE ENTRADA A LOS COMPRESORES

La misiéon fundamental de los conductos de entrada consiste en recuperar al maximo la pre-
sion total del aire y enviarla al compresor con un minimo de pérdidas a lo largo del mismo, que
se conoce como efecto de recuperacion de la presion; el conducto de entrada no debe presentar fené-
menos de turbulencia y su resistencia aerodinamica debe ser minima para no restar caracteristi-
cas y rendimientos al avién.

Para su estudio los dividiremos en dos grandes grupos dependiendo del nimero Mach para el

que se disenan, subsénicos y supersonicos.

CONDUCTOS DE ENTRADA SUBSONICOS.- Los conductos de entrada subsénicos en aviones
tienen, en general, forma divergente, transformando la energia de velocidad en energia de pre-
si6n. Las pérdidas de presién a lo largo de los conductos son tanto mayores cuanto mas largo
sean éstos y mayor su curvatura a igualdad de velocidad, densidad, forma del perfil, etc.

Los conductos subsoénicos pueden ser simples o divididos Fig VI.13.

Fig VI1.13.- Conductos simple y dividido

El conducto simple es el mas sencillo y eficaz al estar situado en la parte delantera del motor
del avién, disposicién que permite la aspiracién de aire sin turbulencia y ademaés se puede dise-
niar totalmente recto o con una pequena curvatura. En los monomotores, donde el motor se aloja
en el interior de la estructura, el conducto de admisién suele ser mas largo que en los motores de
aviones polimotores, en los que al ir los motores en el exterior, el difusor de entrada de aire es
sensiblemente mas corto.

El conducto de entrada dividido se suele emplear en aviones militares de alta velocidad en los
que se ha bajado y adelantado la posicion del piloto para permitirle una mayor visibilidad, ade-
mas de ocupar la zona frontal equipos de radar, tiro, etc.; esté conducto dividido plantea siempre
mas problemas que el simple, debido a la admisién de aire y a las pérdidas de presién que ocasio-
na.
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Para disminuir las pérdidas en el proceso de compresion, el difusor se disefia de forma que la
disminucién de la velocidad de la corriente de aire se realice antes de la entrada en el motor, lo
que implica un aumento de presion.

La longitud del difusor y el angulo que forman sus paredes con el eje del motor deben cumplir
determinados requisitos; la longitud debe ser adecuada para mantener el flujo de aire sin exce-
siva resistencia y asi disminuir las pérdidas de presion.

En cuanto al angulo de divergencia del difusor, no suele pasar los 8° para evitar que se pro-
duzcan zonas turbulentas.

Ambos requisitos condicionan una admisién insensible a los diversos valores operativos del
angulo de ataque.

Como las velocidades del motor varian independientemente da la velocidad de la aeronave, el
disefio del conducto de entrada resulta muy complejo, por lo que es de suma importancia mante-
ner una distribucién uniforme de velocidad y presién en la corriente de entrada, ya que variacio-
nes sensibles en esos parametros causarian altos consumos y la inestabilidad o entrada en pér-

dida del compresor.

CONDUCTOS DE ENTRADA SUPERSONICOS.- A velocidades de vuelo supersénicas, las pérdi-
das asociadas a la generacién de ondas de choque adquieren un valor considerable. Detras de la
onda, la velocidad disminuye y la presiéon aumenta, dando lugar a una disminucién del grado de
compresion y un aumento de la resistencia exterior.

La compresion supersonica se consigue reduciendo la velocidad del aire a través de una onda
de choque hasta que la corriente de aire se haga subsénica. Una vez que el nimero Mach se ha
reducido a un valor menor que la unidad, el aire se decelera aun mas en un difusor subsénico
para adecuar su entrada al motor, ya que la velocidad de entrada del aire en el compresor debe
ser subsoénica.

\

Seccibn supersonica Seccion
subsonica

Fig VI.14.- Conducto supersonico, tipo Pitot

El ejemplo més simple de conducto de entrada supersénico es el de tipo Pitot, Fig VI.14, en el
que la compresion supersoénica se consigue a través de una tnica onda de choque normal, prolon-
gandose la compresién en un difusor subsénico simple. Si se coloca una superficie inclinada por
delante de la onda de choque, se genera otra onda de choque oblicua que reduce la intensidad de
la primera, disminuyendo asi las pérdidas totales.

El area de entrada se puede variar automaticamente por medios mecanicos (geometria varia-
ble), manteniendo asi una seccién idénea, de acuerdo con la velocidad del avién.

Como el motor sé6lo puede aceptar una determinada cantidad de aire, el exceso que exista
durante la fase transonica se desvia a la corriente de aire libre, lo cual se consigue variando el
area de entrada o mediante tubos de vertido al exterior.
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DIFUSOR SUPERSONICO.- El paso de una corriente subsénica a una supersénica, como el que
tiene lugar en una tobera, se realiza suavemente, variando las propiedades del fluido de una
manera continua.

El paso de una corriente supersénica o subsénica, como el que tiene lugar en un difusor, es
siempre brusco. Si por la forma del conducto la corriente no cambia sensiblemente de direccion,
tubo cilindrico, se produce un choque normal; la corriente supersénica se va decelerando, produ-
ciéndose un choque en el paso brusco del nimero, M > 1 a M < 1, actuando el cilindro como difu-
sor.

En un difusor supersoénico-subsénico, formado por un conducto convergente-divergente, si la
presion final es superior a la presion critica se produce una onda de choque en la garganta; a tra-
vés de la onda hay una discontinuidad en la presién y en la velocidad, pero no en la temperatura
de estancamiento, que permanece constante antes y después de la onda. La onda de choque va
acompanada de grandes pérdidas de presion, por lo que el proyecto de un difusor supersoénico
exige el conocimiento de estas pérdidas para reducirlas a un minimo.

El choque normal se puede dar a la entrada o en el interior de un difusor en vuelo supersé-
nico y puede ocurrir también en compresores de gran velocidad.

Existe formulaciéon que permite calcular la velocidad después del choque normal c¢; en funcién

de la velocidad antes del choque ¢; como el producto de la velocidad antes y después del choque

igual al cuadrado de la velocidad del sonido, es decir,

apareciendo una discontinuidad en las propiedades del fluido, por lo que existira una relacion
entre las presiones, temperaturas y densidades antes y después del choque.

Aunque tedricamente el choque normal se podria dar en un conducto de secciéon constante, en
la practica, y a causa de los efectos de la capa limite, que no se han tenido en cuenta, el choque
oscila axialmente en el conducto. Para que el choque sea estable es necesario que exista una
discontinuidad o cambio de seccién en el conducto.

El difusor supersoénico se tiene que disefiar teniendo en cuenta el aumento considerable de
las pérdidas y disminucién del rendimiento, que se origina al producirse las ondas de choque. Si
el difusor se disena sin tener ésto en cuenta, es decir, si se diseila como difusor subsénico, pero se
utiliza como difusor supersénico, a la entrada se origina una onda de choque.

En la Fig VI.15a se representa un difusor de entrada subsénico en la admisién de aire del
compresor de un turborreactor con las curvas de variacién de, p, ptot, T, Tiot ¥ ¢, desde la admi-
sién hasta la entrada de la primera corona mévil; y en la Fig VI.15b, se representa esto mismo
para una corriente supersénica. Si el nimero M es pequeio, de 1 a 1,5 aproximadamente, las
pérdidas por choque son pequenas, y todavia se pueden utilizar difusores subsénicos. A mayores
velocidades de vuelo estas pérdidas aumentan rdapidamente con perjuicio de la economia del
motor.

Si el motor esta destinado a velocidades de vuelo supersénicas conviene emplear difusor
supersoénico. Este se configura de forma que se provoca en la admisién un sistema de ondas obli-

cuas, en las cuales los parametro del aire experimentan menor discontinuidad, y las pérdidas
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son menores. Con el nimero de ondas de choque oblicuas disminuyen las pérdidas, por lo que

provocando dichas ondas de choque, el transito a corriente supersoénica se realiza con menos pér-
didas.

0 0
Cc<Cs < C>Cs
%M
M P \1\
p -‘pm‘\ —ptnt—|
/p/ p
T T
—Ttot - Trot:
_’T/ _T_lf",_\
c Cc
—Cs-- R
\C\-/ i C ]

Difusores de un turborreactor, a) Subsoénico; b) Supersénico

Fig VI.15.- Curvas de variacion de p, ptot, T, Ttot Y € en la admision

Tabla VI.2.- Valores de stot para M = 3

ParaM =3 Stot
con un salto normal 0,328
1 salto oblicuo y 1 normal 0,6
2 oblicuosy 1 normal 0,76
3 oblicuosy 1 normal 0,87

En los turborreactores, pulsorreactores y estatorreactores la eficiencia del difusor de entrada
se puede valorar mediante el llamado coeficiente de caida de presion total siy del difusor; cuanto
mayor sea St tanto mayor sera la presion lograda a la salida del difusor.

Si designamos con el subindice 1 la salida del difusor, con el subindice 0 la presién en la
corriente no perturbada, y con el subindice tot los parametros de estancamiento, el coeficiente
Stot e define en la forma,

P1tot
Po tot

Stot =

que viene compendiado en la Tabla VI.2, para M = 3.
En la actualidad, por ejemplo, con M = 2,2 se pueden alcanzar valores de Six = 0,90 y atin
mayores.
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En la Fig VI.16 se muestran los tres tipos de difusores supersoénicos,

a) Difusor con compresion exterior, Fig VI.16a. Consta de carcasa exterior y cuerpo central con cono
escalonado. El sistema de ondas oblicuas se establece delante del plano de entrada.
b) Difusor con compresion interior, Fig VI.16b. Las ondas se crean en el interior del difusor.

¢) Difusor con compresion interior y exterior, Fig VI.16¢.

Y

RMIIIINIIIRRY
”
ANy

a) Con compresion exterior; b) Con compresion interior; ¢c) Con compresioén mixta
Fig VI.16.- Difusores supersonicos
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Difusor isentrépico de compresion interior
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Difusor isentropico de compresion exterior

Fig VI.17.- Difusores isentropicos, a) De compresion interior; b) De compresion exterior

Las Fig VI.17 representan respectivamente difusores de compresion interior y exterior, en los
cuales la forma del difusor es tal que el nimero de saltos se multiplica de tal manera que teéri-
camente se obtiene una compresién continua (isentrépica); de ahi el nombre que reciben este tipo
de difusores. Su rendimiento es muy elevado.

Los alabes fijos y méviles de un turbocompresor y, en general los de las turbinas de gas,
actian como difusores, en contraposicion a los de las turbinas de vapor que actiian como toberas.
La utilizacién de coronas supersénicas en los turbocompresores permite obtener grandes eleva-
ciones de presién por escalonamiento, con la ventaja muy estimable en aeronautica de reducir el
peso de la maquina. Para comprender la importancia y significado del compresor supersénico
basta ver que con un nimero M= 2, y difusién completa (estancamiento) se consigue una relacién
de compresién isentrépica de 7,72, mientras que con M = 0,85 sélo se llega a 1,62.

VI.11.- COMPRESORES AXTALES EN TURBORREACTORES

Los motores de bajo indice de derivacion llevan a la entrada del compresor una etapa de ala-
bes estaticos guia, fijos al soporte del eje y a la carcasa exterior. Su misién es la de dirigir conve-
nientemente el aire al primer escalon del rotor, asi como el permitir pasar aire caliente extraido
de las dltimas etapas del compresor cuando se crea hielo.

Cualquier disminucién en las pérdidas lleva consigo un aumento del rendimiento del compre-
sor. El conjunto compresor-turbina se disefia de forma que se alcance el maximo rendimiento en

crucero, manteniendo unas caracteristicas aceptables en cualquier operacion del avion.

TG W .-85



Fig VI1.18.- Turbocompresor axial

Como el rendimiento del compresor axial es mayor que el del centrifugo, se obtiene mayor
energia calorifica en el flujo de aire para un mismo consumo, y por lo tanto, mayor expansion,
aumento de la velocidad y mayor empuje.

-
(=]
o

— Axial

Centrifugo

Rendimiento del compresor

| | | |
1 5 10 15 20

Comparaci6én de rendimientos

Fig VI.19.- Comparacion de rendimientos

El compresor axial, presenta una gran dificultad en el acoplamiento compresor-turbina para
que su funcionamiento sea estable en toda la gama operativa, experimentando asimismo mayo-
res problemas de suciedad, erosién y vibraciones.

El consumo de combustible y el empuje estdn muy ligados con la relacién de compresiéon Dy
la temperatura de entrada en turbina Ts, parametro que es el mas limitativo del motor.

Los compresores axiales pueden ser simples, dobles e incluso triples. Un compresor simple
lleva una sola turbina, independientemente del niimero de escalones que ésta tenga.

El compresor doble esta formado por dos compresores, uno de BP y otro de AP, estando ali-
mentado cada compresor por su propia turbina. Entre ambos ejes compresor-turbina no hay nin-
guin tipo de contacto mecanico y ambos giran libremente apoyandose en los respectivos cojinetes.

MOTORES DE DOBLE FLUJO, TURBOFAN.- En las turbinas de aviacién denominadas turbo-
fan (criterio americano), o by-pass (criterio inglés), el flujo de aire que entra en las mismas se
divide en dos; por el interior del motor entra el flujo primario y por el exterior el flujo secundario.

El fan (ventilador) tiene una o varias etapas del motor sobredimensionadas, (de mayor diametro que el
resto), su mision es obtener empuje aumentando la cantidad de movimiento de la masa de aire, sin participar
en la combustion en ningun momento.

Las principales ventajas de un turbofan son,

* Bajo consumo especifico.

* Mantenimiento de un empuje aceptable a baja velocidad.
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* Mantenimiento de un bajo nivel de ruido.
* Mayor empuje.
* Mejor aceleracion y deceleracion.

* Buenas caracteristicas de puesta en marcha.

El indice de derivacién de un turbofan, también denominado by-pass-ratio, es la relacién
entre el flujo secundario y el primario.

R

Corriente de aire H
secundaria

Corriente de aire
primaria

Fig VI1.20.- Esquema de Turbofan

A partir de una relacién, 3/1, se denominan motores de gran indice de derivacién. Es impor-
tante resaltar que estos motores desarrollan mucho mas empuje debido al flujo secundario que al
primario, pues practicamente la relacion de empuje coincide con la relacion de flujos, obtenién-
dose aproximadamente un 80% del empuje por el fan y el 20% en el flujo primario que atraviesa
el motor.

VI.12.- EL TURBOCOMPRESOR SUPERSONICO

A los turbocompresores modernos se les pide 6ptimo rendimiento, 6ptima utilizacién de los
materiales y 6ptima capacidad de adaptaciéon en amplias zonas de funcionamiento, todo lo cual
exige entre otras cosas investigacién del comportamiento del turbocompresor en la zona préxima
o superior a la velocidad del sonido. Se ha progresado mucho en la investigacién teérica del flujo
a través de un compresor en la hipétesis de fluido ideal y en la investigacién experimental del
flujo a través de los turbocompresores axiales en perfiles aislados, en enrejados, capa limite,
corrientes secundarias y comportamiento a cargas parciales. Para ampliar la zona de funciona-
miento estable de los turbocompresores se utilizan hoy dia no sélo directrices orientables, sino
también alabes méviles orientables.

Con el turbocompresor supersénico se consigue reducir el peso y volumen del compresor a un
minimo, utilizando velocidades circunferenciales del orden de los 420 m/seg. Si entonces la velo-
cidad relativa del fluido en el rodete es supersénica se denomina dicho escalonamiento supersoé-
nico, o también si la velocidad absoluta en la corona fija excede la velocidad del sonido. También
se han conseguido relaciones de compresién muy elevadas, disminuyendo asi la dimensién axial

de la maquina al reducirse el niimero de escalonamientos; con él se pueden obtener grandes cau-
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dales, pero con rendimientos bajos, a causa de la pérdida de presion total, que tiene lugar a tra-
vés de la onda de choque. El disefio de un turbocompresor supersonico es delicado por las pérdi-
das y desprendimientos de la corriente asociadas con la onda de choque.

Hay tres formas de disefiar un escalonamiento supersoénico de turbocompresor,
a) Corona movil supersonica y corona fija subsonica
b) Corona movil subsonica y corona fija supersonica

¢) Corona movil y fija supersonicas.

En la Fig VI.21 se presenta un esquema de la corona mévil de un turbocompresor supersoéni-
co, junto con las coronas fijas anterior y posterior al mismo y los tridngulos de velocidades, asi
como la reduccion de velocidad relativa en la corona mévil; este esquema pertenece al primer
tipo con corona mévil supersénica y corona fija subsénica

La velocidad ¢y puede ser del orden de 0,8 a 0,85 la velocidad del sonido.

En la corona fija el gas se acelera hasta la velocidad del sonido, de manera que, ¢;= c.

La velocidad relativa wy excede mucho la velocidad del sonido.

Co

Corona fija

u>cs

[
~
\ \ Corona fija
‘s

Fig VI.21.- Corona movil supersoénica de un turbocompresor axial con las coronas anterior y posterior fijas

El disefio se hace de forma que a la entrada del rodete tenga lugar un choque oblicuo AB
seguido de un choque normal BC; de esta manera el reparto en dos choques hace disminuir las
pérdidas. El rodete funciona como difusor, de forma que la velocidad w9 es menor que la veloci-

dad del sonido. En estos turbocompresores se ha conseguido, con buen rendimiento, una relacién
de presiones superior a 4 en un solo escalonamiento; pero el rendimiento desciende rapidamente
al funcionar el compresor fuera del punto de disefo.

Atn se pueden conseguir mayores relaciones de compresion por escalonamiento con el tercer
tipo mencionado, con corona mévil y fija supersénicas. Técnicamente se puede llegar en un solo
escalonamiento a una relacién de compresion 6.

En la Fig VI.22 se presentan los triangulos de velocidades correspondientes, indicandose los
numeros de Mach absolutos y relativos para un caso particular que incorpora este diseno.

A veces se dispone de un tnico escalonamiento supersénico seguido de varios escalonamien-
tos subsonicos, pudiéndose obtener relaciones totales de compresion muy elevadas, hasta 20 y
auin mayores.

TGV .-88



Z
A
Ny
=
=08)

c,(M

u =480 m/seg

ld

Alabe corona mévil

Alabe de la corona fija

u =480 m/seg

Fig VI.22.- Escalonamiento supersoénico de un turbocompresor
axial con coronas movil y fija supersoénicas

Algunas de las mejoras mas significativas que se han conseguido en el diseiio de los turbo-
compresores, es la llamada difusién controlada para la compresion transénica y subsénica, redu-
ciendo a un minimo la separacién de la capa limite y con ello el arrastre. Al poder funcionar a
numeros M mas elevados se consigue una mayor relacion de compresion por escalonamiento, un
menor nimero de alabes, menor peso y mayor estabilidad. Con ello los bordes de ataque poseen
mayor espesor y, por lo tanto, mayor resistencia a la erosion.

Las dificultades mecdnicas y aerodindmicas que lleva consigo la construccién de un turbo-
compresor supersénico son muy elevadas, siendo dificil conseguir un buen rendimiento y un fun-
cionamiento estable. Al mismo tiempo el area frontal del turbocompresor supersénico no es infe-
rior a la del turbocompresor subsénico.

Los turbocompresores transoénicos, en los que las velocidades relativas en la corona mévil o
absolutas en la corona fija pueden exceder ligeramente la del sonido, no tienen los inconvenien-
tes y dificultades de los turbocompresores supersénicos; los escalonamientos transénicos han
dado resultados satisfactorios en la primera o dos primeras coronas de un turbocompresor axial,
estableciéndose un limite superior de M = 1,2 a 1,3 que no conviene exceder.

Fenémenos analogos con pérdidas de rendimiento y desprendimiento de la capa limite tienen
lugar en los turbocompresores subsénicos cuando se alcanzan en algunas partes del mismo velo-
cidades supersonicas, para lo cual basta conque la velocidad de los gases llegue a los 120 m/seg,
que puede ser la velocidad del sonido si el gas bombeado est4 frio.
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VIL- REFRIGERACION DE LOS ALABES (TG)

VIL1.- ALABES DE LA CORONA MOVIL

La temperatura de salida de los gases de la camara de combustién viene limitada por la resis-
tencia mecanica de los 4labes de la turbina, que tienen que soportar elevadas temperaturas de tra-
bajo, del orden de 850°C para las turbinas industriales (sin dlabes refrigerados), pudiendo llegar a
alcanzar los 1000°C, en las turbinas modernas, (dlabes refrigerados en los primeros escalonamien-
tos), y 1200°C en las turbinas de gas de aviacion.

La distribucién de temperaturas a la salida de la cAmara de combustion, debe ser lo mas uni-
forme posible, lo que presenta ciertas ventajas, por cuanto se evitan sobrecalentamientos locales
de los alabes, pudiendo ser la temperatura media de entrada en la turbina mas elevada, con el con-
siguiente aumento de su potencia especifica. Como las tensiones mecanicas en los alabes decrecen
con el radio, puede resultar interesante que la distribucion de temperaturas aumente con el radio.

La limitacion de las tensiones térmicas, (proporcionales a la relacién entre el coeficiente de dila-
tacion y el coeficiente de conductividad térmica), durante el régimen transitorio, implica un
aumento rapido de las temperaturas, por lo que no siempre permiten utilizar aceros aleados al cro-
mo, molibdeno, vanadio o los aceros inoxidables utilizados en la construccién de las turbinas de
vapor, ya que en algunas de sus partes es necesario emplear aleaciones refractarias que tienen un
campo de resistencia mas amplio, lo que presenta algunos inconvenientes, como,

- El coeficiente de dilatacion de las aleaciones austeniticas es superior al de las aleaciones ferriticas, lo que
hace mas delicado el montaje de las piezas construidas con cada uno de estos materiales

- El coeficiente de conductividad térmica es menor y el coeficiente de dilatacion mas elevado, por lo que se
produce un aumento de las tensiones térmicas, (que son proporcionales a la relacion entre el coeficiente de dila-
tacion y el coeficiente de conductividad)

- Las dificultades de forjado y soldadura de las piezas de grandes dimensiones, que imposibilita el poder

fabricar rotores macizos andlogos a los de las turbinas de vapor

TGMI.-91



%

& \x,% ——
AL

Fig VII.1.- Alabes de una turbina de gas

- El precio es extremadamente alto, debido a los elementos constituyentes y a las dificultades de elaboracion
- Al disponer de grandes cantidades de aire, los circuitos de refrigeracion se establecen de forma que no se
utilicen aleaciones de alta calidad mas que donde sean estrictamente necesarias, como en las aletas de los pri-

meros escalonamientos, conductos de gases calientes, quemadores de las camaras de combustion, etc.

Las formas de funcionamiento (accién y reaccién) no presentan ninguna ventaja que justifique
la utilizacién exclusiva de una u otra. En las turbinas de accién, (en las que hay que limitar el
numero de escalonamientos con velocidad de flujo elevada), los rozamientos aumentan, y las tem-
peraturas de las capas limite y de los 4labes se elevan por encima de la temperatura media de los
gases, lo que es un inconveniente para los dlabes del primer escalonamiento, por lo que no se reco-
mienda la rueda Curtis en una turbina de gas debido a este problema y a su bajo rendimiento.

Fig VII.2.- Disposicion de los alabes en la corona

Materiales utilizados .- Los alabes fijos de los distribuidores se construyen por forja y soldadura de
palastro o por fundicién de precision a la cera perdida; en este caso no precisan de otro acabado
mas que un rebarbado y una limpieza superficial mediante técnicas ultrasénicas. Las aleaciones
coladas por fundicién a la cera perdida tienen en general una estructura metalografica basta,
debido a que las velocidades de enfriamiento son muy lentas.
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El procedimiento de fundicién en coquilla ceramica, (moldeo en cdscara), ateniia este inconve-
niente, ya que mientras el molde clasico es macizo y robusto, el molde en cascara sélo tiene unos
milimetros de espesor por lo que se enfria mas rapidamente y el grano es mas fino.

Durante mucho tiempo los dlabes méviles de las coronas se han construido exclusivamente por
forja, pero como algunas aleaciones refractarias tienen un intervalo de temperatura de forja redu-
cido, se ha recurrido a la colada a la cera perdida, que es de mayor precisién en el acabado y mas

facil de construir.

VIL.2.- REFRIGERACION DE LA TURBINA

La refrigeracién de las partes de la turbina que alcanzan mayores temperaturas se puede
hacer mediante extracciones de aire a partir de un determinado escalonamiento del compresor.

Un disco de turbina se puede refrigerar mediante una corriente de aire inyectada en la periferia
del eje que, después de haber rozado la superficie del disco, se mezcla con el flujo de gas que atra-

viesa los alabes moviles.

Cémara de
combustién
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a) Refrigeracion del cojinete del compresor llevando aire a un escalonamiento intermedio del compresor
b) Refrigeracion del cojinete de la turbina de (AP) y de las paredes exteriores de la turbina de potencia util
llevando aire a un escalonamiento intermedio del compresor
c) Refrigeracion de los discos y de los dlabes de la turbina de (AP) y de los primeros alabes de (BP)
llevando aire a la entrada de la cdmara de combustion
d) Refrigeracion de los discos y alabes de (BP), del conducto de escape por el aire aspirado
por un ventilador centrifugo solidario de la rueda de (BP)

Fig VII.3.- Circuitos de refrigeracion en una turbina de gas

Como la temperatura en los diversos puntos del disco no es uniforme, se originan tensiones tér-
micas importantes; el flujo de calor pasa de los alabes al cubo del rotor, por lo que conviene inyec-
tar anularmente, sobre su base, un chorro de aire de refrigeracién; también se puede proceder a
hacer una estratificacion de las temperaturas en la caAmara de combustion, siempre que ésta se
encuentre en las proximidades de la turbina, lo que sucede en el caso de los turborreactores.

En algunas turbinas de gas, el conducto de admisién de los gases se bifurca hasta la entrada del
primer escalonamiento; el aire de refrigeracion pasa a los alabes formando dos peliculas que prote-
gen los apoyos de los alabes fijos del distribuidor y de los méviles de la corona.

Los alabes fijos del distribuidor, (los del primer escalonamiento), se pueden refrigerar constru-
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yendo aletas de palastro que constituyen los conductos para el flujo de aire, disposicién que se uti-
liza en los turborreactores, donde las temperaturas de admisién son particularmente elevadas;
una parte del caudal proveniente del compresor atraviesa primero los alabes distribuidores de la
turbina, y después pasa, ya precalentado, a la cAmara de combustion, mientras que el resto cir-
cula alolargo del eje y del disco de la turbina, contribuyendo a la refrigeracién de estos dos érganos.
Los alabes méviles de la corona no se refrigeran directamente, ya que tanto el pequeio volumen
que ocupan, como las aleaciones refractarias conque se construyen hoy en dia, hacen iniitil esta
precaucion.

VIL3.- REFRIGERACION DE LOS ALABES DE TURBINAS AXIALES

El empleo de altas temperaturas a la entrada de la turbina, (turbinas de gas no aeronauticas),
viene motivado por el hecho de que tanto el rendimiento térmico como la potencia especifica de la

maquina aumentan al incrementar el parametro, F = %, siendo T3 la temperatura maxima del
1
ciclo, temperatura de salida de la cAmara de combustién o temperatura de entrada al distribuidor

de la turbina y T la temperatura minima, correspondiente a las condiciones ambientales; las rela-
ciones de compresion de maxima potencia son inferiores a las de maximo rendimiento para cual-
quier valor de F .

En las turbinas de gas de aviacion, el incremento de la temperatura de entrada en la turbina y,
Ty

por tanto, el valor de, F = , para un valor dado de T ., (temperatura ambiente a la altura de

max
vuelo), presenta algunas particularidades. En efecto, para una relacién de compresiéon determina-
da, el aumento de la temperatura de entrada en la turbina conlleva un incremento del empuje
(para un empuje determinado el motor resulta mas pequeio), y del consumo especifico de combus-
tible del turborreactor.

El aumento de la temperatura de admisién en la turbina mejora el rendimiento de la transfor-
macién de energia térmica en mecanica, pero la mayor temperatura que se obtiene en la entrada
de la tobera propulsiva origina un aumento de la velocidad del chorro y, en consecuencia, una
disminucién del rendimiento propulsivo (disminucién delarelacién velocidad del chorro/velocidad de
vuelo), de forma que el producto de ambos rendimientos disminuye.

La ganancia de empuje especifico obtenido por un aumento de la temperatura es siempre més
importante que la penalizacion del consumo especifico de combustible, sobre todo a velocidades de
vuelo altas en que es indispensable reducir el tamafo del motor para disminuir tanto el peso como
el arrastre aerodinamico.

En turbofanes y turbohélices es posible controlar mejor la penalizacién del consumo de com-
bustible.

El interés por el empleo de temperaturas cada vez mas elevadas a la entrada de la turbina,
tanto en aplicaciones industriales como aeronauticas, ha impulsado el desarrollo de materiales
resistentes a las altas temperaturas (materiales ceramicos), asi como a la implantaciéon de la
refrigeracion de los dlabes.
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REFRIGERACION POR LIQUIDOS

a) Refrigeracion indirecta, que consiste en utilizar el liquido como refrigerante del aire que, a su vez, va a
circular por el interior de los dlabes y serd el refrigerante directo de los mismos.

b) Refrigeracion directa, en la que el liquido es el refrigerante que circulara por el interior de los alabes.
El utilizar el propio carburante como liquido refrigerante tiene algunas ventajas, como:

En las turbinas de gas de aviacion ya estd a bordo

Su temperatura es baja y la energia que se le aporta en la refrigeracion se aporta en el lugar optimo para
mejorar el rendimiento del ciclo

La cantidad de calor que puede absorber estaria limitada por problemas ligados a su posible descomposi-
cion, lo que podria provocar depdsitos en los conductos de circulacion.

Al encontrarse el carburante muy frio, si el flujo de calor a extraer no es muy grande, es necesario interpo-
ner un aislante entre la pared del dalabe y el liquido.

La refrigeracion del borde de la estela puede llegar a ser un aspecto critico, asi como los problemas deriva-

dos de la estanqueidad.

Otra solucién consiste en el empleo de un liquido que circula en circuito cerrado por el interior del
dlabe, constituyendo la base del mismo un intercambiador de calor entre este liquido y otro fluido
que podria ser el aire extraido del compresor o el propio carburante; las caracteristicas que debe
reunir este liquido son:

Tension de vapor no demasiada elevada, para prevenir sobrepresiones excesivas en los canales.

Punto de fusion bastante bajo para evitar la solidificacion, lo que implicaria problemas de equilibrado a
bajos regimenes

Densidad reducida para que las tensiones debidas a la presion hidrostdtica sean aceptables.

Baja viscosidad para facilitar las corrientes de conveccion.

Calor latente de cambio de estado elevado si se utiliza un ciclo con evaporacion.

En este sentido metales liquidos como el Na y el K pueden ser aceptables; sin embargo, la
mayor dificultad se presenta en la evacuacion del calor contenido en el liquido refrigerante a través
de la base del alabe, sobre todo en el caso de las coronas méviles, por lo que la aplicacion de este
sistema sélo se considera en el diseio de plantas de potencia estacionarias.

REFRIGERACION POR AIRE.- La refrigeracién por aire se puede hacer de las siguientes for-
mas:

- Conveccion libre

- Conveccion forzada

- Refrigeracion por impacto

- Refrigeracion por pelicula

- Transpiracion

El aire se extrae del compresor y circula por pasos interiores practicados en el disco y en los
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alabes de la turbina. Los cuatro primeros métodos se aplican en la actualidad en maquinas avan-

zadas que trabajan con elevadas temperaturas de entrada en la turbina. El método de transpira-
cién que requiere alabes de material poroso, se encuentra en fase experimental.

Conveccion libre .- El calor que los gases de combustién ceden a los 4labes se conduce, a través
de los mismos, hasta el aire de refrigeracién que circula por su interior; el calor cedido depende de la

superficie de contacto que los circuitos internos del dlabe exponen al refrigerante. El grado de refri-

geracion obtenido depende de la diferencia de temperaturas entre el metal y el aire interior.
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Fig VII.4.- Sistemas de refrigeracion por conveccion forzada
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Conveccion forzada.- El aire circula por canales cilindricos practicados en el dlabe o por canales
de secci6én mas compleja, Fig VII.4, que permiten aumentar la superficie de intercambio de calor,
para una seccion de paso dada. Todo lo que perturba la capa limite de refrigeracién, como surcos,
creacion de efecto aleta, etc, tiende a la mejora del coeficiente de transmisién de calor; el inconve-

niente radica en que duplicar el coeficiente de transmisién de calor, supone un aumento de cuatro
veces el coeficiente de pérdida de carga.

Refrigeracion por impacto.- Consiste en proyectar un chorro de aire hacia la pared a refrigerar. El
aire circula en sentido radial por el ntcleo del alabe y va fluyendo a través de una serie de agujeros
de forma que el chorro incida sobre la pared interna del alabe, generalmente en la zona correspon-
diente al borde de ataque; el impacto del chorro proporciona un buen coeficiente de intercambio de
calor. Sin embargo, hay que tener en cuenta las interacciones del chorro de gases calientes cuando
el aire refrigerante se evactia por agujeros situados en la pared préximos a la zona de impacto, lo
que podria modificar de manera importante el valor del coeficiente de intercambio. La utilizacion de

la refrigeracion por impacto supone la existencia de paredes interiores en el alabe para poder ase-
gurar la distribucion de los chorros.

Refrigeracion por pelicula de aire.- Consiste en la formacién de una pelicula de aire refrigerante
sobre una o varias zonas de la pared exterior del 4labe expuestas a los gases, que se pierde rapida-

mente porque termina mezcldandose con éstos; para conseguir una refrigeracion eficaz, tiene que

TGV I.-96



renovarse continuamente por medio de sucesivas ranuras de inyeccién. Este es, posiblemente, el
mejor sistema de refrigeracion del alabe, que tiene la ventaja de reducir el gradiente de temperatu-
ras en las paredes de los dlabes, y el inconveniente de que puede perturbar el desarrollo del flujo en
el canal de paso.

Si en la capa limite se inyecta aire en exceso o si su velocidad es demasiado grande, el aire refri-
gerante la atraviesa y produce pérdidas adicionales en el dlabe. El sistema asegura una fuerte
evacuacion de calor, ya que cuando la corriente de aire frio atraviesa los agujeros de paso, puede
producir zonas frias que acttian como focos de concentracién de tensiones con el consiguiente
aumento de la fatiga de los dlabes; el efecto de refrigeracion de la pelicula es disipado rapidamente
aguas abajo por la mezcla con los gases calientes. El aire utilizado en este tipo de refrigeracion
debe encontrarse a alta presion, lo cual no siempre es posible, particularmente en los bordes de
ataque de la primera corona de toberas.

Refrigeracion por transpiracion.- Es una generalizacién del caso anterior que aumenta su efectivi-
dad; el alabe se fabrica de material poroso para establecer una pelicula continda de aire sobre toda
la superficie del mismo.

La uniformidad de la pelicula es el factor principal que reduce la cantidad de calor que los gases
pueden transferir al metal; para una refrigeracién efectiva, los poros han de ser pequefios, pero
este hecho puede ocasionar la posible obturacién de los mismos debido a oxidacién o a materias
extranas.

Se puede comparar el potencial de cada uno de los métodos de refrigeracion descritos, si se
determina la cantidad de aire que necesita cada uno de ellos para mantener un cierto nivel térmico
del alabe, en determinadas condiciones operativas.

Gaire|  Gonveccién libre —v/ /
Convecci6n forzada

Pelicula

Transpiracion

T3

Fig VII.5.- Comparacion de diversos métodos Fig VII.6.- Sistemas de refrigeracién combinados

La refrigeracion por conveccién libre es complicada debido a que el metal conduce rapidamente
el calor y las paredes interiores del dlabe se acercan a la temperatura que posee el refrigerante. Si
se aumenta la temperatura de entrada de los gases en la turbina, se precisan mayores cantidades
de aire de refrigeracién y se puede llegar a una situacién en que el método se haga impracticable,
situacion que también se presenta cuando se produce un aumento de la relacién de compresion,
que implica el aumento del coeficiente de pelicula con la presién.

En la refrigeracién por pelicula o por transpiracién, la presencia de una capa de aire aislante
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entre el gas y el metal reduce el flujo de calor hacia la superficie del alabe (para cualquier valor de
la temperatura de entrada a la turbina); la relacion de compresion en estos casos influye poco.

Para una temperatura del gas de, Tg,s=1375°C, y una del metal de, Ty,eta1=1095°C, la multiper-
foracion del alabe consume en el sistema de conveccién del orden del 80% del caudal de refrigerante
necesario y en la transpiracion del orden del 55%; pero si se tiene en cuenta la oxidacion de los
materiales utilizados en la transpiracién, su temperatura de admisién disminuye, 870°C, y el sis-
tema consume del orden del 120% del caudal de aire necesario en el sistema de conveccion.

El diseno de la refrigeracion de los alabes para trabajar a elevadas temperatura, puede combi-
nar varios de los sistemas anteriormente comentados, Fig VII.6.

VIL4.- TRANSMISION DE CALOR EN ALABES REFRIGERADOS POR CONVECCION

Para expresar el comportamiento de la refrigeracion unidimensional de alabes por conveccién

se suele utilizar un pardametro denominado temperatura relativa del dglabe definido en la forma,

T, -T
Temperatura relativa del alabe = %
g~ 'a

T, es la temperatura del aire de refrigeracién en la base del alabe

W2

Zcp

Tg es la temperatura estdtica media del gas

Ty=Te + 085

i
i
i
!
enla que, |
|
|

} wes la velocidad relativa del gas a su paso entre los dlabes

Para calcular el gasto de aire refrigerante requerido para una temperatura media del alabe,
consideraremos el flujo calorifico que entra y sale de una longitud elemental del alabe dx a una
distancia x de la base, Fig VIL.7.

El aire refrigerante aumenta su temperatura a medida que discurre por el

alabe, y resulta menos efectivo para la refrigeracién, con lo que la tempe-
H ratura del dlabe crecera de la base a la cabeza, existiendo una cierta con-
duccién de calor a lo largo del dlabe, que entra y sale del elemento dx
debido a dicho gradiente de temperatura en sentido longitudinal. Dado que
las aleaciones de los 4labes de las turbinas poseen una baja conductivi-

AT TN

A
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A

dad térmica, el término debido a la conduccién es comparativamente
Fig Vil.7 pequeiio y se puede despreciar.
El balance calorifico para dicha longitud diferencial permite determinar el gasto mésico inte-

rior de aire refrigerante G, en la forma,

dT
hegSq (Tg - Tpa) = heaSa(Tpa- Ta) = Gy Cpa dxa

en la que,
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heg ¥ heq son los coeficientes de conveccion en la zona del gas y en la del refirigerante
So ¥ 84 son las secciones mojadas del perfil del alabe y de los conductos internos de refrigeracion, y cp, el

calor especifico del aire refrigerante.

Llamando,
h., S G, c
A= ggt  B=f—5
cg “g cg 9
resulta,

daT,
B2 =AMpa-Ta) 5 Tg-Tpa=A(Tp-Ta)
que permiten hallar la distribucién de temperaturas, considerando que Ty, heg ¥ hea son constantes

con la altura H, siendo su valor el correspondiente a la altura media del alabe, x’H = 0,5.

Evaluacion del coeficiente de transmision de calor interior por conveccion.- En conductos de refrige-
racion interiores rectos, de seccion transversal constante, pueden emplearse las férmulas del flujo
de un fluido en un tubo, de la forma,

T
—2 10,55

h,, d
Nu= —S2—0 = 0,034 (-2) 03 (Pr )04 (Re)p* (
pa

Ka h T

en donde:

k, es la conductividad térmica del aire refrigerante

a es la altura del dlabe

dy, es el diametro hidraulico

a/dy, tiene en cuenta el efecto de la longitud de entrada térmica

To/Tpq se introduce para considerar el efecto producido en la variacion de las propiedades del fluido con la
temperatura, cuando la diferencia de temperaturas entre el fluido T, y pared Ty, es grande

Las propiedades fisicas del aire refrigerante se evaltan a la temperatura media del fluido en la

seccion media; si se considera el aire como fluido refrigerante, Pr = 0,71 y que los conductos tienen
unaelevadarelaciénlongitud/diametro, 25 < a/ d,, < 100, la expresién anterior para flujo turbulento

se reduce a,

Ta

T

Nuaire = 0,02 (Re)dh( oa

)0, 55

disminuyendo su exactitud para, Re < 8000.
Las propiedades del fluido refrigerante se evaliian considerando el valor medio de T; el término

T,/Tpa es desconocido en esta fase del calculo, por lo que hay que emplear valores supuestos, que se
comprobaran mas tarde evaluando Ty y Tpa para, x/H = 0,5, (correspondiente a la regién critica del
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alabe en cuanto a tensiones térmicas), a partir de las ecuaciones

T T e
. Al abe " H
Temperatura media del alabe = 2 abae) _ . Ae—A

g Ta(base) 1+
Ta- Ta(base) th
# = 1 - e
g a(base)

Evaluacion del coeficiente de transmision de calor exterior por conveccion.- La distribucion de coefi-
cientes de transmision externos se determina teniendo en cuenta la distribucién local de velocida-
des alolargo de las caras de presion y de succién del alabe. La superficie del 4labe se divide en tres
partes, el borde de ataque, la zona frontal de la cara de succién en donde el flujo es laminar y las
caras de presién y de succién més alla de la zona de transicién de flujo laminar a turbulento.

En el borde de ataque, Fig VII.8, el flujo es laminar; esta zona comprende desde el punto en
donde la corriente se remansa hasta los puntos de tangencia con ambas caras del alabe.

El coeficiente de transmisién local se puede determinar utilizando la correlacion,

300rgwd

hg ’

12cph

Nug= 1,14 JRe Pr/5 (1- gk) ; Re =

En la cara de succién el flujo es laminar desde el punto de tangencia hasta el punto de transi-
cion; como la transicién de flujo laminar a turbulento tiene lugar en el punto en que el gradiente de
presiones cambia de positivo a negativo, dicha zona se sitia en un intervalo del 30% al 80% de la
longitud de la cara de succién a partir del punto de tangencia.

En esta zona de flujo laminar se calcula el coeficiente de pelicula local utilizando la correlacién
de Pohlhausen para placas planas,

Nu, = 0,332 [Re, JPr

siendo y la distancia desde el borde de ataque a lo largo de la cara del alabe.

Existe un punto de transiciéon similar sobre la cara de presién, pero esta tan cercano al punto
de tangencia del borde de ataque, que el flujo sobre dicha cara se considera turbulento en toda su
extension.

En la zona de flujo turbulento, el coeficiente de pelicula local se puede determinar utilizando la
relacion de Colburn,

Nu, = 0,0296 JRe? ¥Pr ; 06 < Pr < 60

en las que las propiedades fisicas se determinan para una temperatura del gas de la forma,

W
T = Testatica + 0,85 271

Cp
endonde Teststica €5 la temperatura estatica local del gas y w1 es la velocidad relativa local del gas
en la superficie del alabe.
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Los valores mas altos del coeficiente de pelicula tienen lugar en el borde de ataque donde la
capa limite es de espesor muy pequefio y también después del punto de transicién en la cara de
succién donde la capa limite llega a ser turbulenta. Se duda exista una capa limite laminar sobre
una gran zona de la cara de succién entre el borde de ataque y el punto de transicién, por lo que se
prefiere tratarla como turbulenta puesto que el flujo de la corriente principal es probablemente
altamente turbulento.

En turbinas de temperatura moderadamente alta resulta indiferente qué tipo de hipétesis se
utilice, ya que la conductividad del alabe tiende a uniformizar la distribucién de temperaturas del
alabe. Sin embargo en turbinas que trabajan con temperaturas muy altas conviene tratar el pro-
blema desde ambos puntos de vista a fin de evitar puntos calientes que puedan afectar a la estabi-
lidad metalirgica del material del alabe.

Para el calculo final de un alabe refrigerado hay que estimar la distribucién bidimensional de
temperatura en cada seccién transversal del mismo, teniendo en cuenta la conduccién térmica a lo
largo del alabe y las ecuaciones diferenciales que resultan se pueden resolver aplicando técnicas de
diferencias finitas. El disefio final ha de ser un compromiso entre rendimiento y nivel de solicitacio-
nes (flectoras, centrifugas y térmicas) compatible con la vida deseada del alabe.

La refrigeracion de los 4labes de las turbinas implica pérdidas termodindmicas a tener en cuen-
ta. El caudal de refrigeracion del estator evoluciona en el escalonamiento, pero se introduce con
una presion de remanso inferior a la del flujo principal, lo que supone una pérdida a tener en cuenta,
ya que estos caudales pueden llegar a ser del orden del 10% al 15% del caudal principal.

También existen pérdidas de carga y una disminucién de la entalpia, debido a la mezcla del aire
refrigerante con la corriente principal del gas en la punta del alabe, que se compensa parcialmente
por la disminucién de las pérdidas intersticiales.

Asimismo los dlabes realizan un cierto trabajo de bombeo contra el aire refrigerante a medida
que éste circula radialmente por el interior de los mismos.

También hay que tener en cuenta el problema relativo al sobrecalentamiento que se produce
durante los transitorios de aceleracion, ya que los altos niveles de presion y el pequefio espesor de
los alabes los hacen muy sensibles a estos sobrecalentamientos.
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VI1Il.- CAMARAS DE COMBUSTION
DE TURBINAS DE GAS

VII1.1.- INTRODUCCION

Una camara de combustion de turbina de gas consta de:

- Un armazon exterior que resiste las presiones de los gases y que puede ser de acero ferritico

- Un armazén interior sometido a temperaturas elevadas que, al menos en su parte superior en las vertica-
les, o donde van los quemadores en las horizontales, se debe construir de acero austenitico o de material
refractario. La sustentacion del armazén interior debe permitir la libertad de las dilataciones.

Los principales factores a tener en cuenta en el disefio de la camara de combustion de una tur-
bina de gas, dependen de sus condiciones operativas, de entre las que podemos destacar las
siguientes:

La combustion tiene que ser estable, para permitir las fuertes variaciones de la relacion aire-combustible
que para los ciclos regenerativos esta entre 60/1 y 120/1, y para los no regenerativos entre 100/1 y 200/1.

La velocidad del fluido oscila, en la mayor parte de los casos, entre 30 y 60 m/seg.

En las turbinas de gas usadas en aviacion, el problema de la estabilidad de la llama es ain mas
complejo, a causa de la variacion de las presiones de combustion debido a la altura, a la velocidad
de vuelo, y al grado de carga (despegue, ascensidn, aproximacion).

VI11.2.- AIRE UTILIZADO EN EL PROCESO DE COMBUSTION

La masa de aire teéricamente necesaria para la combustion de 1 kg de combustible se deter-
mina a partir de las reacciones estequiométricas de la combustidn; para los combustibles liquidos
utilizados normalmente en las turbinas de gas, la relacion aire-combustible estequiométrica esta
entre 14,7 y 15, pudiéndose tomar 14,9 como valor medio.

La cantidad de aire real suministrada al combustible es mayor que la tedrica, definiéndose un
coeficiente de exceso de aire a, como la relacion entre la cantidad real de aire y la tedrica, por kg de
combustible.
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Para que la combustion tenga lugar totalmente dentro de la camara de combustién, es necesa-
rio que todos los procesos se realicen con suficiente rapidez, ya que se tienen que efectuar en una
corriente de aire a una velocidad determinada. Por esta razon, la combustion en estas cAmaras
solo es posible cuando la velocidad de propagacién de la llama sea del mismo orden que la velocidad
de la corriente.

La temperatura de la combustion y, en consecuencia, la velocidad de propagacion de la llama,
dependen del coeficiente de exceso de aire obteniéndose su valor maximo para un coeficiente de
exceso de aire a=1, aproximadamente.

Para mezclas ricas, a < 1, la temperatura de combustién disminuye debido a la combustién
incompleta. En las mezclas pobres, a > 1, también disminuye debido a la dilucion por el aire de los
productos de la combustién.

Como la relacién aire-combustible de funcionamiento global es del orden de 60/1 para las condi-
ciones de disefio, mientras que la estequiométrica es de aproximadamente, 15/1, es necesario que el
aire suministrado por el compresor se introduzca progresivamente en la camara de combustion.

En el proceso de inyeccion de aire se pueden distinguir tres fases que dan lugar a lo que se
conoce como aire primario, aire secundario y aire terciario.

Aire primario.- Se corresponde aproximadamente con un 15% a 20% del aire total y se introduce
alrededor del chorro de combustible creando una mezcla de aire-combustible relativamente rica
con el objeto de obtener una temperatura elevada, necesaria para una combustion rapida, r = 1.

Aire secundario.- Se corresponde aproximadamente con un 30% del aire total; se introduce a tra-
vés de orificios practicados en el tubo de llama para completar la combustidn; para que el rendi-
miento sea elevado, se tiene que procurar que este aire se inyecte en los puntos adecuados del pro-
ceso a fin de evitar que la llama se enfrie localmente dando lugar a una drastica disminucion de la
velocidad de combustién en esa zona. El aire secundario proporciona un coeficiente de exceso de
aire del orden de, a »1,5, riqueza 1/1,5, b 0,66 a 0,7.

Aire terciario.- El aire restante, 50% a 55%, se mezcla con los productos de la combustién en la
zona de dilucién, con el objeto de reducir su temperatura hasta la requerida a la entrada de la turbi-
na. Hay que procurar una turbulencia suficiente para que las corrientes caliente y fria se mezclen
a fondo y asi conseguir una distribucién de temperaturas a la salida prefijada de antemanao.

VI11.3.- ANALISIS DEL PROCESO DE COMBUSTION

El proceso de la combustidn ha de tener lugar en su totalidad, dentro de la cAmara de combus-
tién, a fin de evitar que los alabes de la turbina estén sometidos a las elevadas temperaturas de las
llamas. Las turbinas de gas funcionan con un elevado exceso de aire para que la temperatura de
los productos de combustion al incidir en los alabes no sea excesiva y no se produzcan excesivos
problemas de corrosion o fatiga en los mismos, y mantener los efectos derivados de la deformacion
plastica dentro de limites aceptables. El indice de exceso de aire con el que trabajan las turbinas
suele estar comprendido entre 2,75y 5.
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Las turbinas de gas pueden utilizar dos tipos de combustibles:

Gaseo0sos, gas natural, propano.

Liquidos, gasoleo, gasolinas y en algunos casos fuel de bajo contenido en azufre.

Los combustibles empleados tienen que estar libres de particulas e impurezas sélidas para evi-
tar cualquier tipo de erosiones en los alabes de la turbina.

La ausencia de azufre en la composicidn del combustible permite un nivel de recuperacion del
calor contenido en los gases de escape superior al que se puede conseguir con otros combustibles.
Por este motivo y por razones econémicas, un combustible muy adecuado en la actualidad para
las turbinas de gas es el gas natural, y su posibilidad de empleo en la post-combustidn que se rea-
liza normalmente mediante quemadores en vena de aire y tiene por objeto elevar la temperatura
de los gases de escape de la turbina, utilizando como comburente los mismos gases, para de esta
forma mejorar el rendimiento de la caldera de recuperacion.

Los combustibles liquidos presentan, frente a los gaseosos, otras desventajas como el sistema
de filtrado que es mas complicado; ademas es necesario atomizar el combustible a una presién ele-
vada, resultando una menor calidad en la formacion de la mezcla, por lo que el rendimiento de la
turbina es algo inferior.

En el caso del gas natural, al tratarse de un suministro por canalizacién y aunque también se
necesitan unos requisitos de presion de suministro gue son funcion de la turbina a instalar, la ele-
vacion de presion solamente se debe realizar desde la presién de suministro hasta la presion de uti-
lizacion en el aparato.

Las pérdidas de carga en la camara de combustidn de una turbina de gas, han de ser minimas,
ya que afectan al consumo especifico y a la potencia especifica de la turbina; generalmente las
normas de disefio tienden a mejorar el proceso de la combustion, como la formacién de la mezcla,
estabilidad de la llama, etc, y conducen a su vez a un aumento de las pérdidas de carga.

Pérdidas térmicas minimas a través de las paredes y por combustion incompleta.

Debe evitarse la formacion de depésitos de carbon, pues estas pequefias particulas al ser
arrastradas por el flujo, erosionan los alabes de la turbina; Asimismo, bloquean y distorsionan el
flujo de aire a lo largo de las paredes, causando sobrecalentamientos locales que disminuyen la vida
de la cAmara; hay que tener en cuenta, que el carbén depositado en las paredes se puede despren-
der a causa de las vibraciones y causar serios desperfectos en los alabes de la turbina.

La emisién de humos por el escape, desde el punto de vista de la contaminaciéon ambiental, es
otro de los factores a tener en cuenta, tanto en las turbinas de gas industriales, como en las de
aviacién. En las turbinas de gas de ciclo regenerativo, el ensuciamiento del cambiador de calor por
el hollin de escape, reduce el rendimiento de lamaquina, existiendo el riesgo de destruccion del inter-
cambiador por incendio.

Tiene que existir una cierta facilidad y seguridad en el encendido de la camara; las bajas presio-
nes y las altas velocidades dificultan el arranque, aspecto que en las turbinas de gas de aviacion
adquiere una importancia considerable.

Estos factores pueden llegar a ser incompatibles entre si, por lo que resulta obvio la compleji-
dad que presenta el disefio de una cdmara de combustidn, sobre todo si el régimen de funciona-
miento tiene que ser variable.
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VII1.4.- CAMARAS DE COMBUSTION TUBULARES

Las camaras de combustién individuales o independientes en numero variable de 5 a 10, se
emplearon en los primeros motores de aviacién y, en la actualidad, en pequefias turbinas de gas
industriales y marinas., siendo las mas empleadas en motores de compresor centrifugo y en algu-
nos axiales. Van situadas alrededor del eje que une el compresor y la turbina; constan cada una de
ellas de su propio inyector procedente de una linea de suministro comun, de una doble pared o tubo,
de los cuales el interior se denomina tubo de llama por estar en contacto directo con la combustion y
de una envolvente exterior, Fig VII1.9. Dos de las camaras de combustion van dotadas de bujia de
encendido; la razén de llevar dos bujias es exclusivamente por seguridad, pues con una sola seria
suficiente.

Aire secundario

Combustible
i Aire terciario
BB -
—
(- s ©
o [
- >
» | -O--—-—- ——_— —
[ | Aire primario o) —
O O o
<o O

Inyector
Torbellinador

Oza/,

Fig VIII.9.- Camara de combustion tubular

El motor de reaccién, no necesita encendido continuo una vez que el motor ha arrancado, dado
que al haber un foco encendido e inyectar permanentemente combustible, la combustién se man-
tiene sin necesidad de llevar conectado el sistema.

Se conectara en despegue, toma de tierra y ciertas condiciones anormales de turbulencia,
ingestion de agua volando en lluvia fuerte, etc.

Para que la combustién alcance todas las camaras de combustion independientes, estas van
unidas por unos tubos de propagacion de llama denominados interconectores de llama.

El aire de descarga del compresor al entrar en la camara se divide en dos; el aire primario, 25%
del total. entra por el centro de la camara para realizar la combustion y el 75% restante, aire
secundario, pasa entre el tubo de llama y la carga exterior de la camara.

El tubo de llama lleva una serie de taladros por los cuales penetra el aire secundario que reduce
la temperatura de los gases desde aproximadamente 1800°C que alcanza en la zona de combus-
tidn, a unos 1000°C que puede permitir la turbina, formando una capa de aire de refrigeracion
entre la camara y el exterior.

Estas camaras de combustién, tienen una buena resistencia estructural y ligereza de peso,
ademas de un mantenimiento y sustitucién mas sencillo, pero su rendimiento es inferior a las anu-
lares. Puede ocurrir, si se presentan averias en algunos inyectores, que los alabes del primer esca-
16n de la turbina estén sometidos a diferencias de temperatura que produzcan deformaciones en
dichos alabes. Este tipo de camara se presta muy bien para turbinas de gas que trabajan con
compresores centrifugos, en los que el flujo de aire es dividido por los alabes del difusor en corrientes
separadas, alimentando cada una de ellas la camara tubular correspondiente.
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VII1.5.- CAMARAS DE COMBUSTION ANULARES

Cuando el compresor es axial, en aviacion resulta mas adecuado utilizar una Unica camara
anular, la cual rodea al eje del compresor-turbina; dicha cAmara consta de un solo tubo de llama,
también anular, y una serie de inyectores cuyo nimero puede oscilar entre 12 y 20.

Aire secundario Aire terciario
Compyesor i
y AT

. [t =5

———

Eje del compresor-turbina

Fig VIII.10.- Cdmaras de combustién anular

De esta forma, el espacio comprendido entre el compresor y la turbina se aprovecha al maximo
dando lugar a un motor de seccion frontal mas reducida, produciéndose en comparacion con el
anterior, menores pérdidas de carga; en la Fig VI11.10 se indica un esquema de este tipo de turbina.

Tienen un rendimiento méas alto que las individuales, relacionandose mejor la mezcla aire-
combustible y presentando menores pérdidas de presion, asi como una mejor refrigeracién de los
gases durante la combustién.

Este modelo presenta los siguientes inconvenientes,

Resulta muy dificil obtener una distribucién uniforme de la relacién combustible-aire a pesar de utilizar un
gran nimero de inyectores.

Como consecuencia de lo anterior, se presentan problemas a la salida de la cdmara para conseguir una
distribucion uniforme de temperatura.

Estructuralmente son mas débiles, por lo que es dificil impedir que se produzcan deformaciones en las pare-
des calientes del tubo de llama, problema que es particularmente preocupante en motores de gran diametro.

En ellas no se puede quitar normalmente el tubo de llama sin desmontar el motor del avion, lo que implica

mayores problemas de costos y tiempo de mantenimiento.

VI11.6.- CAMARAS DE COMBUSTION TUBO-ANULARES

Los inconvenientes anteriores han permitido desarrollar un tipo de camara mixta, que consiste
en una serie de tubos de llama tubulares espaciados uniformemente alrededor de una carcasa anu-
lar.

Este tipo de camara se utiliza bastante en los motores grandes de aviacion; en la Fig VIII1.11 se
representa un esquema de camara tubo-anular.
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Inyectores

Turbina

Compresor

Fig VIII.11.- Esquema de camara tuboanular  Fig VIIl.12.- CAmara de combustidn de un reactor con premezcla pobre

VII1.7.- TURBINAS DE GAS INDUSTRIALES

En las turbinas de gas industriales, el espacio ocupado por el sistema de combustion tiene sola-
mente una importancia relativa.

La combustion se puede realizar en una o dos camaras de gran tamafio conectadas con la
admision de la turbina por medio de un caracol; cuando el ciclo sea regenerativo, estas camaras
van precedidas por el regenerador.

Fig VIII.13.- Turbina de gas industrial

En turbinas de gas industriales medianas o grandes se utilizan también con cierta frecuencia,
camaras de combustion verticales de forma que el flujo de aire circule en contracorriente con el de
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los productos de la combustidn, tal como se indica en la Fig VI11.14.

Este tipo de cdmaras tiene su origen en las antiguas calderas Velox que se desarrollaron a par-
tir de los afios 50 para responder a las exigencias impuestas por la utilizacion de combustibles de
mala calidad.

El aire procedente del compresor barre la zona exterior del tubo evitandose de esta forma pro-
blemas de oxidacion en el mismo.

El quemador va situado en el centro de la parte superior de la camara, asegurandose la pulveri-
zacion del combustible, que se calienta por radiacién de la llama y por las paredes de la camara que
estan a una temperatura suficiente, del orden de 1000°C, se vaporiza y arde.

El aire primario se distribuye en remolino alrededor del quemador; este movimiento helicoidal
asegura en la parte central una velocidad de flujo reducido y produce ademas corrientes de retorno
que facilitan la combustidn.

El aire de mezcla primario no se debe inyectar demasiado pronto a fin de dejar que la combus-
tién tenga el tiempo necesario para efectuarse completamente.

Por tanto, la mezcla tiene lugar en la parte inferior de la cAmara, debiendo asegurarse una
penetracion adecuada del aire secundario en el interior de la masa de los gases de combustion,
disponiendo cierto nimero de chorros perpendiculares a las paredes.

VI11.8.- ESTABILIDAD DE LA COMBUSTION

El procedimiento de introduccién del aire por zonas no es suficiente para conseguir la estabili-
zacion total del proceso de combustién en una corriente de aire que se mueve con una velocidad
superior a la velocidad de la llama.

La configuracidn gasodinamica del flujo viene determinada por la forma y colocacién de los
dispositivos de admision de aire primario y secundario en el tubo de llama de la cdmara de combus-
tion. Por ello, estos dispositivos juegan un papel muy importante en la estabilizacién de la llama. A
continuacion examinaremos algunos de estos dispositivos que permiten obtener una llama estable.

En las camaras con torbellinador, el combustible se inyecta en la misma direccion que la
corriente de aire, mientras que el aire primario se introduce a través de unos alabes radiales torsio-
nados, conocidos como &labes torbellinadores, creandose en el tubo de llama una corriente de aire
que gira con relacion al eje de la cAmara como se muestra en la Fig VI11.15.

De esta forma se crea cerca del eje de la camara una zona de bajas presiones y a consecuencia
de ésto se originan contracorrientes de aire que aseguran la estabilidad de la llama, creando en la
zona de combustién superficies con pequefias velocidades de aire del orden de 15 a 25 m/seg; estas
contracorrientes garantizan una buena mezcla del combustible con el aire, mejorandose la vapori-
zacion del combustible y la inflamacion de la mezcla fresca.

A veces, se aumenta el efecto de la turbulencia creada por el torbellinador, inyectando aire
secundario por medio de cortos conductos tangenciales practicados en el tubo de llama, en vez de
hacerlo a través de orificios planos. Parte de este aire secundario se ve arrastrado a su vez hacia
la zona de baja presidn y dirigido hacia los chorros de combustible. Hay que tener presente que el
empleo del torbellinador ocasiona mayores pérdidas hidraulicas.
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Fig VIII.15.- Cadmara con torbellinador Fig VIII.16.- Sistema de inyeccion de geometria variable
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Fig VIII.17.- Sistemas de inyeccion en camaras de combustion de turbinas de aviacion

Existen otros métodos que prescinden del torbellinador para crear una configuracion gasodina-
mica adecuada para la estabilidad de la llama, siendo algunos tipos de cAmaras de combustién, los
siguientes:

a) En algunas camaras de combustion se consigue una adecuada distribucion, tanto de la corriente en la
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zona de combustion, como de la estabilidad de la llama, introduciendo la mayor parte del aire primario a través
de las paredes laterales del tubo de llama, a cierta distancia del inyector, Fig VI11.18, y dirigiéndola hacia éste.
Una minima parte de este aire primario entra a través de unos orificios practicados en la superficie frontal para

refrigerar el inyector.

g

~—

\.

Fig VII.18 Fig VIIl.19 Fig VIII.20

b) Otra posibilidad consiste en efectuar la inyeccion hacia atras, lo cual proporciona una buena mezcla del
combustible con el aire primario; sin embargo resulta muy dificil impedir que el inyector se recaliente y en con-
secuencia se deteriore.

Por esta razon, este procedimiento se utiliza mas en cdmaras de postcombustion de turbinas de gas de avia-
cién, Fig VII1.19, los postquemadores solo actlan en periodos cortos para incrementar el empuje

¢) En la Fig VI11.20 se representa un sistema vaporizador en el que se inyecta el combustible a baja presion
en unos tubos en forma de baston situados en la zona primaria. De los tubos del vaporizador sale una mezcla
rica de vapor de combustible y aire en sentido contrario al flujo, mezclandose con el aire primario restante que
sale de unos orificios situados en una pantalla alrededor de los conductos de suministro de combustible.

Con este sistema se consigue superar la dificultad de obtener una buena distribucion de la mezcla a lo largo
de todo el margen operativo de gasto de combustible. El problema fundamental que se presenta es el de evitar la
formacion de depositos de carbdn por el craking del combustible en los tubos del vaporizador, que traen como
consecuencia sobrecalentamientos locales de los mismos.

Para cualquier camara de combustién existe un limite de
200~ mezcla pobre mas alla del cual la llama resulta inestable. Se
\"m‘te pobre suele tomar como limite la relacidn aire-combustible a la que
la llama se apaga, si bien la inestabilidad se presenta, gene-
ralmente, antes de que se alcance dicho limite. Esto se pone
de manifiesto por un funcionamiento duro, que origina vibra-
ciones aerodinamicas que acortan la vida de la cdmara y
" Limiteric ocasionan vibraciones en los alabes de la turbina.
. | En la Fig VI11.21 se ha representado la curva de estabilidad,
025 080075 10D L& representando en ordenadas la relacion aire-combustible y
Fig Vill:21.- Curva de estabilidad en abscisas el gasto de aire, que es el cociente entre la rela-

150 ™

100 Estabilida

Aire/Combustible

50

cion estequiométrica y la relacion aire-combustible, es decir, Gasto de aire= 1/riqueza.

Para que una camara de combustion resulte adecuada para una cierta funcion, su margen
operativo que viene definido por la curva de estabilidad, debe cubrir el margen de relaciones aire-
combustible, y de los gastos masicos requeridos por la turbina. También es preciso comprobar
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situaciones limite, como las que se presentan en las aceleraciones y deceleraciones; en una acele-
racion se produce un rapido aumento del gasto de combustible inyectado, mientras que el gasto de
aire no alcanza su nuevo régimen, por lo que transitoriamente bajara la relacién aire/combustible,
mezcla rica.

Mediante un dispositivo que lleva el sistema de regulacién se limita el aumento del gasto de
combustible a fin de que la llama no se apague.

Otro factor a tener en cuenta es que la curva de estabilidad depende de la presién en el interior
de la camara, estrechandose los limites de estabilidad al decrecer la presion debido a la consi-
guiente disminucién de la velocidad de la combustion.

Por lo tanto, para las turbinas de gas de aviacion conviene comprobar que, para la maxima
altura de vuelo, los limites sean suficientemente amplios. Si los limites de estabilidad son dema-
siado estrechos habra que intensificar la recirculacion en la zona primaria.

VI11.9.- INYECTORES CENTRIFUGOS

Aunque cada vez se presta mas atencién a los sistemas vaporizadores, en la mayoria de las
camaras de combustion se emplean sistemas de inyeccion de combustible de alta presién, en los
que el combustible se inyecta a través de un orificio de pequefio diametro, dando lugar a una pulve-
rizacion de finas gotas, en forma de cono, en el seno de la zona de aire comprimido. Conviene sefia-
lar que cuando se utilizan sistemas vaporizadores, es necesario disponer de un quemador auxiliar
para iniciar la combustion.

El inyector es una boquilla especial que pulveriza un chorro de combustible al exterior, disgre-
gandole en gotas finisimas. Los inyectores centrifugos o de remolino pulverizan el combustible en
las camaras de combustién en las turbinas de gas de aviacién, asi como en los motores cohete de
combustible liquido. El principio del funcionamiento del inyector centrifugo consiste en comunicar
al combustible un movimiento de rotacion y un estrechamiento, Fig VII11.22. El momento de la
cantidad de movimiento debido al suministro tangencial del combustible permanece, aproximada-
mente, constante durante su paso en el interior del inyector, por lo que, mientras el flujo se va
estrechando, la componente rotatoria de la velocidad uyrp, aumenta considerablemente, surgiendo
potentes fuerzas centrifugas que presionan al combustible contra las paredes, formando una capa
fina que al salir del inyector, se disgrega en gotas pequefiisimas.

Rotacional

vz

Axial

Fig VIII.22.- Esquema de un inyector centrifugo

Alo largo del eje del inyector se forma un torbellino gaseoso con una presién superficial que, a la
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salida, se aproxima a la reinante en la cAmara de combustién. El flujo del liquido no llena total-
mente el orificio de salida del inyector de didmetro, 2 rg, ya que el flujo tiene una seccion transver-

sal anular, cuya parte central esta ocupada por un remolino gaseoso de didmetro 2 ryy, por lo que
aparece un coeficiente de contraccion e que para el inyector es generalmente mucho menor que la

unidad.

Debido a esta circunstancia y dado que la resultante de la velocidad relativa del inyector V no
es perpendicular a la superficie del orificio, el coeficiente de gasto
del inyector es siempre considerablemente menor que la unidad y

/ g \ varia ampliamente dependiendo de la formay de las dimensiones
nl =& ) del inyector.
Ttorb -+ = o) 2r s = - . -
AU ? El gasto masico del inyector Q se calcula, como en cualquier orifi-
\ / .
N / cio, en la forma:

Fig VIII.23.- Seccién transversal Q=mS v 2 g H

del remolino en un inyector

en la que mes el coeficiente de contraccion del chorro.

Para el calculo de un inyector con un combustible liquido ideal se pueden tener en cuenta los
siguientes principios:
a) La ecuacién de Bernoulli entre las secciones 1y 2, de la forma:
2 2 2
Py Vi P2 V2 V2 _ Utgp t V3

9 t2¢g 9 29 P HE297 729

siendo Vo Y Ugrp las componentes axial y rotatoria de la velocidad en la superficie del remolino, sec-
cion 2.

b) La ecuacion de la constancia del momento de la cantidad de movimiento del liquido combus-
tible para las mismas secciones respecto al eje del inyector:

vi R
lNtorb

Qr Rvy = Qr Utorb ltorb P Utorb =

donde rorp, €s el radio del remolino en la seccién 2, Fig VI11.23.
c) La ecuacion de continuidad, que permite determinar:

_ . _V e
Vi St =Vv2 S e vl—izss2
1
SZ'Storb rt20rb
e= 220t - g _tob by =1 T e
S rs

Teniendo en cuenta lo anterior, se obtiene:

- ViR _ vi R _V1:V2526:V2529 R - A _&W1

Utorb = = =
o Ftorb 5, Y1 - e St St r,V1 - e /1 - e

en la que A es un parametro constructivo de la forma:
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A==2R
S| ro

Introduciendo la expresion de U, €n la ecuacion de Bernoulli, se obtiene:

v3
- 2
H= 55 L+ A

e2 )
T-¢ °

m= 1 — = L =mS,/2gH
+

con mcoeficiente de gasto del inyector.

La intensidad del remolino es desconocida, lo cual implica que el coeficiente e también lo sea;

para su determinacion hay que introducir una condicion complementaria, que es suponer que el
remolino es estable cuando sus dimensiones aseguran un gasto de combustible maximo Q para
una altura de carga dada H, o que para cuando se establece un régimen de derrame para un gasto
dado, se necesita una altura de carga minima.

El valor de ecorrespondiente al coeficiente maximo de gasto mse obtiene diferenciando la ecua-

cion anterior e igualdndola cero, por lo que:

1 2e A2
L= 4 —
, [1L . A? et " T-97!
dm _ e 1-e _ _ _ 2
de ~ 1, A =0 ASA-9 g
e? 1-e

que permite construir la gréfica de e en funcion de A, Fig VII1.24, mediante la cual y la ecuacion

que proporciona el valor de m se pueden calcular los valores de mpara diferentes valores del para-

i,e metro A; en la gréafica se observa que el coeficiente m
zz disminuye al aumentar el parametro A.
07 \\ . El fendmeno consiste en que al aumentar A se incre-
0,6 \ \g //Za'//’_—m menta la rotacion del flujo a la salida del inyector,
2’;‘; NS ;ZO creciendo cada vez mas la velocidad de rotacion
03 7Y ¢ T o Utorb, €N comparacion con la velocidad de entrada v,
0,2 / =~ ~— 40 Y, por consiguiente, la intensidad del remolino en el
0.1 20 inyector; por eso crece el diametro del remolino,
° ! 2 3 4 > A disminuyendo el area de la seccion del flujo; ademas,

Fig VIIl.24.- Graficas de e, my a, en funcién de A una parte cada vez mayor de la energia disponible H
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se utiliza en generar la velocidad de rotacion del combustible liquido.

Cuando, A=0 b R =0, m=1,esdecir, cuando la rotacion del flujo es nula, el inyector funciona
como una tobera corriente

Teniendo en cuenta las ecuaciones anteriores, es facil determinar el angulo a de pulverizacion
del liquido del combustible, angulo de llama del inyector. Con el aumento del parametro A crece el

anguloa, pero el coeficiente de gasto mdisminuye; por eso, al construir un inyector, el parametro A
se elige de tal modo que asegure un angulo de cono a la salida a bastante grande, hasta 60°, sin que

el valor del coeficiente mse reduzca demasiado.

La teoria expuesta para el inyector sirve para un combustible que se comporta como un liquido
ideal. Durante el paso del fluido por el inyector, la viscosidad del liquido se manifiesta de forma que
el momento de la cantidad de movimiento no es constante, sino que disminuye segun el liquido se
va aproximando a la salida del inyector, por lo que las componentes rotatorias de la velocidad resul-
tan menores en la seccidn de salida y el gasto mayor que durante el derrame de un liquido ideal, lo
gue a primera vista parece paradéjico.

La influencia de la viscosidad se puede equiparar a una cierta disminucion del parametro A, por
lo que se puede utilizar el concepto de parametro equivalente Acquiv, de la forma:

Aequiv = A
Lin R
1+ Y (PR p)
2 S

siendo | jny el coeficiente de rozamiento del liquido en el inyector, Tabla VIII.1.

Tabla VIIl.1.- Coeficiente de rozamiento del liquido en el inyector
Re 1500 3000 5000 10000 20000 50000
I'iny 0,22 0,11 0,077 0,055 0,04 0,03

en la que el nimero de Reynolds se calcula segun el didmetro del orificio y la velocidad a la entrada
del inyector. A partir del parametro Acquiv se determi-

Aire primario

nan el coeficiente de gasto my el angulo a, segun la Fig

VI1I11.24, teniendo en cuenta la viscosidad del liquido, en
la que en vez de tomar A se toma Agquiv-

Inyector

. Peliculas de aire
de refrigeracion

Cuando se tiene en cuenta la viscosidad, Aegquiv < A, el

coeficiente mresulta algo mayor y el angulo a menor

Cono de dispersion del fuel

que sin ella.

r\pencmas de aire INYECTOR SIMPLE.- Un inyector de este tipo se esque-

de refrigeracion

matiza en la Fig VII11.25. El combustible se inyecta a
una camara de torbellino cénica por medio de lumbre-

Fig VIII.25.- Inyector simple y refrigeracion ras tangenciales que inducen en el flujo una fuerte com-
de las paredes de la camara de combustion
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ponente tangencial. La camara de torbellino no se llena totalmente de combustible sino que tiene
un nucleo de vapor de combusti-ble/aire. Como consecuencia de la combinacion de las componen-
tes axial y tangencial de la velocidad, el combustible se encuentra aproximadamente sobre la
superficie de un cono. El angulo de conicidad viene determinado por la relacion entre las dos compo-
nentes de la velocidad.

INYECTOR CON TORBELLINADOR.-Para obtener la rotacion del flujo en los inyectores de algu-
nas turbinas de gas, o en los motores cohete de combustible liquido, se emplea a menudo, en lugar
del suministro tangencial de liquido, un formador de torbelli-
nos, torbellinador , Fig VI11.26.

La teoria del inyector centrifugo expuesta se puede aplicar a
este caso, pero es necesario calcular el coeficiente A, segun la
ecuacion:

7

\
SN

-

1NN

_ So ! eq COS |
Snnr0

en la que:

Fig VIII.26.- Esquema de un torbellinador . . ..
g . med » €S €l radio medio de la rosca helicoidal

Sn , es el area de la seccion normal del canal helicoidal
n, es el numero de pasos o entradas del tornillo

j . esel angulo del cono de salida del torbellinador

En las turbinas de gas modernas se emplean con frecuencia inyectores centrifugos regulables,
cuyo coeficiente de gasto o area del orificio de salida cambia automéaticamente segun la variacion
de la presion del combustible. La aplicacion de estos inyectores permite ampliar los limites del con-
sumo de combustible, siendo invariables los limites de presiones, conservando al mismo tiempo la
calidad de la pulverizacion.

Entre los inyectores regulables més difundidos, estan los de dos toberas, los de dos etapas y los
de valvulas de paso.

Tienen en comun que todos ellos estan dotados de una valvula, la cual, al aumentar la presion,
abre o cierra un canal complementario aumentando, de este modo, el coeficiente de gasto o el area
del orificio de salida.

INYECTOR DE DOS TOBERAS.- En el inyector de dos toberas, Fig VI11.27, existen dos colecto-
res de combustible alimentando a sendos orificios independientes; tenemos de hecho dos inyecto-
res, uno de los cuales va dispuesto dentro del otro. Si la presion es reducida, la valvula esta cerrada
y funciona el primer inyector interior; al aumentar la presion p;, la valvula se abre y el segundo
inyector se pone en funcionamiento, a la presién p*, aumentando bruscamente el suministro del
combustible.

El pequefio orificio central sélo se utiliza para regimenes reducidos, mientras que en los regime-
nes elevados entra en accion el orificio anular que rodea al anterior. En la figura se observa un ter-
cer anillo a través del cual pasa aire con objeto de refrigerar el inyector y evitar se formen depdsi-
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tos de carbon.

A veces las dos lineas de suministro de combustible alimentan una Unica camara torbellinador,
con un solo orificio de salida, a través de dos grupos de lumbreras tangenciales. Esta version se
conoce como inyector de doble canal.

Caudal de retorno

<7 \/z ”
X Valvula de regulacion

Quemador con inyector

Valvula de
regulacion

|

Caudal
inyectado

Regulador de la
“ presion de admision

@‘ . Valvula de regulacién

a Bomba de combustible liquido

Aire ~

Combustible principal —»

// 7 Aire

Comb. principal
¢—— Comb. primario

Combustible primario —

7

7Y

Fig VIII.27.- Esquemas de un inyector de dos toberas y sistema de control

INYECTOR DE DOS ETAPAS.- En el inyector de dos etapas, Fig VI11.28, hay una tobera y
una cadmara comun de formacion de remolinos, y dos canales de entrada. Si la presién es reducida,
el combustible se proporciona a través de uno de éstos, y, si es elevada, a través de ambos, por lo
gue el parametro A disminuye y el coeficiente maumenta.

~

)
N

fan

1

ol

Fig VIII.28.- Esquema de un inyector de dos etapas
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INYECTOR CON RETORNO.- El inyector con valvula de paso para el combustible, Fig VI111.29,

esta provisto de una linea de rebose, en la cual va colocada una valvula.

Cuanto menor es la presion del combustible, tanto mas se abre la valvula, cerrando completa-
mente la linea de rebose cuando la presion es maxima. De este modo, si la presion se reduce, la
velocidad en la entrada es grande, lo que equivale a la disminucion del area a la entrada; ésto

implica un aumento del parametro equivalente Agquiv Y la disminucion de m que es lo que se nece-

sita para ampliar los limites de consumo.

Aire —» W%

Suministro ——

Retomo 1.}

IIIIIIIIIIIIIAI

Fig VIIl.29.- Esquema de un inyector con derivacion

En consecuencia funciona como un inyector simple que va provisto de un conducto a traveés del
cual se puede expulsar el combustible en exceso desde la cAmara torbellinadora. La regulacién se
hace variando la presion en la linea de retorno, manteniéndose la presién de suministro en el valor
necesario para un buen grado de pulverizacion. El inconveniente que presentan es que, cuando se
recircula gran cantidad de combustible hasta la entrada de la bomba, éste puede calentarse inde-
seablemente.

GRADO DE ATOMIZACION.- Lacalidad de la pulverizacion se mide por el grado de atomizacion
o0 grado de pulverizacién que es funcidn del didmetro de gota medio. Suele utilizarse como parame-
tro de medida el denominado diametro medio de Sauter, que es el diametro de una gota cuya rela-
cion superficie/volumen es la misma que la media de la pulverizacién.

En la practica, el valor de este parametro es del orden de 50 a 100 micrones.

El grado de pulverizacion depende fundamentalmente del salto de presiones del combustible a
través del orificio del inyector, siendo la velocidad de salida proporcional a la raiz cuadrada de la
diferencia de presiones. Cuanto mayor sea la presion de suministro, mas pequefio sera el diAmetro
medio de las gotas. Ahora bien, unas gotas demasiado pequefias penetraran poco en la corriente de
airey, por el contrario, si son demasiado grandes el tiempo de evaporacién serd mas largo, por ello
hay que llegar a una situacién de compromiso.

El gasto masico de combustible inyectado varia segun la carga; para un combustible liquido
basta regular la presion de inyeccion, que a carga reducida puede ser insuficiente para asegurar
una buena pulverizacién y, por tanto, la combustidn no seria completa. Es necesario disponer un
conducto de purga en la parte inferior de la camara para eliminar el combustible no quemado que
se acumula principalmente durante los arranques y cuya presencia podria producir incidentes
durante el funcionamiento.

GASTO DE COMBUSTIBLE.- En condiciones de funcionamiento, el gasto de combustible de la
turbina varia entre limites muy amplios. Si se regula el combustible variando la presion de sumi-
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nistro, el inyector siempre presentara un grado de pulverizacion muy diferente del régimen maximo
a los regimenes reducidos.

Si por ejemplo se disefia el inyector para obtener un determinado grado de pulverizacién a plena
carga, presiones de suministro de 40 a 60 atm, resulta que en regimenes reducidos, el salto de pre-
siones a través del orificio del inyector disminuye tanto que se obtiene un grado de pulverizacion
inadmisible.

VI1I11.10.- SISTEMAS DE ENCENDIDO

Para arrancar una turbina de gas es necesario acelerar el compresor hasta que suministre un
gasto masico de aire capaz de mantener la combustion. Esto se puede conseguir inyectando aire
comprimido de una fuente exterior, directamente a la turbina que acciona el compresor. Sin
embargo, normalmente se utiliza un motor eléctrico o una pequefia turbina de gas auxiliar conec-
tada al eje principal mediante una caja reductora y un embrague.

Esta turbina de gas auxiliar se puede alimentar, bien con aire comprimido, o bien con un cartu-
cho, como en la aviacion militar; el dispositivo de encendido se conecta durante el periodo de acele-
racion y se inyecta combustible a través del inyector de encendido; al finalizar la puesta en mar-
cha, el dispositivo de encendido se desconecta.

En el caso de camaras anulares, se montan varios dispositivos de encendido distribuidos por el
tubo de llama anular, préximos a los inyectores principales.

En las cadmaras tubulares s6lo se montan dispositivos de encendido en algunas de ellas, gene-
ralmente en dos, mientras que la llama se transmite a las restantes, una vez estabilizada,
mediante tubos que conectan el tubo de llama de cada cAmara con los de las vecinas.

Semiconductor

Pobre

//

Aire/Combustible

Lazo de encendido ——s,

" Lazo de estabilidad
! Electrodo

1 : exterior i N Electrodo
1 Gasto de aire exterior

Aislante ceramico

Fig VIII.30.- Curvas de encendido Fig VIII.31.- Bujia de alta tension

El comportamiento del encendido se puede expresar por una curva de encendido semejante a la
curva de estabilidad estudiada anteriormente, pero interior a ésta, Fig VI11.30; ésto significa que
para un gasto masico de aire dado, el margen de relaciones aire/combustible dentro del cual es posi-
ble el encendido de la mezcla es mas reducido que aquel en el cual es posible la combustion estable
una vez que se ha producido el encendido.En las turbinas de gas de aviacion, el dispositivo de
encendido tiene que garantizar la posibilidad de reencendido en el vuelo. La dificultad que ésto pre-
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senta se debe al empeoramiento de las condiciones de inflamacién de la mezcla, (ya que la alta
velocidad hace que el aire se refleje en un estrechamiento de la curva de encendido) y a la disminu-
cion de la velocidad de combustion (presion y temperatura de la camara mas bajas).

Para el arrangue en tierra, o en turbinas de gas industriales, resultan muy adecuadas unas
bujias de alta tensidn similares a las utilizadas en los motores alternativos de encendido provoca-
do, MEP; sin embargo en los motores de aviacion se presenta la necesidad de asegurar el reencen-
dido de los motores en pleno vuelo, lo que obliga a utilizar dispositivos que proporcionen una chispa
de mucha mayor energia.

Existen sistemas que suministran chispas de alta energia de 4 a 12 julios a razén de 1 a 4 por
segundo. La corriente de descarga puede ser de varios cientos de amperios, con una duracion de
unos pocos milisegundos.

Un sistema empleado es el de descarga superficial que se representa en la Fig VIII.31 y que
consiste en un electrodo central y otro exterior que rodea al primero, separados por un aislante
ceramico excepto en la punta, donde la separacion se hace por medio de una capa de material
semiconductor.

El principio de funcionamiento consiste en la descarga de un condensador a través del semicon-
ductor que separa los electrodos. De esta forma, dicho material se pone incandescente y propor-
ciona un camino ionizado de baja resistencia para la energia almacenada en el condensador. Una
vez que se ha producido la ionizacidn, tiene lugar la descarga principal en forma de un arco de gran
intensidad.

Para el buen funcionamiento del sistema, éste debe situarse de forma que sobresalga de la
capa de aire refrigerante en el interior del tubo de llama, llegando hasta el borde exterior del com-
bustible pulverizado, aunque no tanto como para que resulte mojado en demasia.

En las camaras de combustion que utilizan sistemas vaporizadores, como ya se indicé ante-
riormente al hablar de los sistemas de inyeccién, el dispositivo de encendido consiste en una bujiay
un inyector auxiliar, antorcha de encendido. Este sistema resulta mas voluminoso y pesado que el
anterior, y es mas adecuado para turbinas de gas industriales.

El inyector auxiliar se puede alimentar con combustibles ligeros de un depoésito separado del
principal, siempre que el combustible que utilice la turbina sea un combustible pesado.

En un quemador como el indicado en la Fig VI11.27, el combustible llegar a una determinada
presion, del orden de 30 atm, que se mantiene constante mediante el regulador de presion de la
admisién que actua como valvula de descarga. En el interior del quemador, el combustible des-
ciende hasta el extremo del armazén en forma de niebla fina.

La velocidad de rotacion que caracteriza la calidad de la pulverizacion depende de la diferencia
entre la presion de inyeccion y la que reina en la camara, diferencia que varia poco con respecto a
la marcha en vacio a plena carga; el gasto se regula mediante una valvula de retorno que evacua el
exceso de combustible.

Cuando el combustible es gas de horno alto estan previstas una serie de toberas de inyeccion,
concéntricas al dispositivo de distribucion de aire primario, que originan el remolino.

Una misma instalacién tiene mejor rendimiento térmico con gas natural o combustibles liqui-
dos, que con gas de horno alto, en el que el 6xido de carbono constituye el elemento combustor prin-
cipal, siendo la diferencia del orden del 4%.
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Las camaras de combustion alimentadas con gas van provistas con frecuencia de un quema-
dor de fuel-oil que permite un caldeo mixto, caldeo con combustible liquido; durante el calenta-
miento con gas, el inyector retrocede para no estar sometido a una temperatura demasiado eleva-
da.

VI11.11.- DIMENSIONES DE LAS CAMARAS DE COMBUSTION

En las turbinas de gas de aviacion es muy importante que el tamario de la cAmara de combus-
tion sea pequefio, por lo que su disefio debe tender a cumplir dicha exigencia, lo que implica volumen
y peso reducidos. Las secciones frontales maximas del motor vienen determinadas frecuentemente
por el tamafo de la camara de combustion, teniendo éste detalle una gran influencia en la resisten-
cia aerodindmica del motor.

En las turbinas de gas industriales, el tamafio de la cAmara de combustion no es un factor pre-
ponderante en el disefio. Las dimensiones principales de una camara de combustidn se eligen, fun-
damentalmente, tomando como base datos experimentales de camaras similares ya existentes.
Una vez construido un primer prototipo se ensaya y se introducen las modificaciones necesarias
para conseguir un comportamiento éptimo. Este comportamiento viene definido por su rendimien-
to, pérdida de presién de remanso, limites de estabilidad de la combustién, perfil de temperaturas
del flujo a la salida de la camara, etc.

Aungue la forma y disposicion de las camaras de combustion son bastante flexibles, se puede
establecer una normativa basada en datos experimentales, que sirva de ayuda para el disefio del
volumen, seccién transversal, longitud, y tamario y disposicion de los orificios del tubo de llama.

El volumen de la cAmara de combustion depende de la intensidad de la combustion, de forma
gue definidos los valores de este parametro, se puede hacer una primera aproximacion del volumen
de la misma.

Para seleccionar el area de la seccién transversal de la cAmara d combustion se define el con-
cepto de velocidad de referencia ¢ €n la forma:

— Gaire
Cref = ———
en la que:

Gaire €s el gasto masico de aire

r » es la densidad del aire a la entrada de la camara de combustién, salida del compresor

W, es el area de la seccion transversal méxima de la cAmara que, para las tubulares vale:

siendo n el nimero de cAmaras y D el diametro de cada celda de combustion.
Para las cAmaras anulares y tuboanulares se tiene:

_ p(DE- X
Wy = P08 D)
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en la que D y Dj son los diametros exterior e interior, respectivamente, de la camara de combus-
tion.

La velocidad de referencia cref €S un parametro teérico y puede que no llegue a alcanzarse en
ninguna seccion de la camara. Sus valores no superan generalmente los 35 m/seg, correspondiendo
los mas bajos a las turbinas de gas industriales con cdmaras de flujo en contracorriente.

Desde el punto de vista del disefio es conveniente expresar la pérdida de presion de remanso en
la cAmara de combustién mediante un parametro adimensional denominado coeficiente de pérdida
de carga c_ de la forma:

2 I)pc.conb. _ 2 Dpz
2 - 2
r2 Cref I'2 Crer

Cpérdida decarga= CL =
enlaque: Dp, = p2- p2 , es la caida de presion o perdida de carga total P:

1 2
P = ErZCLCI’ef

Los valores del coeficiente de pérdida de carga c_ son muy variables y pueden ser del orden de
15 para velocidades de referencia de 35 m/seg, hasta mas de 100 para velocidades de referencia de
8 m/seg.

. T3 F - Lo S
Para los grados de calentamiento T = D utilizados en la practica, la relacion éptima entre
2

el area total de la seccién transversal ocupada por el tubo, o tubos de llama, y el area de la seccion
transversal maxima de la camara oscila entre 0,55 y 0,65. La relacién 6ptima implica que para
una velocidad de referencia dada, el coeficiente de pérdida de carga sera minimo.

El coeficiente de pérdida de carga se puede poner en la forma:

Ggire _ Giire (%A =RT
DP cam — D0 cam 2 rZW%n — Cret = roWm = chém ZrZW% = p2V2_p2 i =
p2 Ggire p2 CL= m)—cém szEf M2 P2 2= RT,
271, W2 Crzef ra
—c R GgireTZ
2 W p3

Mediante esta ecuacién se pueden comparar camaras de combustién de formas diferentes.

Por lo que respecta a su longitud, la experiencia demuestra que las cAmaras de combustion que
tienen un disefio similar, mantienen aproximadamente la misma relacién {longitud-diametro}; en
esta relacion, para camaras tubulares tipicas, oscila entre 3 y 6, si se refiere al tubo de llama, y
entre 2 y 4 si se refiere a dimensiones de la camara; los valores mas bajos se corresponden con el
caso de que exista torbellinador.

Para las camaras anulares se pueden aceptar los valores anteriores, pero tomando como
diametro el interior y el exterior del tubo llama.

El objetivo principal de cualquier disposicidn de los orificios del tubo de llama va encaminado a
conseguir, en la zona primaria, un coeficiente de exceso de aire proximo a la unidad, mezcla este-
quiométrica, y del orden de 1,5 en la secundaria, zona de combustion.
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Dimensionado de los orificios.- La influencia de la posicion y del tamario de los orificios del tubo
de llama en las condiciones de flujo en la zona primaria es muy dificil de calcular, si no imposible.

En la practica, se ha observado que estos orificios no deben tener un diametro mayor de 1/10
del didmetro del tubo de llama.

Si se utiliza un torbellinador como Unica fuente de aire primario, el margen de funcionamiento
estable y alto rendimiento, sera mas estrecho; en muchos casos se utiliza una combinacion de tor-
bellinador y orificios en el tubo de llama.

El dimensionado de los orificios de la zona de dilucidn, aire terciario, depende del perfil de tempe-
raturas que se desee obtener. La penetracion del chorro de aire es aproximadamente proporcional
a su didmetro y es mayor para orificios alargados, en direccion axial, que para los redondos.

VII1.12.- RECUPERADORES

Los recuperadores estan constituidos por un haz tubular en el que se mueven los gases calien-
tes que salen de la turbina, mientras que el aire a recalentar circula alrededor de los tubos; normal-
mente los fluidos circulan en contracorriente.

Fig VIII.32.- Recuperador Escher-Wyss

La presidn en el armazon es del orden de 5 a 10 atm y las temperaturas de las paredes no
sobrepasan los 400°C.

No se corren riesgos de corrosion, pues el aire que entra en el recuperador esta, debido a la com-
presion, a una temperatura muy superior a los 100°C de manera que la temperatura de las pare-
des de los tubos esta por encima del punto de rocio del acido sulfurico, que es el elemento mas
corrosivo que pudiera aparecer en el proceso.

Existe el peligro de incendio debido a los depdsitos de hollin en los tubos; se puede suprimir
mediante lavados periddicos o instalando un sistema de soplado con aire comprimido.

En las instalaciones de circuito cerrado no existe este peligro, ya que el gas esta limpio y se
pueden reforzar, del lado de baja presion, los tubos de aletas onduladas que al disminuir los diame-
tros hidraulicos conducen a mejores coeficientes de transmisién de calor, por lo que las dimensiones
del aparato son mas reducidas.
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IX.- PERDIDAS EN LA CAMARA DE COMBUSTION
Y EN LOS ALABES

IX.1.- PERDIDAS DE CARGA EN LA CAMARA DE COMBUSTION

Las pérdidas da carga que se producen en la cdmara de combustién pueden ser:

a) Pérdidas hidraulicas
b) Pérdidas debidas al proceso de aportacién de energia térmica al fluido

Pérdidas hidraulicas.- La velocidad del aire a la salida del compresor alcanza valores del orden de
175 m/seg; a fin de garantizar un proceso normal de combustion, la velocidad media del aire tiene
que ser del orden de los 60 m/seg, por lo que para disminuir la velocidad del aire, se coloca un difusor
al comienzo de la camara de combustion.

Las pérdidas hidraulicas en la camara de combustién son debidas fundamentalmente a:

a) Pérdidas en el difusor
b) Pérdidas en el torbellinador
c) Pérdidas en la mezcla de los chorros de aire secundario y terciario, con la corriente de aire primario.

Las pérdidas por rozamiento de la corriente con las paredes tienen poca importancia.

En general, cuanto mas efectiva sea la mezcla, mayor seréa la pérdida de carga, por lo que es
necesario llegar a una solucién de compromiso entre la uniformidad de la distribucién de tempera-
turas a la salida y unas pérdidas de carga reducidas. En las turbinas de gas de aviacion, el con-
ducto comprendido entre la salida de la camara de combustién y la entrada en la turbina es muy
corto, por lo que el compromiso que se alcanza es tal que la no uniformidad de la temperatura llega
a ser de hasta un +17% del valor medio.

En turbinas de gas industriales la longitud de dicho conducto es mayor, pudiendo ser mas uni-
forme la distribucién de temperaturas, si bien a expensas de mayores pérdidas de carga.

Representacion de la pérdida de carga durante la combustién, en el diagrama (T-s).- En la transforma-
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Fig IX.1.- Pérdidas de carga durante la combustion

cion (2' 3) la transmisidn de calor va acompafiada de
una pérdida de presion Dp,, disminuyendo la energia

Q; transmitida al gas, que se corresponde con un
incremento de entropia, spya= S33; estas pérdidas de
carga durante la combustion vienen representadas
por el area (33'ab), igual al area (2'3'nm), Fig IX.1.

Las pérdidas térmicas en la caAmara de combustion
se recuperan parcialmente en la turbina por cuanto
el trabajo de rozamiento de los gases se transforma
en calor que aumenta su entalpia en la expansion, y
el area del ciclo aumenta por pasar del punto 3 al 3';

estas pérdidas vienen dadas por el area (m2'3'n) 6 el (33'ab).
Todo ello equivale a una disminucion del rendimiento de la turbina, de forma que el nuevo rendi-
miento se puede poner en la forma:

hT*:khT: 1-

D-1 g

D ¢9-1 Dpzh
T
p2

P>

. ., D . . ~
siendo, Dp> = Dpcam combusti n » Y la relacion —= una magnitud relativamente pequenia.

p2

Pérdidastérmicas.- Son debidas al hecho de que siempre que se aporta energia térmica a un fluido

gue circula a través de un conducto, aunque no exista friccion, se produce un aumento de su volu-
men especifico y una pérdida de presion.

Cuando se aporta calor a un gas que circula a velocidad constante por un conducto, sin friccion,
éste tiene que ser divergente por la ecuacion de continuidad, ya que al calentarse el gas su volumen
especifico aumenta, al tiempo que disminuye la presion.

M<7o

/2

Calentamiento

3

)

|

Calentamiento
M>1

Fig IX.2

p/p,

Mach

Fig IX.3

En el proceso de aportar calor a un gas que circula por un conducto de seccion constante en
ausencia de rozamientos, como se desprende del estudio de la curva de Rayleigh del flujo compresi-
ble unidimensional, el estado final del proceso 3 se encuentra sobre la curva de Rayleigh que pasa
por el estado inicial 2 del proceso, Fig IX.2. Esto es lo que sucede en una cAmara de combustion en
la que se tiene un flujo subsénico y por ello los puntos 2 y 3 se encuentran sobre la rama superior

de la curva de Rayleigh.

Cuando se trata de un aporte de calor, tanto si el flujo es subsonico como supersoénico, la pre-
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sion disminuye.
Se han representado las variaciones de P y T en funcion del n° de Mach para un pro -
P Mach Thach
ceso de transferencia térmica a un fluido compresible que circula por un conducto de seccién cons-

tante sin rozamiento, es decir, seguin una linea de Rayleigh, Fig 1X.3..

Ap,x 100 -
P2

1
e 3 oA S

Fig IX.4.- Pérdidas para diversos grados de calentamiento, en funcién del n® Mach M

En las cAmaras de combustion de las turbinas de gas los nimeros de Mach a la entrada tienen

. . T. F

valores pequefios, 0,17 < M< 0,15, lo que unido a unos valores del grado de calentamiento T_S =5
2

del orden de 2 a 3 da como resultado unas pérdidas por este concepto realmente pequenas.

En la Fig 1X.4 se han representado estas pérdidas en funcién del grado de calentamiento para
distintos valores del nUmero de Mach a la entrada en la camara de combustion. La linea de trazos
representa el limite para el cual el n° de Mach a la salida alcanza un valor igual a la unidad.

La pérdida de presion total en la camara de combustién de una turbina de gas industrial, puede
llegar a ser del orden de un 2% de la presién de entrada, mientras que en la de una turbina de gas de
aviacion esta entre el 4% vy el 7%.

Este valor llega a ser incluso superior a un 17% en las cAmaras de postcombustién de los tur-
borreactores.

I1X.2.- RENDIMIENTO DE UNA CAMARA DE COMBUSTION

El balance térmico en la cAmara de combustion de una turbina de gas se puede poner en la for-
ma:

+ Gaire(Difa +i2) + Geonp (Dife +12c) =
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= Qpérd + Ggases (Ditg +13) + Ggases Cga%
en la que:

Dita, Ditc y Ditg son las entalpias de formacion por unidad de masa del aire, del combustible y de los produc-
tos de la combustién

i» es la entalpia de entrada del aire en la camara de combustion

ioc €s la entalpia de entrada del combustible en la camara de combustion

i3 es la entalpia de entrada de los productos de la combustion en la turbina

Gaire: Geomb Y Ggases Son el nimero de kg de aire, de combustible y de gases de la combustion.

Si se resta a ambos miembros de la ecuacion anterior el valor, Ggases Di ?g ,enelque Di ?g re-

presenta la entalpia de formacion por unidad de masa de los productos de la combustién completa
en el supuesto de que éstos sean los correspondientes a las condiciones normales de temperatura,
se tiene:

2 2
Ca CC . . .0 . .
Gaire? + Gconb? + (Gaire Di fa+ Geonmp Difc - Ggases Difg) + Gaire 1 2 + Geonp 1 2¢ =
2
Cc
_ . . 0 . g
= Qpérd + Ggases (Difg- Di fp) + Ggases | 3+ Ggases >

i (Gaire Ditat Geonp Difc - Ggases D ?g) , es la energia aplicada por el combustible

en laque: | L. ..
§ Qpera» SON las pérdidas térmicas

La energia aportada por el combustible es:

. . . 1 . . 1+F
Q1 =Gaire Difa* Geomp D fc- Ggases Di ?g = Geonb (E DfatDitc- “E Di ?g) = Geomy Pic
con:
1+ F, el nimero de kg de la mezcla combustible estequiométrica, 1 kg de aire y F kg de combustible; F es el
dosado.
Pic la potencia calorifica del combustible a presion constante, que se define como la cantidad de calor des-

prendida de la combustion completa de 1 kg de combustible en condiciones normales de presion y temperatura,
saliendo los gases residuales a la misma presion y temperatura

Las pérdidas por combustion incompleta B son:
Peonb. i nconpl eta = B = Ggases (Ditg - Di ?g)

Sustituyendo estos valores en la ecuacion del balance térmico de la camara de combustidn, se
obtiene:

. ch . C3 . cg
Q1= Ggases (i 3+ 7) - Gaire (i 2+ T)'G‘corrb(I 2c t 7) + Qpéra + B

El rendimiento de la cdmara de combustion es:
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. ci . c4 . c2
Ggases (I 3+ 79) - Gyire (i 27 7a) - Geomp (i 2¢ + 7(:)
Ncamcond = 2 2 2
G i+ 9y G (i.+58).G i+ S8y 4+ Q. +B
gases (I3 7) aire (I 2 7) conb (I 2¢ 7) Qperd

Si se desprecian los términos de energia cinética resulta:

_ Ggases 13- Gaire 1 2-Geonb 1 2¢  Grig- Ggia- Geonp 1 2¢
Ncamcony = =

Gconb I:’i c Gconb I:)i c

y si se desprecia la entalpia sensible del combustible:

h _(Giire * Geomb ) i3~ Ggire in _ Gyases = Gr = Gaire + Geomp (1+F)ig-i,
camecorb = Geomd Pi c T Gyie=1 P Gy =F - F P,

Si se desprecian las energias cinéticas del aire y de los productos de la combustién, resulta:

(L+F)ig-ij
FPc

hcamcomb =

El rendimiento de la camara de combustion depende de las pérdidas de calor a través de las
paredes de la camara y a la combustidn incomple-

100 Empuje controlado o ta, que viene ocasionada por los siguientes facto-
N0,
. \ o res:
S o, & L, .
£ g0 oy o a) Defectos de formacion de la mezcla, debido a que los
8 R . .
5 X% ‘%f inyectores pueden dirigir las gotas de forma que se vean
£ o
e 60 N arrastradas a lo largo de las paredes del tubo de llama.
b) Enfriamiento local de la Ilama en puntos de entrada del
40

-20 0 20 40 60 °C aire secundario, impidiendo el normal desplazamiento del

Temperatura del aire

Fig IX.5.- Restauracion del empuje afiadiendo agua equilibrio quimico hacia la formacion del CO;.
La influencia del equilibrio quimico es poco impor-

tante si no se da la situacién anterior.

I1X.3.- PERDIDAS EN LOS ALABES DE LA TURBINA

El paso relativo t, Fig IX.6, influye sobre las caracteristicas del grill, o persiana de alabes; con
un paso demasiado grande, el fluido estd mal guiado, lo que puede dar lugar a desprendimientos de
la vena fluida si la desviacion es elevada; por el contrario, un paso demasiado pequefio aumenta la
proporcidn de las superficies que rozan, lo que ocasiona un descenso del rendimiento.

El esfuerzo F que actua sobre un alabe, en funcion de la circulacion G es de la forma:

F=rGcya=rtacy(cpcosas- Ccy cosasg)

siendo cy una velocidad ficticia, inferior ac; y co.
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Fig IX.6.- Persiana de &labes

Ladiferencia de presion media correspondiente sobre las caras del perfil, siendo L la longitud de
la cuerda, distancia entre los puntos de ataque y salida, es:

F
Dp= —
P L a

La expresion del coeficiente de carga C es:

C,CO0S a,- C; COS Ay
c3

C= ——— =22 cy

La experiencia muestra que el valor 6ptimo del coeficiente de carga C asi definido apenas varia,
para cualquier tipo de alabes, por lo que se puede partir de C para determinar el paso relativo que

corresponde a los angulos a1, a, 6 by, b, dados.

Para los alabes moviles de la turbina de accién en la que b1= by, y suponiendo w; = ws, el coefi-

ciente de carga C tiene por expresion:

—

= C, para, b = 15°

C=2 sen2b ; —=

P P__C
L L 2sen2b T

= 0,575 C, para, b = 60°

—— ——
—lorlo

resultados que pueden parecer curiosos, pues hacen corresponder a las desviaciones mas fuertes
los pasos relativos mayores; sin embargo hay que tener en cuenta que el esfuerzo sobre el alabe

depende no sblo de la desviacién, angulo d, sino también del caudal, que disminuye con el angulo b.
En la turbina de accidn, el coeficiente de reduccion de velocidad del alabey 6| segun se trate de

un alabe movil o fijo, disminuye cuando el angulo de desviaciéon d = 180° (b1 + by ) aumenta..
Para un mismo angulo de desviacion, el rendimiento varia con la convergencia de los canales
(paso entre alabes).

Determinacion del angulo b, de salida del alabe.- El valor del angulo de salida medio interviene en

el trazado de los triangulos de velocidades. Este angulo difiere en general del angulo del alabe by,
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desviacion debida al hecho de que los filetes de fluido que estan en medio del chorro de vapor estan
peor guiados que los situados en la proximidad de las paredes y, por tanto, menos desviados.

Para los pasos relativos que corresponden al mejor rendimiento y cuando la arista de salida esta
convenientemente afilada, se encuentra que el angulo medio de salida difiere muy poco del angulo
cuyo seno sea igual a la relacion entre la longitud de la garganta x y el pasot, en menos de 2°.

Influencia de la compresibilidad.- La influencia de la compresibilidad no empieza a manifestarse
hasta que se alcanzan, en diversos puntos del flujo, velocidades proximas a la del sonido cs.
Cuando la relacién de expansion en los distribuidores aumen-
ta, las velocidades crecen y se alcanza la velocidad del.sonido
en el punto M del extradoés, Fig IX.7, en la proximidad de la
seccidn mas estrecha, en donde debido a la curvatura de los
filetes de fluido, la depresién es maxima.

Cuando la relacion de expansion crece y se alcanza la veloci-

Onda de_,
recompresion

dad del sonido en el punto a, a lo largo de una curva (ab), la

recompresion se efectia mediante una onda de choque obli-

cua C.
Fig IX.7.- Influencia de la compresibilidad . ., ., , ,
Si la relacion de expansion aumenta aun mas, se alcanza la

velocidad del sonido en toda la seccion del canal (a;b1), (relacién de expansion critica r¢), mas alla
de la cual el gasto es independiente de la presidon aguas abajo; en esta situacion r £ r¢, la vena

supersonica en la que hay una presion p; en la salida de la tobera penetra en una zona de presion
inferior py, y la expansion continta produciéndose fuera de la tobera mediante unos frentes de
ondas estacionarias que parten de las aristas.

Ondas de
expansion
N~

(a)

Fig 1X.8.a.b.- Expansion de una vena supersonica a la salida de la tobera

Si la seccion de salida forma con la tobera un angulo igual al angulo de Mach:

CS
a;=arcsen —
c
1
el frente de onda que parte de la arista aguda se confunde con la superficie de salida; la vena se
extiende en bloque en la direccidn que corresponde a la expansidn pivotante alrededor de O y las
pérdidas de energia son menores.
Esta disposicién se emplea cuando la relacion, p,/pp, no es muy inferior a la relacién critica; de
esta forma se acorta el canal suprimiendo la zona divergente, mejorandose el rendimiento sobre
todo en régimenes anormales, Fig 1X.8.b.
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Por encima de una determinada relacién de expansion conviene utilizar canales convergente-
divergentes, que so6lo presentan un buen rendimiento para la relacién de expansion prevista; en

particular, en régimen subsénico funcionan mal.
Los fendmenos que se producen en un alabe convergente-divergente son analogos a los que se

originan en una tobera de canal de paso rectilineo; si el flujo en la parte divergente de la tobera es
supersonico, las perturbaciones aguas abajo no pueden remontarse aguas arriba.

Si p1 es la presién dentro de la tobera a la salida y p» la presién aguas abajo, si po» sube mas alla
de p1, la expansidn se hace normalmente en el divergente hasta p;, después se produce una recom-
presion seguida por una onda de choque oblicua, dependiendo su inclinacion de la relacion, p/p1, ¥
se hace normal cuando p, alcance un cierto valor py.

Mas alla de p, la onda de choque permanece normal, pero remonta progresivamente en el diver-
gente acompanada con frecuencia de un desprendimiento. Aguas abajo de la onda de choque la

velocidad es inferior a la del sonido.
A partir del momento en que la onda de choque alcanza la garganta, el movimiento se hace sub-

sonico y la tobera funciona como convergente-divergente para fluidos incompresibles, existiendo

expansion en la zona convergente y recompresion en la divergente
Si, p2 < p1 la vena se extiende en la tobera hasta la presién p;. Cuando la presion en el recinto

es po, experimenta una expansion pivotante de p; a p, que provoca una tremenda divergencia.

p/Po
|
| o \\
| 0
i f=
! ©
i 0
! 2
! >
! %]
|
|
i
!
]
|
Subsbnico™ 1+
Supersénico ¢ | \ a
|
Onda de choque |
normal |
/ :
z .
Subsénico._; i |
™~ . ] T | I
Funcionamiento [ ¢ \‘ | O
normal | |
' ol
| Ul T U c 5 A
7, S S, S [
Corriente de torbellinoT Corriente i N l l l l
+ }~_ enlatobera Corriente Subsonica
Onda de choque oblicua de onda de
ala salida choque normal

A) Funcionamiento normal, p1 = p2
B) Recompresion de ondas de choque oblicuas, p1< p2 < p2’
C) Expansion fuera de la tobera mediante frentes de ondas estacionarias (expansion pivotante), p2 < p1

D) Recompresion por onda de choque normal que remonta hacia el cuello, con desprendimientos eventuales, p2 < pz’
Fig 1X.9.- Funcionamiento de una tobera convergente-divergente
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RELACION DE EXPANSION LIBRE.- Esta relacion permite conocer la forma de evitar los feno-
menos sdnicos. La elevacion de la presion en un fluido incompresible viene dada por la relacion
entre la depresion maxima sobre el extradds y la presion dinamica del fluido aguas abajo, de la for-

ma.

Dp

fo
rc?

2

Para velocidades elevadas esta relacion varia segun la ley de Prandtl-Glauert:

rei 1-Pc 4. Pc

Dp _ 2 P1-Pc _ p1 _ P1
FcZ = 2 - 7 - Ve
1 1- M rci rcy g My
2 2 2p1 2

siendo pc la presion en el punto de maxima depresion, garganta de la tobera, cuando se alcanza la

velocidad del sonido en dicho punto.
Recordando que:

g 2 g
p 2 i1 c 2 Po .51
< = )91 ME= = S {(=2)9t- 1)
Po g+ 1 Cs g-1"p
g
Pc g-1 a1
g - 1+ == gl
p_o_(l_'_g'lM%)a pc:Po_( 2 N%)
P1 2 p1 P g+ 1 gl
Po ( > )¢
se obtiene:
g-1 2%
1+ Mi) ¢
Dp 1- 2
( 2)0 i
I’Cl (g+ 1)9_1
Do _ 2 _ 2
rc? 1- MW gM2
2 2

que permite calcular el valor de M; limite y la relacién de expansion limite correspondiente.

INFLUENCIA DEL ANGULO DE ATAQUE.- La Fig 1X.10 muestra el reparto de las presiones
sobre el intrados y el extradds de un alabe de accion para un angulo de ataque normal a;; en este
régimen el movimiento es regular y las sondas muestran que las capas limites de las paredes tie-
nen un espesor pequerio.

Si el angulo de entrada disminuye, ay' < a1, se produce una depresion en el extradés en la proxi-
midad inmediata del borde de entrada, y aumenta el area del diagrama, asi como el esfuerzo motor

sobre el alabe.
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Si el &ngulo de entrada aumenta, se produce un aumento de la velocidad y una depresion con lo
que disminuye el area del diagrama. Variaciones del angulo de entrada poco importantes, no afec-
tan ni al movimiento, ni a las presiones en el resto del canal, ni al angulo de salida del fluido.

Si existe una gran diferencia entre los angulos de ataque respecto al angulo tedrico, el movi-
miento se complica con desprendimientos en el intradds o en el extradds que aumentan las pérdi-
das del alabe y al prolongarse en todo el movimiento pueden afectar al angulo de salida del fluido.

Estos desprendimientos se producen con regimenes tanto mas proximos al régimen de adapta-
cion cuanto mas agudo es el borde de ataque del alabe. Cuando sea necesario tener una gran
amplitud de adaptacion, es indispensable proveer a los alabes de un borde de ataque suficiente-
mente redondeado.

\\
Ap§ >

A B,

Intrados

(+)
)

4

Ap Ap

Intrados : Intrados
Extrados \ )

() Extrados Extrados

\ )

N
|

Fig IX.10.- Reparto de presiones sobre el intrados y el extrados; influencia del angulo de ataque

Fuera del régimen de adaptacion y para un alabe de accion que tenga la misma altura de vena
a laentraday a la salida:

Si, a; <ap, aumenta la presidn, el alabe funciona como un mal difusor debido a la curvatura de
los filetes de fluido, y los desprendimientos aparecen muy rapidamente

Si, a; >ap, se presenta una caida de presion en la transversal del canal, con lo que aparece un
cierto grado de reaccion.

Los distintos filetes de fluido que salen de un distribuidor de perfil constante se sitdan en un

hiperboloide de revolucidn cuyo semiangulo del vértice de las generatrices del cono asintotico es el
complementario del &ngulo de inyeccion.
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X.- TURBINAS DE GAS. APLICACIONES

X.1.- SOBREALIMENTACION DE MOTORES Y CALDERAS

En las instalaciones que utilizan fluidos compresibles, las cantidades de energia utilizadas
y, por tanto, las dimensiones de las maquinas, son proporcionales al flujo masico; para reducir
las dimensiones conservando la potencia o para aumentar la potencia manteniendo las dimensio-
nes, se puede:

a) Aumentar las velocidades de circulacién, que para secciones de paso iguales, implica un
aumento del flujo masico, lo que supone un aumento de las pérdidas de carga, y una reduccién
del rendimiento.

b) Aumentar la presion de funcionamiento y, por tanto, el peso especifico de los gases y el flujo
masico, sin cambiar las velocidades de circulacion, posibilidad que constituye una de las princi-
pales ventajas de la turbina de gas en circuito cerrado.

En las maquinas que funcionan con aire en condiciones atmosféricas, el aumento de la pre-
si6n de funcionamiento o sobrealimentacion se consigue colocando un compresor a la entrada de
la instalacion. Para accionarlo se necesita energia que se obtiene de la energia térmica residual
de los gases antes de ser lanzados a la atmésfera.

La primera aplicacién de la sobrealimentacién fue la de los motores de aviacién (1916)
mediante un compresor accionado por una turbina alimentada por los gases de escape del motor,
apareciendo en 1930 las primeras calderas sobrealimentadas por grupos turbocompresores.

Turbocompresor de sobrealimentacion.- Estas maquinas constan de una turbina de gas de un
escalonamiento, generalmente de inyeccién total y de un compresor centrifugo para relaciones de
compresion entre 1,5y 2,5.

El sistema de sobrealimentacion que se aplicé a los motores Diesel de cuatro tiempos hacia
1920, también se emplea en los motores Diesel de dos tiempos desde 1950.
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Sobrealimentacion de calderas.- Una caldera Velox es un generador de vapor con circulacién for-
zada de agua y circulacion forzada de gas, obtenida esta dltima mediante un grupo turbocompre-
sor, Fig X.2.

La combustién se realiza bajo presién, 1 a 2 atm, las velocidades de circulacién de los gases
son muy elevadas, del orden de 200 m/seg en lugar de 15 m/seg en los generadores ordinarios,
con lo que resultan flujos de calor muy elevados, del orden de 300.000 Kcal/h.m2 en lugar de los

32.000 Kcal/h.m2 en las calderas clasicas.

\\
i
I 7

C

1.- Camara de combustion; 2.- Tubos vaporizadores verticales; 3.- Separador de agua con bomba de desagiie; 4.- Sobrecalentador;
5.- Evaporador de regulacion; 6.- Valvula mariposa de regulacion; 7.- Compresor de aire; 8.- Turbina de gases de escape;

9.- Recalentador del agua de alimentacion; 10.- Motor de punta del compresor

Fig X.1.- Generador de vapor tipo Velox, con regulacién automatica de la temperatura del vapor

El peso del generador es méas reducido, pero las calderas Velox presentan inconvenientes que
han limitado su empleo en instalaciones de potencias moderadas, como la obligacion de quemar un
combustible gaseoso o liquido debido al peligro de abrasion que constituye un combustible sélido accionado a
gran velocidad, o el que la recuperacion del calor de escape se haga mediante un economizador, perdiéndose

ast la posibilidad de un recalentamiento por trasiego del vapor, por lo que se reduce el rendimiento del ciclo.

Para cargas pequefias no es suficiente la potencia de la turbina y se necesita un motor de
arranque y de punta para mover el compresor.

Para cargas fuertes la potencia de la turbina se hace superior al consumo y se puede devolver
energia a la red; si se aumenta la potencia de la turbina de gas, es posible combinarla con una
turbina de vapor en una misma instalacién de generacion de energia, aunque hay que encontrar
un punto de funcionamiento que haga ventajosa esta combinacion.
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X.2.- CICLO COMBINADO TURBINA DE VAPOR Y TURBINA DE GAS

TURBINA DE GAS CON INSTALACION DE TURBINA DE VAPOR AGUAS ABAJO

Se puede suponer que el vapor de agua se produce inicamente por el calor de escape de la
turbina de gas, Fig X.2.

Gases de escape

Combustible

Camara
combustion

A
T.vapor T.vapor
Compresor AP BP

Condensador

Recuperador

Entrada
aire

Bomba

Circuito de aire
Circuito de vapor

Inyector
combustible

Fig X.2.- Turbina de gas con instalacién de vapor aguas abajo

Un balance de la entalpia del aire entre la entrada del compresor y la salida del recuperador, es de la
forma:

Di conpresor + Nc Di gonpusti 6n = Di Turbina gas + Di Recuperador + D pérdi das escape
La energia generada en toda la instalacion es:
Ny = (o Turbina + Di Conpr esor ) hg +Di Recal ent ador hR' Ng ementos auxiliares

siendo:

hg el rendimiento del generador eléctrico

hyr el rendimiento global del ciclo de vapor con funcionamiento en recuperacion

h. el rendimiento de la combustion

En estas circunstancias, el rendimiento de la instalacion h* es:

h* —_ : Nl
DI wonbust i 6n

Si se aporta una cierta cantidad de calor en la camara del recuperador, de la forma, h, D+, la poten-
cia del vapor aumenta en:

DN = h¢ hgicio vapor Di conb.
por lo que la potencia total N suministrada sera:
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N = Ny + DN = Dicomp. h* + h¢ hcicio vapor Di conb.
y el rendimiento:

. ES . 3k
D comv h™ + he heicio vapor Di conb

h = . —
D'conb"'D'conb

La poscombustion en el recuperador provoca un aumento del rendimiento en la forma:

.
conb
. . 3k
Di conb + DI comb

h'h*:(hc hciclovapor - h*)

por lo que habra que aportar la poscombustién siempre que
heheiclo vapor = h*

. . . x . . .,
siendo normal elegir Di ¢ony tan grande como sea posible, o lo que es lo mismo, que la combustién

se realice con un minimo de exceso de aire en la camara.

INSTALACION COMBINADA CON CALDERA EN HORNO A PRESION.- Vamos a comparar una
instalacién mixta, con otra instalacién de vapor (*), tomando como términos comunes los siguien-

tes:

Compresor

Gases de combustion

Aire ° Caldera .
4
®
J2)
£ - T.vapor =@
2
S
A
Condensador
T S,
Inyeccion Recalentamiento
combustible agua alimentacién

[ ‘/\/\N\I | OBomba

Escape gases
combustion

Fig X.3.- Instalacion combinada con caldera en horno a presion
a) Calor aportado por el combustible, Di conp = Di zonb

. K 3k
b) Potencia de los elementos auxiliares, Ngj em.aux. = N el em.aux.

¢) Calor evacuado y perdido por los humos, Di evac. humos = Di evac. hunos

d) Balance energético de la instalacién mixta,
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Di corp + he Di comp =

= Ditransm al ciclo de vapor + Diturbina gas * Diconp + Direc.agua + DI pérd. escape
e) Potencia de la instalaciéon mixta:
N = (Di turbina gas - Di corrp) hg + Di trans. cicl o vapor hci cl o vapor + Di rec. agua hR' Nel em aux.
f) Instalacion de vapor:

Di conb hc = Di trans. ciclo vapor T Di pér d. hunos

* . *
N = Di trans. cicl o vapor hci clo vapor -~ NeI em aux.
Yy como:
. _ . K . _ * . . _ . x
Dicomb = Dicomb ; Nelemauxil. = Nelemauxit. ; Dl evac. humos = DI evac. humos

N - N*=(Di turb. gas - Di conp)(hg' h(:iclovapor ) - Di rec.agua(hciclovapor - hr) =

~|a= (Diturb.gas'Diconp)hg+Direc.aguahR _
Diturb.gas

=Di turb. gas (a - hci cl o vapor ) - hci cl o vapor (D rec.agua - D conb)

La diferencia (Di ec .agua - Di conb ) s, en general, positiva y conviene sea lo menor posible, ya

que la diferencia de temperaturas en el recalentador puede ser mas importante que el aumento
de temperatura producido por la compresion.
Admitiendo en el limite que:

Di rec. agua — Di conb
la superioridad del rendimiento de la instalacién mixta viene dada por:

+ N -N* Di turb.gas(@ - heiclo vapor )

h-h" = — = .
D conb D' conb
1a < N0 de vapor> solo instalacién de vapor
Cuando, i

ja>h instalacién combinada de gas-vapor

ciclo de vapor ?
Para la eleccion del tipo de instalacién es necesario tener en cuenta el rendimiento, pero no
es suficiente, por cuanto también se han de considerar los gastos de instalacién; una solucién
interesante es la combinacién de una caldera a presién y una turbina de gas aguas abajo.
La combinaciéon de una turbina de gas con una turbina de vapor, permite pasar de un rendi-
miento térmico del orden del 27,5% que es el rendimiento de las turbinas de gas a plena carga,
al 32,6%.
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X.3.- OTRAS APLICACIONES INDUSTRIALES DE LA TURBINA DE GAS

La combustion de los gases de alto horno se puede aplicar a la obtencién de energia eléctrica,
y/o a la obtencion de grandes cantidades de aire a presion necesario para diversas aplicaciones
en las fabricas siderometalirgicas. A principios de siglo se utilizaban soplantes que eran combi-
naciéon de un motor de combustién interna que funcionaba con dichos gases y de un compresor
alternativo, maquinas lentas y de grandes dimensiones; posteriormente, para el accionamiento
de las turbosoplantes se utilizé una turbina de vapor alimentada por una caldera que quemaba
el gas del horno alto. Hoy en dia estos gases se queman en una turbina de gas acoplada a una
turbosoplante, y/o a un alternador, en la que las condiciones de servicio, y el orden de magnitud
de las potencias necesarias para el accionamiento de la turbosoplante y/o el alternador a gran

velocidad, las hace idéneas para su utilizacion.

Turbina de gas para generacion de energia.- Cuando la turbina de gas se utilice para generar
energia eléctrica, la instalacién se complementa con un compresor de gas de pequenas dimensio-
nes, que puede girar a mayor velocidad accionado mediante un multiplicador de engranajes. Los
gases de escape calientan el aire y el gas combustible; la regulacién del gasto de combustible se
efectia mediante un by-pass en la aspiracion; se puede realizar un ahorro de energia dotando al

compresor de combustible de una turbina de recuperacion.

Turbina de gas para la produccion de viento .- La turbina de gas acciona en acoplamiento directo a
la turbosoplante de viento, que alcanza una presion del orden de 1,2 atm, y mediante un multi-

plicador de engranajes acciona al compresor.

Compresor

3 Turbina
Ventjlador
=

Ventilador

Difusor Chorro o

-l'—l_—rl — . Chorro del ventilador
Tobera
Compresor Quemadot,
e |

Fig X.4.- Esquema de una turbosoplante

Turbina

Como no hay alternador, la potencia generada en la turbina acciona a la turbosoplante, que
no esta sujeta a una velocidad de rotacién determinada, por lo que se puede adaptar a las necesi-
dades de viento de la instalacién, tanto desde el punto de vista del gasto masico, como de la pre-
sion. Como el gasto masico de viento estd entre un 33% a un 45% del gasto masico total del com-
presor, las fluctuaciones que se pueden producir en el servicio no influyen sensiblemente en el
funcionamiento de la turbina.

Turbina de gas para la produccion simultinea de energia y aire comprimido.- En esta instalacion, Fig
X.5, el grupo gira a velocidad constante y la regulacion del gasto masico de viento se efectiia en
la turbosoplante, por el escape, mediante una turbina de recuperacién combinada con una toma
en el compresor de aire. La combinacién de la generacion de energia y viento ofrece la posibilidad
de hacer funcionar el alternador como motor, accionando la soplante en caso de una parada

imprevista de la turbina de gas.
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Los combustibles gaseosos, gases de horno alto o gas natural, no presentan en general los
inconvenientes de los combustibles liquidos en lo que concierne a la corrosiéon. Los gases de
horno alto se deben depurar y las temperaturas vienen limitadas por la resistencia metaldrgica
de los metales que con frecuencia llegan a 750°C.

S

Recuperador

Quemador

( N
Camara de
combustion

Multiplicador
engranajes

arranque

Fig X.5.- Turbina de gas para la produccién simultanea de energia y aire comprimido
X.4.- GENERADOR DE GAS DE PISTONES

El generador de pistones de gases calientes que alimenta una turbina de gas situada sobre el
conducto de escape, es un motor Diesel sobrealimentado, conjunto constituido por una maquina
de pistones cuyo tnico papel es alimentar una turbina de gas que suministre por si misma toda
la potencia motriz.

En la Fig X.6 se esquematiza un generador de este tipo que lleva dos pistones escalonados de
movimientos opuestos y simétricos; en la parte central un cilindro funciona segin un ciclo Diesel
de dos tiempos. Los pistones de barrido estan dispuestos a ambas partes.

El aire es aspirado a través de unas valvulas al espacio anular que rodea el cilindro Diesel
que esta alimentado por las aberturas, verificindose el escape por una canalizacién que alimenta
la turbina.

El barrido se asegura por una disposicién conveniente de las aberturas 6 y 7 que, en un
momento dado, estdn simultdneamente abiertas. Durante su desplazamiento hacia el exterior,
los pistones 3 comprimen el aire que, durante la carrera de vuelta, asegura por su expansion el
barrido y la compresion en el cilindro Diesel asi como la compresion del aire de barrido. Los
movimientos de los pistones se sincronizan mediante un sistema de bielas exterior que, teérica-
mente, no recibe ningin esfuerzo y que se utiliza del mismo modo para el mando de los inyecto-
res.

En la Fig X.7 se representa el diagrama termodinamico; suponiendo que el punto A repre-
senta el estado del aire ambiente, se observa que:

La fase de aspiracion del aire viene representada por la transformacion (AB)

La compresion del aire en el cilindro compresor por (BC)

La inyeccion del aire entre el compresor y el carter por (CD)
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Ciclo espacio aire

Fig X.6.- Sistema de funcionamiento del generador de pistones libres
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Fig X.7.- Ciclo de un grupo turbina de gas-generador de pistones libres
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1.- Carter; 2.- Cilindro compresor; 3.- Culata; 4.- Cilindro motor; 5.- Deposito de aire de barrido; 6.- Compuerta de aspiracion;

7.- Compuertas de inyeccion; 8.- Tubo-guia; 9.- Llegada de aceite de refrigeracion; 10.- Salida de aceite de refrigeracion;

11.- Prensaestopas; 12.-. Motor de arranque; 13.- Estabilizador; 14.- Conducto de gases de escape

Fig X.8.- Generador de pistones libres
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En el punto D la masa de aire que evoluciona se subdivide en otras dos, cuya relacién varia
con la carga, una sigue el ciclo Diesel (DEGH13’), y la otra sirve para el barrido del cilindro
motor y se afiade a los gases de escape del ciclo Diesel, punto J, para conformar la mezcla gaseo-
sa, punto K, que se va a expansionar en la turbina siguiente (KL).

El conjunto generador-turbina de gas presenta un rendimiento elevado, del orden del 35%,
proximo al del motor Diesel, comparable al obtenido por las turbinas de gas de ciclos complejos
que llevan recuperacién prolongada y compresiéon y expansion escalonadas.

El montaje de varios generadores para alimentar una misma turbina permite realizar insta-
laciones cuya potencia puede llegar a 10.000 CV. En algunas centrales se encuentran aplicacio-
nes como elemento en horas punta o en emergencias.

X.5.- MOTORES DE PROPULSION POR TURBINA DE GAS

Propulsion de barcos.- Las aplicaciones de la turbina de gas en la propulsién de navios son poco
numerosas, debido fundamentalmente a dos situaciones.

La primera es que la turbina marina debe estar provista de un elemento de marcha atras
que, cuando esta inutilizado en funcionamiento normal, produce pérdidas por ventilacién; en la
turbina de vapor estas pérdidas son pequeias, pues los elementos de marcha atras giran en un
espacio donde reina la presion del condensador, es decir, practicamente el vacio; sin embargo no
ocurre lo mismo en los grupos de gas donde estas pérdidas son sensibles, ya que las aletas estan,
cuando menos, a la presién atmosférica. No obstante, en algunos casos se puede evitar este

Chimenea
/

inconveniente utilizando rotores de palas orientables.

Camara combustion AP <—3 Recuperador
Turbina arranque
M<1 bt | Refrigeracion
E—
Camara combustién BP Aire
L

Turbina arranque

——1 Compresor

Reductor
velocidad

Fig X.9.- Grupo marino de turbina de gas

La segunda caracteristica consiste en que la inercia térmica de una turbina de gas de disposi-
cion clasica es grande, sobre todo cuando la instalacién tiene dos lineas de ejes. En estas condi-
ciones, se facilita la adaptaciéon del generador de pistones libres, pues este aparato posee una
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inercia calorifica y mecdnica pequefia, andloga a la del motor Diesel, y la inercia del grupo turbo-
reductor de gas que mueve es idéntica a la de una turbina de vapor. De esta manera se han equi-
pado un cierto nimero de barcos de pequefio tonelaje.

El aparato propulsor con grupo clasico lleva el generador de gas AP y el turboreductor BP; la
Fig X.9 representa un esquema de esta disposicion.

Propulsion de automéviles.- La técnica actual permite adaptar la turbina de gas para potencias
pequefias con rendimientos muy aceptables en maquinas pequefias con velocidad de rotacién ele-
vada. Pero los tipos que no llevan recuperador tienen un consumo exagerado que hace imposible
todo desarrollo en la industria del automévil.

El problema de la aplicacion de la turbina de gas al automovil radica en el recuperador, que debe ser
ligero, de dimensiones reducidas y de precio moderado. La mayor parte de los grandes construc-
tores han construido y experimentado prototipos, que basicamente constan de:

i
f

Fig X.10.- Turbina de gas para automovil

a) Un generador de gases calientes constituido por un grupo de AP de un escalonamiento, compresor cen-
trifugo de aletas radiales, un recuperador rotativo cuyas células, calentadas por los gases de escape de la tur-
bina BP, recalientan el aire que sale del compresor, una camara de combustion;

b) Una turbina de potencia util de un escalonamiento BP con dlabes distribuidores regulables

¢) Elementos auxiliares, motor de arranque, bomba de combustible

La originalidad de la maquina consiste en la presencia de los dlabes distribuidores regulables
que permiten hacer variar el par sobre la rueda de BP, e incluso ejercer un momento de frenado,
particularidad interesante cuando se sabe que la falta de freno motor es uno de los principales
inconvenientes que se encuentran en la turbina de gas aplicada para la traccién automoévil.

X.6.- PROPULSION POR REACCION

TURBORREACTORES..- Es en el terreno de la propulsién aerondutica donde la turbina de gas

ha encontrado su utilizacion mas espectacular. Utilizada inicialmente en aparatos militares
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rapidos, pero con radio de accién reducido, se extiende en la actualidad a recorridos de largo
alcance dentro del campo de la aviacién civil.

1 Veo E Vi
G —
G (G+gcomb)

G (a p=Cte)

oo ~_,

1 Vi/Voo

Fig X.11

P\

En general, un propulsor de reaccién es un aparato que produce un chorro de gas de gasto
masico G que sale a la velocidad V7 y produce un empuje, E = G V7.

El chorro de gas es el resultado de una combustién; en el cohete, el combustible y el combu-
rente estan en el interior del aparato, lo que le hace independiente de la atmésfera; por el contra-
rio, el reactor toma el comburente del aire ambiente que penetra en la maquina debido a la velo-
cidad de desplazamiento (estatoreactor) o bien por el efecto de un compresor movido por medio
de una turbina que toma su energia de los gases de propulsion (turborreactor), que se presenta
como una turbina de gas reducida a la parte generadora de gases calientes; tanto la turbina de
potencia 1til como el recuperador, no tienen sentido en esta situacion; se sustituyen por una
tobera de expansion donde el chorro de propulsiéon adquiere la velocidad Vi, Fig X.12

3
\?1 Turbina
E
2 Tobera

Compresor axial

Compresor
| B
Difusoro ~ 0]

4

Chorro combustién anular  Turbina Tobera

Fig X.12.- Esquema de turborreactor

Quemador

oF —

El empuje E* de un aparato de este tipo que se desplace a la velocidad Vy absorbiendo un
gasto masico de aire G y lanzando hacia atras un gasto masico, Gy re+ Qconbusti bl e, €ON Una velo-

cidad V1, es de la forma:

G(Vy;-Vy )+ dcom V1
g

E* =

Despreciando en primera aproximacion el gasto masico gcomp, la energia transmitida al fluido

por el reactor es:
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V- V¢

N=GC ——
29
i sz G(V1- W) V
La potencia de propulsién es, N, = E* Vy = (V1 - ¥ ) Vx
N G(Vi-Vy) V 2V
El rendimiento de la propulsién es, hy = P _ (V1 ; ¥) Vy _ ¥ 2V
N Vl B V§ V]_ + V¥ 1+ V1
G V
2 ¥

que no tiene sentido méas que para, V1 > Vy
Este rendimiento mejora cuando aumenta la velocidad del aviéon Vy, es decir, el propulsor de

reaccién es conveniente para grandes velocidades, observandose que:

Vi= — + V
1= 75 ¥

por lo que, con empuje constante, el gasto masico G aumenta con la velocidad del aparato.

Compresor centrifugo

Bomba combustible

Céamara de combustion

Entrada ¥}
de aire

Turbina de gas

Camara de combustion

i S } _ . Tobera
e ..

Reductor Turbina 3 escalones

(43.500/6.000) rpm _ "
Compresor axial Compresor centrifugo

Fig X.13.- Turborreactores
TURBORREACTOR DE UN FLUJO.- El diagrama entrépico de un turborreactor de un flujo

viene esquematizado en la Fig X.14.

En el difusor de entrada la energia cinética del aire se transforma en presion. Si la transformacion

fuese perfecta, se tendria la evolucién isentrépica (0B’), de forma que:
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V¢

Cor(Tig- To) = —
p1( Tig - To) 2 g
y la presién obtenida seria py-.

Debido a las pérdidas de carga en el difusor la presion disminuye, por ejemplo a p1, siendo la
evolucién real (0B).

Tig-To
Tg-To

La compresion viene representada por la transformacion (B2).
Tp- Ty
To-Th

El rendimiento isentrépico del difusor es, hgjs =

El rendimiento isentrépico del compresor es, hconp =

s
Fig X.14.- Ciclo de un turborreactor

El trabajo del ompresor es, Tconp = Cp (To-T1) =i2- i1

De 2 a 3 a lo largo de la isobara pg se realiza la combustién en la camara de combustion, a
presién constante.

Qu=cp(T3-Tz)

La expansion en la turbina viene representada por (34), siendo el rendimiento de la turbina:
h T3-Te
turb = Ts- T

El trabajo de expansion en la turbina es:

Tiwb =Cp (Tz3-Te)=li3-1E

La expansion en la tobera se efectia segin (E4), de donde:
o1
v T bo 5
= Cp(TE' T4) = hiurp Cp(TE' T4') = hturp CpTE(l - —) =hturo CpTE{l -(—) }
29 Te E
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La potencia util de propulsion, para 1 kg de aire, (se desprecia el peso del combustible), es:

Vy(V1-V

Np = ¥(Vi- Vy)
g

Np W (Vi-Vy)

Q&  gcp(Ts-To)

por lo que el rendimiento global es, hg op

, . . Vi - V¢

La energia transmitida al fluido es, N yigo = T

N Vi- M

El rendimiento térmico es, hy = —49 - W
Q 2 gCp (T3 - T2)

El rendimiento de la propulsién es, hprop = #\/l
1+ —
Vy

de forma que:
Ntotal = hpropul si 6n Nteérnico
El rendimiento térmico varia con las relaciones:

ol

£ T
Dz(ﬁ)g ;F=—3
Po T,

igual que en un ciclo de turbina de gas ordinario.

Los rendimientos de la compresiéon y expansion de los dispositivos estaticos hgifusor ¥ Ntobera
son superiores a los de las maquinas rotativas Ncomp ¥ Nturbina, POr lo que para aumentar la velo-
cidad del avién interesa hacer mas importante la parte de los dispositivos estaticos.

El foco frio esta a un nivel térmico bajo; asi, por ejemplo, a 12.000 metros de altitud se tiene
una presion atmosférica, po= 0,197, atm y una temperatura, To= 216°K; como se admiten tempe-
raturas de admision elevadas, T3 = 850°C, 900°C, el valor de, a = 2—2 =45, 55.

0
Todos estos factores favorecen la obtenciéon de un rendimiento elevado, sensiblemente supe-

rior al de las turbinas de gas terrestres de ciclo simple.

o =5 _ P=d——
: ) \ £
] —_— ] _ E)
= o4 2 =4 =
g 43:3\
& \ —
®=5
cb=3\ N H
G por Kg de empuje
A A A

Fig X.15.- Rendimientos en funcidn del grado de compresion D

V
El rendimiento de propulsién se expresa en funcién de la relaciéon de velocidades V—l y el ren-
¥
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dimiento térmico en funcién de la diferencia, V12 -V¢ , por lo que estos dos rendimientos estan re-

lacionados y varian en sentido inverso cuando varian D6 F, Fig X.15.

El rendimiento global, producto de los dos anteriores, se puede expresar en funcién de D
tomando F como parametro, existiendo para cada valor de F un valor 6ptimo de po. El empuje

maximo se obtiene para un grado de compresién inferior al de rendimiento méaximo.

Los rendimientos hi¢rmico ¥ de Npropulsisn varian en sentido inverso; un aumento de F para un
valor dado de po/p; no implica necesariamente una mejora del hgjohal; Sin embargo, un aumento
del area del ciclo disminuye el gasto masico de aire necesario y, por tanto, disminuyen también
las dimensiones de la maquina.

Influencia de la velocidad del avion.- Para determinar la influencia de la velocidad del avién con-
sideraremos un ciclo determinado por la relacion de compresién Dy por la relacion de temperatu-
ras F, Fig X.16; si se supone un aumento de la velocidad Vy del avién, el punto B pasa a la posi-

cion Bq, y el punto 2 a la 2’; 1a diferencia de temperaturas en el compresor se reduce en los incre-
mentos, DT'g + DT9. La caida de temperatura en la turbina se reduce en el mismo valor si los
calores especificos ¢, y ¢y son iguales, es decir en el decremento, DI'g = DI'g + DT, pasando el
punto E a la posicion E; y el 4 a la 4’, con lo que la caida de temperatura en la tobera aumenta
en, UPE + DF4.

Fig X.16.-
Influencia del aumento de la velocidad del avion Vy

La energia comunicada al fluido aumenta en:

(Vi+ DVi)2-(Vy + DV )2-(VE+ V§)
¥29 L = cp (DT4+ DIg- DTg) = ¢ (DT4+ DTy)

y la cantidad de calor a suministrar para aumentar la velocidad del avién, en:

DQ= ¢, DT,
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por lo que el rendimiento térmico queda en la forma:

VE- V¢
__ 29
term= Cp(T3-T2-)+Cp DT>

+ Cp (DT4+ DT2)

modificacion que es debida tinicamente al hecho de que los elementos estaticos, difusor y tobera,
poseen un rendimiento propio superior al de las maquinas rotativas.

ESTATOREACTOR.- Si se supone un aumento de la velocidad del avién Vy suficiente para
hacer inutil la presencia del grupo turbocompresor, se tiene un estatoreactor, de forma que:
Vi F

V2 - D htobera hdifusor
¥

. . ..V . .
Si se mantiene constante F y crece Vy, la relacién V—l podria alcanzar la unidad, por lo que
¥

D=F htobera hdifusor

y un aumento del nimero Mach del avién produce un aumento del rendimiento de propulsion
que tiende hacia la unidad, al mismo tiempo que el rendimiento global tiende al rendimiento tér-
mico.

Caracteristicas de funcionamiento de un turborreactor.- En el funcionamiento de un turborreactor

se pueden considerar las siguientes variables independientes:

poy Ty o la altitud Z que permite definirlas (atmosfera normal)
Voo, velocidad de desplazamiento del avion

n, velocidad de rotacion de la turbina.

Ensayos de Laboratorio.- Los ensayos en el suelo o ensayos en laboratorio permiten obtener:
- La temperatura a la entrada de la turbina T, o de la tobera T,

- El empuje

- El consumo en kg/hora, por kg de empuje

- El gasto masico de aire

en funcién de la velocidad » de rotacién Fig X.17, siendo n, la velocidad de funcionamiento nor-
mal (régimen de crucero), ny la velocidad de arranque 0,3 ny, n, la velocidad de ralenti, y n,,;. la

velocidad méxima.
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Fig X.17.- Curvas caracteristicas a nivel del suelo

.. V .
En estas condiciones el nimero de Mach es, M= C—¥ =0,y,To=Ty; po=p1; E= GV, sien-
S

do cg la velocidad del sonido (celeridad) de la onda de presién en condiciones ambientales.
Influencia de la velocidad de desplazamiento.- Suponiendo rendimientos iguales a la unidad,
(transformaciones isentrépicas), y que el punto 1, Fig X.18, representa la entrada al compresor
del turborreactor, definido por su presién p; y temperatura T4, siendo » la velocidad de rotaciéon y
que la velocidad de expulsién de los gases de la turbina, punto E, es igual a la velocidad de

entrada en la tobera, V1, siendo V1 la velocidad de salida de los gases en la misma, la expansion

en la tobera es de la forma:

3 T
4 /
T Turbina p/Po
£ 1
P, Tobera
2 4
Compresor P,
1 Po
Difusor
0 Voo
V10
s 1
Fig X.18.- Fig X.19.-
Influencia de la velocidad de desplazamiento Variacion del empuje con la velocidad del aviéon
Tl _ TE
2 2 R
Vi - Vip To T4 Ti-To V¢ Te V¢
—— =Cp(Te-Ts4) = = cpTe =Cp(Ti- To) | = — ——=
p T p p
29 Ta=Te -2 Ta 29 T 2g
L

=
Vi = /vfo+ £ v
T

. : GVio
El empuje proporcionado por Vig es, Eg =

g

El empuje total es, E = w = g(‘,Vf(ﬁ % Ve - V)
1

[

E
Eo

1+ £ 2% .
T. V2 Vi
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La curva de la Fig X.19, para, Tg/T; = 3, que es un valor bastante normal, muestra que el
empuje varia poco con la velocidad del avién, disminuyendo ligeramente al principio, y creciendo
para valores del nimero Mach, M 3 1.

Influencia de la altitud.- A velocidad de rotacién constante, el gasto masico que atraviesa el
compresor es independiente de la presién y de la temperatura a la entrada del mismo (p1,T1), por
lo que el empuje es proporcional a la masa de aire a la entrada del compresor, deduciéndose las
condiciones (p1,T1) a partir de las (pg,Ty), que son las condiciones a la altura considerada.

Los resultados de un turborreactor se pueden representar en un diagrama (pi, VL) que pro-
0o Vio

porcionan el empuje en funcién del nimero Mach de vuelo para distintas altitudes, a un régimen
de funcionamiento determinado, definido por la velocidad de rotacién de la maquina.

La hélice, Fig X.21, se hace inutilizable en las proximidades de, M = 1; sin embargo, el turbo-
rreactor evita los fenémenos relativos al sonido, ralentizando Vy en el difusor de entrada, y eli-
giendo una velocidad adecuada para el compresor, obteniéndose el grado de compresién multipli-
cando el nimero de escalonamientos que suelen estar comprendidos entre 7 y 17.

El gasto masico del compresor viene fijado por la propia maquina y, por lo tanto, es indepen-
diente de la velocidad del avién.

Altura Z 4000
() m
) 1000 2 @ Z=0m
uEJ % N Consumo un
5000 <+ o -
0 woo ¥/ 3000
ke| S & = O sl \.
N 9|2 6000
4000W 8000 -
% / 2000 9000
3000 A =
§/ / / 12000 11000
// ‘
[
2000 L -1 T TT13000
p L~ 7 \
L~ 1000 ‘
- ///16003 15000
1000 s -1 — 17000
T =TT
g2 | "
0 0,5 1 1,5 Mach 0 0,5 1 1,5 Mach
Régimen maximo con poscombustion (8.400 r.p.m.) Régimen méaximo sin poscombustion (8.400 r.p.m.)
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Fig X.20.- Curvas para diversos regimenes de funcionamiento de un turborreactor

La potencia maxima del turborreactor viene limitada por los efectos mecanicos de la fuerza
centrifuga sobre las aletas de los rotores y la temperatura de admisién de los gases.

Los resultados se pueden mejorar mediante un aumento del empuje y mediante un aumento
del rendimiento.

Aumento del empuje.- Para aumentar temporalmente el empuje se pueden utilizar los siguien-
tes métodos:

a) Inyectar agua a la entrada del compresor, resultando una relacion de compresion mas elevada, y por lo
tanto, un aumento del gasto masico y del empuje, siendo necesario aumentar la cantidad de combustible inyec-
tado. Es interesante sobre todo para el despegue del avion en tiempo calido, pudiéndose alcanzar un empuje
suplementario de hasta un 20%.

b) Inyectar agua a la entrada de la turbina, por lo que se superpone al ciclo del gas un ciclo de vapor de
agua, sin condensacion. Si la seccion de los distribuidores de la turbina permanece constante, un aumento del
gasto masico de la turbina exige una elevacion de la presion a la salida del compresor y el punto de funciona-
miento se acerca al limite de bombeo.

Ambos dispositivos se han sustituido por la poscombustion, que consiste en quemar una cierta canti-
dad de combustible a la salida de la turbina y antes de la tobera. El ciclo se desarrolla como se
indica en la Fig X.22; la temperatura de los gases aumenta sensiblemente, siendo T, del orden
de 1400°C, temperatura perfectamente admisible ya que la soportan paredes fijas y no los alabes
moviles; a su vez, la inyeccién de combustible en la tobera se puede regular de forma que propor-
cione un reparto heterogéneo de las temperaturas mas elevadas en la parte central. La velocidad
de salida aumenta considerablemente, asi como el empuje, pero el rendimiento de propulsion y el rendimiento
térmico disminuyen, siendo mucho mayor el consumo de combustible.

Este dispositivo lleva consigo algunas complicaciones constructivas, por lo que es necesario
moderar suficientemente la velocidad de los gases a la salida de la turbina para permitir la pos-
combustion y crear una turbulencia suficiente, fuente de pérdidas cuando la sobrecarga no esta

en servicio.
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La elevacion de la temperatura hasta T tiende a producir un aumento del gasto méasico en la
tobera, de donde resulta un aumento de la contrapresién a la salida de la turbina y una estran-
gulacién de ésta, por lo que es necesario disponer una tobera de seccién variable y un dispositivo
de regulacion especial que mantenga una relacién entre la abertura de la tobera y el suplemento

de combustible inyectado.

T

S

Fig X.22.- Ciclo de un turborreactor de poscombustion

La poscombustiéon permite alcanzar un suplemento de empuje del 40% en el punto fijo, y del
100% en, M=1, con un aumento del consumo especifico del 50% y un aumento del peso del apa-

rato del orden del 15%.

Aumento del rendimiento.- E1 rendimiento global es bajo porque un buen rendimiento térmico es
incompatible con un buen rendimiento de propulsién. Si se pudiese imaginar un aparato en el
que se pudiesen diferenciar el gasto masico de la tobera G y el de la camara de combustion G,
(que en un turborreactor de un solo flujo son iguales), el rendimiento térmico de dicho aparato

Fig X.21.- Turbohélice
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seria:

G(Vf- W)
Nierm= ,
2gcp G(T3-T2)
y el rendimiento de la propulsién sigue siendo, h prop = ;V
1+ —L
Vy

TURBORREACTORES DE DOBLE FLUJO.- Un aumento del rendimiento del propulsor implica

una disminuciéon de Vi; ésto se puede conseguir sin reducir el higrmico, aumentando la relacién,

G/G’, lo que implica un turborreactor de dos flujos, Fig X.23.

"ﬁ G-G~

T

i

Turbina
Compresor (BP) Compresor (AP)

Fig X.23.- Turborreactor de doble flujo

La parte de baja presion BP del compresor impulsa el gasto masico G’ hacia la parte de alta
presiéon AP, mientras que la cAmara de combustién impulsa el gasto masico, G - G’, directamente
hacia la turbina.

Para el turborreactor de un flujo, el consumo especifico es del orden de 0,9 , 1, kg/kg.hora,
mientras que para el de dos flujos se reduce a 0,5, 0,8 kg/kg.hora; el turborreactor de dos flujos,
ideado en 1945 y después abandonado durante algunos afios, se vuelve a considerar actualmente
por la mayor parte de los constructores.

Inyectores de combustible T 3

5

Chorro

IIIIIIIA "

Camaras de L*Tobera
.I combustién [

4

! N
Camaras de 1 2
alimentacion 5

Fig X.24.- Esquema de una maquina de chorro
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XI.- TURBINAS DE AVIACION
CONTAMINACION

Los turborreactores lanzan a la atmoésfera, principalmente, tres tipos de compuestos quimicos:

a) Compuestos del aire ambiente: Ny, O, y Ar
b) Productos de combustion completa: CO, y H,O

¢) Contaminantes, que son inquemados: CO, CH y humos, asi como NOy
La reaccion quimica global se puede expresar en la forma general siguiente:

ChiHh+ G(@aN2+ b O+ c Ar + dCO, + eH,O) ®
® X1 Nz + X2 O +x3Ar +X4CO4+X5H20+X6CO+X7CXHy+X8NO+X9N02

Las concentraciones de cada contaminante emitido dependen tanto de las condiciones de fun-

cionamiento de la cAmara de combustién, como de la tecnologia utilizada.

i HC— 19,6 g/kN
i
Contaminacion nivel (OACI), i CO+~ 118 g/kN

1 NOy > 108 g/kN

XI.1.- FORMACION DE CONTAMINANTES

CO e hidrocarburos no quemados HC.- Son productos intermedios de la combustién del carbu-
rante, cuya oxidaciéon completa da lugar al COq. Las reacciones de oxidaciéon dependen de la pre-
sién, temperaturas locales, riquezas locales de la mezcla y tiempo de permanencia.

La influencia de las condiciones termodindmicas sobre los niveles de CO e hidrocarburos no
quemados se puede evaluar, por ejemplo, a partir del pardmetro de carga aerodindmica W, Fig XI1.1 y

XI.2, que permite traducir la influencia de la presion de entrada p., temperatura de entrada T,,
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gasto maésico de aire G,jre y volumen de la camara de combustién V.

Las curvas permiten prever, durante la fase de dimensionamiento de la cAmara, los niveles de
contaminacién debidos a los inquemados emitidos por el motor en todos los regimenes de funciona-

miento. Se observa que dichos contaminantes se producen sobre todo en el funcionamiento al
ralenti.

IECO (9/Kg)

3 D Ascension
¢ 100 espegue N/  Aproximacion
s -
S B L
2
£
()
8 |
E Dp/Foq

10 ]

Ralenti e
Ascension Crucero Ralenti
| Q= Gaire
! 0.1 1 10 TV plBele/300
’ Despegue  Aproximacion (Kg/seg/m/bar"*®) ¢

Fig XI.1.- Influencia de las condiciones de funcionamiento de la camara de combustién
sobre el indice de emision del CO (IECO)

Despegue Ascension
IEHC (g/Kg) Aproximacion
-
o 100 /
I
<
o
i)
5
° Ralenti
O
5
= 10
Ascension Crucero Ralenti
1 | Q= Gaire
0,1 1 10 v 1,8 T./300

Despegue  Aproximacion (Kg/seg/m/bar1’8)

Fig XI. 2.- Influencia de las condiciones de funcionamiento de la camara de combustién
sobre el indice de emisién de hidrocarburos no quemados (IECH)

Las caracteristicas de la carburacion, el reparto de aire en la camisa interior y fenémenos tales
como el enfriamiento por el aire de refrigeracion de las paredes o por el aire de dilucién (terciario),

no se tienen en cuenta en el parametro de carga aerodinamica, aunque también influyen en la pro-
duccién de inquemados.

El pardmetro de contaminacion, Dy/F, se define en la forma:

Masa de contaminante emitida durante el ciclo Aterrizaje-despegue" g

Foo Empuje de despegue kN

Oxidos de nitrégeno.- Se forman esencialmente en las zonas de alta temperatura. En las con-
diciones de funcionamiento de un turborreactor, dichas reacciones de oxidacién son més lentas que
las de combustion del carburante por lo que las concentraciones resultantes estan lejos del equili-
brio quimico, siendo practicamente proporcionales al tiempo de permanencia.
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Fig X1.3.- Influencia de las condiciones de funcionamiento de la caAmara de combustién
sobre el indice de emisién del NOx(IENOx)

Para predecir la influencia de las condiciones termodinamicas sobre los niveles de dichos 6xidos,
se utiliza un parametro s, Fig X1.3, deducido de la correlacién de resultados experimentales. El
parametro s permite deducir la influencia de la presién p, y temperatura de entrada T, y gasto

masico de aire Gyjre (0 tiempo de permanencia).
Se observa que los NOy se producen sobre todo en condiciones de gran carga. En las fases de

vuelo ascendente y despegue del ciclo de aterrizaje-despegue se emite aproximadamente 3/4 partes de la
masa total de NOy.

La riqueza de funcionamiento de la cAmara de combustién es también un parametro del que
dependen las emisiones contaminantes. Teniendo en cuenta las heterogeneidades internas del tubo
de combustion, las riquezas y temperaturas locales son las que controlan los procesos quimicos,
dependiendo la influencia de la riqueza de la calidad de la mezcla que se realiza en la zona primaria;
si se mejora la mezcla o se hace una premezcla, se puede reducir el nivel de los NOy emitidos.

Humos.- Los humos son inquemados producidos bajo condiciones de alta presién, en zonas de la

camara en las que la riqueza local es elevada, es decir, principalmente en la zona primaria. Por el

o contrario, en la zona de dilucién (terciaria),

G G’ / debido a la oxigenacién de los gases y a que

201 las temperaturas son todavia elevadas, se
Limite de visibilidad .,
observa en general una combustion de las

particulas de carbono y, por lo tanto, una

disminucién de los humos.

El nivel de humos emitidos por un turbo-

rreactor aumenta con la presién y con la

0,01 0,02 Riqueza 0,03 . . . .

riqueza de funcionamiento de la camara de
Fig XI. 4.- Influencia de las condiciones de funcionamiento de ., . .

la camara de combustién sobre la emisién de humos combustién, y disminuye con la temperatura

en la zona de dilucién, en donde existe menor

temperatura y aire terciario fresco, Fig XI.4; el fenémeno de combustién de los humos en la zona de

dilucién supera, en general, a su produccion en la zona primaria.
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XI.2.- IMPACTO DEL DIMENSIONAMIENTO DE LAS CAMARAS DE COMBUSTION
SOBRE LA CONTAMINACION

Los niveles de contaminacién de una turbina se pueden preveer si se conoce la tecnologia de la
camara. Para su determinacion se han establecido algunas metodologias, habiéndose observado
una buena similitud entre los valores calculados y las medidas realizadas a la salida de la camara
de combustién, permitiendo establecer la influencia de algunos parametros como el reparto de aire
y carburante en la camara, asi como las caracteristicas del sistema de inyeccion (tamafio y

dispersion de las gotitas).

Humos
o Resultados experimental
IECO (g/Kg + Célculos Nivel de
ivel de humos

100

p—————
IENOy e

Emision de NOy

1 T T T T
05 1 5 10 w *—Volumen primario —

Longitud de la camara
Ly
L2

Fig XI. 5.- Comparacion de los indices de CO
calculados y medidos Fig XI.6.- Influencia de la longitud de la caAmara

Como no se pueden tener presentes al mismo tiempo todos los parametros termodinamicos,
hay que establecer entre ellos algin tipo de compromiso, ya que se ha observado que las condicio-
nes de funcionamiento del motor pueden conducir a situaciones contradictorias; por ejemplo, si se
aumenta el volumen de la camara de combustion en forma homotética, el aumento del tiempo de
permanencia resultante produce una disminucién de los niveles de inquemados durante el funcio-
namiento al ralenti y también un aumento de los NOx durante los regimenes revolucionados. Por
otra parte, para una mismas condiciones iniciales, si se acorta la cAmara de combustion se reduce
la emisién de NOy pero puede dar lugar a niveles de humos mas elevados, Fig XI.6.

Las consideraciones tenidas en cuenta para eliminar la contaminacion a nivel del dimensiona-
miento de la cAmara de combustién de un motor, entran en competencia con otras prestaciones
como, pérdidas de carga, temperatura de las paredes, encendido, reencendido en vuelo, estabilidad,
distribucion de las temperaturas de salida, etc, por lo que las opciones tecnolégicas se deben selec-

cionar teniendo en cuenta el conjunto de las prestaciones y las condiciones de funcionamiento del

motor.

XI.3.- REDUCCION DE LA CONTAMINACION

Las turbinas de aviacion estan sujetas a las normas internacionales (OACI) en las que se defi-
nen los limites recomendados para los diferentes contaminantes; algunos paises han adoptado
estas normas, (en su totalidad o en parte), como reglamentacion.

Los NOy son los gases de combustién que crean hoy el mayor problema ya que, aunque los
niveles de inquemados, CO e hidrocarburos HC, han disminuido de forma importante en las lti-
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mas generaciones de turbinas, no ocurre lo mismo con los NOx.

Los avances realizados en el campo de la combustién y, sobre todo, el acortamiento de las
camaras, han permitido evitar que el aumento de las relaciones de compresion en las turbinas,
incremente la produccion de NOx.

Si para una misma tecnologia de la camara, las relaciones de compresiéon de las turbinas
siguen aumentando en el futuro, los NOy van a aumentar también, por lo que sera méas dificil cum-
plir las normas actuales, Fig XI.7.

El acortamiento de las camaras y los avances en la combustién han evitado que el aumento de

la relacion de compresion suponga un mayor aumento de NOy.

NO r
100 6,@ ppm
= 5 100
< & S
3 & 2
S 50 O E
S ¢ £ 50 ™
3 g
0 10 20 30 40 0 25 50 75 100
Relacion de compresion Caudal de agua/Caudal de aire (%)
Fig XI.7.- Influencia de la relacion de compresion Fig X1.8.- Influencia de la inyeccién de agua en
sobre la emision de NOx una camara de combustién THM

Un problema adicional, en el caso de los aviones supersénicos civiles del futuro, es el de la con-
taminacién en altura.

Todavia no se conoce bien el impacto de los NOy sobre fenémenos atmosféricos tales como la
destruccion de la capa de ozono; es necesario realizar estudios para determinar el nivel de emisio-
nes de motores que se considera aceptable a nivel ecolégico.

Sin embargo, en lo que se refiere a los futuros proyectos de aviones supersénicos que vuelan

dentro de la estratosfera, debe hacerse todo lo posible para reducir el nivel de emisién de NOy.

Estos contaminantes son hoy, los que exigen el mayor esfuerzo de los proyectistas de motores.

XI.4.- DIFERENTES TECNOLOGIAS UTILIZADAS PARA REDUCIR LA CONTAMINA-
CION

Inyeccion de agua o de vapor.- El nivel de los NOy se puede reducir disminuyendo las tempera-

turas locales de la llama, por ejemplo, inyectando agua o vapor de agua en la camara de combus-
tion.

La experiencia de las turbinas industriales THM ha demostrado que, con una inyecciéon de agua
equivalente al gasto méasico de carburante, se pueden disminuir cuatro veces los niveles de NOy,
Fig X1.8.

Sin embargo, esta soluciéon es dificil de aplicar en las turbinas de aviones.

Caudal de agua 1 litro 1 lit
Caudal de carburante 100 x 1000 litros 77300 lit
1,293
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Inyeccion de amoniaco.- Otra solucion consiste en intentar eliminar los NOx mediante inyec-
cién de un agente reductor, por ejemplo, amoniaco, que pueda reducirles.

Esto exigiria:

a) Un dispositivo de deteccion del contenido de NOy en los gases de escape

b) Un sistema de regulacion que dosifique el gasto masico del agente reductor NH3 que debe ser inyectado

¢) Una camara de reaccion de volumen suficiente como para permitir se produzcan las reacciones quimicas
del NOy con el NH3.

Esta solucién resulta también poco adaptable a las turbinas de aviacién.

Cambio de carburante.- Las turbinas industriales se proyectan para ser utilizadas con diferen-
tes carburantes (gasdleo, gas natural, gas pobre, alcohol, etc).

La experiencia demuestra que, debido a que la temperatura de la llama es mas baja, los carbu-
rantes con un poder calorifico débil dan lugar, para un mismo disefio de la camara de combustién, a
niveles de NOy mas bajos.

Por el contrario, los niveles de CO e hidrocarburos no quemados pueden ser mas altos.

La utilizacién de carburantes de bajo poder calorifico da lugar a consumos especificos mayores,
necesitando, una mayor cantidad de carburante para un mismo cometido.

Estas soluciones, aplicables a las turbinas industriales de gas, lo son dificilmente a las turbinas
de aviacién, ya que dan lugar a un mayor consumo.

Mejora del sistema de inyeccion.- La mejora de los sistemas de inyeccion disminuye los CH.

Los niveles de contaminaciéon emitidos dependen mucho del rendimiento del sistema de inyeccién.

Inyeccién aerodinamica

Tubos de vaporizacion

I
Secundario Terciario

M: }
[ ] Tubo de prevaporizacion
V7] Inyeccion aerodinamica

IECO (Ralenti) IEHC (Ralenti)  IENOy (Despegue)

Fig X1.9.- Mejora del sistema de inyeccion

La calidad de la mezcla (aire-carburante) y su distribucion en la zona primaria de la camara de
combustion, condicionan las riquezas y temperaturas locales. La mejora del sistema de inyeccién
es, por lo tanto, una importante via para reducir la contaminacion.

Por ejemplo, la sustituciéon de los tubos de vaporizacién por una inyeccién aerodinamica, Fig
XI1.9y 10, ha dado lugar a importantes mejoras en la emision de contaminantes, especialmente en
lo que se refiere a los inquemados.
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Optimizacion del reparto de aire.- Los niveles de contaminacion emitidos dependen también del
reparto de aire en el tubo de llamas; la fracciéon del gasto masico de aire que alimenta la zona pri-
maria, la difusién e incluso el gasto masico de refrigeracion, se deben regular para obtener el mejor
compromiso entre las diferentes prestaciones.

Aire secundario  Aire terciario

tzz Camara standar

7

IENOy (Despegue) IECO (Ralenti)

Aire secundario

Aire terciario

Fig XI.10.- Camara de dilucién precoz

Sin embargo, la optimizacion del reparto de aire en el tubo de llamas, no permite establecer un
compromiso entre las diferentes prestaciones y las diferentes sustancias contaminantes; el ejem-
plo de la Fig XI.10 muestra que si se modifica la posicion de los orificios de dilucién (aire terciario)
en una camara, disminuye la contaminacién de los NOy pero esto da lugar a una reduccién del

volumen de la camara, en donde la temperatura es elevada, produciendo un aumento de los niveles

de inquemados CH.
Optimizacion del reparto de carburante.- No reduce los NOy. En condiciones de baja carga, se

puede optimizar también la estequiometria de la zona primaria, regulando el reparto de carburante
entre los inyectores. Este tipo de solucién exige un sistema de alimentacion de carburante mas
complejo, no siendo valida para regimenes elevados.

Por lo tanto, no da lugar a reducciones directas de los niveles de NOy aunque permite favorecer
una débil produccién, facilitando el compromiso entre el funcionamiento al ralenti y el funciona-
miento a plena carga.

Acortamiento de la camara de combustion.- El acortamiento de la camara permite reducir el
tiempo de permanencia al tiempo que limita la formacién de los NOy.

La relacion longitud/diametro ha disminuido en un 30% en 30 afos, lo cual ha sido posible por
un mejor control de la aerodindmica interna del tubo de llamas que ha permitido acortar las cama-
ras, sin por ello aumentar la heterogeneidad de las temperaturas de salida, y sin aumentar los
inquemados, permitiendo obtener en las turbinas modernas niveles de NOy equivalentes a los de

los antiguos motores, a pesar del aumento de las relaciones de compresion.
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Accion sobre el ciclo del motor.- El parametro de contaminacion definido en las normas inter-
nacionales es la masa de contaminante D, emitida durante el ciclo de aterrizaje-despegue con rela-

cién al empuje de despegue:

Dp Masa de contaminante emitida durante el ciclo Aterrizaje-despegue" g

Foo Empuje de despegue kN

) Dp .
El parametro = se puede expresar en forma aproximada por,
00

D—p—kC(IE)
Foo °

en la que (IE) es un indice de emision que representa el nivel tecnolégico de la camara de combus-
tion, y Cs es el consumo especifico ligado al ciclo del motor.

Esto indica que, para disminuir el parametro, Dp/Fg, el constructor tiene dos posibilidades:
a) Mejorar la camara de combustion.

b) Seleccionar un ciclo que dé lugar a un menor consumo especifico

La consecuencia directa de la mejora del consumo especifico en todas las turbinas modernas
con alta relacién de dilucién y en las turbinas tipo propfan es, por lo tanto, la disminucién de los

niveles de contaminacién.
XI.5.- TECNOLOGIA ACTUAL

Las diferentes técnicas de reduccién expuestas se han aplicado a las turbinas modernas
actualmente en servicio, permitiendo reducir considerablemente los niveles de emisiéon de inquema-
dos desde hace una década. Se han optimizado el sistema de inyeccion, el reparto de aire y carbu-
rante, etc, pero estos avances tienen como contrapartida el caso de los NOy, con un efecto desfa-

vorable, debido al aumento de las relaciones de compresién de las turbinas.

Combustible

Dp/Foo : HC......39/kN CO.....34g/kN  NOx....46g/kN

Nivel (OACI): 19,6 118 108
Fig XI.11.- CAmara de combustion ultracorta

La camara de combustion representada en la Fig XI.11 es ultracorta, I/A = 1,75, y ha sido
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adaptada a un ciclo de motor propfan dando lugar a un bajo consumo especifico, con niveles de con-

taminacion bastante por debajo de los limites vigentes, obteniéndose los siguientes resultados:

Dp g .
CO —— = 34 — ; Limite (OACI), 118

i

i

; Foo kN o

|l Hidrocarburos no quemados: L _3 9 ; Limite (OACI), 19,8
i Foo KN

I Dp g . .

7 NOy: —— = 46 — ; Limite (OACI), 108

i Foo kN

Puede observarse que, a pesar de una alta relacién de compresion cercana a 35, se han obte-
nido bajos niveles de NOy.

Teniendo en cuenta el conjunto de las investigaciones realizadas, se puede pensar que estas
tecnologias actuales se encuentran préximas a un compromiso 6ptimo, siendo escasas las mejoras

que podran obtenerse en el futuro.

XI1.6.- NUEVAS TECNOLOGIAS

Para conseguir mejoras significativas en la reduccién de los niveles de contaminacién, es nece-
sario imaginar soluciones tecnolégicas completamente nuevas; a continuacién se describen algu-
nas.

Inyeccion escalonada.- La separacion de las funciones de ralenti y despegue es una de las posibi-
lidades para reducir el nivel de contaminacion de una camara, superando el compromiso entre la
riqueza y el tiempo de permanencia en la zona primaria.

En la Fig X1.12 se presenta un ejemplo de camara de combustiéon con dos cabezas. La cabeza
de ralenti posee un gran volumen (tiempo de permanencia elevado) y esta alimentada por una can-
tidad de aire que permite optimizar la estequiometria de la zona primaria en condiciones de ralenti,

produciendo, por lo tanto pocos inquemados.

Despegue > -
Zona muy diluida

Fig XI.12.- Camara de combustién con dos cabezas

Por el contrario, la cabeza de despegue es de pequeiio volumen (corto tiempo de permanencia),
estando alimentada por una gran parte del aire suministrado por el compresor, de forma que se
obtiene una zona primaria netamente subestequiométrica. Por otra parte, el flujo, desde la salida
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dela zona primaria, queda muy diluido debido a una serie de orificios de dilucién y al aire procedente
de la cabeza de ralenti, consiguiéndose una fijaciéon rapida de las reacciones de formacion de NOy a

regimenes elevados.

Las pruebas efectuadas con esta camara han demostrado que los niveles de contaminacién
obtenidos eran netamente inferiores a los que se obtenian con las tecnologias clasicas, reduciendo
los NOy en aproximadamente el 30%.

En general, la mejora de la contaminacién se obtiene a costa de una mayor complejidad de la
tecnologia de la camara y, especialmente, de un aumento del niimero de inyectores.

Las temperaturas de la pared son mas elevadas, debido a la mayor superficie de pared del tubo
de llamas, lo que es un problema; también existe una cierta dificultad en alcanzar buenos niveles
de rendimiento en determinados regimenes intermedios, en los que ambas cabezas estan necesa-
riamente lejos de su funcionamiento 6ptimo.

Geometria variable.- Permite regular el gasto masico en la zona primaria para cada régimen de

funcionamiento. Si se desea optimizar el funcionamiento de la cAmara en todos los regimenes,

puede ser necesario introducir en el dimensionamiento un grado de libertad adicional que se puede
Distribuidor de geometria variable alcanzar con la ayuda de una geometria variable que permita

regular el gasto mésico en la zona primaria para cada una de

las condiciones de funcionamiento.

Ademas de reducir la contaminacion, la geometria variable tiene

otras ventajas que pueden compensar los inconvenientes debi-

dos a su tecnologia méas compleja, como un menor volumen de la

Fig XI.13.- Sistema de inyeccion camara de combustion que permite reducir el espacio ocupado y
de geometria variable el peso del motor, aumentando el intervalo de riquezas y
ampliando el campo de reencendido durante el vuelo.
La geometria variable se puede combinar con técnicas de combustién escalonada.

Inyeccion con premezcla pobre.- La formacion de NOy depende mucho de las temperaturas y

riquezas locales presentando un pico importante para las mezclas estequiométricas. La realiza-
cién de una premezcla antes de la combustiéon permite, reduciendo las heterogeneidades locales,
minimizar las zonas en las que las riquezas estén préximas a la estequiometria. En la Fig XI.14 se
presenta el esquema de esta camara.

Compresor—

Fig X1.14.- Camara de combustién con premezcla pobre

La cabeza de despegue incluye un dispositivo de premezcla y estabilizadores de llama del tipo de

recalentamiento. La ventaja aportada por la premezcla se suma, por lo tanto, al efecto producido
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por el corto tiempo de permanencia, permitiendo limitar la formacion de NOx.

Elinconveniente de esta tecnologia es el peligro de autoinflamacién antes de los estabilizadores
de la llama. El control de los fenémenos de autoinflamacién es una cuestion clave para la utiliza-
cién de este tipo de técnica, especialmente en las turbinas de elevadas relaciones de compresion.

Combustion rica, dilucion rdapida pobre.- Teéricamente es posible reducir las emisiones de
NOy efectuando las combustiones netamente estequiométricas en la zona primaria y diluyendo
rapidamente los gases para limitar el tiempo de permanencia en las zonas estequiométricas.

La puesta a punto de este tipo de camara, Fig XI.15, exige resolver ciertos problemas como:

a) La produccion de carbono en la zona primaria muy rica y la combustion en la zona de dilucion
b) La refrigeracion de la zona primaria sometida a una radiacion intensa debida a las particulas de carbo-
no, prohibiendo toda inyeccion de aire parietal a fin de evitar las zonas de mezcla estequiométricas

¢) La dilucion rapida a estequiometria controlada.

Mezcla rica ‘ _» — Mezcla pobre

.

—

T

Fig XI.15.- Camara de combustion rica, dilucién rapida, pobre

Combustion catalitica.- La combustion catalitica es otra forma de efectuar combustiones a
baja temperatura. El principio consiste en estabilizar la llama a baja temperatura gracias a un
catalizador, Fig XI1.16. Sin embargo, deben resolverse antes los problemas de ensuciamiento y de
comportamiento térmico del catalizador si se quieren obtener vidas tutiles compatibles con la utili-

zacion de catalizadores en aviones comerciales.

Fig XI.16.- CAmara de combustion catalitica

La mayor parte de las tecnologias requieren la realizacion de trabajos de investigaciéon antes de
que se puedan utilizar en las camaras de los turborreactores. Sélo las tecnologias de tipo de
camara de dos cabezas parecen haber madurado lo suficiente para permitir su aplicacién a corto
plazo. Es preciso encontrar un equilibrio entre la reduccién de aproximadamente el 30% en NOy
que puede aportar este tipo de tecnologia y el aumento del peso y precio del motor. También se
debe considerar la cuestion de la fiabilidad ligada a una mayor complejidad.

Las camaras de combustién desarrolladas hasta ahora presentan niveles de contaminacién
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que cumplen con creces las normas (OACI). Hace muchos afios que las tecnologias anticontami-
nacién son objeto de estudio y, sin embargo, las nuevas tecnologias (bastante mas complejas que
las que se aplican actualmente) presentan inconvenientes en lo que se refiere al coste, peso y fiabi-
lidad, que habra que tener en cuenta al realizar el dimensionamiento. Los trabajos de investigacion
deberan continuar antes de poder introducir estas tecnologias en las turbinas utilizadas en la avia-
cién comercial.

Todavia no se conocen bien los mecanismos quimicos atmosféricos en los que participan las
substancias emitidas a gran altura por las turbinas de aviacién. Sin embargo, los proyectistas de
motores deben, de forma especial, reducir, cuanto sea posible, las emisiones de NOy que sigue

siendo un problema clave en el caso de los aviones supersénicos de la segunda generacion.
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1) En una TG, que funciona segun el ciclo abierto sencillo de Brayton entra aire a la presién de p; = 1
atm y temperatura absoluta T; = 300°K. La relacion de compresion es e = po/p; = 8, y la temperatura
méaxima del ciclo T3 = 900°K ; g=1,4 ; R = 29,27 Kgm/(kg°K)

Determinar:

a) Los parametros del aire en los puntos caracteristicos del ciclo
b) El rendimiento del ciclo

RESOLUCION

a) Parametros del aire en los puntos caracteristicos del ciclo
I pp=1am ; T;=300%K
I
29,27 X9, 300°K

|
.7 . 3
Punto (1): I| vi= RareT1 _ kgoK = 0,878 M2
i P1 104 X9 kg
i m?2
i p g1 04
i pp=epi=8am ; Tp=Ty(—2) 9 =300.81¢ =543,4K
1 P1
Punto (2): i kg
! 0,878 <% 5
I' D= k:l,.gl ; V2=V_11 =—1m3 =0,1988 M~
L 65 g kg
I ps=pz=8am ; Tz=900°K
i 29,27 X9 900°K m3
Punto (3): i va=RTs _ 777 koK " =0,329 —
fvg= =
i P3 8.104 X9
1 m?2
i 0
f Tz Ts _ 900K _ 496,8°K
. g;l 14-1
Punto (4) III. ° -
unto (4): i Kgm
i RT, 29,27 — x496,8°K m3
T Va= = =1,454 —
i Pa 110422 kg
| m?2

b) Rendimiento del ciclo

: = -l: - 1 = = 0
heiclo = 1 5 1 18113 0,4479 = 44,79%
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2) Determinar el rendimiento de una turbina de gas de una sola etapa, en las siguientes situaciones:
a) Sin regeneracion
b) Con regeneracién al 100%
Datos:
El aire a la entrada del compresor tiene una temperatura T;= 25°C y una presion p;= 1,033 kg/cm2. La
relacion de presiones es: po/p1= 3,5
El gas a la entrada de la turbina tiene una temperatura Tz= 923°K, mientras que la presion a la salida de
la turbina es pg = 1,033 kg/cmz2.
Nota: Se considerara un coeficiente adiabatico g= 1,40.

RESOLUCION
vaorde D = 12 = (P2y@- /9= 350~ /9= 14303
T1 P1
" = I§ = 323 =
Vaor deF T, 03 3,09
a) Rendimiento de la turbina de gas de una sola etapa sin regeneracion:
heicto = 1= 4 4%03 = 0,3008 = 38,08%

b) Rendimiento de la turbina de gas de una sola etapa con regeneracion al 100%:

Neico= 1 - D -1.- 1,4303 = 0,5382 = 53,82%
= 3,09
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3) Sea una turbina de gas que tiene F = 3, una relacion de compresién D = 1,64 y unos rendimientos
hc=ht=0,85

a) Se produce una caida de presion de un 1% en la cdmara de combustion, y se desea saber como implica
esta variacion en el rendimiento de la instalacion y cual es el valor de la variacion del rendimiento de la
turbina

b) Si en la misma instalacion de TG se produce una variacion relativa de un 1% en el rendimiento de la
turbina y en el rendimiento del compresor, hallar la variacion del rendimiento global de la instalacién

c) Sien esta TG la temperatura del aire a la entrada del compresor es T; =25°C, y se produce una caida
en la misma que pasa a ser de 5°C, se desea conocer la variacion de la temperatura a la entrada de la tur-
bina en °C, si se mantiene el rendimiento

RESOLUCION

g=Jtc-D 1 _164 1 _;5

~ Tr g hcht 3 " 085x085
a) Variacion en el rendimiento de la instalacion
@: 1 D 9-1 Dpp _ 1 1,64 14-1 Dpp :SDpz
h 1-d D-1 9 P2 1-0,756 164-1 14 P2 p2
Variacién del rendimiento de la turbina
Dhr D g-1 Dp, 164 14-1 Dp; ~ 0.732 Dp2
hy D-1 g p, 164-1 14 p, ~~ p,
b) Si en la instalacién de TG se produce una variacion relativa de un 1% en el rendimiento de la turbinay
en el rendimiento del compresor, la variacién del rendimiento global de la instalacion es:

D-1 hthcF-D _164-1 3x085x085- 1,64

Mo hhe-(0-1) 164 (B-Dx085-(Le4-1) 1%
Dh 1 Dht d Dhc 1 Dh 0,756 Dh¢
= +(1-h = +(1-0,1942) - 20 FTC -
h 1.4 hr ( )1_d he ~1-0756 hy 170199277075 1o
4,008 2T 4 24966 D¢ = g6 ONT
hr he ht

¢) Temperatura a la entrada de la turbina en funcionamiento normal:
Tz3=F T, =298 x 3=894°%K
Variacién de la temperatura a la entrada de la turbina

- T3 _ .5 894 _ 0
DT; = DTy — (25 - 5) 20820 64,3°C
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4) En una turbina de gas simple se produce una caida de entalpia = 27,8 Kcal/kg; se sabe que la veloci-
dad inicial es inapreciable, que la velocidad periférica u= 198 m/seg; a;=20°, b,=30°, j =0,95, y =0,95.
Determinar:

a) El trabajo y la potencia para 1 kg/seg

b) El rendimiento de la turbina

RESOLUCION

ci = 91,48 |Di = 91,48 V27,8 = 482,33 miseg
C1 =] ci = 0,95x482,33 = 458,2 m/seg

Cin = Cp cosa; = 458,2x cos20° = 430,6 m/seg
Cim = €1 Senaj; = 458,2x sen 20° = 156,7 m/seg

Wy = Vcf+Uf - 2¢ up cosag =+ 458,22 + 1982 - (2x 458,2x 198x cos 20°) = 280,83 m/seg
—_ Cm — 156,7

~ w1 280,33
a) Trabajo efectuado por 1 kg de gas

El que seindique el valor dey implicaque laturbina simple tiene que ser forzosamente de accioén:
_ch-cg wiowj

sen by =058 P bj =33,92°

T= - =
29 29
c1= 458,2 m/seg
w4 = 280,83 m/seg
| w,=y w;=0,95 x 280,83 = 266,8 m/seg -
Co= \JWZ+ u2- 2 uw sc0sb, = 266,82+ 1982- (2. 266,8 198 cos 30°) = 137,43 m/seg
2. 2_ 2 2
_ 458,22-137432- 280,832+ 26682 _ . Kgm
29 kg
o también:
K
T=U 14y E8P2y 0 cosay-u) =228 (14095 9953y (4582 cos 200 198) = 9357 9T
g cosb, 9,8 cos 33,92° kg
Potencia para 1 kg/seg
N = 9357 RO, 1 K9 _ ga57 KIM 977 4w
Kg seg seg '
. 9357 %
hrubina = — i = g ——=07882 P 7882%
adteor 57 gKed 57 BOM
kg Kca
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5) En una instalacién de turbina de gas funcionando con un sistema de compresién escalonada, y regene-
racién, el aire a la entrada del primer escalonamiento viene caracterizado por: p;= 1 Atm y T1=290%K,
mientras que la temperatura a la entrada de la turbina es: T3 = 973°K

La relaciéon de compresion es 5; el coeficiente de regeneracion es 0,7; el calor especifico del aire es
Cp= 0,24 Kcal/kg°K, el coeficiente adiabatico g= 1,4.

Determinar:

a) El rendimiento suponiendo hc =hy=1

b) El rendimiento suponiendo h¢ = ht=0,85

RESOLUCION
Presion intermediade lacompresion: py =vpy p2 = VIx5 = 2,236 am
Valor de: D = (12)(@° D/o = (3)@4-11¢ = 15838

Vaorde D = (%)(g- 1lg = (21236

1 )(1,4—1)/1,4 = 1,2584

T

Temperaturade salidadd aire en la primera compresion
Ta=T1 (%)(g- /9 = 200 x (72'2136 )3A-1/14 = 365K =T,
Trabajo de compresion paralos dos estados.

Te=2 ¢ Ty (DF-1) = 2x 0,24 K*;‘f% x 290°K x (1,2584 - 1) = 3596 %

Trabajo de expansion en laturbina

_ 1y - Kcal 9 1y - Kcal
Tr=¢ Ts (1 D) 0,24 B x 973K x (L - 1 ghag) = 8607 KE

Temperaturadel aire alasaidade laturbina:

Ta = Ty (L)@V/9 = 973x (1)14-914 = 614,33K

Temperaturade aire alaentradadd regenerador:
Ta =Ty + s(Tg - Tp) = 365+ 0,7 x (614,33 - 365) = 539,5°K
Cadlor aplicado:

= - = Kcal - oK = Kcal
QL =0¢ (T3 -Ta) =024 KgoK x (973 - 539,5°K = 104,04 Kg

a) Rendimientoconhc=hy=1:




o _ Ty _ Tr-Tc _ 8607-3596 _ a0
Neiclo o) o) 104,04 0,482 = 48,2%
o también:
= (P2 \@g- 1/g
c D-1 hT_z(B-l) D= ()
= D he |l p=Ts = % - -
o sFD-1h _(1-g@-F+ D-1) TTT T T
D T hc hr =hec=1
3335x 20638-1 5 (15838 - 1)
~ 1,5838 _ ~
B 1,5838- 1 = 0,482 = 48.2%
07 x 3335 x =L 2= - (1- 07)(L - 3335 + V15838 - 1)

b) Rendimiento conhc = ht=0,85:

35 96 Kcal — Kcal — Kgm
T I Te =1
rabajo de compresién paralos dos estados: 085 Kg 2,3 Kg 8065 —— Kg
Trabajo de expansion en laturbina: Tt = 86,07 KCS" x 0,85 = 73,16 KCS' = 31240 Kl?;"
— (P2 \(g- 1y
) D= (7)(9 )/g
FD-1np . Z(T 1)
Neiclo = D c =|F :&:$=3355 =
sFD-1 p _(1-s)-F + [D-1) T 290
D hc ht = hc = 0,85
(3aasx 15881 e 2 (/15838 -1)
_ 1,5838 0,85 _ _
= 838 1553 = 0,3258 = 32,58%
(07 x 3335 x 22838-1 o5y . (1-07)(1 - 3335 + 0988 - Ly

1,5838 0,85
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6) Una turbina de gas de media presion, funciona entre 1y 9 Atm, con dos etapas de compresion y otras
dos etapas de expansion, y temperaturas extremas de 350°K y 1050°K. EIl coeficiente de regeneracion es
0,7. El valor del calor especifico del aire es: Cpaire) = 0,24 Kcal/kg®K ; g=1,31 ; R = 29,27 Kgm/kg°K

Determinar:
a) El rendimiento de la turbina
b) La potencia en CV para un consumo de 10 Tm/hora de aire
c) El n° de revoluciones por minuto, si el volumen total de las cAmaras de combustién es de 50 litros.
d) La potencia al freno del compresor, para un rendimiento mecanico del 0,85

RESOLUCION
a) Rendimiento térmico de esta turbina
D=931-D/131 =-16819; D*=V1,6819 = 1,3
Q=¢Ti{F-ID 1Dy + F -F) = T
f VD F =, =1050=3
1
= 0,24 Kca 3500k x {3 - V1,6819 - 0,7 x - V16819) + (3 - 3 ) = 1417 Kcd
Kg.°K ¢ (v 1,6819 o)+ ( V1,6819) Kg
- S1,- Kcal o i _ Kca
Tr =2 F T1{1 \F} 2 x 024 KooK x 3x 350°K x (1 1297) 115,38 Ko
Tc=2¢ T {/D-1} = 2x 024 anl x 350K x (V1,6819 - 1) = 49,89 KCS"

Ty = 11538 - 49,89 = 65,49 %

heiclo = <% = —-— = 04621 = 46,21%
b) Potencia en CV para un consumo de 10 Tm/hora de aire

= 761 kW = 1035,7 CV

_ Kgm 10000 K9 _ Kgm
N = T, G = 6549 Kca , 427 = 77.678

Y Kg Kcal = 3600 &9 seg
c) N de ciclos por minuto, si el volumen total de las cAmaras de combustién es de 50 litros.
En cada revolucién se puede suponer que en la cdmara de combustion se renueva la carga de aire-
combustible, por lo que se pueden calcular inicialmente €l n° de kg de aire necesarios para cada revolucion,
enlaforma

RT KKggm x 350 3
vp = 1 = = 1,02445 M°
P1 104@ Kg
m2
0,05y 1Kg
® :
luego: | 1025 ™ @ 1Kg b x=__ revol. - 0,0488 "9
005 M @ xR9) 1,02445 m? revol
" revol. revol.
Trabajo por cada revolucion:; 65,49@x 427Kg—m x 0,0488 Kg = 1364,65 —— Kgm
Kg Kca reval. revol.
77.678 KM
NUmero de revoluciones por minuto: n = = 56,02 '&vol. = 3415 revol.
1364 65 Kgm Seg minuta

revol.



d) Potencia al freno del compresor, para un rendimiento mecanico del 0,85

To=4989 K o7 KM _ 51500 KM
kg Kca kg
N= 21300 19 10000 KO _ 59,75 KOM _ 294 ¢y
kg 3600 seg seg
Potenciaa freno del compresor: 789CV 928,1 CV

0,85
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7) Determinar el rendimiento de una turbina de gas que funciona con un gas perfecto con regeneracion y
expansién fraccionada.
El aire a la entrada del compresor esta caracterizado por: pg=1 atm, Tp= 290°K, T3=T5=973°K. La rela-

cién de compresion po/pg=5 y T»=463°K.
El coeficiente de regeneracion es 0,7, el ¢, aire= 0,24 Kcal/kg’K, y g=1,4.

RESOLUCION

Presiondel punto (@) : pa = px = VP2 p1 = V6 x 1 = 2,236 Atm

Temperaturadel punto (8): To = T4 = 5 Ts e 973;4_1 = 773K
(a)(g-l) 9 5 -

2236 M
Temperatura T o de entrada del aire en la cAmara de combustion:
Ta =Ty +s (Tg - Ty) = 463 + 0,7 x (773 - 463) = 680°K
Calor aplicado:

Qu=Cp(Ta-Ta )+ Cp(Tz-Ta) = 0,24 (973 - 680) + 0,24 (973 - 773) = 118,32 %

Trabgjo en laturbina:
D= 13 =463 _ 1,596

T, 290
Tr = 2¢, Ta{1--L11 = 4 =2x024x973x {1 -1 1=9741 Kcd
T p T \B} F =973 - 335 t v1,596} Kg
290~
2F WD-1)-JD(D-1)
Neiclo= =
JD(F -D)-s(F-DJD)-F
2,3,36 (/1,59 - 1) - /1,506 (1,596 - 1
_ ( ) ( ) 100 = 47%

1,596 (2 « 3,36 - 1,596) - 0,7 (3,36 - 1,596 /1,596 ) - 3,36

FEAEIAKAKIAKAKXAXKAIKAEAIAAIAXAKRIAAKXAAXAKAAIAKAAIAAIAAXAKAIAAAEAAAkIAIAAAIAkIAAhkArhkErrhkdrhhkrhkhirhkihihhihkkhiihiihiiixkx



8) Una turbina de gas funciona segun el ciclo abierto simple de Brayton con las siguientes caracteristi-
cas: T3 =700°C ; T; =15°C ;e=9; ht=0,88 ; hc = 0,86. Se desprecian las pérdidas en los conductos.
¢p = 1,062 kJ/kg°C ; ¢, = 0,775 kJ/kg°C ; g=cp/cy = 1,37

Estudiar la variacién del trabajo Gtil del ciclo:

a) Cuando disminuye un 1% el rendimiento de la turbina, sin variar el rendimiento del compresor.
b) Cuando disminuye un 1% el rendimiento del compresor, sin variar el rendimiento de la turbina

RESOLUCION
Tu= Tr-Te=
oF = % = 152275 3378, 181-1
Tr=cpF ;2 th=¢ 't P o060 K 3378, 088 20 1 0,88 = 4069 <2
D o [P 37 + kg°K , kg
= p=(£2)T =977 =181 =
P1
Te=cpTy 22t = 1,062, 288 2821 = 9gg 07 K
hc 1,81 kg
kJ

= 406,9 - 288,07 = 118,82 k_g

a) Variacion del trabajo util del ciclo cuando disminuye un 1% el rendimiento de la turbina, sin variar el
rendimiento del compresor

hT = 0,99 x 0,88 = 0,8712

h — TT U
T~ L *
Treor hr _ Tr S T =Ty hr . Tr 099hr _ 0,99 Tt = 0,99, 406,9 = 402,83 L)
T 7 C T h h i
L S ht Ty T T g
T — m
T tesr b

T, = T - Te = 402,83 - 288,07 = 114,76 %

El trabgjo util del ciclo hadisminuido en este caso en:
Ty - Ty _ 118,82 - 114,76

= - 0,
T, 118,82 x 100 = 3,4%

En lamisma medidaaumenta el calor y disminuye el rendimiento global de laturbina de gas.

b) Variacion del trabajo Gtil del ciclo cuando disminuye un 1% el rendimiento del compresor, sin variar el
rendimiento de la turbina

T 09 ~ 099 Kg
y €l trabgjo Util se reduce a:
Ty = Tr - Te = 406,9 - 290,98 = 115,92 %
lo que supone una disminucion de:
Ty - Ty _ 11882 - 11592
T, 118,82

*khkkhkkhkkhkkhkkhkkhkkhkkhkhkhkkhkhkkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkikikikikx

x 100 = 2,44%
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9) Una Turbina de gas funciona en ciclo abierto regenerativo. Entran 10 kg/seg de aire en el compresor
axial, cuya relacidon de compresion es 8, a la presion de 1 bar y 0°C; de alli pasa el aire a la cAmara de
combustion, donde se eleva su temperatura hasta 750°C, habiendo atravesado previamente el regenera-
dor, y experimentando desde la salida del compresor a la entrada en la turbina una pérdida de presion de
1/4 bar. En el flujo de gases de escape de la turbina hay también una pérdida de presion de 1/10 bar hasta
su salida a la atmdsfera a través del regenerador.
El rendimiento interno del compresor es 85% y el mecanico 98%.
El rendimiento interno de la turbina es 88% y el mecanico 98%.
Cp = 1,065 kJ/kg°C ; ¢, = 0,779 kJ/kg°C ; g= cplcy = 1,367
Calcular:

a) El trabajo de compresion y la potencia de accionamiento del mismo

b) La temperatura real del aire a la salida del compresor

¢) El trabajo de la turbina y su potencia

RESOLUCION

a) Trabajo de compresion:

g-1 1,367-1
- - . 1,748-1
Te=cpoT1 22t = D= (22)5 =g 7w = 1748 = 1,065,273 222" 1 = 255,85 &I
hc Pq 0,85 kg
Potencia de accionamiento del compresor
Kg kJ
10 2 x 255,85
_ GexTe _ S0 T KgK
Ncompresor = ﬁmecc = 0.98 = 2.610,7 kW
b) Temperatura real del aire a la salida del compresor:
_Tr _

D=—2=1748

Ty =T, + T2~ T1 = T = 273 + 471:2-213 _ 513500k = 240,24°C
he Ty, = 1,748 x 273 = 477,2°K 0,85
1 p3 = p- Dp>=8-0,25 = 7,75 bars ‘
¢) Relacién de expansion de los gases en la turbina: % P3 = P2 B2 p P3 - 7,045
{ p4=p1+Dp1=1+0,1=11bars Py
Trabajo y potencia de la turbina:
. gt 1,367 - 1 _
Tr=cpF T2t ho=| D= (P2) 70 =7,045 1 =1,689 | = 1,065 (750 + 273) 1689-1 55 = 301,1 XJ
' P4 1,689 kg
Kg

Nturbina= Gex TTx hpee = 10@x 391,1 x 0,98 = 3832,8 kW
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10) De una turbina de gas de ciclo simple se conocen los datos siguientes:
Rendimiento del compresor h,= 0,87 ; Rendimiento de la turbina ht = 0,92
Rendimiento de la camara de combustion h.= 0,98
Rendimiento mecénico del eje “compresor-turbina” h, = 0,96
Pérdida de presién en la camara de combustion 2%
Temperatura de entrada a la turbina 900°C ; Temperatura ambiente 15°C
Presion ambiente 1 atm ; g = 1,4 ; Cpaire) = 1 kJ/kg°C

Potencia calorifica del combustible P; = 42.000 kJ/kg

Determinar:
a) Practicabilidad del ciclo y rendimiento

b) Gasto masico si la potencia al freno es N = 10 MW y dosado correspondiente
c) ¢Puede ser regenerativo este ciclo?

RESOLUCION

Constantes termodinamicas en los diversos puntos del diagrama:

| p1= lbar

Punto (1): | T1= 273 + 15 = 288K
j_ Si se supone €l origen de entalpias0°C, ig=0 P i;=1 kJ «15°C = 15£
t kg°C kg

Larelacion de compresidn no se conoce, por lo que consideraremos la de méxima potencia.

D=+F hchy =| F = S00+278 = 407 = (407 0,92 x 087 = 1,805 = (%)w-l)/e

_14

| p2= 1,80514-1,1 = 7,9 bars
Punto (2): | T,=D T1=1,805« 288°K = 520°K = 247°C

)
[ 1,7, T,= 1 —K_, 2470C = 247 X
t kg°C kg
Punto (2'): o
=l2-h = 2ty = 2005 4 15 = 2816 0 1 [T =2816°C]
ne= 2 b p=l2rliei = 205415 =ome k) [T, =2816°C

Existe una pérdi da de presion en la camara de combustion, de forma que:

p3—098p2—098 7,9 bars = 7,74 bars

kJ kJ

Punto (3): 1+ = ¢, Ty = 1K1, a00°C = 900 KJ
kgeC kg

—_—— ———

12



Tz _ 900+ 273

i
i Ta= = 1 - 653,4°%K =380,4°C
1' e9 7,74 1
Punto (4): | ps=1bars
! kJ kJ
i ia=cpTy=1 x 380,4°C = 380,4 —
i °C kg
T

Punto (4): ig=ig+(iz-i4)ht= 900 - (900 - 380,4) 0,92 = 422% b Ty =422°C
Tt = ig - ig = 900 - 422 = 478 KJ

Ty =Tr - Tc = 9 | = 478 - 2666 = 2114 K
Te = iy - iy = 281,6 - 15 = 266,6 % Kg

a) Practicabilidad del ciclo

= k 2056 =0,5577 (Siesfactible)
Tr 478

b) Rendimiento del ciclo de la turbina de gas
Qp = iz - iy = 900 - 281,6 = 618,4%
Neiclo = o @ = 0,3418 = 34,18%
Rendimiento indicado de laturbinade gasreal:
h”ﬂ =hdcm hQQ = Q3418X Q98 = 3&5%)
c) Gasto masico si N =10 MW
T=Tyhme=211,450,96 = 20294%

_ N _ 10000 kW _ 49 27 kg (aire + combustible)

T 20204k seg
kg

Gasto de combustible, si Pigomp, €s la potencia calorificainferior del combustible

(s-ip)G _ 61841940272 -

Q1=(iz-i2) G=Gcomb Picombhccomb P Geomb= =
Picomb N c.comb 42000 xO 98

Gure= 4927 - 0.74 = 4853 <2
seg
d) Dosado
Dosado: F = Seomb _ 074 _ 0,01525
Gare 4853

e) ¢Puede ser regenerativo este ciclo?
(T4¢=422°C) > (T=281,6°C) b El ciclo puede ser regenerativa

=9 _ 74 K9
seg

khkkkkkkhkkkkhkhkkkhkhkkhkhkkkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkkhkhkkhkhkhkhkhkhkhkhkkkhkhkkhkhkkhkhkhkhkhhkhkhkkkhkkhkkhkhkkhkhkkkhkkkhkkkkkkkkkkkk*
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11) De una turbina de gas industrial de 5150 kW se conocen los datos siguientes: Es de ciclo regenerati-
vo; temperatura de admisiéon 15°C ; presion de admision 1 atm; temperatura de entrada a la turbina
955°C; relacion de compresion del compresor 8,3/1

hc=0,85 ; ¢, =1kJ/kg’C ; g=14 ;

Pérdida de presion al atravesar el fluido el regenerador: 2,5%

Pérdida de presion en la camara de combustién: 3%

Pérdida de presién en el escape: 2,5%

Rendimiento turbina: 0,88; coeficiente regenerador s= 0,96

Rendimiento cAmara combustién: 0,96

Rendimiento mecanico: 0,98

Potencia calorifica inferior del combustible: 42000 kJ/kg

Determinar el ciclo, estimando los pardmetros no conocidos, y calcular el rendimiento, y el gasto de aire.

RESOLUCION

Constantes termodinamicas en los diversos puntos del diagrama:

i
I P1= 1bar

i
Punto (1): { T;= 273 + 15 = 288K
|
i Si sesuponeel origen de entalpias0°C, io=0 P i;=1 kJ x 15°C = 15E
1 kg°C kg
i ot 14-1
i T,=T,(P2)7s = 288 (3™ = 527,20k = 254,20C
Punto (2): % P1 1
I ip=cp Ta= 1 L, 254 20C = 254,2 X
f kgeC kg
PUNO (2): igg=ig+ 2L = 15 4 2242-15 kJ

=296,4— b Ty=296,4°C

c 1 kg
Existe una pérdida de presion en la cdmara de combustion del 3%, y otra pérdida de presién en € regenera-
dor, 2,5%, en total un 5,5%

II p3= p,- (0,025 + 0,03) p,=8,3 - (0,025 + 0,03) « 8,3 = 7,84 bars
Punto (3): | k) g550C = 955 K

| kg°C kg
Lapresion en e punto 4« se calculateniendo en cuenta que esigual ala presién atmosféricaincrementada en
la pérdida de carga en € escape, 2,5%

i3': Cp Ta=1

14



L Pa= 1+0,025= 1,025 bar
kJ kJ Ty _ 955+273

Punto (4): . 6= cpTe=1pomn MB0C= 413610 To=—To = 2o =6866°K = 4136°C
. eg (_) 14
T 1,025
Punto (4+)
hr = % P ig =ig + (i3 - iy) hy = 955 - (955 - 413,6) x 0,88 = 478,5% . [T = 4785°C |
3 -l
i TA =T, +s (Ty-T,) =296,4+ 0,96 (478,5 - 296,4)°C = 471,28°C
Punto (A): 1, = cp Ta= 1 XL, 471,28°C = 471,28 X
| kg°C kg

Si llamamos F a dosado, por cada kg de aire que pasa por €l compresor, por laturbina pasan (1 + F), por lo
que:

Ty=Tr-Tc = 1+ F)(izg - is) - (iz - i1)

El dosado F se puede determinar a partir del rendimiento de la cAmara de combustién, en laforma:
Q=(1+F)iz - ia = Picomp F hccomp.

_(1+Piz -ian . _ (1+F)x955-4712 -
Ne.comb. FPi oo, ;0,96 = Fx 42000 b F=0,0123
Tu= (A+F) (i3 - ig) - (i - i) = (1,0123) (955 - 478,5) - (296,4 - 15) =206 ﬁ;re

k
N=Ggases Tuhmec P Ggases= T rl:l = 515£ka =255 Jg=s
u’imec 206 0,98
KQgas
Como la potencia es de 5150 kW, €l gasto de aire sera:
Kggas 255 Ki%as Kgaire
255y =(1+F) Gare ; Gaire = = 2519 =2
Seg Kggas
1 + 0,0127 .
Kgaire
El gasto de combustible es:
Geomb = Fx Ggire = 0,0123 x 25,19 = 0,3098 seg
Kg
G =255-2519=0,31
6 Geomb =9
El rendimiento de lainstalacion es:
h=N _ _ NP_ - i150 KW -039 b 3%
Qu Coomd Ploom 39 K9 45000 K
seg kg
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12) Una turbina de gas trabaja con una temperatura de entrada de 288°K, y una relacién de compresién
6; los rendimientos del compresor y de la turbina son, respectivamente 0,87 y 0,9. Si se cortocircuita un
5% del caudal del compresor para refrigerar los primeros alabes de la turbina, la temperatura de entrada
a la misma pasa de 1000°K a 1250°K.

Determinar los incrementos de rendimiento y trabajo especifico para g= 1,4 ; ¢, = 1 kJ/kg°K

RESOLUCION
3 Para un ciclo abierto de turbina de gas, sin refrigeracion de los aabes, se

tiene:
F = T3 — 1000 — 3’47

T1 288
A D= 6(9' 1/g = 60,4/]"4 = _’]_,67

T

4 . . -
TT:|3-I4':Cp(T3-T4')_CpFTl DDl hT

1 . . -
Tc_lz'-|1_Cp(T2'-T1)_CpT1u

S hC
Ty =T, +12-T1 =T, = 1,67x288 = 481 | = 288 + 481 - 288 - 509 gk
hc 0,87
El trabajo dtil de laturbina de gas de una sola etapa sin regeneracion es:
_ D-1 . D721 K o  167-1 . 167, 439k
Tu= ¢ Ta - [F ht hC] 1 Ko * 288 x 12" [(347 x 09) - o] = 139 Ko
] hrhcF - D 167-1 (0,9 x 0,87 x 347) - 1,67
h ) - D l THC - 3 1 3 ) ) — 2 — 2 40/
T D (F-1he - (D-1) 167 (347-1)x087 - (L67-1) 204 T 20

Al refrigerar los dabes, |a temperatura de entrada de los gases en la turbina es mayor, pasando de Tz aT 3+,
como indica el enunciado, mientras que el gasto de gases en laturbina es G* gases = 0,95 Ggases
Si se supone que el gasto del compresor Gre= 1, podemos llamar al gasto en la turbina G* gases= 0,95, por lo
que el trabgjo Util Ty y e rendimiento del ciclo se transforman en:
D-1 hy

D

TT=GgaesCp F' Ty

Tc=1lcp Ty % (no varia)

C
oo D-1, .« =« D «_ T3 _ 1250
Ti=T-Te=CpTh —= (G" F'hy-—)=|F'==2==22 =434 =
uTCplD( Thc) T, - 288
=1 K oggy 167-1 {(0,95+ 4,34 0,9) - 1’—67} - 207 X
kg°K 1,67 0,87 kg
Qu=iz-i2=G cpTa-1cpT2=Cp(G Ta-Ty) = 159 (1250,0,95 - 509,8) = 677,7 K
kgeC kg
hico = % = 0,3054 = 30,54%
% aumento de trabgjo Gtil: DT, = %x 100 = 48,9%
% aumento del rendimiento: Dhigo = %x 100 = 7,55%
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13) Una turbina de gas trabaja con un ciclo abierto regenerativo. En el compresor axial entran 20 kg/seg
de aire y la relacion de compresion es de 8/1. El aire pasa a través del regenerador y de la camara de com-
bustion alcanzando finalmente una temperatura de 760°C, con una pérdida de presion en el recalentador
de 0,20 bar y en la camara de combustién de 0,15 bar. En el escape de la turbina existe asimismo una pér-
dida de presion de 0,18 bar, hasta la salida a la atmosfera, debido al regenerador .
Sabiendo que el rendimiento interno del compresor es 0,83, el de la turbina 0,88, el mecanico del con-
junto 0,94, el del cambiador de calor 0,96 y el rendimiento de la cAmara de combustidn 0,96, calcular:
a. La potencia que desarrolla la instalacion.
b. El rendimiento de la instalacion.
Otros datos: Las condiciones ambientales son 15°C y 1 bar

Potencia calorifica del combustible, P; = 40.000 kJ/kg

No se despreciara la masa del combustible frente a la del aire.

Se supondra gas perfecto con: ¢p =1kJ/kg°K ; g=1, 39

RESOLUCION

™.
™
\

T

Constantes termodinamicas en los diversos puntos del diagrama:

i
I P1= 1bar

i
Punto (1): | Ty= 273 + 15 = 288°K
|
i Si sesuponeel origen de entalpias0°C, io =0 P i;=1 kJ x 15°C = 15E
t kg°C kg
i py Xt g3 L1
| T,=T (%) ¢ =288 (—==) 1» =516,15%K = 243,15°C
Punto (2): % P1 1
I ip=cp To= 1 L, 243,15°C = 243,15 K
t kgeC kg
ip=zigr2ls 2 g5, 2815°15 595 K 1 = o900
Punto (2): i hc , kg
} py=8atm

Existe una pérdida de presiéon en € regenerador de 0,2 bars:
Vpa=p2-02=8-0,2=78bars

Punto (A): '|| PA=P2
FTa=To+s (Te-Tz)

| T5=760°C b i3=760 -
[ kg

.{ P3= P2- Preg - Pcam.comb = 8 - 0,2 - 0,15 = 7,65 bars

Punto (3):

17



Lapresion en el punto (4") se calculateniendo en cuenta que es igual a la presion atmosférica incrementada
en lapérdida de carga en € escape (0,18 atm)

ps =1+0,18 = 1,18 bar
Ty 760 + 273

i

P Ta= 2 = = 611,4% = 338,4°C

i o 1
Punto (4'): i € 1,18 '

|

i ig=cpTe=1—2,3384°C = 3384 <

t kg°C kg
PuNto (4): i4=ig+ (ig-i4)hT =760 - (760 - 338,4) 0,88 = 389 k%] b T = 389°C
Punto (A): Ta= Ty + (T~ T2 ) hy =290 - (389 - 290) 0,96 = 385°C b i,= 385 'l:—;

Si llamamos F a dosado, por cada kg de aire que pasa por € compresor, por laturbina pasan (1+ F), por lo
que:

:(1+F)i3-1XiA . :(1+F)X 760 - 385
hc.comb F Picrs , 09 Ex 20.000 p F = 0,00996
a) Potencia que desarrolla la instalacion.
N = (GgasesTT' Gare Tc) Nmec= Gaire{(1+F) Tr-Tc} himee=G{(1 +F) (iz-ig ) -(i2-i1)} Nmec=

= 20% [(1+ 0,00996) (760 - 389) - (290 - 15)] x 0,94 = 1873,57 kW

Fo N _IBTBSTKW _ oo kg
G 20 9 kg
seg

b. El rendimiento de la instalacidn.

K

T T i 93,67 2
S — =

™ Q (@+F)ig-ia {(1+0,00996) . 760 - 385} g

«100 = 24,5%

kkhkkkhkkkhkkhkkhkkhkkhkhkhkhkkhkhkkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkkhkhkhkhkhkhkkhkkhkkkkkkkkkx
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14) Una turbina de gas de un solo eje, de ciclo simple, se utiliza como fuente de aire a presion (maquina
soplante), de tal forma que s6lo una parte del gasto G¢ que suministra el compresor circula por la turbi-
na.

En el punto de disefio se sabe que:

7Gcm: . P2 _ : b:
P1 28 P1 4 T2

siendo las condiciones ambientales 1 bar y 288°K ; g=1,4.

33 ; h¢=08 ; ht=085

Se pretende regular la turbina de tal forma que F = Cte y modificar el gasto de aire a presion:
Gpresién: Gc-Gr

que suministra la instalacién

El gasto adimensional de la turbina debe seguir una ley de variacion de la forma:

GriTs _ k. o2

P3 Vg P1

En estas condiciones y suponiendo que h; y hy son independientes de la relacion de compresion y del
régimen de giro, determinar el nuevo punto de funcionamiento de la instalacion cuando G¢-Gt se reduce
a las 3/4 del valor nominal.

RESOLUCION
El compresor suministra un gasto G, parte del cual circula por laturbina, Gr, y otra parte (G¢ - Gt) se uti-

liza como aire comprimido. En una instalacion de este tipo, la potencia generada en la turbina esigual ala
consumida en e compresor.
Funcionamiento normal

Teniendo en cuenta el enunciado:

GeVTy _ : _ [ 1 - Kg
==L =228 ; Gc= 228 = =228 =134 =

p1 ¢ VT1 1288 seg
Igualando potencias:
GT TT: G C TC
Grg FTyhrP-l=Gcg 1 B-1

T &% 1 Nt > cCp 1 he

D=414-1/14 — 1,48 K 148 <

= D = = 79 ! = 79

Gr= Geo hr he £ _Ts_aa 134 %9 33 % 0,85 x 080 ~ % =g
T1 ’

El aire que no se envia ala camara de combustion, Gpresion, €S:
kg de aire comprimido
Seg
A partir del valor del gasto paralaturbina, se puede obtener el valor dek en laforma:

GryT v
Tp 3 — 0189 2 950 - 6,86 — L = K p k = 18,47
3

L
e 414

Nuevo punto de funcionamiento.- Para encontrar € nuevo punto de funcionamiento cuando (G¢ - Gr) se
reduce alos (3/4) de su valor nominal, setiene:

Gc-G1=134-089=0,45

1
9
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Gor -G+ = 3x 045 = 0,337 % . G = Gpe + 0,337

Laigualdad de potenciasy la constancia del gasto adimensional en la turbina se plantean en laforma:

Gr=Ge =2 —=(Gr+08) =2 — b Gr=— T
F hT|1C FIthC F hTI1C'EY

enlaque: F, he, hty T3 son constantes. Las variables son: G+, p3, 6 Dr, 6 e= po/p1 = pa/p1
Otraformade calcular G+ escomo indica el enunciado:

Gr =k e B = |pop=ep| = k e EPL = o9 L - o P
T

VT3 VT3 VT3 VT3
Igualandolas se obtiene:
0,337 D* p1
G =22  —gp PL
F ht he-D* VT3
o 0,337 VT3 _ ~ 0,337V950 _
=F ht hc T 3,3x0,8x 0,85 T1847x1 1,68 > 1,48

Relacion de compresion: % = 099 Y -1 68161404 = 6166 > 4

- W 1 - Kg
Gr = k D+ PL = 1847 x 16816 = 1,007 9
T T3 " " V950 seg

K o
G = G+ + 0,337 = 1,007 + 0,337 = 1,3452 (Igual al inicial)

Gc’bfﬁ = 1’3441 288 _ 22,8 (que es &l mismo)

El sistema de regulacion estal que el gasto que suministra el compresor es constante, absorbiendo mas o
menos gasto la turbina. Ademas, 1o que se modifica en los dos casos es la relacion de compresion, ya que la
inicial ese=4,ylafinal ese=6,166.

kkhkkkhkkhkkhkhkhkkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkkhkhkkhkhkhkkhkhkhkhkkhkhkhkkhkhkhkhkkhkhkkhkhkhkhkkhkhkkhkkhkkhkhkhkhkkhkkhkkhkhkhkhkkhkhkkkkkkkkkkkkkx
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15) Se tiene una instalacién de ciclo combinado de turbina de gas y turbina de vapor, en la que los gases
procedentes de la combustion en la turbina de gas precalientan el agua, vaporizan y sobrecalientan el
vapor de agua hasta la temperatura de 300°C, siendo los datos de la instalacion los siguientes:
Aire: cp =1,04 kJ/kg°K ; g=1,4
Agua: ¢p = 4,18 k/kg’K ; v = 0,001 m3/kg
Turbina de gas:

Gasto: 50 kg/seg

Entrada en el compresor: 20°C y 1 atm

Entrada en la turbina: T3 = 850°C

Temperatura de salida del intercambiador de calor: 120°C

Relacion de compresion: 7

Rendimientos: Ncamara combustion = 1 5 Nmec. compresor= Nmec. turbina gas = 0,95 ; hc = 0,8 ; hygas=0,85
Turbina de vapor:

Rendimiento del generador de vapor: 1

Temperatura de salida del intercambiador: 300°C

Presion de entrada a la turbina de vapor (AP) : 80 atm

Temperatura de entrada a las turbinas de vapor (1) y (2) : 550°C

Presion de entrada a la turbina de vapor (BP): 20 atm

Presion en el condensador: 50 mbars

Rendimientos: Nmec. hombeo = 0,85 ; Nmec. turbina vapor = 0,98 ; h1=0,8

El sobrecalentamiento del vapor de agua a la presion de 80 atm entre 300°C y 550°C, asi como el
recalentamiento a 20 atm hasta los 550°C, se realizan en el hogar de la instalacion de vapor de agua
Determinar:

1. El trabajo util de la turbina de gas.

2. El rendimiento global de la turbina de gas.

3. El trabajo util de la turbina de vapor

4. El rendimiento de la instalacién.

Para resolver el problema se supondra que la pérdida de carga en tuberias, cAmara de combustion y

caldera es nula.

RESOLUCION

Gases de escape

Combustible 1200

Bomba

Camara Ciclo del Vapor de agua Condensador
combustion

Relcuperador .\

Entrada Circuito de gases
aire
20°C; 1 atm Inyector
combustible

Trabgjo turbina de gas: Tre=CpTa—— ht =

21



14-1

D=7 14 =1,7436

1,7436- 1 -

Ta=Ta-hr (Ta-Ta) =Ts thasD—'Dl = (850 + 273)°K . 0,85 = 715,85°K
=104 K 11030k 201 an —upga K
kg’K 1,7436 kg

Trabagjo del compresor:

- D-1 - kJ o 1,7436- 1 _ kJ
Te=¢T:1 he 1,04 KgoK x 293 %K x ~ o8 283,25 Kg
1. Trabajo atil de la instalacion de turbina de gas:
T kJ 20825 % kJ
= - C = - = A&
Tugas = Nmeet TT.gas Prmecc 0,95 x 423,4 Kg 0,95 104,07 Kg
Cdor aplicado
T, =DT1=510,9°%
510,9 - 293

—_— —_— —_— - —_—
=C, (T3 -Ty)=| T»r =T + T2-1 = 203 + =104 kI - 202 34K = kJ
Qu=c¢cp (T3 2) 2 1 | 8 oK (850 92,34) 580

Ty =565,34 °K = 292,34°C
2.- Rendimiento global de la turbina de gas.

104,07
Prurbinagas = Tu = T80 - 0,179 = 17,9%

3. El trabajo util de la turbina de vapor

En las Tablas de vapor de agua se encuentra:

. Ci e kI . e = kJ
B0am ; SS0°C ; i = 3250 K1 1 %= 6,877 S5

g = kI .o = kJ
20am ; iy =3095 Kg ° Sy = 6,877 KoK

. Ll K .o - kJ
20am ; 550°C ; iy = 3578 g @ 7,57 X

A K .o = kJ
50 mbars ; 4 =2320 Kg ' s =7,57 KoK
Sdlidade intercambiador a300°C y 80 am: iy = 2787 %

Temperatura de entrada del aguaen labomba: T, = 32,9°C
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T /PM P,
550°C 3 3/»'

Intercambiador

Bomba
1 0,05 atm Condensador
Tcondensador

.. . | :i3-i|\/| . - 3520'iM . H— Q
Rendimiento turbina AP: hgy iy 0,8 35203005 im =3180 Kg

. , S - 8 NI _ 3578-in .| KJ
Rendimiento turbinaBP: hyy s ia ,8 3578-9300 IN 2572K
Trabajo de bombeo:

= Tuy = _ 108 m (go - Kg _ Kgm _ - g3 kJ

Teomba = T12 =V Dp = 10 Kg (80 - 0,05) x 10% - 799,5 Kg 7,83 Kg

ip =iy + Vv Dp=c Tragua*t vV Dp = (4,186x32,9) + 7,83 = 145,55 %

Trabajo especifico de la turbina de vapor teniendo en cuenta los rendimientos mecéanicos de la bombay tur-
binas:
Trvap = (i3 - im) + (iz - in) = (3520 - 3181) + (3578 - 2572) = 1345%

_ T _ 783 _
Tuvapor = TTvap hmect - hBovm;a = (1345x0,99) - oo = 1309%
Balance energético en el intercambiador:
Ggas Cp(gas) (T4 - Tsaidd = Gagua (i - i1)
Kg kJ
50—=x 1,04 715,85 - 393)°K

G.. = Cgas Cp(gas) (Ta - Tsalicd _ ~ °0 Kg.K ( ) = 6,337 K9

agua iy - i1 2787 - (32,9x 4,186) =0 seg

4. Rendimiento de la instalacion.

h ~ _ Tu(gas) Ggas + Tu.(vapor) Gvapor
instalacion —

Qgas *+ Qrecal.vapor agua
= 5g0 kJ Kg _ kJ
Ggas = 580 Kg X 50@ 29.000 Kg
Qrecal.vapor agua= [(13 - 1) + (i3 - im)] Gagua= [(3520 - 2787) + (3578 - 3180)] x 6,337 = 7167,15 IK(—‘é

h: __ (104,07x50) + (1309x 6,337)
Instalacion 29000 + 7167,15

EEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEE

= 0,3732 = 37,32%
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16) En un ciclo Brayton de aire standard, el rendimiento isentropico de la turbina es 0,84, y el del com-
presor 0,80; la relacion de presiones es 5. El aire penetra en el compresor a 21°C y 1 atm de presion,
siendo la temperatura maxima alcanzada de 760°C. Con estos datos, dibujar el diagrama exergético en los
siguientes casos:

a) Ciclo Brayton normal

b) Ciclo Brayton con regeneracion ideal

c) Ciclo Brayton con regeneracion al 80%.

RESOLUCION

a) Ciclo Brayton normal
D = 5(14-1D/14 = 15838
Ty = D Ty = 1,5838 x (21 + 273)°K = 465,64°K
Tz-Ty _ 294°K + 465,64 - 294 °K =508,55°K
c 0,8
Ty = D Tz = 1,5838 x (760 + 273)°K = 652,2°K
T4 = T3 - hy (T3 - Tg) = 1033 - 0,84 x (1033 - 652,2) = 713,13°K

Te=c (T2 - Ty) = 1K (50855 - 294)K = 214,55 %

T2: Tl+

Kg.°.K
Qu=0 (Ts-Tp) =1_K (1033 - 50855)°K = 524,45 KJ
P Kg.oK ’ " Kg
= - = kJ - oK = M
Tr=c (Tag-Tg) =1 Ko (1033 - 713,13)°K = 319,86 Ko
= - = kJ - oK = @
Q=c (Ta-T)) =1 RO " (713,13 - 294)°K = 419,14 Ko
Ty = Tr - Tc = 319,86 - 214,55 = 105,31 }%
o _ T, _ 10531 _ _ .
Neiclo = o) = 52445 0,2008 = 20,08%
EXERGIAS
Exergia de flujo: La exergia de la corriente de aire es:
_ . _ p
Ex = (i -ig) - To (S-50) = G (T - To) - To (G |nTT0 - RIng)
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= kJ
1,4 = 0,2857 KgoK

1) Punto de referencia = estado muerto = 0

2) ¢ (T2 - To) - To (G InI R |np2) =

R = Cp - Cv = 1 -

- 208K x (1 k50855 a5z 53 In 5) = 1888 ké

-1 K
Kg.°.K 294

Kg.°K

3) ¢ (Ts - To) - To (G In—3- Rln@) =

_ 1 kI _ 5qu0 k] 1033 kJ 5, - kJ
Lk 20 x (1 ko In 1088 - 02857 KO- In2) = 5049,
4 Ta - To) - To ( IN12 - R InP4) =
) G (Ta - To) - To (& nTo npo)
- kJ ) oW o 713,13 — kJ
Lo 13 - 204)°K - 294K x (1 KQOK InDes ) = 1586,

Camara de
combustion

25,7 /

Compresor

o/

214,55 8,67 Turbina
¥ 1105,3
A A \X@2637
/ ]:omp \
\ // I/ > EX gases de escape
\ / Exqp=158,67
N J
N
N
105,3
Trabajo
atil
Exergia del calor absorbido:
dQ _ TF cpdT Te
Ex = QTOO—‘ Q-Tp =Q-Tocp In—
Q P

Exon = Q1 - To |an2 = 524,45 }‘éé (294 x 1K£']<JK |n5%)%3535) = 316,1‘2—‘;

Exge)= Q@ - To G In% = -419,14 l‘é% (294 x 1Kg|;(JK n 24 ) - _158’67%

El signo (-) indica que €l incremento de energia utilizable del aire en el proceso (4-1) es negativo, es decir,
Exq2 es un flujo de exergia que abandona el sistema.

T, _ 1053 _ _
= = 1= 1%
Exor 316,10 0,333 33,31%

EEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEE

Rendimiento exergético =
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b) Ciclo Brayton con regeneracion ideal (s = 1)

3z
T i
A
5
279
1
=
ioni Ta = Tq = 713,13
Regeneracion ideal =
T, = Ts = 508,55

Lostrabagjos del compresor y de laturbina no se ateran

Regenerador Exgz = 53,44
- :/ Gases de escape
5 Ex
@ ™ gases de escape
{
/
/S
)
/
A
\
\ Ca d
Ex E amara de
25,7 ( (4) : combustién
1-188,7 158,6 -— 88
Compresor
= 4,9
2 Turbina
T 158,6r-214,551105,3
\ /] . 26,37
\
\
\ ™ - /, L.t
/ /
< /
- -
/
/
e 105,3
~< — Trabajo

atil
Regeneracion del 100%

Calor aplicado entre: (A) y (3)
Qu=¢ (Ta - Ta) = 1K) (1033 - 713,13)°K = 319,87 I% = Trurbin

Kg.°.K
Calor cedido entre (5) y (1):
= _ — k\J - (o] = Q = -z
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Exon = Q1 - To & In— = 319,87 rléé (294 x 1K§‘]<JK 712333) = 210,92%

-0, - Ts - K . kJ 508,55, _ KJ
Exgy = @ - To & |nTl 214,55 <5 (294 x 1Kg 2 X INTog, ) = 5344 <5
Exa = Cp (Ta - To) - To (G |n% ; Rlnp—AO) =
_ kJ i kJ 71313 kJ 5y — kJ
1Kg 204 x (13 X 25, - 02857 K3 xIn2) = 2038 Ko
T 508,55
Exe = ¢ (Ts - To) - To G Ing® = 1ngJ - (294 x 1K53K x InZ57) = 5344 }‘éé

Rendimiento exergético.

_ T, _ 1053

= = = = 0
Nexer Exor 21092 0,4992 = 49,92%

hkhkhkkhkhkkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhhhhhkhhhhhhhkhhhhhhhdhhhhhhhhhhhhhhhdhkhdhhhhhhhhhhhhhdhhhhhdhhkdhhxhhxhidhxk
c) Ciclo Brayton con regeneracion (s = 0,8)

T

Ta<Ts

Regeneracion a 80% =
Ts>To

Ta=To + s (Ty - T2) = 508,55 + 0,8 x (713,13 - 508,55) = 672,21°K

Haciendo en €l regenerador un balance de energia, setiene:
iA-i2:i4-i5 b TA-T2:T4-T5

Tg = Tg - (Ta - Tp) = 713,13°K - (672,21 - 508,55)°K = 549,47°K
Lostrabagjos del compresor y de laturbina no se ateran

Calor aplicado entre: (A) y (3)
Q=G (Ts-Ta) = 1K

Kg.%K
Calor cedido entre (5) y (2):
Q =0¢ (Ts -Ty) = lKgl;(.gK
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_ T _
Exon = Qu - To & Ing = 360,79% - (294 x 1K;gK x In 6%(231,3231) = 234,47%

- Ts _ kJ kJ 549,47, _ kJ
Exop) = - T In_2 = 25547 XJ . (294 x 1 I = 71,61 5
@ = Q- To G Ing” Al ~ P Lga * N7pg4 ) = TLBLLY
= - - IA,_ EA, =
EX(A) Cp (TA To) To (Cp In To R In pO)
672,21
= 1K (67221 - 294) - 204x (1_KI_x |n2L5%2 92857 _KJ_, |n3) = 2704 KI
kgok (672 ) Qg * INTogq ~ 02857 e x InT) “Kg
_ . ) Ts =, KkJ ) ) kJ 54947, _ kJ
Exe) = Cp (Ts - To) - To G Ing® = 13 KG- (54947 - 204) - (204 x 1[5 x In"2 %) = 71,61,
- " T 105,3
Rend It gtico= Y- = " = 0,449 = 44,9%
enalmiento exergetico EXQl 234’47 s ,970
_— P T 105,3
R =_u = ! = 0,2918 = 29,18%
endimiento térmico Q 360,79 0,2918 9,18%
Irreversibilidad
enel
regenerador
(5,30)
Exgz = 71,65
Regenerador Gases de escape
- EXgases de escape
g0
/ B A
/ / / O \
257 { \ Ex, Cémgratc_ig
188 158,6 L 270,40 L3447 | COTRUSHON
Compresor 504.9
@
. _]’r } 511053 Turbina
\ JEXa) T, %26,37
\ \\\ @ /
\ ~ é /
> 105,3
T = Trabajo

atil
Regeneracion: 80%

khkkkkkkhkkhkkhkkkhkhkkhkhkkkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkkhkhkkhkhkkhkhkhkhkhhkkhkhkkkhkhkkhkhkkhkhkkkhkkkhkkkkhkkkhkkkkk*
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17) Una turbina de gas funciona con octano (CgHsg), de potencia calorifica superior P = 44,43 MJ/kg,
que se introduce en la cAmara de combustion adiabatica a la temperatura de 25°C.
Compresor: Relacion de compresion: 4,13

Temperatura del aire a la entrada: 290°K

Temperatura del aire a la salida: 460°K
Turbina: Temperatura de los gases de combustién a la entrada de la turbina: 1000°K

Temperatura de salida de los gases a la atmosfera: 750°K
Determinar
a) La eficiencia isentropica del compresor
b) EI nimero de moles de aire aportados a la combustion, por mol de fuel quemado, y porcentaje de
exceso de aire
c) Trabajo util por kg de fuel
d) Eficiencia de la planta si se desprecian las pérdidas mecanicas
e) Eficiencia térmica del ciclo Brayton de aire standard
Datos del aire: Pasa por el compresor como gas perfecto (9= 1,4); ¢p = 1,01 kJ/kg°K
Masa molar: 29 kg/Kmol

Las entalpias de los gases que pasan por la turbina en (MJ/Kmol) son:

Temperatura (°K) Oxigeno (02) Nitrégeno (N2) Anhid. carbénico (CO2) Vapor de agua (H20)
1000 3137 30,14 42,92 35,9
750 2283 22,17 2965 26
298 8,66 8,67 9,37 9,9
RESOLUCION

1 Kmol fuel
25°C

(D) Camara de combustion

_- (C) Compresor

-1 (T) Turbina-

Entrada de aire

 § x Kmol de aire (290°K) Eocape gases

750K {4

a) Eficiencia isentrépica del compresor

T Py g-1 1,4-1

=—2 =(£2) 9 =413 14 =15 b Ty=290%K (15 = 435K
Ty Py

T - T _ 435 - 290 _ ( g53

T, - T1 460 - 290 ’

b) NUmero de moles de aire aportados a la combustién, por mol de fuel quemado

Suponiendo combustion perfecta, en la camara de combustién se tiene:

Cghig + 12,5 O, = 8 0O, + 9 HC
(96 + 18) + (12,5x32) = 8x (12 + 32) + 9x (2 + 16)

Estamos trabajando con (x) Kmol de aire por 1 Kmol de fuel, luego los Kmol de los gases de combustién
son:

29



Excesode & = (0,21 x - 12,5)
No atmost = Nox = 0,79 X

CcOo, = 8
Hzo =9
~ 1 Kmol fuel a 25°C
i - . . Productos combustion .
> dent | 4 irs Camara de combustion 1000k i 2 fsal
(x) Kmol aire a 460°K

~ 1 Kmol fuel a 25°C

Productos combustion

iro Equivalente calorimétrico .
E 25°%K 1p0
(x) Kmol aire a 460°K
L G114 K& g3 MI_ 5065 MI_ =iro-ipo
Kmol Kg Kmol
iRo - ipo) - (iR - ipd) = 5065 M = (i 3. i) - (ig - |
(i ro po) - (IR p3) = Kmol =~ (ip3 po) - (IR R0)

Entapiade aire:

C iy kI Kg _ kJ ] 0 - kI _
(iR - RO Kg x (X) Kmol 1,01 KooK (460 - 298)°K x (x) 163, 6 (x) Kg
Kg

_ kJ - MJ
K = 4745 (%) 4,745 (X)

Kmol Kmol

= 163, 6 (X) %ng

Entalpia de los productos de combustion:
Exceso de oxigeno: i3 - ig = (31,37 - 8, 66) % x (0,21x - 12,5) =

= 4,77x - 283,9 MJ

Kmol
Nitrogeno: i3 - ig = (30,14 - 8, 67) K'\r%l x0,79x = 16, 96 X Kl\r/anol
Anhidrido carbénico: i3 - io = (42,78 - 9,37) % x 8 = 267, 3 %
Vapordeagua: i3 - ig = (35,9 - 9,9) Kl\r/ln‘g)I x 9 = 234 %
luego: ip3 - ipo = 21,73x + 217,4 = 234 %

Sustituyendo estos valores en:
(ips - ip) - (ir - ip) = 5065 _MJ

Kmol
resulta:
R MJ _ MJ
(21,73 x + 217, 4) (4, 745 x) Ko 5065 Ko b

p X = 285,5 | Molesdeaire por 1 mol de combustible (fuel

Porcentaje de exceso de aire

Aire estequiométrico: 12,5 . 59,5 Kmol
0,21
Exceso deaire; 282 29' 259’ 2 4 100 = 2809

c) Trabajo util por kg de fuel
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TURBINA
Caida de entalpiaen laturbina
Exceso de oxigeno: 47,5 x (31,37 - 22,83) = 405,7 _ MJ _

Kmol fuel
o _ i - _ MJ
Nitrégeno: 225, 5 x (30, 14 - 22,57) = 1797,2 2
o N i - _ MJ
Anhidrido carbénico: 8 x (42, 78 29, 65) 105 Kmol fue
. i - _ MJ
Vapordeagua 9 x (35,9 - 26) = 89,1 T o
Caidade entalpiaen laturbina 405, 7 + 1797,2 + 105 + 89,1 = 2397 . MJ
Kmol fuel
2397 MJ
Por 1 Kg defuel setiene: Kmolfuel = 27,03  MJ
114  Kg Kg(fuel)
Kmol fuel
COMPRESOR

Por cada kg de fudl, el trabajo aplicado al compresor es.

(285,5 Kmolaire . 59 K}?ESOF)) x1,01 _ KJ . (460 - 290)K

) Kg(aire)°K - MJ
T _ = 12,47
o 114 Kofud) ’ Ko(fuel)
Kmol
. ,oe . e - = MJ
Trabgjo (til por Kgdefuel: T, = 21,03 - 12,47 = 8,56 Kg(fuel)

d) Eficiencia de la planta si se desprecian las pérdidas mecanicas

- 8,56 , 100 = 19, 39
44, 43

e) Eficiencia térmica del ciclo Brayton de aire standard

h =1-1=1-_1 =333y
Brayt on D 1,5

FEAEIAKAKIAKAKXAXKAIKAEAIAAIAXAKRIAAKRAXAKAAIAAAIAAIAAXAAIAAAAAAkIAIAAIhkhrrhkrrhkhrhkdhrhhkrhkhkhihkirihhihkkhiihiihiiixix
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