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evidente que al ser T?t mayor que T2e mayor que T2i mayor que T2a’ el
trabajo de compresifn disminuye con el enfriamiento.

La prlctica aconseja el enfriamiento en los turbocomprescres cuando 65_
tos trabajan 8 presiones relativamente altas, para lo cual se emplean

sistemas de circulacibfn forzada de agua como fluido refrigerante.

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

estf dividida) Tampoco se refrigeran los compresores que trabajan a ——
presiones relativemente bajas.

3. Compresibn isotérmica, n = 1.

La compresibn isotérmica es la que exige un trabajo minimo y, por lo -

tanto, potencia minima para actuar el compresor. N

Desde luego existen turbocompresores isotérmicos, aunque su uso esth -
mhs limitado, por ser tddavia costosos. La regulacifn de la pérdida de
calor, de modo que la temperatura se mantenga mis O menos constante, -

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

As{ mismo, debe tenerse presente el gasto de energia que absorbe el —
sistema de enfriamiento, Sin embargo, su empleo queda justificado en
ciertos casos, como cuando se trabaja con gases en 1los que se exige —
conservar su pureza librfindoclos de la contaminacifn del aceite lubri—

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

Pero, sobre todo, como el trabajo de compresién se reduce, 1la economia
en la operacibn puede justificar un mayor costo iniciel, simpre que no

sea muy gravoso el gasto de energia en el sistemes de enfriamiento.

Considerando el gas qQue se comprime como ideal, el procesc es de la —
forma siguiente

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

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

nimo, Su valor es

2 P
ft vaP = RT In (—2 (4-23)
1 Pl

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

th = Tl’ queda

2 P2t
T, = S vdP = RT, 1n ( ) (L-2L)
1 1l P
1

Lo que significa que el calor eliminado representa una energia eguiva-
lente al trabajo de compresifn.,

Se debe hacer observar que en todes las f6rmulas 1a referencia ha sido
al trabajo de compresifn o trabajo que efectia la méquina, El trabajo
del sistema fluido que se comprime es negativo. El gas que comprime se

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

Pv = RT

Para evaluar la eficacia de los sistemas de enfrriamiento en los compre
sores se define el rendimiento llamado isotérmico, que es ignal a la re
lacifén del trabajo en un proceso de compresién isot€frmico ideal sl tra-

bajo actual de compresibm politrSpico de un compresor enfriado, esto es
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T .
= t [1deal) (h-QS)

Te (enfrismiento)

nisot

o
n., = RT In (Pstjpl) (4_26)
Ce (T2e - Tl) + Qeliminado
o
Qeliminado
nisot = (4-27)
Cp (Tye = Ty) * Qg ininado

Relacidn de presiones en un escalonamiento

Los turbocompresores pueden ser de un sdlo paso, o escalonamiento, o -~

de varios, segin sea la presifn final que se quiere obtener.

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

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

rectores del fluido hacia la entrada del impulsor siguiente,

Llamando P, ala presibn de entrada al impulsor, P, a la de salida del

impulsor y entrada ml difusor, P_ a la de salida del difusor, lea rele-

3

cibn de presiones en un escalonamiento seré
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S 2 3. _ 3 {4-28)

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

celcula a continuacidn:

a. Pelecidn de presiones en el impulsor P2/P1.

-~
De la ecuascidn de laz primera ley de la termodinfmica para un sistema -
abierto, flujo esteble y adiabltico, siendo despreciable el cambio en

energia de posicibn, se tiene

_‘t=h2-hl+—-——2_——=h2t-h1t (k-29)

Considerando el trabejo de compresidén en el lugar del trabajo del flui
do, que son de sentido contrario, considerando al fluidc como ideal, ¥y
recordando que b, - h, = Cp (T2 - Tl), sustituyendo en la ecuacibn

(4-29) nos queda

v22 - vl2
T = ¢p(r,-17T,) + ————— (4-30)
a 2 1 2
o]
T, v22 - V:L2
T, = Cp (—— -1)+
a T, 2

donde a representa el trabasjo actaul del compresor por unidad de masa.

En proceso politrépico
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n=1
=z P n
S = (—) (4-32)
T Py
luego,sustituyendo
n-1 2 2
P o V.- 9
a = Cp T, [(—) -1] + (-33)
P 2
1
de donde
v22_v12 Py n_;l'
a - ——=— = T [(—=) - 1] (L-34)
2 P
1
2 2
v,o -V
Ta - " n-1
= [(—)® - 1] (L-35)
P
Cp T, 1
ve_v?
2 1
P n-1 A - —————
(—2) o = > 2 (4-36)
P
1 Cp Ty
finalmente
2 2 n
P VS -v ——
2 oo . 21 3™ e
P o T, 20 Ty

Esta filtima ecuacibn nos indica que, para una determinada relacidn de
presiones, el trabajo de compresidn puede reducirse si se baja la tem-

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

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

conviene que sea chico,

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

tangenciales del fluido y del rotor, y del rendimiento interno.
El rendimiento interne es como dijimos anteriormente:
5 Mg — By CplTy; - T,y)

n, = = - (¥-13)
Ta Boa By cP(T2a. - Tl)

El trabajo ideal de compresibn T, seglin la ecuacidn de Euler es

Ty " V- Yy
sustituyendo en la ecuaciSn {4-13)

u, Vv - ')
n

sustituyendo en la ecuacifn (4-37), se tiene como relacibnm de presion-

es en el impulsor
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2 2 n
P u, V -u, ¥ v -V —_—
2 [( 2 ul 1 ul y - ( 2 1l ) + 1]n-l-l
P1 i Cp T1 2Cp Tl

b. Relacibén de presiones en el difusor P3fP2.

En el difusor no hay trabajo externo sobre el fluideo, s6loc hay trans—-—
formacibn parcial de energia dinBmica en estitica, esto es, aumento en
la entalpia a expensas de la velocidad. Esta transformacidn no es per-

fecta y estf efectada por un rendimiento interno del difusor, que se -
define por

bh.. - h cp(T,. - T,.)
n, = _3i 2 31 2 (4-k0)
hy - By Cp(Ty - T,)

El subindice 3i indica el valor que alcanzaria la entalpie o la tempe-

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

La ecuaciSn de la primera ley queda asf

V2.2
0 = n Cp (T3-T2) +-—-——-2-—-—— (u-k1)
2 2
T v - Y
0O = n, CpT (—3-1)-0- -3 2 (L-k2)
i 2
T 2
2
2 2
v -V T
S22 s nepT, (—-1) (4-u3)
2 i T
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2 2
V2 - V3
( ) .
2 3
- -1 (4-2k)
n; Cp T, T,
V22 - V32 'l"3
= -1 (L-k5)
2 n; Cp T2 T1
2 2
T v -V
3. 2 3 4, (5-k6)
T, 2n, Cp T,

+ 1)t (L-h7)

P 2 n; Cp T2

Fl rendimiento interno de los difusores suele ser del mismo orden que
el del rotor, pudiéndose estimar el rendimiento interno global {rotor

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

Por escalonamiento la relacién de presiones es,
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S

Figura 4-3 PRelacibn de presiones en un escalonamiento.

Figura bh-k4 Proceso de compresidn en varios escalonamientos



como se ve en la figura (4-3).
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La relacidn de presicnes en un escalonamiento puede llegar a valores -

de 10 a 12 en un turbocompresor centrifugc y a valores entre 6 a § en

un turbocompresor axial.

El rendimiento interno ¢ rendimiento adiebAtico puede ponerse en fun—

cién de 1a relacidn de presiones, asi

T . T..
Tl(.ﬁ._l) _3.1__]_)
T.. - T T T
“1 - 3i 1 - 1 1 (L-%9)
T3 -Tl T3 T3 )
T (= -1) = -1)
1 T
. 1 1

recordando que en proceso isoentr&pico

k-1
Tl P].

n-1
T P, —
(—2) = (29"
Tl P1
sustituyendo queda
k-1
k
n, | _(Pyy/Py) -1
1 =
n-1
(—9 ™ -

(4-50}
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La presibn P3 = P3i pero el expornente es diferente por ser n > k en —

un compresor no enfriade, con lo que el rendimiento interno sale infe-

rior a uno.

Proceso de compresifn en varios escalonamientos

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

en serie.

La divisién de la compresibn es ventajosa por varias razones:

1. Permite la construccidn de mfquinas de temafio accesible con impul

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

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

ducir el trabajo de compresién.

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

ma relacién de presiones en todos los escalonamientos.

A continuacidn se justifica lo dicho anteriormente:

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

ecuacidn de Euler.
L A e !
en la que se advierte que la velocidad circunferencial exterior del ro

tor u, tiene importancia principalisima en la transferencia

Tembién en la ecuacibn
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puede verse que la reyor parte de la energia transferida bajo la for--

ma estitica o de rresifn corresponde al término

Uy =
2

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

cidad eircunferencial u2. Como

la transferencia queda, en definitive, supeditada & la velocidad de —-
giro y al tanafo del rotor. Las limitaciones de u, son como valores --
méximos 1050 pies/seg en turbocompresores centrifugas, y 607 pies/seg
en turbocompresores axiales. Se puede conjugar N y D, de forma a tener

2

una u. razoneble, sin necesided de emplear impulsores gigantes ni velo

2
cidades vertiginosas, dividiendo la compresifn en varios escalonamien-
tos en serie para alcanzar las altas presiones que hay exigen los pro-

cesos industriales,

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

maquina

En el diagrama entalpia - entrSpia de la figura (4-L) se representa un
proceso de compresibn, de 1 a 2a, politrSpico con n mayor que k, sin -

refrigeracién, donde se sefialan cuatro pasos de compresidn.

Si la compresidn se hiciera en un sblo paso, el rendimiento interno se
ria
h.. - h
21 1
ni = e = (I;_51)

by =M



ci se divide la compresidn, el rendimiento resulta

(k-52)

como
T A h1 mayor gue h2i - hl

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

]
n' es mayor que n.

esto es, el rendimiento se pejora con le divisidn de la compresibn en

varios escalonamientos,

3. El escalonamiento de la compresidn permite el enfriamiento interme—-

dio y la reduccidn del trabajo de compresibn.

En la figura (4-5) se presenta un proceso de compresibn politrbpico, es
calonsdo, con enfriamientos intermedios del fluido, précticamente a pre
gsifn constante, En el enfri;aor, que suele ser un intercambiador, donde
el fiuido frio es agua, se pierde siempre presién del aire o gas que se
comprime y en realidad P32 es menor que Pa1 Y sz menor que Pbl‘ Estas

pérdidas de presidn son muy pequefias en relacidén con las presiones de -

trabajo y no se han indicado en la figura.

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

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

50 total con n menor que k, sin embargo, los resultados son enflogos.

Fn algunos cesos se desea montener el mismo valor inicial de la tempe-
ratura a la entrada de cada escalonamiento, esto es, T1 = T32 = Tb2’

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

tencia de compresién,

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

esth haciendo con el enfriamiento intermedio.

En el diegrema presidn - volumen de la figura (k-6) puede aprzeciarse -
la disminucidn del trabajo al dividir la compresidn y enfriar a pre~—-

8i6n constante, Fn efecto

21 - - - -
{ v 4P payor que { 81 -2 -by -b2 -2, oap (4-53)

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

la compresibn, o que se Justifique por alguna razdn mantener una tempe

ratura determinada del ges que se comprime.

L. Se reduce el trabajo de compresidn si se mantiene la misza relacién

de presiones en cada escalonamiento.

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

termedio, se trata de buscar la presidn intermedia &ptica Pa, como se -



173

Figura 4-5 Divisién de la compresibn con enfriamiento interme-

dio.
P
2e 21
P2 v
\
LY
Po Fnfri mﬂ'\fnto
b? hl “
\
Enfyiamiento
Pa N
8, 8
Pl

v

Figura k-6 Disminucién del trabajo de compresién con el enfria

miento intermedio.
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ve en 1a figura (L-7), para la cual el trabajo de compresién sea minimo.

EFl trabajo de compresidn de P1 a Pn y de Pa a Pz viene dado por

« = /Myvap + F2vap (L-Sk)
Pl Pa

Figura -7 Presibn intermedia Sptima.

prescindiendo del celor eliminado, por considerarlo como energfa ajena
al trabajo de compresibn, esto es, del motor que mueve el compresor. =

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

Integrando la ecuacidén {U-54) y considerando el gas que se comprime co
mo ideal, se tiene
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n-1 n-1
n-1 n p-1
R Ta, [«

P
- 1] + 2 y -]

n-1 P n -1 Pa

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

valor inicial, esto es, Ta2 = Tl queda

Pa n-1 P n-1
T = Ry, (=) %+ (=" 2] (k=56)
n -1 Pl Pa
o también
b=l n-l - n-1
n o o n o
1 — KT, [Pl Fa + P, Pa - 2] (k-57)

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

que hace minimo el trebajo, se tiene

4t n n-1 -—n— -1
=o=—11'1'1 (Pl ~—— Pa ) o+
dPa n=-1 n
n;l n—l - D;l -1
+ P (-—) Pa (4-58)

Como la segunda derivada es positiva se trata de un ninimo, Efectuando

operaciones
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- n-1 (L -=-1)
n -1 —_— n
- = [(Pl n Pa ) -
n
_1+ 1.1
n
Pa )] (Lk-59)
1
-1+> -l/n 1 - = %_ 2
= P Pa - P Pa 1 ()" (L-60)
1 2
-n +1 -1 n-1 1l -2n
Pa - P, Pa (4-61)
-n +1 -1 -1 l -2n
P, Pa Pa (L-62)
-n+1 - 1(n-1) 1-2n -1(-1)
- 4-63)
Py P, Pa Pa (
-n+1 -n +1 l] - 2n 1l
= h-Eh
P P, Pa Pa ( )
-n +1 2 -2n (4_65)
(Pl PE) = Pa -65
1 -n 2{1-n) (166)
(Pl Pa) = Pa -
2
P. P. = Pa (u-67)



P, P = Pa Pa

1 2
finalmente

P2 ) Pa

Pa P

177

{4-68)

(k-69)

Las condicicnes de trebajo minimo se produce cuando la relacibén de pre

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

Pa en estas condiciones es la presidn Sptima paras dividir la compresidn.
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PROBLEMA 1.

Se comprime aire en un turboc mpres rinc enfriado siguiendo un proce--
so politrépico con n = 1.52, El aire se t ma de la atmdsfera a 1h.5 --
1b/pu152 y 68°F, a razbn de 352.8 pies3/seg. Yy se descarga a 87 lb/pulg2
abs. Calcular &) Calor de recalentamiento, b) Coeficiente de calenta--
miento, c¢) Pactor de recalentamiento, @) rendimiento interno del com--

presor, e) Potencia para mover el compresor despreciando las vérdidas

mécanicas,

n = 1.52 a) .

P = 1h 5 ]_'b/pu_182 Qreca.'l_ ?
1 ) ) a = ?

T]. = 68°F = 52603 C) fr= ¢

m = 352.8 pies3/seg a) ni = 7

P, = 87 1b/pu132

a) Calor de recalentamiento

28
Qrecal = (hQa - hl) - { v aP
¥y como
2 e o B
Tpe T (—=—) = 528 (——) -
Pl -~ 14.5
Tza = 9TL.63°R =

2a 1 > (Tog = Tl) = 0.24 (97L.63 ~ 528)

107.19 BTU/1b

>
1

-3
1}
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n-1
[ vap = =21 )
1 n-1 J P
1
.52
28 152 (s3.3)(s28) &7 132
v dPp = [( ) R |
1 1.52 -1 178 1k.5
2q
{ v dP = 89.L44 BTU/1b
ia
Ueear = (Bpy =hy) -1 v
Ueeas = 107.19 - 89.44 = 17.74% BTU/1b
b) Coeficiente de recalentamiento
a = Q‘ren:a].
T.
1
¥y como
- k-1 1.k-1

P, — 81
Ty = T, (—29) K . 528 (— 1-F

Pl 1k.5

.y -]

Tei = 880.97°R
T, = by -h = Cp (-1'2i - Tl) = 0.2k (880.97 - 528)

-
1]

84.71 BTU/1®



17.74
as. 71

¢) Factor de recalentamiento

fr = 1+ a= 1+0.209

fr 1.209

d) Rendimiento interno del compresor

W Ty - T . 880.97 - 528
i
n, = 0.79

e) Potencia para mover el compresor
Pot ., = = - = -
o m Ta G Cp ('1'2EI Tl) 1N Cp('r2a Tl)

ta = Cp (T, -T,) = 0.2k (974.63 - 528)

is = 107.19 BTU/1b

P 1k.5 (1ub)
o = = = 0.07b 1b/pie3
BT 53.3 (528)

180



Pot = (0.074) (352.8) (107.19) = 2798.43 BTU/seg
1.1415 Hp
Pot = 2798.43 BTU/seg ( ) = 3959.77 Hp
BTU
1

seg
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PROBLEMA 2.

Se comprime aire en un turbocompresor enfriado siguiendo un proceso po
litrdpico con n = 1.3. El aire se toma de la atmdsfera a 1h.5 1b/pu_132y 68°F
y se descarga a 87 1b/pu132 abs. Calcular a)} trazbajo de compresidn por
1b de aire, b) Calor eliminado en el sistema de enfriamiento, c) traba

jo de compresibn por 1lb, si el proceso fuera isotérmico, d) rendimien-

to isotBrmico.

n = 1.3 a) T,
Pl = 1.5 lb/pulg2 )
Qelim.inado
Tl = 68"? = 528 R c) Ti
2
P, = 87 1v/pulg :
2 d) nisot..

a) Trabajo de compresibn

. n-1
2e n e
1, = f vap = rr, (=29 7 - 1]
1 n-1 Pl
1.3 (53.3) (528) g1 L3
T, = [¢ y 3.1
1.3 -1 778 1k.5
T, = 80.26 BTU/1b

b) Calor eliminado

Q )

eliminado

2
= { v dP - Cp ('1'.2e -7

pero
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- 1.3-1
P, " 87 1?3
T = Tl(—-) = 528 ( )
e P 14,5
1
Toe = 798.37°R
luego
Q) iminado = 80.26 -~ 0,24 (798.37 - 528)
Qeliminado = 15.37 BIU/1v

¢) Trabajo de compresidm isotérmica

P, (53.3) (s28) 87
T, = R, In = 1n ( )
778 14,5
e
LA €h.81 BTU/1b
d) Rendimiento isotérmico
T, 6L .81
n = = = 0.80

isot 1? 80.26
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PR BL:MA 3.

59°F y P| =
1k.5 lb/pulge. La velocidad de entrada al iwmpulsor es Vl = 328 pie/seg
= 557.6 pies/seg. Del difusor sale el aire

™tra aire a un turbocompresor de un escalonarniento a T1

y a la salida del mismo V2
con velocidad V3 = 393.6 pie/seg. El proceso de corpresibn es seghn ——
la politrSpica Pv 1.48 = cte. F1 trabajo de compresibn es de 55.87 BTU/
1b. Fl rendimiento interno en el impulsor y en el difusor es el mismo.

Calcular a) Fresifn a la salida del impulsor, b) terperatura del aire

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

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

T, = 59°F = 519°R a) P, = 1?
P, = 14.5 1b/pu132 b) T, =1t
v, = 328 pies/seg * ¢) Ay = !
V2 = 557.6 pies/seg d) P3 = ?
Vy = 393.6 pies/seg e) n = 1?
Py 1.48 = cte. £) 7y =1

e = 55.87 BTU/1b

a) Relacifn de presiones en el impulsor

il 2 2 n
P 1 Vv -V —_—
_2_ = [ (1ta - _._2_._._.._1__..)4.1]1"1
P Cp Ty 2 gJ
P, 1 (557.6)% - (328)° Lt
— = (55.87 - +1]°°
P 0.24(519) 2 (32.2) (178)

P, = P {2.93) = 1k.s (2.93) = k2.u8 1b/pu1g2

1
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b) Tecperatura del aire a la selida del impulsor

n-1 1.18-1
P, — L2.48 —'—r"
1.48
T, = T, (2" = 519 (——)
P 1k.5
1l
T2 = T35.5°R
¢) Rendimiento interno en el impulsor
- T3 - To; =Ty
N T _ 7
2a 1
pero
P, ’i;—l- 42.28 li"‘l
T,; = Ty {(——) = 519 ( Yy <
P 1h.5
1l
- -]
Tos 705.6°R
luego
705.6 - 519
n, = = 0,86
735.9% - 519
d) Relacifn de presiones en el difusor
2 2 n
P v.° - ¥y B
_é.-. - [( 2 3 ) + 1] n-1
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SO (557.62 - 392.6°) ] Ly
2 = + 1 °

P, 2(0.86)(0.24)(735.5)(32.2)(178)
p3 = 1.0629 (PE) = 1.0629 (42.48) = k5.15 1b/puls2

c) Relacibn de presiones en el escalonamiento

Py 45.15

E |
H
L]
I

= 3,11
P 14.5

f) Temperatura del aire a la salida del escalonamiento

n-1 1,L8-1
P, —— 45.15 =
o= T30« 7355 (——) 10O
P b2.L8
2
T, = T50.19°R
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PROBLEIMA L.

Un turbocompresor centrifugo aspira aire a razbn de 141 pie53/seg a ——
14,5 1b/pu152 y 59°F. E1 flujo alcanza al impulsor en direccién axial

de forma que no hsy prerrotacifn a la entreda, esto es, Vﬁl = 0. La ve
locidad periférica es 820 pies/seg y la relacién de la componente tan-
gencial del fluido a le velocidad geriférica del rotor es 0.82. La re-
lacifén de presiones es 7 = P3/P1 = b, El proceso de compresién es de -
la forma Pv 1.55 = cte. El rendimiento interno en el rotor y en el di-

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

presibn.
. .3 -
= 1k pies” /seg a) ng = ?
2
Pl = 1L.5 1b/pulg b) Pot.
T1 = S9°F = S19°R
Vul = 0
u, = 820 pies/seg
n = L
Pv]"55 = cte,
a) Rendimiento interno.
k-1
_— 1.k
P.. k
(3 -1 W
n, = ’!
i p. D=1 1.55-1
(—39 8 _1 (1) 1.55 -1
Pl
0.L86
n, = = 0,76

i 0.636
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b) Potencia de compresibn

Fot, = G1 Ta
P
G, = m @1 pero 01 =
RT
1
1L.5 (1kk) 3
01 = = 0,075 1lb/pies
53.3 (519) -
¢ = 0.075 (141) = 10.57 1b/seg.
u, Vv 820 (0.82 x §20)
Ty = 292 = 28.96 BTU/1b
n, gJ 0.76 (32.2) (778)
ot = (10.57) (28.96) = 306.1 Btu/srg.

Pot (306.1 BTU/seg) (1.L15 Hp/1 BTU/seg) = 433.13 Hp
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PRFOBLEMA 5.

.3, .
Un compresor enfriado aspira aire a razén de 423k.5 pies”/min a la pre
sidn de 14.5 lb/pulg2 y terperatura de T7°F y lo comprime politrdpica-

pente con n = 1.33 hasta 58 lb/pulge.Calcula.r el calor eliminado.

m = h23ha5 pieBB/min Qelimin&do = ?
P, = 14.5 1b/pu182
T T7°F = S37°R
n = 1.33
P, = 58 lb/pu152
Qeliminado = } vap -c¢cp (T, -T.)
1 2e 1
. n-1
2 n RT P —
T = S ovap = 1 (29"
¢ 1 n-1 J P
1
1.33-1
2e 1.33 (53.3) (537) 8 1.33
T =J var = ( )] -1
€ 1 1.33-1 778 14,5
T, = 60.87 BrU/1v
cp (Ty, = Ty)
pero
n-1 1.33-1
P, —= 58  mo2sto
Toe = Ty (—29 " = 537 (—) 1.33
€ P 14.5
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Toe = 757.45 R

cp (T, - T,) = 0.24 (759.23 - 537) = 53.33 HTU/ID

Qo ipinage = 60-87 - 53.33 = T.54 BIU/1b
P 14.5 (1hb)

- - - = 0.073 1b/pies’
RT, 53.3 (537)

= T0.57 pie83/seg (0.073 1b/pies3] = 5.1k4 1lb/seg.

G = nm 1

0 liminado > 7.54% BTU/1b (5.1k 1b/seg) = 38.75 BTU/seg.
1.L1S Hp

Q1 iminedo - 38.31 BTU/seg. (————) = 5h.83 Hp.

BIU/seg
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C roresores Centrifugos

Introduccibn

Veremos el comportamiento elemental del fluido en turbomiquinas de flu
jo radial que ebsorben trabsjo, o compresores. Este tipo de mBquinas -
que emplean los efectos centr{fugos para incrementar la presibn de un

fluido lleven en uso mis de un siglo. Les primeras méquinas que utili-
zaron este principio fueron, las bombas hidrfulicss, seguidas poste---
riormente por ventiladores y soplantes. Hay constancia de que se utili

26 un compresor centrifugo en uno de los primeros motores de propul---

8i8%n a chorro de aviacién.

El desarrollo de los compresores centrffugos continu@ a mediados de --
los afios 50's en este campo, pero mucho tiempo antes se habfa hecho -
evidente que, para los motores cada vez mayormente requeridas para la
propulsifn Berea, eran preferibles los compresores de flujo axiel. Ro

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

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

sores centrffugos.

A mediados de los afios 60's la necesidad de helicSpteros militares —-
avanzados impulsados por pequefias turbinas de gas, origind un desarro-
110 mis ré&pido de los compresores centrffugos. los avances tecnolbgi--
cos hechos en este terreno suministreron un estfmulo a los diseffadores
en un campo mucho mfs amplio de aplicaciones que el de los compresores
centrifugos existentes, por ejemplo, en pequefias turbinas de gas pare

vehiculos y helicépteros comerciales, tanto como para turboscbrealimen

tadores de motores diesel, plantas de procesos qufimicos, ete. Pecien—



tes datos de ~uncicnamiento de regquefios ctmriresores centrifuges de un

sélo escalonamiento citan rendimientos total de estancamiento del 80 =l
gug cera relaciones de compresién ertre b y 6 a 1. Se han alcanzado ma
yores relzciones de ccmrresidn con un sblo escalonamiento pero con un

rendimiento reducido, y rara peguefias gamas de flujo de aire, ror ejem
plo, Shorr y otros diseflaron y ensayaron un compresor centrifugo que -
deba una relacibén de ccmpresidn de 10 & 1 y un rendimiento del 72%, te
ro con un range de flujo de eire de sélo el 10% para la velocidad de -

giro de disefo.

Turbocompresor centrifugo con carcesa dividide horizontal-

mente, fabricado por SULZER.
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Frincigios de Tancignamiento.

=
]_l
oL
I
'
[t
|_J
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or ¢s girado a alta velocidad ror una turbina que esti acopla
da o éste, a través de una flecha ¥y vor el aire de entrada que continua
ente estd flurendo hecia el centro del rotor. El aice entra ai ojo de
la iobera de 2dmisifn en direccidn axial hasta alcanzar la parte cen———
tral del irpulsor, el cual lo obliga a un recorrido redial hacia afusra
cor los ductos divergentes entre &labes, ganendo es{ presifn tanto vor
efecto de la &ceidn centrifuge como por el cembio de velocidad relative.
£l §ifusor, recoge el fluido a2 lg salida del impulsor dirigiendolc ha——
cia la descarga, reduciendo su velocided y aumentmndo su presidn. De es
ta formas se gene en presiodn, tanto en el impulsor como en el difusor. —
Fl con:rol de volumen de flujo puede hacerse a la salida o a la entrada,
por medio de una corcna de £labes gue puede abrirse o cerrarse gr?dual—
pmente, ¥ en forms menuel o automAtica. Cuando esta corona est a la sa-
1ida del impulsor sirve también como difusor de descarga. Cuando la co-

rona de Elsbes 4

]

control esté a la entrada es obiigada una prerrvota-——-
cidn del fluido que entra al impulsor, 1o que puede aumentar les turbu-

lencias y pérdidas de enersgia.

Tivos de impulsores centrifugos.

Los im.ulsore de los turvocompresores cemtrifugos son de tipos muy 7a-

riados, vero los principales formas empleadas hoy en dia son las si-——

guientes:

e. Impulsor abierto con Zlabes de salida radial, y con inductor de ala

bes curvados hacia adelante.

. : Z 13 .
b. TImpulsador abierio con &labes curvados neacla atrés en la szlida, ¥

con inductor de Alcbes curvedos haciz adelante.

. - -
¢. Tmpulsor cerrado coa &labes curvados hacia atras en todo su desa—-

rraollo.



195

Difusor
‘ Escape
\ 3
Impulsor \\ ~
R
r_/

(-

L] l . Entrada

Cambios de la presibfn y la velocidad a través

del compresor centrifugo.
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Estos tres tipos de impulsores se muestran en la figurs (L-8). Pn los

- e - - 4 -
impulsores sbiertes con &labes de salida radial y con &labes curvados —

- - - - -
hacla atras, el inductor, o varte exvuesta a la admisigp del fluido,
tiene los alzbes curvados hacia adelante vara facoreser 15 succion e in

crementar la transferencia de la energia del rotor al fluido, aunque se
k]

- -~ - -
produce mucha energia dinfmica que despuéd rertivs -
g 1 PUES S€ convertiri eg estitica, o

de presidn, por accidn centrifuga y por efecto de difusidn entre los

dlabes del rotor, y tambin en las caja espiral ge descargs

En los impulsores del tipo abiert A .
- = © con alabes de salida radial tienen -

lJa ventaja de mentener casi el mi velor
; nsmo valor de ] 16
2 vresidn g oy i v
I alquier vo
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lumen de flujo, aunque la potencia es proporcional a &ste, como se pu¢-
de ver en la figura (4-8). La salida redial tiene también la ventaja de
reducir los esfuerzos sobre el Alabe, limitados casi exclusivimente a -~
los de tensibn producidos por accidn centrffuga. Se puede asi constru--
ir el impulsor soldando los Alsbes scbre un disco. Modernamente se em--
plea mucho este impulsor de salida radial, cuando se opera con un sblo

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

mente la energfa transferida entre mAquina y fluido.

El impulsor abierto con flabes curvados hacia atrés tiene el inductor -
semejante al de Alabes de salida radial, pero, a la salida, los &labes

son curvados hacia atrfis, con lo que se aumenta la accidn de los &Alabes
sobre el fluido, se reduce la velocidad absoluta de salida del fluido -
y aumenta la presifn. El rendimiento es mayor que con el &labe radial,

pero se reduce la energia transferida. La caracter{stica de presibn apa
rece con mayor pendiente como se puede ver en 1la figura (L-9}, 1o que -

Figura 4-9 Caracterfsticas de operacién.Impulsor abierto con 8labes cur
vados hacis atrés,

Pl'esi6n

100
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indica que las variaciones de €sta con el gasto son més sensibles. La

potencia crece casi proporcionalmente al gasto.

100

100

Figura 4-10 Caracter{s-

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

100

El impulsor tipc cerrado con Alabes curvados hacia atrfs tiene los Kla-
bes curvados en todo su desarrollo incluso en el inductor. Se tiene de
esta forma mejor rendimiento al incrementarse la proporcién de energfa
de presibén sobre la total transferida, esto es, crece el grado de rea-
ccibn, La caracterfstica de la presifn en funcibn del gasto tiene una
pendiente negativa mucho mis acentuada que en los casos anterioresg como
se piede ver en la figura (h-10), indicando que 1a presidén de descarga

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

relelo o en serie con varios escalonamientos.

Pnergia transerida ente el turbocompresor centrffugo y el fluido,
la energia que se transfiere de mfquine a fluido en un compresor cen--
trifugo viene cuantificadd por la ecuacibn de Euler, cuando sblo se --

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

de mayor influencie. Recordando dicha ecuacidn que tiene por expresifn

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

v, -V u, - Y
2 "1 2 ~ Y rl r2 (3-19)

Con el auxilio de estas dos ecuaciones anteriores se puede analizar e

interpretar la forma de la energfa transferida y la influencia que tie ~
ne el angulo de salida.
En la ecuacibn (3-19) el término(vze—vla)/2representa la carge dinfmica
que se tiene en el fluido, y los otros dos términcs
2 2 2 2
2 ~ " Vi1 " Ve

2 2
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cuantifican la energfa trensferida bajo la forma estdtica o de presién
g1 téraino (u22 - ula)/2, que significa la accidn centrffuga es el que
realrente contribuye a la carge de presidn, pues el otro t&rmino —
(vrlz - vrze)/.?, referente al carmbio en la velocided relativa del rlui
do, © efecto de di fusién entre los &labes desde la entrada hasta la sa

1jde del rotor, es de poca influencia en la carga estfitica.

periférica u, aparentemente debe ser alto pa-

g1 valor de la velocidad
centrifuga y la energfa estitica o de presidn,

ra incrementar la accibn
seglin puede verse en las ecuaciones (3-T} y (3-19), Sin embargo, esta
velocidad tiene limitado su velor por la resistencia del material y --
por efectos estBticos en el fluido. El valor de u, es del orden de los
980 pies/seg en turbocompresores de varios escalonamientos con implso-
res de fllabes curvados hacia atrfs. Puede alcanzar valores del orden

de 11480 pies/seg en impulsores con salida radial de un s6lc escalona--—

mjeﬂto-

Segln la ecuacidn (3-7) la componente tangencial del fluido a la sali-
aa Yo también convendrfa que fuera grande para incrementar la energfa
transferida. Ello exige que V2 sea alta como se puede ver en la figura
(4-7) ¥ en consecuencia que sea alta la energfa dinfmica del fluido a
1a s@alida, lo cual no es conveniente, pues lo que se cuiere con un com
presOT es energfa estltica o de presién. La conversifm puede hacerse,
en el difusor, de la energfa de velocidad en energfa de presifn, tiene

gjiempre bajos rendimientos.

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

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

posg‘bles:



8, 2> 90°

En el caso de 82 < 90°, con Alabes curvados hacia atrfs, se disminuye
el velor de la velecidad absoluta de salida V2 Y en consecuencia se —
mejora el grado de reeccibén y el rendimiento. Sin embargo, Vu2 es rela

tivarente chica decreciendo la transferencia de energfis.

Fl gradiente de presifn tefrica en el rotor es

P, -P =20 ( + ) (¥-70)

Con el &ngulo 32 = 90°, los Klabes presentan salida radial, se incre——
menta el valor de vu2' esto es, de 1a transferencia energética, pero -

se reduce el rendimiento al crecer la velocidad Vz y reducirse, propor

cionalmente, la energia estftica o de presibn.

Para valores de 82 > 90°, con Klsbes curvadcs hacia adelante, crecen -
fuertemente Vé y Vuz, esto es, aumenta la energf{a transferida vero bda-
Jo la forma dinfimica; el grado de reaccifn es bdajo y el rendimiento, -
malo.

El fingulo de salida influye mucho en la calidad de la energia transfe-
rida, es decir, en la energfa estfitica o de presibn que se tiene, y -~

que se cuentifica por el grado de reaccidn, El valor del &ngulo de sa-
lida (82) suele estar entre 30° y 90°.

El grado de reacc¢idn en un turbocompresor esta dado por

Teststica - Voo -y V¥, -V (3-31)

T L) -V + U - u + vrl - Vrz
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1 numerador significa la energfa estética transferida entre miquina y
fluido. Fn un trubocompresor, lo que se busca es energfa de presibn o

estdtica en el rluido de trstajo; 16gicamente, en este tipo de miquina
(GR) debe de ser elto, rara lo cual debe ser alta la aceidn centrifuga
y si es posible, el cambio en velocidad relativa. Por el contrario, la
carga dinfmica conviene que sea reducida, Esto por lo que concierne a

las caracter{sticas din&micas del fluido que suelen ser las de mayor -

preponderacia en el proceso de compresidn,

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

grado de reaccidn para un turbocompresor serf, seglin la figura (L-11)

G, = —— (3-33)

P
n
h F2
3

50‘
aﬁc&
P

T

b, co\O
L 1

N R

Figura k-11 Escalonanmiento de presidn.
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o también .
P, - P

6 = —2_L. (3-35)
P. - P
3 1l

Para que el grado de reaccién sea elto conviene que se tenga mucha ener

gfa de presidn en el rotor o impulsor.

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

la energfa transferida seglin la ecuacidn (3-7), resulta

T= uV_.-uV (3-7)

entonces

T = u ¥ (h-71)

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

pérdidas, mejorando el rendimiento.

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

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

cias. Con prerrotacidn del Tluido figura (4-13) en el sentido de giro

del impulsor, se reduce la transferencia, pues el producto uy Vul, es

Figura 4-13 Diagrama de velo-
cidades a la entrada, con pre
rrotacién en el sentido de gi
ro.

- positivo; también se aumentan ligeramente las pérdidas a la entrada. -
En el caso de contrarotacidn, figura (4-1L), del fluido respecto al im

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

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

Figura b4-1h Diagrama de velo-
- . cidades a8 la entrada, contra-
rrotacidn,
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miento. Fl control del flujo por una cor na de fla-es a la entrada -—-
obliga a una prerrotacidn del fluido al variar el gasto volumétrico. -
Reduciendo el nfimero de Mach a la entrada, aumentando el ojo de admi--
sién y el difimetro del inductor, se corrigen en parte, los efectos de

la prerrotacibn,
\

Factor de deslizamiento

Mencioné anteriormente que la ecuacibn de Euler sirve para calcular la
energfa transferida entre mfquina y fluido, en condiciones de flujo uni
dimensional y sin rotacidn. En la realidad no es asi, sino que se pro-
duce un torbellino relativo entre los flabes en el sentido contrario -
al giro del impulsor, como se puede apreciar en la figura (4-15), el -
cual desplaza el movimiento relativo del fluido de salida, obligando a
€ste a salir bajo un Bngulo 82' < 32, es decir, la corriente de flujo
sufre un deslizamiento, y de aquf que se denomine a este factor de re-

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

Figura 4-15 Torbellino relativo
’/ entre flabes que reduce el va—
- lor del &ngulo de salida 82.
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Fl ingeniero suizo Aurel Stodola que ayudd a formular la teoria de las

turbinas de gas y de vapor da la f6rmula siguiente para el cllculo de

este factor de deslizamiento

Fa =

1

" sen 82

n

(4-72)

donde (n) es el nimero de Alabes del impulsor. Otres investigadores han
aportado otras férmulas como Soderberg. El valor de Fd, es alto 32 chi

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

Influencia de las propiedades del fluido en las caracteristicas de ope

racitn de un turbocompresor,

Las condiciones de presifn y temperatura en la succibn tienen notable
incluencia en 1a caracterfstica de operacidén de un turbocompresor. Tam

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

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

Presibn de egtraﬂa

1k.5 1b/pulg
Terveratura de en-
trada 59 F

Valor de k = 1,h

Con peso molecular
de 17.4 1b/hg-mol

100

15

50

-
_‘-""""-. ‘u\
—— e
P
vy
£
O
i
iy
50 100

-Gasto columbtrico %

Con k =2 1.15

Temperatura de entrada
160 F

Presién de eatrada ——
12_4 1b/pulg

Figura b-16 Influencie
de las propiedades del
fluido en laas caracte-
risticas de operacibn

Ceglin Allis Chalmers.)
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valores de temperatura y de la presibn, as{ como el peso molecular y -
del valor de (k) {(relacién de calores especificos a presidn constante

y a volumen constante), Puede observarse que la caracteristica se ele-
va, esto es, se tienen presiones de descarga mis altas: si la tempera-
tura de succidn es més baja, si la (k) es mfs pequefia, si el pesc mo--
lecular es mbs grande y si la presidn de entrada es mas alta. Por el -
contrario, la caracterfstica se cambia cuando les propiedades citadas
toman valores opuestos a los anteriores. Se supone que la potencia per
manece invariable, PEn la figura (4-17) se muestra 1la influencia de la

relacidén de calores espec{ficos, o forma del proceso de compresibn, en
la temperatura del fluido de trabajo, o también, cémo la temperatura -

modifica el proceso de compresibn,

Es importante refrigerar ¢l fluido, como se menciond anterirmente, sin
embargo, mfhs adelante se analizan algunos sistemas de enfriamiento. En
cuanto a la presidn de salida para una determinada relacibn de presio-
nes en un escalonamiento. La influencia del enfriamiento en la poten—

cia de compresibn puede observarse en la figura {4-1T).

o y c_/c,=1 6 1,5
g ' =8 ///////, v 1,k
& 1p as
g 2,2 AL
. L/

E / — 13
[ 3
S e 1,8 }9’£fif"/”’-——' 1.2
3§ :“' //
L 1,k ' —1T | 1,1
[ 1 1,05

\ 10 3 h 8 12 16

Relacifn de presiones
P2/P1

Figura 4-17 Influencia de las propicdades del fluido en las caracterfs--

ticas de operacidn esto se pucde ver con le elevacibn de la
temperatura en funcifn de las relacibn de presiones para di-
ferentes procesos de compresién con rendimiento politrépico
constante, (segln SUL7FR) .
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Por otra parte, al gumentar la densidad del fluido, la compresibilidad
disminuye, y (Cp) y (Cv)} tienden a ser iguales, Esto justifica la in--

fluencia del peso molecular y la relacibdn de calores especifticos en la

caracterfstica.

Turbocompresor centrifugo de varios escalonamientos.

Actualmente se exigen procesos de compresidn de aire o gases en las —-
que se¢ requieren presiones elevadas que requieren turbocompresores de
varios escalonamientos a pasos de compresidn en serie, La relacifn de
presiones suele ser la misma en cada uno de los escalonamientos, por
razones de rendimiento, de forma que si Z y el nfivero -e escalonamien
tos, la relacibn, desde la entrada & la salida de la miquina, serf 2
veces 1la de un escalonamiento, En este caso las dimensiones de los im-~
pulsores y ductos de paso son diferentes en cada escalonamiento, ajus-
téndose al flujo volumftrico, elcual va reduciféndose por efecto de 1la
compresifn del fluido. Bn ciertos casos donde la relacifn de presiones
es pequefla, pueden hacerse todos los impulsores con les mismas dimen—
siones, con lo que se facilita el disefio y la contruccién aunque se 88
crifique ligeramente el rendimiento. En este caso, el salto entflpico
¢s el mismo en todos los escalonamientos por estar este condicionado -
por la forma y dimensiones de los ductos de paso, pero la relacibn de
presiones es diferente en cada uno de los escalonamientos, debido a la
divergencia de las 1fnemas de presibn en el diagrama entalpfa - entropfa,

para procesos adiabBticos - politrSpicos con n > k.

Compresores axiales,

Introduccién

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

ial es tan antigua como la turbina de reaceifn misma., El cientifico =



G. Stoney deja constencia de que yz en 188k Sir rharles Farsons obtuvo
una patente pare tal disposicibn. Sin embergo, invietiendo simplemente
una turbina para utilizarla ccmo compresor se obtienen rendimientos —
que son, segln el cientifico A. R, Hcvell, mencres del L0% para mqui-
nas de alta relacién de compresibn. Parsons realmente construyd algu--
nos de estss miquinas elrededor de 1900, con glsbes basados en seccio-
nes de hélices perfeccionados. las mfquinas se utilizen pera trabajos

de alto horno, oprerando con presiones de descarga entre 1.45 a 1h.S5 1B/
pulsz. El rendimiento conseguido por estos primitivos compresores de -
baja presibn era de alrededor del 55%; la razbn de este bajo rendimien
to se atribuye actuslmente al desprendimiento en el Blabe, Parsons con
struy$ tambifn un compresor de alta relacién de compresién (80 lblpulg2
de presifn de descarga) pero G. Stoney relata haber tropezedo con aifi
cultades, El disefio, que constebe de dos compresores axisles en serie,
fue abandonado después de muchas pruebas, y se comprobd que el flujo -
era inestable (presumiblemente debido al booibeo del compresor). Como

consecuencia del bajo rendimiento, los compresores se abandonaron, en

general, a favor de los compresores centr{fugos de varios escelonamien

tos por su mfs alto rendimiento, del 70 al Bo%.

Turbocompresor axial para un gzsto de 2150 pie33/seg. Yy una relacidnm de 5:5
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No se emprendieron néds desarrollos de connrcsores axiales hasta 1926
cuando A. A. Friffith bosquejd los vrincipios bésicos de su teorfia de
perfil zerodinfmico para el desefio de compresorcs ¥ turbinas. Tos in-
vestigadores Roxbee H., Cox y H. Constant dejan consteancia de que la
subsiguiente historia del compresor axial estid intimemente ligada con
la de la turbina de gas de aviacidn. E1 trabajo del equivo de Griffith
en el Royal Aircraft Establishment, Farnborough, condujo a la corelu—
sién {confirmada mis tarde por pruebas de equipcs) de que se podian -
alcanzar rendimientos de por lo menos el 90% para escalonamientos pe-
guiios, es decir, escalonamientos de relacidn de compresibn baja. Las
_primitivas dificultades asociadas al desarrollo de los compresores de
flujo axial provienen principalmente de la naturalezaz fundamentalmen-—
te diferente del procesco del flujo en los mismos, comparado con el de
las turbinas de flujo axial. Mientras que en la turbina axial el flujo
relativo a cada coropa de &labes es acelerado, en los compresores ax—
iales es desacelerado. Acutalmente es asmpliamente conocide que, aun--
que un fluido pueda ser répidamente acelerado a travds de un conducto
y sufrir una pequefia 0 moderada pérdida de presidn total, estoc no es
cierto para una répida desaceleracidn. En el Gltimo caso podian pro—
ducirse grandes pérdidas como consecuencia del fuerte desprendimiento
causado por un gran gradiente de presién edverso. A fin de limitar —-
las pérdidas de pfesién total durante la difusidn del flujo es necessa
ric que la relacidn de desaceleracién (y la deflexidn) en los ductos
de los &labes esté fuertemente limitada. Es principalmente a csusa de
estas resiricciones que los compresores axiales necesitan tener muchos
escelonamientos para una relacifn de compresidn dada, ccmparados con

una turbing axial que necesita solamente unos pocos.

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

sons estaba predestinado a un rendimiento operativo bajo.

Boy, aungue se habla de compresores axiales con rendimientos superio-
res al 90% para relacicnes de compresién de 6 o7 a l, parece singu——
lar reflejar que, después de mis de 40 afios de continuo desarrollo,

la miquina pueda afin plantear un gran niimerc de problemas no resueltos
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que desaffan a ingenjeros Y discfiadores. Generalmente se tiene la opi
nidn de que 1a capacidad plena en cuanto a rendimiento y relscién de

compresibn todavia no se ha alcanzado, y este objetivo puede lograrse
inicamente desde un entendinmiento detallado del nfs complicado fenbme
no del flujo. El investigador J. H. Horlock presenta ura recopilacién
de muchos estudios avanzados detallados en este campo., J. P. Gastelow,
J. H. Horlock y H. Marsh, han efectuado m&s recientemente otra recopi
lacién acerca de log desarrollos en disefio eserodinfmico de compreso-—
res de flujo axial subsbnico y transSnico. Los compresores trens&ni—-
cos son un desarrollo relativamente reciente y persiguen el descubri-
miento inesperado de un buen comportamiento para nfizeros de Mach rela
tivos cercanos 8 la unidad. los compresores de muchos reactores utilj

zados en aviacifn tienen al menos un escalonamiento transdnico.

Funcionamiento de un turbocompresor axial.

El turbocompresor axial es una mfquina rotativa esencialmente constitu
ida por un rotor provisto de flabes, y un estator de Rlabes fijos a -
la corona que sirven de difusor y de directores del flujo; el fluido
recorre la miquina en sentido axial. La accida recfproca de &labes fi
Jos y moviles determina en el fluido una ganancia en 1a carga de pre-
si6n a expensas de la velocidad. La mfiquina es de las de tipo dinfmi-
co y debe trebajar en ducto cerrado para lograr la gradiente de pre-—
8ifn deseada.

El fluido (aire o gas) que entra en un turbocompresor axial es guiado
por una corona de flabes directores, hacia la primera corona de &labes
del rotor donde la mfquina comunica al fluido uns energia tanto bajo
la forma de presidn como de velocidad. El rotor descarga el fluido sg
bre la corona de &labes del estator, en el cual, la energfa de veloci
dad gansda en el rotor se convierte te8ricamente en energfa de presidn,

en virtud del efecto de difusidn que se opera en los ductos divergen-
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tes entre &1 des, Fl estar no s8lo hace de difusor sino que sirve tam
bién de gufa del fluido al rotor siguiente, para una incidencia correc
ta del fluido scbre los &labes del siguiepnte rotor, Un rotor y un esta
tor constituyen un escalonamiento. A la salida del (ltimo escalonamien
to existe unz corona de @labes estacionarios para la gufa del fluido,

El nfipero de escalonamientos en variable, de acuerdo a las necesidades
del servicio. Fn la figura {h-18) se muestra un corte esquemitico de -
un turbocompresor axial, donde se puede cbservar la disposicifn de las

rartes antes mencionadas,
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La dinfmica del flujo es como sigue: F1 fluido entra a la mfquina por
el ducto de admisi&n hasta alcanzar la corona directriz, en este caso
en direccibn axial, la cual lo dirige en el sentido (Vl) scbre el ro-

tor y bajo un fngulo con la direccifn axial, tal como se ve en la

1l
figura (k-19), donde observamos la proyeccidn de todas coronas de &la
bes y sus respectivas diagramas vectoriales de velocidades a la entra

da y a la salida de cada corona de Alabes.

La velocidad tangencial del 8labe (u), correspondeiente al difimetro -
medio, esto es, medido hasta la mitad de la altura del Alabe, define
con la velocidad absoluta del fluido (Vl), la velocided relativa vrl
del Tluido respecto al &labe, la cual debe producirse con una inciden
cia correcta socbre el flabe para una mixima accidn de Este sobre el -
fluido en condiciones de disefio, de forma que se cierrre el trifingulo

vectorial correspondiente a la ecuacidn

1 rl

El trifngulo vectorial de velocidades a la salida del £labe del rotor
que se halla dibujado en la figura (L-19) superpuesto sobre el de en-
trada con v€rtice comln, Estf compuesto por la velocidad absoluta V,,
la velocidad tangencial (u), la misma que a la entrada pues es miqui-
ne axial, y la velocifad relativa Vrz, que sale pricticamente tangen-
te al Alabe por el borde de fuga., En altas velocidades se llega a —
producir una suparacifn del contorno en la fuga que todavia no ee es-

t8 considerando.

El trifngulo materializa 1a ecuacibn vectorial

b) = u + ¥V
T

2 2

Debido a 1la curvatura del Alabe del rotor las dos velocidades relati-

vas de entrada y de salida forcan un fngulo (8) llamado de deflexifn
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directriz
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Roto
5 otor

/ / / / Estator

3

ler, escalonamiento

Figura 4-19 Proyeccién de las coronas de Klabes de un com
presor axial y diagramas vectoriales de velo-

cidades,

del Alsabe,

El fluido del rotor sale con velocidad absoluta V,, bajo un fngulo (aa}
con la direccibn exial y entra al estetor con esa velocidad,préctica-
mente de igual megnitud y direccién. En los flabes del estator u = 0

Y por lo tanto la velocidad abscluta es igual a 1la relativa. La (Va)

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

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

ma simftrico y ser V3 = Vl. Rotor y estator constituyen el pricer es-
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cal namiento. Con velocidad V3 = Vl entra el fluids al rotor del se—
gundo escalonaricnto dcnde se repite el nismo fendmeno y asf sucesi--

vamenteen t dos los escalonaxientos de la miquina,

A la salida del estator del filtimo escalonamiento existe una corona -
de @lebes estacicnarios que endcreza el flujo en la direccidn axial,
eliminando la componente giratoria a la salida. Se puede conservar el
valor de la velocidad exial reduciendo el &rea de paso axial, ya que
m =9%AaVa = cte., y como (¢) aumenta con la compresibn, el Brea

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

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

(anancia teSrica de presiSn en un escalonamiento.

Para calificar y cuantificar la energfa transferida porrel compresor
axial el fluido en el rotor y el estator, se considerarfn primero las
caracter{sticas dinfmicas del flujo, que son las de mayor ponderacdn
en la transferencia, esto es, se va aplicar la ecuacién de Euler en -
sus dos formas dadas por las ecuaciones (3-7) y (3-19). Ello signifi-
ca que la variacibén de no es muy significativa en el proceso. Los -
resultedos no son completamente exactos, pero se facilita el anflisis
Yy se tiene una informacidn muy veliosa para el comportamiento del tur
bocompresor sobre la genancia de presifn en el rotor y el estator en

un eucalonsmiento,

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

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

T o= ulv, - ) (-TH)

Va1

r = 2 1l *+ rl re (,-75)
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La ecuscidn{l-66), bajo la forza de componentes encrgéticos, puede ser
waAs Gtil para exarinar el incremento de presifn en el rotor y en el es

tator.

M el rotor, el término

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

do que pasa por la miquina; el segundo término

expresa la ganancia en energfa estBtica o de presifn. Los dos términos
son positivos, como puede observarse en los diegramas vectoriales co--
rrespondientes al rotor en la figura (4L-19). Fl incremento de energia
de presifn en el rotor se produce por el efecto de difusifn entre &la-

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

2 1 rl re (l‘—Ts)

La genancis de energfa de presifn en &l estetor se origina al reducir
la velocidad (v2) alcanzada en el rotor, al valor (v3), tarbién por un

efecto de difusidn entre los Klabes del estator, esto es

- (b-77)



223

Por lo tanto, la ganancia de presi’n tedrica en el escal namiento se-

ra

P, - P = — (V 2 _v.2.v22_.v7 {h-78)

Vv, = V. = ¥ (5-79)

3 1 re
Y
v, =V, (L-80)
se tiene
P P, = —f- (v 2 v 2, v2_y 2) (4-81)
3771 » rl = r2 2 T 1 =
&
i 2 2
Py-P = ¢ (v2 -vl) (L-82)
3
_ 2 2
Py~P = ¢ (Vrl 'Vre) (4-83)

En estas circunstancias, la ganencia de presifn en el escalonamiento
es igual en el rotor que en el estator. La ganancia en presidn en el
escalonamiento es igual en el rotor que en el estator. La ganancia en
presién en el estator se logra a expensas de la velocidad ganada por
el fluido en el rotor gue pasa de (Vl) a (Vz), 1a cual se reduce nue-
vamente a (Vl) en el estator. El escalonamiento simétrico es frecuen-

te en los turbocompresores axiales.



3i se tiene en cuenta el cacbio de tempersatura del fluido y se aplica
1a primera ley de termcdinfimica para el cilculo del trabajo o energia
transferida, en el caso de un proceso de flujo estable, adisbitico, -
sin combio apreciable en la velocidad de entrada y de salida de) esca
lonamiento, como se ha supuesto, siendo despreciable los carbios en -

la energia potencial, se tiene, en el escalonamiento

t = hg-h = op(T,-T) (-BL)

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

primera ley, y siendo el proceso adiabBtico, queda

aP

dh = vdP = (k-85)

L

integrando entre la entrada y 1a salida del escalonamiento, para --

® = cte., se tiene

P, - P
by -h = -3 1. (4-86)
¢
O Bea
Py-P = ¢ (n3 -hy) = ¢ cCp (T3 - 'rl) (4-87)

donde T3 representa la temperatura real a la salida del escalonamiento

¥ Cp el valor del calor especifico a presibén constante.

22L
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Grado de reaccidn y tiros de escalonamientos.

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

en un turbocompresor axial es

G, = {L-88)

Existen cinco tipos de escalonamientos usados en la construccibén de «~

turbocampresores, & saber

1. Escalonamiento simétrico donde Ga a1/2
2. Escalonamiento sin prerrotacién de entrads donde 1/2 < GR >1

3. Escalonemiento acontrarrotacidn con V. axial donde G_.> 1

2 R

k. Escalonamiento a contrarrotacibn con Vz = Vl donde GR =1

5. Escalonamiento con Vr = Vr donde G_ = 0

2 1 R

Digefio de turbocompresores
Introduccidn

Bn el disefio de un turbocompresor deben tenerse presenteslas condicig
nes de operacibdn del mismo, como son: propiedades de los gases que ——
debe manejar, gastos volumétricos exigidos, gradientes de presién que
se descan alcanzar y temperaturas de trabajo, cuyos valores pueden --
variar entre 1fmites muy amplios, de 2cuerdo con l& naturaleza del --

servicio y el ritmo de trabajo. Para satisfacer los reguerimientos de
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la deranda, siempre cazbiante, se requiere contar con ung gama decm
prescres extensa y variade, que necesariamente debe ser estendarizada
en un nCrero determinado de tipos, que faciliten la construccifn sin

sacrificar la debida adartabilidad a todos los servicios que se recla

man.

Parfmetros pere el disefio de turbocompresores.

Los parfmetros fundamentales para el disefio de los turbocompresores -

son;:

a. FEl diémetro de referencia (D)
b. La velocidad de giro (W)

c. Fl nfmero de escalonamientos (2Z)

a. Fl difimetro de referencia (D) corresponde al difmetro exterior del
impulsor de un turbocompresor centrifugoe, ¢ al difmetro del tambor o
cilindro del rotor de un turbocompresor axial, c¢omo se puede ver en -
la figura (4-20). Con este difimtero (D) se relacionan y proporcionan

1as dimensiones de los diferentes elementos de les mAquinas.

Para fijar el valor del difimetro de referencia se tienen en cuenta el
gasto volumétrico {G) gue se quiere manejar, la velocidad periférica
que se puede admitir (u) y un coeficiente de flujo (6) dado por la —-

experiencia.

1la ecuacifn que liga estas variables es

o = —— (4-89)
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Figura 4-20 Parémetros fundamertales vara el disefio

de un turbocompresor.

de dende se obtiene, despejando

¢ 5
D = ( ) (4-90)
B u

b. La velocidad de giro de la whquina (N) sale de la misma expresién

que da la velocidad tangencial del rotor, o sea

" R D

1 =z —— {L-91)
60
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donde

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

La velocidad de giro estfd en funcibn de la velocided tengencial y el
difmetro impuestos,

¢. Fl1 nfmero de escalonamientos (Z) del turbocompresor, en funcidn —
del trabajo de comprecidn (1), de 1a velocidad periféricalu) y del --

coeficiente de presibn p, asi tenemos que

] T (4-03)
= -93
u2
de donde
1
2 = 5 {b-9k)
pu

Tratandose de una compresibn politrépica, y considerando al gas que se

comprime comwo ideal, el trabajo de compresifn es

n P n-1
t = n-rl[x“"’—-)“ 1] (4-95)
n-1 P.
1
y por lo tanto n-1
i (=2 ]
~—=—— RT —_— - 1
2 - n-1 1 P] (h-96)



229

siendo

u = velocided periférica del rotor

n = coeficiente politrdpico

R = constante de gas que se comprime

Tl = Temperatura sbsoluta de entrada en °R

P2/P1 = relacién de presiones eotre la entrada y la sa
1ida del turbocompresor.

u = coeficiente de presiSn, cuyo valor nfimerico es

0.48 en turbocompresores centrifugos y 0.35 a

0.50 en los axiales.

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

de trabajo de turbocompresores rediales y axiales.

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

presor, requiere de anflisis de los parfmetros siguientes:

8. Velocidad periférica (u)
b. Coeficiente de flujo (@)
c. Coeficiente de presibn ()
4. Velocidad critica

e. Altas temperaturas

a. Velocidad periférica (u)

Les ecuaciones (4-81) y (k-83) muestran gue, si la velocidad periféri
ca es alta, se requieren difimetros de referencia mis pegquefios, esto -
es, miquinas de tacafio m&s reducido, suponiendo invariables los demis
factores. Esta velocidad, sin ecbargo, se halla limitada por la resisg

tencia del paterial del rotor, o por €l nimero de Mach, el cual se -
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Figura 4-21 Difmetro de referencia D de un compresor en funcifn del volumen de
succibn, la velocidad periférica y del coeficiente de flujo.
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procura que sea bajo. El rizero de Mach se define por la relacidn de

la velocidad periférica a la velocidad del sonido

referido a las propiedades del fluido a la entrada del turbocompresor.
En los pasos de compresidn de wmfquinas subsbnicas industrisles este -
nlrmero de Mach nunca excede un valor de aproximademente 0.95, ya que
de otra forma las pérdidas por turbulencia se incrementan mucho, La

figura (4-23) sefiala los valores 1fmites de la velocidad periffrica -
en funcidn del cuadrado de la velocidad sénica (az = KRTI), fijando -

as{ valores al nlimero de Mach. En el caso de gases pesados, con velo-

11L8
¥Yovido pof mofor eléctfico
984 e
Hovidolg%f’tu:binﬂ de kas
820 7

656 ‘///
L2 ///

328

Velocidad periférica u (pies/seg)

164

0o 2 A 6 8 10 12 1k (32)

Figura 4-23 L{mites de la velocidad pfriférica en funcidn del
cuadrado de la velocided.
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cidades sbnicas relativemente bajas (mfs chicos R y n), la velocidad
periférica estf linitade por el nlimero de Y‘ach- pero, con gases lige-
ros, el factor limitante es la resistencia e tensibn de los materia——
les. Cuando se tiene velocidad varieble en el motor, el 1l{rmite de ve-
locidad periférica se deternina con relacidn a la velocidad de resba~
lamiento que debe de ser del orden del 110% de la velocidad méxima en
régimen continuo. En turbocompresores centrifugos la velocidad perifé
rica suele estar entre 720 y 1050 pies/seg. En los axiales, alrededor
de 590 y 607 pies/seg.

b. Coeficiente de flujo (8).

Este coeficiente depende de la geometrfa del ducto de circulacién del
flujo en el turbocompresor. Se determina por la anchura relativa del
impulsor (b/D) en los centr{fugos, o por la altura relativa del Klabe
(h/D) en los exiales, as{ como por la forma del £labe, tal como se -
aprecia en la figura (4-20). Este coeficiente (8) puede seleccionarse
dentro de ciertos 1¥mites fijados por el rendimiento politrSpico real,
es decir, superiores sl 70%, tal como se ve en la figura (h-2i). Debe
tenerse en cuenta que debido a la reduccién de volumen del fluido du-
rante la compresiSn entre la succién y la descargs, el ancho del impul
sor debe irse haciendo mfis chico. Como consecuencia, los valores de -
(6) van disminuyendo, haciendo caer el rendimientc por escalonaniento,
Ciertos constructores disefian los primeros escalonamientos con un cog
ficiente de flujo alto, de forma que los primeros escalonamientos de
bala presifn son suficientemente amplios, asegurando un mejor rendi-~
miento global. En 1a figura (k-2k) se da el valor del rendimiento en
funcifn del coeficiente del flujo de un impulsor centrfifugo. En la fi
gura (4-25) se ofrece el valor del rendimiento, en un escalonaniento,
en funcibn del coeficiente de flujo de un turbocompresor axial para -
tres valores del nfinero de “ach.
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23k

¢. Coeficiente de presién (u}).

Este coeficiente depende de la ge metria de los Alabes del impulsor,
de su curvatura y del sentido de 1a misma, esto es, hacia atrfs o ha-
cia adelante, en los impulsores centr{fugos. También es trascendental,
la inclinacifn del fluido en el fAlabe del rotor, sobre todo en los ——
turbocompres res axiales. Los factores de forma influyen notablemente
en el rendimiento y en la capacidad de la miquina, Para mentener E&stos
dentro de valores emplios, la prictica constructiva limita el coefi--—
ciente de presidn a un valor de alrededor de 0.48 en turbocompresores
centrifugos; en los axiales oscila entre 0.35 y 0.50, dependiendo del
nfimero de Mach. En la figura (4-25) se dan curves del coeficiente de
presifn en funcibén del coeficiente de flujo para tres valores del nG-

mero de Mach.
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d. Velocidad critica.

Las turborfguinas modernas operan entre la primera y la segunde banda
natural de frecuencias de sus rotores. Si se incremente la longitud -
de un rotor con objeto de acomodar mbs escalonamientos se cae en la -
segunda velocidad critica, la cual varfa en proporcibn inversa & esa
longitud, nfs pr6xima a la velocidad de operacidén. Segfin las normpas -
APT, se puede tener un margen hasta de un 20% en los 1limites de la -
longitud mfxima del rotor y, por lo tanto, en el nfimero mEximo de es+
calonamientos. Este 1fmite es aproximademente de ocho impulsores {ocho
escalonsnientos) para un turbocompresor centrifugo, pero se puede ele
var en un S0% si se emplean impulsores estrechos, que tengan aplica--
cidn en ciertos servicios., Con turbocompresores axiales el nlmero de
escalonamientos puede llegar a 24, pero deben de ser mucho menos cuan
do se exigen flabes alargados con cuerdas grandes y con presiones al-

tas de operacibn,

e, Altes temperatures,

Las temperaturas altas de operacibn requieren mayores potencias de --
compresifn, pudiendo dar lugar a fenomenos de polimerizacibn en cierta
clase de gases. En los turbocompresores centrifugos, los diagramas o
paredes de divisiSn dispuestos en la carcasa pueden experimentar exce
siva expansifn radial si el gas que se comprime se calienta demasiado.
La elevacién de 1a temperatura durante la compresidn se limita con --

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

PROBLEMA 1.

Un turbocomprcsor centrffugo tiene un gasto voluxftrico a la entrada

de 211.7 pies /seg de aire a 1L.5 lblpulg y 68°F. A la salida la pre
sidn es de 58 lb/pulg . Bl proceso de compresibn es adiebitico polf——
tropico de la forma Pvl'ss = cte. Calcular: 1) Valcres del difmetro -
de referencia y de la velocidad periférica éel rotor, 2) Velocidad de
giro, 3) Nimero de escalonamientos, 4) temperature del aire a2 la sali

da, 5) Rendimiento interno de la mlquina,

Aire

m = 211.7 piea3/seg
pl = 14,5 lb/pulga
T, = 68°F = 528°R
Py = 58 1b/pulg®
Pvl'55 = cte,

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

del rotor.

En la figura (b-21) para un gasto de 211.7 pie33/seg, se puede admi--
tir, en un primer ajuste de valores, D = 1.96 pies = 23.52 pulg en -

cuyo caso la velocidad periférica serfa

Tomando de 1a figura (h-24) para el coeficiente de flujo un valor de
@ = 0.07, que corresponda a condiciones Sptimas en compresores centri

fugos, se tiene
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211.7
u = = 7T81.91 pies/seg

(0.07) (1.96)°

valor gue esth comprendido entre los l{mites que sefiala la figura —-

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

1 nmero de Mach serfa

u 781.91

)112

(keT, & {1.8)(53.3)(528) (32.2) 172

M = 0.69h
que es un valor aceptable.
2) La velocidad de giro de la mfquina

60u 60 (781.91)

T D n (1,96}

B = 7619 R.P.M,

3) El nCmero de escelonamientos

Kl trabajo de compresifn politrSpico sin friccién es
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n-1

n RT P o
T = L9 ® _1]
n-1 J Pl
.55 = 1
1.55 (53.3) (528) 58 A2
T = . -1]
1.55 - 1 778 14.5
T = 6L.77 BTU/1D

lucygo, si tomamos el coeficiente de presibn de p = 0.48 para este com

presor centrf{fugo

64.7T .
Z = = 5,53

(0.48) (781.91)2
(32.2) (178)

ajustando

Z = 6 escalonamientos

L) Temeperatura final

T2 = Tl (—2') a = 528 (—) 1.55
P 1h.5

1

T = B63.51°R = L403.51°F
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5) Fl rendimiento interno del turbocompresor esta dado por

= S S U (Tyy - Ty)
i
b, - By cp (T, -T))
luego -
K-1 1.k-1
P2 < 58 1.%
Ty, = T, (——) = 528 ( )
P . 1k.5
1
= ° = ) °
Tzi T78L4,6°R 32L.6°F
finalmente

78L.6 - 528
n = = 0.764
863.51 - 528
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PR BLBEMA 2,

Un turbocompresor centrifugo refrigerado comprime gire a »azén de ——
352 pie3315eg a una temperatura de 68°F. La relacibn de rresiones es

de 5. El proceso de compresién es politrSpico de la forma ?vl'B = cte,
Determine: 1) Difmetro de referencia y velocidad periféri-e del rotor
2) Velocided de giro, 3) Nimero de escalomamientos. &) Te~zeratura --

del ajirea a la salida, 5) Calor eliminado
Aire

m = 352 pies3/seg

T, = 68°F = S52B°R
P

-g = 5

P1

Pv1'3 = cte.

1) Difmetro de referencie.

Teniendo presente las figuras (k-21) y (4-2k) se puede ersejer como -
valores del difmetro de referencia y del coeficiente del Zu'o, los

siguientes:

D = 2.6 pies

6 = o0.07

Con 1o que 1a velocidad seriférica serk

n 352

8 12 (0.07) (2.6)2



u = 7u43.8 pies/seg

2h)

1o cual resulta acepteble dentro de los mimites establecidos para com

presores centrifugos.

2) La velocidad de giro

60u 60 (7u3.8)

%D r (2.6)
N = 5k6k R.P.M.

3) Riimero de escalonamientos

T
7z =
2
L
&J
pero
n RT Pﬂ-
T = 1[(2)n-1]
n-1 J Pl
1.3 (53.3) (528) 1'3;1
T = [(s) =7 -1]
1.3-1 778
T = 70.5 BTU/1d

luego, tomando el coeficiente de presibn como ﬁ = 0.48 para este com-

presor centrifugo



10.5
zZ = 5 = 6.65
0.48 (743.8)

(32.2) (178)
ajustando

Z = T escalonamientos

L) Temperatura final

P ——
r, « 7, (=) = 528 (5) '3

2
P

Té = T65.48°R

5) Calor eliminado durante la compresidn

Q1 iminado T-0Cp(Ty-T)

Qiiminado = 70.5 - 0.2k (765.48 - 528)

Quiiminade = 13.5 BTU/1b.

2k2
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EJE4PLO 3.

Un turbocompresor axial aspira aire a razbn de 3528 pie3/seg a 1h.$
1b/pu132 y 68°F. la relacidn de presiones es 3. El proceso de compre-

sién es de la forma Pv1'5

= cte, El difimetro de referencia es 2.85 —
pies y 1a velocidad de giro de N = L0OO R.P.M, Calcular: 1)} Velocidad
periférica y nfinero de Mach, 2) Coeficiente de flujo, 3) KGmero de es
calonamientos, 4) Temperatura del aire a la descarga, 5) Rendimiento

interno.
Aire

3528 piesslswg

m =

2
P = 1k,5 1v/pulg
'I'1 = 68°F = 528°R
P
2 . 3
Py
Pvl's = cte,
n = 2,85 pies
¥ = hOOO R.P.M.

1) Velocidad periférica

a8D n (koo0) (2.85)
60 60

u = 596.9 pies/seg

NGimero de Mach

u 596.9

(xer, )72 [(1.8) (53.3)(528)(32.2) ] 172



M = 0.53
Cuyos valores de u y de M son aceptables
2) Coeficiente de flujo

m 3528
B = = 5
u D (596.9) (2.85)

6 = 0.727

qQue tambifn resulta aceptable

3) Nlmero de escalonamientos

T
2 = 3
B u
&7
pero
n RT p. o=l
T = L (9 ® _1]
a1  ~J P,
1.5  (53.3) (528) li ;1
T = [(3) -1]
1.5-1 778
T = L8 BTU/1Dd

2kk

luego, tomando el coeficiente de presidn como uy = 0.35 en este eompre

sor axial.
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L8
2 = = 9.6l

0.35 (596.9)2
(32.2) (7118)

ajustando

o)
]

10 escalonamientos

k) Temperatura a la descarga

P n-1 1.5-1

r, = (%" = 52833
P
1

T2 = T761.5°R = 301.5°P

5) Rendimiento interno

n = Bog =B O (Ty; - 1))
pero
p. XL 1.b-1
o, o= on ()t 528 (3) 1
P
1
Toy = 722.7°R = 262.7°F
finalmnente

(722.7 - 528)
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CAMARAS DE COMBLSTI H O CCMBUSTORES

Introduccibn

Tan sefalada es la tendencia que existe a considerar la turbina de ges

como una combinacidn compresor-turbina, que el sistenma de combustidn —
generalmente recibe menos atencifn de la que realmente merece. Es infi--
til pretender una valoracién de la importancie precisa de cada elemento,
puesto que, todos los componentes son esenciales y funcionalmente depen
dientes entre s{; no obstante, es evidente que el rendimiento y las ac-
tuaciones de un motor de turbins estfn materislmente influenciados por

el sistema de combustidn empleado. Los primitivos compresores y turbi--
nas alemanas no eran inferiores a los conjuntos britfnicos, pero su sig
tena de combustibn, ampliasmente menos desarrollado, se reflejaba en --
unas ectuaciones nis bajas, consumo especifico de combustible mis eleva

do y decididamente una vida de trabajo mfs corta.

La clmara de combustidn, tiene la dificil tarea de quenmar grandes can—
tidades de combustible, y a su vez, cumplir com ciertas necesidades bié-
sices para obtener un sistema satisfactorio, como, uns elevada relacibn
de combustibn, m{nima cafda de presidn, pequefio yolumen y peso reducido.
AdemAs, debe ser compatible con el desarrollo de operaciones en un ec--
pliv sargen de cargas y alturas, sin ningln riesgo de scbreslimentarse
de combustible o inversamente de apagarse. La igniciba debe ser fhicil -
y efectiva, y la corbustibn completa, pera evitar la formacibn de car-
b6n,

En el desarrollo de las turbinas de gas, no existia ninglin precedente -
ligado con la obtencifn 4e los valores necesarios de temperatura con la
relacifn de combustidn requerida. Las calderas de vapor, 108 bornos in-
dustriales ¥y tarbién los hornos para tratamientos por temperatura, no -

necesitaban desnrender calor en la relacifn necesaria que en las turbi-
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ras de ges y no esteban s met'dos a tan fuertes limitaciones con rela--

cibn al peso y al espacio ocupado.

Por lo tanto los primeros proyectiles se enfentar n con dificultades --
formidsbles en los sistemas de ¢ mbustifn y recibieron una simpatfa o -
coxrrensifn muy limitas y frecuentementi_se les dijo que lo que preten-
dfen eran cosas imposibles, Fn 1936 Whittle visitd® la British Industries
Fair de Birminghem e hizo lo posible por interesar en este groblema a -
los fabricartes de quemadores de corbustible. Por la razbén de que sus -
depandas no podfan ser conseguidas se desanimd por completo hesta que,
més tarde, la firma Laidlav, Drew ando Co.; dedicada a estos trabajos -
para calderas marinas, se comprometil a prestarsu colaboracifn en el —

proyecto,

Van Chain enfentado con dicho problema, visitd el mismo a®o la Lleipzig
Fajir y buscd 1a ayuda de los industrieles alemanes con los gue tuvo me-
nos Exito. En esta €poca ninguno pudo ser convencido de que pudiese ser

posible conseguir una intensided de combustifn de tal magnitud.

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

la combustibn, reduciendo su velocidad y corunicindole une recircula-—-
¢ifn determinsda, proporcionando una nueva masa de aire para mantener -
y completar la combustifn y finalmente afiadiendo el llazado aire dilu--
yente para reducir la temperatura a un valor conveniente, antes de al--
capzar la entrada de la turbina; que vendr{a a =r a grandes rasgos el

funcionamiento de les cimaras de combustidn actaules.

Estructura de una chmara de combustidn © combustor.

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

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

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

S/

Inyector de combustipde

Figura 5-1 Combustor simple.

mUs en cuenta que el aire que descarga el compresor posee una velocidad
de aproximadamente 500 pies/seg, la pérdida de presifn en la combustibn
serf aproximadamente una cuarta parte de la presidn producida por el --
compresor. Por esta razfn, imperiosamente se requiere de una tona de ba
Ja velocidad axial.

AGn utilizando un difusor (es el inverso de una tobera), las velocidg-
des son demasiado altas para permitir una combustifn estable, pues, con
un flujo de aire de unos cuantos pies/seg, la flama no puede ser auto-
sostenible. Para solucionar este problema es necesario crear una zona de
baja velocidad, como ya 10 hebfamos mencionado, en la que exista ademis
una recirculacibn adecuada, que asegure la estabilidad de la flama y su

auto-sustentacidn.

Hay tres formas principalrmente de lograr les corrientes de recircula-—
cién que aseguren la estebilidad de la flana, la prirwera es por medio -~

de reflectores, tal y como se ve en la figura (5-2), la segunda es por
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pedio de las venas deflectoras que prodicen patrones de flujo tal como
se ve en 1a figura (5-3) y la tercera, es la combinacién de los flujos
que se producen al circular el aire a través de un cierto nfipero de -
orificios situedos en la pared del ducto y los flujos prodﬁcidos por
las venes deflectores, que al combinerse producen una recirculacidn -
de baja velocidad que toma la forma de un toroide, con su vortice en
el centro (muy parecido a un anillo de humo que en ocaciones exhala -
un fumador), tal y como se ve en la rigura (5-4).

Aunque existen muchos disefios de combustores, todos ellos poseen d4os
zonas principales, a seber, la zona de recirculacién y combustibn o
zona primaria y la zona de dilucién o zona secundaria, tal y como se

ve en la figura (5-5).

Y
2N .
Deflégi;r \\\\

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

gp—

_— TN AN
— / —’ \\R\; /’,//‘\ ~ é\\ -
, \gf\ﬁ\ N S
— \\\ __‘ ~ '/ /5’
L N

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

flectoras,
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Le funcién de la zona primaria es la de mezclar (aire y corbustidble), -
evaporar, semi-guemer y preparar al coobustible para gque pueda ser, que-

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

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

la turbina.

Existe en los combustores un esgpacio anﬁlar entre el tubo de llames y -
la carcaza del combustor, por el cual.circuls una parte del aire que --
descarga el compresor, cuya finulidad-es la de proporcionar el aire que
a de formar las corrientes de recirculacibn, ademfis de formar una cami-
sa de enfriamiento para el tubo de llamas, tal y como se puede apreciar

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

Funcionaniento de la chmara de combustifn o combustor.

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

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

un 10% nhs, proveniente del 82% que circula por el espacio anular, este
flujo de aire, junto con el flu)o producido por las venas deflectoras,

nos producen una recirculacifn de baja velocidad y de forma toroidal que

nos permite una zona estable para la flama, tal como se ve en la figura
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Figura 5-b Patrfo del flujo de aire para
estabilizar la flama.

Tubo de llaxas

{[ﬁm—% TS
10%
8%

2 & 10#
Zona Zona de
1 primaria dilusién !
-t Ppcely—— e
28% 128

Figura $-5 Distribucibn del aire en la cémara

de combustién
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{(5-5). Luego, el 28% de sire de la descarza total de coMiresor que se -
encuentra en la zona primaria es neiclado ¢on el combustible, esta mez
cla de aire combustible depende de varios factores como, la temperaturs
deseada en el combustor, la velocidad del aire en el combustor, la car-
ga a manejar, las condiciones de trabajo (encenido, aceleracibn, desace
leracibn, etc).

El corbustible es suministrado ya sea atomizado o preevapcrizado ds tal

farme que se pueda mezclar perfectamente con el aire.

Luego, la combustidn se inicia por medio de una chisps que dispara una
bujfa, después de esto, la flama se ;mntiene persanentenznte, y la tem-
peratura de los gases de la combustién alcenza temperaturas de 3L00°F
3500°P, estos gases son demasiado calientes para ser enviados directa--
mente & las toberas directoras y los Elabes de la turbina, por lo tanto
es necesario, reducir la temperatura de los gases, y esto se logra al -
introducir paulatimanie, en la zona secunderia, el T2% del aire restan-
te que no fu€ utilizado en la combustibn, est€ porcentale de aire debe
introducirse inmediatamente después de la zona de combustidm, de lo con
trario podrfa enfriar la flasa y la combustibn serfa incompleta, comdo -
se puede ver en la figura (5-5).

Condiciones del aire a 1a entrada de los combustores.,

-
La temperatura del aire a la entrads del combustor esta en funcibn de la
relacibn de presifn, carga, tipo de mfiquina y el ciclo gue ytiliza ya -
sea de ciclo cerrado o de ciclo abierto.

En las mAquinas de ciclo abierto, la climara de combustifn sirve de gene
rador de gases, cuya energia termodinfimice cederén directamente e la -~
turbina para poder conseguir la potencia requeride, y en este tipo de

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

cerrado, aunque mencs generalizados que los de ciclo abierto, pueden en
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contrar buerna apli acidn en aquellos casos en que Se quieran quemar ---
cocbustibles s81id s, como el carbdn pulverizado, el fluido de trabajo
suele ser helio, nitrbgeno, y anhfdrido carbdnico, y en este tipo de of

quinas la temperatura del gas a la entrada del c mbustor varfa desde —
T00°F hasta 1100°F,

Ahora bien, la presidn en los combustoré; a plena carga var{a desde L5
1b/pul g2 para mfquinas pequefies hasta 370 1b/ fulg? en miquines grandes
¥ complejas.

Velocidad del aire,

La velocidad del aire es un factor muy importante en el disefio de un —
combustor. Puesto gue, la velocidad del aire influye en le relacibn de
la pezcla de aire-combustible y en la estabilidad de la flama, en €l --
diagrama de la figura {5-6) podemos observar comc el rango de mezclas -

de aire- combustible disminuye cusndo la velocided aumenta.

Relacién
aire - combustible

Flujo de masa de gire
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Cimaras de combustifn gel turP®”
rreactor Pratt and Whitney J-51+

7

Cimara de combustibn de la turbina de gas

"Mamba" con tubos vaporizadores acodados.
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bina de gas "Mamba".



258

AdemBs, se debe tormar en cuenta que la velocidad Qel aire a la salida -

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

por lo tanto el flujo volumétrico permanece constante,

Fstabilidad de la flanma,

Con la syuda del flujo de aire proveniente de les venas deflectoras al-
rededor de las boquillas del conbus;ible, y al mismo tiempo 2] flujo --
proveniente de los agujeros situados radialmente en el tubo de llamas,

gse logra una recirculacibn favorable en la zona de combustifn, tal y co
mo s€ ve en 1a figura (5-T). Esta rec1rcu1ac16n favorable de forma to-'

roidal , nos proporciona una zona de baja veloc;dad ¥y baja presidn que =
nos asegura ls estabilidad de la flama,

Estabilizacién de la flama.

Figura 5-7 PatrSn de flujo.

Dilucibn de los gases de la combustibn.

Cuando el combustor esth apropisdamente disefado y la combustibn es com
Pletada en su totalidad, el combustor operarf sin humo visible gue ven-

drfa & ser un prodlema de contaminacién ambiental.
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Después de la combustidn los productos de la misma son diluides en la -
zona secundaria, con el aire proveniente de los asgujeres situados radial
mente en el tubo de 1lamas; con el fin de reducir su temperatura y lle-
guen con la temperatura apropiada a las toberas directoras y a la turbi

na, como se puede ver en Tigura (5-4), 55—5) y (5-7).

Pérdida de presidn en el combustor.

Unc de los problemas principales en los combustores es la pérdida de —-
vresidn, porque afecta el consumo de éombustible y la energis de salida,
€sta pérdida se debe principalmente a la friccidn, turbulencia y al mez
clado de los fluidos, y es normal esperar de un 2% a un 10% de pérdida

de presidn, con respecto a la presién de aire de descarga del compresor.

-

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

sidn total entre la entrada y la szlida de la cZmera, referida a la pre

sidén total de entrada, o sea :

— D,
fu.7ida de presidm = ( Pre Pts ) X 100

Fte

_Esto er muy importanie en los motores de turbina destinados a los avio-
nes,

La cimara de combustidn debe estar bien integrada en la unidad para no
incrementar el &Area frontal. la intensidad té&rmica I; debe ser elevada.
El valor de I se define por la relacidn:

ne B LHV

I =
1k v Pe
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Donde:

Ne = rendimiento de la combustida

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

LKV = poder calorffico inferior del combustible en (ETU/1b.)
Vo = volumen de la chmara de comhustién-en (pies3)

Pe = presibm de entrada a la chmara en (1b/pulg?)

Camisa de enfriamiento del tubo de llamas.

Fn el tubo de llamas, donde se produce la combustidn, Be tienen tempe—
raturas muy sltas, del orden de los 3L0O°F a 3500°F, por lo tanto, el -
material del que estf constituido se encuentra expuesto a las fallas —
térmicas y & la fatiga, es por eso que se requiere de una camisa de en-
friamiento que redusca la temperatura para prolongar la vida del tubo -
de 1llamas. esta camisa se forma el hecer circular aire por el espacio -
anular existente entre la carcesa del combustor y el tubo de llamas, --
tal como se ve en la fTigura {5-%), (5-5), (5-6) y (5-T).

Tipos de cEmaras de combustidn o combustores

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

1) Apular
2) Tubular
3) Tubo - anular

1) Combustor tipo anular. )
El combustor tipo anular tal como el de 1la figura (5-8) consiste de
un cilindro de una sola flama,
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El comportamiento de este cozbustor es como se describe anterior-—
mente, la cfimara esti sbierta en los extremos donde se conecta al

compresor ¥ a la turbina directamzente.

Este tipo de corbustor es el pfs usado en la mviacibén donde el —-
irea frontal es importante., Fn este tipo de arreglo comunmente el
flujo de aire es directo. la princi;al ventaja que tiene la chmara
anular con respecto al sistema tubo-anular es que para una méquina
de una misma potencia y un mismo difmetro el largo de la clmara es
solanente el 75%, lo que resulta beneficioso debido a lea reduccidn
de peso y un bpenor costo de prodhcci6n, as{ mismo la propegacibnm -

de la combustibn es mucho mejor al no requerir de interconectores.

Fl cocbustor snular tiene otras venta)as con respecto al sistems -

tubo anular que a continuacifn se indican:

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

flama es menor.

b) El exceso de aire restante mejora la eficiencia de la combus--
tiSn, hasta eliminar por completo los residuos de gases no que
medos, lo anterior quiere decir que loa oxidos y wondxidos de
carbono se transformarfan a dioxidos de carbono, reduciendo —

con esto la contaminacibn ambiental.

Combustor tipo tubular.

Bl combustor de tipo tubular, como el que se ve en la figurs (5-9),
eg el preferido por los disefladores euroveos, pues, este tipo de -
combustores ofrece las ventajas de simplicidad en el disefio y lar-
ga duraciSn. Son ideas para las pequefias unidedes pues asdemfis son
de fécil mantenimiento, el flujo del aire en estos combustores pue
de ser, de "flujo directo” o de "flujo inverso”, aunque los de Tlu
Jjo inverso no son muy comfines pues hay més pérdida de presidn dedi

do a la friccidn. La distribucifn del aire proveniente del compre-
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sor, coruncerte es de alrededor de un 103 nara la combustibn, de
un 30% & L0% es usedo con propdsitos de refrigeracién y el resto -

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

3) Combustor tipo tubo - anular.

los combustores del tipo tubo-anular, como el que se ve en la figu
ra (5-10), son actualmente los nfs usados en turbinas de gas y los
preferidos por ls mayorfa de los disefiadores anericanos. Este tipo
de combustores consisten de un grupo de cozbustores industriales -
del tipo anular, Colocados en forma de anillo y conectades entre -
si para permitir una presibn cohstante entre ellos, as{ como una -
ignicién simultanea en e) arranque de la mfiquina. Las ventajas de
este tipo de arreglé son: fhcil mentenimiento y mejor distribucidn
de 1a tewperatura que en las de tipo tubular y anular, ademfis  de
que usualmente son menos caros queé las de tipoc anular. El flujo de
aire puede ser “"directo” o "inverso" como en el caso del tipo tubu
jar. Aunque cebe mencionar que este tipo de arreglo necesita de —
una Brea mayor de tubos de llemas, ¥y es comGn que se utilice hasta
un 35% del aire total para refrigeracifn,

Fl proceso de combustibn.

La generacifn de gases calientes en el combustor de uc motor de turbina
de gas, tiene gran importancia en la operacibn del ciclo de la mlquines

En el caso de un ciclo sbierto, el aire (comburente) se toma de 1la atmbs
fers, se comprime en el compresor y se inyecta en la cinara de combus—
tifn o combustor, donde al mismo tiempo se inyecta tambifn el combusti-
ble, generalcente un hidrocarburo 1fquido o gaseoso. Iniciada la combus
ti6n con una chispa, seguirf, as{ en forma contipua. Los gases, produc-
to de la combustidn, con presién y temperaturas altas, pasan a la turbi
na propiamente dicha, donde se expansionan cediendo su energfa & la mé-

quina, convirtiéndose la energfa termodinfmica de aguellos en energia -

mecnica en el ele de la unidad.

En las zfiquinas de ciclo cerrado, el aire de la combustifn es indepen--
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Jdiente del fluido de trabajo, segln se ha &.cho.

Kl proceso de corbust -n es una reaccidn q.‘-ica exot&rmica, donde los
clerentos combustibles son fundamentalmente carbono e hidrSgeno, ya —
.Le el hidrocarburo que sirve de combustibls es de la forma general -
CxHy, donde la relaci&n H/C, en mass, suele variar de 0.13 a 0.18 segiin
¢l tipo de hidrocarburo. Arbos elementos ree-:cionan con el oxfgeno produ
ciendo (02 y HpO. También puede haber otros clementos combustibles, co-
m> ganga del principel, particularmente a2.’re, aunque no sea Ty desea
ble, pues produce SO, y §03, que con el egus forman HpS0Y, &cido extre-

rpadamente corrosivo.

El agua, que se forme Tor combustibn del h:irSgeno, estf en forma de —
varor. El calor latente de condensacibn de :ste vapor permite conside—

rar dos poderes calorS’icos distintos del c:-abustible: el superior y el

inferior.

Se 1lama poder calor{“co superior (HHV, hiiat heat value) al gue resul
ta de incrementar el r-der celorifico con e. calor latente de condensa-

s1%n que desprende el sgua al condensarse.

\ se llama poder calorffjco ipferior (LHV, _o>w heat value) al que no —

s‘ene en cuenta dicho ‘ncremento del calor Ze condensacifn, por perma-—-

~acer el agua en estal> de vapor. Aproximalidente LHV = 91/100 HHV.

~arece mhs 18gico estizar el comportamientc lel combustible haciendo re
+avencia a1l poder calcr{fico inferior ya g.* los geses, al ser expulgg—
i:g de la turbina, co-servan temperaturas ;.= estfn por encima del pun-
-5 de condensacifn de> vapor de agua incor;:rado. Sin embargo, con fre-
:.encia se hace, tambd‘%n, referencis al pol-r calorffico superior. El -
«-flisis de los gases e escape se efectla, por lo general, en base se-

+a, esto es, suponieni: condensado el vapor ie agua.
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Aire tefrico para la combustidn (Ay) o mezela estequiométrica.

Fl aire tebrico o cantidad minima de aire necesario para producir la —

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

con las ecuaciones siguientes: .
-
Carbono: C+0p COp
Hidr&geno: 2Hp + 02 2H0
Azufre: 8 + 02, SO0p

la relacibn de masas, segiin pesos moleculares, permite calcular el ox{-

geno necesario para oxidar cada uno de los elementos.

Carbono: 12 + 32 bl 13—3- a 2.66 -i%%?—
. . 8- 32 1bv 02
Hidrégeno: 2X2+ 32 Qxl,r = BW

Azufre: 32 + 32 6k %-g- = 1 ;: 3

Como el oxfgeno se encuentra en el aire en la proporcibn de 23.2% en ma

sa, las cantidades correspondientes de aire serfn:

. 2,66 1b aire
Carboéno: 0212 = 11.h2 15 ¢
Bd 6 eno: 8 v Bk ha 1b aire

1drogenos 0.232 % 1 Hp
1 .
Azufre: = 4,31 1b aire

0.232 1b S
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1b ai
Nitrogeno: 0—%,33' s 1.30 'i—g—:-;—rs-

Fl combustible suele tener cierta cantidad de oxfgeno libre, el cual —

contribuye a la combustidn, reduciendo la cantidad de este elemento en
el aire, "
Conviene advertir que por libra de oxf{geno que entra con el aire, entra

también una cantidad de nitrégeno de

0.768 1b N2
—— = 3.3
0.232 1b 02

En volumen, 1la proporcidn es la siguiente

0.79 pies3 K>
— = 3,76 ————
0.21 pies3 05

Para un combustidle compuesto de C, H, S ¥ O el aire teSrico serk

1b aire

Ay = 11.46 mC + 3L4.48 mHy + .31 &S + b,31 mO2
1b combustible

Donde rC, mi,, =S y-mOp representan la masza en 1b de cada uno de los -
«umponentes o anflisis gravimétrico del combustibdle.

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

composicidn en masa siguiente:

C, de 8Lk a 86%
H, de 12 a 15.5%
S, de 0.01 a 3%
o 1%
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De acuerdo con esta composicién, el valor de Ay (aire teSrico) estf en
tre 1b y 15 1P 8T .

1b combustible

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

Ejemplo 5.1

Calcule el aire tebrico (o estequiomtrico) para la combustifn de un ——

hidrocarburo que tiene el anflisis g&nvimétrico siguiente:

84 . k%
15.0%

« 0.2%
0.4%

o O MmO

100.0%
Solucibn
Aplicando la ecuacibn 5-1

A, = (11,86) (0.8uh) + (3b.18) (0.15) + (b.31)(0.002)
(k.31) (0.004) = 1h4.86

-

At - lh.as_ 1v .in

1b combustible

Combustifn con exceso de aire. Productos de la combustibn,

Resulta diffcil realizar una combustién coupleta del combustidle em--——-=

pleado solamente el aire teSrico o mfnimo necesario, pues ello equival-
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1a combustifn es a travEs de un balance del carbono.

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

y se refiere a 0°C y 760 mm de Hg. F1 'ci.lculo del aire real emplesado

se hace por libra de corbustible quemado, de la misma manera que se hizo

€l aire teSrico en el inciso anterior.

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

forman los productos de combustidn eh bese seca viene definido por

xi My
Bf = {Ec. S5-3)

M

donde x; representa le fraccibn del mol o proporcién volumétrica en ——
la mezcla. M; significa la mass molecular del componente y Mm la masa -
molecular aparente de la mezcla, Parse los gases contemplados, el valor
de Mp es

My ® Xcop, Mooz * 200 Moo * xpp Moz * xpp Mp
o tamdién

Mg = Ulxcgy + 28xco + 32xgp + 2Bxp, (Be. 5-b)

Para el 00, el valor de m; serh

X007
By, = Bb 1b de CO,

Mm
La proporcibn en masa de carbono en el CO5, teniendo en cuenta los pe—-

sos moleculares, serf



12 X002 Xcoz
X Lk s © sea, 12 1b de C
kh My, M,

Anflogamente, para el CO, la proporcidn_en masa de carbono serk

12 xco ICO
X 28 s O BEa, 12 l1b de C
28 My ™

La masa de los gases secos, producto de la combustifn por 1b de carbono
quemado, serf

masa total de los gases
Bge = =

masa del carbono en los gases

k% XCop 28 xog 32 xop 28 xy,
—_——  — + _— +
My Hn My My
12 xcp, 12 xcp
s ——— +* ————
My ™
o tagbién

bixc, + 28xo, + 32xo, + 28 xpp (. 55 )

12xcop + 12x¢g

En la ecuaci1é6n 5-5, las equis representan la proporcidn en columen de ca

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

querado.

Pars hallar la masa total de gases secos por libra de cosbustible quema
do, habrd que mltiplicar Mmge POT Wey o sea, la masa de carbono quemado
por libra de combustible. El valor de m. debe ser determinado por los -
datos que se tengan de la composicidn del combustible empleado. Se ten-

drd

Bgs = Mge Bc (Be. 5-6)

siendo mgg la masa de gases secos de los productos de la combustidn por
1ibra de combustible quemado. ’

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

Aire empleado ¢+ combustible quemsdo = gases secos + 2gua

o también, por 1b de combustible

Ar +1 = mg, X =C + 9 uip

o gsea
Ar =moo X mC+ 9ullp -1 (Ec.5-T)
donde
AL = 1bs de aire emplesdos por 1b de combustidle
Mge a2 1bs de gases secos por 1b de carbono existente en el
combustible
=C = 1bs de carbono existentes de 1 1b de combustible

oy 2 1bs de hidrSgeno existentes en 1 1b de combustible



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

tiempo en que se realiza la combustidn,

Los motores de turbina de gas, en régimen estadble, suelen tradbajar con
una relacién sire/combustible de 60, esto es, 60 1b de aire por 1b de
combustible, aproximadamente unas cuatro veces el aire tedrico requeri-
do. Ko es necesario tanto. exceso de aire para asegurer la combustibn, -
bastar{a com un 20% de exceso; con ello se trata de reducir la tempera-
tura de cosbustién (del orden de 3L00°F) a una temperatura de trabajo -
que no dafie los Klabes de la turbina (alrededor de 1650°F).

Pn régimen de operacifn variable, y particularmente a bajas velocidades,
le relacién aire/combustible puede llegar a 150 y hasta 300, esto es, -
veinte veces el valor tebrico. Las zonas de inyeccidn del combustible -
15gicamente tiene relmciones mucho més bajas, para evitar la extincibn
de la flama en el combustor.

51 At representa el aire real empleado por 1b de combustible y At el ai
re teSrico pecesario por 1b de combustible, se llama coeficiente de --
excesg de aire a la relacibo entre ambos.

Ar
At

-
6i @ > 1 1a metcla se 1llama pobre (de combustible) y si a < 1, rica.

LSgicamente, para calcular es preciso conocer Ay ¥ Ap. El cllculo de
Ay 8e hace s partir de la composicibn del combustible. Para determinar
A, se recurre al anflisis de los productos de la combustibn. Como el —
combustible es, por lo general, un hidrocarburo, cuyos elementos combug
tibles son C y H, se tienen como productos de combustibn C0,, CO, HO,
aunque con aire en excesp no aparece 00, pero s{ 0p. Con defecto de ai-
re no existe Oz pero s{ aparece (0. También se encuentra em los produc-
tos el Nz que entrd con el aire. El método més préictico de anflisis de
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Estos dos Gltimos valores deben obtenerse de la composicin del combus-
tible. La masa de agua resultante, légicamente, debe ser nueve veces la

xasa de hidrbgeno existente.

Si se tiene en cuenta la masa de los productos inquexados, se& puede —
expresar

-

1b inquemados
Ay = mgenC ¢ 9 mly - (1 - 4 itivie ) (Be- 5-8)

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

Ejemplo 5-2

El querosenc, empleasdo frecuentenente como cosbustible de las turbinas

de gas, tiene un anflisis gravimbtrico de: C = 85.1%, H = 14.,9% {rela-
cifn H/C = 0.175 y fbrmule qui;ica C,8 H3g, despreciando impurezas). —-
ILos geses secos producto de la combustifn de este combustidle en una --
turbina ofrecen &1 anflisis volumétrico siguiente: COp = 3%, Op = 178 ¥y
N = 80%. Calcular el coeficiente de exceso de aire , com qQue trabaja

esta turbina. Desprecie los inquemsdos.
Solucibn:
El coeficiente de exceso de aire viene &asdo por la ecuaciln 5-2.

Ar (Ec. $-2)

El aire tefrico Ay Be puede calcular por la ecuacibn 5-1
Ay = (11.86) mC + (36.49) ak
sustituyendo valores

Av = (11.b86) (0.851) + {34.%8) (0.1k9) = 9.752+5.137
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_ 1b aire
Ay = 1h.89 1b co=bustible

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

Ar = msc nc + mz - 1 (&- 5-?)
Ahors bien, )a masa de gases por 1b de carbono es, segfin 1a ecuacibn 5-5

Luxpop + 32x0p + 28xpo

B
ge 12xc0n

y& que seglin datos del problema no hay CO en los gases. Sustituyendo va
lores

(b4} (0.03) + (32) (0.17) * (28) (0.80)

nec 12 (0.03)

1b ajre

= 81
8c 1b combustible

Como 1a masa de carbon® en el combustible es

-
mC = 0.851 1b de C por 1b de combustibdle

Los gases secos por 1b de combustible serfn

1b gases secos
mge * mge ®C = B1 X 0.851 = 68.93

ib combustibdble

Por otra parte, el agua en los productos de coobustién serf

agua = 9mHp = 9 (0,1k8) = 1,351 1b de agua por 1lb ccmbustible



276

ror tanto

1b aire

Ar 2 68.93 +1.351 ~ 1 = 69.27
1b combustible

-y

por consiguiente, el coeficiente de exceso de nire serB en este caso

Ap 69.27
a = = = ,J.GS

Ay 1k.8¢9

El aire resl empleado es 4.65 veces el aire tebrico pares la combustibn.

Estabilidad de la combustibn.

Ja estabilidad de la combustifn se refiere sl quemado uniforpe y a la -

habilidad de la flama para permanecer encendida sobre un amplio rango -
de operacibn.

La combustifn para uns cfmara en particular se establece entre dos 1imi
tes llamados rico y pobre, dependiendo de la proporcién de aire-combus-
tible, whs allh de estos limites la fiama se apaga, esto puede suceder,
cuando se sobrealimenta la miquina y no se le demanda energia, o cuando

-
existe una mezela con alto contenido de aire y poco comdbustible.

La figura {5-6 ) muestra en la ordenada la relacibén de aire-combustidble
Yy en la abcisa e]l gasto de aire en libras por segundo, puede observarse
Que el Brea sombreada es la regibn estable para operacibn de la flame,

Tuera de este contorno la flasa se apaga.
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Eficiencia de la combustién.

Ia eficiencia de la combustidn viene & uer -.na cedida del grado en que

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

calorifico del combustible, o sea

actual (mg +mf) 3 -ma 2
Neg = =
tebrico me (LHV)
donde:
ne = eficiencia de la combustidn
ma = gasto en masa del gas es (1lb/seg)
B = gasto en masa del combustible en {(1b/seg)
b = entalpfa del gas & la salida del combustor (BTU/1b)
h2 = entalpfe del gas a la entrada del combustor en -~
(BTU/1D).
THV a poder calorifico inferior del combustible en {BTU/1b)

Intensidad de 1a combustibn.

El calor liberado por la cfrera de combustifn o de cualquier méquina --
térmica depende directamente del volumen de la cfmara de combustidn, lue
go para obtener alta potencia en una turbina de gas con una cfmara de -
combustidn compacta, es necesario liberar el calor en grandes proporcio

nes,
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Por ejemplo, la miquina Rolls-Foyce "Spey" consume en sus 10 tubos de -
llamas 7500 libras de combustible por hora. El combustidle tiene un po-
der celorffico de aproximadamente 18550 BTU/1b, luego cada cilindro li-
bera 232000 BTU/min. Fn otras palabras este es un gasto de calor poten-

cial de una proporcidn equivalente a 54690 Hp de potencia para toda la

mBquina.
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TUPBIRAS

Intr duccién

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

gia termodinfmica de un gas (fluido compresible) en trabajo fitil en un
ele.

BEn este tipo de mBquina se trata de tener un fluido con alta presién -
y alta temperatura que pueda expansionarse en la turbina propiamente -

dicha, cediendo su energfa termodinfimica, la cual se traducirf en tre--
bajo fitil en el eje de le mAquina,

La forme en gue se produce trabajo en una turbina de ges es: primero,

el fluido de trabajo se expansiona en una tobera, durante la cual se -
genera energia cinética; a continuacidn, el chorro de alta velocidad -
pesa por las paletas o BRlabes de la turbina que estéin digefindas pera

cembiar la cantidad de movimiento de la corriente, Dicho cambio predu-
ce una fuerza impulsora. La turbina de gas es una miquina pars produ--
cir trebajo relativamente nueva, es sin duda algune una mfguina de al-
ta velocidad en relacibn con los de movimiento alternativo; los grupos
turboeléctricos de Norteamfrica, trabajan generalmente a 1800 o 3600 -
R.P.M., aunque existen alguos que menejan velocidades superiores. Como
la potencia es proporcional a la velocideé para una fuerza impulsora -
particular, hay probebilidad de obtener una gran potencia con una mb--

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

Las turbinas de gas pueden ser axiales o radiales, seglin sea le dire--
ccibn del flujo en su paso por los ductos entre los flabes de la miqui
na. Las mfs generalizadas son las de tipo sxial, en las que el flujo -
tiene lugar en la direccifn del eje de la turbina, En las radiales, el

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



Motor de turbina de gas tipo axiel,

Ahore bien, las turbinas axiales pueden ser de accidn o de reaccibn. -
T las de reaccifn se utiliza fundamentalmente la enrgia de presifn -
del flujo, sunque también la energfa cinftica. Las turbinas de gas se
componen de varics pasog o escelonamientos, agrupindose en un primer -

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

La evolucifn de 1la turbine de flujo radial ha tenido una larga histo—
ria y fue concebida en principio con el propdsito de producir potencia
hidr8ulice, hace mEs de 150 efios, BAsicamente se trata de un compre-—
sor centrifugo pero con el sentido de fluo en sentido inverso y la ro
tacidén opuesta, este tipo de turbina fue el que se utilizo en el pri—
mer vuelo de propulsibn a chorro en la decada de los 30's. Fue consi-
derado como la combinacién natural para un compresor centriguo en la -
misma mAquina. Los disedacdores pensaron que si se coloceban al compre-
sor y turbina en el mismo rotor se tendria una eficiencia tan alta en

l1a turbina como la del compresor, a causa de la aceleracidn natural —-

del flujo en la misma direccidn,

ElL desarrollo de este tipo de turbine es en estos comentos motivo de -
grandes investigaciones scbre todo por la industria del transporte y -
1la quimica. En transportacidn por ejemplo: es empleedo en turbocargado
res de mhquinas que utilizan chispa o del tipo Diesel, en aviacibn, es
usado como expansor en la industria petroguimica es usado como expensor,
en sistemas de liquefeccidn y en otros sistemas criogenicos, también -

son utilizados en helicopteros y en unidades generedoras de electrici-
dad,

Una de las grandes ventajas de le turbina de flujo radial es que el --
trabajo producido en un sélo escalonamiento es equivalente a dos o mis
en una turbina exial. Este fenomeno se debe a que la turbina de flujo
radial usualmente maneja velocidades periféricas altfsimes mayores a -~
las usadas en las turbinas axiales y como la potencia estf en funcibn
del cuadrado de la velocidad periférica (es decir, Pa LF) pare un flu

Jo dado 1la potencia es mayor que en un s88lo escalcnemiento de una tur-
bina axial.

La turbina radial ademfis posee otras ventajas, a seber: su costo es —
apreciable menor que el de una turbina axial, es mis compacta, de man-
tenimiento zfs sencillo, mfs ligera, su construccifn es mis sencilla y
aunque su eficiencia total es menor que en la turbina axial hay muchos
casog en que la cuestién econémica, tamafio, mantenimiento, volumen, pe

so0, etc., dan preferencia a las tur-inas de flujo radial.



