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INTRODUCC IOtl 

Se desarrolla un trabajo de tipo teórico-práctico mediante el cual se pr~ 

tende elevar, en un orden de magnitud, el rendimiento de una turbina. de 

acción de una sola etapa con admisión parcial del vapor de pequeña poten­

cia, fabricada en el pafs. 

Se estudian los principales aspectos termodinámicos inherentes a la turbj_ 

na de acción o impulsos, a partir de los cuales se integran dos métodos 

para hacer estimaciones teóricas sobre las condiciones óptimas de opera­

ción (velocidad de rotación, presión del vapor a la entrada y s·alida y P.Q. 

tencia). En el primero se recurre a los conceptos termodinámicos funda­

mentales, y en el segundo se emplea el criterio que maneja los· parámetros 

de diseño conocidos como velocidad especffica y diámetro especffico. 

Se encuentra que el bajo rendimiento mecánico de la turbina original, 

por ejemplo, 5.9% para 3225 rpm y 5.2 bar de presión, es el resultado de 

un desalojo inadecuado del flujo de vapor una vez que ha pasado por el r.Q_ 

tor. Se identifica la solución más simple al problema, y se aplica, modj_ 

ficándose la carcasa de la turbina. Luego se hacen pruebas para contras­

tar los.resultados obtenidos con los esperados. Finalmente se analizan 

dichos resultados y se comparan con los obtenidos con la turbina original. 



l. ASPECTOS GEN.ERALES 

Dentro de las máquinas de fluido, las turbomáquinas constituyen una clase 

especial. 

Las máquinas de fluido absorben energía de un fluido y la transfonnan en 

energfa mecánica en el eje, como en una turbina de vapor, que acciona un 

generador¡ o en energfa propulsiva en el chorro, como en un turboreactor 

o un cohete¡ o bien absorben energfa mecánica en el eje y restituyen ener_ 

gfa a un fluido. Los motores Diesel, los motores de explosión, las bom­

bas de émbolo, los turbocompresores, etc., son máquinas de fluido. 

El fluido de trabajo puede ser un liquido o un gas; el elemento intercam­

bfador de energfa mecánica y de fluido puede estar dotado de movimiento 

rotativo o movimiento alternativo, estos y otros factores pueden servir 

para clasificar las máquinas de fluido. 

Las turbomáquinas también se llaman llldquinas de corriente o máquinas din!_ 

micas. En ellas el intercambio de energía es debido a la variación del 

momento cinético del fluido en su paso por el elemento intercambiador de 

energía dotado de movimiento rotativo, que se llama rodete. La ecuación 

de Euler o ecuación fundamental de las turbomáquinas, basada en el teore­

ma del movimiento cinético, es básica para el estudio de estas máquinas. 

La historia de la turbina de vapor se inició a fines del siglo pasado. 

Entre los muchos investigadores que contribuyeron a su desarrollo, hay 
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dos principales que fueron los creadores de las turbinas de vapor moder-

nas. 

El primero es el sueco De laval (1845-1913) que cre6 como producto de su 

desnatador centrffugo, impulsado por la necesidad de encontrar un accion!!._ 

miento de gran velocidad para el mismo, la turbina de acción, de un solo 

escalonamiento, llamada turbina ~e Laval. ·De Laval desarrolló para su 

turbina la tobera convergente-divergente con velocidad supersónica de sa­

l ida de vapor y el eje flexible cuya velocidad crftica quedaba por debajo 

de la velocidad de rotación de la turbina, 30 000 rpm. 

El segundo es el inglés Parsons (1854-1931), quien en busca de un motor 

marino apropiado, desarrolló la turbina de vapor de reacción de varios e!_ 

ca 1 onami entos •· 

La idea de aprovechar la energfa del vapor de agua, transforrn.jndola en 

energfa cinética o de movimiento y ésta en trabajo mecánico, haciéndolo 

actuar sobre una rueda de paletas, dió lugar a la invención de la turbina 

de vapor. 

1. 1 Cla.!>.i.6.i.cacW'n de. ta.!> :twtbomáqtú.ncu. !f de. ta.!> :twtb.U1a.!> de. vapOJt 

Se clasifican como turbomáquinas todos aquellos mecanismos en los que se 

intercambia energfa con un fluido, que circula a través de ellos de forma 

"" continua, por la acci6n dinámica de una o más coronas de álabes móviles. 

La palabra turbo o turbinis es de origen latino e implica que aquellas g!, 

_,_.; 
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ran. Esencialmente, una corona de álabes mc5viles o rotor varfa la ental­

pfa total del fluido que circula por ella, dando un trabajo positivo o n~· 

gativo. dependiendo del resultado exigido a la máquina. Estas variacio­

nes de entalpfa están intirnament~ ligadas a los cambios de presi6n y velQ 

cfdad que sfmul.t4neamente tienen lugar en el fluido. 

Par8 ~u c1a~1f1c~clún ~~ putótn seguir criterios diversos. El primero tQ 

ma en cuenta la compresibilidad del fluido dentro de la ma:quina. El se­

gundo las divide de acuerdo al sentido que sigue la cesi6n de la energfa, 

en turbom4quinas motoras y generadoras. Y como tercero. según la direc­

ción diagonal del flujo en el rodete, las·turbomáquinas se clasifican en 

radiales, axiales y diagonales. 

En el primero, las turbom4quinas se clasifican en Turbomáquinas hidráuli­

cas y. Turbom.iqui nas térmicas. 

Las ~urbomáquinas hidráulicas son aquellas en las que el fluido de traba­

jo es agua, fluido que puede considerarse como incompresible. 

Turbom6quina térmica éS aquella en que el fluido ha de considerarse compr~ 

sible, porque su compresibilidad no es despreciable. 

Todos los cuerpos reales, lfquidos o gaseosos son compresibles. Sin em­

bargo el disefto y estudio de una bomba hidráulica, por ejemplo, puede ha~ 

cerse suponiendo que el agua es incompresible, o sea, que su densidad o 

volumen especffico pennaqece constante a través de la máquina. Por el 
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contrario, el diseno de una turbina de vapor, no puede hacerse sin tener 

en cuenta la variaci6n de volumen especffico dei fluido a través de ella. 

El papel de la turbina de vapor consiste en transfonl'~r la energia conte­

nida en el vapor de agua bajo la forma de energía térmica y de energía de 

presi6n en energía mec6nica. 

La suma de estas dos formas de energia expresada en kJ/kG de f1 uido, ca;. 

racteriza la entalpfa del vapor, función de la presión y de la temperatu­

ra. 

Originando una diferencia de presión y una cafda de temperatura se produ­

ce una cafda de entalpía entre el generador de vapor y el condensador o 

atm6sfera. La turbina situada entre estos dos puntos, asegura la trans­

formaci6n en energ1a mecánica de rotaci6n. 

La clas1ficaci6n de las turbinas de vapor es la siguiente: 

A) Con respecto a la forma de pasar el vapor entre los álabes: 

ª· Impulso (acción) 

l. Simple o de un escalón 

2. Pasos de velocidad 

3. Pasos de presión 

4. Combinación pasos de presi6n y velocidad 

b. Reacción, Parsons 
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c. Combinaci6n impulso-reacci6n 

B) Con respecto al flujo: 

a. Un solo flujo 

b. Doble flujo 

c. Compuesto, dos o tres cilindros, cruzado o·conexi6n tandem 

d. Flujo dividido 

C) Con respecto a la direcci6n del flujo de vapor respecto al plano de 

rotación: 

a. Flujo axial 

b. Flujo radial 

c. Flujo tangencial 

O) Con respecto a la repetici6n del flujo de vapor a través de los ál!!_ 

bes: 

a. Un solo paso 

b. Reentrada o flujo repetido 

E) Con respecto a la velocidad de rotaci6n: 

a. Para 60 ciclos 
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b. Para 50 ciclos 

c. Para 25 ciclos 

d. Para unidades de engrane y para la conexi6n directa.en transmi­

siones eléctricas de unidades marinas 

F) Con respecto al movimiento relativo de rotor a rotor: 

a. Movimiento simple 

b. Doble movimiento 

G) Con respecto a las condfciones de descarga del vapor: 

a. Al ta pres i6n de condensaci 6n 

b. Contrapres i6n 

c. Presión doble 

d. Regenerativa 

e. Una extracci6n 

f. Doble extracción 

g. Recalentado o so breca l entado 

h. Baja presi6n 

Los componentes de una turbina de acción (impulso) de varias etapas, es­

t~n acoplados en elementos individuales (celdas) que contienen: 
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Un distribuidor fijo compuesto de toberas o álabes que tienen por 

objeto transformar la energía ténnica del vapor. puesta a su dispo­

sición (o s6lo una parte de ella) en energfa cinética, 

Una rueda m6vil fija sobre el eje y cuyas aletas situadas en la pe­

riferia tienen por objeto transformar en energ'ia mecánica de rota­

ci6n la energía ténnica y cinética puesta a su disposición. 

El primer distribuidor va generalmente precedido de un toro de admisi6n 

que conduce el vapor a las toberas, precedido. a su vez de una compuerta 

de parada y de una o varias válvulas de regulación de flujo. 

La última rueda va seguida de un toro o fondo de escape que conduce el V.!!_ 

por al condensador (turbina de condensaci6n) o hacia los aparatos de uti-

1 izaci6n (turbina de contrapresi6n). La potencia mecánica se transmite 

al receptor por medio de un eje soportado por cojinetes e inmovilizado 

longitudinalmente por un tope apropiado. En el paso del eje por las par!!_ 

des del estator están provistos dispositivos de estanquedad. 

La cafda de entalpfa (liad) puesta a disposición de la celda se puede tran~ 

formar enteramente en el distribuidor en energía cinética (menos las pérdJ_ 

das). 

Para una turbina de acción el chorro de vapor a la salida de las toberas 

es libre y la presión que hay a un lado y otro de los álabes es teóricame.!! 

te la misma. 
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1. 2 Clcto bc16.i.co .ldea.l con .tu!W.lna.i. de vapa1r. ( c,ic.to de Ra.nlúnel 

La Termodinámica se desarrolló a partir de 1.os trabajos realizados en el 

siglo XIX con las ~quinas de vapor a base de émbolo. Las aplicaciones 

actuales de la Termodinámica, superan cualquier análisis de dichas máqui­

nas, pero los sistemas generadores de vapor siguen siendo hasta la fecha 

la fuente principal de energfa eléctrica y adquieren mayor importancia al 

perfeccionarse las calderas operadas con reactores nucleares. 

Por razones prácticas, los sistemas modernos de generaci6n de vapor utili 

zan mSquinas rotatorias en lugar de las reciprocantes. En la figura No. 

1 aparece el diagrama de flujo y las representaciones del proceso para un 

ciclo de Rankine simple. 

T p 

• 
CAL.OCltA 

Flg. 1. Ciclo de Ranklno •Imple. 
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Realizando un balance de energfa en los elementos que constituyen al ci­

clo de Rankine se tiene: 

El proceso 3-4
4

es de expansi6n isentr6pica del vapor en la turbina. Este 

proceso reversible-isentr6pico es también adiabático, o sea Q • O, y apl.! 

cando el primer principio de la Tennodinámica. 

~2 
• - Alt - A -

2 
( 1) 

si las energfas cinéticas del vapor antes y después de la expansi6n no v.!_ 

rfan mucho. 

c2 
A - •O 

2 
y (2) 

El prciceso 44-les de condensaci6n isobárica del vapor en el condensador. 

Este proceso se realiza hasta alcanzar el estado del lfquido saturado o 

subenfriado. En este proceso el vapor cede el calor. 

13) 

estrictamente, si no fuera despreciable el incremento de energfa cinética 

se deberfan emplear entalpfas totales. 

El proceso l-2
4

es de compresi6n adiabática-isentr6pica, a diferencia del 

ciclo de Carnet, se realiza en la fase 11quida. 
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- w,_z 
6 

• V¡ (Pz 
6 

- P11 

ó 

- W¡_z e ltz - li¡ 
6 6 

(4} 

El proceso 26-2'-3 es de adición isobárica de calor en la caldera y en el 

r~éálentador, si Jo hay. N6tese que la adición de calor en el ciclo de 

Rankine: 

a) Es isotenna nada más en el proceso 2'-3 

b) El proceso 2
6
-2' ha de ser reversible en el ciclo ideal; lo cual 

exigirá infinitas fuentes de calor a temperaturas crecientes- En 

la realización práctica del ciclo, el agua de la caldera se encue.!!. 

tra a la temperatura alta T2 , y se mezcla con el agua impulsada, 

por la bomba a la temperatura baja Tz
6

, siendo este proceso fuert~ 

mente irreversible. El calor comunicado al fluido será: 

~ - 3 e lt 3 - ltz 
6 6 

(5) 

1. 3 RencUmlen:t:o dc.t e.le.ea de Ranlúne. 

Para evaluar la economfa de un motor se define el llamado rendimiento té!:_ 

mico, que en todo ciclo es el cociente del trabajo exterior hecho por el 

ciclo, dividido por el calor absorbido de la fuente caliente, 2.t· Según 

la primera ley de la termodin~mica, y siendo un ciclo completo, 6h - o, 

porque la substancia vuelve a su estado inicial, y si además suponemos' 
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que también las energias cinética y potencial vuelven a su valor inicial, 

se tendr& Q. • W; pero 

2c. : calor cedido a la fuente frfa 

por lo ü·nto el rendimiento térmico será: 

(6) 

Aplicando la última ecuación, el rendimiento del ciclo de Rankine ideal 

según el siguiente desarrollo ser&: 

Los calores absorbido y cedido se definen ast, 

(7) 

(8) 

por lo tanto, substituyendo las ecs. (7) y (8) en la ec. (6), tenemos: 

(9) 

reordenando, 

1'1.t m 



• .t.'!.aha.Jo .!uJl.lú.Jut - :tlulbaj o bomba 
'1.c 

( h 3 - h 1 ¡ - :tlulbaj o bomba 

lJ 

( 101 

*Rendfmfento del ciclo sf se considera despreciable el trabajo de la bomba: , 

El numerador es el sal to entál pico puesto a disposfcf6n de la turbina·. 

No toda la entalpfa con que el fluido entra en la turbina h 3 se pone a 

d1spos1ci6n de la misma; hay que descontar la entalpfa del lfquido satur!!_ 

do, la cual podrfa aprovecharse bombeando dicho lfqufdo caliente a la cal 

dera. 

*Rendimiento interno de la turbina: 

1111 

*Rendimiento mecSnfco de la turbina: 

{llal 

•Rendimiento total de la turbina: 

( 11bl 
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1. 4 MecUo1> que pvun.lten mejo.'r.tilt e.l JteitcU.mlento de.f. e.ido de Ran:kinc. 

El aumento del rendimiento termodinámico está ligado al proyecto, al tra­

zado del circuito de vapor y a la.s fonnas constructivas de la máquina. 

Algunos de ellos son: 

Las pÉrdidas en el escape dependen·de la velocidad del vapor, de 

la fonna y magnitud de los canales, los que se deben proyectar de 

manera que se eviten rozamientos excesivos, choques, desviaciones 

del chorro, desprendimientos. 

La bQsqueda de velocidades de escape moderadas conduce a aumentar 

el nQmero de escalonamientos, pero esto está limitado por el pre­

cio de fábrica de la máquina. 

Las pérdidas por rozamiento de las ruedas y las aletas m6viles son 

mayores en el caso de inyecci6n parcial. 

La eliminaci6n del agua condensada en los escalonamientos de baja 

presi6n, y el trazado correcto de los fondos de escape, contribuye 

igualmente a aumentar el rendimiento. 

Por aumento de la caída de entalpía, elevando la presi6n y la tem­

peratura iniciales, y bajando la presi6n final a la salida de la 

turbina. 
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Por medio de extracciones de vapor a la turbina para aunentar la 

temperatura del agua de alimentaci6n. 

Por el empleo de contrapresi6n cuando lo permita la instalaci6n. 

a) Influencia de la presión final 

El vac1o teóricamente realizable en el condensador cst5 condicionado por 

la cantidad del agua de refrigeración disponible y la temperatura de en­

trada. 

Los vac1os elevados que corresponden a grandes volúmenes especificos de v~ 

por exigen en los álabes de baja presi6n grandes secciones de paso y velo­

cidades de evacuaci6n elevadas. La energ1a cinética que corresponde a la 

velocidad de escape del último escalonamiento constituye una pérdida. 

Las siguientes figuras muestran la relaci6n de vacfo teórico realizable 

en función de la cantidad y temperatura del agua de enfriamiento, y la r~ 

laci6n existente entre el aumento del trabajo adiabático isentrópico de 

la turbina con la. disminución de la presión de salida. 

Condensar agua a temperaturas inferiores a lOOºC presenta un problema 

práctico: la presi6n en el interior del condensador debe ser inferior a 

1 atm. Esto significa que cualquier fuga en el condensador permitirá que 

el aire contamine el fluido de trabajo, lo que dificultará mantener baja 

la presión de condensación. Los sistemas de condensación siempre operan 
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con bori>as de vacfo que, al arrancar el sistema, suministran la baja pre­

sión y extraen las pequeñas cantidades de aire, que inevitablemente pene­

tran en el condensador. A menudo se utilizan bombas de chorro operadas 

por vapor o eyectores. 

b) Elevaci6n de la presi6n y temperatura iniciales 

La presi6n y la temperatura iniciales y la presión final del vapor deter­

minan la cafda térmica disponible. Te6ricamente cada una de estas tres 

magnitudes, en tanto se trata de vapor recalentado, es independiente de 

las otras dos. En la práctica existe entre ellas una estrecha dependen-. 

cia. 
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Observando el diagrama de Mollier: 

17 

Todo uumcnto de- la pr11si6n inici~l que no va acompañado de un aume!!_ 

to de la tampcratura se traduce en un aumento de humedad del vapor 

a la salida de la turbina. 

Todo a1J11ento en el vacío en el condensador, permaneciendo iguales 

las condiciones iniciales, da lugar, igualmente, a un aumento de. la 

humedad del vapor. 
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A fin de limitar las pérdidas ocasionadas por las gotitas de agua conden­

sada arrastradas a gran velocidad en los escalonamientos de baja presión. 

conviene tener una calidad del vapor a la salida de la turbina por encima 

del 85%. 

c) Recalentamiento intermedio 

Una modificación en el ciclo de Rankine que normalmente se emplea en las 

grandes centrales eléctricas es el recalentamiento intermedio. El vapor 

que sale de la primera etapa de la turbina se recalienta antes de alimen­

tarlo a la segunda etápa, y según revela el análisis del diagrama /1-6, ~ 

to, proporciona a dicha etapa la posibilidad de un mayor cambio de ental­

pfa. En tanto que el trabajo de salida por unidad de masa mejora, la efj_ 

ciencia puede reducirse o incrementarse, y esto depende de la temperatura 

del recalentamiento y de la presión de condensación. 

Este procedimiento proporciona: 

Mejora del ciclo (bastante moderado) 

Aumento del rendimiento de los álabes por reducción de la humedad 

del vapor en los últimos escalonamientos de la turbina. 

El beneficio asf producido depende esencialmente: 

Del punto del ciclo donde se prevé el recalentamiento intermedió 

De la temperatura de recalentamiento intermedio, que en gene·ral es 

'· 
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la misma temperatura inicial 

De la potencia de grupo y de la temperatura inicial del vapor. 

El beneficio directo de este procedimiento sobre el rendimiento del ciclo 

es generalmente moderado, de 2 o 4%, pero el recalentamiento intermedio 

disminuye la humedad del vapor (mejorando el rendimiento de la turbina) y 

permite aumentar la presión de admisión sin aumentar la temperatura. 

d) Extracción y regeneración 

Otra modificación nonrialmente utilizada en las grandes centrales eléctri­

cas es la extracción de vapor para el calentamiento del agua de alimenta­

ción ó regeneración. Parte del flujo ,que sale de la primera etapa de la 

turi>ina se extrae y se condensa. La energía transferida por el fluido se 

suministra en forma de calor al líquido de baja temperatura que sale de la 

bomba principal. La única energía que se debe suministrar en forma de ca-. 

lor del exterior del sistema es la requerida para que el flujo total pase 

del estado 5 al 6, (ver figura No. 6). Mediante el regenerador se logra 

mejorar la eficiencia en forma considerable. 

El calor de condensación del vapor extraído no es eliminado por el agua de 

refrigeración del condensador, sino que permanece en el ciclo, lo que mejf>. 

ra el rendimiento. Por otra parte, la cantidad de vapor que atraviesa la 

parte de baja presión de la turbin~ es m&s pequeña, las pérdidas en el es­

cape son menores, o si se admiten las mismas pérdidas en el escape es posi 

ble elevar el límite superior de la potencia.de la.turbina estando determ~ 
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Flg. 6. Ciclo de Ranklne con extracción 
y regeneración. 

nada ésta, para una velocidad dada, por el valor m~ximo admisible para el 

di!metro y la longitud de aletas del último escalonamiento. 



2. ASPECTOS TEORICOS SOBRE ALGUNOS ELEMENTOS DE UNA TURBINA DE ACCION 

Esta expansión, totalmente teórica, se efectúa sin pérdida, ni cambio de 

calor con el exterior, es decir, a entropfa constante. Y sigue la ecua­

ción pvk • c.t"·· 

Considerando al vapor como un fluido perfecto, lo que sólo es admisible 

en el caso de vapor fuertemente sobrecalentado, la caída de entalpfa que 

corresponde a una ca1da de presión de P
0 

a P1 (P
0 

> P1J y a las condicio­

nes iniciales definidas antes, tiene por expresión: 

donde 

k "º - lt¡ • k - 1 
p V [ 1 - (!2.) ( k- 1) //¿] 
o o Po 

k • constante adiabática del fluido 

v
0 

• volumen especffico del vapor a la entrada de la tobera 

(12) 

Habiéndose transformado en su totalidad la variación de entalpfa en energía 

cinética, la velocidad en un punto de una tobera convergente tiene por ex-

presión: 

V• ~ p VD [I _ (pp

0

1¡ (f~-IJ/fl] 
1~-1 o 

( 13) 



la temperatura absoluta en dicho punto es: 

Haciendo intervenir el flujo másico: 

donde 

A • área de 1 a sección transversal de la tobera 

p • densidad del flujo de vapor 

quedando la expresión: 

l'1 s A 

- multiplicando a los sumandos de la raíz por: 

8i • A 

de las expresiones: 

2k 

k-1 

respectivamente, 

23 

(14) 

( 15) 

( 16) 

( 17) 
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y 

por ~l.o que el flujo m!sico queda: 

(18) 

sea 

Para una tobera convergente en la cual el ~rea disminuye según avanza el 

vapor, se tiene que para z' máximo, A es mfnima y la secci6n donde ocurre 

esta situaci6n se llama secci6n crftica y en este mismo lugar se tienen 

los par4metros crfticos; ve., Te.' Pe. y Ve. 

d!z' 1 • ! ,,.12/kl-J _ ~ vlk-11/k-1 = 0 
dv k k 

y la presi6n crftica ser6: 

p .• Po l~2~¡kf(k-ll 
e k+1 

( 191 



la temperatura crftica: 

T • T
0 

f_!_I 
e k+1 

el volumen especffico crftico: 

2 
l~llk-11/k 

2 

25 

1201 

(20AI 

·.oos~rvese que las caractcrfsticas en la secci6n crftica o en la garganta 

(para toberas convergentes-divergentes) no dependen más que de las carac­

terfsticas del fluido a la entrada (siempre que P1 < P
0

). 

Cuando la presión en la tobera llega a alcanzar el valor crftico, la fu.!!. 

ciÓn z' alcanza su valor mbimo y según la ecuación de flujo másico, el 

6.rea de la tobera será mfnima porque m•&e.. 

ne a la salida de la tobera es: 

Si la presi6n que se manti~ 

z', alcanza su valor m~ximo, luego empieza a disminuir y A a aumentar: la. 

tobera se hace divergente. 

Si 

Si 

se trata de una tobera convergente 

se trata de una tobera convergente-divergente. 

Calculando la velocidad crftica Ve• o velocidad en la garganta de la.tobe-



26 

ra; 

V •• l!L (P P l e ~ k- 1 o v o - e ve (27) 

de, 

k-1 
(22) 

p V 2 
e e 

por lo cual queda: 

V •• l!L p V (~ - 1) •. r¡;;y- (23) 
· e \l.k-l e e 2 ~"""'e 

siendo 1t la constante particular del gas. Y donde a e ~ es la velo­

cidad del sonido en la sección crftica, o sea, velocidad del sonido co­

rrespondiente al estado del gas/vapor en la garganta de la tobera. 

Ahora sacando como factor común a P
0 

v
0 

en el radicando, 

de la re 1 ación, 

p V 2 

~-­
Po v

0 
k+1 

la velocidad crftica queda: 

(24) 
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(25) 

que es la .velocidad cr'itica en función de los parámetros iniciales. 

El análisis del carácter de la dependencia del gasto m, dado por la ecua­

ción 18, con respecto a la razón de las presiones del fluido a la salida 

de la tobera y antes de entrar a ella P7/P
0 

{a esta magnitud se le llama­

rá~). demuestra que esta dependencia tiene la forma representada en la 

figura 7. 

I 
1 

' I 
I 
1 
I 

, 
I 

I 
I 

, , , 

"-------:....---------- .... 2i. Po o 

FIQ. 7 Ga1to másico en función de la 
relaclo"'n de pre1lone1 en una tobera. 

Es evidente que cuando w•l, ~·O. Al disminuir w comienza a crecer m, que 

alcanza el máximo valor para cierto valor de ~. Si ~ sigue disminuyendo, 

;;., de a.cuerdo con la ecuación 18, disminuye anulándose cuando w=O. 
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La compar~ción de la dependencia descrita ~·61~1, que se obtiene de la 

ecuación 18, con los datos experimentales acerca de la salida de gases 

por toberas,puso de manifiesto un hecho curioso. El intervalo de valores 

de ~ desde la unidad hasta el valor correspondiente al gasto m&ximo, cal­

culados por la ecuación 18, coinciden bien con los datos experimentales. 

En cuanto a la región de valores de ~ entre el correspondiente al gasto 

m!ximo y cero se descubrió un resultado sorprendente: la disminución de 

la presión del medio detrás de la tobera no influfa de modo alguno en el 

gasto a través de dicha tobera; el gasto~ permanecta constante para todo 

el intervalo de variaciones de w (hasta llegar a cero). 

Para explicar esta divergencia de la teor1a con la experiencia se formuló 

una hipótesis, la cual se demostró era cierta, de que cuando un gas se e!_ 

pande en una tobera convergente es imposible obtener una presión de sali­

da del gas, inferior a cierta presión crftica de salida, (Pe)' que corres­

ponde al gasto m!xill"O del gas a través de la tobera. Por consiguiente, 

por muy bajas que sean las presiones del medio detrás de la tobera, meno­

res que Pe' la presión del gas en la sección de salida de la tobera conver. 

gente permanecerá constante e igual a Pe. 

La velocidad del gas V, a la salida de la tobera, aumenta al disminuir·P1;_ 

este aumento sólo ocurre mientras P1 no disminuya hasta Pe. En adelante 

la disminución de la presi6n detrás de la tobera no ocasiona aumento en V, 

(sólo en toberas convergentes). 
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La expansi6n real del vapor, fluido no perfecto, se efectúa con pérdidas 

que se ponen de manifiesto en el diagrama de Mollier. 

Los rozamientos aumentan en A6 la entropfa del fluido, siendo 1 el punto 

·representativo de las caracterfsticas del vapor a la salida. 

efectiva utilizada es: h' < (hadl, véa5e la Fig 8. 

De la primera Ley de la Termodinámica: 

La cafda 

l2o1 - wol ~ m I~ ru¡ - V~) + g(Z¡ - Zol + (117 - hol 1 
(25') 

si la velocidad de entrada a la tobera se considera despreciable asf como 

,la diferencia de alturas, y además no se realiza trabajo ni hay intercam­

bio de calor, se tiene: 

de la ecuación de velocidad anterior: 

v2 
1 

2 

si hacemos: ~. coeficiente de velocidad 

(26) 
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de donde: 

(27) 

Si no es nula la velocidad de entrada a la tobera, lo que ocurre general­

mente en las celdas de las turbinas multicelulares a partir de la segunda, 

la velocidad de salida será: 

had h' 

Fl9. 8 Eapanalo'n real del vapor en un 

dla9ra111a entalpía-entropía. 

(28) 

La expansión real se considera adiabática en el cálculo de toberas, por­

que las pérdidas de calor al exterior suelen ser despreciables a causa 

del corto tiempo en que se realiza la expansión en toda la tobera; pero 

no es isentrópica. No obstante, dado que las pérdidas, sobre todo en la 
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zona convergente, son pequeñas, siempre podrá hacerse el primer cálculo 

de una tobera sin tener en cuenta el rozamiento. En la realidad las velQ. 

cidades en cada secci6n·serfan menores, los volúmenes específicos mayo­

res, y por consiguiente las secciones deberfan ser mayores. Esto justifi 

ca la práctica, a veces utilizada, de realizar el proyecto definitivo sin 

tomar en cuenta el rozamiento, ensanchando posteriormente los duetos en­

tre los álabes fijos en la turbina ya construida para aumentar las secciQ. 

nes. 

..c. 

oc• diámetro ctltico 

FI;. 9. Tobera convergente-divergente 

Las ecuaciones derivadas para la expansión adiabática-isoentrópica (18,19 

y 23) son similares a las encontradas para la expansión real, sólo cambia 

el término "k" por "n" en algunos casos. 

La expansión real de un fluido perfecto sigue aproximadamente la ecuación 

de una expansión politrópica Pv"=cte. Siendo esto asf, y partiendo de la 

ecuación 13 para obtener la velocidad, se tiene: 
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y para.la pres16n crftica ser&: 

p • Po 1_2_111! ln- I J 
e n+I 

y en la garganta de la tobera no se alcanzar& la velocidad del sonido ya 

que n > k. 

V •. f !!.._ p v 1n+ 1 _ 1) # ~ n-1 a 
~ k-1· e e 2 k- 1 

{301 

Flg. 9'. 

La figura 9' representa el caso general de un conducto en que la presión 

P1 disminuye (tobera) o aumenta (difusor) en la dirección del flujo. En 
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toda la sección A se cumple la ecuación de continuidad: 

lb• ~ • cte. (31) 
V 

diferenciando esta ecuación: 

dA ,. dU - dv • O ( 3Z l 
A i7 V 

'suponiendo que se trata de un gas perfecto y que k•c:.t.e. Si el proceso es 

_adiaMtico-isentrópico se verificará: 

tomando logaritmos: 

L11(P) + ktn(vl • Lnlc.te.I 

y diferenciando, 

(33) 

de donde, 

_ dv • .!_ dP (34) 
V k P 
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por otra parte, de la primera Ley de la Termodin&mica, siendo un proceso 

adiab&tico-isentrópico y dlJJ • O: 

- dh•°UdU.• -vdP 

sust1tUyC?ndo dv/v y J.'V/V é:ll l .. i;cuilción 32, 

donde: 

2 dA.1._ dP¡l-M¡ 
A k P -¡:¡r-

a ~ velocidad del sonido 

M = número de Hach = ~ 
a 

De la ecuación 35, se observa: 

1) Tobera 

1 . -. 
k 

dP (~- 1) 
p V 

(35) 

a) Flujo subsónico: Al < 1. En este caso dA/A < O, tobera conve!. 

gente. 

b) Flujo transónico: M • 1. En este caso dA/A = O, garganta de 

la tobera 

.\, ::---
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c) Flujo supers6nico: M > 1. En este caso dA/A >o, tobera di­

vergente. 

2) Difusor 

a) Flujo subs6nico: M < 1. En este caso dA/A > O, difusor di-

vergente 

b) Flujo trans6nico: M • 1. En este caso dA/A • o, garganta 

del difusor 

c) Flujo supersónico: /.( > 1. En este caso dA/A < o, difusor 

convergente. 

La tobera convergente-divergente se utiliza muy raramente, la expansión es 

s1,empre supers6nica y las pérdidas son sensiblemente más elevadas debido a 

la existencia de choques de compresi6n. Se la encuentra pricipalemnte en 

las pequeñas turbinas de una sola celda de acción con escalonamiento de v~, 

locidad. La tobera está constitufda en general por un orificio de sec­

ci6n circular efectuado en un bloque de acero aleado. La garganta está 

muy pr6xima a la secci6n de entrada y el ángulo de ataque (a1 ) es lo más 

reducido posible, 14 a 25º, véase la Fig. 9. 

Para el caso de la corriente de un tubo de secci6n constante (dA = OI, si 

no existe trabajo ni rozamiento y dz • O, pero existe suministro o extrac­

ci6n de calor al flujo, de la ei::uacl6n: (véase el anexo 2) 

2 ciíl dA 1 av 1 (M - 11 - = - - - 1-1 dq x.t - -y dw -
V A ve aT P e a 

p 



35 

c) Flujo supers6nico: Al > 1. En este caso_rlA/A > O, tobera di-

vergente. 

2) Difusor 

a) Flujo subs6nico: M < 1. En este caso rlA/A > O, difusor di-

vergente 

b) Flujo trans6ni co: /.( = 1. En este caso rJA/A • o, garganta 

del difusor 

c) Flujo supers6nico: /.( > 1. En este caso dA/A < O, difusor 

convergente. 

La tobera convergente-divergente se utiliza muy raramente, la expansión es 

siempre supersónica y las pérdidas son sensiblemente m.1s elevadas debido .a 

la existencia de choques de compresi6n. Se la encuentra pricipalemnte en 

las pequenas turbinas de una sola celda de accH5n con escalonamiento de V!!_ 

· .. lOcidad. La tobéra estéi constitufda en general por un orificio de sec­

'cfón circular efectuado en un bloque de acero aleado. La garganta está 

muy próxima a la sección de entrada y el ángulo de ataque (a 1 ) es lo ni.is 

reducido posible, 14 a 25°, véase la Fig. 9. 

Para el caso de la corriente de un tubo de sección constante (dA • OJ, si 

no existe trabajo ni rozamiento y dz • O, pero existe suministro o extrac­

ción de calor al flujo, de la ecuaci6n: (véase el anexo 2) 

ti' - 11 cíV • dA - - 1- (~) dqe«: - ~ dw -
V A vcp ar P a 

.""'· 



obtenemos: 

-¡-1- (~) + :r ldwJ!.OZ - !l_f dz 
vcp 3T P - a 

ve 
p 

36 

(36) 

( 371 

Como siempre ocurre que .:.P ~ O y en '.J"""'"~1 l~v/aTl > O, se deduce que en 

un flujo subs6n1co (M < 1) el suministro de calor (dq~x.t > O) ocasiona la 

acelerac16n del flujo {cíV > O), y la extracción de calor, su retardación; 

esto es de esperar, porque al suministrar calor, el gas se expande al 

fluir y su velocidad áumenta. Es curioso advertir que un flujo subsónico 

de lfquido, en el cual sea {av/aT)P < O (por ejemplo una corriente de 

agua a T < 4°C) se retardar~ si se le suministra calor. 

Respectivamente, en un flujo supersónico lM > J) el suministro de calor, 

como se deduce de la ecuación 37, ocasionar6 la retardación del flujo, y 

la extracci6n de calor, su aceleración. 

En estas condiciones se basa el principio de la estructura de la llamada 

tobera térmica, mostrada en la Fig. 10. 

Recibe el nombre de tobera térmica un tubo de sección constante en el 

cual el flujo se acelera a expensas del calor que se suministra o se ex­

trae de él a través de la pared del tubo. 



37 

\ \ \ \ \ ~ ·s¡¡; YJ/l 1111 

111/11 \\\\\\\\\\\ 
º•"' o .. , 

Flg. 10. Tobera Térmica 

La tobera mecánica, Fig. 11, es un tubo de sección constante, aislado tér. 

micamente, en el que un flujo subsónico, que se mueve sin rozamiento, se 

acelera a expensas de ceder trabajo y una vez que el flujo alcanza la ve­

locidad del sonid~, entra en las paletas de un compresor movido por una 

fuente exterior de trabajo para seguir acelerándose. 

Para el caso de la corriente de un tubo de sección constante (dA • O) en 

ausencia de intercambio de calor externo (dqeic.t • O) y de rozamiento, y 

siendo dz • O, pero realizando trabajo el flujo (o recibiéndolo de una 

fuente externa), de la ecuación 36 se obtiene: 

(38) 

De esta relación se deduce que, en las condiciones consideradas, un flujo 

subsónico (Al.< 1) que realice trabajo (por ejemplo, que haga girar la rue­

da de una turbina), se acelera Cdw > O). Respectivamente el suministro de 
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= 1~~~·~i~fü 
1 w f w 

--

FIC.J. 11. Tobera Mecánica 

trabajo al flujo desde fuera ocasionará su retardaci6n; esta conclusi6n es 

algo inesperada. Esto significa, por ejemplo, que si dentro del flujo se 

coloca una rueda de paletas accionada por una fuente exterior de trabajo, 

la rotaci6n de esta rueda ocasionará no la aceleraci6n, sino la retarda-

ci6n del flujo. El suministro de trabajo a un flujo supers6nico (M > 7) 

har~ que dicho flujo se acelere, mientras que si el flujo realiza trabajo, 

se retardará. 

Para obtener velocidades supers6nicas es posible utilizar las llamadas to­

beras combinadas, en las cuales la parte subs6nica se toma de un tipo de 

tobera (geom6trica, t6nnica o mecánica) y la supers6nica, de otro tipo de 

tobera. Por ejemplo, como parte subs6nica puede utilizarse una tobera geQ_ 

métrica convergente, y como supersónica, un tubo de secci6n constante con 

suministro de calor desde el exterior. 

Para el caso de corriente en un tubo no horizontal (dz I O) de secci6n 

constante cuando dqex~ • O, ~u = O y sin rozamiento, se obtiene de la ec. 

(36): 



39 

(/.12 - 11 riU • - !L dz 
V ª2 

(39) 

De esta relacf6n se deduce que un flujo de gas subs6nico (/.1 < 1 J que se 

mueve hacia arriba (dz > OI, se acelerará (dV > OI, y un flujo supersóni­

co (/.1 > 11 que se mueva también hacia arriba, se retardará (dV < OI. 

La tobera de gasto, es aquella en la cual variando el gasto en un tubo de 

sección constante, pueden crearse las mismas condiciones de corriente que 

en la tobera geométrica (tobera de sección variable), cuando m•cte. 

Para las condiciones en que: qe.t.t • O, dU • O, dz • o, sin rozamiento y 

A • cte. se obtiene, 

(/.12 _ 11 ¿¡; • _ din (401 
V m 

'De aquí se deduce que cuando /.1 < 1, la velocidad del flujo crece al <:umen­

tar el gasto (dV > O, cuando dffl > O}, y cuando M > 1 hay que disminuir el 

gasto para que aumente la velocidad (dil > O, cuando dil1 < O 1. 

2. 4 Atabu m6v.Uu de acc-Wn 

Estos álabes transforman la energfa cinética del vapor que sale del dis­

tribuidor (toberas) en energía mecánica de rotación, y se caracterizan 

por producir una expansión a presión constante (sin empuje estático sobre 

la rueda). 
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En las coronas m6viles de acción se utilizan mucho los álabes simétricos 

(el ~ngulo de entrada es igual al ángulo de salida). 

I 
FIQ. 12 TrlÓnQulo de velocldados 

En la figura 12 pueden verse estos álabes simétricos en desarrollo ciltn­

drico, que se caracterizan por tener a1 = B2 

Los triángulos de velocidades a la entrada y a la salida de los ~labes m.Q. 

viles se representan en la figura 13. 

(47) 

donde $ es un coeficiente que tiene en cuenta la deceleración del vapor a 

su paso por el canal de los álabes; este retraso ocasionado por los roza-



mfentos equivale a una pérdida de energta. 

SegOn la ecuación de Euler (54): 

como: 

FI g. 13 

1 c .. , 

TrlÓngulo de velocldade1 a la 
entrada 1 1allda. 

lil¡ C04 fl¡ • V1 CIM a¡ - LJ 

por ser ~labes simétricos: fl¡ • e2 

41 

(42) 

(43) 
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- c2u • ~:u, co& a 1 - üU + 4>1 (44) 

Substituyendo las ecuaciones (43) y (44) en (42): 

w z Ü( 1 + ci>I w, C06 ª1 - Ü) (45) 

2. 5 Ecuac.Wn de Eule:r. 

·En una turbomáquina la conversión de energía del fluido en energfa mecáni 

ca tiene lugar únicamente en la corona móvil (rodete). Este intercambio 

obedece a una ecuación única para todas las turbomáquinas, hidráulicas y 

térmicas, que es la ecuación de Euler. Esta ecuación es básica para el 

estudio y disei'io de las turbomquinas, y por eso se llama ecuación funda­

mental de las turbomáquinas. En las figs. 12 y 13 pueden verse diagramas 

de velocidades para la entrada y salida de los álabes. 

En la fig. 14a se representa el corte por un plano que contiene el eje de 

la máquina, que se llama corte meridional. En este corte se ven las aris­

tas de entrada y de salida de los álabes, los cuales imparten (bomba) .o 

absorben (turbina} energía del fluido. 

En la fig. 14b se representa el corte transversal por un plano perpendicu­

lar al eje. En el corte transversal de una bomba radial se ve el 1ilabe 

del rodete en· su verdadera forma. Los dilimetros de entrada y salida de 

los álabes v1 y v2 se acotan también en este plano, así como el diámetro 

del eje, de. 



4
2

' 



) . 

o) Corte merldlonol 

Flo. 14 

, 
! 

b) Corte transversal 

Rod•t• d• una bomba c•ntri'ful)o. 
En •I cort• tran•v•r•al •• han dibujado 
los triánoulo• d• v•locldod a lo •ntrado 
"I a la salido. 

\ 
1 

.¡ .. 
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Para la deduccf6n de la ecuación de Euler supondremos que una bomba fun­

ciona en régimen pennanente y que al girar crea una depresión en el rodete 

penetrando el fluido en el interior de la bomba. Sea v1 la velocidad abS.Q. 

luta de una particula de fluido a la entrada de un álabe (punto 1 en la 

fig. 14b). El rodete accionado por el motor de la bomba gira a una veloci 

dad N. rpm. En el punto 1 el rodete tiene una velocidad periférica: 

V1 N 

u, (46) 
60 

Con relación al álabe el fluido se mueve con una velocidad ur7, llamada ve­

locidad relativa a la. entrada. Las tres velocidades VI' rr1 y liT1 están re­

lacionadas según Ja mecánica del movimiento relativo, por la ecuación vec­

torial: 

lif¡ • v, - u, (47) 

La partfcula guiada por el álabe sale del rodete con una velocidad relati­

va a la salida 1il
2

, que será tangente al álabe en el punto 2. En el punto 

2 el álabe tiene la velocidad periférica ü2. Similar a la ecuación (47): 

La partfcula de fluido ha sufrido, en su paso por el rodete, un cambio de 

velocidad de V1 a V2• 

Del teorema de la cantidad de movimiento se deduce el teorema del momento, 
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cinético. Aplicado al hilo de corriente a que pertenece la. partfcula. de 

fluido considerada será: 

1481 

Tomando momentos con relación al eje de la m.1quina tendremos: 

(49) 

que es el teorema del momento cinético. 

Donde dM
0

, es el momento resultante con relación al eje de todas las 

fuerzas que el rodete ha ejercido sobre las partfculas que 

Integran el filamento de corriente considerado para hacerle 

variar su momento cinético. 

d2c, es caudal del filamento 

¿ 2,t1, son los brazos de los vectores V2 y V 1 respectivamente (véa­

se fig. l4b). 

Al suponer que ahora todas las partfculas de fluido entran en el rodete a 

un d.iámetro v1 con la misma velocidad V1 ,y salen hasta un diámetro v2 con la 

misma velocidad V2 • Esto equivale a suponer que todos los filamentos de 

corriente sufren la misma desviación, lo cual a su vez implica que el nú­

mero de álabes es infinito para que el rodete gufe al fluido perfectamen­

te. Al hacer la integrac~ón de la ecuación (49), el paréntesis del segun­

do miembro será constante, obteniéndose finalmente: 



donde: 

M = es el momento total comunicado al fluido 

Q. • es el caudal total 

de la fig. 14b se deduce: 

.t.1 • lt¡ C0.6 y 

quédando~ 

45 

(SO) 

multiplicando Ta ecuaci6n (50) por Ta velocidad de rotacf6n. w, dará Ta 

potencia que el rodete comunica lll fluido. Por tanto: 

donde· w • 2tN/60, es la velocidad angular del rodete en rad/s. 

Si llamamos Vu a la energfa específica intercambiada entre el rodete y el 

fluido, y m el caudal másico que atraviesa el rodete, se tendrá: 

(521 
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donde: 

es la altura equivalente a la energfa intercanmiada en el fluido 

Igualando las dos expresiones de .la potencia de las ecuaciones (51) y (52} 

se tiene: 

(53) 

Pero, 

"'lt.7 • rr1 

v, CC4 ª1 • c,u 

Wllz • rr2 

Vz C04 a 2 • Czu 

donde: 

c7u• c2u., son proyecciones de V1 y V2 sobre TT1 y IT2 , o componentes perif~. 

ricos de las velocidades absolutas a la entrada y a la salida de 

los ~labes. 

Sustituyendo estos valores en la ecuaci6n (53}, y simplificando, se obtie­

ne la ecuaci6n de Euler: 

. ..,. ' 



Ecuaci6n de Eute11. ptVta. 
bombah, v~doJtU y 
hvtbocomp11.u o.1te6 
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Las turbinas h1dr4u11cas. turbinas de vapor y turbinas de gas son mliquinas 

motoras. Por eso al tratar de deducir la.ecuaci6n de Euler para las m.1qu.:!_ 

nas motoras se procederfa anlilogamente. 

· Yu ya no serli la energfa espectfica que d.1 la mi!quina al fluido, sino la 

que absorbe la mliqu1n.a. 

Por tanto: 

yu • U7 c,IL - u2 c2u 

Ecuacl6n de. Eute11. paJta. 
TWlb-lnlth IK.dli4uUca.6, 
Tu.Jtb-lnah de. vapo.!t y 
TWlb.lncu de ga6 

Las ecuaciones vectoriales: 

(54l 

se representan mediante dos tri.1ngulos, que se llaman. triángulos de entra­

da y tri&ngulos de salida, respectivamente, figs. 12 y 13. 
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Del triángulo de entrada se deduce trfgonométricamente que: 

14í:z • ~ + ~ - 2rr, co.& ' - ~ + v¡ - m, clu 

rr1 c 1u. 11121 1~ +-u¡ - ur¡1 (SS) 

Asimismo. del' triángulo de salida se deduce que: 

(S6J 

sustituyendo las ecuaciones (55) y (56) en (54) • tenemos: 

vu • 11121 ru¡ - n~ • w~ - w¡ + v¡ - v~1 1s11 

En las turbinas de vapor con flujos pequeílos de volumen, se emplea la adm.1. 

si6n parcial del vapor. La admisión parcial significa que el vapor no pasa 

por toda la circunferencia de las coronas. 

La parte de la circunferencia ocupada por los canales entre las toberas, a 

travEs de las cuales fluye el vapor se llama grado de admisi6n o grado de 

parcialidad. 

El hecho de que las toberas no están dispuestas por toda la circunferencia, 

sino en parte ~e ésta, influye en el diseílo y el funcionamiento de la tur­

bina. Los esfuerzos dinámicos que actúan sobre los álabes rotatorios en 

la turbina con la admisión parcial del vapor, son dos veces mayores que en 

el caso de la admisión por toda la circunferencia. 
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La admfsfón parcial del vapor origina pérdidas complementarias de energía. 

que reducen el rendimiento de la turbina. 

Si el vapor se suministra por tod~ la circunferencia {grado de admisión 

c.• 11, pasa un flujo de vapor más o menos constante por los canales entre 

todos los álabes. En cambio, si la admisión del vapor es parcial (e < 1), 

los canales entre los álabes. al girar alternativamente se llenan con el 

chorro de vapor, o salen del flujo de vapor y recorren ~l c~~lno en el es­

pacio ffiUerto de vapor de ta carca~a; en este caso, la corona de álabes ro­

.ta.toria funcionando como un ventilador, arrastra y desplaza el vapor que 

llena la carcasa, lo que se acompaña con gasto de energía. 

La rotación de los álabes en el espacio de vapor de la carcasa acarrea co.n. 

siderables pérdidas complementarias, llamadas pérdidas por rotación. Es­

tas son tanto mayores cuando menor es el grado de admisión. 

Eri el periodo de tiempo invertido, en el que los álabes recorren el arco, 

dentro de cuyos lfmites el flujo de vapor no se suministra al rotor, en los 

canales de los álabes cesa el flujo organizado, quedando en ellos el vapor 

estancado. Al acercarse los canales de los álabes llenos de este vapor h~ 

cia el flujo procedente del segmento de toberas, la energía del chorro se 

gasta parcialmente en acelerar la masa del vapor estancado. 

Las pérdidas por rotación en función del arco de admisión se calculan de 

la siguiente manera: 
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donde: 

N~ pérdida por rotaci6n (~P) para rueda encerrada en aire 

v1 diámetro del rodete a la mitad del álabe (pulg) 

·· il velocidad periférica (pies/seg) 

~ factor de corrección que está en función de las condiciones dP.l va 

por de agua. Para vapor húmedo es igual a 1.3 

e 

y 

fracci6n de la admisión parcial 

densidad del aire (lb/pie3) 

a¡, B2 , coeficientes experimentales para pérdidas por rotaci6n 

L altura del álabe 

(*) Ref. (2) 

Las consideraciones de similitud ofrecen un método conveniente y exacto 

para reconocer las características importantes de las turbomáquinas. 

Con ayuda de este método se pretende obtener valores de eficiencia que la 

turbina en estudio podrfa alcanzar según sus dimensiones geométricas para 

diversas condiciones de operaci6n. 

La derivaci6n de este concepto está basada en el análisis dimensional pa­

ra argUir que la eficiencia de una turbomáquina o, en general, una carac­

terística ffsica, Q.I' está interrelacionada con otras cantidades, o.:¡ a !?.t• 
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luego: 

a., • 612.z, ~· a., • ... , ~) (59) 

donde~ a~ representan variables significativas. La ecuaci6n anterior 

puede escribirse según el Teorema de 1: 

(60) 

donde cada 

En general, el número de parámetros agrupados es igual al número de vari!_ 

bles menos el número de dimensiones primarias. 

Pueden definirse nueve variables independientes para las turbomáquinas, 

·asf como tres dimensiones primarias (masa, longitud y tiempo), por lo que 

pueden formularse seis par~metros de similitud adimensionales: la efi­

ciencia; el número de Reynolds, Re• UV/v; el número de Laval, La• TI!C4 ; 

la raz6n de calores especfficos, k; la velocidad específica, 

n
4 

• w ~ 1 /AIU.314 ; y el diámetro específico, d4 • VAIU. 1 14¡~ 1 • 

El valor de flujo &1 pasando a través del escape de la.turbina es propor­

cional a UQa velocidad característica e y al flujo a través del área A. 

El 4rea A es proporcional al cuadrado del diámeero del rotor, V: y la ve­

locidad caracteristica, C, es proporcional a la velocidad U en la salida 

del rotor. Por lo tanto, el flujo volumétrico que pasa a través de la tu.!: 
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bfna llega a ser proporcional al producto de la velocidad de rotaci6n.N y 

al cubo del di.fmetro del rotor. 

(61) 

(62) 

Comparando el flujo volumétrico y la carga de la tur·uina con el flujo vo,-' 

lumétrico y la carga de una turbina est&ndar (subfndice 4), esto resulta 

de la ecuaci6n (61): 

. (63) 

y de ta ecuaci6n (62): 

(64) 

Resolviendo las ecuaciones (63) y (64) para el di&metro del rotor V, consi. 

derando que los valores caracterfsticos de la turbina est~ndar son unita­

rios (~1 • dhi
4 

• IJ, serfi: 
4 

V • 
4 

(óSI 
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º• NVl/2 
N • 1 

6 t:.lu.314 
(66) 

Luego, resolviendo las ecuaciones. (63) y (64} para la velocidad de rota;.. 

ci6n, de nuevo suponiendo que los valores característicos de la turbina 

est&ndar o patrón son unitarios, se obtiene la relación: 

y se puede reordenar de la forma: 

114 
V lu 

f 671 

(681 

Los ténninos N¿ y V¿ representan la velocidad de rotación y diámetro del 

rotor, respectivamente, de una turbina que maneja un flujo volumétrico 

'unitario y expande o produce una carga unitaria. 

En las ecuaciones (66) y (68) la velocidad específica N¿ y el diámetro es­

pecifico V
6 

están en forma dimensional. 

Reemplazando la velocidad de rotación por la velocidad angular w y reempl~ 

zando la carga por el producto gllhi, los términos llegan a ser adimensiona 

les. 

• 112 
w v, 

"6 = --.._,.3..,././7 

(glllúl 
(69 J 



.. ... 
o 
u 
¡:;: 
u 
w 
Q. 

"' w 
o 
Q: 
1-
w 
2 
q 
¡:; 

"'' 

'º 

o• 
os 

FIQ. 15 

ff•••2J( lo' 
11,\ • Q02 A•laf La" • 0.5 
11&1 •001 R.a-.l•o1: l•º• 1 

:fc;:~:1[º'ag1¡t1,.•t.llU 
' . .. .. ,1~"1,•21 

' ,, 
", 

VELOCIDAD ESPECIFICA ( n5 I 
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y 

(701 

donde: ... 11/61 
v, lm3/.1. 1 
!l lm/62¡ 

Alti \mi 

Las ecuaciones (69) y (70) exhiben que n
6 

y d
6 

son proporcionales a N¿ y 

V¿ y que la constante de conversión depende del sistema de unidades. 

Los diagramas n
6 

d
6 

presentan la máxima eficiencia y .la geometr1a óptima 

de turbomáqutnas, en una forma rigurosa, tanto teórica como práctica. 

Una de las principales ventajas de esta técnica es que la máxima eficien­

cia obtenible se muestra como una función de los parámetros de interés in­

n1ediato para el diseflador, es decir, la velocidad angular y el diámetro 

del rotor. 

Este tipo de diagramas permiten un rápido reconocimiento de los tipos de 

m4quinas m6s eficientes para requerimientos dados de diseflo. 

La fig 15, Ref. l6lpresenta lfneas de eficiencia constante para diferentes 

turbinas y tipos de expansi6~, en función de la velocidad espec1fica y 

diámetro especffico, operando con un medio compresible y un número de Rey-

r nolds de 2 x 106 • Adicionalmente se muestran lfneas de geometr1a 6ptima 
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constante (lineas con>.' constante para turbinas axiales). donde;>.' denota 

.la razón de centros, véase. fig. 16. Las mlis altas eficiencias se obtienen 

con velocidades específicas entre 0.5 y 1.0. Las turbinas de admisión to­

tal de una sóla etapa axial, asf como radial, cubren este régimen igualme!!. 

te bien, la eficiencia tiende a disminuir con velocidades superiores o in­

feriores a es te rango. 

Para velocidades específicas abajo de 0.1, las turbinas de admisión par­

cial ofrecen una eficiencia superior que las turbinas de admisión total. 

Las turbinas Terry tienen menos eficiencia que las turbinas axiales de ad­

misión parcial. Las expansiones del tipo desplazamiento positivo rotato­

rio muestran eficiencias más altas en el régimen de velocidad especifica 

baja, que las ml!quinas dinámicas en el mismo rango de velocidades especí­

ficas. 

La fig 15 es de gran utilidad para hacer una rápida visualización de la 

turbina más adecuada y mejor diseñada según las condiciones de operación. 

Un diagrama típico de turbinas de acción de admisión parcial (con pérdidas 

mfnimas .de salida) calculado considerando un coeficiente de pérdidas prom~ 

dio, se muestra en la figura 17. Un criterio importante aquí es el número 

expresado por la razón a•1v. véase fig. 16. Se obtienen eficiencias bajas 

en turbinas de admisión parcial cuando aumenta la razón de a•;v. 
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Se obtiene una comparación del funcionamiento de turbinas de admisi6n par­

cial y admisión total cuando la eficiencia m§xima se traza como función de 

la Velocidad especffica (para di> 6ptimo). fig 18. Este diagrama también 

muestra los valores requeridos de h!V. que son de particular significado 

·para esta comparación. De la figura 18, en velocidades especificas infe­

riores a 0.2, la turbina de admisi6n parcial obtiene eficiencias máximas 

superiores que la turbina de admisi6n total, cuando pueden alcanzarse val.Q. 

res de a•1v igual a 0.01. 
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3. ANALISIS TEORICO DE LA TURBINA EN ESTUDIO 

Se pretende conocer el comportamiento de los parámetros de operación más 

importantes de una turbina, como son: velocidad periférica, ángulo de S.!!_ 

11da del vapor, potencia entregada por la turbina y rendimiento mecánico. 

La turbina en estudio pertenece a las turbinas de vapor de acción o impul­

so, de admisión parcial y de una sóla etapa (turbina De Laval). 

Las caracterfsticas geométricas más importantes son: 

a) Diámetro del rodete 22.46 cm 

b) Angulo de ataque 19° 

c) Grado de admisión 3.19% 

d) NGmero de álabes 86 

e) Altura del álabe 1.35 cm 

f) Ancho del álabe 0.99 cm 

g) Una tobera de tipo convergente-divergente 

h) Alabes simétricos 

i) Una etapa 

j) Flujo axial 

.!<) Area de la sección crftica de la tobera, 2.376 x 10-5 m2 

Este análisis se realizará en dos casos y en ambos se utilizará. como pre-
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si6n de salida de la turbina la presión atmosférica {0.79 bar en la Cd. de 

México). 

3.1.l Primer caso: considerar pérdidas en la tobera y por velocidad re­

sidual 

En las pérdidas en la tobera se tomará el criterio de Stodola. Este critJt 

rfo establece que existen pérdidas en la tobera de 5% desde la entrada a 

1d Lobera hasta la secci6n crítica, y del 10% desde este lugar hasta la S!_ 

lfda. 

En la Tabla l se resumen los resultados de la expansi6n del vapor en una 

tobera. 

Por medio de las tablas de vapor, se obtuvieron las propiedades termodiná­

micas para cada presf6n, a 1a entrada y salida de la turbina, (temperatura, 

volumenespecfffco, entalpfa, entropía y calidad del vapor) y con estas 

propiedades se calcularon dichos resultados. 

La velocidad crftica en la garganta de la tobera y la velocidad absoluta 

del vapor a la entrada, se obtienen según la ec. (26), el flujo miisico 

con la ec. (15). la potencia entregada por el vapor con el producto de la 

ec. {15) y el salto entálpico de P0 a P1, el número de Mach de la rela­

ción V 1/a, donde a es la velocidad del sonido. 
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Utilizando los valores de la Tabla l, como datos de entrada para el si­

guiente programa, se calcula la velocidad periférica, el ángulo de la ve­

locidad absoluta de salida, la potencia entregada por la turbina y el re!!_ 

dimiento mecánico en funci6n de la velocidad de giro. 

Los resultados del programa se resumen en las figuras ¡g a 25 donde se 

Aluestran estos par~metros en función de la velocidad de rotación. 

Po 

(bar) 

7.0 

6.0 

5.0 

4.0 

3.0 

z.o 

1 5 

Tabla 1. Resumen de resultados de lo expansión d"I vopor' 
en la tobera. 

P, ¡¡ v ~ Por e ne lo Numero e 
entregado de 

xt02 por el vapor Mach 

'"ª'' < mJ'• l lm .!'•) ( KQ.l'a , (watt 1 

0.79 437.5736 811. 74 87 2.35610 7763.6'002 1.855 

0.79 435.694:1 782.6789 2.02834 6212.6734 1.796 

0.79 º433.4713 746.7156 1. 69939 4737.7754 1.723 

0.79 430.79 72 700. 1:¡12 1 • 36887 3355.1841 1.625 

0.79 426.7568 634. 7974 1. 03874 2085. 1037 1.487 

0.79 421.7173 5Z9. 4664 0.6988Z 979.5117 1.255 

0.7.9 41 8.0150 439. 6804 0.5Z867 511.0IOZ 1.0SZ 

P
0

, presión de entrada a la turbina (vapor saturado seco) 

r
1

• presión de salida de la turbina 
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tobera y por velocidad residual. 
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FI g. 2 6 Rendimiento mecánico de una turbina con admisión 
porclol de uno etapa. 
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velocidad crftica del flujo de vapor 

velocidad absoluta del flujo de vapor 

~ , flujo m!sico 
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Como se puede observar en las figs. 19 a 25, para cada caso, según la pr~ 

si6n de entrada, la tendencia del comportamiento de estos parámetros es 

similar en todos. El rendimiento mecánico·y la potencia entregada por la 

turbina tienen.un comportamiento parab61ico, la velocidad periférica es 

lineal con respecto a la velocidad de giro, y el ángulo de salida varfa 

como un polinomio de tercer grado. 

En la fig. 26 se resumen los rendimientos mecánicos para cada una de las 

presiones de entrada y se observa que el rendimiento mecánico máximo es 

igual en todos los casos (84%), s6lo que este rendimiento mecánico m.lximo 

se obtiene a diferentes velocidades de giro. A mayor presión de entrada 

el rendimiento mecánico m5ximo se obtiene a mayor velocidad de giro, véa~ 

se el anexo 1. 

De la fig. 26, el rendimiento mecánico máximo para cada presión de entra­

da se obtiene: 

para, 7.0 bar 
6.0 bar 
5.0 bar 
4.0 bar 
3.0 bar 
2.0 bar 
1.5 bar 

35 000 r.p,m. 
33 000 r.p.m. 
32 000 r.p.m. 
30 000 r.p.m. 
27 000 r.p.m. 
23 000 r.p.m. 
19 000 r.p.m. 
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La fig. 27 muestra la potencia entregada por la turbina para cada presi6n 

de entrada. La potencia es mayor a mayor presi6n de entrada. y la máxima 

potencia corresponde a la velocidad de giro que produce el rendimiento m~ 

cánico máximo. 

3.1.2 Segundo caso: considerar las pérdidas en la tobera. por velocidad 

residual y por rotación 

Estas últimas pérdidas se deben a 1a opo&ición que present.l el fluido pa­

ra que el rodete de la turbina gire y están en funci6n directa del cubo 

de la velocidad de giro. También en este caso se toma el criterio de Sto­

dola para las pérdidas en la tobera. 

Las pérdidas por rotación de la turbina se calculan a continuaci6n utili­

zando la ecuación 58, para lo cual es necesai-io obter.er los valores de 

los parámetros que intervienen es esta ecuaci6n. 

El grado de admisi6n está definido como: 

a.peJLtuJr.a. de. duc.Mga. de la .tobeJta. x 1 oo 
p~ del llO.toll. 

de la fig. 28 se obtiene el valor de la apertura de descarga, por lo que 

e• 3.19%. 

Los coeficientes y factor de corrección experimentales, la longitud del 



íl .. q~ .... ;~~j:::·. --- ..... ----~ 
J ---------------- !>e~ ----------- . . . ~;: __ ' 

Flg.28 Tobera de lo turbina, 

álabe y el dfámetro s~n: 

a; • 0.0608 

ª2 • 0.458 

>. • 1.3 

L • l.35 cm• 0.0443 p-i.e.6 

V¡ a 22.4 cm• 0.7349 p-i.<?.6 

escala 1:1 
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A par tur.a de 
d••corga. 

A contfnuaci6n se calcula la densidad del aire para las siguientes condi­

ciones: 

el volumen especffico del aire para T • 93.15 Ces, utilizando la siguie.!!_ 

te ecuación: 



';··., 
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11.T 
V•·-• 

P¡ 

por.lo que la densidad será: 

" r ~ • o. 154 kg/m3 • o. 04 71 lb/pie& 3 

De la ecuación 58, 

donde, 11. 12' JtJ./)/60 

Con el siguiente prograrna•se calculan las p6rdidas por rotación para dif~ 

rentes velocidades de rotación con incrementos de 500 rpm. 

Los resultados del programa se resumen en la fig. 29. Como se observa, 

esta curva tiene un comportamiento exponencial, a baja velocidad de giro 

(de O a 10 000 r.p.m.) la potencia es baja, arriba de 10 000 r.p.m. la 

pérdida por rotación se incrementa mucho más rápido. 

En el programa de computadora siguiente se calculan los parámetros de ma­

yor importancia de una turbina, tales parámetros son: velocidades relati. 

vas y absolutas del flujo de vapor, ángulos de dichas velocidades, poten­

cia entregada por la turbina y rendimiento mecánico. Al igual que en el 

anterior análisis se toman en cuenta las pérdidas en la tobera y por vel.!.!. 

cidad residual y además las pél'didas por rotación. Los datos ·de entrada 
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para este programa se toman de la Tabla l. 
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En la fig. 30 se resumen los c4lculos de rendimiento mec4nico para las dj 

ferentes presiones de entrada. Como se observa, el rendimiento mec4nico 

m.1ximo para cada presi6n es diferente. A mayor presi6n de entrada el re.!l 

dimiento mecánico m4ximo se incrementa y corresponde a una velocidad de 

giro mayor. 

Según la fig. 30, el rendimiento mec4nico m4ximo para cada caso es: 
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FIQ. 29 Pérdidas por rotación en una turbina de acción con 
admisión parclal. 
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Flg. 30 Rendimiento mecaÍllco de una rurblna de acción con 
adtnl•lón parcial de una aola etapa, para varia• 
pre•lan•• en función de la velocidad. 
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Para 

7;0 
6.0 
5.0 
4.0 
3.0 
2.0 
1.5 

42.90 
41.38 
39.57 
37.63 
35.23 
32.65 
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la fig. 31 muestra el comportamfento del rendimiento medn1co en funci6n 

de la potencia. y se observa que para una baja velocidad de rotaci6n con~ 

tante. el rendimiento·mec4nico es maycr a presiones bajas. Lo contrario 

ocurre cuando la velocidad de rotaci6n es alta (arriba de 6 500 r.p.m.). 

Al comparar las figs. 26 y 30. observamos en la primer figura que el ren­

dimiento mec&nico es mayor que en la segunda. para las mismas condiciones 

de operacf6n. Por ejemplo, para 2 bar y 12000 rpm, las figs. 26 y 30. 

dan· un rendimiento mec4nico de 65 y 8.7i. respectivamente • 

. 3. 2 Clf.t.culo de toh palr.4met:Jw1> de ope/r.t1CA.5n HgWt el conce~o de 1>.i.mi.U.­

.tud 

3.2.1 Velocidad especffica y di4metro especffico de la turbina 

o·tra forme de predecir el rendimiento de la turbina en estudio es mediante 

el concepto de similitud. Esto se realizará para tener una segunda estim~ 

c16n con que validar la primera. 

'-.· . 
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Utilizando las ecuaciones (69) y (70) se calcula el dHmetro espec'ífico y 

la velocidad especffica de dicha turbina para dos presiones de entrada, 

y con objeto de obtener el rendimiento total óptimo en funci6n de la vel.9_ 

cidad de giro se utiliza la fig. 15 • 

donde: 

• 1/2 
"' v, 

11 .• --......... 'T 
~ IAIU:l 314 

~ velocidad de giro (rad/seg) 

V , diámetro del rotor (m) 

V flujo volumétrico a la salida de la turbina (m3/seg) 

6h.i., expansi6n adiabática isentr6pica (kJ/kg) 

para una presi6n de entrada de 7.0 bar: 

V • 0.2246 m 

!Ti : o. 0242 l<g/-ó 

Muº 366.07 kJ/kg 

vl • l. 888 m3 /Kg 

CI I • ,¡,V¡ 

·donde v
1 

es el volumen especffico a la salida de ta turbina, y m el flujo 

m&sico en kg/s, por lo tanto: 



de donde: 

d4 - 25.84 

n • 4 
0.1504 ~ 10-S N, 
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donde N es la velocidad de giro en 

r.p.m., N • ., 60 

2t 

pará' una pres16n de entrada de 5.0 bar: 

V • 0.'1246 m 

~. 0.01748 kg/4 

~h,l. 309.76 kJ/kg 

v1 ; 3.325 ~· 10-2 m3/4eg 

.. L• T1bl a 2 muestra los valores de rendimiento total 6ptimo ·y potencia en­

treg1da por la turbina para los t6nninos de df4metro especffico y veloci­

dad especfffca pira dos presiones de entrada (7 y 5 bar) con 1,2,3 y 4 t.Q. 

beras(dfstfnto grado de admisi6n), utilizando la fig. 15. 



Tabla 2 

Po P, 

(bor l 1 bor) 

7.0 0.79 

5.0 0.79 
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Resuman da valores del rendimiento total y pclfencla 
obtenida en la turbina, Houn la flo. 15. 

No. d• N "• º• ~'º' 
Potencio Potencia 

Tobet01 entreQodo obrtnJdO 

• 102 por ti yapor en lo tur-
bina. 

(rpm l 1°/o l (watts) (watts) 

!1000 o. 7533 20 1774.16 

12000 1. 8053 40 3548. 32 

1 18500 2. 7831 2!1. 8 4 49 e 870 e r 4~4G. 70 

20000 :..coa& 51 4524.11 

50000 7. 5220 10 887.08 

5000 1. 0064 21 3725. 74 
12000 2.5531 44 7806. 31 

2 18500 3. 9 35 9 18. 27 54 17741.62 9580.47 

20000 4.2551 55 9757.89 

50000 10.6377 38 6741.81 

5000 1. 302 8 25 6653.1 1 

12000 3. 1 268 45 11975.59 

3 185 00 4.8206 14.92 58 26612.43 15435.21 

20000 5.2114 58 15435.21 

50000 13.0285 40 10644.97 

5000 l. 50 44 Z!I 8870.83 

12000 3. 61 06 43 152!17. 84 

.¡ 18!10 o 5.5663 12. 92 55 35 483.23 19515.84 

20000 6.0 176 59 20935. 1 7 

!10000 1 !l. 0044 60 21290.01 

5000 o. 7 272 20 1028. 74 

12000 l. 7 456 38 1954.60 

1 18500 2.6907 29.06 43 5413.68 2211.78 

zo ººº 2. 9 088 46 2366.09 

50000 7.2720 'º 541, 3 7 

!1000 1.0284 26 2815.11 

12 000 2.4682 4 1 4439.22 

2 185 00 3.8 05 2 20. 55 50 10827.37 5413.68 

20000 4.1137 53 5738.51 

50000 10.21143 36 3897.85 

5000 1.4544 22 4764.04 

12 000 3. 4906 44 9528.08 

4 IB!IÓO 5. 3 81 4 14. 53 54 21654.74 11693 .. 56 

20000 5. 8 1 77 56 12126.65 

50000 14.5442 45 9744.63 



Tabla 3. Eatlmaclón del grado da admlatón a partir de la• 
dlmanalonu geométrica• de la turbina (da) 1 de 
dlvanaa condicione• de ópe.raclón, aqWI la fill. 17 .• 

Po P, No. N "• d, 

~'º' 
Grado de Grodo de 

do Adml1idn AdnJllión 
Tobef'GI .. 10 2 Reo l. Te'o .. rlco. 

( batl ( llorJ ( rpm J ("/o) ("/el .,. 1%1 

5000 o. 75 33 2 1 6. ll 
12000 l. 8053 42 6.0 

1 18 5 ºº 2.7831 25. 84 5 1 3.19 5.9 
20000 3. 0088 53 ll. 8 

5000 o 7.5220 5 5.0 

5000 l. 0064 20 9.4 
12000 2. 5331 43 8.7 

2 18500 ~. 33!.~ 1 e.21 53 6.38 8. 2 

20000 4.2551 55 8. 1 

50000 10.6377 10 7.0 

7.0 o. 79 
5000 l. 3028 23 12.0 

1200 o 3. 1268 45 11.0 

3 18500 4. 8205 14.92 57 9.57 10.0 
2000 o 5. 2113 60 10.0 
50000 13.0283 1 o 7.7 

5000 1.5044 22 1:1. o 
12000 3.6106 45 12. 5 

4 18500 5. 5663 12.9 2 59 12. 76 IZ. O 

20000 6.0176 61 11. !I 

50000 15. 0044 30 a.o 

5000 o. 7272 22 11. 8 
12000 l. 7453 42 !l. 5 

1 18500 2 .6907 29.06 51 3. 19 !1.4 
20000 2.9088 51 !l. 3 
50000 7.2720 5 4.2 

5000 1.0284 22 8.3 
12000 2.4682 45 e.o 

2 18500 3.8052 20. 5!5 !55 6.38 7. 7 

20000 4 .11 37 !57 7. !5 

50000 10.2843 1 o 5. ll 

5.0 o. 79 
5000 l.2!5915 24 1 o. o 

12000 ll.0229 415 51.ll , 18500 4.6604 16. 711 5• 9.57 •.o 
20000 !1.0383 60 a.o 
!10000 12.59ll7 5 •• ll 

5000 l.4ll44 2!5 11. o 
12000 3.4906 48 10.ll 

4 18!500 ll.3814 14.!53 110 12. 76 9.8 
20000 !5.8177 61 9.7 
!50000 14.544<! 5 11.8 
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Estos .rendimientos totales son para esta turbina en particular, que opera 

bajo las condiciones mencionadas y corresponden al 
1
rendimiento total máxi 

mo que podr{a alcanzar la turbina en estudio según sus dimensiones geomé­

tricas, .siempre y cuando estuviera bien diseñada en el aspecto aerodinámi 

co y. de distribución del flujo. 

Estos valores dan una idea del rendimiento total ~ximo que podrfa espera.!: 

se al hacPr la: modificaciones adecuadas. 

Se elaboraron las Tablas 2 (según la fig. 15) y 3 (según la fig. 16) para 

obtener los valores de rendimiento total que la turbina en estudio podrfa 

alcanzar según sus dimensiones geométricas (Tablas 2 y 3) y comparar el 

grado de admisión real que tiene la turbina con el grado de admisión te6-

.rico óptimo (Tabla 3). 

En las Tablas 2 y 3, los resultados de rendimiento· total y grado de admi­

s.fc5n' (Tabla 3) para diferentes velocidades de rotación con 1,2,3 y 4 tobe­

ras, se obtuvieron entrando a las gráficas con el diámetro especffico y la 

correspondiente velocidad especffica. 

·ta T11bla 3, calculada según la figura 16, coincide con la Tabla 2 (figura 

15), en obtener el rendimiento total ~ximo para una velocidad de rota­

ción de 20 000 r.p.m. 

Se puede observar en estas Tablas que el diámetro espec1fico aumenta al 

disminuir la presión de entrada y lo contrario ocurre con la velocidad es-
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pecff1ca. y que a menor pres16n de entrada se obtienen mayores eficien­

cias para la misma velocidad de rotaci6n. 

De la Tabla 3 se observa que la turbina en estudio al operar con una tob~ 

ra deberfa tener un grado de admisi6n de entre 5 y 6.5% (el grado de admj_ 

si6n real de la turbina es 3.19%). 

La fig. 30 muestra el grado de admis16n 6ptimo te6rico y su relaci6n con 

e1 nOrnero de toberas. Tarnbi~n 5C presenta el grado de admisión real en 

func16n del número de toberas. El punto de intersecci6n entre las curvas 

del grado de admisi6n 6ptimo te6rico y el grado de admis16n real, repre­

senta la condición 6ptima de operación de la turbina. 

De la figura 32 se aprecia que al aumentar el número de toberas, el grado 

de admisión real se acerca al grado de admisi6n te6rico 6ptimo. 

·De esta última observación se podrfa pensar en colocar mfis toberas a la 

turbina con el objeto de aumentar el grado de admisi6n real y asi conse­

guir que la turbina alcanzara las condiciones óptimas de operaci6n. 

3.2.2 Flujo volumétrico y salto entálpico-isoentr6pico según el concepto 

de similitud, para la turbina en estudio 

Esta parte del estudio pretende expresar en funci6n de los parámetros es­

pecfficos al flujo volumétrico y al salto entálpico-isoentrópico, y con 

ayuda del diagrama de Mollier, trazar una gráfica donde se localicen fá-
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cilmente las condiciones 6ptimas de operación, as1" como el rendimiento t.Q. 

tal de la turbina en estudio. 

Utilizando las ecuaciones (69) y (70), y despejando ~. de ambas se tiene: 

n! (lllt.<.1 312 v, =--...,,...--
w 

v2 IMv'.) 1/2 v' • --'-....,,...-'--
d.5 

igualando las ecs. (69') y (70') : 

quedando: 

Ahora, despejando llhl de las mismas ecuaciones, se tiene: 

igualando las ecs. 69" y 70", y despejando q. se tiene: 

(69') 

(70') 

[71) 

(69") 

(70"1 

[72) 
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Utilizando el diagrama 11
4 

d
4 

de la fig. 16, para turbina de acci6n de admj_ 

si6n parcial -con grado de admisión del 3%¡ se obtienen los siguientes val,!?_ 

res: 

11 

40 % 

30 % 

20 % 

d4 

48.548 

54.205 

56.927 

0.01551 

0.00681 

0.00388 

Para n R 40%, utilizando las ecs. (71) y (72), 

quedando: 

y 

quedando: 

donde "'• !!_ N 
60 

~h.l • 0.9756869 x 10-3 N2 IJ/kgl 

como se puede observar. tanto t.IU. y v1 dependen sólo de N. 

Para una efic1encia del 30%: 

Alú.. 0.40597923 lC 10- 2 N2 11/hgl 
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y 

v1.• 0.10939 ~ 10- 5 N (m3 /t.eg) 

Para una eficiencia del 20%: 

Alú. • O. 0113390506 N2 (J/kgl 

y 

En las figs. 33 y 34 se muestra el comportamiento de Ah<. y v1 en función 

de la velocidad de rotación N, para 20, 30 y 40% de rendimiento total. 

Al aumentar la velocidad de rotación, manteniendo constante la presión de 

salida, aumentará la presión de entrada para seguir teniendo la misma efj_ 

·ciencia según los parámetros de velocidad especifica y diámetro especffi-

co. 

·oe las figs. 33 y 34 se puede observar que para una velocidad de giro, el 

salto entálpico y el flujo volumétrico son mayores entre menor es la efi­

ciencia. Por ejemplo, para 12000 rpm el salto entálpico es· de 140.4g, 

584.61 y 1632.83 kJ/kg, y el flujo volumétrico de 1.73, 3.17 y 5.04 m3/s, 

para 40, 30 y 20% de eficiencia, respectivamente. 

En la fig. 35 se presenta la presión óptima de operación, según la velocJ. 

dad de rotación, para que la turbina en estudio trabaje en condiciones ÓJ!. 
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tfmas de acuerdo a las figs. 15 y 16. Por ejemplo, para una presi6n de 

3.0 bar, la turbina deberfa operar a 15,000 rpm,para obtener un rendimie!!_ 

to total de 40%. 

Esta gr~fica (35), se elaboró de la siguiente manera: para varias veloci 

dades de giro se obtuvo el salto entálpico que deber1a ocurrir en la tur­

bina (según la fig. 33), este salto entálpico se localiza en el diagrama 

de 14ol1ier, con una presión de salida const:ante para todos los casos, y 

asf se obtiene la presi6n de entrada que lo producirfa. 
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L....C..~::::::::¡:::::::::~~~~-<-~-+~~t-~+-~-t-~-t-~-+~--t~--a,__-'-t-__.:N(rpm). 
2 4 6 a 10 12 14 16 18 20 22 24 26 28 xio• 

Flg. 33 Salto entólplco en función de la velocidad de rota.::lón en 
una turbina de acción con admisión parcial para 20, 30 y 

40 % de rendimiento total. 
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4. PRUEBAS HECHAS A LA TURBINA 

En febrero de 1977, en el Instituto de Ingenieda, UNAM, se realizó un e~ 

tudio teórico y experimental de la turbina en cuestión. Ref. (4). 

Fué construida por la casa Willkers Turbinas de Vapor de México, con las 

siguientes caracterfsticas: 

Turbina de vapor sin gobernador y sin dispositivo de disparo 

Potencia Hp 

MSxima presión del vapor 7 Kg/cm2 

Mbima contrapresión 0.703 Kg/cm2 

Velocidad de rotación máxima 4000 r.p.m. 

Gasto de vapor 36 lb/hr Hp 

Este tipo de turbina se fabrica con el propósito de utilizarse en los in­

genios azucareros, en principio para mover pequeñas bombas, quemadores de 

petróleo, etc. 

En las pruebas realizadas, Ref. (4), para medir la potencia, se utilizó 

un alternador de 12 a 16 volts y 65 amper; posteriormente un freno y por 

últiino una bomba centrffuga (figuras 36 y 37). 

Estas pruebas consistieron en mantener la velocidad constante y el gasto 
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Tabla 4. Resumen de resultados usando alternador 
.para frenar lo turbina. veáse f.a flg. 38. Ref.(4} 

To Po T, P, Tc<>n o A Ta A ~ I V w '1.oc 
/( 10

3 

lºCI ( bor) 1•c1 lbor) (ºC) lºCI lºCI !Ko/sl Amp (Vol!) (WOtf) (º/o) 

TURBINA CONDENSADOR ALTERNADOR 

122.0 2.29 79 o. 78 62 zo 22.0 7.98 1:1 0.60 9.0 2.2 

129.5 3.00 76 0.78 60 20 23.4 9.12 24 0.90 21.6 3.7 

136.0 3.53 82 o.78 60 20 Z7.0 11.36 30 1.25 37.5 4.!I 

1'12.0 4.22 a:; 0.7& 63 20 30.0 12.74 83 l .!50 44.ll 4.8 

141.0 3.70 80 0.78 70 20 32.0 13.12 35 l.!50 !52.5 5.2 

149.0 ll.20 85 0.78 70 20 30.0 14.64 44 1.80 79.2 5.9 

149.0 4.84 84 o.78 80 20 35.0 15.80 40 1.75 70.0 5.0 

Tabla 5. Resumen de reaultodoe uaondo freno tipo 
Pron 1 para frenar la turbina. Véase la flg. 39. 
Ref. (4) 

Po To T, Te A Ta A Tcon F .t. w ~••e ~-:a 
alO 

(bar) 1•c1 ("C) ( •C) lºCl (OC) (N) ( K9J'sl Cwattl (º/o) 

2. 15 124 91.l! 1 3 24 48 2.45 6.42 28.8!5 3.3 2. 75 

2.83 131 95.0 1 3 24 :16 3.92 8.25 46.16 4.7 2.69 

3.23 136 97.0 13 26 59 4.91 9.00 57.70 5.6 2.80 

3.84 144 100.0 13 28 66 5.89 12.00 68.30 4.9 2.21 

4.ZI 146 104.0 13 31 74 6.87 13.31 80.78 5.3 2.23 

4.68 151 106.0 13 31 79 7.85 14.72 92.32 l!.6 2.17 

96 

~'".»' 

0.65 

1.09 

1.36 

1.28 

1.59 

1.67 

1.50 
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Curvas coractedsr 1 cos de la turbina usando freno tipo Prony. Ref. (4) 
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de vapor variable para diferentes cargas. 

Los resultados de estas pruebas se resumen en las Tablas 4 y 5, y en las 

figuras 36 y 37. 

La tapa posterior de la turbina, figs. 40 y 42, muestran el canal de ese.!!_ 

pe que conduce el vdpor d id salida. La rampa formada al inicio del ca­

nal se hizo originalmente por el fabricante para desviar el chorro en la 

direcci6n del giro del rodete y conducirlo por el canal para desalojarlo. 

@fa"Jd 

Flg. 40 Tapa posterior de la turbina, que mue•tra la 
zona donde chocaba el vapor. 
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Desafortunadamente la posición del canal y la rampa en la tapa posterior 

de la turbina no es la adecuada, ya que el flujo de vapor choca ligerame.!!. 

te fuera del canal (considerando una sola partfcula al centro del flujo 

del vapor) y adem:is está muy alejado de la rampa inversora del flujo, tal 

como se puede apreciar en las figs. 40 y 42, lo cual implica que el flujo 

de vapor, después de ser desviado por los álabes. toma una dirección con­

traria al giro del l"Odete (vliase la fig. 4'!}. lo que origina un frenado 

directo sobre los álabes y aumenta las pérdidas por rotaci6n al moverse 

el vapor fuera del canal de desalojo. 

Para que el flujo de vapor chocara en la parte central de la rampa, el 

canal tendrfa que ensancharse hacia el perímetro de la turbina unos milí­

metros, y además el ángulo de1 vapor a la salida del álabe deber1a tener 

un valor de 16~ valor que es imposible conseguir, ya que no alcanzarfa un 

valor tan pequeño ni aún estando parado el rodete. El valor del ángulo 

de .sal ida cuando el rodete tiene velocidad de rotación nula es de l9"(:!n­

gulo de salida de la tobera). 

Una solución que se pensó resolverfa este problema, consiste en girar la 

posición de la tapa posterior para centrar el chorro de vapor sobre la 

rampa, pero no fu~ posible ya que el dispositivo de aceite para lubricar 

estarfa desnivelado. En la fig. 43 se presenta la turbina despiezada. 

Por estas razones, para mejorar las condiciones de operación, la opción 

más viable fue hacer que la turbina tuviera un nuevo escape del vapor. 



uc.ap• 

Flo. 41 Figura qua muestra como el flujo de vapor toma una 
dirección contraria al giro del rodete. 
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Después de analizar algunas alternativas, se eligi6 hacer el escape al 

frente de la tobera (tapa anterior, fig. 44), considerando la desviaci6n 

del chorro de vapor producida por los álabes, como se muestra en las figs. 

46 y 47. 

Para definir el lugar donde el flujo de vapor choca con la tapa posterior 

de la turbina, es necesario conocer como varfa y cuál es la trayectoria 

del mismo en funci6n de la velocidad de rotación. Para lograr esto se 

auxilio de las figs. 45 y 46. 
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Flo. 43 Turbina despiezado, mostrando lo topo anterior y 
post•rlor, rodete, estoperos y soportes poro ro­
ro doml en ro. 
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La Tabla 6 resume los valores calculados del ángulo de salida,en funci6n 

de la velocidad de rotaci6n para algunas presiones de entrada. Al anali­

zar esta tabla se observa que este ángulo (a una cierta velocidad de rot~ 

ci6n) se incrementa al disminuir la presión de entrada P
0

• Para presio­

nes pequeñas, el ángulo de salida sufre mayor incremento al pasar de una 

velocidad a otra. 

De la Tabla 7, que muestra la variación máxima del ángulo de salida en 

función del rango de la velocidad de rotación, se concluye que a presiones 

pequeñas, este ángulo, sufre variaciones más grandes, por ejemplo, para 

una presión de 1.5 bar, el ángulo varíal28ºal pasar la velocidad de 5,000 



a 3,000 rprn; para 7 bar. el ~ngulo sólo canbia 55.24º. 

H 

1rpm1 

5 000 

10 000 

15 000 

20000 

25 000 

30 000 

Tabla 6. Angulo de salida para diferentes pre­
alonea y diferentes r.p.111. 

PRES 1 O N OE EN T R A OA ( bor 1 

7.0 6.0 5,0 4.0 3.0 z.o 1.5 

22. 14 22. 28 22.46 22. 73 23.20 24. 25 25.68 

26. 44 26.82 27.35 '28. IS 29.56 33. 1 o 36.5:1 

32. 59 33.44 34.64 36.52 40.03 49. 64 66. 74 

41. 83 43.58 46.12 so.22 :16.23 80.65 1 1 1 .54 

56. 15 59.56 64.54 72.54 87.26 1 17.49 140.64 

77. 38 82.!JZ 90.55 1 Ot.SO 11 7.62 140.31 153.92 
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El nuevo escape (orificio) hecho a la turbina (figs. 47 y 48). se locali­

z6 tomando como base la trayectoria del flujo de vapor (figs. 42 y 46}. 

El rango de velocidades para hacer el nuevo escape se tomó de 5000 a 

30 000 r.p.m .• con una presión de 5 bar. 

Para presiones menores podrfa operar de la siguiente forma: para 4 bar, 

el orificio desalojaria vapC1r sin dificultad hasta una velocidad de 

28 000 r.p.m .• para 3 bar, hasta 25 000 r.p.m., para 2 bar, hasta 21 000 

r.p.m., para 1.5 bar, hasta 17 500 r.p.m.; por lo que este orificio cubre 

un rango muy amplio de velocidades de rotación aún para presiones menores 

a 5 bar. 



Tabla 7 

N 

1 rpm l 

10 000 

1 2 ººº 
:!O 000 

25 ººº 

Incremento del ángulo de salida del vapor apartlr 
de 5000 rpm para las velocldades Indicadas segun la 
presión de entrada. 

PRESION OE ENTRA DA (bar) 

7.0 6.0 5 -º 4 o 3-0 2- o 1. 5 

4.30 4.54 4.89 5.42 6. 38 0. 85 12. 87 

1 0.45 1 1. 16 12. 1 8 13.79 16 86 2:..:3.C .¡, -06 

1 9.69 z 1 30 Z3.66 2 7. 49 35.03 56.04 85.86 

34.01 3 7_ 28 42.0Z 49.81 64.06 93.Z4 1 14.96 

30 ººº 55.24 60 64 68.09 7 8. 7 7 94.43 116.06 1z0. 24 

Flg. 44 Tapa anterior de la turbina. 
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• - Ol•tancfo .ntr. la tab•ra y el 
cflab•. 

t - Olatan.ela entre el Ólabe y la 
tooo posterior. 

Flo. 46 Trayectoria dol flujo do vapor 
para varia• r.p.m. 
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Flg. 47 Locallzaclo'n dol nuevo ucapa do la rurbina 
para desalojar al flujo do vapor. 
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Flo. 48 Flouros que muestran lo turbina donde se aprecio 
el nuevo escape. 
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4. 3 VulllVLO.Uo de. p!Weha.& dupult> de. lteclto. .ta mod.l6f.ca.cl6n 

Una vez armado el conjunto, turbina, condensador de contacto directo, di­

nam6metro y de~s elementos (véanse las figs. 49 y 50), las pruebas se 

iniciaron con observaciones visuales del funcionamiento del sistema, y 

prosiguieron con la medición de presiones, temperaturas, velocidad de ro­

tación, flujo ~sico y potencia entregada por la turbina, para calcular 

los rendimientos mecánico y total de ia wroina. 

Para estas pruebas se colocaron a la entrada de la turbina un manómetro y 

un termómetro, este último colocado en un calor1metro; a la salida, el 

condensador de contacto directo. 

La velocidad de giro y la potencia de la turbina se midieron con un dina­

m6metro electromagnético, el gasto ~sico de vapor mediante un condensa­

dor de contacto directo (depósito con agua en el cual descarga el escape 

de la turbina). Para realizar esta medición, primero se determinó el pe­

so del depósito con agua y la temperatura inicial, posteriormente, po.~_m_g_ 

dio de un dueto flexible el vapor de la turbina se descarga por abajo del 

nivel del agua durante un tiempo determinado. Para conocer el gasto másj_ 

co se pesa de nuevo el depósito con agua y se vuelve a medir su temperat!!_ 

ra, restandose luego la masa inicial de la masa final y se divide entre 

el intervalo de tiempo. 

Las pruebas se realizaron manteniendo constante la presión de entrada y 

variando la velocidad de rotación mediante la carga del dinamómetro. 

r.:.: 
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DESAGÜE 

Olavrama de la Instalación del 
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Flg. 50 Flq uros que muestran los componentes en lo 
Instalación de la turbina. 
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Cuando se .aplica una carga por medio del dinarn6metro, el brazo de palanca 

del mismo se desnivela, produciendo una fuerza sobre la celda de carga, 

la que registra por un dispositivo electr6nico. Esta celda est! colocada 

a un pie de dtstancfa del centro del eje de giro del dinam6metro. 

Para medir la potencia entregada por la turbina se tuvo una dificultad, 

la celda de carga no alcanzaba a leer la fuerza aplicada sobre ella, ya 

que lsta era llll.IY pequefta para el rango de med1cic5n. 

Para resolver el problema de medir la potencia, la celda de carga se eli­

min6 y fue sustituida·por un recipiente colocado en el e~tremo opuesto al 

que ocupaba la celda, tambi~n a un pie de distancia del eje giro del din!_ 

m6metro. Este recipiente servirfa para nivelar el brazo de palanca agre­

g!ndole agua, cuando se aplicara una carga a la turbina en operacic5n. 

Por lo que la potencia se calcularfa al multiplicar el par producido por 

la masa del agua del recipiente y la velocidad de giro del eje de la tur­

bina. 

De las pruebas realizadas a la turbina, la Tabla 8 resume los resultados 

del rendimiento mec!nico y rendimiento total, asf como otros valores de 

importancia. Los rendimientos se calcularon con las ecuaciones (lla) y 

(llb), respectivamente. 



Tabla 8 R•sumen de rHultados de las pruebas dnpues 
de hecho la modificación. 

N Po ,g w ""'º .. MICÓÍtico Totot alO 
! r p m) ! bor) (-VI'• I ( "'º") (º/o) C 'l'. I 

1500 3.73 l. 3403 11 8. 81 11.62 3.54 
3.00 t. 08 46 120. 39 16.99 5 .16 

2000 3.63 l. 305 5 155 . 24 15.87 4.83 

3.78 l. 357 9 152 . 07 14.54 4.43 

4.81 l. 71 1 4 193. 26 1 2. 71 3.38 

2030 4.60 l. 6436 160. 79 1 1. 27 3.44 

2090 3.54 1. 2784 112 . 57 11 .84 3.63 

3.00 J. 0846 138. 61 19.57 5.94 

2500 3.68 l. 322 B 186. 1 3 18.61 5.66 

4.60 l. 6433 1 86. 1 3 1 3.04 3 .98 

2700 3. 34 1. 1935 1 45. 2 o 17. 31 5.60 

3000 2.95 1. 0672 156 . 8 3 22.78 6.92 

4.81 l. 71 1 4 291 .79 19.1 8 5.85 

2. 90 1. 0501 17 1 . 87 2:>. I 1 .60 

3500 3.63 1. 3055 227.32 23-24 7 .07 

4.70 1. 6775 338.20 22. 94 6.99 

4000 3.54 1. 2784 22 1 . 77 23 .33 7. 14 

5000 3. 54 l. 2 784 348 • 50 36.67 11 . 23 

4.20 1. 503 8 426. 9 1 34.53 10 .52 

8500 5.69 2. 0300 1448. 40 60.67 22. 15 
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Sólo en el últ·lmo renglón de resultados de la Tabla 8, correspondiente a 

8500 rpm, la potencia fue medida con la celda de carga del dinam6metro. 

Este fue el resultado de la primera prueba realizada con anterioridad a 

las otras. 

En la fig. 51 se presentan los resultados de la Tabla 8. Esta figura 

muestra la variación del rendimiento mecánico en función de la potencia 

entregada por la turbina. 
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Flg. !51 Rendimiento mecánico de la turbina en funclan de la potencia obtenida. 

4. 5 Conceu.1.lone.& 

El análisis teórico realizado en este trabajo arroja resultados interesa!!_· 

tes. En el primer caso de análisis desarrollado a partir de la ecuación 

de Euler, se observa que una turbina de acción con admisión parcial de una 
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sola etapa, donde s61o se consideran pérdidas en la tobera y por velocidad 

residual.su rendimiento mecánico máximo Qnicamente depende del ángulo con 

que el vapor entra a los álabes (véase anexo 1), es decir, es independien­

te de las condiciones de operaci6n. Primer análisis que a pesar de care­

cer de interés práctico, da una idea de los valores de rendimiento que po­

drfa alcanzar la turbina en estudio. Para esta turbina en particular el 

rendimiento mecánico máximo que se encontr6 es de 84.04%. 

En el segundo caso de este análisi~ además de las pérdidas consideradas en 

el primero, se incluyen las pérdidas por rotaci6n. estas pérdidas, como se 

observa en la fig. 29·, aumentan exponencialmente según la velocidad de ro­

tación. Al incluir estas pérdidas en el análisis, fig. 30, el rendimiento 

mecánico máximo es diferente para cada presi6n de entrada, y ya no alcanza 

valores tan grandes como en el primero. Esta disminuci6n tan grande del 

rendimiento mecánico máximo se debe a que las pérdidas por rotaci6n son m!:!_ 

cho mayores que las otras pérdidas mencionadas. y sobre todo en una turbi­

na con un grado de admisión tan bajo. A menor grado de admisión, mayores 

son las pérdidas por rotaci6n. 

En el otro análisis, segQn el concepto de similitud, los resultados son si 
milares a los obtenidos mediante la ecuación de Euler. Los rendimientos 

encontrados en ambos análisis son un orden de magnitud mayores que los ob­

tenidos en el estudio anterior a este trabajo, por lo que result6 ser rel~. 

tivamente fácil elevar el rendimiento. Esto se logr6 reubicando el escape 

de la turbina. 
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De la Tabla 3 se observa que la turbina en estudio debería tener un grado 

de admisión mayor que el actual. También con la fig. 32 se aprecia que 

al aumentar el número de toberas, el grado de admisión real se acerca al 

grado de admisión teórico. De esta última observación se podría sugerir 

en colocar más toberas a la turbina, y así conseguir que alcanzara las 

condiciones óptimas de operación. 

Los estudios realizados con anterioridad a este trabajo arrojan un valor 

m!ximo de rendimiento mecánico y total de 5.9 y 1.67%, respectivamente, 

para 3225 rpm y 5.2 bar. En general todos los valores de rendimiento 

aquí obtenidos son muy bajos, además, al observar las figs. 36 y 37, se 

encuentra que el comportamiento de la curva rendimiento mecánico contra 

potencia es contrario ~ lo que indican la teoría y los resultados experi­

mentales actuales, véase las figs. 31 y .51. 

Al comparar los valores de rendimiento que tenía la turbina en estudio 

antes de la modificación, con los aquí alcanzados, se puede considerar 

que este trabajo tuvo éxito. Se alcanzaron valores de rendimiento mecáni 

co de 24%, aproximadamente, para 3225 rp:n y 3 bar, que es seis veces más 

grande que el obtenid.o en el estudio anterior, para las mismas condicio­

nes de operación. 

De los resultados aquí obtenidos se puede decir que esta turbina debe op,!?_ 

rara altas velocidades, para alcanzar rendimientos aceptables, ya que a 

bajas velocidades, la potencia generada y el rendimiento son muy pequeños. 
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AHEXO l 

El rendimiento máximo de una turbina de acci6n, considerando s6lo las pér. 

didas en la tobera y por velocidad de salida, se obtiene de la forma si­

guiente: 

Del concepto de eficiencia. 

(a) 

donde: (b) 

!el 

Obteniendo la derivada de WR con respecto a «. e igualando a cero, se ti~ 

ne: 

agrupando ténninos y despejando ü, se tiene: 

ldl 

expresión que da la velocidad de rotación para que WR sea máximo. 



120 

Substituyendo la ec. (d) en la ecuación (b) se tiene: 

IJ.'R • 11; e!>&2 ª¡ [1 + tl/4 
ma.x 

Cel 

Substituyendo las ecs. (c} y (e} en la ec. (a}, se tiene: 

reagrupando términos se tiene finalmente: 

Para el caso de la turbina en estudio: 

donáe, ª1 = 79• y '. 0.88 

11max • 84. 036% 



AHEXO 2 

De la ec. (25), incluyendo el trabajo que debe realizar el flujo para ve.!i 

cer las fuerzas de rozamiento, la entalpía h • u+ pv, y dividiendola por 

el flujo m.isico, tenemos: 

Esta ecuación en su forma diferencial queda: 

dq • du + d(pv) + V áí! • gdz + .W + á11Jtoz ( 61 

La ecuación del primer principio de la Termodin§mica en donde la única fo!_ 

ma de trabajo es la expansión es: 

dq•du+pdv !gl 

Por su esencia, las ecs. (f) y (g) son idénticas y expresan el primer 

principio de la termodinámica. Por lo que los segundos miembros de estas 

ecuaciones pueden igualarse, quedando: 

Váí! • -vdp - gd:: + clLv+ cú11,, 0:: (Id 

El análisis de esta ecuación (h), permite hacer deducciones interesantes 

acerca de los posibles procedimientos de acelerar un flujo. 
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Obteniendo la diferencial total de p con respecto a v y 6• se obtiene: 

,• 

L• derivada parcial lap/34lu• puede presentarse de la forma siguiente: 

r~1 - - 1~1 r~1 
34 v av 6 06 P 

COlllO, 

(~} • (~) !ªTI 
34 P ar P 34 P 

lk) 

sustitlO'endo las ecs. (le) y (1) en la ec. {j), se tiene: 

(~} ~ - l~l l~I r 
a.s v av 6 ar P e 

p 

!mi 

sustftlO'endo la ec. (~) en la ec. (i), se tiene: 

dp ~ !~) 
au 6 [dv - 13ul 

3T p : "61 (11 J 
p 

De la ecuacf6n de Laplace, 

,~, ª2 

au 4 -7 lo! 
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De la ecuación de continuidad (32), se deduce que: 

(p) 

y. la diferencial de la entropía .. 

(q) 

En el caso de una corriente con rozamiento. el trabajo del flujo que se 

~sta en vencer el rozamiento se transforma totalmente en calor que reci­

be la corriente. Por Jo tanto la magnitud q que figura en el primer miE!!_ 

bro de las ecuaciones (f} y (g). representa de por si la sima del calor 

que se sministra al flujo desde el exterior (qeal y del calor de roza­

lliento (q"°z'· 

de aqui tenemos: 

(Jt) 

donde el calor de rozilllliento es equivalente al trabajo de rozamiento w-'lOz· 

TOlllilndo en consideración las ecs. (o), (p) y (r). de la ec. (n) se dedu-

ce: 
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v.fp " - a.2 [dA + cfV - 1 l~I dqeu + dqJt.OzJ 
A V v aT P e 

p 

(.6) 

sustituyendo la ec. (s) en la ec. (h) y agrupando miembros, se obtiene: 

¡¡.¡2 - 1 J áU • ~ - - 1
- (~) dqe.JC.t - ~ do - -

1 -!~) dqJtoz 
V A ve aT P a vcp aT P 

p 

-.!..,..du _g__dz 
a_L .ltOZ ~ 

lt:l 

Teniendo en cuenta que dqJtOz • dAIJtoz' tenemos: 

f dV dA 1 av1 1 d [ 1 (~l 1 J ctu 
!M -ll v · A -~ 1-;;T" P dqex,t - 7 " - ~ ar P + ;;! .1toz -

p p 

- ~ dz 
a 

lul 
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