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RESUMEN

En este trabajo se analiza para qué niveles de potencia puede resultar idéneo emplear una turbina
centripeta en lugar de una de tipo axial como maquina expansora en un ciclo Brayton de
COssupercritico para aplicaciones de aprovechamiento solar. Para ello, se determinan en primer lugar
los pardmetros éptimos que definen el ciclo termodindmico para este tipo de aplicacion en dos casos
de ciclos supercriticos regenerativos: ciclo simple y ciclo con recompresion [1]. A partir de ahi, se
realiza el disefio geométrico de la turbina centripeta de la planta mediante una aplicacion informatica
desarrollada para el presente trabajo, que basandose en correlaciones de pérdidas propuestas por
Aungier [2], predice asimismo el rendimiento de la maquina. Los datos basicos que precisa dicha
aplicacion son las condiciones termodinamicas de parada a la entrada de la turbina, la relacion de
expansion y el gasto masico. Asimismo es necesario como dato de entrada un valor del parametro
adimensional “velocidad especifica” que depende directamente de la velocidad de giro de la maquina.
En el caso habitual de que se realice un acoplamiento directo de las turbomaquinas de la instalacion,
dicha velocidad de giro queda fijada por la optimizacion del disefio de los turbocompresores, a su vez
restringida por trabajar con condiciones de admisién muy cercanas al punto critico [3]. Los resultados
obtenidos muestran que esta condicion de contorno limita el rango de potencias para el que las
turbinas centripetas pueden disefiarse con un rendimiento adecuado, resultando atractiva su utilizacién
por su menor coste y tamafio.

Palabras clave: Turbina centripeta, Ciclo Brayton supercritico. Turbocompresor centrifugo CO..
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1. Introduccion

Los ciclos Brayton con didxido de carbono en condiciones supercriticas se estan analizando desde
hace unos afios como una alternativa interesante en distintas aplicaciones, entre las que cabe destacar
el campo de la energia nuclear y las instalaciones solares de concentracion. Se pueden encontrar
numerosos trabajos en la bibliografia en los que se compara esta alternativa bajo diferentes
configuraciones con otro tipo de ciclos y otros posibles fluidos de trabajo, también en algunos casos en
condiciones supercriticas. En relacion con la aplicacion en centrales con futuros reactores de fision de
generacion 1V, asi como para un futuro reactor de fusion se podrian resaltar los estudios de Dostal et
al. [4], Moisseytsev et al. [5] y Serrano Remon [6]. En el campo solar, la expectativa de incrementar la
temperatura del fluido de trabajo del receptor hasta los 1000 K en un futuro cercano, estd impulsando
el estudio del ciclo Brayton como planta de potencia, y en particular con CO, supercritico [1].

Es importante destacar las ventajas que presenta trabajar con un fluido en condiciones cercanas al
punto critico en la entrada al compresor. Debido a un comportamiento del fluido como un
pseudoliquido en esa zona, el trabajo especifico de compresion se reduce significativamente y el
trabajo neto crece y se pueden obtener elevados rendimientos del ciclo con temperaturas maximas
moderadas. Ademas, el CO, tiene la ventaja de tener una presién critica no excesivamente alta, ser
inerte, abundante y, por tanto, de bajo coste. Por otra parte los tamafios de los equipos se reducen
notablemente, lo que conlleva ventajas adicionales en el caso concreto de aplicacion de concentracion
solar en torre si se desea ir a un concepto modular, por ejemplo de entre 1 y 10 MW, con el bloque de
potencia instalado en la propia la torre, con lo que se evitan las pérdidas por el transporte del fluido
caliente que supondria dirigirlo a una planta centralizada.

No existen por el momento instalaciones comerciales, pero si una extensa investigacion al respecto en
la vertiente anteriormente comentada de estudios teoricos sobre el comportamiento de diferentes
configuraciones y pardmetros termodindmicos y algunos estudios experimentales como los
desarrollados en el Instituto de Tecnologia de Tokio, en varios centros de investigacion de la
Republica Checa y en Estados Unidos. En este Gltimo caso, cabe destacar el trabajo que se esta
realizando en SANDIA NationalLaboratories, con una instalacion experimental de aproximadamente
100 kW [7], donde entre otras cuestiones se pretenden validar los modelos empleados en la simulacion
de las turbomaquinas y de los intercambiadores de calor, para escalar posteriormente los resultados, ya
gue los trabajos estan, en este caso, finalmente orientados al campo nuclear donde las potencias seran
de cientos de MW.

Hay que tener en cuenta los problemas asociados al desarrollo de turbomaquinas eficientes y fiables,
debido a que no hay una experiencia previa de trabajo con este fluido, que presenta un
comportamiento muy alejado del de gas ideal en condiciones cercanas al punto critico, de forma que
es posible que haya que basarse en parte en correlaciones de maquinas hidraulicas para su simulacién,
en el caso del compresor. Ademas, el reducido tamafio de los prototipos, y de las maquinas reales en
determinadas aplicaciones, su elevada velocidad de giro y la elevada presién del fluido, como se vera
posteriormente, implica que sean especialmente delicados aspectos como el sellado, el equilibrado del
eje y la seleccion de los cojinetes, por lo que es necesario un importante esfuerzo en investigacion y
desarrollo al respecto.

En este trabajo se analiza para qué niveles de potencia puede resultar idoneo emplear una turbina
centripeta en lugar de una de tipo axial como maquina expansora en un ciclo Brayton de CO,
supercritico para aplicaciones de aprovechamiento solar de concentracion, asi como identificar
posibles problemas. Para ello serd necesario realizar unpredisefio de la turbina en cada caso, con el fin
de evaluar su tamafio y su rendimiento. Para lo cual se determinan en primer lugar los parametros
optimos que definen el ciclo termodinamico para este tipo de aplicacion, analizando diferentes
posibilidades en relacion con las condiciones de admision al compresor principal. Finalmente, con el
proposito de obtener conclusiones en relacion con el objetivo propuesto, se han estudiado diversos
casos, tanto en relacion con el nivel de potencia como respecto a la configuracion de la instalacion, en
uno o bien en dos ejes, asi como sobre diferentes condiciones de admision al compresor.

IX CONGRESO NACIONAL DE INGENIERIA TERMODINAMICA — Cartagena 3,4 y 5 de junio de 2015 122



EFICIENCIA ENERGETICA Y SOSTENIBILIDAD

2. Seleccion de los parametros del ciclo termodinamico

Para definir el ciclo termodinamico deben seleccionarse las condiciones de entrada al compresor, la
relacién de compresion y la temperatura de entrada a la turbina, que es la méaxima del ciclo. Interesa
que los valores de temperatura méaxima y de presiébn maxima sean elevados para incrementar el
rendimiento, pero estan limitados y condicionados por la fuente térmica disponible y las posibilidades
tecnoldgicas actuales. Dado que, como ya se ha indicado, se trata de analizar el caso concreto de
aprovechamiento de energia solar mediante concentracion solar en torre, se ha considerado una
temperatura de entrada a turbina, de 1000 K, valor alcanzable a medio plazo. En cuanto a la presion
méaxima, se ha optado por no superar un valor moderadamente elevado de 200 bar. Por otra parte, para
aprovechar la potencial ventaja de este tipo de ciclos, las condiciones de entrada al compresor deben
seleccionarse cercanas al punto critico (30,95 °C y 73,8 bar) aunque se analizaran varias posibilidades.

Para un valor concreto de la temperatura minima del ciclo (T, e introduciendo como dato bien la
presion méaxima o bien la minima, un programa desarrollado al efecto, permite seleccionar la relacion
de compresion que optimiza el rendimiento de la planta. Ademas, para un determinado valor de la
potencia del ciclo, se calcula el gasto masico de CO,. En el caso del ciclo con recompresion, cuyo
esquema bien conocido puede consultarse en las referencias [3] a [6], el modelo analiza asimismo la
influencia del parametro opc que indica el porcentaje del gasto total que circula por el compresor
principal (PC). Por tanto, en ese caso, se obtendran como resultado de la optimizacion dos valores
(rcops0pcopt) que conducen al maximo rendimiento para el caso estudiado.

Se ha comprobado que el ciclo regenerativo con recompresion alcanza un rendimiento superior al
obtenido con un ciclo con un Unico compresor para las condiciones de contorno establecidas, de forma
gue se elige este tipo de ciclo para el estudio.

Para el estudio de optimizacion del ciclo termodinamico se estiman y se mantienen constantes los
siguientes pardmetros de disefio: rendimiento de los compresores 0,8; rendimiento de la turbina 0,85;
efectividad de los recuperadores de baja (LTR) y alta temperatura (HTR): 0,95, asi como las siguientes
pérdidas de carga:
APHTR_H=1,5%;APHTR_C=0,5%;APLTR_H=1,5%;APLTR_C=O,5%;APReceptor_C=2%;APCooIer_H=1%,d0nde
los subindices “C” y “H” se refieren a lado frio y lado caliente.

En la figura 1 se presentan los resultados del calculo del rendimiento al variar la temperatura y la
presion minimas del ciclo. Cada punto representado corresponde al valor de opc que conducea maximo
rendimiento en dichas condiciones. El valor de la presion minima seleccionado finalmente, sera el de
maximo rendimiento para cada T e implicara un valor concreto de la relacion de compresion (rCop).
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Figura 1. Rendimiento maximo del ciclo con recompresion en funcidn de la presion y la
temperatura de admision al compresor principal (Tx=1000 Ky pnax=200 bar).
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Tabla 1. Resultados de la optimizacion para T ,;,=35°C y 40°C (10 MW, T4,=1000 K, P4»,=200 bar).

TenracaCompresor Principal (PC) (Tmin) 35°C 40°C

MNmax ciclo 46,49 % 44,82 %
PminOptima 82,35 bar 87,67 bar
apcOptima 0,65 0,7

Gasto masico CO,(m) 115,41 kg/s 125,75kg/s
Potencia neta (MW) 10,46 MW 10,08 MW
Trabajo especifico PC frente a RC 23,26 // 58,68 (kJ/kg) | 32,84 // 76,21 (kJ/kg)
Pentrada; TentracaRECOMPresion (RC) 83,2 bar 75,2°C 88,56 bar 91,56°C

En la tabla 1 se presentan los resultados de la optimizacién para dos valores de Tn: 35°C, valor méas
cercano a la temperatura critica del CO,, pero que garantiza las posibilidades de refrigeracion en
cualquier emplazamiento, y 40°C, un valor superior para estar mas alejados de la posibilidad de que se
produzca condensacion en el interior del compresor. Como era de esperar y tal como se muestra en la
figura 1, el rendimiento es superior en el caso de elegir una temperatura menor de entrada al
compresor principal. En el caso de 35°C se obtiene rc,,=2,43 y apcopt =0,65, frente al caso de 40°C en
el que rcqp=2,28, valor ligeramente inferior, siendo apcop: =0,7. En la tabla se muestra asimismo como
en ambos casos las presiones de entrada al compresor, resultado de la optimizacion, se alejan
relativamente de las condiciones criticas de este fluido (73,4 bar). También se observa como el trabajo
especifico del compresor principal es muy inferior al del recompresor, cuyas condiciones de trabajo
estan mas alejadas de las condiciones criticas.

3. Descripcion del modelo de predisefio de la turbina centripeta y validacion

El modelo de predisefio de la turbina centripeta se ha desarrollado en Matlab y se apoya en el
programa REFPROP [8] para obtener las propiedades termodinamicas y de trasporte del fluido de
trabajo, en este caso CO,. EI modelo es del tipo “linea media” que se basa en la determinacion de los
tridngulos de velocidades de entrada y salida del rodete, asi como las componentes de la velocidad
absoluta a la entrada y salida de los elementos fijos del escalonamiento: voluta, estator con alabes,
estator sin alabes, y finalmente difusor de salida. Para ello, se parte en este caso de la hipétesis de
alabe del rodete radial y velocidad absoluta de salida en direccion axial y uniforme en toda la seccion
de salida, lo que permite obtener el triangulo de salida particularizado para raiz, altura media y punta
del alabe en dicha seccién. EI modelo incorpora diferentes correlaciones experimentales propuestas
por distintos investigadores, que se detallan en la referencia [2], para estimar las distintas pérdidas en
cada uno de los elementos del escalonamiento. Aunque las correlaciones han sido obtenidas mediante
ensayos con aire y gases de la combustién, se considera que son validas para el CO,, introduciendo las
propiedades de este fluido, ya que en las condiciones de trabajo de la turbina tiene un comportamiento
que se aproxima al de gas ideal. Estas pérdidas, que se expresan como variacion de presion de parada,
incluyen: pérdidas por rozamiento de la capa limite, pérdidas por incidencia, pérdidas por carga del
perfil, pérdidas intersticiales internas, por bloqueo sénico y por rozamiento del disco, entre otras. Los
modelos de pérdidas requieren conocer la geometria de la maquina y las velocidades de entrada y
salida, asi como una estimacion de la velocidad relativa al conducto en un punto intermedio segun la
coordenada meridional en los diferentes elementos, distinguiendo entre la cara de presion y de succion
en aquellos que incluyen alabes. Por tanto, la I6gica del programa requiere un calculo iterativo anidado
para obtener la geometria basica del escalonamiento, que se completa con el modelo propuesto por
Aungier [2] para acabar de definir la forma del contorno de los alabes y de las superficies del conducto

IX CONGRESO NACIONAL DE INGENIERIA TERMODINAMICA — Cartagena 3,4 y 5 de junio de 2015 124



EFICIENCIA ENERGETICA Y SOSTENIBILIDAD

en la zona de raiz y de cabeza en el caso del rodete, informacion que es necesaria para alimentar
algunas de las correlaciones de pérdidas. Es importante resaltar que el modelo requiere como
pardmetro fundamental de entrada, la denominada velocidad especifica, parametro adimensional cuya
expresion se presenta en la ecuacion (1), que condiciona el resultado del modelo en cuanto a la
geometria de la maquina y su rendimiento, ya sea total a total si la instalacién es de ciclo cerrado, o
bien total a estatica para ciclo abierto. Como se observa, dicho parametro es funcion del salto
entalpico isentropico (Ahg), del caudal para las condiciones de escape de la turbina, o bien de admision
en el caso del compresor(V), y del régimen de giro (n). En este estudio se ha considerado que existe
un acoplamiento directo entre la turbina y el compresor y se selecciona la velocidad de giro para
optimizar el disefio de este ultimo, para lo cual se sigue la recomendacion de Balje [9] que sugiere
valores de nsc comprendidos entre 0,6 y 0,77. Por ello, el modelo desarrollado incluye un médulo que
calcula el régimen de giro 6ptimo del compresor, introduciendo como dato un valor de ns., como paso
previo para calcular el nsy de la turbina. Por otra parte, otro pardmetro que es habitual especificar en el
proceso de disefio de compresor centrifugo es el didmetro especifico, cuya definicion se muestra en la
ecuacion (2). El médulo mencionado calcula asimismo el diametro del rotor del compresor centrifugo
de la instalacion para compararlo con el obtenido para la turbina. Balje recomienda para el Ds valores
en el entorno de 4.

ns = (n-V95)/(Ahs*"%) (1) Ds = (Drotor - ARs"%)/ (795)(2)

El modelo se ha validado con los escasos datos disponibles en [7] referentes a una instalacion
experimental de una potencia de 175 kW, con un gasto masico de 3,53 kg/s de CO2, condiciones de
admision al compresor 305,3 K y 76,9 bar, didmetro de rotor 1,87 cm, una relacién de compresion de
1,818, y girando a 75000 rpm. Estos datos permiten deducir que los pardmetros adimensionales
mencionados toman en este caso los valores de nsc=0,612 y Dsc=4.8. El rendimiento del compresor de
esta instalacion experimental, segun la referencia [7] es del 66,4 %. En cuanto a la turbina de la
instalacion, el rendimiento indicado es del 85%, con una temperatura de entrada a turbina de 810 K,
valor de rendimiento en el entorno de los obtenidos en este estudio, como se comprobara
posteriormente.
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Figura 2. Diagrama de bloques del proceso de célculo.

Resultados

4.1.Caso de T, 35°C, P1,in=82,35 bar, Pns= 200 bar y gasto CO,=115,41 kg/s

Los resultados de la optimizacidn en este caso ya fueron reflejados en la tabla 1. A partir de dichos
datos se calcula la velocidad de giro del compresor y el radio del rotor para unos valores de nscy Ds de
0,7 y 4.8 respectivamente y se predisefia la turbina para dos posibles esquemas mecanicos (tabla 3).
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Tabla 3. Resultados dependiendo de la configuracion elegida: un Gnico eje o bien 2 ejes.

Parametro 1 Eje PC 2 Ejes: RC
Régimen giro (rpm) (para nsPC) 28977 (0,7) 28977 (0,7) 44485
Gasto Principal (kg/s) 75,02 75,012 -
Radio Rotor PC(cm) 7,55 7,55 -
Gasto ReComp (kg/s) 40,39 - 40,39
nsReComp 0,456 (resultado) - 0,7 (dato)
Gasto Turbina (kg/s) 115,41 75,02 40,39
Rend.Turbina (resultado nst) 0,848 (0,607) 0,827 (0,438) 0,834 (0,554)
Radios Rotor//Estator T (cm) 12,4 // 20,39 14,7 1/ 23,29 8,0//12,98

En el caso de un unico eje, al forzar a la turbina a girar a la misma velocidad del compresor principal,
resulta una velocidad especifica de 0,607 y un rendimiento relativamente alto de la turbina (0,848).

Se puede comprobar que el maximo rendimiento se alcanza para un valor de nst de 0,87, con este
fluido, si bien la influencia es relativamente pequefia en elmargen comprendido entre 0,75 y 0,9.Por
otra parte, se observa que el compresor auxiliar debe disefiarse con un valor de “ns” bastante bajo y
vera penalizado su rendimiento.

Si se opta por dos ejes, con dos turbinas operando con las mismas condiciones termodinadmicas, pero
recibiendo un gasto masico igual al del compresor que acciona, se comprueba que es posible
seleccionar un valor de “ns” adecuado para el recompresor, que implicard un régimen de giro superior
para el eje correspondiente, pero el rendimiento de ambas turbinas empeora ligeramente, al obtenerse
valores de “ns” para éstas algo inferiores como consecuencia de la bajada del caudal.

4.2.Caso de Tpin 40°C y Ppin= 75 bar.

Es importante destacar que las condiciones termodindmicas a las que se hace referencia en este trabajo
son siempre valores de parada. Por tanto, la velocidad absoluta de entrada, que determinard las
condiciones estaticas de presion y temperatura de entrada al compresor, dependeran del gasto méasico y
de la geometria del compresor. Siempre se seleccionan unas condiciones de parada en la admision que
garantizan que las condiciones estaticas no estan en el interior de la campana de dos fases. No
obstante, en [3] Monje va més alla y contempla la posibilidad de que el fluido entre en la zona bifasica
al atravesar la garganta del rodete como consecuencia de la aceleracion que experimenta el fluido al
atravesarla, definiendo el parametro AMC (Margen de Aceleracion para la Condensacion) como el
cociente entre la velocidad que implicaria que las condiciones estéticas se correspondiesen con las de
saturacion, respecto de la velocidad del sonido en dichas condiciones. Este parametro permite valorar
la posibilidad de que se produzca la circunstancia anteriormente indicada, sugiriendo este autor que un
valor adecuado seria 0,6, de forma que un Mach absoluto en la garganta inferior a este valor implicaria
evitar esta circunstancia. Leittiere et al. [10] concluyenen un estudio experimental que puede
producirse una situacion metaestable que implique que realmente no se produzca la condensacién en
el estrechamiento, aunque tedricamente debieran existir dos fases en determinadas condiciones. No
obstante, ha parecido adecuado incluir un caso que analice la repercusién de elegir unas condiciones
de admision con el margen de seguridad recomendado por Monge, considerando que se produce
condensacion de forma instantdnea cuando las condiciones estaticas correspondan a una situacion
bifasica. En ese sentido, se comprueba que las condiciones de entrada del caso anteriormente
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estudiado (35°C y 82,35 bar) dan lugar a un valor de AMC de 0,35, no adecuado desde ese punto de
vista, proponiendo en [9] las condiciones de 40°C y 75 bar como mas convenientes, por suponer un
AMC de 0,689. Siguiendo esta recomendacion, en este caso se ha fijado el valor de la presion minima
de entrada al compresor, en lugar de la presion maxima como hasta ahora, eligiendo el valor de 75 bar.
En este caso, la optimizacion del rendimiento conduce a valores de apc = 0,8, y una presion maxima
muy cercana a la fijada en los casos anteriores, en concreto 199,98 bar, pero obteniéndose sin embargo
un rendimiento 6ptimo algo inferior 42,49%, independientemente del valor de la potencia de la
instalacion, que afecta exclusivamente al gasto.

Tabla 4. Resultados para diferentes potencias, manteniendo T n, Pmin 40°C y 75 bar, para nspc=0,7.

Potencia 1MW 5 MW 10 MW 20 MW 30 MW
Gasto total (kg/s) 12,01 58,75 120,16 251,381 377,07
Régimen (rpm) 89337 40394 28244 19527 15944
Rendimiento Turbina 0,841 0,846 0,8477 0,8485 0,8503
Radios Rot/Est T (cm) | 4,23/6,89 | 9,4/153 | 13,46/21,88 | 19,47 /31,66 | 23,85 /38,78

En la tabla 4 se presentan los resultados, sin comprobar la existencia de dos fases en la entrada al
compresor o en la garganta del rodete.

El recompresor, en este caso, tendria que ser disefiado con unos valores muy bajos de ns (0,304),
mientras que la turbina, en cambio, presenta valores de rendimiento adecuados para todo el margen de
potencias estudiado, con un valor de ns de 0,576.

Monge [9] propone un modelo para estimar el nimero de Mach en la garganta del rodete, con el fin de
garantizar que las condiciones del fluido en la garganta no impliquen la existencia de dos fases en
dicho estrechamiento. Aplicando dicha metodologia, se comprueba que el nimero de Mach en la
garganta es superior al AMC, de forma que segun el criterio de Monge es necesario fraccionar el salto
del compresor para evitar dicha circunstancia. En la tabla 5 se muestra los resultados obtenidos, para
diferentes niveles de potencia, comprobandose que serian necesarias al menos dos etapas de
compresion, siempre que se utilice un Ds=4.8. En el caso de elegir un valor de 4, valor seleccionado
por Monge en su estudio, se comprueba que en el caso de 1 MW seria necesario fraccionar la relacién
de compresidn en tres etapas para conseguir un Mach absoluto en garganta inferior al AMC vy evitar la
condensacion del fluido.

Hay que tener en cuenta que al reducirse el salto entélpico de cada etapa, si se mantiene el valor del
pardmetro “ns” para garantizar un valor adecuado del rendimiento del compresor, se reduce la
velocidad de giro, tal como se comprueba en la tabla 5, lo que repercute en una menor velocidad de
relativa de entrada y una velocidad absoluta inferior en la garganta del rodete.

En cuanto al recompresor, cuyos resultados no se muestran en la tabla, se observa que trabajando en
un unico eje su velocidad especifica se reduce significativamente, al disminuir la velocidad de giro
impuesta por el compresor principal de dos etapas, obteniéndose un valor de 0,169. Dicho pardametro
se incrementa hasta un valor de 0,289 si se fracciona también su compresion en dos etapas y a 0,41
para 3 etapas, complicando su disefio.
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Tabla 5. Posibilidades de nimero de etapas de turbina si se evita 2 fases en el compresor.

POTENCIA 1MW 10 MW 30 MW
Régimen (rpm) (2 etapas PC; ns=0,7; Ds=4.8) 49210 15558 8782
(Mach garganta rodete PC) (0,5946) (0,5483) (0,5415)
1 etapa RendTurb (rexp=2,572 ; ns TURB=0,32) 0,76 0,764 0,765

1 etapa RadioRotor/RadioEstator Turbina (cm) 7,23/11,2| 23,03/ 35,63 | 40,82 /63,17

2 etapasRend.Turb(rexp: 1,604 ns Turbina: 0,424) 0,806 0,811 0,813

2 etapas RadioRotor/RadioEstator Turbina (cm) 5,4/8,61 | 17,18 /27,34 | 30,47/48,49

3 etapasRend.Turb(rexp:1,37 ns Turbina: 0,532) 0,819 0,828 0,829

3 etapas RadioRotor/RadioEstator Turbina (cm) |4,51/7,44|14,34 /23,62 25,43 /41,87

En cuanto a la turbina, si la expansion se realiza en una etapa, su velocidad especifica tendra el
valor de 0,32, cayendo su rendimiento a valores en torno al 76 %, tal como se refleja en la tabla 5. Por
otra parte, en el caso de 10 MW el didmetro del estator serd de un tamafio considerable (71,6 cm), que,
en el caso de que la potencia de la instalacion fuese de 30 MW llegaria a superar el metro de diametro
(126,34 cm). Si se divide el salto de la turbina en varios escalonamientos, se incrementa la velocidad
especifica y en consecuencia el rendimiento, tal como se muestra en la tabla 5, donde se presentan los
resultados correspondientes a 2 y 3 etapas de expansion y para el primer escalonamiento. Asimismo,
se observa que disminuye el tamafio de los componentes de dicho escalonamiento. Si a su vez se
optase por una instalacion de dos ejes que permitiese seleccionar una mayor velocidad de giro del eje
del recompresor, accionado por un escalonamiento de la turbina, se podrian elevar los valores de la
velocidad especifica de la turbina y del recompresor, incrementdndose el rendimiento de ambas
maquinas, aunque se incrementaria la complejidad de la instalacion.

5. Conclusiones

Se ha desarrollado una herramienta que permite definir la geometria y estimar el rendimiento de
una turbina centripeta, que se ha aplicado a la simulacién de una instalacién solar de concentracion de
torre central basada en un ciclo de CO, supercritico con recompresion, estudiando un rango de
potencias entre 1 y 30 MW. En este margen de potencias la turbina centripeta se comprueba que
constituye una alternativa atractiva por su reducido tamafio y un adecuado rendimiento, especialmente
en el caso en gue no se considere la posible presencia de dos fases en el estrechamiento de la garganta
del rodete del compresor. Si se seleccionan las condiciones de entrada al mismo con un criterio de
seguridad en este sentido, la necesidad de fraccionar el salto del compresor en dos o tres etapas,
dependiendo del caso, impone un régimen de giro del eje principal inferior, en cuyo caso también
resulta conveniente fraccionar el salto de la turbina para obtener un rendimiento adecuado de esta
turbomaquina. La obtencion de resultados mas concluyentes sobre la opcion mas interesante en
relacién con la seleccion de las condiciones de entrada al compresor y la configuracién en uno o varios
ejes requiere la simulacion del compresor para la estimacion de su rendimiento y un nuevo estudio
sobre la optimizacion de los pardmetros del ciclo con valores méas ajustados de los rendimientos de las
turboméaquinas en cada caso.
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