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Capitulo 1
Introduccion a las Turbomaguinas

1. Introduccién

En este capitulo se presentan los fundamentos teoricos sobre la clasificacion de las turbomaquinas, lo cual es fundamental para el
desarrollo y aplicacion de los conceptos de la termodindmica y dinamica de fluidos en los capitulos siguientes.

1.1 Méquinas y maquinas de fluido
Una méaquina es un transformador de energia, absorbe energia de una forma y restituye energia de otra.

Las maquinas de fluido, son maquinas en que el fluido, proporciona la energia que absorbe la maquina o el fluido es el receptor de
energia, al que la maquina restituye la energia mecéanica absorbida.

1.2 Clasificacion de las maquinas de fluido

Maquinas de desplazamiento positivo

Maquinas de
Fluido

Turbomaquinas

1.2.1. Maquinas de desplazamiento positivo

También llamadas maquinas volumétricas. El 6rgano intercambiador de energia cede energia al fluido o el fluido a él en forma de
energia de presidn creada por la variacion de volumen. Los cambios en la direccién y valor absoluto de la velocidad del fluido no
juegan papel esencial alguno. En éstas el 6rgano transmisor de la energia puede moverse tanto con movimiento alternativo como
con movimiento rotativo. A este tipo de maquinas pertenecen las maquinas usadas en las transmisiones y controles hidraulicos y
neumaticos.

1.2.2 Turbomaquinas

Las turboméquinas son los dispositivos de uso comdn que proporcionan energia o extraen energia de un fluido en movimiento
mediante hélices o alabes giratorios. Las bombas y los compresores suministran energia al fluido, con el resultado de que aumenta
la presion en él, haciendo también que ocurra un flujo. La turbina extrae energia de un fluido y la convierte en alguna otra forma
atil; por lo regular, en potencia eléctrica.

1.2.2.1 Definicion de Turbomaquina

Una Turbomaquina intercambia energia continuamente con un fluido y transforma la energia mecénica que entra por un eje a
energia cinética y de presion y cinética que se le comunica al fluido o viceversa. El intercambio de energia se realiza en un rotor o
impulsor provisto de alabes o paletas, el cual interactia con el fluido a través del principio de conservacion de cantidad de
movimiento angular.

En las turbomaquinas llamadas también maquinas de corriente, los cambios en la direccidn y valor absoluto de la velocidad del
fluido juegan un papel esencial. El drgano transmisor de energia (conocido como rodete, rotor o impulsor) se mueve siempre con
movimiento rotativo. El principio de funcionamiento de las turbomaquinas es la ecuacion de Euler. Son maquinas dinamicas y
ocurren cambios de velocidades importantes dentro de ellas. Las bombas dindmicas proporcionan generalmente mayor caudal que
las bombas de desplazamiento positivo y una descarga méas estacionaria, pero son poco efectivas para bombear liquidos muy
ViSCOS0s.

1.2.2.2 Definicion de los elementos constructivos comunes.
Toda turbomaquina consta de las siguientes partes fundamentales (ver Fig. 1.1):
Eje. Transporta la energia mecanica hacia o desde la maquina.

Rotor o impulsor. Rueda con paletas o alabes que rota solidaria con el eje, a través del cual fluye el fluido continuamente
intercambiando energia por medio del principio de conservacion de cantidad de movimiento angular.
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Estator. Corona con paletas o alabes fijos a la carcaza. No existe intercambio de energia con el fluido. Su funcién es
controlar la direccion del fluido y transformar la velocidad del fluido a presién o viceversa.

Carcaza. Envolvente de la maquina. Puede actuar como Estator sin alabes en maquinas radiales y mixtas.
Carcaza=estator

Rodamiento
¥ 0 coiinete ¥

Entrada

Motor de flujo

Rotor con alabes

Figura 1.1. Bomba o compresor centrifugo. Esquema meridional

Figura 1.2. Bomba o compresor centrifugo. Esquema transversal

1.2.2.3. Clasificacién de las Turbomaquinas.
Segun el fluido de trabajo:
Turbomaquinas Hidraulicas (TH). Fluido incompresible o liquido ( o = cte.)

Turboméaquinas Térmicas (TT). Fluido compresible 0 gas (0 = cte.)

Segun la direccion del intercambio de energia entre fluido y rodete:

EM EP
—» TG —>

Turbomaquinas Generadoras (TG).

Son aquellas que afiaden energia a un fluido. La energia mecanica absorbida por la maquina en el eje se restituye al fluido y este
sale con mas presion y energia cinética que la que tenia a la entrada.

EP EM
— ™ [

Turbomaquinas Motoras (TM).




Ingenieria Mecénica — Universidad de Los andes. Mérida- Venezuela

Son aquellas que extraen energia del fluido. En estas el fluido suministra a la maquina una energia preferiblemente de presion
proveniente por ejemplo de la energia geodésica que poseia en el embalse y que a su vez la maquina (turbina) transforma en
energia mecanica.

Donde: EM = energia mecanica EP = energia de presién

Las Turbomaquinas Hidraulicas Generadoras (THG) son las Bombas y los Ventiladores. El fluido de trabajo en un ventilador
es aire; sin embargo, el incremento de presion que experimenta el aire a través de la maquina es muy bajo por lo que se puede
aproximar como un fluido incompresible (p = cte.). Las bombas se emplean para impulsar toda clase de liquidos (agua, aceites de
lubricacién, combustibles, acidos; liquidos alimenticios: cerveza, leche, etc.; estas Ultimas constituyen el grupo importante de las
bombas sanitarias). También se emplean las bombas para bombear liquidos espesos con sélidos en suspensidn, como pastas de
papel, melazas, fangos, desperdicios, etc. Los ventiladores por su parte se necesitan para distribuir aire por el equipo a través de la
ducteria hasta los recintos que deben tener aire acondicionado.

Las Turbomaquinas Térmicas Generadoras (TTG) son los Compresores.

Los ventiladores, sopladores y compresores se utilizan para aumentar la presién del aire y mover éste u otros gases. Las
diferencias basicas entre ellos se hallan en su forma y las presiones que pueden desarrollar gracias a ese disefio. Un ventilador se
disefia para operar contra presiones estéticas pequefias, hasta 2.0 1b/pulg® (13.8 KPa). Las presiones tipicas de operacion para
ventiladores son desde 0 hasta 1.5 KPa. A presiones desde 2.0 Ib/pulg” hasta aproximadamente 10.0 Ib/pulg? (69 KPa), el
dispositivo que genera el movimiento del gas se le Ilama soplador. Para desarrollar altas presiones, tan altas como algunos miles de
Ib/pulg?, se utilizan compresores.

Las Turbomaquinas Hidraulicas Motoras (THM) son las Turbinas Hidraulicas: Pelton, Francis, Kaplan o Axial. Estas turbinas
dominan la generacion de energia eléctrica aprovechando los saltos de agua correspondientes a algunos metros, hasta centenares o
miles de metros de desnivel.

Detalle de
una pala

Distribuidor

Descargador

@

Distribuidor

/

Distribuidor

Difusor

® ©
Figura 1.3. (a) Turbina Pelton, (b) turbina Francis y (c) turbina Kaplan

Las Turbomaquinas Térmicas Motoras (TTM) son las Turbinas de Gas, donde el fluido de trabajo es un gas producto de
combustion y las Turbinas de Vapor, donde el fluido de trabajo es vapor de agua sobrecalentado. Las turbinas de gas y de vapor se
usan también para generar electricidad. Las turbinas de gas tienen aplicacion en la propulsion aérea para producir el empuje que
equilibre la resistencia al avance de las aeronaves.

En las Turbomaquinas existen canales moviles de flujo en el rotor o impulsor y canales fijos de flujo en el estator. Los canales fijos
y moviles en TG actan como difusores para la velocidad absoluta y relativa respectivamente- En TM los canales fijos y moviles
actuian como toberas para la velocidad absoluta y relativa respectivamente.
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Generadoras Motoras
EM . 16 ™ [EM
P,>PF P<P
El fluido sufre un proceso de compresion. Los El fluido sufre un proceso de expansion. Los
canales de flujo deben actuar como difusores. canales de flujo deben actuar como toberas.

Figura 1.4. Efecto de las turbomaquinas sobre la presion

Figura 1.5. Rotor de un Figura 1.6. Canales moviles y fijos de un compresor centrifugo.

compresor centrifugo Los canales fijos del estator actGan como difusor.

Una etapa se define como la pareja de un rotor y un estator. La Fig. 1.7 muestra la conformacién de una etapa en Turbomaquinas
Generadoras y Motoras.

Etapa Etapa |

r-r—m—"—"FF—FT=—"—"TFT=——"7>7— I r-r—-———-—""—""T""~—"=—"—=—"————

TG | ‘ | ™ | R i
EM JEP[ T|EPL_ I EP EP JEC| T |EM JEM

i EC| | EP | } EP o EM |

i Rotor Estator | i Estator Rotor i

I_______________! —_—— e e ————

Difusor
| |
ro ro

Figura 1.9. Compresor axial de cuatro escalones. Figura 1.8. Turbina térmica axial de dos escalones o etapas.
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Segun la variacién de presion estatica en los alabes:
De accidn. El aumento o reduccién de la presién ocurre solamente en los canales fijos del estator.

De reaccion. El aumento o reduccion de la presion ocurre tanto en los canales mdviles del rotor como en los canales fijos del
estator.

El grado de reaccion de una turbomaquina es la fraccion de trabajo intercambiado con el fluido que es trabajo de presion que
absorbe o cede el fluido. El trabajo total intercambiado es la suma de la energia dindmica y la energia de presién. Las
turbomaquinas en que el grado de reaccion es igual a cero se llaman de accidn. Todas las bombas y los compresores son de
reaccion; las bombas y compresores de accion no suelen construirse.

Las turbinas hidraulicas de accion constituyen la clase especial de las turbinas Pelton. También se construyen turbinas de vapor de
impulso.

Segun la direccion del flujo con respecto al eje:
Generadoras Motoras

4l
2

Ea

Tangencial b

Figura 1.10 Direccion del flujo con respecto al eje

Radial

_/ M ixta

Axial

I
SIS
I

D

T

En la maquina radial la velocidad en ningln punto del rodete tiene componente axial (segun el eje z); s6lo tiene dos componentes:
tangencial y radial.

En la maquina axial la velocidad en ningln punto tiene componente radial (segln el eje r); sélo tiene dos componentes: axial y
periférica.

En la maquina de flujo mixto o radio-axial velocidad tiene tres componentes segun los tres ejes.

En ninguna méaquina falta la componente tangencial de la velocidad, cuya variacion a su paso por la maquina es esencial en la
transmision de la energia.

Las turbinas hidraulicas Pelton constituyen una clase especial, porque en ellas el flujo es meramente tangencial.

Las turbinas de vapor de las centrales térmicas modernas son maquinas axiales.

Las turbinas hidraulicas son rara vez radiales. La turbina Francis frecuentemente es de flujo mixto. La turbina Kaplan es de flujo
axial.

La bomba centrifuga es una turbomaquina de tipo radial con flujo de adentro hacia afuera, presentando por lo general un area de
paso reducida en relacidn con el diametro del rotor o impulsor, con objeto de obligar al fluido a hacer un recorrido radial largo y
aumentar la accion centrifuga, a fin de incrementar la carga estatica, que es lo que generalmente se pretende con este tipo de
bomba, aunque el caudal en parte se sacrifique.
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— Alabes del estator

Flujo ==

_[ Eje del rotor

. Eje el rotor

Figura 1.11. Bombas de flujo axial y mixto. De reaccion

Alabes guia . )
eslacionarios  Alabes delrolor  arcasa Alabes guia
-
- Carcasa
Tobera de agua Tubo de aspiracion L l
Canal de descarga
\ Atabes del rotor
a) Turbina de impulso b) Turbina de reaccién ¢) Turbina de hélice
{rueda de Petton) {tipo Francis) {tipo Kaplan)

Figura 1.12. (a) Turbina Pelton de impulso y flujo tangencial. (b) Turbina Francis de reaccion y flujo mixto. (c) Turbina Kaplan de
reaccion y flujo axial

1.2.2.4. Vistas y proyecciones utilizadas en el anélisis.

Las Turbomaquinas se estudian en un sistema coordenado
cilindrico: axial, radial y tangencial (z r,0). Para facilitar el
analisis se divide el problema tridimensional en dos problemas
bidimensionales unidos por una direccién comdn.

Los planos y vistas utilizadas en el anélisis de las Turbomaquinas centrifugas radiales y mixtas se esquematizan en la Fig. 1.13. El
plano Meridional contiene al eje de la maquina y estd formado por las direcciones axial y radial de un sistema coordenado
cilindrico. Se observa el ancho de los alabes a la entrada y salida del rotor, B, y B, y los didmetros a la entrada y salida del rotor,
D, y D,. El plano transversal es perpendicular al eje y estd formado por las direcciones radial y tangencial de un sistema
coordenado cilindrico. Se observa la forma y los angulos 'y y B'» de los alabes y los didmetros de entrada y salida del rotor, D, y
D,. Los angulos del alabe se forman entre una tangente al alabe y una tangente al circulo de entrada y salida.
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VOLUTA O
CARACOL

r BZ

LZ Y
JZRA_ D, |D,
1 A

N
0 N D

ROTOR

Figura 1.13. Bomba o compresor centrifugo. a) Esquema meridional b) Plano transversal

La Fig. 1.14 muestra los planos y vistas utilizadas en el analisis de Turbomaquinas axiales. El plano Meridional contiene al eje de
la maquina y esta formado por las direcciones axial y radial de un sistema coordenado cilindrico. Se observa la proyecciéon circular
del alzado de los alabes y el canal anular de flujo conformado por la carcasa, D;, Yy el cubo del rotor, D,. El plano Transversal es
perpendicular al eje y estd formado por las direcciones radial y tangencial de un sistema coordenado cilindrico, pero no es de
utilidad en el anélisis de éste tipo de Turbomaquinas. La rejilla o cascada plana de alabes, por el contrario, si tiene gran utilidad y
se define como una superficie cilindrica de radio medio 'r,,', interceptada con los alabes del rotor y estator y desarrollada, sobre un
plano conformado por las direcciones axial y tangencial. Se observa el perfil aerodinamico de los alabes y los angulos 8'; y B', de
los alabes a la entrada y salida del rotor. Los angulos del alabe se forman entre una tangente a la linea media del alabe y la
direccion axial a la entrada y salida del rotor.

Cubo del
Rotor

r l A
T,

Carcasa

A\
W\

|
Sﬂ/
|
:%F
___7}/
|

: ” Meridional Transversal
Alabe
Z A | N\ 04"
\ Rejilla o cascada plana de
\’ B, alabes
o

Rotor Estator

Figura 1.14. Vistas en Turbomaquinas axiales. Con la rejilla o cascada plana de alabes denotada en linea punteada.
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Pelton wheel

Centrifugal compressor

— - ‘ —
Kaplan turbine Radial flow fan
voseead Wecee 74

Y

Francis turbine Centrifugal pump

3L

Axial flow pump

Hn =

Steam turbine

Axial flow compressor

Figura 1.15 Turbinas, compresores, bombas y ventiladores

10



Ingenieria Mecénica — Universidad de Los andes. Mérida- Venezuela

Capitulo 2

Termodinamica de las turbomaquinas

2. La ecuacion de conservacion de la energia.
2.1 Aplicacion a Turbomaquinas Térmicas (1ra. Ley de la Termodinamica)
2.1.1  Aplicacion a Turbomaquinas Térmicas Generadoras.
Compresores
2.1.2  Aplicacién a Turbomaquinas Térmicas Motoras.
Turbinas Térmicas
2..2 Aplicacion a Turbomaquinas Hidraulicas (Ecuacion de Bernoulli)
2.2.1 Aplicacién a Turbomaquinas Hidraulicas Generadoras, (THG).
Bombas y Ventiladores
2.2.2 Aplicacion a Turbomaquinas Hidraulicas Motoras, (THM).
Turbinas hidraulicas
2.3 Aplicacion global a sistemas de bombeo.
2.4 Aplicacion global a sistemas sencillos de ventilacién.
2.5 Aplicacion global a Turbinas Hidraulicas

3. Problemas.

11
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) Capitulo 2 )
TERMODINAMICA DE LAS TURBOMAQUINAS

2. Laecuacién de conservacién de energia.
2.1 Aplicacién a Turbomaquinas Térmicas (1ra. Ley de la Termodinamica).

Se considera la Turbomaquina como una caja negra. El fluido entra por la seccién 1 y sale por la seccion 2, existiendo la

posibilidad de intercambiar calor y trabajo de eje con el ambiente. Se supone régimen permanente y condiciones uniformes en las
secciones de entrada y salida. El flujo se supone esencialmente unidimensional.

-
2

m,V,,z,h

m,V,,z,h

Eo +—1> <=

Ecuacion Integral de conservacién de la masa:
Flujo permanente

0
0= %('/[Av)ﬂu [..pV.dA
fh, =, =m

Ecuacién Integral de Energia:
Flujo permanente

0
~0
A= E )] o2 o7

El calor Q intercambiado se puede despreciar por las siguientes razones:

1. Lavelocidad del fluido es muy elevada en el interior de la Turbomaquina, es decir, existe un corto tiempo de
permanencia del fluido y no hay tiempo suficiente para intercambiar una cantidad sustancial de calor.

2. Bajaconductividad térmica del fluido de trabajo.

3. Reducida area de contacto.

4. Temperaturas moderadas a excepcion de las turbinas térmicas.

Por lo tanto, el flujo se puede suponer adiabatico con Q = 0.

El principio de conservacién de energia puede escribirse en forma simplificada como:

4, = (e +12) — (e, + )] 1)

Donde e es el flujo de energia especifica o energia por unidad de masa. El contenido de energia especifica de un fluido en una
seccion de flujo cualquiera es:

e s v2
Energia Cinética =e, = Y
Energia Potencial =e, = gz
Energia Interna Ze=u

El término ef =§ es la energia de flujo.
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La entalpia estatica del fluido se define como:
h=u+ S = e;jtef
El balance del flujo de energia especifica entre la entrada y la salida de la Turbomaquina se puede escribir entonces como:
; . v v2
Wy =1t |(hy + 2+ g2,) = (hy + 2 + g2, )] (2.2)

Donde:
W, _,= Potencia mecanica intercambiada.
Dividiendo entre el flujo masico, m, se obtiene:

2 2
in_z = (hz + V?Z + gZz) - (hl + V71+ ng) (2.3)
El trabajo especifico de eje, w;_,, intercambiado con el ambiente siempre existe en Turbomaquinas. Se toma el signo positivo en

compresores y el signo negativo en turbinas. De esta manera, el trabajo W,_,, calculado siempre es positivo.

La energia potencial de un gas es muy pequefia debido a que su peso especifico es muy bajo (el peso especifico del agua es
aproximadamente 1000 veces el peso especifico del aire). Por lo tanto, Agz ~ 0
La ec. (1.4) se escribe ahora como:

V. V2

twy_; = (hy + 2) (h+2) (2.4)
La entalpia total o de estancamiento, hy, se define como:
h, = entalpia estatica + entalpia dinamica.

2
ho = h+ V7 (2.5)
Donde el estado total o de estancamiento y el estado estatico estan unidos por un proceso isentropico, tal como se muestra en Fig.
2.1.

Presion total o de
estancamiento

h 4 Estado de
estancamiento
|sentrop|co Porear
ho |roncce el
/ /
/ // Estado de estancamiento real

P

Presion estatica

Estado Estatico

v

Figura 2.1. Estado total o de estancamiento y estatico

La entalpia de estancamiento representa la entalpia de un fluido cuando éste se lleva al reposo adiabaticamente. Durante un proceso

de estancamiento, la energia cinética de un fluido se convierte en entalpia (energia interna + energia de flujo), lo cual produce un

aumento en la temperatura y presion del fluido. Las propiedades de un fluido en el estado de estancamiento se denominan

propiedades de estancamiento. El estado de estancamiento y las propiedades de estancamiento se indican con el subindice O,
hO' TO' PO

El estado de estancamiento recibe el nombre de estado de estancamiento isentropico cuando el proceso de estancamiento es
reversible tanto como adiabatico.
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En los procesos de estancamiento reales la presion de estancamiento es menor que la presién de estancamiento isentropica como
consecuencia de la friccién del fluido. En los dos casos la entalpia de estancamiento (y T en gases ideales) es la misma.

Cuando el fluido es un gas ideal la entalpia puede sustituirse por C,T.

2
CyTo = CpT += (2.6)
VZ
To=T+— 2.7
=T 2.7)

T, recibe el nombre de temperatura de estancamiento (o total), y representa la temperatura que un gas ideal alcanzara cuando se

lleva adiabaticamente al reposo.

La presion que un fluido alcanza cuando se lleva al reposo isentrdpicamente recibe el nombre de presion de estancamiento Py.

Para gases ideales con calores especificos constantes, P se relaciona con la presion estatica del fluido por medio de la ecuacion.
.

o= () (2.8)

P T

Usando la entalpia total, el balance de energia resulta en:
Twy_; = hoy — hoy (2.9)

2.1.1 Aplicacion a Turboméaquinas Térmicas Generadoras (TTG)
Compresores

El diagrama h-s del proceso en una etapa de compresién se muestra en la Fig. 1.16:

P02
A A . P
h p h Rotor  Difusor o
02 02
_~ 02 0 Py
025 02s /
= ) P | $ [
2s Trayectoria de estado __ 035 3
totales
W, W,y Trayectoria de estadop W
estaticos W
1-3s
p P
01 01 01
T Py Vv YV o1 P,

— -

1 —

1
s s
Figura 2.2. Diagrama entalpia- entropia del proceso en una etapa de compresion.
Figura 2.2a. Punto 02 salida compresor. Figura 2.2b. Punto 03 salida del compresor.

Con referencia a la Fig. 2.2a; el trabajo especifico realmente comunicado al fluido para comprimirlo entre los niveles Py; — Py, €s:

Wi = hoz = hoy (2.10)
Paraungas hy = C,T,

wy_p = Cp(Toz — To1) (2.11)
La potencia real o potencia intercambiada en el rotor es:

Wiea = M_/‘rotor_z Wl—z_ = le—_Z o ) ] ) (2.12)
El trabajo ideal isentropico requerido para comprimir entre los mismos niveles de presion es:

Wi_25 = hozs — hor = Cp(Toas — To1) (2.13)

La diferencia entre w;, Yy Wi.,s Se debe a las irreversibilidades internas del tipo hidraulico que ocurren por friccion entre el fluido
y el metal, cambios bruscos de direccion del fluido, separacion de capa limite, etc. El trabajo perdido en este tipo de
irreversibilidades es:

Wph1-2 = W12 — Wi_2s (2.14)
Wph1-2 = hoz = hozs (2.15)
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Se define el rendimiento interno o rendimiento hidraulico o rendimiento adiabatico total a total del compresor como:

hozs—h To2s—T
N =Np =Moo =t = 202 (2.16)

ho2—ho1 To2=To1
La potencia mecéanica W,,,. proporcionada por el motor de accionamiento debe ser mayor que la potencia realmente comunicada
al fluido por el rotor, en una cantidad suficiente para vencer las pérdidas mecanicas que ocurren en los rodamientos o cojinetes,
prensa estopas o sellos mecanicos, etc.

La Fig. 2.3 es un esquema de las diferentes potencias involucradas en el compresor, observandose que el rendimiento mecénico del
compresor se puede definir como:

f A
. Potencia minima, ideal
Potencia entregada

Potencia entregada al al rotor Para comprimir entre Po; Y Po,
e_Je Wrolor =m W, Wideal — mVVl—Zs

I

Potencia perdida

Potencia perdida Wen roc\(;\,/wscos\;)\_/ a(h —h
€n roce mecanico iz WWioor Vi m( 2 025)
meec :Wmec _Wrotor

Figura 2.3 Potencias involucradas en el proceso de compresion.

La eficiencia mecanica del compresor se puede definir de la siguiente forma:

Wro or
Nmec = Wtec (2.17)
El rendimiento total o global del compresor se define como;
Wi ea
e = et (2.18)
Ne = Wideal Wrator (219)

WTO tor Wmec

Ne = Nillmec (2.20)
Para un gas perfecto se tiene que:

C, == (2.22)

C, = % (2.22)

k = i_i (2.23)
k.

=) (22

El trabajo especifico real se puede calcular en términos de las presiones temperaturas de la siguiente manera;

Wiz = hoz —hoy = hozsn—_ihm = Cpn—TiOl (% - 1) (2.25)

ww
k-1
Wy kRToq [(Pﬂ) k 1] (2.26)

T (k=Dn; | \Poy
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En casos donde las velocidades de entrada y salida del compresor se relativamente pequefias, se puede definir el rendimiento
interno aproximadamente funcion de los estados estaticos.

N =1 =1o_p = 22 (2.27)

T-Ty

La Fig. 2.2b. es una ampliacion de la Fig. 2.2a para diferenciar el proceso en el rotor y en el difusor. En este caso, el punto 2 esta
ubicado a la salida del rotor y entrada al difusor y el punto 3 es la salida del compresor, lo cual debe tenerse en cuenta para utilizar
las ecs. (2.10) a la (2.27)

Los compresores son turbomaquinas térmicas lo que implica que la densidad varia desde la entrada hasta la salida del rotor, luego
el estator continda incrementando la presion estatica y por supuesto la densidad. La ecuacion de estado de gases ideales nos
muestra la proporcionalidad entre la presion y la densidad:

P
P (2.28)
En un compresor, la conservacion de la masa se puede escribir como sigue:
‘)’fll = mz = Th3 = Th
En un etapa de compresién (conjunto Rotor+Estator), haciendo un estudio detallado, el estado 1 del gas es la entrada al compresor,
comenzando en el rotor, el estado 2, la salida del rotor y entrada al estator, y, el estado 3 es la salida del compresor.
En un compresor en el que el flujo comienza a intercambiar energia con el rotor en la direccion radial se tiene:
p1C1rAs = paCorA; = p3C3As (2.29)

Donde:

C,» s la componente de la velocidad absoluta en la direccion radial, en la entrada del rotor.

C,, es la componente de la velocidad absoluta en la direccién radial, en la salida de rotor.

C5 es la velocidad promedio del flujo en el ducto de salida del compresor.

A, es el area en la entrada del rotor, en un compresor centrifugo en el que el flujo comienza a intercambiar energia con el rotor en
la direccion radial A, = D, B;, donde D, y B; son el didmetro y el ancho del alabe en la entrada al rotor respectivamente.

A, es el area en la salida del rotor, en un compresor centrifugo en A, = ©D, B,

B,
r

L, &

z

Figura 2.4 compresor centrifugo con entrada radial

En un compresor en el que el flujo comienza a intercambiar energia con el rotor en la direccion axial se tiene:

p1C1z41 = prCor Ay = p3Cs4s (2.30)
C,, es la componente de la velocidad absoluta en la direccién axial, en la entrada del rotor.

A; es el area anular en la entrada del rotor, A; = m(r? — ) donde r, y 7., es el radio de tope y de raiz en la entrada del rotor
respectivamente.

r

==

z

Figura 2.5 compresor centrifugo con entrada axial

En un compresor axial el area de flujo es un area anular que se calcula usando los didmetros de tope y raiz, la componente de la
velocidad que se usa para calcular el flujo es la velocidad axial, la cual por criterio de disefio se mantiene constante, asi se tiene:

p1C1,41 = p2CyA; = p3Cs,A3 (2.31)
Donde:
Clz = CZZ = C32

P141 = pr A1 = p3d;
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Lo que implica segln esta ecuacion, que la seccion de flujo debe ir reduciéndose y la densidad aumentando, para cumplir con la
continuidad. (Ver figura 1.15)

Ejemplo 2.1
Un turbocompresor toma aire de la atmésfera a 101.35 KPa (14.7 psia) y 15.56°C (60°F) y lo descarga a una presion estatica de

517.10 KPa (75 psig) y una temperatura estatica de 265.56°C (510.01°F). El flujo méasico comprimido es 0.73 Kg/s (1.61 lbm/s) y
la velocidad del aire en la descarga del compresor es 91.44 m/s (300 ft/s).

Calcular:
a) La eficiencia adiabatica o interna del compresor.

b) La potencia en KW del motor de accionamiento si la eficiencia mecanica del compresor es 98%.
c) La eficiencia global del compresor.

Ta

Poi= P;

01=1

Datos:

k=14,C, = 1.006——

gK
€, ==0 - Py, = P, = 101.35 KPa
Toy =Ty = 15.56°C + 273.15 K = 288.71 K
C,=91.44m/s
P, = 517.10 KPa + 101.35 KPa = 618.45 KPa
T, = 265.56 °C + 273.15 K = 538.71 K

a) Eficiencia adiabética o interna del compresor

— TOZS - TOl
o0 = o Ty 2
m
Toy =Ty + 50— = 538.71K + ————— = 54287 K
p 2x1006 =

KgK
Proceso isentrépico entre 02y 2
k

542.87
538.71

Py, = P, (TTLZZ)E = 618.45 KPa( )% = 635.33 KPa

Proceso isentrdpico entre 02 y 01
k-1

Toas _ (Poz) &
To1 - (P01)
k-1 1.4-1
— Po2\ k _ 63533\ 14 __
Tozs = Tos (P01) = 288.71K (101.35) = 487.78K
_ (487.78-288.71)K
Mo-0 = Gazs7-28870)K

No-o =78.32 %

= 0.7832
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b) Potencia en KW del motor de accionamiento
: . Kg K]
Wl_z = le_z = 0.73 Tx1.006m7(542.87 - 288.71)K
W,_, = 186.65 KW
W,_, 186.65 KW

=190.46 KW
0.98

Wiec =

nmec

c) Eficiencia global
Ne = No—oNmec = 0.7832x0.98 = 0.7675, ne. =76.75%

Ejemplo 2.2
Un turbocompresor comprime desde una presion atmosférica de 100 KPa y una temperatura de 30°C. Un mandmetro colocado en

el tubo de salida mide 400 KPa de presion mientras que la temperatura en ese mismo sitio es de 250°C. El gasto masico a través del
turbocompresor es de 0.4 Kg/s de aire y el diametro de la tuberia de descarga es de 4 cm.
Calcular:

a) El rendimiento interno del compresor.

b) El numero de Mach a la salida del compresor.

c) La Potencia de accionamiento si el rendimiento mecanico es de 95%.

d) Eficiencia global del compresor

POZ
T
S
Datos:
POI = 100 KPa
To1 =30°C+ 273K =303 K
P, =400 KPa + 101.35 KPa = 501.35 KPa
T, =250°C+ 273 K =523 K
m =04 -2
D, =4cm
Avrea de la tuberia de descarga del compresor
2 2.2

Ay =25 =TT = 125662103 m?
a) Rendimiento interno del compresor.

n = Wideal — Toz25—To1

t Wreal To2—To1
_ P _ 501KPa 3
P2 = %, 0.287KK—]><523K 3.337 Kg/m
9K ,
=p,Cy Ay > Cp=—t = 0.4 Kg/s =95.39 m/s

T p2Az 3.337Ke/mBx1.2566x10°3 12



19
Ingenieria Mecénica — Universidad de Los andes. Mérida- Venezuela

2
2 (95.39)22

Toz =Ty +5%- = 523K + ———— = 527.52 K
P

(2x100 )KgK

Proceso isentropico entre 02y 2
1.4
527.51)1_4—1

523

Py, = P, (%)% = 501KPa ( = 516.29 KPa

516.29

1.4
)“‘1 = 48431K
00

Tons = Top (j’z)kT = 303K (52

01

Wideal _ Tozs—To1 __ (484.31-303)K

M= ol Top—Tor  (52751-303)K 0.8076
b) Numero de Mach a la salida del compresor.
m
C 95.39 —
=2 = S =0.20
VERT, \/1 4x287 L x523K
9K

c) Potencia de accionamiento
Kg K]
WT'OtOT _ m CP (T02—7'01) 0.4T(1.006) “7(527.51—303)1(

= 95.09 KW

Wmec Nmec 0.95
d) Ef|C|enC|a global del compresor
Ne = Nilmec = 0.8076x0.95 = 0.7672

2.1.2 Aplicacion a Turbomaquinas Térmicas Motoras (TTM)
Turbinas Térmicas

El proceso de expansién a través de una etapa de turbina se muestra en la Fig. 1.9 en un diagrama h-s:

POl
h 4 P Py,
h A
01 Tobera Ro
- Py 01 02
. ’ir P1 P,
- Trayectoria de estados Trayectoria de estados
totales 2
' W13 totales
Trayectoria de estados W13 Trayectoria de estados
estéticos estaticos
P02 _— P03
r{ N |/|’N 03 p
— ‘/ |-‘03s rOZS / 3
2 I S °3
e v s
25 3s
S S
Figura 2.6. Diagrama entalpia - entropia del proceso en una etapa de turbina
Figura 2.6a Punto 02 salida turbina. Figura 2.6b Punto 03 salida turbina.
Con referencia a la Fig. 2.6a., el trabajo especifico realmente extraido del fluido en la expansion desde Py, hasta Py, es:
Wiz = hoy — hoy (2.32)
La potenua real o potencia intercambiada en el rotor es:
W‘real - Wl 2~ W‘rotor - le 2 i . i i (2-33)
El trabajo ideal isentrépico que podria extraerse del fluido entre los mismos niveles de presién es:
Wi_zs = hoy — Rozs (2.34)

La potenua ideal o potencia maxima que se puede extraer del fluido es:
M/Ldeal - Wl 25 — le 2s (2-35)
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La diferencia entre w;_,¢ Y w;_, se debe a las irreversibilidades internas del tipo hidraulico que ocurren por friccion entre el fluido
y el metal, cambios bruscos de direccion del fluido, separacién de capa limite, etc. El trabajo perdido en este tipo de
irreversibilidades es:

Wph1-2 = Wi_25s — W12 (2.36)
Wph1-2 = hoz — hoas (2.37)
Se define el rendimiento interno o adiabatico de la turbina como:

— hg1-h
M =Tp = Moo = b = —A=02 (2.38)

Wi-2s  hoi-hozs

La potencia mecanica W,,,. que aparece en el eje de la turbina es menor que la potencia realmente extraida del fluido por el rotor,
Wiotor = Wi_, = mw;_,, €n una cantidad suficiente para vencer las pérdidas mecanicas que ocurren en los rodamientos o
cojinetes, prensa estopas o sellos mecénicos, etc.

La Fig. 2.7 es un esquema de las diferentes potencias involucradas en la turbina, donde se puede observar que el rendimiento
mecénico de la turbina se define como:

f f N

Potencia entregada Potencia Mecanica
Potencia hidraulica al rotor W
entregada a la turbina / =W =mw mec
Wideal :W1—25 = MW,_y, 1 *

}

Potencia perdida

Potencia perdida .en roce rﬁecanlco.
en roce Viscoso W =W W

. pmec rotor — ' Vmec
W, =m(w,, —w,)

ph1-2 1-2s

Figura 2.7 Potencias involucradas en el proceso de expansion en la turbina

Wmec Wmec
= Zmec _ Tmec (2.39)
Nmec Wi, Wy,

El rendimiento total o global de la turbina se define como:
Wmec
Nr =30 (2.40)

Wi—_2s

_ Wrotor Wmec

M= Yy e Wroror
Nt = Nilmec (2.41)
En Turbinas de gas, el trabajo especifico real se puede calcular en términos de las presiones y temperaturas de la siguiente manera:
Tozs
Wiy = Cp(T01 —To2) = me(Tm = Tozs) = WiCme (1 - 7%21) (2.42)
k-1
kRT, Po2\ &k
wy_, == k—101 [1 - (ﬁ) . ] (2.43)

Cuando las velocidades de entrada y salida de la turbina son bajas, se puede escribir la eficiencia interna aproximadamente en
funcion de los estados estaticos.
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N = ale (2.44)

T hy—hyg
La Fig. 2.6b es una ampliacion de la Fig. 2.6a, para diferenciar el proceso en la tobera y en el rotor. En este caso, el punto 2 esta
ubicado a la salida de la tobera y entrada al rotor y el punto 3 es la salida del rotor, lo cual debe tenerse en cuenta para utilizar las
ecs. (2.32) ala (2.44).
La continuidad en una turbina térmica radial con salida axial implica que (ver figura 2.5 con el flujo en sentido contrario):
p1C1A; = pyCor Ay = p3C3,43 (2.45)
Donde:
C; Yy A, son la velocidad promedio y el area del ducto de entrada a la turbina.
C,, s la componente radial de la velocidad absoluta en la entrada del rotor de la turbinay A, = wD,B, es el area en la entrada del
rotor.
C5, es la componente axial de la velocidad absoluta en la salida del rotor de la turbina y A; es un el area anular en la salida del
rotor.
La continuidad en una turbina térmica radial con salida radial se tiene (ver figura 2.4 con el flujo en sentido contrario):
p1C1A; = pyCor Ay = p3CsrAs (2.46)

En las turbinas axiales, al igual que en un compresor axial, la velocidad axial se mantiene constante por criterio de disefio. En las
turbinas ocurre una expansion en el flujo, la densidad disminuye y el area de flujo aumenta.

Ejemplo 2.3
Una turbina de gas produce una expansion desde las condiciones totales de 0.5 MPa y 1100 K hasta una presion estatica de salida

de 0.1 MPa, donde la velocidad es de 150 m/s. El trabajo perdido por las irreversibilidades que sufre el fluido en su paso a través
de la maquina es 10% del trabajo ideal isentrépico. Considerando el fluido como un gas perfecto con las propiedades del aire.

Calcular:
a) El trabajo perdido en irreversibilidades, wyp;—,
b) La eficiencia interna de la turbina, n;.
c) La potencia real extraida del fluido si el flujo masico es m = 0.5 kTg.
d) La potencia en el gje si la potencia debido a pérdidas mecanicas es 5 KW.
e) La eficiencia total o global de la turbina, .
Py
T A 01/

T01 T ——

W15

02 P02
T02 P
W2 ) FM | —"
P
2s
'S
Datos:

k=14

= XJ
Cp =1.006 KoK
PO]. = 500 KPa
Ty, = 1100K

P, = 100 KPa
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C, = 150%

Wphi-2 = 0.1wy_5

a) Trabajo perdido por irreversibilidades

Wi_2s = Cp (To1 — Tozs)
k-1 1.4-1
&k 100

14
) = 1100K (%) =694.52K

P,
Tys = Tox (P_

01

Suponiendo que C 2= Co

mZ

sz (150)2—2
Tozs = Tos + 5= = 69452 K + —51
p 2x1006 Kg_K

TOZS = 705.70 K

Wph1-2 = 0.1(hoy — hozs) = 0.1Cp(To1 — Tozs)
K]
Wpp1—2 = 0.1 X 1.006m(1100 —705.70)K

K]
Wph1-2 = 3967@
b) Eficiencia interna
o ho1 — ho _ Tor — Toz
= hOl - hUZS - TOl - TOZS

Wphi1-2 = hoz = hozs = Cp(Toz — To2s)

Wph1-2 39'67%
T02 = p + TOZS = —I<] + 705.70 K = 745.13 K
1.006Kg—K
_1100-74513
T = 1100 - 70570~

c) Potencia en el rotor

Wiy =mw;_, KJ
o = Cp(Tyy — Tpz) = 1.006 — (1100 — 745.13)K

Wiz p(Tos 02) KgK( )

K]

Kg

. Kg

Wl_z = 0.5?x357.0

Wi = 357.0

K] K]
——=1785—=178.5 KW
Kg s

d) Potencia mecéanica
Winee = Wy_p — Wymee = 178.5 KW — 5 KW = 173.5 KW
e) Rendimiento total de la turbina
nr = nin:mec
Wipee 173.5 KW
Mhmee = 4 T 1785 KW
ny = 0.9x0.972 = 0.8748
Ny = 87.48%

=97.2%

Ejemplo 2.4
Una etapa axial de turbina de gas desarrolla una potencia mecénica de 3.6 MW en el eje cuando opera un flujo masico de 28 KTg.

Las condiciones totales a la entrada de la etapa son 780 KPa y 1100 K. El gas llega a las toberas axialmente y sale del rotor
axialmente. A la salida de las toberas la presion estética es de 480 KPa, la velocidad del gas es de 450 ? y el gas sale formando un
angulo de 70° con la direccidn axial. Determinar:
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a) La velocidad axial, el nimero de Tomar los siguientes valores:
Mach a la salida de las toberas y la Cpg= 115K]/Kg K
caida de presion por friccién en las Ry= 0.29KJ/Kg K
toberas.
b) La eficiencia adiabatica total-a- Tobera Rotor
total de la etapa si el aumento de
entropia del gas a su paso por el rotor P

p ; g p _p o R / 01
esde 2.8 Kok y la eficiencia mecéanica T p
s 97%. o _ e

. . af P P
c) La potencia perdida por Q 2 2
irreversibilidades del tipo hidraulico y W1.3=Wp.3
mecanico. Dibujar un diagrama h-s Wa-3s
para visualizar el proceso en la etapa
y un esquema de potencias con todos _—Pos
sus valores. 03s 02s [03 p
N *__/r — 3
T ;
3s 2s
S

Datos: / G,
Wee = 3.6 MW
=28 — Ci=Cy / 2
Tos = 1100 K S
Py, = 780 KPa W2 Cs=Cx_az3=0
P, = 480 KPa
m B3
o, = 70° Wi U
>
z = axial

0 = tangencial

Estator=TOBERA ROTOR

Donde « es el angulo que forma la velocidad absoluta C con la direccion axial, es este caso @; = 0°, a, = 70° y a3 = 0°

a) Lavelocidad axial se mantiene constante a través de la turbina por criterio de disefio.
Ci, =Gy = (3 m m
C,, = C,xCosa, = 450 ?xCos70° = 153.9:
Numero de Mach:
Toy = Ty, porla1® Ley de la Termodindmica, ya que en las toberas no hay intercambio de trabajo ni calor.
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m2
C,? (450)2 %
T =To —5-— = 11001(——SJ= 1012 K
Pg 2 %X 1150 W
M,=—=———; —=—— > k=1.337
*“a, JkR,T, R, (k-1
450 m/s
Mz = J
450
My=—3-=0.72 = flujo subsénico
626.40 —
Caida de presién por friccion:
k 1.337
Pyy = P (T"Z)m 480KP (1100)1'337_1 668 KP
2=%\7") = 1012 - a
Py, — Py, = 780KPa — 668 KPa = 112KPa
b) Eficiencia adiabatica:
]
ASrotor = S3-5, = 2.8 m
Nmec = 97%
. ) Wpee 3.6 MW
Wrotor = Wiz = Tmoe = 097 = 3.71134 MW
W, , 371134 K KJ
W3 =——= 7 S =132.55 e
"o 7
1325551
wy_3 = Cp(Toy — To3) = Toz = (T01 - Wcl_s) = (1100K - KI;g>
P T
Tos = (1100 K — 115.26 K) = 984.74 K
mZ
C32 (153)2 -7
Ty =Toy =5 = 984.74K — —51 =974.56 K
p 2x1150 Kg_K
T ds = dh — vdP Tomando el proceso a presion constante entre 2sy 3 se tiene:
T ds =dh Asumiendo T;=Ts, se tiene
] K]
h3 - th:T3(S3 - Sz) = 974‘.56 Kx2.8 1("7 = 2.728 K_g
K] K]
hZS = h3 - 2.728 K_g = CPT3 - 2.728 K_g
h,, = 1.15 K X 974.56K — 2.728 ) =1118.0KJ/K
2s = 1. KoK . . Kg = 0KJ/Kg
h.. 11180 II((—]
_ s g
Tye=—=—"—-9=97217K
G 115K
T KgK
k 1.337
Py =P (Tzs)m = 668KP (972'17)1'337_1 = 409.19 KP
3= Pz 1, - 1100 - AT A

1337
984.74)m

P =P, (23" 2 409.19kP
03 = 3<T_> =0 a(974.44

3

= 426.62 KPa
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k-1 1.337-1
Pyz\ k- 426.62\ 1337
Tozs = Tos (P_) = 11001(( 780 ) = 94480 K
01
o To1 — Tos3 _ (1100 — 984.74)K _ 07427
T T —Toss (1100 — 944.80)K

N = 74.27%
c) Potencia perdida por irreversibilidades del tipo hidraulico y mecanico:

. . 3 _ K_g 115 MJ
Wi_3s = m Cp(Tyy — Tyss) 285 1000 KgK

2 (1100 — 944.80)K = 5 MW

l/i/1 L =m CP(T01 —Tyy) = 28’(5—9 1101050 KM’K (1100 — 984.74)K = 3.71 MW
meec Wy — We = 3.71 MW — 3.6 MW = 011 MW

Wpeorar = 0.11 + 1.29 = 1.4 MW

i Wrotor =371 MW Wmec = 3.6 MW
Wigear = 5MW

]

Wi, Wymee = 0.11 MW

2.2 Aplicacion a Turbomaquinas Hidraulicas (Ecuacion de Bernoulli).

V.2
| ; . 2
mz;uz;szz;z—'Zzg

ml,ul,Plvl, ,Z

c—

W

Para régimen permanente, flujo unidimensional, una entrada y una salida, la ecuacion de conservacion de la masa resulta:

Th1=m2=m

25

La 12 Ley de la Termodindmica para régimen permanente, flujo unidimensional y despreciando el calor intercambiado entre la

maquina y el ambiente resulta en:

2 . 2
Th(ul +P1v1 +V2L+Z1g>iW1_2:m(u2+P2v2 +%+Z2g>

Dividiendo entre el flujo masico, my multiplicando por 1/ g se tiene:

(2.47)
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u |, Py, V4? wy_ u; | Py | Vo2
e s e e e s Ml S % (2.48)
g P9 29 g g pg 29
Donde se ha usado la condicion de fluido incompresible: p; = p, = p. Las unidades del término [% en el Sistema Internacional
son:

J s* _ Nxms®? Kgmxmxms? _ m
Kgmm  Kgmm  s2xKgm m

es decir, unidades de longitud o altura. Por esta razén, se acostumbra escribir

Wiz
g =H_,
y llamar H;_, la altura intercambiada entre la entrada y la salida de la maquina. Sin embargo, el significado fisico de H,_, es

energia por unidad de peso, ya que:

Nm
Hi_,=m=—
1-2 N

Donde N se refiere a la unidad de fuerza en el sistema internacional llamada Newton.

El peso especifico y la densidad del fluido estan relacionados de la siguiente manera: y = pg

Por lo tanto:
P ? Lo _ — (P2 72
Brtz)-—c-w)tH, = (2+2+2) (2.49)

La energia interna del fluido, u, se incrementa debido a la friccion hidraulica, cambios bruscos de direccion, desprendimiento de
capa limite, etc. Es decir, el incremento de u, representa pérdidas por irreversibilidades que ocurren en el interior de la maquina y
se acostumbra a escribir:

1
heine = 7 (uz —uy) (2.50)

donde hg;,, se denomina altura de pérdidas o energia por unidad de peso perdida debido a irreversibilidades dentro de la
turbomaquina hidraulica.

El balance de energia resulta en:

2 P, , VB?
_+_g+Zl_hfintiHl—2 :72+ﬁ+22 (251)

La altura de pérdidas hy;,, es muy dificil de calcular analiticamente, por lo que se toma en cuenta a traves del rendimiento interno
de la maquina. Entonces cuando se aplica la Ecuacion de energia entre la entrada y la salida de la turbomaquina hidraulica se tiene:

Py V2 _ P VLZ
7+E+ZliH1_2—y+2g+Z2 (252)
La presion total, Py, en un fluido incompresible se define como:

V2

2
donde P es la presién estatica y y:—g es la presién dinamica. Usando Py, el balance de energia resulta en:
Poq _ Po2
7 + Zl i Hl_z -_ 7 + ZZ (2.54)
si la diferencia de cotas entre la entrada y la salida de la maquina se puede despreciar se tiene:

Po1 Po2
o1 4 — 02 .
i H, =" (2.55)
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2.2.1 Aplicacion a Turboméaquinas Hidraulicas Generadoras (THG)
Bombas y Ventiladores

Ql—Zzo
T

BombL 0
Ventilgdor

Hg,v

La altura o energia por unidad de peso realmente comunicada al fluido es:

H1—2 = @ + ZZ - Zl (2.56)
Donde H,_, sesuele llamar Hy (altura de labomba) o H, (altura del ventilador), entonces la potencia hidraulica comunicada
al fluido:

Whia =v Q Hpy ' . (2.57)
La potencia que debe comunicarse al rotor W,.,;.,- debe ser mayor que W,;, en una cantidad suficiente para vencer la potencia
hidraulica perdida en irreversibilidades internas, thid.

W‘rotor = Whid + thid (2-58)
donde:
Wphia =V Q hfine (2.59)
Donde hy;y, se refiere a la altura de perdidas por irreversibilidades que ocurren dentro de la bomba o ventilador, por lo tanto:
Wrotor =Y Q (HB,V + hfint) (260)
Por lo tanto:
Hrotor = HB,V + hfint (261)
Se define el rendimiento hidraulico o interno de la bomba o ventilador como:

Whi Hp,
1 Wrtor ~ roter (262)

La potencia mecénica .. proporcionada por el motor de accionamiento debe ser mayor que la potencia entregada al rotor W, .,
en una cantidad suficiente para vencer la potencia perdida por el roce mecanico que ocurre por ejemplo en los rodamientos o
cojinetes. La Fig. 2.8 es un esquema de las diferentes potencias involucradas en la bomba o en el ventilador, donde se puede

observar que la potencia mecénica W, es:

f f y

Potencia Entregada Potencia Hidraulica

al Rotor V.. =
Potencia Mecanica Whia = YQHgy
Wmec WrOtorl_ ]/QHTOtOr *

_ ) Potencia perdida
Potencia perdida en roce viscoso

€n roce mecanico i _
. . ‘ Wphia = YQhygine
I/meec = Whee — Wrotor

Figura 2.8 Potencias involucradas en bombas y ventiladores

Wmec = Wrotor + Vi/pmec (263)
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Se define el rendimiento mecanico de la bomba o ventilador como:

_ Wrotor

Wmec

El rendimiento total o global se define como:

nmec

Whid
Ny = =
’ Wimec
— Whia Wrotor
nB,V W, W
rotor mec
Neyv = Nillmec
Ejemplo 2.5

Para una bomba de agua montada en un banco de pruebas se conocen los siguientes datos:

Torque de entrada medido con un dinamémetro =

Revoluciones medidas con un tacdmetro =

Caudal manejado medido con una placa orificio =

Presion manométrica en la succién =

Presion manométrica en la descarga =

6 Nm
1750 rpm
4 Ips
0.1 X

cm?
Kgf

cm?

Calcular:

a) Potencia hidraulica comunicada al fluido.

b) Eficiencia global de la bomba.

Dy = 1.25 pulg

¢) La potencia debido a pérdidas internas de la bomba.

d) Si la eficiencia mecéanica es 95%, calcular la eficiencia interna,

a) Potencia hidraulica

Whia = v Q Hp ,
0 4x1073 7 m
Vo=—= — = 3.62 —
A,  m(1.5x0.0254)? m s
4
m3
Q 4x10_3 T m
Vg =—-= — =522 —
Ay m(1.25x0.0254)?2 m s

4
P, — P v,2-12
HB=<d,y S)-'l-(d s)+(Zd—ZS)

2g
K

2
@~ (~0x10' 5L (5227 3607

B =

+ m
1000 K_gfbf 2x9.81 3z
m
Hy =21m+072m+0.1m=2182m

+ 0.1m

28

(2.64)

(2.65)

(2.66)
(2.67)
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b)

c)

d)

. N m3
Wiiq = 1000x9.81 — x4x10~3 —x21.82m
m s

. Nm
Whia = 856T = 0.86 KW
Eficiencia Global

hid

7’) =
T Winec
. 2m 1750 rad
Wpee =0T = —————x6 Nm = 1.10 KW
6 60 S
=—=10.7818
=110
ng = 78.18%
Eficiencia Interna
_ "B _7785_
M= = 0.8195
n; = 81.95%
Potencia debido a perdidas internas de la bomba
Hy 2182

= 26.64m

H =_5_
rotor T 7 0.8192

hfint = HT'OfOT - HB = 26.64 - 21.82 = 4’.82 m
) N ,m?

Wphia = 1000x9.81 — x4x10~° —x4.82m

Wphig = 0.189 KW

2.2.2 Aplicacion a Turbomaquinas Hidraulicas Motoras (THM)
Turbinas hidraulicas

La altura o energia por unidad de peso realmente extraida del fluido es

_ Po1—Po2
HT -_

+ z,—2z
Y 1 2

y la potencia hidraulica extraida del fluido:

Whia = yQHr

29

(2.68)

(2.69)

La potencia que el fluido comunica al rotor, W, ,,,,, €s menor que W,;, en una cantidad igual a la potencia hidraulica perdida en
irreversibilidades internas, W4 .

WTO tor

Donde:

= Whia — Wphia

Wonia =V Q Rfine

Por lo tanto,

Wro tor

Donde:

=Y QHyotor =y Q(Hy — hfint)

Hpotor = Hy — hfint

Se define el rendimiento hidraulico o interno de la turbina como:

n =

_ Wrator _ Hyotor
Whia Hr

(2.70)

(.71

2.72)

(2.73)

(2.74)

La Fig. 2.9 es un esquema de las diferentes potencias involucradas en la turbina, donde se puede apreciar que la potencia mecanica
que sale por el eje de la turbina es menor que la potencia comunicada al rotor en una cantidad igual a la potencia mecénica perdida
por el roce mecanico que ocurre por ejemplo en los rodamientos o cojinetes.

Wiee = Wrotor — Vmeec

(2.75)
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Potencia Entregada Potencia Mecanica
Potencia Hidraulica al Rotor W
mec

Whir] = ]/Q]—I1_2 Wrntnr = VQHrntm‘

4

! - 1

Potencia perdida
€n roce Vviscoso

Woynia = YQhsint

Vmeec =

1

Potencia perdida
€n roce mecanico

Wrotor - Wmec

Figura 2.9 Potencias involucradas en la turbina

Se define el rendimiento mecanico de la turbina como:

_ Wmec
Nmec =

WT'UtOT

El rendimiento total o global se define como:

_ Wmec
r Whia
_ Wrotor Wmec
Nr=——"_-—
Whia Wrotor
Nr = Nilmec
Ejemplo 2.6

(2.76)

(2.77)

(2.78)
(2.79)

Una turbina Francis tiene una altura disponible de 27.1 m. El gasto de la planta es de 28.7 m?s. La potencia transmitida al

generador es de 6720 KW y la eficiencia mecanica es de 98%. Calcular:

a) La potencia perdida en la transmision entre el rodete y el generador por causa de friccién mecanica.
b) La potencia perdida internamente.
c) Laeficienciainternay la eficiencia global.
Datos:
Hy =271m
Q =28.7m3/s
Wipee = 6720 KW
Nmec = 98%
a) Potencia debido a perdidas mecanicas:
meec = Wrotor - Wmec
) W, . ) 1
meec = Winec = Winec ( - 1)
nmec 1 nmec
Womee = 6720 KW (W_ 1) =137.14 KW
b) Potencia perdida internamente

thid = Whicl - Wrotor
3

Kg m m
x9.81 —x28.7 —x 27.1m
s s

Whia =Y Q Hy = 10003
Whiq = 7629.92 KW

Wipee  6720KW
_ Nmec 0.98

Wyhia = 7629.92 KW — 6857.14 KW = 772.78 KW

= 6857.14 KW

Wrotor =
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¢) Eficiencia interna

Wyoror _ 6857.14KW

Ty, T 7629.92KW
n; =89.87 %

Eficiencia global

N7 = NiNmec = 0.8987 x 0.98 = 0.8807
nr = 88.07%

= 0.8987

2.3. Aplicacion global a sistemas de bombeo

La aplicacion de la ecuacién de Bernoulli al esquema de la Fig. 2.10 incluyendo los conductos y accesorios que conducen y
controlan el fluido desde el depdsito de aspiracion o succion hasta la entrada a la maquina y desde la salida de la maquina hasta el
deposito de descarga resulta en:

Py V42 Py | V5P

71+i+zl_hfl_2+HB'V=72+i+Zz (280)
Donde:

hf1—2 = hfl—s + hfd—z (2.81)

es la suma de las perdidas primarias y secundarias de las tuberias de succiony descarga del sistema de bombeo.

Tuberiade —
cebado

Llave de purga de
Valvula de aire ‘L
compuerta Panel de

manoémetros

Z

Valvula de
Reductor compuerta
Valvula de ot Valvula de Zq
compuerta retencion

Y= — S—

— Valvula de pie con
alcachofa

Figura 2.10 Diagrama de diferentes valvulas utilizadas en una instalacién de bombeo

L7 2
b (=) | ;'. :
NN N
N N
(b)

Figura 2.11 Corte (a) Valvula de pie con alcachofa, (b) Valvula de retencién.
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Instalacion de bombeo:
- Tanque de succion.
- Alcachofa y valvula de pie.
- Dos valvulas de compuerta en la aspiracién y en la impulsion.
- Valvula de retencion en la impulsion.
- El reductor en la aspiracion.
- Tanque de descarga.

Si los depositos estan abiertos a la atmdsfera, P, = P, = Py, = 0 en unidades manométricas. La velocidad del fluido sobre las
superficies libres de los depdsitos es muy baja y puede despreciarse. V; = V, =0

Entonces:
Hgy = (2 — z1) + hpy (2.82)
HB,V = AZ + hfl_z (2.83)

Az S

Figura 2.12 Esquema para la aplicacion global de la ecuacion de Bernoulli a THG.
Bajo estas condiciones la bomba o ventilador debe comunicar al fluido una altura o energia por unidad de peso suficiente para
vencer la altura geodésica y la altura de pérdidas entre los depositos.

La altura de pérdidas en las tuberias se divide en altura de pérdidas primarias que ocurre en tramos rectos de tuberia de seccién
transversal constante y en altura de pérdidas secundarias que ocurre en los accesorios tanto en la succién como en la descarga.

hf1—2 = hfl—s + hfd—z (2.84)
hfl—s = hfpl—s + hfsl—s (285)
Para calcular las perdidas primarias se usa la ecuacién de Darcy-Weisbhach
2
hyp = fgzv—g (2.86)
O en funcién del caudal:
8fL
hp = g,rst Q? (2.87)

donde ' f ' es el factor de friccion de Moody

Para las pérdidas secundarias se tienen dos métodos célculo:

Método de Longitud Equivalente:

Yleq V2
b =1 (555, (2.88)
donde } L., es la sumatoria de la longitudes equivalentes de todos los accesorios instalados en la tuberia.
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También:

L
k=75
Es el coeficiente adimensional de pérdida de carga secundaria.

Usando el método de longitud equivalente, las pérdidas totales en la tuberia de succion:

_ L_sV_s2 (ZLeqs) V_s2 _ (Ls"'ZLeqs) V_s2
Poios =1 T U0 )2 =5 b 2g

O usando la formulacion en caudal:

hfl—s — st(Ls"'Z Leqs) Qz

5
gm?Dg

Usando la formulacién en caudal, las pérdidas totales en el sistema de bombeo son:

_ st(Ls"'Z Leqs) sfd(Ld"'Z Leqd) 2
hfl_z - gn2Dp$ + gn:ZDg Q
Ejemplo 2.7

33

(2.89)

(2.90)

(2.91)

(2.92)

(2.93)

Entre el pozo de aspiracion y el depdsito de descarga de una bomba que maneja agua a 30°C hay un desnivel geodésico de 25 m.
La tuberia de aspiracion es de 4 in de diametro, tiene una longitud de 5 m y esta provista de una valvula check de compuerta, una
valvula de compuerta abierta y un codo estandar de 90°. El eje de la bomba esta a 2 m por encima del nivel del pozo de aspiracion.
La tuberia de descarga es de 3 in de diametro, tiene una longitud de 85 m y esta provista de una valvula de compuerta, tres codos
estandar de 90° y salida brusca K = 1. El caudal bombeado es de 40 Ips y el depdsito de descarga esta sometido a una presion de 1
atmosfera por encima de la atmosfera local. El rendimiento global de la bomba en el punto de mejor eficiencia es de 80%. Las

tuberias son de hierro fundido nuevo.
Calcular:
a) La potencia en KW necesaria en el motor eléctrico.
b) La presion manométrica en la brida de succion de la bomba.
Datos:
Propiedades para Agua a 30°C

3
p= 996’"7; v = 0.802x10"¢

Az =25m
Ds; = 4 pulg = 0.1016 m
Li=5m

Accesorios de la succién:

Usando la tabla 6 (ver Apéndice) se obtienen las L% de los accesorios:
Cantidad Accesorio Leq
D
1 Valvula Check de compuerta 135
1 Vélvula de compuerta abierta 8
1 Codo estandar de 90° 30
h=2m
Dy = 3pulg =0.0762m
Ld = 85 m
Accesorios de la descarga:
Cantidad Accesorio Leq
D
1 Valvula de compuerta 8

3 Codo estandar de 90° 30
Salida brusca K = 1
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—401—004m3
Q= s s

P, =1latm =101 KPa (presion manométrica)
ng = 80%
Tuberia de hierro fundido nuevo
£=0.01 mm
a) Potencia mecéanica:
Aplicando Bernoulli entre (1) y la superficie libre del tanque de descarga (2) segun la fi

_ 2,2
Hp =u+u+(zz_21)+hfl—s+hfd—2
P =0 V,=V, =0

14 2g
P, = 1atm = 101 KPa

23 m
as <2l =
S ; ,m
F V.C. v-C
2m
e d®
V== 00T o937

mX10.162 _
A — %10 4 m?2

_ Q _ 40x1073m¥/s m
Va=7= e 8.77 =
Usando el diagrama de Moody o la ecuacion apropiada se obtienen los factores de friccion:
4.93™x0.1016
£ = 20IMM _ 60001; Reps = — 7 = 6.25x10° f, = 0.014
Dy 101.6 mm

2
0.802x10_5mT

g _ 001mm

8.77%x0.0762m
Dq  762mm

=0.00013; Repy = =833x10° f; = 0.014

2
0.802x10_6mT

34

gura se obtiene:

m2
—f [k Legs\| V& _ 5 i)
hp-s = fs [DS +2 ( Dg )] 2g 0.014x (0.1016 +135+8+ 30) 2x9817
hfl—S = 3.85 m
m?2 m?
B L4 Lega\] V2 V2 _ 35 8772 7 8772
hta—2 = fa [Dd +2 ( Dy )] 2g + KZg = 0.014x (0.0762 +8+ 3x30) 2x9817 = 2x9.81%

h‘fd—z = 7052 m

101x103Pa
Hg = — N + 25m + 3.85m + 70.52m
Hg =109.71m

Kg m3

. m
Wyia =Y Q Hg = 996ﬁx9.81 s—2x0.04Tx109.71 m

Wyiq = 42.88 KW
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_ Wyiq  42.878KW

W -
mee = T 0.80

= 53.60 KW

b) Presion en la entrada de la bomba:
Aplicando Bernoulli entre (1) y la succidn (s) segtn la figura se obtiene:

T A P, Vi

—4+—+4z,—hey =—+—+

y T2g AT T T gt

PS _( ) 52 h

% =z Zg Zg f1-s

75=—2m—1.24m—3.85m=—7.09m
Kg m

P, = —7.09 m x996 —x9.81 — = —69.27 KPa
m S

Ejemplo2.8

Calcule la potencia que requiere un motor de una bomba que se utilizara para llenar con agua a 20°C un tanque que se encuentra a
20 m sobre el nivel del deposito de succion. La capacidad del tanque a llenar es de 5000 Its. La longitud de la tuberia es de 60 m.
El tanque debe ser llenado en no mas de una hora. la tuberia tiene una rugosidad de 0.1 mm y un diametro de 1 pulg. Suponga que
la bomba tiene una eficiencia total de 75%.

Wmec =?
Datos:
AZ =20m kg

2
~ Agua 20°C p = 996 —%; v = 1.01x107° =~
' é : ? Az=20m
Viangue = 5000 Its
@ L=60m

v E=01mm
D = 1pulg

Caudal manejado por la bomba:
_ 5000L 1h 1m3 m3

= 139x107% —
1h 36005 1000 Its x s

Aplicando Bernoulli de (1) a (2):

Py Vi? P, V5’

—4—+z +Hg—hsy_, =—+-—

y 2g NP T Ty Tag

de donde:

HB = AZ + hf 1-2

En este caso Dy = D; = D

y L=Li+L;=60m

Donde L es la longitud total de tuberia del sistema de bombeo
8fL

hy1-2 = 755 Q

Teniendo el valor de Reynolds:

3
_3m
Re. = VD _ QD _ 10 _ 4-(1.39x10 T)
p=—— = =— 7
v Av  mDv 11:0.0254mx1.01x10_6mT

Rugosidad relativa:
£ =21 ~0.004

D 254

Utilizando la grafica de Moody se tiene: f = 0.03
Por lo que:

+ z,

= 6.9x10*
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8x0.03x60m 32 m_6 _
9-815%11'2)( (0.0254)5m5 (139x10 ) 2 27.18m

Hy = 20m + 27.18m = 47.18 m
. _ _ Kg m _3m? _
Wiia = ¥ Q Hp = 9982 x9.81 % x (1.39x1073 %) (47.18 m) = 642.06 W

; _ Whia _ 64206W _
Winee = =114 = == = 856.08 W

hf 1-2 =

Ejemplo 2.9
En el sistema de bombeo que se muestra, la longitud de la tuberia de succion es igual a 16 m y la longitud de la tuberia de descarga

es 30 m. Se bombea un caudal de 5.6 I/s de agua a 20°C (v = 1.01x10‘6m72, p =998 %, el diametro nominal de la tuberia de

succion y de descarga es 2 pulg, las tuberias son de acero comercial nuevo (¢ = 0.046mm). a) Calcular el valor de h (altura desde
el nivel de agua en el tanque de aspiracion hasta la entrada de la bomba) en la cual P, = P,, siendo P, = 2.337 KPa presion de
saturacion del agua a 20°C. b) ;Qué valor de h debe emplearse para evitar cavitacion si se considera un Factor de Seguridad del
20%?, c) calcular la potencia mecanica de la bomba y d) las pérdidas hidraulicas producidas en el interior de la misma si la
eficiencia total y mecanica del sistema es 85% y 97% respectivamente. Considerar las perdidas secundarias para los accesorios que
se ven en la figura.

Datos:

P, = 14.7 psi = 101 KPa (Tanque abierto, presion absoluta)

P, = 14.7 psig = 101 KPa (Tanque cerrado y presurizado, presion relativa)

Ly=16m
Ld = 30 m
l m3
Q =5.6—=0.0056—
s s
Agua a 20°C
m2
V= 1.01x10_6T
Kg

D¢ = Dg = 2 pulg Didmetro Nominal

En la tabla de diametros comerciales se busca el didmetro interior:
D =Dg =D, = 2.067 pulg = 0.0525 m Didmetro Interior

& = 0.046mm Acero comercial nuevo

a)h =?Para P, =P,

P, = 2.337 KPa
b) h =?con FS = 20%
C) Wmec =?
d) Wypia =?
ng = 85%
Nmec = 97%
14.7 psig
15m Ve KJ
Codo 90° P Leq/D=8
Leq/D=30 N/ 4_‘2 !l Ng
) Codo 90°
h Bomba Leqg/D=30
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a) h=?ParaP; =P,
Bernoulli de (1) a (s):
P, V2 P, V2
— h S5
y+2 +21 — s +zg+5
_P_ R W
Ty oy 2g .
Q 4x0.0056 " m
Q=¥ 5 A m(0.0525)2m? s
Teniendo:
e 0.046 mm — 0.00087
D 525mm
VD 2592x0.0525m
Re = — = S m = 13x105,
v 1.01x1076 =
f=0.021
2
h f[(Leq) +LS] e 0021(30+ Lom ) 259 5_2 = 2.40
3=, =240m
f1-s coo0 Dl2g 0.0525m 2x9.815—2
2
101000 2337 2592™
h = m-__ m-__ _ S _240m=733m
N N m
998x9.81 — 998x9.81— 2x9.81
m3 m3 s
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Con esta diferencia de altura se presenta cavitacion, para esta bomba en aspiracion se debe reducir este valor para

aumentar la presién en la entrada de la bomba de manera tal que sea mayor que la presion de vapor.

b) h=?conFS =20%

h =0.8x7.33m = 5.86m

Verificando la presion en la entrada de la Bomba:
ks P v,

S=2—h— =y

12 4 2g
2

v,
P,=P —yh— p7—yhf1_s

Kg 2.592

N 2
P, = 101000— — (998x9. 81)—x5 86m — 998—x—

2
P, = 16784. 12 Pa = 16.78 KPa > 2.337 KPa

c) Potencia Mecénica
Aplicando Bernoulli de (1) a (2):

Py
HB =7+Az+hf1_2

Donde:
hei—z = heis + heq_p

Leq Leq Lg1 V?
e = () 0o * (5,0 + 5 75
ra-z = J €90° D Jyc 2g

m?
30m ) 2.59?2 2
0.0525m/ 25981 sz

hpg_p = 0.021 (30 +8+

hfd—z = 438 m
h¢i—p = 2.40m + 4.38m = 6.78 m

101000ﬂ2
Hp = — ™ 4 20.86m + 6.78m = 37.96 m

998x9.81 %
m

. 3
Whia =y QHp = 998x9.81-2x0.0056 "~ x37.96m = 2081 W

Whld = 2.081 KW
Whig _ 2.081KW
Wmec 1B 0.85

= 2.448 KW

— (998x9. 81)—x2 40m
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d) Potencia perdlda por irreversibilidades internas de la bomba

Wyotor = NmWinee = 0.97x2.448KW = 2.375 KW

2375W
Hyoror = =4332m

998x9.81 N3 x0. 0056—
thicl - Wrotor - Whld =Y Q(Hrotor - HB) =Y thint

. 3
Wpnia = 998x9.81 %x0.0056m7(43.32 —37.96)m =294 W
Wynia = 0.294 KW

2.4. Aplicacion global a sistemas sencillos de ventilacion

El sistema de ventilacion comprende la ducteria y accesorios a través de los cuales el aire fluye hacia y desde el ventilador. La Fig.
2.13 muestra un esquema de los sistemas de ventilacién simples de tiro forzado y de tiro inducido. El ventilador siempre toma aire
de la atmosfera y lo descarga también a presion atmosférica; por lo tanto, el sistema ofrece resistencia al flujo solamente por
friccién hidraulica. El ventilador debe vencer la resistencia del sistema al caudal deseado compuesta solamente por altura de
friccion.

TIRO FORZADO 2

0 Patm

TIRO INDUCIDO

Patm

Figura 2.13. Esquema de sistemas simples de ventilacion.

La altura de ventilacion Hy, es la energia especifica realmente comunicada al aire por el ventilador y se calcula aplicando Bernoulli
entre los puntos 1y 2:

_ P- P1+V2 -2

H, =
v » 29

+ (Zz - Zl) + hfl 2 (2.94)

Las velocidades V; y V, del aire en el ambiente son muy pequefias y pueden despremarse ” L es la altura o energia especifica de
presién y es igual a cero en sistemas de ventilacion. (z, — z;) es la altura geodésica de elevacion o energia especifica potencial y
es muy pequefia en fluidos livianos como el aire y puede despreciarse, hyy_, es la altura o energia especifica de pérdidas por
friccion. Por lo tanto,

Hy = hg_, (2.95)
APy = Ygire hf1—2 (2.96)

La altura de friccidn siempre esta presente en el sistema de ventilacion y su magnitud puede controlarse por medio de la seccién
transversal de la ducteria.

La seccidn transversal 6ptima de la ducteria depende de la velocidad aceptable del aire para que las pérdidas por friccién y el nivel
de ruido sean ambos bajos. Esta velocidad depende del tipo de aplicacion del sistema de ventilacion; sin embargo, se puede usar en
una primera aproximacion una velocidad que resulte en un factor de friccion de Moody de 0.01.
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Ejemplo 2.10
En un sistema de ventilacion se requiere movilizar un caudal de 4 m3/s de aire, la longitud del ducto de entrada es 50 m y la

longitud del ducto de salida 400 m, ambas de seccion rectangular e igual area (45x35 cm?), el rendimiento total es 70%, el
coeficiente de friccion de Darcy en los ductos de entrada y salida se estima igual a 0.01. a) Dibujar los diagramas de presion
estatica y total. b) Calcular la potencia mecanica del ventilador que se necesita (P, =101.35 KPa, T, = 20°C, R = 287

J/Kg K).
1 2 38 4 b 6
| | ] |
[~ s50m”1 | 400m |
Datos:
Aire: Py, =101.35 KPa, Ty = 20°C, R = 287 ] /Kg K
Q=04m3/s
L;=50m
Ld = 400 m
A, = Az = 45 x 35 cm?
ny =70%
Nmec = 95%
f=0.01
a) Caélculo de Presiones totales y estaticas
Se calcula el perimetro y el area:
P =2(0.45)m + 2(0.35)m = 1.6 m
A =0.45m x 0.35m = 0.1575 m?
Usando el Didmetro hidraulico:
2
D, = ¥4 = #0175mY) _ 3938 1
P 1.em
V=V, =%=—"s _=2540%
. A 01575m s o
Perdidas en el ducto de entrada, despreciando pérdidas locales:
2
2 (25.40)2%
hy =[5 = 0.01x — 2 =4175m
Dp2g 0.3938m  2(9.81)7
_ flava® _ _
hf4—6 = D_hz = 8th1_3 =334.0m
Aplicamos Bernoulli de 1 a 2:
% —hpy, = % conV; = 0y P; =0 (Presion relativa) — % =0
hg1-, = 0 ya que no hay ducto entre 1y 2 y se desprecia la perdida en la entrada. Por lo tanto: % =0
2
2 25.402%
o B < —_3288m
Y 2g 2959.815—2
Bernoulli de 2 a 3:
%—hﬁ%:‘;ﬂ con 22 =0
hf2—3 = hfl—3 = 4‘175 m d P;_3 = _hfl—3 = —4‘175 m
2
2 25.402%
B = —hpy -2 = —4175m — ——3r = —74.63m
Y 2g 2x9.81s—2
Bernoullide 1 a 6:
Pron® _h =PV
> +2g+HV hi_¢ = +2g

con Vg = 0y P, =0 (Presion relativa) —» % =0
HV = hfl—6 = h’fl—3 + hf4—6 - 41.75m + 334m - 375.75 m
Bernoulli de 3 a 4:

%4. H, = % sustituyendo H, y -2

Se tiene:
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Pog

7 = hf1_3 + hf4-—6 - hf1_3 = hf4-—6 =334.0m

Zm'2

ﬂ_ _VLZ— _25.40 Z
.= hes—e i 334.0m L 301.12m
Bernoulli de 4 a 5:
También se puede obtener %
Pog Pgs
ot _p =205
Y f4=5 Y
De donde:
P
% = hpa_s
Bernoulli de 5 a 6:
P% = % =0 h¢s_s = 0 ya que no hay ducto entre 5y 6 y se desprecia la pérdida en la salida.
2 254027
Ps = B - _ S =—32.88m
Y 29 2969.815—2

Diagramas de Distribucion de presiones Estatica y Total en metros de columna de aire

1 2 3N4 $ 6
! ] ] |
| . S , !
1 ] 1% = 334,00 m I
| | | Y | |
| | | : : — —
: : ! + | —.— Presion Estatica
: | : | : Presion Total
I | I | I
1 1 ] g : :
! ! N .
Py, ! PozI ! Fos, _ ﬁ':
7‘:: 0. 7:=0 : / : 0 /y:. 0
ﬂ:o =~ I. P}I/ &=Om
Y P . = =-3288mY
B sogem ~.J 7 v
Y n

b) Potencia mecéanica del ventilador

Whid -7 Q II;IV 101.35 KP N
. a m
: kgK

. 3
Whia =y Q Hy = 11.82 %x4m7375.75m =17765.46 W
Whia = 17.8 KW

_ Whia
nV Wmep
: Whi 17.8KW
Winee = —hid — = 2543 KW
nv 0.70

El ejemplo anterior considerando las pérdidas secundarias en la entrada y salida del ducto de ventilacion con K, = 0.5 y
Ks = 1 los coeficientes adimensionales de pérdida de carga en la entrada (2) y salida (5) respectivamente. Los diagramas
de distribucion de presiones totales y estatica son:

Las pérdidas en la entrada y salida

2
25402

hey = 0.5x———— =16.44m
2x9.81

2
25402

hes = lx——>— =32.88m
X 815—2
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— . — . Presion Estatica
Presién Total

R e el ©)

Hy = 425.07m

. N md

Whia = 11.82$x4T425.07m =20097.31 W
Whig = 20.1 KW

_ Wya  20.1KW

Wiee = = 28.71 KW

ny  0.70
2.5 Aplicacion global a Turbinas Hidraulicas

La aplicacién de la ecuacion de Bernoulli al esquema de la figura 2.14 incluyendo los conductos y accesorios que conducen y
controlan el fluido desde el reservorio de aduccion hasta la entrada a la maquina y desde la salida de la maquina hasta el reservorio
de descarga resulta en:

Py |V P, |V
=-4+24+z —Hr—hpy_,=—=+2+2z 2.97
, T T4 TR = ot 2 (2.97)

Az

Vélvula Esférica o de
Globo

Figura 2.14. Esquema para la aplicacién global de la ecuacién de Bernoulli a THM.

El tubo de descarga de una turbina hidraulica actia como un difusor para disminuir la velocidad del fluido en la descarga y
recuperar asi la energia cinética, transforméandola a presion. Su comportamiento se incluye en la eficiencia interna de la turbina; es
decir, forma parte integral de la maquina. Los depdsitos siempre estan abiertos a la atmoésfera, P, = P, = P, = 0 en unidades
manomeétricas. Ademas, la velocidad del fluido sobre las superficies libres de los depdsitos es muy baja y puede despreciarse V; =~
Vz ~0.

Entonces:

Hr = Az — hyy, (2.98)
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La altura disponible en el fluido para entregar a la turbina es igual al salto geodésico menos la altura de pérdidas que ocurren en la
tuberia forzada de aduccion.

Ejemplo 2.11
2
En la instalacion de turbina anexa, las pérdidas totales por friccion en las tuberias se pueden expresar como K (Z—g) donde V es la

velocidad del agua en la descarga. La seccidn transversal de flujo de la tuberia es A y es constante a lo largo de la misma. Obtener
una expresion en funcion del caudal de agua turbinado, Q, para:

a) Altura de turbina, H.
b) Potencia mecénica entregada por la turbina si esta tiene una eficiencia nr
¢) La condicion para maxima potencia entregada por la turbina, suponiendo Az, K y n; constantes y Q variable.

a) Altura de la turbina
VZ QZ
Hr=Az—K—=Az—-K—
2g 2gA
b) Potencia mecanica con n; conocida
o QZ
Waia = vQHr = vQ (b2 — K ;55)

. _ QZ
Winee = vQnr (82 — K 325)
c) Condicién de caudal para obtener la maxima potencia mecanica
AWinec _ 3'1/7ITKQ2 —

0 =ynrlz 297
2
=
2
0= [
Ejemplo 2.12

Una turbina hidraulica tipo Francis se coloca al final de una galeria de presién que tiene 400 m de longitud y 1 m de diametro
interno, tuberia de hormigon liso con € = 0.04 mm . La diferencia de cota entre la entrada de la turbina y la superficie libre en el
embalse son 120 m. Considere que todas las pérdidas de carga de la galeria de presién (tuberia de suministro de agua colocada

2
entre la entrada de la turbina y la presa) se pueden calcular con KZ—g, con K constante y V la velocidad media en la tuberia. Siendo

K = f%; donde L es la longitud de la tuberia de la galeria de presién y D su diametro interno. Si la eficiencia global de la turbina es

nr = 85 %. Para agua a 20°C, calcular:
a) La potencia maxima que se puede obtener de dicha turbina
b) Girando a 1200 rpm cual sera el torque generado

Datos:

2
Agua 20°C p = 998%; v =1.01x1070 "
L=400m
D=1m

e =0.04mm
Az=120m
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nr =85%
N = 1200 rpm
a) Lacondicidn de caudal para maxima potencia mecanica se muestra en el ejemplo anterior

2
2ghzA?  [2x9.81{7x120mx (%1) m*
0= 3¢ = 400
31

Como no se conoce el nimero de Reynolds, el factor de friccion f, no puede calcularse debido a que no se conoce el
caudal @, una primera suposicion para factor de friccion se toma en la regién completamente rugosa del diagrama de
Moody en funcién de la rugosidad relativa.

% = % = 0.00004 con este valor se obtiene f = 0.01 (Ver Apéndice, resumen de ecuaciones)

Sustituyendo este valor de f se obtiene una primera magnitud para el caudal

m3
Q=117 3
4Q 4117
Rep = p— = 1.4x107

2
mx1ma1.01x1076 7=
Con Rep y % se recalcula el valor de f en el diagrama de Moody y se obtiene:

3
f =0.01 como no cambio el factor de friccidn, el caudal manejado por la turbina serd: Q = 11mT

La potencia maxima se calcula usando la ecuacion del ejemplo anterior con

K=001x2" 4
im

Wmec =yQnr (AZ —-K 2;2;2)

6

1122
= 998x9.81 % x11™ x0.85x  120m —4——— =
m s 2x9.81sﬂ2x("7x1) 2

Wiee = 7323991.59 W = 7.32 MW
b) Torque generado

Wiee = wT
Wiee 732399159 W
T = = —— = 58282.47 Nm
@ IZOOX%
Ejemplo 2.13

Una turbina hidraulica con una eficiencia global de 85% y eficiencia mecanica 95% genera una potencia mecanica de 16 MW. La
tuberia forzada tiene una longitud de 2 Km, un didmetro de 24 pulg (DI=DN) y es de concreto (¢ = 0.15 mm). La turbina maneja
un caudal de 4 m%s. Calcule: a) La diferencia de cota que aprovecha la turbina, b) La eficiencia hidraulica del sistema que
transporta el agua a la turbina, c) El esquema de potencias.
Datos:
Agua 20°C p = 9982, v = 1.01x10-6 ">
nr = 85%
Nmec = 95%
Wee = 16 MW
L =2000m
D = 24 pulg =0.6096 m
e =0.15mm
Q=4m3/s
a) Diferencia de cota
HT =Az — hf1—2
Se requiere calcular primero la altura de la turbina Hy y las pérdidas en la tuberia forzada

Whia = Dmec _ 21 _ 18,82 MW
nr 0.85
. s - 6
Whig = yQHy > Hp = “hid = 582000 — 48057 m

Y@ 998x9.811exa™
m S
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Pérdidas en la tuberia forzada

_ _8fL 2

hfl—Z = gm?D5 Q

3
4242

Rep = -2 = s = 8.3x10°

2
nDv 71:x0.6096mx1.01x10_5mT

€ _ 0.15mm = 0.00025

D~ 609.6mm

Con Rep, y% se calcula el valor de f en el diagrama de Moody Y se obtiene:

f=0.014
h _ _8fL 02 = 8x0.014x2000m 42m_6 -4
f1-2 = 4n2ps 9.8175xm2x0.60965m5 s

39.72m

Az = Hy + hyy_, = 480.57m + 439.72m = 920.29 m

b) Eficiencia hidraulica del sistema de transporte

Az—hgq_ 920.29m—439.72m
nSH = Afl 2 = = 05222
Z

920.29m
T]SH = 52.22%
c) Esquema de potencias

A continuacién se presentan los calculos de las potencias que faltan para presentar el esquema:

W,oror = mee — 19MW _ 16 84 MW

Nmec 0.95

Wonia = ¥Qhsine = Whig-Wroror = 18.82 MW — 16.84 MW = 1.98 MW

Womee = Wrotor—Wee = 16.84 MW — 16 MW

= 0.84 MW

T Potencia Entregada

Potencia Hidraulica al Rotor

Wiiq = 18.82 MW Wroror = 16.84

t

Potencia Mecanica

Winee = 16 MW

MW ‘

!

=l

Potencia perdida
€N roce viscoso

thid = 198 MW
3. Problemas

Compresores

1

Potencia perdida
€n roce mecanico

Wymee = 0.84 MW

44

2.1 Un compresor centrifugo toma aire en condiciones totales 90 KPa y 15°C y comprime hasta una presion total de 400 KPa, el
rendimiento adiabatico y mecanico es 79% y 98% respectivamente cuando se maneja un flujo masico de 0.45 Kg/s. Calcule la
potencia del motor de accionamiento y el diametro del ducto de descarga del compresor para que el nimero de mach sea igual a

0.3. k=1.4 (aire) R=287 J/KgK, C,=1005 J/KgK

2.2 Un compresor centrifugo que funciona con aire en el Pico del Aguila (P »=60 KPa y T.,,=6 °C) tiene un mandmetro colocado
en la brida de descarga que mide una presion de 75 psig. EI termometro colocado en la salida mide 300 °C. El conducto de salida es
circular y tiene un didmetro de 5 cm y la velocidad de salida es 50 m/s.

Determinar:

La potencia necesaria en el eje si el rendimiento mecéanico del compresor es 95%.

¢ Qué potencia se pierde por friccion mecanica?

¢ Qué potencia se pierde por friccién viscosa del fluido de trabajo?

¢ Cudl estima usted que puede llegar a ser la maxima velocidad en el conducto de salida de este compresor?
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2.3 Un compresor de flujo radial maneja un flujo masico de aire de 0.41 Kg/s, la relacion de compresion es 5, la cual corresponde a
una presion total en la descarga de 400 KPa y temperatura total de 200°C. El compresor aspira aire de la atmosfera a una
temperatura de 25°C y tiene una eficiencia mecanica de 98%. Calcular:
Potencia en el eje del compresor
Potencia perdida debido a friccion fluido-metal, desprendimiento de capa limite y cambios bruscos en la direccion del fluido
Rendimiento adiabéatico del compresor
Rendimiento total del compresor
Perdidas por friccion mecéanica
Caudal de aire del compresor
Hacer el diagrama T-s y el esquema de potencias
K] K]

k=14 R=0287— (C,=1004 —
Kgk P KgK

2.4 Un compresor centrifugo funcionando con aire, tiene una sola etapa y gira a 5000 RPM. El compresor tiene las siguientes
caracteristicas: succion desde presion atmosférica de 100 KPa y temperatura ambiente de 15°C (considere que la velocidad de
entrada del aire es muy pequefia, cercana a cero). La presion medida con un mandmetro a la descarga del compresor es 400 KPa y
la temperatura estatica 250°C. La descarga se realiza por medio de una tuberia de 4 pulgadas de didmetro interno y en ese punto se
mide una velocidad promedio de 100 m/s. Considere que la eficiencia mecanica es de 95% y segln datos del fabricante las perdidas
internas totales son debidas en un 80% a pérdidas en el rotor y el resto en el estator. EI compresor tiene un manémetro de control
colocado a la entrada del estator y mide una presién de 300 KPa. Calcular:

a) Eltorque que se aplica en el eje

b) El nimero de Mach a la salida del rotor

c) Las pérdidas de carga por irreversibilidades que se tienen en el estator

J J

k=14, R=287—, C,=1006 —
KgK' P KgK

2.5 Entra aire a 19°C y 100KPa (k = 1.4, R = 287 1<;7' C, = 1005 1(;7) al impulsor de un compresor centrifugo. La potencia

mecanica es igual a 100 KW y tiene un rendimiento global de 82%. El flujo masico es 1 Kg/s y la presion en la descarga medida
con un mandmetro es igual a 95 KPa a una temperatura de 230°C. Calcular el nimero de Mach en la descarga, el diametro de la
tuberia de descarga y el rendimiento interno del compresor.

2.6 Un compresor centrifugo con un rendimiento mecanico de 95% toma aire a 100 KPa y 25°C. El flujo masico es 1 Kg/s de aire.
A la descarga del compresor se mide una presién manométrica de 75 psig y una temperatura de 260°C. El diametro de la tuberia de
salida es 5 cm. Calcular:

- El rendimiento interno y el nimero de Mach a la salida del compresor.

- Potencia ideal

- El trabajo especifico intercambiado en el rotor

- Potenciaen el gje

- Eficiencia global del compresor

2.7 Un turbo compresor de una etapa comprime aire desde 1 atm y 20°C hasta unas condiciones totales de 1.2 atm y 40°C. Dibuje
el diagrama Ts de compresion y calcule el rendimiento interno adiabatico- Si el flujo de aire operado es 1 Kg/s y el rendimiento
mecanico es 95%, calcular la potencia del motor de accionamiento en KW'.

Turbinas Térmicas

2.8 Se tiene una turbina de gas de flujo radial con condiciones de estancamiento en la entrada de 0.4 MPa y 1140 K. La presién
estatica en la salida es 0.1 MPa y se supone que la velocidad en la salida es despreciable. La eficiencia adiabatica es 90% vy la
eficiencia mecénica 95%. Las propiedades del gas que pasa por la turbina son: k=1.333, R=287 J/KgK. La potencia util producida
es 900 KW. Calcular flujo mésico de gas manejado por la turbina. Calcular la potencia intercambiada en el rotor. Si el nimero de
Mach a la salida del distribuidor (Tobera) es igual a 1, calcule la velocidad del flujo de gas a la entrada del rotor. Si la caida de
presidn por friccion en la tobera es 0.196 MPa, calcular el Didmetro del rotor si el ancho del alabe del rotor es igual a 1.8 cm.

2.9 Una turbina de gas de flujo axial, desarrolla una potencia mecéanica de 4 MW con un flujo masico de 32 Kg/s de un gas
(R=0.292 KJ/KgK y C,=1.2 KJ/KgK). Las condiciones totales en la entrada de la etapa son: 800 KPa y 1200 K. El gas entra y sale
de la etapa en direccion axial (direccién z en un sistema coordenado cilindrico) y se debe cumplir en la turbina como criterio de
disefio, que la velocidad axial se mantenga constante. La presién estatica a la salida de las toberas es 500 KPa y la velocidad
absoluta del gas es 455 m/s, la cual sale de las toberas formando un angulo de 65° con la direccién axial.
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Determinar:

La velocidad en la entrada de la etapa de la turbina.

La velocidad en la salida de la etapa de la turbina.

El nimero de Mach en la salida de las toberas.

La caida de presion por friccidn en las toberas.

Si la eficiencia interna de la etapa es 75% calcule las perdidas en el rotor y en el estator sabiendo que el 60% de las pérdidas se
producen en el rotor. La eficiencia mecanica es 95%.

Dibujar el esquema de potencias de la turbina con sus respectivos valores en megavatios.

Explique el efecto que produce los canales fijos y moviles del estator y rotor respectivamente, sobre las velocidades absoluta y
relativa en una turbina.

¢Que velocidad (absoluta o relativa) tiene que variar para que el fluido ceda energia de presion al rotor?. Explique.

2.10 Una turbina de gas recibe aire a 873 K y 4000 KPa. En la salida, un manémetro mide una presion igual a 180 KPa. La
potencia mecanica aprovechada es 20 MW manejando un flujo masico de gas igual a 80 Kg/s (C,=1006 J/KgK, k=1.4, R= 287
JIKgK), la eficiencia mecanica se estima en un 97%. Calcular el didametro del ducto de descarga si el nimero de Mach es igual a
0.5. Calcular la potencia hidraulica perdida en la turbina.

2.11 Una turbina de gas genera una potencia mecanica de 4 MW cuando maneja 30 Kg/s de flujo masico de un gas con las
siguientes propiedades: C,=1005 J/KgK, k=1.3 y R=232 J/KgK. Las condiciones totales en la entrada son 800 KPa y 1100 K. La
presion estatica absoluta a la salida del estator es 461.42 KPa y el fluido sale de la tobera a una velocidad de 500 m/s. La presion
total en la salida de la turbina es 420 KPa.

Calcular:

El nimero de Mach a la salida del estator

La eficiencia adiabética total a total de la turbina, si en rendimiento mecéanico se estima en 98%.

La potencia debido a pérdidas mecanicas

La potencia debido a pérdidas hidraulicas

La potencia debido a pérdidas hidraulicas en el estator con su respectivo porcentaje respecto a las pérdidas hidraulicas totales de
la etapa.

La potencia debido a pérdidas hidrdulicas en el rotor con su respectivo porcentaje respecto a las pérdidas hidraulicas totales de la
etapa.

2.12 La primera etapa de una turbina axial desarrolla una potencia medida en el eje de 4 MW, en el momento en que estd
manejando 30 Kg/s de gas producido por una cAmara de combustion que tiene en su salida las siguientes condiciones: 800 KPa de
presién total absoluta y 1200 K de temperatura total. A la entrada del rotor de la etapa se tiene una presion estatica relativa de 400
KPa y el gas en ese punto tiene una velocidad de 320 m/s. La velocidad del gas a la entrada de la tobera y a la salida del rotor es de
250 m/s.

Calcular:

La caida de presion en la tobera

El valor del nimero de Mach a la entrada del rotor

La eficiencia total a total de la etapa si se produce un incremento de entropia de 3 J/KgK a través del rotor y la turbina tiene una
eficiencia mecénica de 95%

La potencia perdida por roce mecéanico

La potencia perdida por irreversibilidades internas de la etapa

; . _ _ J _ _ J
Considerar: P, = 100 Kpa, C, = 13501{71{,k =13,R = 311.541(7[(

2.13 Entra y sale gas axialmente de una turbina axial. El gas sale de las toberas formando un angulo de 60°. La velocidad de
entrada a la turbina es igual a 160 m/s. El torque que se aprovecha de esta turbina es 3628.733 Nm con una velocidad de giro de
10000 RPM, la potencia de la turbina se usa para accionar un generador. La eficiencia mecénica es 95%. Las condiciones totales a
la entrada de la etapa son 800 KPa y 1120 K. Un manémetro colocado a la salida de las toberas mide 350 KPa. La variacion en las
entalpias estaticas (salida real menos salida ideal del rotor h; — h,¢) es 3300 J/Kg. El flujo masico de gas manejado por la turbina

es 25 Kg/s. Tomar C, = 1200, R = 300-L-.
KgK KgK

Calcular:

El nimero de Mach a la salida de la tobera

La caida de presién por friccion en el estator

La eficiencia adiabética total a total

La potencia debido a pérdidas hidraulicas en el rotor
La potencia debido a pérdidas hidraulicas en el estator
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2.14 Una turbina axial maneja un flujo masico de 30 Kg/s, produce en el eje 4 MW. Las condiciones totales en la entrada son 800
KPa y 1200 K. La velocidad de entrada al estator es igual a la velocidad de salida del rotor con una magnitud de 160 m/s. En la
salida del estator se registra una presion de 500 KPa, La velocidad a la salida de las toberas es 500 m/s. Calcular:
- El' ndmero de Mach a la entrada del rotor.
- Las pérdidas carga por irreversibilidades en el estator.
- Si se tiene una eficiencia mecéanica de 98% y una ganancia de entropia especifica de 3 J/KgK cuando el gas atraviesa
el rotor. Determine el rendimiento total a total de la etapa completa.
- Para las mismas condiciones anteriores cual seria el rendimiento de la etapa, considerando condiciones estaticas en
lugar de condiciones totales.
- ¢Cudl es la potencia perdida por irreversibilidades no mecénicas?

2.15 Una turbina de vapor de alta presién es alimentada con vapor a una presion de estancamiento de 7 MPa (abs) y temperatura de
estancamiento 500°C. La entalpia especifica correspondiente es 3410 KJ/Kg. El vapor sale de la turbina a una presion de
estancamiento de 0.7 MPa (abs), el vapor permanece en la condicién de sobrecalentamiento a través de la expansion. Puede
suponerse que el vapor se comporta como un gas perfecto sobre el rango de la expansion con k=1.3. La eficiencia adiabatica de la
turbina es aproximadamente 85 %. Determinar:

La temperatura de estancamiento al final de la expansion

El volumen especifico al final de la expansién

El rendimiento total de la turbina si la eficiencia mecanica es 86 %

El volumen especifico del vapor sobrecalentado esta representado por:

3
Pv = 0.231(h — 1943) Donde P esta en KPa, v en :—gy h en %

2.16 Una turbina de vapor recibe el fluido a condiciones totales de 4 MPa y 300°C. El vapor sale de la turbina con una presion
total de 0.35 MPa. La potencia entregada al eje de la maquina es de 20 MW vy la eficiencia mecénica es de 98%. El flujo masico es
de 55 Kgm/s. Calcular; a) la eficiencia adiabatica o interna, b) La potencia entregada al rotor, ¢) La potencia perdida en roce
viscoso, d) La potencia disponible en el vapor, €) La potencia perdida en roce mecanico.

Bombas

2.17 Un manometro de tubo en U colocado entre la entrada y la salida de una bomba da una diferencia de altura de 40 pulgadas de
mercurio. El ducto de succién tiene 4 pulg. y el descarga 2 pulg. El caudal manejado es 0.1 m%/s. Las tuberias son de acero
comercial ¢ = 5x1075m. Desprecie las pérdidas en la tuberia de succion y calcule la longitud méaxima de la tuberia de descarga
para bombear agua hasta el siguiente dep6sito. Si el rendimiento interno es 80% calcule la potencia debido a pérdidas internas de la
bomba y la potencia mecénica de la bomba si el rendimiento mecanico es 97%.

_@ L=?

2.18 Un sistema de bombeo ubicado en Mérida (P,:, = 85 KPa) debe vencer una diferencia de cota de 15 m, tanto la succién y la

2
descarga estan abiertas a la atmdsfera. Se debe impulsar 0.25 Its/s de agua a 40°C (p = 992 %; V= 1x10‘6m7 ). Las tuberias

son de hierro galvanizado (rugosidad € = 0.15 mm). El diametro de la tuberia de descarga es 2 pulg. (DN=DI). Para evitar
cavitacion la presion en la succion debe mantenerse superior a 12 KPa (abs). Determine el diametro nominal minimo de la tuberia
de succién y la potencia mecanica de la bomba si esta tiene una eficiencia global de 60 %. La longitud total de la tuberia de succion
es 12 m y la bomba esta en aspiracion a 5 m de la superficie libre del tanque de succidn. La tuberia de descarga 70 m. Desprecie
pérdidas secundarias.

2.19 En el esquema de bombeo anexo calcular:
- Altura de bombeo
- Potencia util
- Potencia del motor
- Si se consumen 120 W de potencia debido a pérdidas en las tuberias de succion y de descarga. ;A qué altura puede
descargar agua la bomba? El tanque de descarga esta presurizado a una presion absoluta de 120 KPa.



48
Ingenieria Mecénica — Universidad de Los andes. Mérida- Venezuela

Pabs =120 KPa

z;=0m_Y_

Agua

Hg

2.20 En el sistema de bombeo que se muestra la longitud de la tuberia de succion es de 16 m y la tuberia de descarga tiene 30 m de

longitud. Se bombea un caudal de 5.31 Its/s de agua a 20°C (p = 998 %; v = 1.01x10‘6mT2 ), el didmetro nominal de la tuberia

de succidn y descarga es 2 pulg. Las tuberias son de acero comercial nuevo (¢ = 0.046 mm). Calcular el valor de h (altura desde el
nivel de agua en el tanque de aspiracion hasta la entrada de la bomba) para que la presion en la entrada de la bomba sea igual a la
presion de vapor, siendo Pv = 3.337 KPa (Presion de vapor del agua a 20°C). ;Qué puede opinar sobre el valor obtenido?
Calcular la potencia mecénica de la bomba y las pérdidas hidraulicas producidas en el interior de la misma si la eficiencia total y
mecanica es 85% y 97% respectivamente.

P,im = 101.35 KPa

14.7 psig

Codo 90°

Leg
4 =30
D

15m

Codo 90°

2.21 En una bomba trabajando con agua a 20°C, el
mandmetro de descarga situado a 5 m por encima del eje de — | —_—
la bomba marca una presion de 30 metros de columna de §
agua. El vacuémetro situado 20 cm por debajo del eje de la
bomba marca un vacio de 50 mm de mercurio. — O

Las tuberias de succion y descarga son de igual diametro. Las pérdidas por friccion en la tuberia entre 'sy 'd' se estiman en 1.5 m.
Calcular la potencia del motor en KW cuando la bomba maneja un caudal de 180 Ips y tiene una eficiencia total de 85%.

2.22 El sistema de bombeo de la figura debe enviar 0.25 pie®/s de agua (p = 62.4 Ibm/pie®y v = 10 pie’s) al tanque que se
encuentra presurizado a 100 psig. Las tuberias de succion y descarga de la bomba son de acero comercial (¢ = 0.00015 pie).
La tuberia de descarga de la bomba al tanque es de 1.5" (suponga DN = DI). La presion atmosférica local es de 14.7 psia.
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, 207, . 200’ @
' ' ' L PSie ) Para que la bomba opere libre de cavitacion, la
1 4 , , :1:5 presion P; no debe ser menor de 5 psia.
s\ Jd Determine el didmetro nominal minimo que
15’ Codo STD requiere la tuberia de succion de la bomba y la

potencia mecanica que consume la bomba si esta
tiene una eficiencia del 60%.

2.23 En el esquema de bombeo anexo calcular:

Altura de bombeo

Potencial util

Potencia del motor en KW, ng =87% 4"

TT@JS
b

Hg

—

2.24 Una bomba centrifuga esta disefiada para un caudal Q = 75 m?>/h de agua caliente a 80°C. Los manémetros de salida y de
entrada marcan una presion de 17.2 atm y 150 mm Hg respectivamente. La diferencia de altura entre los puntos donde estan
instalados los manometros es de 0.90 m y los diametros de las tuberias de salida y entrada son iguales. La potencia que necesita el
motor eléctrico de la red es 54 KW. Determinar el rendimiento global y el rendimiento interno de la bomba si el rendimiento del
motor eléctrico es de 0.95 y el rendimiento mecénico de la bomba es 0.97.

Ventiladores

2.25 Un ventilador debe manejar 5 m%s de aire (peso especifico= 11.77 N/m?), las pérdidas de carga se pueden calcular
considerando las siguientes caracteristicas de los ductos:

Las pérdidas primarias en el ducto de entrada cuyo didmetro es 50 cmy tiene 60 m de longitud, se pueden calcular considerando
un coeficiente de friccidn de 0.01. Se debe considerar ademas la pérdida de carga en la entrada (pérdida secundaria) igual a 50 Pa.
Las pérdidas primarias en el ducto de descarga cuyo diametro es 40 cm y tiene 120 m de longitud, se pueden calcular
considerando un coeficiente de friccién de 0.01. Al final de los 120 m de longitud del ducto de descarga se tiene un difusor cuyo
didmetro de salida es 60 cm, este difusor produce una pérdida de carga de 10 m de aire.

Dibujar los diagramas de presion estatica y total en metros de aire.

Calcular la potencia mecénica del ventilador si este tiene una eficiencia global de 75%.

2.26 Se necesita impulsar 5 m%/s de aire de una ambiente a otro, a través de un ducto de ventilacién. Se desea conocer los
diagramas de distribucion de presiones estaticas y totales del sistema (en mm de agua), la potencia mecénica del ventilador y la
altura de perdidas internas que se producen en el ventilador. Se estima que el ventilador tiene una eficiencia interna de 82% y una
eficiencia mecénica de 97%. Las caracteristicas del sistema son:

Longitud y didametro del ducto de entrada: 45 my 60 cm respectivamente.

Longitud y didmetro del ducto de salida: 55 m y 50 cm respectivamente.

El coeficiente de friccion de Darcy para ambos ductos se puede estimar igual 0.015

El ducto de salida termina con un difusor cuyo diametro de salida es 60 cm y la pérdida de carga se estima en 18 mm agua.

2.27 Un ventilador maneja un caudal de 5 m*/s de aire a través de un ducto de 200 my de 50 cm de didmetro el cual termina en un
difusor con un didmetro de salida de 70 cm. Las pérdidas se estiman usando un coeficiente de friccion de 0.012. La pérdida en la
entrada se calcula con 0.2V?/(2g) y la perdida en el difusor con 0.4V?/(2g). Trace los diagramas de presién total y estatica con sus
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respectivos valores. Calcule la potencia mecanica del ventilador con un rendimiento global de 85%. El ventilador esta ubicado a 50
metros de la entrada al ducto.

2.28 Un ventilador maneja 5 m*/s de aire en un ducto de 50 cm de didmetro y rugosidad 0.001 mm. La pérdida de la entrada se
estima en 25 m de aire y en la salida se tiene un difusor con una pérdida de 30 m de aire y didmetro de salida 60 cm. Calcule la
longitud maxima del ducto a través del cual el ventilador con una potencia mecéanica de 10 KW y eficiencia global 87% puede
transportar el aire. Trace los diagramas de presion total y estatica en metros de aire. El ventilador debe colocarse a 20 m de la
entrada.

2.29 Un ventilador debe impulsar 2 m%s de aire, las pérdidas secundarias se pueden estimar usando el método de longitud
equivalente con un valor de Lee= 25 m (Entrada al ducto) y Le;p= 25 m (en el difusor de salida). El ducto se puede considerar liso
y el coeficiente de friccion se calcula usando la ecuacién de Blasius f=0.316/Rep™”. Trace los diagramas de distribucién de presion
estatica y total, calcule la altura del ventilador y la potencia mecanica si la eficiencia global es 82%.

T

40 cm 60 cm

L

—— s0m H 100 m }

2.30 Un ventilador axial posee un conducto de entrada de seccién circular de didmetro 30 cm y un conducto de descarga de 40 cm,
también circular. A la salida del conducto de descarga se coloca un difusor con un didmetro de salida de 60 cm. Las pérdidas de
carga en el conducto de entrada son de 30 mm de columna de agua. Las pérdidas de carga en el conducto de salida son de 40 mm de
columna de agua y un manoémetro colocado entre el conducto de salida y el difusor mide una presion de 10 mm de columna de
agua.

Dibuje las lineas de presidn estatica y total a lo largo del sistema

Determine la potencia del motor, si maneja un caudal de 3000 m*h y la eficiencia global es 70%

Si las pérdidas por friccion mecanica son 50 W, estime la eficiencia mecanica y la eficiencia interna del ventilador.

Nota: el ventilador se encuentra instalado en Mérida, donde la presion atmosférica es 85 KPa y la temperatura ambiente promedio
es 23 °C.

2.31 Un ventilador centrifugo maneja 15000 m*h de aire. Los didmetros de los ductos de entrada y salida son 40 y 50 centimetros
respectivamente. Al final del ducto de salida hay un difusor cuyo didmetro de salida es 60 cm.

La pérdida de presién de tota la linea de entrada es 21 mm de agua y esto incluye la pérdida en la entrada al ducto, la cual se estima
igual a 7 mm de agua.

La pérdida de presion en toda la linea de salida incluyendo el difusor se estima igual a 28 mm de agua, la pérdida solo en el difusor
es de 10 mm de agua.

Calcular:

Las pérdidas en los ductos, en metros de altura equivalente de aire

Trazar los diagramas de la reparticion de la presion estatica y total del sistema, escriba los valores de presion en cada punto en mm
de agua.

Calcule la potencia mecanica del ventilador si la eficiencia global es 82%.

2.32 Un ventilador axial maneja un caudal de aire de 15000 m*/h y posee conductos de seccién circular. El ducto de entrada tiene
una longitud de 20 m y el de descarga 150 m de longitud, ambos de 50 cm de didmetro. El factor de friccion se puede estimar

. . . ., . 0.316 - . ,
suponiendo que los conductos son lisos y se utiliza la ecuacion de Blasius f = C independientemente del valor del NUmero

ReD)1/4
de Reynolds. Se pide:
Dibuje las lineas de presidn estatica y total del sistema en m de columna de aire.
Determine la potencia mecanica del motor si el rendimiento total es 85%.
Suponga Py, = 100 Kpa y Tymp 15°C
Se desprecian las pérdidas locales
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2.33 Se necesita un ventilador para mover 5 m%/s de aire a través de un ducto de 40 cm de didmetro, la longitud del ducto de entrada
es 50 cm y la longitud del ducto de salida 120 m. El tubo de salida termina con un difusor cuyo diametro de descarga es 60 cm, este
difusor produce una pérdida de carga que se calcula usando el método de longitud equivalente, de esta forma la longitud
equivalente del difusor para calcular la perdida secundaria, considerandolo como una expansion gradual, se estima igual a 25 m. Se
puede suponer que el coeficiente de friccion de Darcy en todo el ducto es igual a 0.01. Dibuje los diagramas de presidn estatica y
total y calcule la potencia mecénica del ventilador si su eficiencia global es igual a 83%. Este ventilador se encuentra en un sitio
con condiciones atmosféricas estandar.

Nota: considerar como pérdida secundaria solamente la que produce el difusor, cuya longitud equivalente es conocida.

2.34 Un ventilador axial maneja un caudal de 3000 m%h de aire y posee un conducto de entrada de seccion circular de diametro 30
cm y un conducto de descarga de 40 cm, también circular. A la salida del conducto de descarga se coloca un difusor con un
diametro de salida de 60 cm. Las pérdidas de carga en el conducto de entrada son de 30 mm de agua y en el conducto de salida 40
mm de columna agua y un vacuémetro colocado entre el conducto de salida y el difusor mide una presién de 1 mm de columna de
agua.

- Dibuje las lineas de presion estatica y total a lo largo del sistema

- Determine la potencia del motor si la eficiencia global es 70%
Nota: el ventilador estd en Mérida P,;,,, = 85 KPa, Ty, = 293 K

2.35 En un sistema de ventilacion se requiere movilizar un caudal de 0.4 m%s de aire, la longitud del ducto de entradaes 50 my la
longitud del ducto de salida 400 m, ambos de seccion rectangular y con la misma area de 45x35 cm? el rendimiento total y
mecanico es 70% 95% respectivamente, el coeficiente de friccion de Darcy en los ductos de entrada y salida se estima igual a 0.01.
Dibujar los diagramas de presién estatica y total. Calcular la potencia mecanica del ventilador que se necesita. P,;,, = 85 KPa,

0 J
Tamb =15 C, Raire = 287“7

2.36 Un ventilador para ser colocado a la entrada de un ducto circular de 40 cm de diametro y 120 m de longitud, debe manejar
15000 m*/h de aire. Si tomamos el ducto como tuberia lisa. Determinar:

a) La potencia necesaria a ser suministrada en el eje si el rendimiento global es 70 %.

b) La presion estatica a la salida del ventilador medida en milimetros de columna de agua y en pulgadas de mercurio

2.37 Un ventilador debe manejar 2.3 m*/s de aire (peso especifico = 11.77 N/m®), las pérdidas de carga se pueden calcular
considerando las siguientes caracteristicas de los ductos:

Las pérdidas primarias en el ducto de entrada cuyo diametro es 50 cm y con una longitud de 50 m, se pueden calcular considerando
un coeficiente de friccién de 0.01. Se debe considerar ademas la pérdida de carga en la entrada (pérdida secundaria) igual a 50 Pa.

Las pérdidas de carga en el ducto de descarga que tiene un diametro de 40 cm y 120 m de longitud, también se calculan con un
coeficiente de friccion de 0.01. Al final de los 120 m del ducto de descarga se tiene un difusor cuyo didmetro de salida es 60 cm,
éste difusor produce una pérdida de carga de 10 m de aire.

Dibujar los diagramas de presion estatica y total en metros de aire.

Calcular la potencia mecénica del ventilador si este tiene una eficiencia global de 75%.

2.38 Un ventilador centrifugo debe suministrar un caudal de 12000 m3/h de aire. EI diametro del ducto de entrada Dy =50 cm y el
diametro del ducto de salida D; = 45 cm. El ducto de salida termina con un difusor, cuyo didmetro de salida Dg;, = 60 cm. Trazar
el diagrama de la reparticion de la presion estatica y total a lo largo de todo el ventilador o sea entre el ducto de entrada y la salida
del difusor si la pérdida de presion en la linea de entrada hy;_; = 15 mm agua, incluyendo la pérdida de entrada al ducto hy, =
5mmagua y la pérdida de presion en la linea de salida hpy_q = 22 mm agua, incluyendo la pérdida en el difusor hps_¢ =
12 mm agua. Determine la altura de trabajo del ventilador Hy, y la presion estatica a la entrada del difusor.

Ademas, determine la potencia en KW del motor de accionamiento si la eficiencia total del ventilador es de 87%. El eje de toda la
instalacion es horizontal.

Turbinas Hidraulicas
2.39 Una turbina aprovecha un salto geodésico de 1000 m y un caudal de 1 m%s. Si el rendimiento del sistema hidraulico que

suministra el agua a la turbina es de 75%, calcule la potencia hidraulica de la turbina. Si la eficiencia global es 80% calcule la
potencia mecéanica. Densidad del agua 998 Kg/m®.
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2.40 Una turbina hidraulica con una eficiencia global de 85%, y eficiencia mecanica de 95% genera una potencia mecanica de 16
MW. La tuberia forzada tiene una longitud de 2 Km y un didmetro de 24 pulg y es de concreto (¢=0.15 mm). La turbina maneja un
caudal de 4 m%s. Calcule: a) La maxima diferencia de cota requerida, b) la eficiencia hidraulica del sistema, c) El esquema de
potencias de la turbina con sus respectivos valores.

2.41 Estime la longitud total de la tuberia forzada del sistema hidraulico de suministro de agua (Eficiencia de 78.5% ) hacia una
turbina que funciona con un caudal de 2.2 m*/s con tuberia rugosa (¢=0.1mm) y didmetro 24 pulg (DN=DI). El salto geodésico es
600 m. Calcule la potencia hidraulica del sistema, la potencia debido a perdidas por irreversibilidades internas del la turbina y la
potencia mecanica si esta tiene una eficiencia global de 85% con una eficiencia mecanica aproximada de 98%.

2.42 Una turbina hidraulica tipo Francis se coloca al final de una galeria de presidn que tiene 400 m de longitud y 1 m de diametro
interno. La diferencia de cota entre la entrada de la turbina y la superficie libre en el embalse son 120 m. Considere que todas las
pérdidas de carga de la galeria de presion (tuberia de suministro de agua colocada entre la entrada de la turbina y la presa) se

2
pueden calcular como KZ—g (K es constante y V la velocidad media de la tuberia). Siendo K = f% (f es el coeficiente de friccion
de la tuberfa, L la longitud de la tuberia y D el didmetro interno de la tuberia). El valor de f en este caso se determina con la

ecuacion de Blasius, f = (R(f;f“ Siendo Rej, el valor del nimero de Reynolds de la tuberia de presion. Considere la viscosidad
D
2
cinematica del agua igual a 1x107° mT Si la eficiencia global de la turbina es de 85%.

Calcular:
a) La potencia maxima que se puede obtener de dicha turbina
b) Girando a 1200 RPM cual seré el torque generado.

2.43 La Central Hidroeléctrica de Santo Domingo tiene una diferencia de cota geodésica de 950 m. Si se construye una galeria
(tuberia) de concreto de 2 m de diametro interno con una longitud de 5000 m. Determine:

- La Altura disponible para la turbina

- La potencia mecanica que se puede obtener si el rendimiento global de la turbina es 80 %.

. s . . .. v? -
- Silas pérdidas de carga del sistema se pueden calcular por medio de la ecuacion KZ que valor tiene la constante K.

- ¢Cudl seria el rendimiento del sistema de alimentacion de la turbina?
- Que potencia se obtendria si en lugar de una tuberia de 2 m de diametro se utiliza una tuberia de 3 m de diametro y
cual o cuales serian las condiciones que definen la utilizacién de una u otra tuberia.

2.44 La represa de Santo Domingo tiene una cota sobre el nivel del mar de 1500 m.s.n.m. La tobera de descarga a la turbina Pelton
tiene un diametro de 15 cm y se encuentra a 600 m.s.n.m. La tuberia que une la presa con la casa de turbinas tiene una inclinacién
constante en todo su recorrido de 60° respecto a la horizontal y tiene un didmetro interno de 2 m. Si consideramos la tuberia como
tuberia lisa. Calcular:

a) La presion estatica a la mitad de la tuberia.

b) La potencia que se podria obtener si el rendimiento global de la turbina es de 85%.

c) El rendimiento del sistema de suministro de agua a la turbina,

2.45 La vélvula de descarga produce una pérdida evaluada con 0.1Vs%2g donde Vs es la velocidad del chorro descargado, cuyo
diametro es de 0.10 m. Calcular:

El gasto descargado

El nivel del agua en el pozo de oscilacién

La potencia del sistema en KW

Rueda
Pelton

Revestimiento interno de
concreto

Tuberia de acero
L=600m
D=0.30m
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Capitulo 3

Analisis Dimensional de Turbomaqguinas Hidraulicas

3.1 Introduccion.
3.2 Teorema PI o teorema de Buckingham.
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Capitulo 3
Andlisis Dimensional de Turbomaguinas Hidraulicas

3.1. Introduccion.

El estudio de las turbomaquinas no puede resolverse s6lo mediante métodos analiticos, su desarrollo depende en gran medida de
resultados experimentales. El trabajo experimental en el laboratorio consume tiempo y es caro. Un objetivo evidente es obtener la
mayor informacion posible de unos cuantos experimentos. El analisis dimensional es una herramienta que ayuda a alcanzar este
objetivo. Cuando la prueba experimental de un prototipo real de una turbomaquina de tamafio natural es imposible o
prohibitivamente costosa, la prueba de modelos en el laboratorio es la Unica manera factible de atacar el problema. Para poder
predecir el comportamiento del prototipo a partir de mediciones en el modelo, el flujo del modelo y el del prototipo deben
relacionarse mediante leyes de escalamiento conocidas. Las turbomaquinas dependen de parametros geométricos y de flujo, el
Teorema Pi 0 Teorema de Buckingham es el procedimiento formal mediante el cual el grupo de variables que gobierna alguna
situacion fisica se reduce a un nimero menor de grupos adimensionales. ElI empleo del Teorema Pi de Buckingham permite
desarrollar rapida y facilmente los importantes pardmetros adimensionales de las turbomaquinas. ElI comportamiento de todas las
Turbomaquinas se comprende mejor mediante el uso de los grupos adimensionales.

3.2. Teorema Pl o teorema de BUCKINGHAM.

Dado un problema fisico en el cual la variable dependiente es una funcién de n — 1 variables independientes, se puede escribir la
siguiente relacién funcional:

¢ = f(q2, 93, -, qn) (3.1)
Donde g, es la variable dependiente. Matematicamente se puede expresar la ecuacién (3.1) en una forma equivalente:
941,92, -, qn) =0 (3.2)

Donde g es una funcion desconocida y diferente de f.

El Teorema Pi 6 Teorema de Buckingham establece que dada una relacion de la forma (3.2), se pueden agrupar las n variables en
n — m parametros adimensionales independientes, o grupos © que en forma funcional se puede expresar como:

G(my, 5, ...,nn_m? =0

(0]
m = Gl (, Ty, T3 ...y T[n_m) (3.3)
El nimero m es usualmente, pero no siempre, igual al nimero minimo de dimensiones fundamentales requeridas para especificar
las dimensiones de todas variables g1, g5, ........ qn-

El Teorema no predice la forma de la relacion funcional G 6 G,, las cuales deben determinarse experimentalmente.

Sistemas de dimensiones fundamentales.
MLT: Masa, Longitud, y Tiempo.
FLT: Fuerza, Longitud y Tiempo.
Las variables fisicas mas importantes se listan a continuacién con sus dimensiones en el sistema MLT.

VARIABLE DIMENSION
Superficie 12
Volumen L3
Densidad M/L3
Velocidad L/T
Aceleracion L/T?
Cantidad de Movimiento lineal ML/T
Fuerza ML/T?
Presion y Esfuerzo M/LT?
Energia y Trabajo MIL?/T?
Potencia MIL?/T3
Momento de Inercia MIL?
Velocidad Angular 1/T
Aceleracion Angular 1/T?
Cantidad de Movimiento Angular MIL?/T
Torque MIL?/T?
Madulo de Elasticidad M/LT?
Tension Superficial M/T?
Viscosidad Absoluta M/LT

Viscosidad Cinematica L*)T
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Procedimiento para determinar los grupos 7.

1) Listar todas las variables que intervienen (n).

2) Seleccionar un conjunto de dimensiones fundamentales ().

3) Listar las dimensiones de todas las variables en términos de las dimensiones fundamentales.

4) Seleccionar de la lista de variables un grupo de variables a repetir igual al nimero de dimensiones fundamentales (m).
Generalmente se selecciona una variable cinematica, una geométrica y una propiedad del fluido. Las variables dependientes no
deben aparecer en este grupo.

5) Establecer ecuaciones dimensionales, combinando las variables a repetir con una de las otras variables cada vez, para
formar los grupos adimensionales.

3.3. Aplicacion del Teorema Pl a Turbomaquinas Hidraulicas (Bombas, Ventiladores y Turbinas hidraulicas).

Turboméaquina
Hidraulica
A

v .
Wmec

Figura 3.1 Turbomaquina hidraulica

La turbomaquinas hidraulicas son aquellas que trabajan con fluidos que se pueden considerar como incompresibles como las
bombas, que trabajan con liquidos: agua, fluidos sanitarios, etc. Las turbinas hidraulicas trabajan siempre con agua que se obtiene
directamente de un rio o de un embalse o represamiento de agua. Los ventiladores que trabajan con un gas, se pueden aproximar
como incompresibles debido a los pequefios incrementos de presion que experimenta el gas a través de esta maquina.

1) Parametros importantes de las turbomaquinas hidraulicas:

a) Variables relativas a la maquina.

Q = Caudal de fluido manejado por la bomba, el ventilador o la turbina hidréulica.

H = Altura o energia por unidad de peso intercambiada con el fluido, es la altura que requiere la bomba (Hy) o ventilador (H) para
calcular la potencia minima o potencia hidraulica del sistema. En el caso de una turbina hidraulica, es la altura aprovechada del
fluido que se utiliza para calcular la potencia maxima o potencia hidraulica (H;). Para todas las turboméaquinas hidraulicas es la
altura que se obtiene al aplicar la ecuacion de Bernoulli.

D = Diametro del rodete de la maquina.

N = RPM de la maquina.

W,,.c= Potencia mecénica en el eje. Es la potencia maxima requerida en una bomba o ventilador para impulsar el fluido, para
vencer las perdidas del tipo hidraulico dentro de la maquina y para vencer las pérdidas mecanicas. En el caso de una turbina
hidraulica es la potencia minima que se puede aprovechar en el eje de la maquina.

n = Eficiencia total de la maquina. Es la eficiencia que se obtiene al relacionar la potencia minima o potencia hidraulica de una
bomba o ventilador entre la potencia mecanica. Para una turbina hidraulica en que la potencia minima es la potencia mecanica, la
eficiencia se obtiene de la relacion potencia mecanica entre potencia hidraulica.

b) Variables relativas al fluido.

p = Densidad del fluido.

u = Viscosidad absoluta del fluido.

1) Lista de variables: f (n,Q,H,N,Pm,D,p,u)=0;n=28

Variables dependientes: H, 1, Wy,
Variables independientes: Q,N,D, p, u

Relacion funcional dimensional: H,n, W,,.. = f(Q,N, D, p,u.).
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2) M,L,T, m=3; n—m=8-3=5grupos
3) Q[L’T] Winee [ML?T 7] n[]
N [T™] p ML
D [L] i [MLIT1]

Si se usa la dimension [L] para H, se altera el significado fisico de esta variable, ya que en realidad H significa energia especifica o
energia por unidad de peso y no longitud. Por lo tanto se usa:

2m-2 |: MLZ i| [FL:| P -
gH [L°T7] = =| —— | = energia por unidad de masa.

MT? M
4) Variables a repetir:
Cinematica: N [T™1]
Geométrica: D [L]
Propiedad del Fluido: p [ML™3]
Estas tres variables contienen las tres dimensiones fundamentales.
5)N"D"p°Q = MOLOT®
T°IML*L'T' = MOLOTO

M:c=0

L:b-3c+3=0 = b=-3

T:-a-1=0 = a=-1

T =¢= % = Coeficiente de Gasto o de Caudal (3.4)

N'D’ p° gH = M°L°T®
T LM L™ L*T?=MOLOTO

M:c=0

L:b-3c+2=0 = b=-2

T:-a-2=0 = a=-2

T, = = N‘ZZZ = Coeficiente de Altura (3.5)

N* D" p° Wyee = MOLOT®
T L'M LML T =MLOT®

M:c+1=0 = c=-1

L:b-3c+2=0 = b=-5

T.-a-3=0 = a=-3

w3 = P= [:;/V’:Z"‘s] = Coeficiente de Potencia (3.6)

N'D" p'u =MOLOT®
T L'M L*ML'T" =M°LOT®

M:c+1=0 = c=-1
L:b-3c-1=0 = b=-2
T:--a-1=0 = a=-1
2
Ty = [I)DLZN]; Re =”i4=pD N = Numero de Reynolds del alabe (3.7)
Ts=1 (3.8)

Relacion funcional adimensional:

gH  Wnee _ [ Q@ pD°N
e T i I

Para ventiladores se usa el aumento de presion AP en lugar de H.
AP =yH = pgH
AP

H=—
=

El coeficiente de altura para ventiladores resulta entonces en:
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AP
p N2p2

Y =m (3.9)

La viscosidad cinemaética de los liquidos v = % es muy pequefia y a pesar de que la velocidad ND es baja, el Nimero de Reynolds

del alabe es muy elevado. Bajo estas condiciones se ha comprobado experimentalmente que la influencia del nimero de Reynolds
sobre el funcionamiento de la maquina es muy pequefia y se puede despreciar en una primera aproximacién. La relacion funcional
adimensional puede escribirse:

W, P =f($)
La potencia hidraulica es:
Whia = pgQH (3.10)
Y para las bombas o ventiladores:
Whi
n= ﬁ (3.11)
Por lo tanto,
Wypee = % Dividiendo todo por pN3D5
Wmec _ _PgQH L p=10Q g
pN3DS ~ npN3D5 ~ 7 ND3 N2D2
Asi se obtiene la relacion funcional adimensional para bombas o ventiladores:
P=¢yp/n (3.12)
Para las turbinas hidraulicas:
P =noy (3.13)

3.4. Uso de los numeros PI en las turbomaquinas hidraulicas

3.4.1. Similitud.- Cuando la prueba experimental de un prototipo de turbomaquina de tamafio natural no es posible, debido a que la
experimentacion resulta extremadamente costosa, la prueba sobre un modelo en el laboratorio sobre el cual se puedan realizar
experimentos de bajo costo es la Gnica manera de atacar el problema. Si se va a predecir el comportamiento del prototipo a partir de
mediciones en el modelo, es obvio que no se puede efectuar cualquier prueba sobre cualquier modelo. Las condiciones de
operacion de las dos maquinas de diferente tamafio (modelo y prototipo) deben ser tales que los Numeros @ tengan el mismo
valor, a pesar de los valores individuales de las variables que intervienen, entonces se obtienen condiciones fisicas exactamente
similares en cada una de ellas. La similitud fisica completa implica:

a) Similitud Geométrica. Requiere que el modelo y el prototipo sean de la misma forma y que las relaciones de dimensiones
lineales sean las mismas en todas partes mediante un factor de escala constante.
b) Similitud cinematica. Significa que las velocidades en puntos correspondientes estan en la misma direccion y que las

relaciones de velocidad son las mismas; relacionadas en magnitud mediante un factor de escala constante, es decir, los
triangulos de velocidades de las condiciones de flujo son similares.

C) Similitud dinamica. Significa que las relaciones de las diferentes fuerzas son las mismas en todas partes mediante un
factor de escala constante. Dos flujos deben poseer tanto similitud geométrica como cinematica para ser similares
dinamicamente, en ese caso, los datos medidos en un flujo de modelo pueden relacionarse cuantitativamente con las
condiciones de flujo del prototipo.

A menudo no es posible obtener la similitud completa cuando intervienen varios niumeros « en el proceso, debido a que un cambio

en la escala lineal requiere de una relacidn exacta de escala entre otras variables, que no siempre puede ser satisfecha. Tal problema

se presenta a menudo en Turbomaquinas Hidraulicas para satisfacer el N° de Reynolds. Para alcanzar la similitud dindmica entre
modelo y prototipo geométricamente similares, debemos duplicar al menos tres de los grupos adimensionales obtenidos mediante

el Teorema Pi de Buckingham para turbomégquinas hidraulicas, parametros ¢, 1, P.

En un problema de similitud la relacion de escala entre prototipo y modelo A = —g” (relacion entre los didametros de los rotores de
m
prototipo y modelo) es siempre diferente de uno.

-~

Se debe cumplir ¢, = ¢, Yp =Y, By =By

% _  Om
NZDP3 " NDp® (3.14)
p Hm (3.15)

szDpz = NonZDm?
Wmecp _ Wnecy, (3 16)
3 5 3 5 .
PpNp~Dp pPmNm”Dm
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Se usa el subindice ‘p’ para representar los datos o incégnitas del prototipo y el subindice ‘m’ para el modelo. Si el modelo y el
prototipo trabajan con el mismo fluido, se puede simplificar la influencia de la densidad en la igualacion de los coeficientes de
potencia.

Ejemplo 3.1
La tabla brinda los datos para el prototipo y para una bomba modelo geométricamente similar. Para las condiciones

correspondientes a la similitud dinamica entre las bombas modelo y prototipo, calcule los valores que faltan en la tabla 3.1.
Tabla 3.1 Datos con similitud modelo-prototipo

Variable Prototipo Modelo
AP (aumento de presion) ? 74.9 KPa
0 1.25 m*/min ?
p 800 Kg/m® | 999 Kg/m®
) 10 rad/s 100 rad/s
D 60 mm 120 mm

a) AP, del prototipo

lpp =Yy
APp AP,

Pp szDpz Pm NmZDm2

N \% /D, \?
o= () (32)
Pm

Ny /) \Dp
Sustituyendo:
48, = 749KPa sy (10)"(£0Y'
p = 170 %999 \100) \120

AP, = 0.15KPa
b) Q,, caudal del modelo
bp = Pm

% Qm

NpDp®  NynDp®

on = 0,5 (3]

Sustituyendo:
100 /120\3
Q,, = 1.25?(5)
m3
=100 —
O min

3.4.2. Parametros simplificados. Si los efectos de viscosidad; es decir, del nimero de Reynolds son secundarios como
generalmente es el caso, se puede obtener informacién muy importante para una misma maquina trabajando con el mismo fluido,
aplicando solamente los coeficientes de caudal, altura y potencia.

. , . . . Lp- - D. -
Para una misma maquina que trabaja con un fluido especifico, el diametro D es constante, entonces A = D—” =1, también la

m

densidad p es constante, asi los grupos adimensionales se simplifican. Con estas restricciones existe entonces una relacion simple
entre las rpm de la maquina y las demas variables, recordando que éstas se aplican solo en condiciones de similitud.

Se usa el subindice ‘1’ para representar los parametros que son datos o incégnitas de la maquina en una condicién de operacion
especifica (o simplemente parametros de funcionamiento 1), y se usa el subindice ‘2’ para representar los parametros que son datos
0 incégnitas de la misma maquina después de haber variado algin parametro de las condiciones de funcionamiento 1,
obteniéndose asi, nuevos parametros de funcionamiento de la maquina (o simplemente parametros de funcionamiento 2).

Se debe cumplir ¢, = ¢,, Y =1, P, =P,

a2 (3.17)
N1 Nz
H H
Wme3c1 — Wme?,cz (319)

Ny N3
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Estas relaciones simplificadas son muy importantes para extender la informacidn obtenida experimentalmente de una
turbomaquina. El diagrama elemental de una bomba, con un didmetro de rotor D, se obtiene experimentalmente para un régimen de
revoluciones fijo y consiste en tres curvas: altura de bombeo, eficiencia global y potencia mecénica versus caudal tal como se
muestra en la figura 3.2.

H \ n . N, D constantes
77 Wmec

Wmec

Figura 3.2. Diagrama elemental de una bomba

La curva para la altura de bombeo en la Fig. 3.2 puede representar la curva caracteristica H — Q obtenida a revoluciones fijas
N = N;. Se pueden evaluar los parametros simplificados en algun punto de esta curva Q,, H,, para obtener un punto de operacion
similar Q,, H,, pero sobre otra curva a régimen de revoluciones N,, diferente de N;, para esto se debe cumplir:

Q= (3.20)

H, =H, (Z—i)z (3.21)

Q

Figura 3.3. Prediccion de caracteristicas a diferentes rpm

Usando varios puntos sobre la caracteristica de N; se puede predecir la curva de funcionamiento para N, asi como las curvas de
funcionamiento para diferentes rpm. El lugar geométrico de los puntos similares en el plano H — Q es una parabola, ya que H es
funcion de Q2. Sustituyendo la ecuacion (3.20) en la ecuacion (3.21) se tiene:

H, =H, (Z—i)z (3.22)

La Fig. 3.3 muestra una de estas parabolas. El punto similar Q5, H; se puede localizar sobre la caracteristica correspondiente a N;.

De igual forma se puede trabajar con la curva de potencia P — Q, en cuyo caso P es funcion de Q3 para el lugar geométrico de los
puntos similares.

. . N3
Wmecz = Wmecl (_Z) (3.23)

Ny
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. . 0,\3
Wmecz = Wmecl (Q_j) (3.24)
La utilidad de los grupos adimensionales para predecir caracteristicas a diferentes rpm es importantisima; sin embargo, debe
recordarse que el N° de Reynolds no se satisface y que por lo tanto las predicciones no son exactas, pero si muy aproximadas y de

gran utilidad para ingenieria.

Ejemplo 3.2
Una bomba maneja un caudal de 0.25 m*/s cuando gira a 1750 RPM con una altura de 40 m. Si se necesita que la bomba de un

caudal de 0.5 m%s, ca qué rpm se debe hacer girar la bomba y qué altura manejaria en estas condiciones?

Datos:

Tabla 3.2. Datos parametros simplificados

Parametros de
funcionamiento

Q) _

Parametros de
funcionamiento

) ,

m
Q, = 0.25—
S

m
Q,=05—
S

N, = 1750 RPM

NZ :,)

HBl = 40m HBZ :9

a) N, Régimen de revoluciones en (2)
b1 =,
% _Q
Ny N,
Qz
N, = N, —
)
Sustituyendo:

N, = 1750 05
2= PG 25

N, = 3500 rpm

b) Hg, Altura de bombeo en (2)
Y1 =19,
Hy _ Hp

N2~ Np?

Hy, = HBI(Z—i)Z

Hp,=40m (@)2

1750
Hp, = 160 m

Ejemplo 3.3.
Se va a disefiar una bomba centrifuga para un caudal de agua de 5.7 m%s, contra una altura de 155 m, rotando a 450 RPM. Para

comprobar el disefio, se construye un modelo para unas condiciones de operacion de 200 [/sy una potencia de 300 KW,
trabajando con agua a densidad estandar. Si la eficiencia del modelo se asume que sera de 89%, cual sera:

a) Lavelocidad de rotacion del modelo

b) Larazén de escala

c) La potencia consumida por el prototipo

Cuando el modelo se opera contra la altura del prototipo, cual sera:

d) La velocidad de rotacion

e) El caudal

f) La potencia requerida

Datos:
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a)

b)

Tabla 3.3 Datos con similitud

Variable Prototipo Modelo
Hg 155 m
Q 5.7m’ls 200 I/s
N 450 RPM ?
D
i 89%
A=?
W, o | ? | 300 KW
Cuando el modelo se opera contra la altura del prototipo

Hg 155 m 155 m
N 450 RPM ?
Q 5.7 m’ls ?

Wmec ?

Combinando el coeficiente de caudal y de altura, se puede eliminar la relacién de diametros:

e _ _ _0m N D_P=[Q_PN_m1/3
NpDp®  NypDp® D lom Np

1/2
9Hp __ _Hm . 2o _ [t ()’ /
Np2Dp?  Np?Dp? Dm Hm \Np
por lo tanto:

1/2

N, = (Qp/Qm)

P (Hp/Hm)3/%

La altura del modelo se puede calcular a partir de la eficiencia:

Whi
s = G
Whicl = nBWmec
Whig = 0.89x300 KW
Whiq = 267 KW

Whid = YQmHnm
_ Whid
Hm - YQm
267x1032%
Hy, = N3
998x9.81FO.ZT
H,, =136.36m
N,,, Régimen de revoluciones del modelo
1
(5.7/0.2)2
N,, = 450 RPM ———————

(155/136.36)%
N,, = 2182.23 RPM

A1 Razoén de escala

Dp _ [5 7 2182.23]1/3
Dm  lo2™ 4s0

A =517

c) Wmecp Potencia mecanica consumida por el prototipo

B, =B,
Wmecp ] _ [ Wmecm
3 5| — 3 5
pp Np~Dp pPm Nm™Dm

61
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Wineey = Wineen (32) (32)

N Dm

)3 5.175

. 450
Wm“p = 300kwW (2182.23

Winec, = 9716.5 KW

Cuando el modelo se opera contra la altura del prototipo se tiene:

d) Régimen de revoluciones del modelo
gHe _ _gHnm
Np* Dp?> N2 D>
D
N, = NPD—P = 450 x 5.17 = 2325 RPM

m
e) Caudal del modelo
O _ @
N.D,* N,D,*
0. =0 N, 1
™ " Np (Dp/Dp)?
2325 1

m
Om =575 Gy - 0213

l
Q= 213~
S
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) Aungue se puede seguir resolviendo el problema para calcular la potencia mecanica del modelo, haciendo similitud con el
prototipo, también, se puede calcular la potencia requerida para el modelo, usando los grupos Pi simplificados aplicados al

modelo:

Tabla 3.4 Parametros simplificados del modelo

Modelo

Parametros de
funcionamiento

Parametros de
funcionamiento

| (1) 2)
Wooe | 300 KW ?
N | 2182.23RPM | 2325RPM

Wmec1 _ Wmecz
N,? N,3

. N,
Wmecz = Wmec'1 ( )

N
Ve, = 300 (5000
meez 2182.23
Winec, = 362.82 KW
Ejemplo 3.4

Se obtiene experimentalmente la curva de funcionamiento de una bomba girando a 1170 RPM, la curva que se obtiene es una
funcion cuadratica segun la ecuaciéon: H = 490 — 7x1078Q2 con H en piesy Q en galones por minuto. Obtener tres puntos de la

curva H.vs.Q de la bomba cuando se hace girar a 1750 RPM.

Los parametros de funcionamiento H y Q para 1170 RPM se obtienen tomando tres valores de caudal (Q =10000 gpm, @ =10000
gpmy Q =30000 gpm) y evaluando en la ecuacion de la curva de la bomba.
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Tabla 3.5 Datos con parametros simplificados

Parametros de Parametros de
funcionamiento funcionamiento
@ @
N; =1170 RPM | N, = 1750 RPM
Q H Q H
10000 483 ? ?
20000 462 ? ?
30000 427 ? ?
H (pies)
N, = 1170 RPM
483 |----=
462 [t
427 F----mm--m-4--=D

e e e =

30 Qx10°(gpm)

-
o
N
o

Figura 3.4 Curva de funcionamiento para 1170 RPM

Se usan los parametros simplificados, ya que se tiene una bomba cuya curva se ha obtenido experimentalmente para N; =
1170 rpm y se quiere conocer tres puntos de la curva de funcionamiento de la misma bomba girando a N, = 1750 rpm
Los caudales se obtienen igualando los coeficientes de gasto:

A _Q
Ny N3
0= Q2
2 1N1

Con Q, = 10000 gpm
= 10000 (1750)
Q; = grm {1770

Q, = 14957.26 gpm
Con Q, = 20000 gpm
Q, = 29914.53 gpm
Con Q, = 30000 gpm
Q, = 44871.79 gpm

Las alturas de bombeo se calculan igualando los coeficientes de altura:
B _ Az
N2~ Np?

b = 1 ()
2 = M N,
Con H, = 483 pies

2

b, = 483pies (o0
2 = %P (1170

H, = 1080.56 pies
Con H, = 462 pies
H, = 1033.59 pies
Con H, = 427 pies
H, = 955.28 pies
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Tabla 3.6 Datos y resultados usando parametros simplificados

Parametros de Parametros de
funcionamiento funcionamiento
€] 2

N; = 1170 RPM N, = 1750 RPM

Q (gpm) | H(pies) | Q (gpm) | H(pies)
10000 | 483 | 14957.26 | 1080.56
20000 | 462 | 29914.53 | 1033.59
30000 | 427 | 44871.79 | 955.28

H (m)

1081 [
1034 |f-----p--oS
955 |-----

N, = 1750 RPM

N; = 1170 RPM

iy i S

45 Qx10%(gpm)

[N
a1
(98]
o

Figura 3.5 Curva de funcionamiento resultante para N,=1750 rpm comparada con la curva a N;=1170 RPM.

Ejemplo 3.5
Se requiere una turbina hidraulica para trabajar a 30000 Hp bajo una altura de 125 pies, 80 RPM y con una eficiencia estimada

igual a 88%. Un modelo de esta turbina se quiere experimentar en un laboratorio que permite potencias de 50 Hp y alturas de 20
pies. ¢Cual seré la velocidad de rotacion del modelo, la razén de escala y el caudal?
Datos:

Tabla 3.7. Datos con similitud

Variable | Prototipo | Modelo
W,,.. | 30000Hp | 50 Hp
Hp 125 pies | 20 pies

N 80 RPM ?
A ?
Q ?
Nr 88%
Combinando el coeficiente de caudal y de potencia, se puede eliminar la relacion de diametros:
Sewie = ()
Np2Dp?  Np? Dy Dm Hpm Np
Wmecp _ Wmecm - i _ (Wmecp )1/5 (N_m)3/5
Np®Dp®  Nm3Dp’ Dm Winecm Np

a) Velocidad de rotacién del modelo
Combinando las ecuaciones anteriores para eliminar la relacién de didmetros se tiene:

5/4 Winec 1/2
= (52) (522)

Hp Wmecm
N = 80( 20 )5/4 (30000)1/2
™o \12s 50

N,, = 198 RPM
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b) Razdn de escala
1/2

Dp (125) (198)
D, \20 80
Dp
— =6.19

m

c) Caudal del modelo
Se calcula primero el caudal del prototipo

W,
mecp

Whig. =
id
P n
Tp

30000Hp 2 W

Hp — 25431818.18 W

0.88

25431818.18 W

p 998ﬂx981ﬂx125pies°'3°48m
1 pie

3
Q, = 68.18 ™ = 2407.73 2=
QOm  _ Qp
NpDpm® ~ NpDp®
Nmp 1
Qm = Qp N_A_3
198 1
Qm = 68. 18?(%) 6.193

;a3
Q,, = 0.71T = 25.13 %

Ejemplo 3.6
Se va a disefiar una turbina hidraulica para producir 27 MW a 94 RPM, La eficiencia hidraulica del sistema de transporte de agua a

la turbina es 75%. La turbina aprovecha una diferencia de altura geodésica de 22 m. Para chequear el disefio se construye un
modelo que produce 37.5 KW bajo una altura de 4.9 m. Calcular:

a) Las RPM del modelo

b) Larazon de escala

Con una eficiencia del modelo de 88%, calcular:

c) El gasto a través del modelo

d) El gasto a través del prototipo

Tabla 3.8. Datos con similitud

Variable | Prototipo | Modelo
Wiec 27T MW | 37.5 KW
Hp 49m
N 94 RPM ?
A ?
Ny 88%
Q ? ?
Combinando el coeficiente de potencia y de altura, se puede eliminar la relacion de diametros.
1
T i R )
pp Np® DP Pm Nim™ D, D, P, PP Np?
gHp - Dp [Hp (N )T/Z
Np? Dp? Nm sz D,, |Hn,\Np

Por lo tanto:
Pmp 1/2
Pmm

5/4
()

Nm:NP
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La altura del prototipo la podemos calcular usando la eficiencia hidraulica del sistema de transporte de agua a la turbina
P

NsH = Az
H, = 0.75x22
H, =16.5m
a) Régimen de revoluciones
(27000)1/2
N, = 94~375 7 _ > N,, = 553.0 RPM
" 16.5\%/* " '
(%)
b) Razdn de escala
D, [165 /553.002]" Dy
Dm 49(937) = D, — 1083
m . . m
P P
NMm = s = YQmHn = S
Phid m

c) Gasto del modelo
_ Precyy 37.5 x 1000W 3
Om New

m
= = = 0.8865— = 886.5 /s
M 88 x 1000 %9L x 9.81 YW » 4.9m s
m kgf

e) Gasto del prototipo
% _ O

NpDp*  N,,D,,°

QP = QmN_(DP/Dm)

m

94
Qp = 886553 (1083)° = 191410.97 U/s

3.5 Curvas de funcionamiento para bombas.

Las curvas de funcionamiento para bombas se obtienen experimentalmente en un banco de pruebas como el que se muestra
esquematicamente en la Fig. 3.6. Los fabricantes publican dos tipos de curvas para presentar al usuario el rango de funcionamiento
de sus productos: curvas elementales dimensionales (Fig. 3.7) y curvas completas dimensionales o diagramas de concha (Fig. 3.8).
Accesorios de control de flujo:

Vcn = Valvula Check.

VC = Valvula de compuerta

Instrumentacion:
M = Man6metro de succién.
Mg = Manometro de descarga.
PO = Placa orificio.
V = Vertedero.
T = Torquimetro.
RPM = Tacometro.

Equipo:
Motor de comente directa,
Bomba.
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PO

\l/ VERTEDERO
h
\Y,

Veh @

Figura 3.6. Esquema de un banco de prueba para bombas.

Ecuaciones de Calculo:
Py—P V2=V

Hp = ” + 29 + (z4 — z,) (3.25)
Q = f(AP en PO 6 h en el Vertedero)
. TN
Wipec '= =0 (3.26)
Whi H
n = Vhia _ Y Q (3.27)
Wmec Wmec

Para la velocidad de rotacion del ensayo fija, medida en el tacometro y empezando con la valvula de control de gasto en posicion
completamente abierta (valvula VC), se toman lecturas estabilizadas de las presiones de succion y descarga de la bomba, la presion
diferencial en la placa de orificio, la altura del vertedero, el torque del torquimetro y la temperatura del agua del sistema. Se repite
el procedimiento segun el nimero de posiciones o aperturas de la valvula, reduciendo progresivamente el caudal hasta finalizar con
la valvula completamente cerrada, Con los datos tomados se llena la tabla 3.9 tal como se muestra a continuacion:

Tabla 3.9 Tabla de datos experimentales de una bomba
Caudal

Posicion | Potencia Mecéanica | Presiones Caudal
de la :
Valvula | T(Nm) Woee | Ps | P

Lectura | m%s | h (vertedero) | m%s

O NO|OTBWIN (-

Con los datos registrados en la tabla 3.9 y usando las ecuaciones de céalculo se calcula Hpg, Q, W,,.. y n para cada posicion de la
valvula y posteriormente se construyen las curvas elementales de la bomba que se muestran en la figura 3.7.
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a) Curvas elementales dimensionales.

H
n D=Cte.
W N=Cte.
mec : Agua
I O ,
| Wiy
H
Qo Q

Figura 3.7. Curvas elementales dimensionales para bombas

En la figura 3.7 se puede observar que la altura es un maximo a valvula cerrada, y disminuye continuamente a medida que aumenta
el caudal. La potencia de entrada es minima a valvula cerrada y aumenta conforme se incrementa el caudal. En consecuencia, para
minimizar la carga inicial, es aconsejable arrancar la bomba con la valvula de salida cerrada durante un corto tiempo para evitar
que la bomba se sobrecaliente. La eficiencia de la bomba aumenta con el caudal hasta que alcanza el punto de maxima eficiencia y
después disminuye conforme aumenta la relacion de flujo.

b) Curvas completas dimensionales o diagramas de concha

Para representar la informaciéon de manera compacta, es deseable incluir datos de prueba mediante una serie de ensayos
elementales con varios didmetros de impulsor en una sola grafica. La figura 3.8 muestra las curvas caracteristicas de una bomba
llamados diagramas de concha. Estas curvas corresponden a una carcasa basica con cuatro diametros diferentes del rotor, es
decir se varia la capacidad de la bomba cambiando el tamafio del impulsor en una voluta dada. Para cada diametro, se grafica la
carga contra el caudal, cada curva se etiqueta con el diametro correspondiente. Los perfiles de eficiencia se grafican uniendo los
puntos que tienen la misma eficiencia constante. Algunos diagramas de concha incluyen curvas de carga de succién positiva
(NPSH, por sus siglas en inglés) para los didmetros extremos. Estas curvas son estrictamente aplicables a un fluido de una cierta
densidad y viscosidad, normalmente agua. Si la bomba se usa para bombear, por ejemplo mercurio, la potencia al freno deberia
ser unas trece veces mayor, mientras que Q, H y # apenas cambiarian (H se interpretaria en altura equivalente de mercurio). Si
la bomba se usa con aceite SAE 30, todos los valores (W,,.., Q, H'y #) cambiarian como consecuencia del gran cambio en la
viscosidad segun el nimero de Reynolds.

H
Curvas de Eficiencia
T /K Constante
W ¥ L

n..» \ \1\ Fluido - Agua
‘ ‘: “‘ D crece

‘ & Winec
Punto dez ‘ Ds;
maxima 4
eficiencia D,
Altura H
D,

D]_ 4
NPSH

Q

Figura 3.8. Curvas completas dimensionales para bombas
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En ambos tipos de curva se puede apreciar que existe un punto de maxima eficiencia con un valor de caudal Qp y altura Hp. Estos
valores son los valores de disefio de la bomba y el punto (Qp, Hp) correspondiente se denomina también punto de disefio. Si Q <
Qp la eficiencia disminuye; asi como también para Q > Qp.

3.6 Punto de funcionamiento de un sistema de bombeo.

El sistema de bombeo comprende la tuberia y accesorios a través de los cuales el liquido fluye hacia y desde la bomba;
en otras palabras, se considera parte del sistema de bombeo solamente la longitud de tuberia y accesorios que contienen liquido
controlado por la accion de bombeo. La Fig. 3.9 muestra un esquema del sistema de bombeo mas simple y fundamental
compuesto por los depositos de succion y descarga, presurizados o abiertos a la atmdsfera, las tuberias y los accesorios. El
sistema ofrece resistencia al flujo por friccion hidraulica. Si el liquido descarga a una elevacion més alta que la toma y si la
presién en la descarga es mayor que en la toma, el sistema ejerce una resistencia adicional que requiere energia o altura de
bombeo. Por lo tanto, la bomba debe vencer la resistencia total del sistema al caudal deseado compuesta por altura geodésica de

elevacion, altura de presion y altura de friccién.
(2

ALTURA GEODESICA
DE DESCARGA

ALTURA GEODESICA S D L
DE y — .
ELEVACION V | f
A o
ALTURA
GEODESICA DE Bomba
1 SUECION
VA

1
|
L] L]

Figura 3.9. Esquema de un sistema de bombeo simple

La altura de bombeo o altura manométrica Hg, es la energia especifica realmente comunicada al liquido por la bomba y se calcula
como la diferencia entre la energia especifica del liquido en la brida de descarga y la brida de succion de la bomba. Aplicando la
ecuacién de Bernoulli entre la brida de succién 'S' y la brida de descarga 'D' del sistema de la Fig. 3.9, se obtiene la ecuacion 3.28:

_ 2_y,.2
HB =M+M+(ZD _Zs) (3.28)
14 2g
La ecuacion de Bernoulli también puede aplicarse entre los puntos 1 y 2 para obtener Hg en cuyo caso,

P,=P V,*=V*
HB = ” + Zg + (Zz - Zl) + hf 1-2 (329)

Las velocidades V3 y V, del liquido sobre la superficie de los reservorios de succion y descarga son muy pequefias y pueden
despreciarse. Por lo tanto,

PZ - Pl
HB = Y + (Zz - Zl) + hf 1-2 (3.30)

PZ_P].

es la altura o energia especifica de presion,

14
(z, — z,) es la altura geodésica de elevacion o energia especifica potencial y
hs1-, eslaaltura de perdidas por friccion.
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La altura de presion puede ser nula en el caso que ambos recipientes estén abiertos a la atmésfera o cuando P, = P;. También
puede ser negativa cuando P, < P,; en cuyo caso, la altura de presion ayuda la accion de bombeo empujando el liquido hacia la
descarga.

La altura geodésica de elevacion es la suma de la altura geodésica de descarga mas la altura geodésica de succion. El depdsito de
succion puede estar por encima del eje de la bomba; en cuyo caso, la altura geodésica de succion ayuda la accién de bombeo
empujando el liquido hacia la brida de entrada de la bomba.

La altura de friccién siempre esta presente en el sistema de bombeo y su magnitud puede controlarse por medio del diametro de la
tuberia.

Py

;Pi + (z, — zl)]que no

depende del caudal manejado, Q, y de una parte variable hy;_, que si es una funcion cuadratica de Q, segun la ecuacion de
Darcy - Weisbach para el calculo de la altura de pérdidas. El punto de funcionamiento se obtiene al interceptar la curva de altura de
bombeo requerida por el sistema, con la curva de altura manométrica o de bombeo proporcionada por la bomba, tal como se ilustra
en la Fig. 3.10.

De la ecuacidn 3.30, se puede observar que la altura de bombeo del sistema, Hg, consta de una parte fija [

El objetivo del Ingeniero consiste entonces en disefiar el sistema para que el punto de funcionamiento coincida lo mejor posible
con el punto de disefio 0 de méaxima eficiencia de la bomba que se escoja para ejecutar el trabajo.

Hg
n
| SISTEMA

/7\ EFICIENCIA

Qs Q

Figura 3.10. Punto de funcionamiento de un sistema de bombeo.
3.7 Diametro 6ptimo o econdmico de la tuberia.
En un sistema de bombeo, el diametro 6ptimo o econdmico de la tuberia es aquel para el cual la suma de los costos de instalacion,
mantenimiento y operacion es minima. El costo de la tuberia se puede aproximar con C;DL, donde C; es un coeficiente de costo
por unidad de didmetro y longitud. El costo del conjunto motor-bomba se puede aproximar con C,P, donde C, es un coeficiente de
costo por unidad de potencia (KW) instalada. Tanto C; como C, incluyen los costos de instalacién, operacién y mantenimiento. El
costo total del sistema es:
C = C,DL + C,P (3.31)

Sustituyendo a P en funcién de las variables del sistema se tiene:

8fQ* )
v9Q (h +omeps
1000 7

€ =CDL + G, (3.32)
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donde se han despreciado las pérdidas en accesorios. Derivando el costo total con respecto al diametro se obtiene:

2
Haciendod—C = 0 resulta:
dD
D=kK/Q (3.33)
donde:
C,v40
_ % (3.34)

La ecuacion 3.33 se conoce como la férmula de Bresse y es aplicable cuando la operacién de bombeo es continua. K es
una constante basada en experiencia y tiene un valor aproximado a 1.2 (S/m)“? y el caudal Q se debe calcular en m®s. En
realidad, el hecho de adoptar la férmula de Bresse equivale a fijar una velocidad media econdmica:

4Q 40 4

V= 7D? TQK?2 ~ K? (3.35)
que para valores de K entre 1y 1.5, resulta en velocidades de 1.28 m/s a 0.57 m/s.

Si la operacion es intermitente, se puede usar la formula empirica de Marquardt:

D= ‘31/41(\/6 (3.36)

Donde:

K  Coeficiente de Bresse, (s/m)"?

D  Diametro Econémico, m

Q Caudal o Gasto, m%/s

B Coeficiente de utilizacion

B = (NUmero de horas diarias de servicio real) / 24

Un criterio mas sencillo consiste en especificar la velocidad mas econdmica en la tuberia, de acuerdo a los datos de Richter que se
indican en la Tabla 3.10- La Tabla 3.11 se puede usar para velocidades recomendadas y caidas maximas de presion en lineas de
acero al carbdn transportando liquidos de procesos.

Tabla 3.10. Velocidad media econémica en tuberias, m/s

Tuberias de succidn en bombas centrifugas
Temperatura del liquido menor que 70°C 05a1.0

Tuberias de descarga en bombas centrifugas 15a20

Redes de distribucion para agua potable e industrial
Tuberias principales 1.0a20
Tuberias laterales 0.5a0.7
Tuberias muy largas 15a30

Tuberias en instalaciones hidroeléctricas con turbinas
Con inclinacién y diametro pequefio 2.0a4.0
Con inclinacién y didmetro grande 3.6a8.0
Horizontales y gran longitud 1.0a3.0
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Tabla 3.11. Velocidades recomendadas y caidas maximas de presion en lineas de acero al carbon trasportando liquidos de procesos

Tipo de servicio Velocidad [ft/s] AP qx [psil100 ft]
1.- Recomendaciones generales 5-15 4.0
2.- Régimen laminar 4-5

3.- Régimen turbulento
Densidad del lig. [lbm/ft]

100 5-8
50 6-10
20 10-15

4.- Succion de bombas

Liquido en ebullicion 2-6 0.4
Liquido sin ebullicion 4-8 0.4
5.- Descarga de bombas
0- 250 GPM 6-8 4.0
250 - 700 GPM 8-10 4.0
>700 GPM 10-15 2.0
6.- Salidas de condensadores 3-6 0.5
7.- Entradas a Chillersy Torres  4-6
8.- Lineas por gravedad 3-8 0.4
LINEAS DE AGUA
1.- Servicio general 2-16 15
Diametro [in]
1 2-3
2 3-45
4 5-7
6 7-9
8 8-10
10 10-12
12 10- 14
2.- Succion de bombas 4-7
3.- Descarga de bombas 5-10
4.- Alimentacion de calderas 8-15
5.- Lineas de refineria 2-5 2.5

6.- Agua de enfriamiento 12-16 2.0
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Ejemplo 3.7.
La bomba cuyas curvas de funcionamiento se muestran en la Figura 3.12, se quiere utilizar en el siguiente sistema de bombeo:
7 psig
T L,=3000 piesr—T Q
1
VC
L1=100 pies 50 pies
5 pies
Z
VCH

Figura 3.11 Sistema de bombeo

L, = longitud de la tuberia de succién
L, = longitud de la tuberia de descarga
VC = valvula de compuerta completamente abierta K = 0.15
VCH = Valvula de pié con obturador ascendente y filtro K = 8
Codos estandar de radio largo. K = 0.5
Salida K =1
Accesorios en la succion:
1 valvula de pie con obturador ascendente y filtro
1 codo estandar de 90°
1 valvula de compuerta completamente abierta
Accesorios en la descarga
2 codos estandar de 90°
1 vélvula de compuerta completamente abierta
1 salida de tuberia

El sistema debe manejar 375 GPM de agua a una temperatura promedio de 15°C en operacién continua. Se desea seleccionar el
didmetro del impulsor y el didametro econémico de la tuberia (acero comercial nuevo cédula 40), para maxima eficiencia en el
punto de funcionamiento del sistema. Despreciar las pérdidas de entrada de la tuberia. Calcular ademas la potencia de
accionamiento del motor.

Célculo del diametro econdmico en tuberia de acero comercial cédula 40.
Usando la formula de Bresse:

D = 12\/375gpm$m3/h L m/s

———=1.2,/0.02366 m3/s = 0.1846 m
4.403 gpm 3600 m3/h

D =0.185m = 7.21in. SetomaD =8in
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" N = 3500 rpm
7" | | s8
175
& 65" “‘"“74 ?3“"\.\_
o 150 = £ \"\\
AN RN
70
100 //\ \l'[
75 K4
50
25 10
3
/‘ 5 =
wesH| | ] o
e 20 650 =
I -1 - 6.0
C o0 =1 55"
-]
=9
= 0
0 150 300 450 600

CAUDAL [gpm]
Figura 3.12. Curvas de funcionamiento de la bomba

Usando las velocidades econémicas de Richter, en un sistema de bombeo, el rango de velocidades recomendado por Richter para la
succion esta entre 0.5y 1 m/s, se toma el valor mas grande V=1 m/s.

Dgyccisn = /;’—gs = f% =0.1736 m = 6.84 in,  Se toma 8 in (didmetro comercial)

El rango de velocidades recomendado por Richter para la descarga esta entre 1.5y 2 m/s, se toma el valor mas grande V=2 m/s.
4x0.0237

D; = — = 0.1227m =4.83in,  Setoma6 in (didmetro comercial)
Se toman los siguientes Didmetros Econémicos (Didmetros comerciales):

D; = 8in; Dinterno = 202.7 mm

Dy = 6in; Dinterno = 154.1 mm

Caélculo de la altura de bombeo Hg.
P,—P
HB = % + (ZZ - Zl) + hf succion + hf descarga

2116.8Lf2
_ . pies __ lbf
PZman = 7pSl‘ngSL =1008 pie?
_ Ibf
lean - pie?
- L
y =624 e
PZ_P1—1008—1615 .
¥ = 62.4 = . pies

z, — z; = 50 pies
Caélculo de las pérdidas en las tuberias:
Tuberia de succion:

L=100 pies de tuberia recta

D succion=8 N, Dinerno=202.7 mm

Tramo recto:
2
v =1.005x10"°"~ agua a20°C

Re=-% = ateild = 1.5x10°

- 2
vrD 1.005x10‘6menx0.2027m
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Re = 1.5 x 10° e/D = % =23x107%, f. =0.018
_ 8fL 5 _ 8x0.018x100x0.3048 -
hyp = gm2D5 Q" = 9.81xm20.20275 0.0237

hsp = 0.074 m = 0.24 pies

Vélvula de pie con obturador ascendente v filtro:

_Q _ 4x00237m3/s _
Vs = A~ @(0.2027))m? 0.73m/s

V2 0.732
h =K== =8x
fsvp 29 2x9.81

= 0.22m = 0.72 pies

Codo estandar de 90°:
0.732
2x9.81

hfscop = 0.5x = 0.014 m = 0.045 pies

Vélvula de compuerta completamente abierta:
0.732

htsyc = 0.15x = 0.004 m = 0.013 pies

2x9.81

hsucion = 0.074 + 0.22 + 0.014 + 0.004 = 0.312 m = 1.02 pies

Tuberia de descarga

L4= 3000 pies de tuberia recta
Dy=6in, Dipterno=154.1 mm
Tramo recto:

2
v =1.005x10"°"~ agua a20°C

_ 4Q _ 4x0.0237 — 1.9%10°
vrD 1.005x10_6mT2x7rx0.1541m '
Re = 1.9 x 105 e/D =22 = 3x107%, f.=0.018
_ 8fL ., _ 8x0.018x3000x0.3048 2
hyp = gm2D5 Q" = 9.81xm2x0.15415 0.0237
hsp = 8.79 m = 28.84 pies
2 Codos estandar de 90°:
_ @ _ 4x00237m3/s _
Va = A~ (@(01541)2)m2 1.27m/s
2
hyscoo = 220.5% —=— = 0.082 m = 0.27 pies
Valvula de compuerta completamente abierta:
1.272 .
higye = 0.15xm = 0.012 m = 0.04 pies
Salida:
1.272

hfsalida =1 Txoe = 0.082m = 0.27 ft
htaescarga = 8.79 +0.082 + 0.012 + 0.082 = 8.97 m = 29.42 pies

Hy = 16.15 ft + 50 ft + 1.02 ft + 29.42 ft = 96.60 ft

Entrando en la Fig. E1.1 con Q = 375 gpm y Hy = 96.60 ft, se puede observar que los calculos de Hg usando los diametros
econdmicos de la tuberia resultan en un punto de funcionamiento muy cercano al punto de mejor eficiencia o punto de disefio de la
bomba.

El didmetro apropiado del impulsor para lograr el punto de funcionamiento es de 6, obteniendose una eficiencia del 70%. En la
Fig. 3.12 se lee una potencia del motor de aproximadamente igual a 15 Hp para L = 375 gpm y diametro de impulsor igual a 6”.
Tambien puede calcularse la potencia mecanica usando:

. kg m3

. Wi yQHp  998—3x9.81x0.0237——x30.48 m
Wpee = —22 = =—m $ =10103.3 W
. nB nB 0.7

Winee = 10.1 KW = 13.5 Hp
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3.8 Curvas de funcionamiento para ventiladores.

Las curvas de funcionamiento para ventiladores se obtienen experimentalmente en un banco de pruebas como el que se muestra
esquematicamente en la Fig. 3.13. Los fabricantes de ventiladores publican dos tipos de curvas para ilustrar al usuario el rango de
funcionamiento de sus productos: curvas elementales dimensionales (Fig. 3.14) y curvas completas dimensionales o diagramas de
concha (Fig. 3.15). Estas curvas son similares a las curvas de las bombas, pero sustituyendo AP por H. AP es el incremento de
presion a través del ventilador y puede ser AP total 0 AP estético.

oo @ .

\Y

Enderezadores CE

de Flujo

Figura 3.13. Esquema de un banco de prueba para ventiladores.

Accesorios de control de flujo:
CE = Compuerta de estrangulacion.
Instrumentacion:
Md = Mandmetro de descarga. TV = Tubo Vénturi.
T = Torquimetro. RPM = Tacometro.
Equipo:
M = Motor de corriente directa. V= Ventilador.
Ecuaciones de Célculo:
AP = Pd
Q = f (AP en tubo Vénturi segln curva de calibracion)

TnN _ Pya QAP
30 "= Tp,
a) Curvas elementales dimensionales

P, =

APy
W D=Cte.
mee N N=Cte.
Aire
Holoooooooo o '
; Winee
5 APy
Qo Q

Figura 3.14. Curvas elementales dimensionales para ventiladores
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b) Curvas completas dimensionales

APy
Curvas de Eficiencia
n
// vy Constante

Wmec N = Cte.

Fluido = Aire
D crece

Wmec

méaxima
eficiencia

Q

Figura 3.15 Curvas completas dimensionales para ventiladores
3.9 Punto de funcionamiento de un sistema de ventilacion.

Aplicando Bernoulli a un sistema de ventilacion, la altura del ventilador es igual a la altura o energia especifica de pérdidas por
friccion hf,_,. Por lo tanto,

H, = hf,_, (3.37)
APV = Yaire hfl—z (338)

La altura de friccion siempre esta presente en el sistema de ventilacion y su magnitud puede controlarse por medio de la seccion
transversal de la ducteria.

De la ecuacion 3.37, se puede observar que la parte fija de Hy, no existe en sistemas de ventilacion. La parte variable hf;_, si
existe y es una funcion cuadratica de Q, seguin la ecuacién de Darcy - Weisbach para la altura de pérdidas. El punto de
funcionamiento se obtiene al interceptar la curva AP, requerida por el sistema, con la curva AP, proporcionada por el ventilador,
tal como se ilustra en la Fig. 3.16.

El objetivo del Ingeniero consiste entonces en disefiar el sistema para que el punto de funcionamiento coincida lo mejor posible
con el punto de disefio o0 de méaxima eficiencia del ventilador que se escoja para ejecutar el trabajo.

APy
n
AP, /APV SISTEMA

hf1- AP, VENTILADOR

Qs Q

Figura 3.16. Punto de funcionamiento de un sistema de ventilacion.
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3.10 Curvas de funcionamiento para turbinas.

Las curvas de funcionamiento para turbinas se obtienen experimentalmente en un banco de pruebas como el que se muestra
esquematicamente en la figura 3.17. Usualmente se experimenta sobre el modelo debido al gran tamafio del prototipo. Los
fabricantes publican dos tipos de curvas para presentar al usuario el rango de funcionamiento de sus productos: curvas elementales
dimensionales (figura 3.18) y curvas completas dimensionales o diagramas de concha (figura 3.19).

PO
I

Figura 3.17. Esquema de un banco de prueba para Turbinas Hidraulicas.

Accesorios de control de flujo:

VCH = Valvula Check. Vc = Valvula de compuerta,
Instrumentacién:

Me = Manémetro de entrada. Ms = Man6émetro de salida.
PO = Placa orificio. T = Torquimetro.

V = Vertedero. RPM = Tacémetro.

Equipo:

Motor = motor de corriente directa, Turbina

Bomba. Generador

Ecuaciones de Calculo:

P, —P VZ-V?
H= + + (Ze —Zs 3.39
; TR (339)

Q = f(APen PO 6 'h' en el Vertedero segin curvas de calibracion)

_TnN

=30 (3.40)

Pn P

= = 3.41
Prig vQH (341)

n
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a) Curvas elementales dimensionales.

Agua
Q D=Cte.
no. H=Clte.

Apertura de la valvula de
entrada =cte.

Q

Wmec

RPM

Figura 3.18. Curvas elementales dimensionales para turbinas

b) Curvas completas dimensionales

Q

D = Cte
H = Cte

RPM

Figura 3.19. Curvas completas dimensionales para turbinas
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3.11 Velocidad especifica ns, Ns.

Es un parametro adimensional de gran importancia que se obtiene al combinar el coeficiente de caudal y el

coeficiente de altura para eliminar el diametro del rotor.
¢1/2 NQl/Z

Ve YT gy

(3.42)

La velocidad especifica se puede escribir en términos estrictamente adimensionales, transformando N a velocidad
angular w.
wQY?  Nsm

T DT

(3.43)

Los Valores de N, Q, H se toman en el punto de maxima eficiencia de la caracteristica H — Q. Por lo tanto, Ns es
un parametro de gran importancia para escoger la TH mas eficiente para realizar ciertas condiciones de trabajo.
Ademas, N's define el tipo de disefio de una TH, ya que cada clase de TH tiene su maxima eficiencia dentro de un
pequefio rango de Ns y este rango es diferente para cada clase.

Las bombas centrifugas radiales se disefian para proporcionar gran altura, pero para manejar bajo caudal; por lo
tanto, se puede deducir de la ecuacion 3.42., que el valor de Ns para este tipo de bombas es bajo. Por el contrario,
las bombas axiales se disefian para manejar caudales elevados contra baja altura; por lo tanto, este tipo de bomba
tiene un valor elevado de N's.

Las turbinas Pelton se disefian para trabajar bajo gran altura, turbinando bajo caudal; por lo tanto, se puede
deducir de la ecuacién 3.42 que el valor de Ns para este tipo de turbinas es bajo. Por el contrario, las turbinas
axiales o Kaplan se disefian para turbinar caudales elevados bajo pequefias alturas; por lo tanto, este tipo de
turbina tiene un valor elevado de Ns.

En la préctica, se elimina por conveniencia la gravedad ‘g’ de la ecuacion 3.42, por lo que Ns pierde su caracter
adimensional. Los Factores de conversion se dan en la tabla 3.12.

Tabla 3.12 Factores de conversién parans y ds

1) (2) 3)

Adimensional ft3/s m3/s gpm
ft m ft

rpm rpm rpm
ns Ns Ns Ns

1 128.8 52.9 2730
ds Ds Ds Ds

1 0.42 0.565 0.0198

Calculando un valor de ns (adimensional) se puede obtener a partir de éste, el valor respectivo en las unidades
(1), (2) 6 (3) para las ecuaciones de la velocidad especifica Ns y del didmetro especifico Ds (dimensionales) sin la
gravedad. Por ejemplo para pasar de ns a Ns del sistema (1) se multiplica por 128.8. Al dividir por el valor
respectivo desde un sistema (1), (2) 6 (3), se obtendria un valor adimensional ns, ds.

Préctica inglesa:

H=[ftl; Q=I[gpml; N =[rpm]
Préactica europea: se modifica la ecuacion (3.42) de la siguiente forma:

_ NQl/Z (1)1/2
(gH)3/4\75
m

H = [m]; Q=[—];

Ns (3.44)

N = [rpm]; Y = [Kgf/m?]

S
Obteniéndose:
NSingles = 14.15 NSeuro (3.45)
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La Fig. 3.20 ilustra la geometria del rotor de una TH en funcion del valor de la velocidad especifica europea.

dym
(e) ng = 300 CQUI
dl,,] w
! < [
(f) ‘ n, =420 up
d1 wi 7 .
e - |
c @
( A n,=450 — 900 : :
a) uy B +
[l Wy

Figura 3.20 Forma del rodete y del triangulo de velocidades de turbinas en funcion de Ns

n,=40—-80 n,=80—140 n,=140-300 n;=300-600 n,=600-1800

S

5 B rac;ifa es
8 radiales lentas normales B radiales rapidas B diagonales B axiales J

Figura 3.21. Geometria del rotor en funcion del valor de la velocidad especifica
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Figura 3.22. Grafica Ds vs Ns para seleccion o disefio preliminar de bombas o compresores de una etapa, para
Re>1x10° en bombas y Re>2x10° en compresores. La eficiencia para los compresores es total-a-total

Figura 3.23. Grafica ds vs ns para seleccion o disefio preliminar de turbinas hidraulicas, para Re>1x10°
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3.12 Diametro Especifico ds, Ds.

El didmetro especifico es un parametro adimensional importante que se obtiene al combinar el coeficiente de
caudal y el coeficiente de altura para eliminar las RPM de la maquina:

_ YVt D(gH)v*

ds = ¢1/2 - Q1/2

(3.46)

En la préctica, se elimina por conveniencia la gravedad ‘g’ de la ecuacion 3.46, por lo que ‘ds’ pierde su caracter
adimensional y se transforma en Ds dimensional. Los factores de conversion se dan en la Tabla 3.12.

El didmetro especifico relaciona el diametro del rotor con los valores de Q y H en el punto de maxima eficiencia
de la caracteristica H — @Q; por lo tanto, Ds, al igual que Ns, permite escoger la TH mas eficiente para realizar
ciertas condiciones de trabajo.

En conclusidn, si se grafica Ds en funcion de Ns, se obtiene una mejor idea de la configuracién del impulsor y de
la eficiencia aproximada de la turbomaquina. La figura 3.22 permite predecir el tipo de bomba que mejor se
adapta a una aplicacion determinada y estimar al mismo tiempo la eficiencia que podria esperarse y el tamafio
aproximado del rotor. La figura 3.23 se aplica a turbinas hidraulicas. Ambas gréaficas estan basadas en la
experiencia con maquinas disefiadas y fabricadas con las Gltimas tecnologias disponibles.

Ejemplo 3.8
Se desea escoger una bomba para manejar 357 I/s y vencer una altura de 75 m rotando a 1750 RPM. Determinar

el tipo de bomba, la eficiencia que podria esperarse y el diametro aproximado de la misma.
Para entrar en la Fig. 3.22 se debe calcular Ns en unidades inglesas, tal como se indica en la parte inferior
izquierda de la figura 3.22. También se puede calcular el ns adimensional y luego se aplica el factor de
conversion de la tabla 3.12.
Calculando la velocidad especifica adimensional se tiene:

1750 7 (0.357)%/2

30(9.81 x 75)3/4
Usando el factor de conversion de la tabla 3.12, se debe multiplicar el ns por el factor de conversion 128.8 para
llevar el valor a las unidades del sistema (1), sistema de unidades requerido por la figura 3.22.

Ns = 0.775x128.8 = 99.82
Con Ns = 99.82 se puede observar en la Fig. 3.22 que la bomba es del tipo centrifuga radial y que se puede
esperar una eficiencia de 80% con un didmetro especifico Ds = 1.1. Por lo tanto, el didmetro especifico
adimensional es:

ds = 11 =2.62
$T0a2"

_2.62(0.357)"/

"~ (9.81 x 75)1/4
El rotor de la bomba tiene un diametro aproximado de 29.85 cm.

ns = = 0.775;

=29.85cm

Ejemplo 3.9
La planta hidroeléctrica General José Antonio Paez ubicada en Venezuela dispone de una altura de 990 m y de

un caudal por maquina de 6.5 m%/s. De acuerdo a las caracteristicas del generador, la turbina debe rotar a 380
RPM. Se desea conocer el tipo de turbina y el didmetro aproximado de la misma.

Para entrar en la Fig. 3.23 se debe calcular ns adimensional:

380 7 (6.5)1/2
ns =

= 30 9.81x990)3/% 0.1037

Con ns = 0.1037 se puede observar e la Fig. 3.23 que la turbina es del tipo Pelton con tres toberas y que se
puede esperar una eficiencia de 90% con un diametro especifico ds = 14. Por lo tanto, el diametro del rotor es:
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14652
T (9.81x990)1/4 3.6m

Ejemplo 3.10
Se necesita comprar una bomba para la estacién de bombeo El Anis, la cota geodésica es de 75 m, asuma que las

pérdidas de carga son del 10% de la longitud de la tuberia. Entre la estacion y el tanque de llenado hay 200 m. Se
requiere un caudal de 30 I/s. Si se desea utilizar una bomba que gira a 3600 RPM, estime la potencia que
consume dicha bomba y el tipo de bomba que se puede utilizar.

7 "V@

—
e (©

hy  =200%0.1=20m
1-2

3 3
Q=305x2 =003
N 1000 N
Aplicando Bernoulli
P V® P, VB’
7+E+Zl _hfl—z =7+E+Zz
HB = AZ + hfl—z

Por lo que:
Hg =75+20=95m

Se calcula el ns y se usa la figura 3.22 para el disefio preliminar de bombas, de donde se extrae el tipo de bomba y
la eficiencia aproximada ng
1

©QZ (3600)7  (0.03)2

ns = 3 30 3= 0.3871
(g H)* ((9.81)(95))*

Ns = (128.8)(0.3871) = 49.86 Bomba radial
La eficiencia aproximada es ng = 0.70
La potencia mecanica seré:

Wmec =i
nB

_ (998x9.81)(0.03)(95)
- 0.70

Winee = 39860 W = 39.86 KW = 53.45 HP

3.13 Velocidad especifica de succién, S.

Se usa para prevenir cavitacion en la maquina. Este es un fenémeno particular a Bombas y Turbinas Hidraulicas,
que ocurre cuando la presion estatica local del liquido cae hasta igualar la presion de vapor o presion de
saturacion del liquido a la temperatura de trabajo, formandose burbujas de vapor. Las burbujas son arrastradas a
zonas de mayor presién donde se condensan bruscamente causando grandes incrementos puntuales en la presion
local. Como resultado, habria ruido y vibraciones en la bomba, ocurre una erosién rapida o deterioro en las
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paredes de la carcasa y rotor por picaduras y una caida brusca en la altura manométrica y el caudal de la bomba y
el rendimiento disminuye.
El criterio de control de la cavitacion es la NPSH (Net Positive Suction Head) que es la carga disponible a la
entrada de la bomba para evitar la cavitacion o evaporacion del liquido. La entrada de la bomba, o zona de
succién, es la regidn donde la presion es mas baja y donde puede aparecer antes la cavitacién. La NPSH se define
como:
NPSH = Hs = H + Ha- Hv (3.47)
donde:
H = altura de liquido en la brida de succién de una bomba o en la descarga de una turbina y entrada al tubo de
desfogue.

ps | V&
Donde P, y V, son la presiéon y velocidad a la entrada o succién de la bomba. La presion estatica P, debe
expresarse en unidades manométricas y se ha tomado como datum el punto donde se calcula la NPSH; por lo
tanto, z= 0.

tm

., o . . P
Ha = presion atmosférica local transformada a altura de liquido = 222

Hv = presion de vapor o0 de saturacion del liquido correspondiente a la temperatura de trabajo y transformada a
altura de liquido = £sa

Y
Si la entrada de la bomba esta situada a una altura h por encima de un depoésito cuya superficie libre esta abierta a
la atmosfera, podemos usar la ecuacion de Bernoulli para calcular H y la NPSH como:
ps V¢

—h—hyy =2 (3.49)

NPSH = —h — hy;_g + -2 —ﬂ (3.50)

Donde hy;_g es la pérdida de carga entre el depésito y la entrada de la bomba.

Algunos diagramas de concha presentan la curva de NPSH, este valor representa la minima magnitud requerida
para evitar la cavitacion. De esta manera, conocido la NPSH que se toma del grafico, se debe asegurar que el
segundo miembro de la ecuacion (2.47) sea mayor o igual que el primero para evitar la cavitacion. Para el calculo
se tiene que utilizar un valor de NPSH, que se obtiene al multiplicar el NPSH requerido (NPSH,) que se lee del
grafico, por un factor de seguridad mayor que la unidad tal como se muestra en la siguiente ecuacion:

NPSH4= (NPSH,)xFS
(3.51)
La velocidad especifica de succion se define como:
_ wQY? _ mnQY?
S = Gl = 0guh (3.52)
Hs = [m]; _ m3 . [rad] N=] ! —981[m]
s =[m]; Q= < |’ W= =[rpml; g =981|5

Empiricamente se ha demostrado que la cavitacion ocurre cuando:
S > 2.95parabombasy S > 3.96 para turbinas.

Cuando no se tiene la curva de NPSH de la bomba, se puede usar el valor empirico de S=2.95 para calcular un
valor minimo de NPSH. Este valor se puede usar para estimar la maxima altura h segln la cual se puede
posicionar la bomba por arriba de la superficie libre del tanque de aspiracion, (bomba en aspiracién) la cual se
debera reducir segin un factor de seguridad para asegurar un valor de velocidad especifica inferior a 2.95 y evitar
la cavitacion. El caso de una bomba en carga (tanque por arriba de la bomba), el factor de seguridad se usa para
aumentar la longitud h obtenida con $=2.95, y asi evitar cavitacion al aumentar la NPSH, lo cual reduce el valor
de S hasta un valor inferior a 2.95.

Ejemplo 3.11
Estimar las velocidades maximas de rotacion para dos bombas diferentes cuyos pasajes de entrada al rodete son

geométricamente similares a los de una bomba experimental mas pequefia. La bomba experimental trabaja libre
de cavitacién bajo una Hs no menor de 12 pies cuando bombea 5 pie*/s contra una altura de 85 pies a una
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velocidad de 1200 RPM. Las dos bombas grandes van a ser disefiadas para 200 pie®/s y 300 pie®/s contra una
altura de 300 y 440 pies respectivamente. Los rodetes de las bombas van a ser colocados 12 pies por debajo del
nivel del dep6sito de agua de succidn. Las bombas manejan Agua a 80 °F y presion normal.

Se tienen como datos:

Modelo | Prototipo 1 | Prototipo 2
NPSH 12 pies
Q 5pie’/s | 200 pie’/s | 300 pie’/s
Hg 85 pies 300 pies 440 pies
N 1200 RPM
h 12 pies 12 pies

Hs = H + Ha- Hv
(Ha — Hv) = 32.8pies (paraagua a 80°F y presion atmosferica normal).

_R W
Y 29

[N

12 ft

P Vi®
h—hpyg=—+——
f1-s ]’+29

Despreciando las pérdidas en la tuberia de succién se tiene:

Y 29

Para las bombas prototipo se tiene:

Hs =12 + 32.8 = 44.8 pies
Haciendo similitud entre el modelo y cada uno de los prototipos, usando la ecuacion para la velocidad especifica
de succidn, se tiene:

_.z N Q'/2 R 7 Ny, Q™ _r Np1 Qpll/z
30 (g Hs)3/4 30 (g Hsp)3* 30 (g Hsp1)3/*
1/2 3/4 1/2 3/4
= LOm. Hspy = S 448
Npy = Nin (Qpl) (Hsm) = 1200 (200) ( 12 )

N,; = 510 RPM

1 3
Qm \'/? (Hs o)/ 5 \Z (44.8\7
Np; = Ny | — ( ) = 1200 (—) (—)
Qp2 Hs,, 300/ \ 12
Ny, = 416 RPM
Resolver el mismo problema si las bombas van a ser colocadas 12 ft por encima del nivel del depésito de agua de

succion.

Ejemplo 3.12
Una bomba centrifuga para alimentacion de calderas desarrolla una altura de bombeo de 80 m, maneja 40 I/s de

agua a 35°C y rota a 3550 RPM. La pérdida de carga en la tuberia de succion del sistema (que esta a 200 metros
sobre el nivel del mar) es de 0.5 m. Calcular la altura geodésica de colocacion de la bomba sobre el pozo de
succion, el cual esta abierto a la atmosfera.

Datos:
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Agua a 35°C

Hy =80m

Q =0.04m3/s

N=3550 RPM

hfi_s =0.5m

Pytm @ 200 msnm

Como no se tiene la curva de NPSH de la bomba, se puede usar el valor empirico de S=2.95 para calcular un
valor de NPSH con el que comienza la cavitacion. Este valor se puede usar para estimar la maxima altura h segin
la cual se puede posicionar la bomba por arriba de la superficie libre del tanque de aspiracion, la cual se debera
reducir segin un factor de seguridad para asegurar un valor de velocidad especifica inferior a 2.95 y evitar la
cavitacion.

1/nNQY\*? 1 (13550 (0.04)/2\*"

308 9.81 30 x 2.95

101350 - s . .
Piim = pvrale 10.33 m de agua — Presidn atmosférica normal en altura equivalente de agua.

A 200 msnm la presion atmosférica se puede calcular de manera aproximada con la siguiente ecuacion:
Ha = 1033 - —=x 200 = 10.09m
1000
= 0.58m a 35°C
H = Hs- Ha + Hv = 7.53m- 10.09m + 0.58m = —1.98m

_h hfl—S + - - H S
h=—-H—h;_¢=198m— Y )
0.5m=148m B
La bomba puede colocarse a una altura h
menor que 1.48 m por encima del tanque
de succion.
1
Vv |e
Ejemplo 3.13

Estimar la altura maxima del tubo troncocdnico de descarga de una turbina Francis para evitar la ocurrencia de
cavitacion a la salida de la turbina. La ns de la turbina es igual a 1 y trabaja bajo una altura de 40 m. La presién
atmosférica del lugar es de 9.8 m.c.a. y la temperatura ambiente es de 21°C. Las perdidas en el tubo
troncoconico se estiman en un 5% de la longitud del tubo.

Datos:
ns=1
HT = 4’0 m
Pym =9.8m.c.a
Aguaa 21°C
hfl—O = 0.05h
_ TN (Q)V? _ mNQV? ns (HS)3/4
™ = 30(g H)* T30 (g Hs)*/ s~ \H,

Se puede usar el valor empirico de S=3.96 para calcular un valor minimo de NPSH. Este valor se puede usar para
estimar la maxima altura h del tubo troncocénico o tubo de desfogue de la descarga de la turbina, la cual se
debera reducir segin un factor de seguridad para asegurar un valor de velocidad especifica inferior a 3.96 y evitar
la cavitacion.
TlS 4/3
Hs = HT =40 (3 96) =6.38m

Ha—98m =0.26m
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1
H = Hs- Ha + Hv O:

H = 638-98 4+ 0.26 = —3.16
h
Py, W Py , Vo
7+2__hf1_0__+2g_h
P Vo2
=0 =0 v S
P VP
Yy 29
h:_H+hf1_0=_H+0.05h
h—3'16—333
095 M

La altura del tubo troncocdnico de descarga debe ser menor que 3.33 m para evitar la ocurrencia de cavitacion.
Sitomamos h = 3m

H = -3+ 0.05x3 = —2.85m

Hs = H+ Ha— Hv =-2.854+9.8—-0.26

Hs =6.69m
s=1 (%)3/4 =3.82

Como S < 3.96 no ocurre cavitacion

Ejemplo 3.14.
Estimar la maxima velocidad de rotacion de una bomba cuyo eje se encuentra 2 m por debajo del nivel del

liquido en el tanque de succion y se encuentra instalada en la estacion mas elevada del teleférico a unos 4600
msnmYy se utiliza para bombear el agua de la calefacciéon de un refugio, dicha agua se encuentra a 40°C. Se
necesitan 100 litros por minuto de caudal.

Si se compra una bomba cuya velocidad es 3600 RPM, estimar la maxima diferencia de cota entre el eje de dicha
bomba y el nivel de succion.

1
Datos: v
h=2m
Q= 100# =1.6667 X 1073 m3/s >m Bomba en caraa
Pym a z =4600msnm
Agua a40°C p =992.2 K—QS s
m

SiN=3600 RPM h =?

A una altura z = 4600 msnm, la presion atmosférica se puede calcular con mayor precision con la siguiente
ecuacion:

B 7 5.26
Poem = Pa(l _T_>

0

Donde: z = altura respecto al nivel del mar, B = 0.0065 Km, T, = 288.16 K, P, = 101.35 KPa Presion estandar
Esta ecuacion permite calcular la presion atmosférica considerando la variacion de la densidad del aire
atmosférico usando la ecuacion de estado y la variacion de temperatura que ocurre aproximadamente en forma

lineal hasta una altura de 11000 m (parte inferior de la atmosfera denominada troposfera).
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__ (0.0065)(4600)

5.26
e ) = 54.87 KPa

Pym = 101.35 (1
Aplicando Bernoullide 0 a 1

I
hehy, =24 %
- fl i I3 14 - 2 g ’ -z
Despreciando las pérdidas en la tuberia de succion:

hofie B o g
Y 2g
NPSH = H+ Ha — Hv

_ 54.87x103Pa

Hq = 2227219728 _ 5 6372 m

(992.2)(9.81)
Hv=2% = Psat|,pc = 7.384 KPa
Hy = -32KP2 _ 07586 m

T (992.2)(9.81)
NPSH =2m+5.6372m —0.7586 m = 6.8786 m
Aplicando el Criterio Empirico para la velocidad especifica de succion S = 2.95 obtengo N
N7 Q172
~ 30 g NPSH)3//4' )
30S(g NPSH)3/%*  30(2.95)(9.81x 6.8786)3/%
N = w01/ = T rleeerxio2 = 16245.81 RPM
Con un régimen de revoluciones menor que 16245.81 RPM no ocurre cavitacion segln las condiciones dadas.
Con una bomba cuya velocidad es 3600 rpm, se puede usar el criterio empirico S = 2.95 para obtener
inicialmente el NPSH y luego el valor de h:
TN Q1/2
~ 30 (g NPSH)3/4
Despejando se tiene:

st = (52

4/3

4/3

1/2

73600 (1.6667x1073) /
30x2.95

NPSH = L(

9.81

NPSH = 0.9224

NPSH = H + Ha — Hv

H = NPSH — Ha + Hv

H = 0.9224 — 5.6372 + 0.7586

H = —-3.9562m
Despreciando las pérdidas en la tuberia de succion, con H negativo, se puede colocar la bomba en aspiracion a
una altura menor que 3.9562 m.

_h=E+VL2=H
Y 2g

HO
B

h Bomba en aspiracion

_ Vv @

Ejemplo 3.15
Se requiere manejar un caudal de 2000 L/min de agua a 20°C, venciendo una diferencia de altura de 300 pies,

las longitudes de la tuberia de succion y de descarga 60 y 300 pies respectivamente, se estima una longitud
equivalente de perdidas por accesorios igual a 60 pies en la succién y 150 pies en la descarga, las tuberias tienen
rugosidad de 0.00015 pies. Los tanques de succion y de descarga estan abiertos a la atmosfera. Seleccione una
bomba del diagrama de concha que se muestra.
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-
Datos: '
L 1min 0.002228 pie3/s

= 2000 — = 1.1772 pie®
¢ min” 605~ 0.06309L/s pie’/s q

AguaaT = 20°C = 68°F S : 300 pies
Az = 300 pies =‘F@
Succioén:
L, = 60 pies
: ® '

Lequi;, = 60 pies g W= -
Descarga
Ly; = 300 pies

Aplicando Bernoullide 1 a 2:

P V,? P, V,?
7+z+21 + Hp _hfl—s _hfd—z __7+E+22
Quedando:

HB = hf 1-5s + hfd—Z + AZ
Diametro de la succion:

Usando la velocidad econémica recomendada por Richter V, = 1? = 3.28%
D= /ﬂ = |7 _ 6760 pies = 8110 in
T Vs 7 (3.28)
Se toma el diametro comercial y se usa el diametro interno:
D=10in = D; =Din = 10.020 pulg = 0.8350 pies
Velocidad en la succion:
_4Q _ 4(11772) pies
Vs = nDZ 7 (0.8350)2 215 s
V, = 0.66% esta en el rango recomendado
Reynolds:
Re, = %25 = 21508399 _ 169363
v 1.06x10
Con:
£ 20005 _ 1.7964x10*
Ds 0.8350
fs = 0.024
Por Darcy:
_ 8fs(LstLequis) o2 _ 8(0.024)(60+60)(1.1772)% .
hpi-s = g2 DS Q" = (32.2)n2 (0.8350)5 0.25 pies

Diametro de la descarga:
Usando la velocidad econémica recomendada por Richter V,; = 2? = 6.56%85

D= [+2 - /w = 0.4780 pies = 5.74 in
nVq 7 (6.56)
Se toma el didmetro comercial y se usa el diametro interno:
D=6in = D; =Din = 6.065pulg = 0.5054 pies
Velocidad en la succién:
_4Q _ 4(11772)
47 xpZ~ m(0.5054)2

Vg = 1.78% esta en el rango recomendado
Reynolds:

= 5.872%
) s
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Rey = VaDa _ 5.87(0.50*;;:) — 279877
v 1.06x10
Con:
£ = 200 _ 9 97x10
Dg 0.5054
fi=0.017
Por Darcy:
8 fa (La + Lequiz) -,  8(0.017)(300 + 150)(1.1772)? ,
heg—p = TS = 5 S = 8.09 pies
g m2 D (32.2)m2 (0.5054)
Por lo tanto:

Hp = 0.25 + 8.09 + 300 = 308.34 pies
Con la tabla y los valores de Hy = 308.34 pies 'y Q = 2000 L/min se obtienen los valores de:
Eficiencia global de labomba n = 61% y Diametro del rotor: D = 10"

A e ——— = i e
NPSH, 6pies |10 pies ‘ | [ ] ‘ f
.13“ e = J_Yfﬂ ._ 15 pies ,.}_ . 1 8 ] = ) (|
O lan>c 0 G =lss ?“}‘ | 62 20 P_‘jes 25pies| | |
: A8 o4 || .. 1 [ 225
i | | - i 30 t.)ies
. - | ot '
< 1600— fia e 200
o | i / ) 63
é ! B, .ﬁ4 | o 8 E
= 62% ef. L17s =
8 500—t f ey =
o Y I | 2
3 /\\ Liso §
5 | 7 il 1 | | 8
400 /\J —FjosHpl | C ]
" I ! , F I - 125
- — T — ks T —ks + f /:-") o SR | I I. __r' x ~
‘ ! | | I00HP & fo 4 -
300F — r/h e Pac : : ’—F 100
M:fmmp‘ | 1] ]
‘ e | \-{\"‘W @HP | [ | | | Las
200 (— -‘——————v ——T 4omp [ SOHP +— —t ! —
' i A&
OT L | | | | | | ‘ Lo
0 100 200 300 400 500 600 700
Capacidad (ng/min)
RIS 1 1 1 1 1 L 1 1 1 1 1 L
0 400 800 1200 1600 2000 2400 2800
Capacidad (L/min)
Ejemplo 3.16

Usando el diagrama de concha anexo, se va a trabajar con la bomba de mayor didmetro. Esta bomba debe
proporcionar una altura de bombeo de 300 pies segun los requerimientos de potencia hidraulica. En este sistema
de bombeo el tanque de succidn esta abierto a la atmosfera estandar y el de descarga esta a 1 atm por encima de
la presion atmosférica local estandar. Las tuberias de succion y descarga tienen una longitud minima de 20 y 330
pies respectivamente, incluyendo las longitudes equivalentes de pérdidas secundarias, ambas tuberias son de
acero comercial con una rugosidad igual a 0.00015 pies. Calcule la maxima diferencia de cota entre los tanques
de aspiracion y descarga y la potencia mecanica de la bomba. Calcule la posicion o altura de la bomba respecto a
la superficie libre del tanque de aspiracion (cen carga o aspiracion?) para evitar cavitacion. Si ésta bomba se
toma como modelo ;Qué altura de bombeo, caudal y potencia mecénica se obtiene de un prototipo més grande
con A = 2 cuando tiene un régimen de revoluciones de 1250 RPM? Si se modifican las RPM de la bomba modelo
para bombear 20000 gpm ¢Qué rpm, altura y potencia mecéanica manejaria la bomba?
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400 n=710pm /
NPSH
350 — 41l in digm— 888+ “'/
5 in didm S oY
-’ N N
o o5 of
£ N 2 o8
5 e | R i
: = e
= 735 in digm; &
o \)S( ‘Iq,@“
< 200 AN P AVH
s
% o‘%é_
150 % e
\\:‘50 |
100 i l
0 4 8 12 16 20 24 28
Galones EE.UU. por minuto x 1000
Datos:
Agua a 68 °F
Diametro del rotor de la bomba D = 41.5 pulg
Hg = 300 pies
b -z .
P, =1atm =2116.8 pi_efz Presion relativa
Succioén: Descarga

Lg + Z Lequis = 20 pies

Tuberias de acero comercial € = 0.00015 pies
Az =? y h =? Carga o aspiraciéon?

Similitud:
Modelo | Prototipo
A=2
Hg,, = 300 pies Hg, =?
Qm Qp =?
Wineem Wmecp =?
N, N, = 1250 RPM

Parametros simplificados:

Ly + Z Lequia = 330 pies

Parametros de Parametros de

funcionamiento funcionamiento

1) )

Q4 Q, = 20000 gpm

Nl NZ =?
HB]. = 300 pleS HBZ =?

Winec1 Winecz =?
Del diagrama de concha se obtienen datos adicionales de la bomba:
n=86%
0.002228 2€> pie3
s =35.65

Q = 16000 gpme

NPSHr = 13 pies

Aplicando Bernoulli desde la superficie libre del tanque de aspiracion, hasta la superficie libre del tanque de

descarga se tiene:

Zl+HB_hfl—2:%+ZZ

N

NPSH, ft

92
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Py

AZ = HB - hfl_z _7
Pérdidas de 1 a 2:

hf1—2 = hfl—s + hfd—z

_ 8fs(Ls+X Lequis)

2
fpies =" gwpe ¢
_ 8fd(Ld+Z Lequid) 2
hta—p = — gmps Q

Los diametros de las tuberias se pueden obtener usando las velocidades economicas de Richter:
Diametro de la succion:

Usando la velocidad econémica recomendada por Richter V, = 1= = 3.28%

- =
_ |40 _ [4(5.65) _ o
b= NTvs \I T(328) 3.72 pies = 44.64 pulg

Se toma el diametro comercial y se usa el diametro interno:
D = 48 pulg. Se supone didmetro nominal igual al didmetro interior
Ds = DN = Din = 4 pies

Velocidad en la succidn:

_ 4Q _ 4(3565) _ pies

s n D2 T orn@? 2.83 s

V, = 0.86? esta en el rango recomendado
Reynolds:

Re, = =2 = 2220 — 70311

v 1.61x10

Con:

& _ 000015 _ _s5

D = = 3.75x10

fs = 0.019
Por Darcy:

. 2
Boos = 8 fs (Ls+Lequis) 02 = 8(0.02)(20)(35.65)% _ 0.01 pies

gmn?D$ (32.2)n2 (4)5

Diametro de la descarga:
Usando la velocidad econémica recomendada por Richter V; = 2 ? = 6.56

_ |40 _ [4(5.65) _ oo
b= \j”Vd - \I 7(656) 2.63 pies = 31.57 pulg.

Se toma el diametro comercial:
D =32 pulg. Se supone didmetro nominal igual al didmetro interior
D, = DN = Din = 2.67 pies

pies

N

Velocidad en la succién:
V. = 4Q _ 4(35.65)
47 D2 m(267)2

V; =194 % esta en el rango recomendado

pies

= 6.36

N

Reynolds:

Rey = VaDa _ 6.36(2.62 — 105473

v 1.61x10

Con:

£ = 200 562¢107°

Dg 2.67

f,=0.018
Por Darcy:

_8fa (Ld+Lequid) 2 _ 8(0.018)(330)(35.65)% _ .

hfa-2 = gm? D Q" = (32.2)n2 (2.67)5 140 pies
Diferencia de cota:

Az =300 — (0.01 + 1.40) — 2;64'8 = 264.67 pies

Potencia Mecanica:
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Winee = YQHy = 2250 — 776009.3 222 = 1411 HP

h=?

NPSH, = 1.2NPSH, = 1.2x13 = 15.6 pies
NPSH; = H + Ha — Hv

H = NPSH, — Ha + Hv

1b
Pv =489 fz
pie
15 21168 489
=0T T4 Teaa S onpes

Suponiendo que la bomba esta en aspiracion:
Aplicando Bernoulli entre 1-s

—h - hfl—S = H
h=—H—hs;_g = —(—17.54) — 0.01
h = 17.53 pies

La bomba se puede colocar en aspiracion a una altura de 17.53 pies por arriba de la superficie libre del tanque de
succidn.

Solucion del problema con similitud:

Se puede completar la tabla de datos del modelo segun lo anterior:

Similitud:
Modelo |  Prototipo
A=2
Hg,, = 300 pies Hg, =7
i€3 =?
Q,, = 35.65 ps Qp
i Ibfxpie i —
Wyoem = 776009.3 f Sp Wineep =?
N,, = 710 RPM Np = 1250 RPM

Para la altura del prototipo se igualan los coeficientes de altura del modelo y prototipo:
Yp =
HBp _ HBm

NZDZ ~ N2DZ

Hg, = H (N’”)ZAZ =300 (1250)2 22
Bp = WBm N - 710
Hg, = 3719.5 pies

Igualando los coeficientes de caudal:

bp = Pm
% _ Onm
N,D3 ~ N,D3,
—o, 3 =35.65 1250 33
e = Q’"Nm ST 710
pie3
Qp = 1694.63
S

Igualando los coeficientes de potencia:
' - Mo\’ o 1250\° __
Winecp = Wecem (m) A° =776009.3 (m) 2
i Ibfxpie

Wineep = 135510172.2 = 246382 HP
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Solucioén del problema con Parametros simplificados:
Se completa la tabla con los parametros de funcionamiento 1 conocidos:

Parametros de Parametros de
Funcionamiento (1) Funcionamiento (2)
Q; = 16000 gpm @, = 20000 gpm
N, = 710 RPM N, =?
Hg, = 300 pies Hg, =7
Winee1=776009.3 222 Wineez =?
Igualando los coeficientes de caudal:
©&_o
N, N,
Q, 20000
N, = NlQ—l— 71072550
N, = 888 RPM
Igualando los coeficientes de altura:
Hoy _ Hox
N2~ N2

N,\? 888
o= () =300 (353

1
Hg, = 469.30 pies

Igualando los coeficientes de potencia:
] o (N 888\°
Winecz = Wiec1 (E) = 776009.3 (m>

Winecz = 1518206.3% = 2761 HP

3.14 Efecto de escala en Turbomaquinas Hidraulicas.

La similitud geométrica no se obtiene exactamente entre modelo y prototipo debido a que es imposible copiar la
rugosidad del material y los juegos entre rodete y carcasa.

Ademés, la similitud dinamica es muy dificil de satisfacer a través del nimero de Reynolds. En consecuencia, se
ha demostrado que el rendimiento de la maquina aumenta con tamafio y altura. Si el prototipo es dos a tres veces
mayor que el modelo, no es preciso corregir el rendimiento.

Para turbinas:

H < 150 m.
D\ /5
mp=1-(1-nm (%) (2.43)
H > 150 m.
D\ /5 (Hp\1/20
mp=1- - (22) " (52) (2.44)

Para cualquier tipo de turbomaquina hidraulica.

Mp = Nmec [1 = (1 = Mn/Nmec ) 1/2°%44] (2.45)
donde:

Nmec = Rendimiento mecanico que se supone igual para el modelo y prototipo y se puede usar 7,,.. = 0.98

A = Razon de escala =Dp /D,y,.
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3.15 Problemas

3.1 Se tiene la curva experimental HgvsQ de una bomba girando a 1170 RPM, se quiere obtener 3 puntos (Hg,Q)
de la curva de funcionamiento de dicha bomba girando a 1750 RPM.

igg _"“‘_"_—‘4"——-—4»———.4._____’_\; Hp =490 - 7x10j8Q2! con Q en gpm
460 - &T\‘ ;
440 - , i
g 420 - N= 1170 rpm |
‘5. 400 - ; i |
T 380 - 5 iNPSH, pies
360 - L 50
340 - i—c;o
320 -, +30
300 = = | 120
0 5000 10000 15000 20000 25000 30000

Q (gal/min)

Si se construye una bomba dos veces mas grande que la bomba de la figura cuando trabaja con 15000 gpm, ;Qué
caudal podria bombear esta bomba mas grande cuando el régimen de revoluciones permanece constante?

Si la bomba de la figura se utiliza para bombear 20000 gpm de agua desde un depdsito cuya superficie esta a una
presion de 14.7 psia y la tuberia de succidn es de acero comercial (£=0.00015 pies) tiene 25 pies de longitud y 5
pies de longitud equivalente de accesorios. ;A qué altura debe estar situada la entrada de la bomba respecto a la
superficie libre del tanque de aspiracién para evitar cavitacién en agua a 60 °F? P,=0.26 Ibf/pulg?, DR=1,

P52
v= 1.08x10—5%.

3.2 Se tiene que escoger una bomba para impulsar 0.5 m*/s de agua a 20°C contra una altura de 80 m rotando a
1750 RPM.

a) Determinar el tipo de bomba, la maxima eficiencia que podria esperarse y el didmetro aproximado de la
misma.

b) El sistema de bombeo en el que funcionara la bomba debera vencer en el tanque de descarga una presion
de 50 KPa medida con un manémetro. La tuberia de succién tendra una longitud total de 50 m y la
tuberia de descarga 500 m, ambas de acero comercial (e=0.046 mm). Las pérdidas secundarias se
calculan con el método de longitud equivalente. La longitud equivalente para las pérdidas locales de la
succidn se estiman en un 20% de la longitud total de tuberia principal y en la descarga en un 50% de la
longitud total de tuberia de descarga. Calcular la maxima diferencia de cota que puede vencer la bomba.

¢) Calcular la altura h donde debe ubicarse la bomba respecto a la superficie libre del tanque de aspiracién
para evitar. Suponga un factor de seguridad del 20%.

d) Si se quiere que la bomba maneje una altura igual a 100 m, calcule el régimen de revoluciones y el
caudal que podria bombearse en estas condiciones.

3.3 Un manémetro colocado a 1.5 m por encima del eje de una bomba marca una presion de vacio de 12 pulgadas
de mercurio. Si la bomba maneja 4000 gpm de agua, el diametro de la tuberia de succion es de 10 pulg y la
longitud de tuberia entre el mandmetro y la brida de succién es de 3 m. Calcular: a) EI NPSH en la brida de
succion, considere que las pérdidas por accesorios son del 20% de las pérdidas de carga de la tuberia recta, que el
coeficiente de friccion es de 0.025, que la presion atmosférica del lugar es de 90 KPa y que la presién de vapor
del agua en las condiciones de trabajo es de 4 KPa. b) Si la bomba gira a 3600 RPM, ¢cree Ud. que la bomba
Cavite?, justifique su respuesta. ¢) Si a esta bomba se le estan suministrando 200 KW de potencia y tiene una
eficiencia global de 0.75, que presion marcard un manémetro colocado en la brida de descarga.

3.4 Una bomba mueve benceno a 25°C (DR=0.876) de un tanque cuyo nivel esta a 2.6 m arriba de la entrada de
la bomba. La linea de succion tiene una pérdida de carga de 0.8 N.m/N. La presion atmosférica que se mide es de
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98.5 KPa (abs). La presion de vapor del benceno es de 13.3 KPa. Encuentre la NPSH disponible. Si esta bomba
impulsa un caudal de 150 I/s contra una altura de 26 m a una velocidad de 1200 RPM. ¢ Cavitara la homba?

Si la bomba se hace girar a 3250 RPM ocurrirg Cavitacion?

¢ Qué caudal debe manejar la bomba si gira a 3250 RPM para evitar problemas?

La bomba anterior girando a 1200 RPM se toma como modelo para disefiar una bomba mas grande
geométricamente similar y que impulse 1.5 m%s de agua de mar a 25°C (DR=1.030, Pv=2.40 KPa) en un lugar
a presion normal de 100 KPa y contra una altura de 100 m. El rodete de esta bomba mas grande va a ser
colocado 3 m abajo del nivel del tanque de succion. Estime la velocidad méaxima de rotacién. Las pérdidas de
carga en la tuberia de succion se pueden suponer iguales a un 20% de la diferencia de altura entre el rodete y el
nivel de liquido en el tanque de aspiracion.

Estime el diametro del rotor, la potencia mecanica y la velocidad en la tuberia de descarga de la bomba modelo
girando a 1200 RPM?

3.5 Estimar la maxima la maxima velocidad de rotacién de una bomba cuyo eje se encuentra 2 metros por debajo
del nivel del liquido en el tanque de succién y se encuentra instalada en la estacién mas elevada del teleférico a
una presién de 57.75 KPa y se utiliza para bombear agua de calefaccién a 40°C y un caudal de 0.125 m?/s.

Si se compra una bomba cuya velocidad de rotacion es 3600 RPM., estimar la méaxima diferencia de cota entre el
eje de dicha bomba y el nivel de succidn.

3.6 Se tiene que bombear agua que tiene una viscosidad cinemética 1.0872x10” pie®/s y presion de vapor
P,=48.87 Ibf/pie’. Se quiere utilizar la bomba que se muestra en la figura anexa, utilizando especificamente la
bomba de 38 pulgadas de didmetro de rotor en el punto de maxima eficiencia. Si en este sistema de bombeo
ambos tanques (succion y descarga) estan abiertos a la atmosfera estandar y las tuberias de succion y descarga
tienen una longitud maxima de 25 y 200 pies respectivamente, ambas de acero comercial con una rugosidad igual
a 0.00015 pies. Calcule la maxima diferencia de cota que puede vencer el sistema asi como la posicion o altura de
la bomba respecto a la superficie libre del tanque de aspiracion (¢en carga o aspiracion?) para evitar cavitacion.
Desprecie las perdidas secundarias. ¢Qué altura de bombeo y caudal se podrian obtener de ésta bomba si se hace
girar a 1750 RPM? En el caso de que se necesite bombear venciendo una diferencia de cota de 300 pies, (A qué
RPM se debe hacer girar la bomba y que caudal podria bombear?

|
n="710rpm S

400 .
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/ o :
350 =1l b T = z
350 415 mdmm.“% 5} é\t) o1 15 Z
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: NN s
2 300 2
& 38 in didm.
i
g -
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g 250 =35 in digim;
g =
< 200
150
100
5 4 8 12 16 20 24 28

Galones EE.UU. por minuto X 1000
Curva caracteristica, carcasa basica con tres tamafios de rotor, Cortesia de Ingersoll-Rand Corporation,
Cameron Pump Division.

3.7 Se quiere trabajar con la bomba de 32 pulg de diametro girando a 1170 RPM en las condiciones de disefio. El
sistema de bombeo en el que va a trabajar esta bomba, tendré las siguientes caracteristicas:

Succién:

Longitud total de tramos recto: 80 pies
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Un codo estandar (Leq/D)=30

Descarga:

Longitud total de tramo recto: 300 pies

Dos codos estandar (Leq/D)=30 c/u

Una vélvula de compuerta (Leg/D)=8

Tanto la succién como la descarga tienen tuberias de acero comercial e=0.00015 pies.

Propiedades del Fluido:

Agua de mar

p=2 slug/pie®.

v=1.08x10" pie%/s

-Calcule la maxima diferencia de cota que podria vencer el sistema AZ=?

-Calcule la diferencia de altura que podria utilizarse para colocar la bomba respecto a la superficie libre del
tanque de aspiracion h=? para que no ocurra cavitacion.

-Calcule la potencia mecéanica de la bomba.

-Obtenga 3 puntos (H.vs.Q) de la curva de esta bomba cuando se hace girar a 1750 RPM. ¢Qué caudal y altura
nos daria en condiciones equivalentes a las de disefio a esta nueva RPM?

-Si se construye una bomba exactamente igual a la bomba considerada de 32 pulg, en el punto de disefio, pero
con un diametro mayor igual a 45 pulg. Y se hace girar a la misma RPM (1170 RPM). ;Qué caudal, altura y
potencia mecanica nos daria esta bomba més grande?

FC: 1pie’=7.48 gal

[ [
= I
gop EcmESli P /,' 50
L a0 ;
NPSH
700”363 c did é\"f&; ./ 30 &
20y 11 g, \‘8 ,Q‘f - Z
- 20
S 600 i
E N l ‘{:\ do
E IS o o
=) = 3L
E o0 32 in didm. N l ke /\ e
< 400
28 in didm. I I\
300
200
0 4 8 12

Galones EE.UU. por minuto x 1000

3.8 Se muestran curvas de funcionamiento tipicas para una bomba centrifuga girando a 1775 RPM, probada con
tres diferentes didmetros de impulsor en una sola carcasa.

Especifique el caudal y la altura producida por la bomba en su punto de méaxima eficiencia con un impulsor de 12
pulg de diametro. Escale estos datos para predecir el funcionamiento de esta bomba cuando se prueba con un
impulsor de tamafio 35% menor, girando a la misma RPM.

Si la bomba de 12 pulg se hace funcionar a 3250 RPM, que caudal y altura proporcionaria si se quiere que trabaje
con la mayor eficiencia.

Si la bomba de 12 pulg se instala en un sistema de bombeo que tiene una tuberia de succidn con longitud total de
25 m, incluyendo la longitud equivalente de pérdidas localizadas, estimar diferencia de altura (h) entre la
superficie libre del tanque de aspiracion y el eje de la bomba para que se inicie la cavitacién. Considere un factor
de seguridad del 30% y estime el valor de h con el cual se evitaria la cavitacion. ;Se debe poner la bomba en
carga o aspiracién?

Calcule la potencia mecanica de la bomba.
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Considere agua a 68°F p=1.94 slug/pie®, p =2.09x10" slug.pie/s, P,=48.80 Ibf/pie?.(presion absoluta) P m=14.7
psia.

250 T T T T T |
225 — /Diéme#odelimulsor(pulg} -]
s
200 {13 60 g i &
7

175
150
125
100
75
50 — —

Carga total, H (pies)

25
0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500
Relacion de flujo volumétiics, @ (gpm)

3.9 Se debe seleccionar una bomba de los diagramas de concha que se muestran, para trabajar en el sistema de
bombeo que se muestra a continuacion:

Donde:
L= longitud de la tuberia de succién
L,= longitud de la tuberia de descarga

V.C= valvula de compuerta L% =8
V.R= valvula de retencién de disco L% =55

Codo estandar L% =30

El sistema debe manejar 360 gpm de agua a una temperatura promedio de 20 °C. Las tuberias son de acero
comercial (e=0.05 mm). El sistema de bombeo debe ser disefiado para las pérdidas en la tuberia de descarga no
sobrepasen los 10 m de columna de agua. Calcule la altura h de la succion si el sistema va a funcionar a una altura
de 1000 msnm. La potencia de accionamiento y la velocidad de rotacién también son datos necesarios para la
seleccion del motor.
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3.10 Se necesita comprar una bomba para la estaciéon de bombeo de El Anis, la cota geodésica es de 75 m, asuma
que las pérdidas de carga son del 10% de la longitud de la tuberia. Entre la estacion y el tanque de Ilenado hay
200 m. Se requiere un caudal de 30 Its/s. Si se utiliza una bomba que gira a 3600 RPM, estime la potencia que
consume dicha bomba y el tipo de bomba que se puede utilizar.

3.11 Se requiere una bomba de la que se conocen los siguientes pardmetros:

Q=35 @ Hy = 300 pies, N = 1750 RPM, v = 1076 % p=19 ;’;ﬂ

Se necesita construir un modelo dinamicamente similar, para esto se dispone de un caudal de 1 pie*/s y un motor
que da una potencia de 5500 Ibf-pie/s (10 HP). El rendimiento mecanico tanto del modelo como del prototipo se
puede estimar en 98 %. Se debe determinar:

a) Tipo de bomba, b) RPM del modelo, c) Didmetro del rotor del modelo, d) Si se quiere que la bomba
prototipo trabaje libre de cavitacion en Mérida (P.,=85 KPa), calcule la altura h del eje de la bomba
respecto a la superficie libre del tanque de aspiracion y suponga un factor de seguridad del 20%. La
tuberia de succion es de acero comercial (e=0.00015 pies), tiene una longitud total de 100 pies y un
codo 90° (L¢q=25 pies). La presion de saturacion del fluido de trabajo es P,= 73 Ibf/pie®.

3.12 Se necesita impulsar un caudal de 2000 I/min de agua a 20°C venciendo una diferencia de altura de 300 pies,
longitudes de las tuberias de succion y descarga son 60 y 300 pies respectivamente, se estiman perdidas
longitudes equivalentes de pérdidas por accesorios de 60 pies en la succion y 150 pies en la descarga. Las
tuberias tienen una rugosidad de 0.00015 pies. Los tanques de succién y descarga estan abiertos a la atmosfera.
Seleccione una bomba de los diagramas de concha.
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Capitulo 4

Analisis Dimensional de Turbomaqguinas Térmicas

4.1. Introduccion.
4.2. Teorema PI o teorema de Buckingham.
4.3. Aplicacion del Teorema PI a Turbomaquinas Hidraulicas
Generadoras. (Bombas y Ventiladores).
4.4. Curvas de funcionamiento de compresores.
4.5. Uso de los parametros adimensionales del compresor
4.5.1. Similitud.
4.5.2. Parametros simplificados.
4.6. Diagramas de Equilibrio
4.6.1 Parametros simplificados.
4.6.2 Similitud.
4.7. Velocidad especifica ns, Ns.
4.8. Diametro especifico ds, Ds.
4.9 Aplicacion del teorema P a turbomaquinas térmicas motoras (turbinas)
4.9.1 Curvas de funcionamiento para turbinas térmicas
4.10 Velocidad especifica ns, Ns y didmetro especifico ds, Ds.
4.11 Mapas de Equilibrio
4.12. Problemas.
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Capitulo 4
Andlisis Dimensional de Turbomaguinas Térmicas

4.1 Introduccion

Como en el caso de la turbomaquinas hidraulicas, el andlisis dimensional constituye uno de los métodos de
analisis del flujo compresible de fluidos a través de dispositivos como las turbomaquinas térmicas. El estudio de
este tipo de turbomaquinas ha dependido de métodos analiticos y la informacion experimental. El analisis
dimensional permitira obtener la mayor informacion posible de los experimentos asi como ayuda en la
correlacion de datos y presentacion de resultados. La prueba de modelos en el laboratorio es una manera factible
para predecir el comportamiento del prototipo de tamafio natural, a partir de las mediciones en el modelo.
Obviamente el modelo y el prototipo deben correlacionarse mediante las leyes de escalamiento establecidas. Se
estudiara las condiciones necesarias para obtener la similitud entre modelos y prototipos de turbomaquinas
térmicas asi como en el caso de la determinacion de nuevas condiciones de operacién aplicables a una misma
maquina.

4.2 Teorema P1 o teorema de Buckingham.

Este teorema constituye el procedimiento formal para desarrollar los pardmetros adimensionales, los pasos
descritos en el capitulo 3 describen el procedimiento recomendado.

4.3 Aplicacién del Teorema Pl a Turbomaquinas Térmicas Generadoras (Compresores).
a) Variables relativas a la maquina
m = Flujo masico de gas a través del compresor (sustituye a Q).
Ahgs = Incremento isentrépico de entalpia total o de estancamiento que sufre el gas a través
del compresor (Sustituye a gH).

D = Diametro del rodete del compresor.
N = RPM.

Winee = Potencia mecanica en el gje.

n = Eficiencia total del compresor.

a) Variables relativas al fluido.
Po1 = Densidad del gas evaluada con las condiciones totales o de estancamiento a la entrada
del compresor.
u = Viscosidad Absoluta del gas.
agq = Velocidad del sonido evaluada con las condiciones totales o de estancamiento a la
entrada del compresor.
k = Relacidn de calores especificos del gas.

f(m' Ahos, N, D, Wmec' 1, Po1s 1, o1, k) =0, n=10

Variables dependientes:

Ahos, 1, Winec
Variables independientes: m, N, D, poy, 4, o1, k

Relacion funcional dimensional:
Ahos' n, Wmec = f(m' ,N,D, Po1 U, Ag1, k)

NuUmeros adimensionales resultantes:
Coeficiente de gasto o de flujo:

m
¢:

—_— 4.1
po1 N D3 1)
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Coeficiente de altura:
Ahyg
¥ = Nzpe

Coeficiente de potencia:
W‘H‘LEC
Por N3 po1 N® D%
Namero de Reynolds:

po1D*N
u

Re =

Eficiencia total del compresor,
n

Numero de Mach de los alabes:

ND
M=—
Qo1

Relacién de calores especificos del gas:
Cp
k=—

Gy

Relacion funcional adimensional:
Y, P = f(p,Re,M, k)

Alternativamente, el coeficiente de altura se puede escribir como:
Ahyg
‘1012_ ) )
Y el coeficiente de flujo como:
m

Po1 Aoy D? .
Donde se ha usado el hecho que —esotro grupo adimensional.
01

105

(4.2)

(4.3)

(4.4)

(4.5)

(4.6)

(4.7)

(4.8)

Si el fluido de trabajo es un gas perfecto, se puede obtener un conjunto diferente de grupos adimensionales, los

cuales son de mas utilidad y facilmente medibles en la experimentacion.

El coeficiente de altura se puede modificar recordando que para un gas perfecto se tiene que:

Ah,s = Cp(Toz2s — To1) ) ) ) )
donde el proceso de compresion se esquematiza en un diagrama T-s en la figura 4.1.

T/ P,
o/

s
Figura 4.1. Diagrama T-s de un proceso de compresion

Ademas, la relacién isentropica entre presiones y temperaturas para un gas es:

(4.9)
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T P k-1
k
22 = (ﬂ) (4.10)
TOl POl
Por lo tanto:
k-1
Poo\ K
AhOS = CP TOl <_) - 1 (4‘.11)
POl
También, C, = (kk% Y ag;?= kRT,,. Entonces:
k-1
[(@)T _ 1]
Ahos _ I Pos I (4.12)
a012 [ k - 1 J '
Por lo tanto, ih"zs es proporcional a (:jﬂ) y esta relacion adimensional se puede usar como coeficiente de altura
01 01

ya que es mas facil de medir.
El coeficiente de flujo se modifica sustituyendo la densidad por medio de la ecuacién de los gases perfectos.

mo m _ m/RTy,
Po1 @o1 D2 P 2 Py Dk
RT,, A kRTy, D 01
Si se elimina k no se afecta la adimensionalidad del grupo. Por lo tanto, el coeficiente de flujo modificado para
un gas perfecto resulta en:
m./RTy, 414
Py.D? (4.14)
El coeficiente de potencia se modifica al multiplicarlo por el inverso del coeficiente de flujo.

(4.13)

Wmec Po1 N D3 = — Wmec (415)
pPo1 N3 D53 m m N2 D2
Ademas, la eficiencia total del compresor se define como:
W, _
o= (4.16)
mec

La potencia realmente requerida para comprimir entre Py, y Py, €n caso que no existan fugas de recirculacion es:
Wi, = m Cp(Top — Tor) =m0 CP(TOZS — To1)/Mo-o; Por lo que:
_ m Cp(Toz — To1)No—o _ m Cp(Toz — Tor)No—o

W, (4.17)
mee Nc No-o0 Nmec
p = [Crhlo ] 4.18
= lpmeci?D? *19)
Ademés, N2D? = M2a,,” y usando las relaciones para Cp y a,; se tiene:
[ kR
~ =1 ATy AT,
p= L= [— ] (419)
7’)meclw kRTOl 7’)meclw (k - 1)T01
Si eIi[RinJan k,mm Y M no se altera la adimensionalidad del grupo. Por lo que:
p= _o] (4.20)
Tox . o
La relacion funcional adimensional para un gas perfecto es entonces:
Py, ATO] (m RT,, ND )
_In) - | = T N0 lRe)k 4.21
Po1 To1 ! Py, D? +RTy1 ( )

Para un compresor de un tamafio dado y manejando un solo tipo de gas, se puede eliminar K, R y D de la relacion
(4.21). El nmero de Reynolds también se puede eliminar si el compresor opera a un nimero Reynolds elevado,
como generalmente es el caso, obteniéndose la siguiente relacion funcional de parametros simplificados:

Po2 ATO] (m To1 N )
22 0 =22 = o 4.22
Po1 To1 f Po1 " yTo1 ( )
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4.4 Curvas de funcionamiento para compresores.

Las curvas de funcionamiento para compresores se obtienen experimentalmente en un banco de pruebas como el
gue se muestra esquematicamente en la Fig. 4.2. A menudo se experimenta sobre modelos debido al gran tamafio
de los prototipos.

- —> b

P po Tm, n

f
T —>
Figura 4.2 Esquema de un banco de pruebas para compresores
Accesorios de control de flujo.
F = Filtros AM. = Medidor de flujo de aire
O.P. = Placa Orificio
C.0.  =Colector pP.C. = Plenum
T = Vélvula de estrangulamiento C. = Compresor
G.B.  =Tren de engranajes M. = Motor
Instrumentacion.
P = Presién estatica P, = Presién total
T = Temperatura estatica To = Temperatura total
Tm = Torquimetro vi =Medidor de Potencia Eléctrica
Tn = Tacémetro f = Medidor de aceite
b = Balanceador de Torque

La Fig. 4.3 representa un mapa de funcionamiento tipico de un compresor. La relacién de presion a través de la maquina se grafica

-, . . my T oo . . . N
en funcién del pardmetro de flujo P—‘” para valores fijos del pardmetro de velocidad de los alabes

01 JTo1'

@ q Linea de bamboleo o de bombeo

Poy 7 Curvas de eficiencia
constante

Figura 4.3. Mapa tipico de funcionamiento de un compresor
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El estrangulamiento del flujo mésico, para valores fijos de N y T,,, causa que el punto de funcionamiento del compresor se mueva
hacia la izquierda hasta alcanzar la linea de bamboleo o bombeo (SURGE). Bajo estas condiciones el compresor entra en una
oscilacion violenta de gran amplitud y baja frecuencia que puede causar dafios severos a la maquina.

Por otra parte, si se aumenta el flujo méasico a través de la maquina, el punto de funcionamiento se mueve hacia la derecha.
Eventualmente, la curva caracteristica se hace vertical, lo cual significa que el compresor esta bloqueado (CHOQUE) y esto ocurre
porque el nimero de Mach alcanza un valor igual a la unidad en los canales de flujo de la maquina.

En resumen, el campo de operacion del compresor, en cuanto a flujo masico se refiere, se ve limitado por la izquierda con el
fendmeno de bamboleo 0 bombeo (SURGE) y por la derecha con el fendmeno de bloqueo (CHOQUE).

4.5 Uso de los parametros adimensionales del compresor

4.5.1 Similitud
Las ecuaciones 4.21:
Winec ] po1 N D3 — Winec
po1 N3 D3 m m N2 D2

@n[ﬂ —f mRlor _ND_ b
Poy” V' LToy PgiD? ' RToy 7’

Son los parametros adimensionales de un compresor para establecer similitud entre modelos y prototipos, es decir, cuando la
relacion de escala es diferente de la unidad. Para lograr la similitud dindmica, los coeficientes de flujo, altura, velocidad y potencia
del modelo y del prototipo deben tener la misma magnitud.

Tmy/RmTo1m _ 1y [RpTo1p (4.23)
Po1mD%, Pg1pDF '
Poam _ Po2p (4 24)

Poim  Poip '
NmDm Npr 4.95
/RmTOlm RPT01p ( ' )
Wmecm — Wmecp (4 26)

MmN, D, mpN3 Dj

Cuando el modelo y el prototipo impulsan el mismo gas, entonces, R, = R,,, pudiéndose simplificar las constantes del gas.

4.5.2 Parametros simplificados:

Cuando los parametros del compresor se aplican a la misma maquina (A = 1), se puede simplificar los didmetros del rotor. De la
misma forma, si el compresor mantiene su funcionamiento con el mismo gas, se pueden simplificar las propiedades del mismo.
Esto implica una méaquina que funciona con determinadas condiciones de funcionamiento (1) y se modifica 0 modifican ciertos
parametros, obteniéndose condiciones de funcionamiento (2). De esta forma, para obtener caracteristicas de funcionamiento
similares, se tiene:

M1yTo1, _ MzyTo1, (4.27)

Po14 Po1,

Pozy _ Pozp (4.28)

Po11 Poi1,

N _ (4.29)

Wmecl _ Wmecz (430)

Ejemplo 4.1.
Un compresor ha sido disefiado para condiciones atmosféricas normales (101.3 KPa y 15°C). Para economizar potencia, el

compresor se prueba con una valvula estranguladora en el ducto de entrada que reduce la presion de entrada. La curva
caracteristica para la velocidad de disefio de 4000 RPM se esta midiendo en un dia cuando la temperatura ambiente es 20°C.

a) A qué velocidad de rotacion deberia ser probado el compresor?

b) En el punto de la curva caracteristica al cual el flujo de masa de disefio es 58 Kg/s, la presidn de entrada en el banco de
pruebas es 55 KPa. Calcular el flujo de masa durante la prueba.
¢) Se economiza potencia en la prueba ?
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En este problema se deben utilizar los parametros simplificados, ya que se requiere conocer las caracteristicas de funcionamiento
de un compresor (condiciones de funcionamiento 2), del cual se conocen pardmetros de disefio (condiciones de funcionamiento 1).

a) NZ =7

Condiciones de funcionamiento (1) | Condiciones de funcionamiento (2)
(Condiciones de disefio)

Pyy,= 101.3 KPa

T011 = 15°C TOlz = ZOOC

N, = 4000 RPM N, =?

4000 (204 278)°K _ 35 rPM
T011 "PM 15 + 273)°K
b) mz =?

Condiciones de funcionamiento (1) Condiciones de funcionamiento (2)
(Condiciones de disefio)

P011: 101.3 KPa P012 = 55 KPa
T011 = 15°C TOlz = ZOOC
N; = 4000 RPM N, = 4035 RPM
my; =58Kg/s m, =7

mlv T011 _ mzv T012
P011 P012

i, = 1i ’—— > _3122K
M2 =M T Por, 293 1013 gm/s

c) Se economiza potencia?

Wimeci _ Wmec2

miN? N3

= Wm6010.548

) . m, (N\* . 31.22 /4035\°
Winecz = Whect ( ) = ( )

m, \N, mecl 580 \4000
Si se economiza potencia
4.6 Mapas de Equilibrio.

Son mapas de funcionamiento referidos a las condiciones estandar de presidn y temperatura. La Fig. 2.21 muestra un mapa de
equilibrio para un compresor centrifugo. Los siguientes subindices se usan en la preparacién de estos mapas:

1 = Valores reales a la entrada 2 = Valores reales a la descarga.

s = Valores estandar r = Valores reducidos o corregidos.
Cuando un compresor tiene condiciones estandar de presion y temperatura en la entrada, entonces Ty, = Ty v Py, = P,. Con estas
condiciones la presion de descarga, la velocidad de giro del compresor y el flujo masico impulsado por el mismo, son parametros
reducidos: B., N,., m,..
Cuando un compresor tiene condiciones de presion y/o temperatura en la entrada, diferentes de las condiciones estandar, Ty, v Po1,

con estas condiciones la presién de descarga, la velocidad de giro del compresor y el flujo masico impulsado por el mismo, serian
los parametros reales de la descarga: Py, N, m.
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4.6.1 Parametros simplificados:

Usando los grupos adimensionales simplificados aplicados a un compresor trabajando con condiciones estandar en la entrada,
segun el mapa de equilibrio, se obtienen condiciones de funcionamiento similares al igualar los grupos adimensionales para
obtener los valores los parametros de funcionamiento reales del compresor, cuando éste funciona un dia en el que se tienen
condiciones diferentes de las estdndar en la entrada:

Pr1 P022 P‘r1
122 > Pyy, = Py, =t 4.31
ps1 p012 023 013 PS1 ( )
mrl\/ Ts1 _ mzx/ To12 L Tsq P012
= = My = My (4.32)

Psl P012 To12 Ps1
er NZ T012
o2 = N, = N,y |—= (4.33)
vV Tsq v To12 Ts1
Definiendo:
0=% y 5=%; se tiene:
Py, = B8 (4.34)
; )
Mz =M1 g1z (4.35)
N, = N,,6/2 (4.36)

Las condiciones estandar o condiciones de referencia son P,=14.7 psia y T=520°R. Las condiciones normales de la NASA son
P,=2116 Ibf/pie’ y T;=518.7°R.

4.6.2 Similitud:

Usando los grupos adimensionales en el caso de un compresor (Modelo) trabajando con condiciones estandar en la entrada segun el
mapa de equilibrio, se obtienen condiciones de similitud al igualar los grupos adimensionales para obtener los valores de los
parametros de funcionamiento reales de un prototipo, cuando éste tiene condiciones diferentes de las estandar en la entrada. En este
caso el modelo maneja parametros reducidos y el prototipo parametros reales.

POZp Prm POlp
POlp Psm 02p rm Psm ( )
mp\/ RpTolp — mrm\/ Rstm = . = m Rstm POlp 22 (4 38)
POlpDz% Pst‘an b ‘rm RpT01p Psm
N,D Ny D R,To1p 1
pPp  _ NrmPm - Np =N, p-01p — (4.39)
\/RPTOUJ \/Rstm mTsm A
Usando las definiciones 6 y § :
POZp = Prm(S (440)
. . Rm &
mp =My Eﬁ}lz (441)
R 1
Ny = Npm |2EV05 (4.42)

En el caso de que el modelo y el prototipo trabajen con el mismo gas, las constantes del gas R, se pueden simplificar. Si tanto el
modelo como el prototipo tienen condiciones estandar en la entrada, en este caso § = 1y 6 = 1, pudiéndose simplificar aun mas
las ecuaciones. Asi, se tiene:

Prp = P (4.43)
My = My A? (4.44)

1
Nep = Ny (4.45)
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Figura 4.4. Ejemplo de un mapa de equilibrio para un compresor
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Ejemplo 4.2.
La Fig. 4.4 es el mapa de funcionamiento de un compresor centrifugo pequefio (didmetro de salida del impulsor =5 pulg) el cual

trabaja en una turbina de gas existente. Se propone construir una turbina de gas nueva que utiliza un compresor geométricamente
similar al de la Fig. 4.4. Calculos preliminares indican que el compresor nuevo debe manejar una rata de flujo masico equivalente
(condiciones estandar) de 3.0 lbm/s. Qué diametro de salida del impulsor debe recomendarse para el compresor nuevo?. Cual sera
la velocidad real de rotacion del compresor nuevo, si la temperatura de entrada del gas serd tipicamente 100°F?.

N

El punto de disefio del modelo de 5 pulg. de diametro se corresponde con la maxima eficiencia de 84%; por lo tanto, N, = o1z =

1/2 . , . . -
75 x 103 y m, = m BT = 1.53, segln el mapa de la Fig. 4.4. Segin los datos el compresor nuevo, se tiene el flujo mésico
reducido.

Datos:
Modelo Prototipo
D,, = 5 pulg. D, =?
My, = 1.53 lbm/s My, =3 1lbm/s
Tem =520 R To1p, = 100 + 460 = 560 R
Ny, = 75 X 103 RPM N, =?

Usando los nimeros adimensionales para un gas perfecto, se tiene:

Mem Tsm _ mTpV TSP

PnD% ~ PyD2
My My Ty
= = D, =D
D  D? A .
3.0
D, =5.0 153 = D, = 7.0 pulg.
Ny D _ Nrpr
Tsm v T5p
Nrm

rm T
5.0
Ny, =75 X 103 x 70 53.571 x 103 RPM

Usando los parametros simplificados, aplicados al prototipo, con condiciones de funcionamiento (1), las condiciones
estandar en la entrada, y condiciones de funcionamiento (2), los valores reales en un dia con temperatura en la entrada
diferente de la estandar, se tiene:

Prototipo
Condiciones de funcionamiento (1) Condiciones de funcionamiento (2)
Ty =520R To12, = 560 R
N,; = 53.571 x 103 RPM N, =?

= = 1/2 = 3 ﬂ — 3
N, = N, = N, 6'/2 = 53571 x 10° | =0 = 55593 x 10° RPM

Este calculo se pudo haber realizado en forma mas directa usando la siguiente ecuacion con similitud:

Ny _ NyDy
Tom  To1p

_ Nomyo

Np =0



Ingenieria Mecénica — Universidad de Los Andes. Mérida - Venezuela

30
275 // /-) o
/ H
s /I N
1) / N
[ !
|
- S Yy V.
! / \s6 000
LTop ‘ |
For : f Eiy
5
. ‘52&]3
W75 7 5 \Mo&c
F ‘
/ o
l‘J £ -
L
L 00
s 0 Q25 f.S\ nﬁd;lu anunh:'ls
m |kg/s

Figura 4.5. Mapa de funcionamiento de un compresor centrifugo industrial
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Ejemplo 4.3.
Se tiene un compresor cuyo mapa de equilibrio se muestra en la figura 4.5. Este compresor va a trabajar en Mérida en donde la

presién atmosférica es 85 KPa y la temperatura en un dia soleado se puede considerar igual a 25°C.
a) Calcule la presion de descarga, el flujo masico y las RPM para trabajar en Mérida en condiciones equivalentes a maxima
eficiencia.

b) Si este compresor se hace trabajar en Mérida en un dia en el que la temperatura es 15°C con las siguientes condiciones:
m = 0.425 Kg/s, N = 49000 RPM, estime la eficiencia y la relacion de presiones que manejaria el compresor.

c) Un compresor geométricamente similar mas grande se hara girar a 23000 RPM en condiciones estandar, calcule el flujo
masico de este compresor en condiciones equivalentes de maxima eficiencia.

d) Siel compresor mas grande se hace trabajar en Mérida, calcule la presién de descarga, el flujo méasico y las RPM para que
funcione en condiciones equivalentes a maxima eficiencia.

Se puede considerar como condiciones estandar Py, = 100 KPay Ty, = 288 K

Para la parte a, utilizando el mapa de la figura 4.5, se puede usar como punto de disefio de manera aproximada: N, = 46000 RPM

con una eficiencia méxima 7., = 80%, manejando un flujo mésico reducido de 1, = 0.45 Kg/s vy % = % =1.87. Si
S1 012

tomamos los datos del mapa de equilibrio como condiciones de funcionamiento (1), se usan los parametros simplificados para
calcular las condiciones de funcionamiento (2), que serian las condiciones reales del mismo compresor, pero funcionando en
Mérida con condiciones en la entrada distintas de las estandar.

Datos:
Condiciones de Funcionamiento (1) | Condiciones de Funcionamiento (2)
PT' POZZ
Nag = 80%, —Lt=—2=1.87
ad PS]_ P012
Pozz =
m,, = 0.45Kg/s m, =?
N,, = 46000 RPM N, =?

85 KPa N 298
= 100 =0.85; 0= @=10172
. 8 (0.45)(0.85)
m, = mrlﬁ = W = 0.376 Kg/S

Pyz, = Py, X 1.87 = 85 x 1.875 = 159.38 KPa

N, = er\/g = 46000 (1.0172) = 46791 RPM
Para la parte b, se debe recalcular 8 y se deben calcular los parametros reducidos para entrar al mapa de equilibrio y ubicar el punto
de funcionamiento en el que se encuentra funcionando el compresor. Si tomamos los datos de la parte b, como condiciones de
funcionamiento 2, tenemos:

Condiciones de Funcionamiento (1) | Condiciones de Funcionamiento (2)

_ Pr1 _P022_
Maa =0 pi=o=?
PSI P012

m, = 0.425 Kg/s

N, = 49000 RPM

Tor, = 15+ 273 = 288 K

K
Ty = 0425 -2 N, = 49000
S

288
§= =0.85; Vo= |=—

100 288
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. VO (0425(1) SOKg
mrl_:lla T o085 s
N,, = N 49000 RPM

. K . . . CpeL s
Con m,, = 0.5079 trazamos una linea vertical en el diagrama de equilibrio hasta donde corta la curva de N,, =
49000 RPM. De esta forma encontramos la eficiencia aproximada y la relacién de presiones del compresor.
P, P
Mea =79%;  rp=,2=7%2=2
Psl P012
En la parte c, se tiene un compresor mas grande (Prototipo), que trabaja en condiciones estandar y se debe calcular el flujo masico
reducido para que trabaje en condiciones equivalentes a las de maxima eficiencia que se leen del modelo cuyo mapa de equilibrio

. rm  Pr
es conocido: 1,4 = 80%, Z—’" =—L2=187

Sm Sp
Modelo | Prototipo
P P
Naa = 80%, —2=_P—187
P By
Ny = 46000 RPM | N,, = 23000 RPM
My = 045 Kg/s 1y, =?
Usando la ecuacidn 4.45 se tiene:
1
N‘rp = Nrmi
Nym 46000
A = = =
Nrp 23000
Usando la ecuacion (4.44) se tiene:
mrp = mrm)‘z
My, = 0.45x4 = 1.8 Kg/s
Para la parte d, se tiene:
Modelo | Prototipo
P Poz
Naa = 80%, m - _"P _ 187
Py P,
Pozp =1
My = 045 Kg/s M, =?
N,,,, = 46000 RPM N, =?

De la relacién de presiones se tiene:

Pyz, = Po1,x1.87 = 85x1.87 = 158.95 KPa
Usando las ecuaciones 4.41 y 4.42, considerando que tanto el modelo como el prototipo trabajan con el mismo gas, se tiene:
iy, = 045222 = 1.50 Kg/s

N, = 46000x1.0172~ = 23396 RPM

Ejemplo 4.4
La Fig. 4.5 es el mapa de funcionamiento de un compresor centrifugo industrial de aire y esté referido a unas condiciones estandar

de 288 K y 1.033 Kgf /cm?. Las condiciones en el punto de disefio que se pueden leer del mapa son:

h.=1i el/z—osKgm Por _ N, = = 49 x 103RPM
My =M =g = 00— Py, r =iz = X
Naa = 79% Nmec = 98%

Se quiere usar este compresor en un proceso industrial donde las condiciones de entrada son To; = 27°C 'y Po; = 0.95 Kgf /cm?®.

Calcular:

a) Flujo masico operado en el proceso industrial en el punto de disefio.
b) Flujo masico de bamboleo en el proceso industrial.

¢) RPM del compresor en el proceso industrial en el punto de disefio.
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d)
€)

f)

Potencia del motor en el proceso industrial en el punto de disefio.

116

El didmetro comercial de la tuberia de descarga del compresor si el Nimero de Mach en esta tuberia debe limitarse a

0.2 cuando se opera el flujo masico de disefio en el proceso industrial.

Presion total de descarga y potencia del motor en el proceso industrial en un punto de operacion donde el flujo masico

es 0.54 X4

s .

Calculos en el punto de disefio

Datos:
Condiciones de funcionamiento (1) | Condiciones de funcionamiento (2)
= Pry _ Pozp _
Naa = 79%, Py Pty 2
TSl =288 K TO].Z = 300 K

Py, =1.033 Kgf/cm? Py1, = 0.95 Kgf Jcm?

K h, =?

oy = o.sTg M, =
My = 0.32Kg/s my, =7
N,, = 49 X 103RPM N, =?
Wineca =7
D, =? Diametro de la tuberia de descarga con M, < 2
0 = 300 _ 1.042
288
_ 0.95 092
. . 1033~ ° .
a) Flujo masico operado en el proceso industrial en el punto de disefio.
. . ) 0.92
m, = mrlm = Sm = 045Kg/5
b) Flujo masico reducido que se lee en el mapa para entrada en bamboleo es:

c)

0.32 Kgm/s; por lo tanto

6 .92
My, = Mypy 91z = 0.32 1042172 = 0.29Kg/s

RPM del compresor en el proceso industrial en el punto de disefio
N, = N,;0% = 49 x 103 x 1.042/2 = 50 x 10° RPM

d) Potencia del motor en el proceso industrial en el punto de disefio.

k-1
POZ TOZS POZ Tk
Wrotor = Cp(Toz — To1); Pos =2 To, = (m)
1.4-1
TOZS = 300(2) 14 = 365.7 K
TOZS - T()l 365.7 - 300
= == - = Ty, =300+ ———— =383.2K
ni Nad T02 _ T01 02 + 079
Por lo tanto:
Wrotor = 1005L(383.2 —300)K = 83583L
rotor Kg K Kg
W, = Wyproptily = 83583L045K_9= 37.6 KW
rotor rotor''t2 Kg . s .

37.6 KW
Winecz =

= 38.4 KW

098
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e) El didmetro comercial de la tuberia de descarga del compresor si el NUmero de Mach en esta tuberia debe limitarse a
0.2 cuando se opera el flujo masico de disefio en el proceso industrial.

M,=V,/ vz Ty, =T, + V.-
= = = = _—
2 2/ a3 kRT, 02 275 Cp
= Ty, =T +MZZkRT2
02 = 12 2 Cp
M,%k R
= Toz = T2 1 + 2 CP
Ty, 383.2K
= E Ry Ji
2 2 —Z
(1+ o ) 1+0.2 X 14% 287 gl
Ji
= T, = 380.16 K
0.95Kgf Kgf
P022 =P012 X2=WX2= 19%
o= p T, at B 19Kgf 380.16\>° L4778 Kgf
27022 (m) o cm2(383.2) o cm?
P, 18478 x9.81 x 103 Kg
P, = = =1.66 —
RT, 287 x 380.16 m3

a, = (k RT,)'/? = (1.4 x 287 x 380.16)*/? = 390.83 m/s

V, =M, xa,=7817m/s

p= [AM2 _ 2O 066 m = 2.6pulg =3 pul
T |Tpw, Jmle6x7817 oo T “OPU=SPHg

Recalculando la velocidad se tiene:

2.541\2
A= D2/4=n><<3><—> /4 = 45.6 x 10~*m?

100
V= m, 0.45 Kg_5944m
27 p, A, 1.66x456x10~4m3 T s
V,? 442
T, =Ty, — —— = 3832 ————— = 381.44 K
27002 92, 21005
TNET Kgf (3814435 Kgf
p, =P (—) —1 ( ' ) = 1.8696
z 02\T1,, cm? \ 383.2 cm?
P, 18.696 x9.81 x 10% Kgm Kgm
Pa = = 1.675

TRT, 287 x38144 m? m3
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Vuelvo a V, de 58.9 m/s

Kgf Kgm
CTn_Z; P = 1.675 m3

m
V;=589—; T,=38147K; P,=18701

a, = (k RT,)'Y? = (1.4 x 287 x 381.47)Y/?2 = 391.50 m/s
M, =V,/a, = 0.15 El cual no es definitivo porque se esta realizando una iteracidn y se debe refinar.

f)  Presion total de descarga y potencia del motor en el proceso industrial en un punto de operacidn donde el flujo masico
K
es 0.54 .
En este caso se hace trabajar el compresor fuera del punto de disefio considerado inicialmente, para conocer el punto

de funcionamiento en el que esta trabajando el compresor en estas condiciones, se calculan los parametros reducidos
para consultar en el diagrama de equilibrio.

. ol/2 1.0421/2
553 =0.6Kg/s

Sobre la curva de N, = 49000 RPM, la relacion de presion y eficiencia adiabatica que se lee en el mapa para un flujo masico
reducido de 0.6 Kg/s es 1.94 y 74% respectivamente. Si se toman los valores reducidos como condiciones de funcionamiento (1) y
los valores reales del proceso industrial en el nuevo punto de funcionamiento como condiciones de funcionamiento (2), se tiene:

Condiciones de funcionamiento (1) | Condiciones de funcionamiento (2)
Naa = T4%, 21 =222 = 1,94
Ps 015
TSl =288 K TOlz = 300 K
P, =1.033 Kgf/cm® Py, = 0.95 Kgf /cm®
¥ —06K‘g f —054Kg
mrl -_ 0 S mz ‘— . s
Wineca =7
0.95Kgf Kgf
P022 = P012 X 1.94 = 7 = 18436‘"’1_2
1.4-1 362.5 — 300
Tozs = 300(1.94) 14 =362.5K =  Tpp =300 + —o— —— = 384.5K

Wrotor = 10051(;—1((384.5 —300)K = 84882KLg

. K
Wiotor = WrotorTit, = 84882 1<]_go'54Tg = 458 KW

W - Wirotor _458KW _ 16.8 KW
e Nmec 0.98 '
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4.7 Velocidad especifica ns, Ns

Al igual que en TH, Ns se obtiene al combinar el coeficiente de caudal y el coeficiente de altura para eliminar el didmetro del
rotor.

Ns

¢/ i \M?( Ahos \ Tt NQo M
RO (p01N D3) (NZ DZ) (Ah,, )3/
La velocidad especifica se puede escribir en términos estrictamente adimensionales, transformando N a velocidad angular w:
s — wQ011/2 _Nsm
(4h, )3/ 30

(4.46)

(4.47)

Los valores de N, Q,, y 4h,, se toman en el punto de méaxima eficiencia del mapa de funcionamiento del compresor. Por lo tanto,
Ns es un parametro de gran importancia para escoger el compresor mas eficiente para realizar ciertas condiciones de trabajo.
Ademas, Ns define el tipo de disefio de un compresor, ya que cada clase de compresor tiene su maxima eficiencia dentro de un
pequefio rango de Ns Yy este rango es diferente para cada clase.

Los compresores centrifugos radiales se disefian para proporcionar gran incremento de presion, pero para manejar bajo caudal; por
lo tanto, se puede deducir de la ecuacién (2.68) que el valor de Ns para este tipo de compresores es bajo. Por el contrario, los
compresores axiales se disefian para manejar caudales elevados y proporcionar un incremento de presiéon moderado; por lo tanto,
este tipo de compresor tiene un valor elevado de Ns.

4.8 Diametro especifico ds, Ds.

El diametro especifico se obtiene al combinar el coeficiente de caudal y el coeficiente de altura para eliminar las RPM de la

maquina:

ds

_v ( Ahys )1/‘*( i )‘1/2 _ D(dhgo)'* 148
- ¢1/2 “\N2 D2 pPo1N D3 - 0011/2 (4.48)
El diametro especifico relaciona el didmetro del rotor con los valores de Qy, y 4h,;, los cuales se toman en el punto de maxima
eficiencia del mapa de funcionamiento del compresor. Por lo tanto, Ds, al igual que Ns, permite escoger el compresor mas
eficiente para realizar ciertas condiciones de trabajo. La Fig. 3.20 permite predecir el tipo de compresor que mejor se adapta a una
aplicacion determinada y estimar al mismo tiempo la eficiencia total - a- total que podria esperarse.

Ejemplo 4.5.

Se desea escoger un compresor para las siguientes condiciones:
Tor =289 K Po1 = 10335 Kgf /m” Py, = 14062 Kgf /m*
N =18000 RPM R=293m/K m = 0.567 kg/s
k=14 R=287]/KgK Cp=1.005KJ/kg K

Determinar el tipo de compresor, la eficiencia total-a-total que podria esperarse y el diametro aproximado del mismo.

Para entrar en la Fig. 3.20 se debe calcular Ns en unidades inglesas. Se calcula ns adimensional y luego se aplica el factor de
conversion de la Tabla 3.12.

A—
14062) 1.4
10335

Ah,s = 1005/ /kg K x 289 K ( — 1| = 1005 x 289 x 0.092 = 26712 J/Kg

Ahys = 26721 J/Kg = (Kg X m?)(s? x Kg) = 26712 m?/s?
N
Py, 10335 x 9.81 W

Po1 =122 Kg/m3

“RT, ]

01 287 kgKX289K
_ m _0.567_0465 3
Qo1 = oo 122 m*/s
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ns =

18000 7 (0.465)/?
30(26712)3/4

= 0.615; = Ns = 128.8 x 0.615 = 79.23

Con Ns = 79.23 se puede observar en la Fig. 3.20 que el compresor es del tipo centrifugo radial y que se puede esperar una
eficiencia total-a-total de aproximadamente 85% con un Ds=1.7. Por lo tanto, el didmetro especifico adimensional es:

Ds

1
4.05(0.4695)2
D=7

=7 405
T 042 7

=21.6cm
(26721)=

Chequeando el nimero de Reynolds de los alabes se tiene:
U,=nD N/60 =3.1416 X 0.216 x 18000/60 = 203.6 m/s

Re

Kg m
_ po1D*N _ po1DU, 1.22W0.216m 203.6 5

— = 6
= g =3.35x10

ms

K 1 0.000016

Por lo tanto, la Fig. 2.16 es aplicable ya que Re > 2x10°.

4.9 Aplicacion del Teorema Pl a Turbomaquinas Térmicas Motoras (Turbinas).
a) Variables relativas a la maquina

b)

m= Flujo masico de fluido a través de la maquina (sustituye a Q).

Ahys = Cambio isentropico de entalpia total o de estancamiento que sufre el fluido a través del compresor
(Sustituye a H).

D= Diametro del rodete.

N = RPM

Py = Potencia mecanica en el eje.

n = Eficiencia total de la maquina.

Variables relativas al fluido.

pPoL = Densidad del fluido evaluada con las condiciones totales o de estancamiento a la entrada de la maquina.
u = Viscosidad Absoluta del fluido.
agy = Velocidad del sonido evaluada con las condiciones totales o de estancamiento a la entrada.

k = Relacion de calores especificos del fluido.
f(m'Ahos,N,D:Pm'U:Pop/i: QAo1, k) = O! n= 10

Variables dependientes:

Ahgs n, m

Variables independientes:

P, N, D, po1, W, 81, k

Relacion funcional dimensional:

Ahos' 77' m = f(Pm' N' D! pOl' #' aOl' k)

Ndmeros adimensionales resultantes:
¢, ¥,P,Re,n, M, k.

Relacion funcional adimensional:
Y,n,¢ = f(P,Re,M, k)

Si se considera el fluido de trabajo como un gas perfecto, se puede obtener al igual que en compresores, un conjunto diferente de
grupos adimensionales, los cuales son de mas utilidad y facilmente medibles.

El proceso de expansion en una turbina se esquematiza en la figura 4.6 y la relacion funcional adimensional resultante para un gas
perfecto se presenta en la ecuacion (4.49).
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-
Po1

01/
A
Po2
/

—s 02

Figura 4.6. Esquema T-s de un proceso de expansion en una turbina

Py,  myRTy, AT,1 ND
_Pnl—z = - | ) Re k
Po2 Py1D To1 ! \/RT,,

Para una turbina de un tamafio dado y manejando un solo tipo de gas, se puede eliminar k, Ry D de la relacion (4.49). Ademas, la

influencia del nimero de Reynolds es despreciable cuando este adquiere valores elevados y se puede eliminar también. La relacidn
funcional resultante de parametros simplificados es:

(4.49)

) 4.50
Po2 ” Py T01] 1/To ) ( )

4.9.1 Curvas de funcionamiento para turbinas
Las curvas de funcionamiento para las turbinas se obtienen experimentalmente en un banco de pruebas. A menudo se experimenta

sobre modelos debido al gran tamafio de los prototipos. EI mapa de funcionamiento tipico de una turbina se muestra en la figura
4.7.

N1 NZ N3
Por 4 Poy JTor VTor  vTor
Poz Po, \ \ \ N crece

N crece
/

N3/T0/
sz\/ﬁ/
Nl/ﬁ/

Figura 4.7. Mapa tipico de funcionamiento de una turbina térmica
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. . . . , . . . .. . N
Es importante notar en el mapa de funcionamiento de la turbina térmica que la influencia de la relacion de velocidad = sobre la

VTo1

., P, Ly - . . . - ey
relacion ﬁ, es débil si se compara con los compresores. A elevados valores de i, la turbina alcanza eventualmente la condicion de

02
blogqueo (CHOQUE) que ocurre cuando el nimero de Mach alcanza un valor igual a la unidad en los canales de flujo. El bloqueo se
manifiesta en el mapa porque las curvas de funcionamiento se hacen verticales.

4.10 Velocidad especifica ns, Ns y diametro especifico ds, Ds.
Al igual que en compresores, Ns se obtiene al combinar el coeficiente de caudal y el coeficiente de altura para eliminar el diametro

del rotor. En turbinas térmicas son mas significativos el caudal y salto entalpico calculados con las condiciones estaticas de salida
de la maquina.

¢1/2 ( m )1/2( Ahs )—3/4 NQ21/2

Ns = = =— 451
S l/)3/4 pzN D3 N2 D2 (Ahs)3/4 ( )
La velocidad especifica se puede escribir en términos estrictamente adimensionales, transformando N a velocidad angular w:
szl/z Nsm
ns (4.52)

T (ARt T 30

Los valores de N, Q, y 4hg se toman en el punto de maxima eficiencia del mapa de funcionamiento del compresor. Por lo tanto, Ns
es un parametro de gran importancia para escoger la turbina mas eficiente para realizar ciertas condiciones de trabajo. Las turbinas
radiales se disefian para trabajar bajo una gran caida de presion, pero para manejar bajo caudal. Ademas, por lo tanto, se puede
deducir de la ecuacién (4.52) que el valor de Ns para este tipo de turbina es bajo. Por el contrario, las turbinas axiales se disefian
para manejar caudales elevados bajo una caida de presién moderada; por lo tanto, este tipo de turbina tiene un valor elevado de Ns.

1w
T LI a0 w ¥ LI T T 1
8 N wieg 1 N ~ -
. \\ ‘\\ \\

Paruisl admitsion axial “~ Art =7 5000 7

~ ok =002 AxialLa® =05
i = ofby = 0.07 Raclalla*=1 -

-\ . tde=002 o
) . " -im
“ N w QW'{u‘;.';:: Wi

i
w? 107 = 10 2 5 1 fet A
Figura 4.8 Grafica Ds vs Ns para seleccion o disefio preliminar de turbinas térmicas de una etapai, para Re >2x10° La
eficiencia total-a-estatica.

El diametro especifico se obtiene al combinar el coeficiente de caudal y el coeficiente de altura para eliminar las RPM de la
maquina:
1'1}1/4 ( Ahg )1/4( m >—1/2 D(Ahs)1/4

ds = =
¢1/2 N2 D2 pZN D3 Q21/2

(4.53)

El diametro especifico relaciona el diametro del rotor con los valores de Q, y 4h,, los cuales se toman en el punto de maxima
eficiencia del mapa de funcionamiento de la turbina. Por lo tanto, Ds, al igual que Ns, permite escoger la turbina mas eficiente para
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realizar ciertas condiciones de trabajo. La figura 4.8 permite predecir el tipo de turbina que mejor se adapta a una aplicacién
determinada y estimar al mismo tiempo la eficiencia total - a- total que podria esperarse y el diametro aproximado de la misma.

Ejemplo 4.6
Se desea escoger una turbina de gas para las siguientes condiciones:
Poq kgf
TOl = 1500 K; P_Z = 5; PZ = 10335 W;
, Kg
N = 70000 RPM m = 0.567 - k = 133
J K]
R = 287— Cp = 1157 ——
Kg K p Kg K

Determinar el tipo de turbine, la eficiencia total-a-estatica que podria esperarse y el diametro aproximado de la misma.
Para entrar en la figura 4.8. se debe calcular ns adimensional.

k-1 k-1
Ts_ (P

& P\ & 1.33-1
= ) = Ty =Ty (—) = T,s =1500(0.2) 133 = 1006 K
T01 P01 ] POl ]
Ahg = Cp(Ty; — Tyg) = 1157 Kg—K(1500 —1006) K = 571558 g
Ahg = 571558 m? /s?
— T01 - TZ

To=s = 0y = Tys

Asumiendo una eficiencia total-a-estatica de 85% se tiene:

T, = 1500 — 0.85(1500 — 1006) = 1080 K

P, 10335 x 9.81 %
P2 =5 T = 7 =0.327 Kg/m?3
287 Kgk X 1080 K
m 0567
=——=1.733m3/s

Q=" =0327

70000 7 (1.733)*/2
™ = T 30(571558)3/4

Con ns = 0.464 se puede observar en la figura 4.8 que la eficiencia asumida se puede lograr con una turbina de entrada radial a 90°,

con un ds = 3.6. Por lo tanto, el didmetro del rotor de la turbina es:

_ 3.6(1.733)"/2

~ (571558)1/4

= 0.464

Ds =17.24cm

4.11 Mapas de equilibrio.

Al igual que en compresores, los mapas de equilibrio de turbinas estan referidos a las condiciones estandar de presién y
temperatura. Sin embargo, en turbinas se sustituye la temperatura y presion total a la entrada por la temperatura y presion critica
correspondiente para calcular los valores reducidos. Ademas, la relacion de calores especificos, k, no permanece constante entre las
condiciones de entrada a la turbina y las condiciones de referencia, debido a la fuerte variacion de presidn y temperatura. Las
figuras 4.9 y 4.10 muestran mapas de equilibrio para una turbina de gas de dos etapas.
La temperatura critica correspondiente a la temperatura de entrada T, se calcula con:

TOl k_ 1
—=1+—M? 4.54
T, +t— (4.54)

Haciendo M = 1, entonces T'1=T;,.
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Tlcr 2
= 4.55
La presion critica correspondiente a la presion de entrada Pg; se calcula con:
k
P01 k - 1 m
S MZ) 456
Py ( 2 (4.56)

Haciendo M = 1, entonces P1=P, .

_k_
Plcr _ ( 2 )k_l

_c 4.57
Py (4.57)

k+1

. H/@CR (PORLGH‘AJE veL

NALOR OE DISBNO

70 90
90

60

2wl K T A i
1.0 L& 1.3 2.2 2.6 3.0 3.4 3.3
(Pcnl?az)

Figura 4.9. Mapa de equilibrio para una turbina de gas de dos etapas
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Figura 4.10. Ejemplo de un mapa de equilibrio para una turbina de dos etapas

De igual forma, la temperatura y presion critica correspondiente a las condiciones estandar de referencia se calculan con:

T, 2
Ser — (4.58)
Ts  ke+1
P 2 \Eed
Ser _ ( ) S (4.59)
Las siguientes relaciones se definen para calcular los valores reducidos:
P
_ o1 (4.60)

Py
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k Tlc‘r
9. =— 4.61
Ccr ksgscr ( )
01
k
= _SM (4.62)
‘()
PScr i i i o i
Usando los grupos adimensionales se puede igualar el coeficiente de flujo.
m RTlc‘r — mr\/ R Tscr
Plcr\/ED2 Rscr kSD2
|k Tier Py,
m. = " kS Tscr E(Plcr)
R
Ps PScr
m,/0
i, = T lg] (4.63)
Igualado el nimero de Mach
ND  NgD
\/k R Tlcr \/ks R TScr
N = N
' &Tlcr
kS Tscr
N
N, = (4.64)
JOer
Igualando el coeficiente de altura
Ahos — AhoSr
k R Tlc‘r kS R TScr
_ 0S
AhoSr a L Tlcr
kS TScr
Ah
Ahyg = —= (4.65)
Ocr
Calculando m,. N, se tiene:
m/0 N
m, Ny = = [e]
QCT
mN ¢
m, N, = (4.66)
Igualando el coeficiente de potencia multiplicado por el coeficiente de flujo
P‘m — Pmr
mN2D? 4, N,? D?
m, N,
T,=T——
T m N
V0 1
I.=T - [e]
v Ocr
&
T.=T (4.67)

¥
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Ejemplo 4.7
En las Figuras 4.11 y 4.12 se dan mapas de equilibrio para una turbina de gas de una sola etapa.

e Las condiciones totales nominales de entrada para obtener los datos fueron:
Py, = 40 Pulgadas de Hg abs. To1 =540 R
e Las condiciones de disefio fueron:
Diametro del tope del rotor D;=16 pulgadas.
Trabajo especifico reducido, Ah,/6,,= 12.22 Btu/lbm.
Flujo mésico reducido, m—yg”s =28.09 Ibm/s.
Velocidad reducida del tope del alabe V,/,/6,, = 520 pie/s.
e Las condiciones estandar de referencia fueron:
P, = 2116 Ibf /pie® T, = 518.7 R
e Se quiere calcular los Hp entregados por la turbina en el punto de disefio
Con los valores de disefio en la Fig. 4.11 se obtiene Pg;/Py;:

Po1
— = 1515
Py

2
Entrando con los valores de disefio en la Fig. 4.12 se obtiene el torque reducido.
&
T; = 323.75 Ibf X pie
40 .
Py 17 % 846[lbf [pie?]
P, 2116 [Ibf/pie?]
k

k + 1\k-1
_ ks =)
k ke+1 %
(%)
En base a las tablas de aire se tiene:
k = f(Py1,Ty1) = 1.4023
ks = f(P, Ty) = 1.4021

y = > y = 1.3327

£ = 0.9999
3BISXAIT
= 09999  ~ *3L.501ibf xpie
2
k \z7—=7) To1
0, = —@ = 1.020
“(er)T
b D _530.61x2x12_7599[1]
t=95 = 16 B
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Figura 4.12. Torque reducido en funcién de la relacién de presion y rpm reducida

4.12. Problemas

4.1 Se tiene un mapa de equilibrio. Figura 4.4.

Este compresor modelo funcionara en un sitio donde la presion atmosférica es 75 KPa y la temperatura promedio 10°C.
Determine: el flujo masico, la velocidad de giro y la presion de descarga del compresor en estas condiciones.

Si se construye un compresor con un diametro 25% mas grande que el modelo para trabajar en el mismo sitio (presidon atmosférica
es 75 KPa y la temperatura promedio 10°C) con que flujo masico se podra trabajar este compresor y a qué velocidad se debe
hacer girar para que trabaje en condiciones de similitud respecto a las de disefio.
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4.2 Se tiene un compresor cuyo mapa de equilibrio se muestra Figura 4.5 y tiene eficiencia mecanica 98%. Tomando del mapa el
punto de disefio para un régimen de revoluciones de 48000 RPM. Calcule la presion total de descarga y la potencia del motor
para que el compresor trabaje en un proceso industrial con 98 KPa y 35°C de propiedades totales en la entrada. Si en el proceso
industrial se hace trabajar con un flujo masico de 0.5834 Kg/s, calcule la presién total de descarga y la potencia del motor.
Ps=101.35 KPay T,=288 K

4.3 El compresor de la figura 4.5 se va a usar en un sitio con presion y temperatura local 75 KPa y 8 °C. El compresor tiene una
eficiencia mecénica de 95%.

Para que el compresor trabaje en condiciones equivalentes a maxima eficiencia en el sitio de trabajo Calcular: el flujo méasico con
el que debe trabajar el compresor; presion de descarga; el flujo masico con el que entraria en bamboleo y potencia del motor en el
proceso industrial.

Use las condiciones de disefio y Estime: Tipo, eficiencia y tamafio aproximado del compresor, compare la eficiencia con la
obtenida en el mapa de equilibrio.

Si se construye un compresor igual al de la figura 4.5 pero mas grande A=2.5, Para que éste compresor trabaje en condiciones
equivalentes a maxima eficiencia en el mismo sitio de trabajo Calcular: el flujo masico con el que debe trabajar el compresor;
presién de descarga, el flujo masico con el que entraria en bamboleo y potencia del motor en el proceso industrial.

4.4 Tomando como referencia el diagrama de equilibrio del compresor Figura 4.5, condiciones estdndar 288 K y 101.35 KPa,
girando a 44000 RPM con una eficiencia adiabatica de 76% (condiciones de disefio). Se quiere usar este compresor en un proceso
industrial para un sistema de aire comprimido ubicado en un sitio donde P =81 KPa y T 4,,=21°C).

Calcular:

Flujo masico operado en el proceso industrial en el punto de disefio.

Flujo masico para que el compresor entre en bamboleo en el proceso industrial.

RPM del compresor en el proceso industrial en el punto de disefio.

El diametro comercial del tubo para que el nimero de Mach no exceda el valor 0.4 cuando se operan condiciones de disefio en el
proceso industrial.

Presion Total de Descarga y Potencia del Motor en proceso industrial si se hace trabajar en un punto de operacion donde el flujo
masico es 0.49 Kg/s

4.5 Se tiene un mapa de equilibrio de un compresor cuyo motor de accionamiento se hace girar a 80,10° RPM (Condicién de
disefio). Ver mapa de equilibrio Figura 4.4.

Este compresor funcionara en un sitio donde la presion atmosférica es 79 KPa y la temperatura promedio 8°C. Determine: el flujo
maésico, la velocidad de giro y la presion de descarga del compresor en estas condiciones.

Si se construye un compresor con un diametro 50% mas grande que el modelo para trabajar en el mismo sitio (presidn atmosférica
es 79 KPa y la temperatura promedio 8°C) con que flujo masico se podréa trabajar este compresor y a qué velocidad se debe hacer
girar para que trabaje en condiciones de similitud respecto a las de disefio.

4.6 Se tiene un compresor cuyo mapa de equilibrio se muestra Figura 4.5. Este se hace girar a 44000 rpm manejando un flujo
masico igual a 0.5 Kg/s el cual se puede leer en la figura. La eficiencia mecénica de este compresor es 98%. Calcule la presion
total de descarga y la potencia del motor cuando este compresor trabaja en un lugar a 95 KPa y 23°C. Si en este lugar se hace
trabajar con un flujo masico de 0.0913 kg/s, calcule la presién total de descarga y la potencia del motor.

4.7 Con referencia a la figura 4.5. Se tienen dos compresores C1 y C2, exactamente iguales. EI compresor C1 se pone en
funcionamiento en un proceso industrial en donde la temperatura de entrada es aproximadamente 42°C y la presion 95 KPa,
manejando un flujo masico de 0.67 Kg/s girando a 58569 RPM. El compresor C2 se encuentra trabajando en un proceso industrial
con una presion de entrada de 70 KPa y una temperatura de 5°C y maneja un flujo masico de 0.32 Kg/s girando a 45190 RPM.
¢Cudl de los dos compresores trabaja aproximadamente en las condiciones de disefio, es decir, en el punto de méaxima eficiencia?
Escriba la eficiencia a la que esta trabajando cada compresor asi como las presiones de descarga.

Qué flujo masico y a qué régimen de revoluciones deberia funcionar el compresor que en el proceso industrial trabaja con la menor
eficiencia, para que su funcionamiento cambie a las condiciones de disefio, es decir, con maxima eficiencia.

4.8 Un compresor se experimenta en un dia cuando el barémetro masca 28.73 in Hg y la temperatura ambiente es 56°F,
midiéndose una presion de descarga de 47.4 psig y un flujo masico de aire de 39.3 [bm/s. El compresor se modifica
geométricamente para tratar de mejorar su funcionamiento. Posterior a las modificaciones se experimenta nuevamente en un dia
cuando el bardmetro marca 29.88 in Hg y la temperatura ambiente es 29°F, midiéndose una presién de descarga de 49.6 psig y un
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flujo masico de aire de 41.1 lbm/s. Las RPM para ambas pruebas se mantienen constantes. ;Se logré alguna mejora con las
modificaciones?

4.9 Un compresor de turbina de gas para aviacion se disefia para trabajar a 10000 RPM, con 75 [bm/s y una relacion de
compresion de 4. Las condiciones de disefio asumen aire estandar a la entrada. Cuando el compresor trabaja a 35000 ft de altura se
miden una presion de descarga de 10.37 psig y una velocidad de 8720 RPM. Estimar el flujo mésico a través del compresor bajo
éstas condiciones y justifique su respuesta.

4.10 La figura 4.5 es el mapa de equilibrio de un compresor que se utiliza para trabajar en un proceso industrial en donde las
condiciones de entrada son: 27°C y 95 KPa. En condiciones normales equivalentes a las de disefio el compresor se hace funcionar
en el proceso industrial con un flujo masico de 0.6888 Kg/s y se hace girar a 61236 RPM. Calcule la potencia mecanica requerida
para un prototipo de mayor tamafio que se debe hacer trabajar en condiciones equivalentes a las de disefio del compresor cuyo
mapa de equilibrio se muestra, para esto se sabe que el prototipo impulsa un flujo masico equivalente en condiciones estandar de
disefio de 1.69 Kg/s. La eficiencia mecanica tanto del modelo como del prototipo se estima en un 97%.

Calcule la relacién entre la potencia mecanica del prototipo y la potencia mecanica del modelo cuando ambos trabajan en las
condiciones estandar de disefio.

Calcule la potencia mecanica del prototipo cuando se hace trabajar en el proceso industrial.

Si se modifica el régimen de revoluciones del prototipo en el proceso industrial para que la relacion de presiones sea igual a 2 en el
punto de mayor eficiencia. Calcule el régimen de revoluciones al cual se tendrd que hacer girar el compresor en el proceso
industrial y el flujo masico que impulsara.

4.11 En un proceso industrial entra AIRE a 22°C y 100 KPa (k=1.4, R=287 J/KgK, C,=1005 J/KgK) al impulsor de un compresor
centrifugo cuyo mapa de equilibrio se muestra. Calculos en el punto de disefio en el proceso industrial dan un rendimiento global
del compresor de 85% y hacen girar el compresor a 5313 RPM con un flujo masico de 23.53 Kg/s. Un man6metro colocado en el
ducto de descarga del compresor mide una presion de 65 KPa. Calcular para el proceso industrial el nimero de Mach, el diametro
en el ducto de descarga del compresor y la potencia mecanica.
Si en el proceso industrial se incrementa el régimen de revoluciones del compresor hasta el valor maximo posible segun el mapa
de funcionamiento para incrementar la relacion de presiones y el flujo masico, cual seria entonces el régimen de revoluciones al
cual se debe hacer girar el compresor en el proceso industrial. Considerando la mayor eficiencia posible, calcule la nueva potencia
mecénica en el proceso industrial en estas condiciones si el rendimiento mecénico del compresor permanece constante
independientemente del punto de funcionamiento del compresor.
Haga todos los calculos en el sistema internacional. 1 Ib=0.4536 Kg. P;=100 KPa y T;=288 K.
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Capitulo 5

Fluidodinamica de las Turbomaquinas

5.1. Introduccion.
5.2. Triangulo de Velocidades en el Rotor.
5.3. Turbomaquinas radiales y mixtas.
5.3.1. Triangulo de velocidades en Turbomaquinas Generadoras.
5.3.2. Triangulo de velocidades en Turbomaquinas Motoras.
5.4 Turbomaquinas axiales.
5.4.1 Turbomaquinas Generadoras axiales.
5.4.2 Turbomaquinas Motoras axiales.
5.5 Ecuacion de cantidad de movimiento angular.
5.5.1 Aplicacién a Turbomaquinas Generadoras.
5.5.2 Aplicacién a Turbomaquinas Motoras.
5.6 Ecuacion de Bernoulli en Términos Energéticos.
5.7 Grado de Reaccion.
5.8 Ecuacion de Euler para turbomaquinas hidraulicas generadoras de flujo radial y maxima transferencia de energia.
5.9 Triangulos de velocidades de turbinas de accion: Turbina Pelton.
5.10. Problemas.



133
Ingenieria Mecénica — Universidad de Los Andes. Mérida - Venezuela

Capitulo 5

Fluidodindmica de las Turbomaguinas

5.1. Introduccion.

Para lograr la interaccién mas eficiente posible con el fluido de trabajo, el estudio de las turbomaquinas requiere el disefio
hidrodinamico del rotor que es el érgano intercambiador de energia. Los triangulos de velocidades representan las condiciones del
flujo y determinan bajo el principio de conservacion de momentun angular, el intercambio de energia en el rotor calculado con la
ecuacion de Euler. Las turbomaquinas son maquinas dindmicas debido a que el intercambio de energia se produce por la variacion
en la direccion y magnitudes de las velocidades.

5.2. Triangulo de Velocidades en el Rotor.

Se supone que el flujo es unidimensional; es decir, las propiedades varian en la direccion de movimiento del fluido y son uniformes
sobre cualquier seccion de flujo, asi que, la velocidad puede representarse por un vector Unico y puede variar solamente en la
direccion de flujo.

Figura 5.1. Triangulos de velocidades en la entrada y salida de un rotor de una turbomaquinas centrifuga. Se puede observar que
todos los triangulos de la entrada son iguales y diferentes a todos los triangulos de velocidades iguales de la salida.

En todos los tipos de turbomaquinas, los tridngulos de velocidades se forman con las velocidades absoluta, tangencial y relativa
debido al efecto dindmico de rotacién.

Direccion meridional coincide con la direccion
radial en maquinas radiales y con la direccién
axial en maquinas axiales

C
w
a B s
N\ U
Direccion
tangencial

Figura 5.2 Tridngulo de velocidades y angulos
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C es la velocidad absoluta del fluido, es la velocidad vista por un observador fijo, por ejemplo en la carcasa.
U es la velocidad tangencial del alabe

W es la velocidad relativa, es la velocidad vista por un observador que gira con el rotor.
a es el angulo que se forma entre la velocidad absoluta y la direccion tangencial o axial.
B es el angulo que se forma entre la velocidad relativa y la direccion tangencial o axial.

‘Fm 7%

5.3. Turbomaquinas radiales y mixtas

U = velocidad tangencial del
alabe a una distancia 'r' del
centro de rotacion. . Es
perpendicular al radio y dirigida
en el sentido de rotacion.

Figura 5.3. Triangulo de velocidades en una Turbomaquina Generadora radial

En base a la figura (5.3), en cualquier punto sobre la linea media entre alabes se observan las siguientes velocidades:

W= velocidad relativa del fluido con respecto al rotor. Sigue la direccion tangente a la linea media entre alabes. Vista por
un observador situado sobre el rotor y girando a la misma velocidad angular.

Q = velocidad angular del rotor [rad/s]
2nN DN

N = RPM Q=== =7

60 60
Direccién meridional
coincide con la direccion
radial en maquinas radiales

M

G =W, W
a —
A U
| Cy W,. | Direccion
I | tangencial

Figura 5.4. Triangulo de velocidades en Turbomaquinas radiales y mixtas.

e

Se cumple la ecuacion vectorial: C=U+W. La Figura 5.4 muestra el tridngulo de velocidades en detalle.

U] = |Co| + [Wp| (5.2)
Co = componente de C que produce intercambio de energia entre el fluido y el rotor por medio del principio de

conservacion de momentun angular.
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Cr = componente de C que se usa para calcular el flujo méasico a través del rotor por medio del principio de
conservacion de masa.
4 = angulo entre la velocidad relativa I y la direccion tangencial. Es igual angulo del alabe, g si la conduccion

del fluido es perfecta, ya que en este caso W es tangente al alabe (ver Figura 5.5).
a = angulo entre la velocidad absoluta C y la direccién tangencial.

Figura 5.5. Conduccion perfecta: Angulo de flujo igual al

angulo del alabe.

5.3.1. Triangulo de velocidades en Turboméaquinas Generadoras

Se utiliza el subindice 1, para representar los triangulos de velocidades en la entrada del rotor y el subindice 2, para representar las
condiciones en la salida del rotor.

A la entrada del rotor, el flujo puede llegar con un angulo $; diferente al angulo del alabe ;' como se sefiala en la Figura 5.6; es

decir, el vector Wl no entra tangente al alabe. El flujo llega entonces con un angulo de incidencia, i, el cual puede ser positivo o
negativo. En el punto de disefio de la maquina se desea que la incidencia sea nula 0 muy pequefia.

Tangente
al alabe

A la descarga del rotor, el flujo siempre sale
con un angulo g, menor que el angulo del w.

2
alabe B,’ como se muestra en la Fig. 5.6

debidoal fenémeno de deslizamiento.
Tangente al alabe

Figura 5.6. llustracion de los fendmenos

de incidencia y deslizamiento

Sin embargo, para simplificar la situacion, en este Capitulo se supone que el fluido es conducido perfectamente por el rotor; es
decir, no existe incidencia ni deslizamiento y los angulos de flujo 4 son iguales a los angulos del alabe p’.

Los canales moviles actlian como difusores para la velocidad relativa W y los canales fijos actian como difusores para la

velocidad absoluta C ; por lo tanto, W, < W;y C3 < C2. Ademas, U, > U porque el radio de salida es mayor que el radio de
entradar;>r; y Cz>C; porque se le estd comunicando energia al fluido.
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Difusor con
Alabes

Figura 5.7. Tridangulos de velocidades para Turboméaquina Generadora Centrifuga.

Direccion meridional coincide

con la direccion radial
C, _
Crz - r2 WZ
a; B
Cos ) Direccion
i J/VZ‘ Tangencial
U,

5.8 Triangulo de velocidades en la salida del rotor:

Direccion meridional
coincide con la direccién

radial
1 —
Crl er W1
a, :81
Co1 J/l/el\ Direcci(_)n
tangencial
Uy

5.9. Triangulo de velocidades en la entrada del rotor:

Cuando la velocidad absoluta entra al rotor en direccion radial, el triangulo de velocidades es un triangulo rectangulo con a; =
90°
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Ci=Crqp =Wy

Direccion meridional
coincide con la direccién

691:0

Figura 5.10. Triangulo de velocidades con a; = 90°

radial
Wy
B1
Direccién
tangencial
Weo1 = Uy

137

En una bomba centrifuga con entrada y salida radial en el rotor, el area de flujo en la entrada y salida, despreciando el espesor de

los alabes, se calcula con la ecuacion:

A = 2nrB
donde:
A = area de flujo
r = radio del rotor
B = ancho del rotor

)

) ?&

Figura 5.11. Turbomaquinas generadora con entrada y salida radial en el rotor.

Esquema de las variables importantes para calcular el caudal.

El area de flujo en la entrada es:
Al = anlBl

El 4rea en la salida del flujo en el rotor:
AZ = ansz

El caudal de flujo se calcula:
Q=[[CodA=[[WodA= [[CdACosO

Con @ el angulo entre el vector ¢ y el vector dA4, este tltimo perpendicular al area y dirigido hacia afuera.

Q=W,A=C A
Q=0,=0;

(5.3)

(5.4)

(5.5)

(5.6)

(.7)
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De esta forma, se debe usar la componente radial de la velocidad absoluta para calcular el flujo a través de la turbomaquinas

hidraulicas radiales.
Q = Crlz Vs R1 B1 = CT22 T R2 Bz (5.8)

En Turbomaquinas térmicas se debe usar el flujo méasico m = pQ.
m = p,C127T Ry By = p,C22 TR, B, (5.9)

En una bomba centrifuga con entrada axial, el area de flujo en la entrada, despreciando el espesor de los alabes, se calcula con la

ecuacion:
A =n(r?—n2) (5.10)

@

Figura 5.12. Esquema de un rotor centrifugo con entrada axial

radio de raiz del rotor
radio de tope del rotor en la entrada.

El triangulo de velocidades en la entrada de una turbomaquina generadora de flujo radial con entrada axial se calcula en el radio
medio calculado entre el radio de raiz y el radio de tope de la entrada.

Direccion axial z

Figura 5.13. Triangulo de velocidades en la entrada axial de un rotor centrifugo

Donde:
Uy =2t (5.11)
D,, = 2r, = 2Pr (5.12)

2

En una bomba centrifuga con entrada axial, la componente axial de la velocidad absoluta, es la velocidad para calcular el caudal:
Q = Cy,m(ry” —1.%) (5.13)
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En turbomaquinas térmicas se debe calcular el flujo masico.

Con la entrada axial, como se observa en la figura 5.13 y 5.14, los angulos se forman con la direccién axial. Si el fluido entra a la
maquina en la direccion axial, se tiene:

W
ﬂl U, . ., .
Direccion axial z
Ci=Cy
o1 =0

Figura 5.14. Tridngulo de velocidades en la entrada axial de un rotor centrifugo con la velocidad absoluta en la direccién axial

En este caso la componente de C; en la direccidn de U, C,4 es igual a cero.

5.3.2 Triangulo de velocidades en Turbomaquinas Motoras.

Puede existir incidencia a la entrada del alabe; sin embargo, el deslizamiento no existe en Turbomaquinas Motoras. El angulo de
salida del flujo S5 siempre es menor que el dangulo del alabe f85' en este tipo de maquinas debido al fendmeno de desviacion; el
vector W no sale tangente al alabe debido principalmente al crecimiento de la capa limite. Sin embargo, para simplificar se supone
que los angulos del flujo g son iguales a los angulos del alabe 8. En las turbomaquinas motoras se designa la entrada a la turbina
con el subindice 1. El subindice 2 representa la salida del estator y por ende la entrada al rotor, finalmente 3 representa la salida del
rotor, los triangulos de velocidades se dibujan entre 2 y 3.

/ﬁWIuta

Tobera

Figura 5.15. Tridangulos de velocidades para Turbomaquina Motora radial o mixta.

Figura 5.16. Triangulo de entrada al rotor:
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Us

5.17. Triangulo de salida del rotor:

Los canales fijos acttian como toberas para la velocidad absoluta € 'y los canales méviles acttian como toberas para la velocidad
relativa W; porlo tanto, C>> C;yW3> W, Ademas, U>> Uz porque r>>rs Yy C3< C: porque se extrae energia del
fluido. Resulta ventajoso que la velocidad absoluta en la salida del rotor tenga la direccion radial, lo que representa el mayor
aprovechamiento posible de la energia cinética por parte de la maquina. En este caso el triangulo de velocidades en la salida es un
triangulo rectangulo y la componente de C3 en la direccion tangencial, C;, es igual a cero.

Direccion
Radial
C; = Cs, Ws
B Direccion
tangencial
Us

Figura 5.18. Triangulo de velocidades en la salida de un rotor centrifugo con la velocidad absoluta en la direccion radial

El caudal en la entrada del rotor se calcula con la ecuacién:
Q=CymD; B, (5.14)

En una turbina radial con salida radial tal como se muestra en la figura 5.19, el caudal se calcula con la ecuacion:
Q =C3 mDs3 B (5.15)

r ﬂ “ =
A
+«bs ‘D3 Dz

o v w

a) b)

Figura 5.19. Turbina radial con salida radial

En una turbina radial con salida axial tal como se muestra en la figura 5.20, el triangulo de velocidades se dibuja como se muestra:
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W3
B3 Us .
Direccion axial z

a3

Cs

e

3z
Figura 5.20. Triangulo de velocidades de un rotor centrifugo de una turbomaquina motora con salida axial

Si el fluido sale de la turbina en la direccién axial se tiene:

W
B3 Us

Cs=Cy
a3 =0

Direccién axial z

Figura 5.21. Triangulo de velocidades de un rotor centrifugo de turbomaquina motora con salida axial y la velocidad absoluta en la
direccidn axial

En este caso, el caudal se calcula con la ecuacion:
Q = C3,m(r? —1.%) (5.16)

En turbomaquinas térmicas se debe calcular el flujo masico.

Figura 5.22. Rotor centrifugo de turbomaquina motora con salida axial

5.4 Turbomaquinas axiales.

Puede existir incidencia a la entrada del alabe y siempre existe desviacion a la salida ya que el vectori’ no sale tangente al alabe
debido principalmente al crecimiento de la capa limite sobre la superficie del alabe. Sin embargo, para simplificar se supone que
los angulos de flujo B son iguales a los angulos del alabe g’, es decir, conduccion perfecta.

5.4.1 Turboméaquinas Generadoras axiales

Las figuras 5.23, 5.24 y 5.25 muestran los tridngulos de velocidades de entrada y salida del rotor.
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0,=0 Cs=Cy,

. ., ~.
Direccion de C;
con pre rotacion

>
z = axial
6 = tangencial

ROTOR Estator=DIFUSOR

Figura 5.23. Triangulos de velocidades en Turbomaquinas Generadoras axiales.

La Fig. 5.23 muestra los tridngulos de velocidades para una situacion con entrada axial y una situacién general (representada con la
linea segmentada) donde la entrada no es axial, tal como se muestra en la figura 5.24. Se cumplen también las ecuaciones

vectoriales C = U + W _La velocidad tangencial de rotacion del alabe U se mantiene constante entre la entrada y la salida porque
el fluido no cambia su posicion radial en su paso a través del rotor, ya que el radio medio se mantiene constante.

Ciz = Wi, G B, Wy Cyy = Wy, 24) B)

Figura 5.25. Diagrama de vértice comin en Turbomaquinas Generadoras axiales.

Los canales méviles acttian como difusores para la velocidad relativa W y los canales fijos acttian como difusores para la velocidad
absoluta C; por lo tanto, W, < W, y Cs< C,. Ademas, U, = U porque el radio de salida es igual al radio de entrada r>= r; y
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C > C; porque el rotor le comunica energia al fluido. Por criterio de disefio la componente axial de C, 6sea, C,, debe mantenerse
constante a través de la etapa C 1, = C2,= C 3.

Co = componente de ¢ que produce intercambio de energia entre el fluido y
el rotor por medio de la conservacidon de momentun angular.

C, =componente de ¢ que se usa para calcular el caudal de flujo que pasa
a través del rotor por medio del principio de conservacion de masa.

B =angulo entre la velocidad relativa W vy la direccion axial. Es igual al
angulo del alabe, B, si la conduccion del fluido es perfecta, porque en este caso Wes tangente a la linea media del
alabe.

a = éangulo entre la velocidad absoluta ¢ y la direccidn axial.

En la figura 5.26 se muestran las variables importantes para calcular la seccion transversal de flujo.

rr

I

Figura 5.26. Esquema de las variables geométricas que intervienen en el calculo del caudal

A=n(r?-12 (5.17)
Donde:

. = radio del tope de los alabes; ;. = radio de raiz de los alabes;
Q=[fCodA=[[WodA= [[CdAcos 6 (5.18)
Con 6 el angulo entre el vector ¢ y el vector dA, este ultimo perpendicular al area y dirigido hacia afuera.
Q=W,A=C;A (5.19)
Coom (r® —1.2)1 = Cppm (B2 — 1% ), (5.20)

En Turbomaquinas Térmicas se debe usar el flujo masico m = pQ.
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5.4.2. Turbomaquinas Motoras axiales

Las Figuras 5.27, 5.28 y 5.29 muestran los triangulos de velocidades de entrada y salida

OF— K @O F—AF' ™|

Cz

(4% v

RN 4l \ N

z= axigl
6 = tangencial
Estator=TOBERA ROTOR
A
A T a3 = 0
Cyy a, C2 ﬁg C3 = Cs,
W, Ws
9 — | | |
Wao u U=W3p (3=0

Figura 5.27. Tridngulos de velocidades en Turbomaquinas Motoras axiales

La Figura 5.27 muestra en detalle los triangulos de velocidades de entrada y salida para una situacion general. La velocidad
tangencial de rotacion del alabe se mantiene constante entre la entrada y la salida porque el fluido no cambia su posicion radial en
su paso a través del rotor.
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g

02

C1: C1z / 2
% W2

U

C:=Cs_a3=0

3
w\ Y
zZ= axigl
0 = tangencial
4 Estator=TOBERA ROTOR
A i
0{3 = O
C B
a 2
CZZ 182 z W ’ C3 = C3Z
W, 3
— — >
| | | | |
7] | | | | |
Wae Cae U=Wsg Cs9=0
| |
| U |

Figura 5.29. Diagrama de vértice comdn de turbomaquinas motoras axiales

Los canales fijos actGan como toberas para la velocidad absoluta C y los canales moviles actan como toberas para la velocidad

relativa W; por lo tanto, C> > C; y W3 > W,. Ademas, U,= Uz porque el radio medio es constante y C3< C, porque el rotor le
extrae energia al fluido. Por criterio de disefio C1, = C», = C3,
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5.5 Ecuacién de cantidad de movimiento angular.

El principio de conservacion de cantidad de movimiento angular aplicado volumen de control finito resulta en:

FxFy+ [[[ # X gpdV + Ty = = [[[ # x VpdV + [[ 7 x Vp (V o dA)

En el analisis de Turbomaquinas se elige un volumen de control fijo que encierra al rotor para evaluar el momento de torsion del
eje. Los momentos de torsion debidos a fuerzas de superficie pueden ignorarse y la contribucién de la fuerza de gravedad puede
despreciarse por simetria. Por lo tanto, para flujo estable, la ecuacién de cantidad de movimiento angular se convierte en:

Toje = [7 X Vp(V o dA) (5.21)
El sistema de coordenadas fijo de la figura 5.30 se elige con el eje z alineado con el eje de rotacién de la maquina. Se supone que el
fluido entra al rotor en la posicién radial 1, con velocidad absoluta uniforme C; y abandona el rotor en la posicion radial 75, 0
velocidad absoluta uniforme C,.

Figura 5.30. Volumen de control finito y componentes de velocidad absoluta
Resolviendo la integral de superficie se tiene:
Tejek = (1,Cor — 11Co)1it k (5.22)
o0 en forma escalar:
Teje = (120, — 11Cp1)Th (5.23)

que es la relacion basica entre el momento de torsion y el momentun angular para todas las Turbomaquinas y generalmente recibe
el nombre de ecuacion de Euler de las Turbomaquinas.

La potencia en el rotor esta dada por el producto escalar de la velocidad angular del rotor y el momento de torsion.
Wrotor =Qo Teje =0k o (r,Co2 — 11 Co1)h0 k (5.24)

_Wroto‘r = Q(ryCgp — 11 ) ) ) ) (5.25)
Introduciendo U = 2, donde U es la velocidad tangencial del rotor en el radio r, entonces

Wrotor = (U;Coz — U1 Cyy)m (5.26)
Esta relacién es estrictamente valida si no existen pérdidas mecanicas ni pérdidas hidraulicas, en este caso, la potencia en el rotor
es igual a la potencia hidraulica y mecanica ya que la eficiencia seria de un 100 %. Las turbomaquinas reales tienen una eficiencia
menor del 100%, por lo tanto la ecuacion de Euler representaria la potencia intercambiada en el rotor. Dividiendo entre el flujo
masico se obtiene el trabajo especifico:
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Wrotor = W13 = (U3Cgz — U1 Co1) (5.27)
Dividiendo entre la gravedad 'g' se obtiene la altura intercambiada entre fluido rodete, ecuacion que se utiliza para turbomaquinas
hidraulicas:

W12

1
=H_,= g = E(Uzcez - U1Ce1) (5.28)

La potencia en el rotor en turbomaquinas hidraulicas se calcula con la ecuacion:

Wrotor = yQHrotor (529)
f A
Potencia entreqada Potencia ideal o potencia
Potencia entregada al g hidraulica
- al rotor . .
eje , ) Widear = Whia
. Wrotor = (UZCBZ - U1C91)m *
Wmec l
Potencia pérdida
Potencia pérdida W en I’O_C(\E/\}/ISCOSOW
en roce mecanico phi-2 =~ YWrotor ~ "Videal
meec :Wmec _Wrotor
Figura 5.31. Esquema de potencias en turbomaquinas generadoras
f A
. . i Potencia mecéanica
Potencia ideal o potencia Potenc:are?t:egada )
hidraulica entregadaala alrofo Winec
turbina Wiotor = (UpCgp — U3 Co3)m *
Wigear =Wiig l
Potencia pérdida
Potencia pérdida en roce mecanico
en roce viscoso . . .
° y y meec = rotor _Wmec
W =W —-W
ph ideal rotor
Figura 5.32. Esquema de potencias en turbomagquinas motoras
5.5.1 Aplicacion a Turbomaquinas Generadoras.
Turbomaquinas Hidraulicas Generadoras Radiales o Mixtas.
1
Hyoror = g(Uzcez — U, Co1) (5.30)

Turbomaquinas Térmicas Generadoras Radiales o Mixtas.



148
Ingenieria Mecénica — Universidad de Los Andes. Mérida - Venezuela

Wrotor = (UZCGZ - U1C91) (531)

Para maxima transferencia de energia en el rotor la velocidad Cq, debe ser nula. Esta condicién implica que el tridngulo de
velocidades a la entrada del rotor debe ser un tridngulo recto; es decir, la velocidad absoluta de entrada debe ser meridional o
radial.

Direccién meridional

coincide con la direccion
radial
G =0C =Wy Wl
B
CBl = 0 N .

Direccion
Tangencial

Wy, = Uy

Figura 5.33. Triangulo con velocidad absoluta de entrada meridional o radial

Turbomagquinas Hidraulicas Generadoras Axiales.
1
Hyrotor = EU(CBZ - (:91) (5.32)

Turboméaquinas Térmicas Generadoras Axiales.
Wrotor = U(CGZ - C91) (533)

Para maxima transferencia de energia en el rotor la velocidad Cq, debe ser nula. Esta condiciéon implica que el triangulo de
velocidades a la entrada del rotor debe ser un triangulo recto; es decir, la velocidad absoluta de entrada debe ser axial.

Direccién
tangencial
W,
ﬂl Ul ) B )
Direccién axial z
Ci=Cy,
(25} =0

Figura 5.34. Triangulo con velocidad absoluta de entrada axial

5.5.2 Aplicacion a Turboméaquinas Motoras.

Turboméquinas Hidraulicas Motoras Radiales o Mixtas.
1
Hyotor = E(UZCGZ — UsC3) (5.34)

Turboméaquinas Térmicas Motoras Radiales 0 Mixtas.
Wrotor = (UZCGZ - U3C93) (535)
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Direccion
Radial
C; = Cs, Ws
B Direccion
Tangencial
Us

Figura 5.35. Triangulo con velocidad absoluta de salida radial

Para maxima transferencia de energia en el rotor la velocidad Cg; debe ser nula; es decir, la velocidad absoluta de salida debe ser
meridional o radial.

Turboméaquinas Hidraulicas Motoras Axiales.

1
Hyotor = Hr = E U(CBZ - C93) (536)

Turboméaquinas Térmicas Motoras Axiales.
Wrotor T = Wy = U(Cyy — Cp3) (5.37)

Para maxima transferencia de energia en el rotor la velocidad Cg; debe ser nula; es decir, la velocidad absoluta de salida debe ser
axial.

Ci=Cy =0 Direccion
Axial
Jis
W, U
Direccién
Tangencial

Figura 5.36. Tridngulo con velocidad absoluta de salida axial

5.6 Ecuacién de Euler en Términos Energéticos

Figura 5.37. Triangulo de velocidades

C?=C?+C? ->C2=C2-C2
W2 = C2 + (U — C,)? 5 C2=W?2— (U= Cy)?

Igualando se tiene:
C*—Ci=W?—(U-Cy)?
C*—Ci=W?—(U?-2UCy +C})
2_y2 2
UCy = &+ (5.38)

2
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La ecuacidn de Euler para una turbomaquina hidraulica generadora:
1
Hrotor = E (UCo2 — Uy Co1)

Sustituyendo la ecuacion (5.38) se tiene:

2 2 2 2 2 2
12wy +U, C12-wy " +uy 39
Hrotor - E 2 - 2 (5 )

Arreglando la ecuacion se obtiene la ecuacion de Euler en términos energéticos para turbomaquinas hidraulicas generadoras,
bombas y ventiladores:

2_,2 2 1,2 2 4.2
Hyotor = = (S50 + M1 4 22200 (5.40)

Escribiendo la ecuacion de Bernoulli entre la entrada y la salida del rotor, despreciando la variacién en la energia potencial y sin
tener en cuenta las perdidas en el mismo, se tendra:

P,—P; | C2-C}
Hyotor = ( zy . +22—gl) (5.41)

Igualando las ecuaciones (5.40) y (5.41) se tendré:

Py=Py _ 1(W12—sz + Uzz—U12> (5.42)
14 9 2 2

. L G2y Lo .
Evidentemente, el término % representa la altura dinamica intercambiada en el rotor.

2

watowe? | Uptouyt tan la altura de presion intercambiada en el rot
23 23 representan la altura de presion intercambolada en el rotor.

Los términos

La altura de Euler es la altura total que representa la suma del intercambio de energia dindmica y de presién entre el fluido y el
rotor debido a la accién dinamica que produce las variaciones en las velocidades del fluido segun el principio de conservacion de
momentun angular.

1
Hroto‘r = ; (Wdinamica + Wp‘resion) = Hdinamica + Hpresion (5'43)

La ecuacidn de Euler en términos energéticos para una turbomaquina térmica generadora:

G2-C2 | wiP-wp? | Up%-U4
Wrotor = Wainamica T Wpresion = > 2 + 2 (5.44)

Ecuacion de Euler en términos energéticos para una turbomaquina hidraulica motora:

2_r.2 2_uyn2 2_g7.2
Hyppor = é(cz T g B ) (5.45)

Ecuacion de Euler en términos energéticos para una turbomaquina térmica motora:

_ CZZ_C32 W32—W22 UZZ—U32

Wrogor = 2o 22 4 22 (5.46)

En resumen se tienen dos expresiones de la segunda forma de la ecuacion de Euler, una ecuacién energética utilizada para
turbomaquinas motoras térmicas:

C%—C3% | W32-Wp2 | Uy%-U3?
Wrotor = ( 2 2 2 ) (5.47)
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Y una ecuacién en alturas utilizada para turbomaquinas motoras hidraulicas:

1[(C%2-C3%  W32-wr?  U,%-U3?

Hyotor = E( 2 2 2 ) (548)
5.7 Grado de Reaccion
Es la fraccién o porcentaje de energia de presién intercambiada en el rotor.
En las turbomaquina hidraulicas se calcula con la siguiente ecuacién:

Hpresion
Gr = —=x100 (5.49)

Hyotor ; ) B ) A A .,

En las turboméaquinas térmicas se calcula con la siguiente ecuacion:

W
Gr = £=22x100 (5.50)

Wrotor

El grado de reaccién de una turboméaquina se refiere al modo como trabaja el rodete. Asi, por ejemplo, en una bomba se debe
distinguir la altura de presion que da la bomba y la altura de presion que da el rodete de la bomba (Hpesion). La primera
normalmente es mayor que Hyp,.sion POrque la bomba tiene ademas de un rodete un sistema difusor, que transforma la energia
dindmica que da el rodete, H;inamica €N €Nergia de presion, que sumada a la energia de presion del rodete constituye la energia de
presién que da toda la bomba. Andlogamente sucede en una turbina.

Las maquinas en que el grado de reaccidn es igual a cero se llaman de accién. Todas las bombas son de reaccion. Las turbinas de
accion constituyen las turbinas Pelton. Si el rodete da (bomba, compresor) o absorbe (turbinas) la mitad de su energia en forma de
presion y la otra mitad en energia dindmica, el grado de reacciones igual a %. Es muy frecuente construir las turbinas de vapor y las
turbinas de gas con grado de reaccidn igual a %.

5.8 Ecuacién de Euler para turbomaquinas hidraulicas generadoras de flujo radial y maxima transferencia de energia

U,C U
Hyotor = zgez = ?Z(UZ — Cyrctgps) (5.51)

La componente de la velocidad absoluta en la direccion radial se puede escribir en funcion del caudal y el area de flujo de salida
del rotor.

_ 0 (5.52)

1Dy B>

CZr

Sustituyendo la ecuacién (5.52) en (5.51) se tiene:

HT'OCDT -

ULZ _ UzctgBa (5 53)
g gnDyB; .
La ecuacion 5.53 es la ecuacion de una recta, la variable dependiente es la altura intercambiada Hy \, y la variable independiente es
. . U .
el caudal. Entonces la altura de la bomba o ventilador es proporcional al caudal, su valor a caudal nulo es 72, y la pendiente es

positiva, nula o negativa en funcion del valor del angulo de salida del alabe f,. Cuando 8, = 90°, se tiene un alabe radial, con
B, > 90°, el alabe esta curvado adelante con respecto a la direccion de giro del rotor, y con 8, < 90°, el alabe esta curvado atrés.
Segun el tipo de alabe que se tenga, se muestran tres situaciones diferentes:
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H
"V B, > 90°
_U o
HB,V - ? ﬁz = 90
B, < 90°
Q

Figura 5.38. Efecto del angulo de salida del alabe sobre la curva caracteristica Hgy vs Q

W, B.=90° 4}\»’3

‘ ‘ .-..‘..'_.-- §:>900
| radial ﬂ

curvado - curvado |-

L o

dtras z adelante |:

Figura 5.39. Efecto del angulo de salida del alabe sobre los triangulos de velocidades

La ecuacion 5.53 seria la ecuacion ideal (eficiencia 100%) de una bomba o ventilador en ausencia de pérdidas hidraulicas y
mecénicas. La curva caracteristica real en una funcién normalmente cuadratica. Las bombas se construyen con alabe curvado hacia
atras para reducir las elevadas pérdidas que se producen a la salida del rotor como consecuencia de la alta velocidad absoluta y
obtener un punto de funcionamiento con la curva del sistema de bombeo.

Hp
4

Curva ideal
: Br < 9(Q°

Pto de méu|<ima Curva real
eficiengia
| .

Qnominal Q

Figura 5.40. Curva ideal y curva real de una turboméaquina generadora con alabe curvado hacia atras

A caudales mayores y menores que el nominal la eficiencia disminuye debido a las pérdidas hidraulicas.
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5.9 Tridngulos de velocidades de turbinas de accién: Turbina Pelton

En el caso de las turbinas Pelton, turbinas de flujo tangencial, los alabes reciben un chorro de alta velocidad y a presion
atmosférica; por lo que el flujo esta a presién constante, y por tanto su grado de reaccién es nulo, denominandose turbina de
accion.

Figura 5.41. Rotor de una turbina Pelton. Detalle de una de las cucharas con las velocidades del flujo y angulo de desviacion.

El modulo de la velocidad relativa de entrada del chorro al alabe W, se mantiene constante en su interaccion con el chorro, sin
considerar efectos disipativos, con lo que el modulo de la velocidad relativa de salida sera igual al de la entrada, es decir, W; = W,.
La velocidad real W, es algo menor que W;.

La trayectoria de una particula de agua en la cuchara es tangencial, de manera que en las turbinas Pelton se verifica siempre:
Ul = U2 = U.

La velocidad absoluta de entrada es tangencial, por lo que C; = C;9 = C;. Donde C; es la velocidad del chorro. El triangulo de
velocidades en la entrada queda reducido a tres vectores tangenciales:

Gy

N

w,~ U

vV

Figura 5.42. Velocidades en la entrada

- — — DN
Se cumple €, =W, + U, de donde W, = C, — U, donde U = "6—0

En el triangulo de velocidades de la salida, la direccion de la velocidad relativa estd marcada por el angulo de salida del alabe. El
alabe se disefia de tal forma que el chorro incidente se divide en dos chorros simétricos horizontales, con lo que se compensan los
esfuerzos en el &labe en direccidn axial. Se tienen dos triangulos de velocidades de salida simétricos, uno por cada uno de los lados
por los que salen los chorros, cada uno con la mitad del caudal de entrada.
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C W, Bs

2/\5_\
oo

G2 W, B

Figura 5.43. Triangulos de velocidades en la salida

La ecuacion de Euler se escribe:

Hrotor = iU(CIG - C29) (554)
Donde:

Cy9 = U — Wyc0s(180° — ,) = U + Wycosf, =

Cr0 = U+ (Cj — U)cosp, (5.55)
Hyopor = iU (Cu9 ~(U+(¢- U)cosﬁz))

Hroto‘r = iU(Cj - U)(l - Cosﬁz) (5.56)

La potencia del rotor:

Wrotor = YQHrotor

Sustituyendo la ecuacién 5.56 se tiene:
. 1
Wiotor = vQ EU(C] - U)(l - COSﬁZ)
Wyotor = pQU(C; — U)(1 — cospB,) (5.57)

Por lo regular 3, varia entre 160° y 168°. Si se deriva la ecuacion 5.57 respecto a U y se iguala a cero, la potencia maxima ocurre
C.
cuando U = 7’

La Potencia hidraulica de la turbina Pelton:

Whia = YQHy (5-58)
Aplicando Bernoulli se tiene que Hy es:

Hy =Az—hs, (5.59)
Donde hy;_, da cuenta de las pérdidas en la tuberia forzada.

Si la pérdida en la tobera, se estima mediante un coeficiente de velocidad C,, la velocidad del chorro puede darse en términos de la
carga disponible Hy, representando ésta la carga piezométrica inmediatamente arriba de la tobera.

G = Cy\J29H7

Los valores de C, tipicamente, 0.92 < C, < 0.98
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La relacion entre la potencia hidréaulica y la potencia del rotor esta dada por el rendimiento interno o hidréaulico:

Nn = H%;OT (5.60)

Finalmente la potencia Gtil o realmente aprovechada de la turbina Pelton sera la potencia mecénica. La relacidn entre la potencia
del rotor y la potencia mecéanica viene determinada por el rendimiento mecanico:

= Pmec (5.61)

nmec W
Wrotor

Ejemplo 5.1.
Aire a una temperatura ambiente de 22°C y presion atmosférica normal (y = 1.4, Cp = 1.005 KJ/Kg °C, R = 287 ] /Kg °C) entraen

la direccion axial al impulsor de un compresor centrifugo de alabe radial. EI impulsor rota a 15000 RPM, la relacion de presién
total es 4, la eficiencia adiabética es 84%, el flujo mésico es 2 Kg/s y la eficiencia mecénica es 97%.

Dibujar un diagrama T-s incluyendo el proceso en el ducto de entrada, rotor y difusor. Asumir que las pérdidas en el ducto de
entrada son nulas. Determinar:
a) Diametro de salida del impulsor suponiendo conduccion perfecta del fluido.
b)  Ancho del rotor B, a la salida, si las pérdidas de presion total en el compresor ocurren 60% en el rotor y 40% en el
difusor y la velocidad absoluta a la descarga del rotor debe formar un angulo de 30° con la direccion tangencial de rotacion.
¢) Numero de Mach en la descarga del rotor.
d) Porcentaje de difusion sobre la velocidad absoluta de descarga del rotor, si la velocidad del aire comprimido a la salida
del compresor no debe exceder 100 m/s.
e) Diametro y nimero de Mach en la brida descarga del compresor.
f)  Silos didmetros del ojo del impulsor en el tope y la raiz son de 12 cm y 6 cm respectivamente, calcular los angulos del
alabe en la raiz, linea media y tope suponiendo que no existe incidencia y que las perdidas en el ducto de entrada son
despreciables.
g) Potencia del motor de accionamiento en KW
h) Grado de reaccion

Co

xS

W,
U,

§

r = radial

0

\

\
z = axial U

6 = tangencial

a) Didmetro de salida del impulsor:

Conduccion perfecta = B, =B,

Maxima transferencia de energia = Cy1 =0

Compresor de alabe radial 8, = 90° = Cor = U,

La Ecuacion de Euler Wrotor = (UyCqy — U1Cgq) resulta en wyopor = U,
La Ecuacion de Energia es

Wrotor = Cp(Toz — To1)

2
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E:4
Py,

Toss _ (@)
Toy Pyy

1.4-1
Toss = 295(4) 14 = 43837 K

k-1
k

= — Tozs — To1
Ui Naa T03 _ T01 T‘} P03

Tozs — T,
Ty = Tyy + 03s — lo1

Naa
438.37 — 295 03

Ty, =295+ ——— "% — 465.68 K
03 + 0.84

J °
Wroror = 1005 m(465.68 — 273 — (295 — 273))°C 9
= 171533.4 A
Kg
m? )
wmtor = 171533.4’ _2 = U2
U, = 41417 = ]
2 = 41417 — Po1
nD,N 414.17 x 60
= = m = 0.5273m

2= 2 = T 100N
60 7 X 15000
D, =52.73 cm "ol

.

a)Ancho del rotor a la salida:

m = p,CyrmD, By T 4
m

Cyr =W, = Uytana, = 414.17?tan 30°

=239.12m/s 02s

Pérdidas nulas en ducto de entrada= 00 = 01

P,,;=101.3 KPa [Vrea

Wph1-3 = Cp(To3 — To3s)

KJ
Wpni_z = 1.0051(!7((465.68 —43837) K —

Kj
wph1—3 = 2745 @

K]

wphT'OfOT = O'6wph1—3 = 1647K_
KJ
Wyphdifusor — 0'4wph1—3 = 10981{‘9_m
Wpnrotor = Cp(Toz — Tozs) = Tozs = Toz — Wphrotor/Cp
Typs = 465.68 K — (16.47/1.005) K = 449.29 K
k

p.—p (71025)m _ 3 (449.29)3'5  4165KP
02 = Fo1 \ 7~ = 295 = . a

C, = (Up% + W,?)"? = (171536.8 + 57178.4)/2 = 478.24 m/s
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T, =T G _ 465.68 K 478.24° K =351.88K
27002 a0, T 2x1005) T
k 14
P,=P (TZ )m = 441.65KP (351 88)0'4 = 165.65 KP
2= Fo2\p ) TR 45 68) T O a
_ P __ 16565 Kg_ . Kg
P2 = RT, T 0287x351.88 m® O m3
g 2
27 p,CppmD,  1.64 % 239.12 X 7 X 0.5273
B, =3.07 mm

a) Numero de Mach en la descarga del rotor:
1 1 m
a, = (kRT,)Z = (1.4 x 287 x 351.89)2 = 376.02?
M, = C,/a, = 478.24 /376.02 = 1.27 > Fluido Supersénico
b) Porcentaje de difusidn sobre la velocidad absoluta

Con C; =100 m/s

. (C, —C3) (478.24 — 100)
%Difusion = — X 100 = s~ 100 = 79.10%
2 .

c) Diametro y nimero de Mach en el ducto de descarga del compresor:

C5> 1002
Ty = To3 — —— = 465.68 K — | ——— | K = 460.70 K

2Cp 2 x 1005
k 1.4
P, =P <T3 )m = 405.2 (460'70)m =390.23 KP
3=l ) T \geseg) T OO
P, 390.23 x 103 Kg Kg
== % _p095—%
RT; 287 x 460.70 m3 m3
_ p3CamD3? , 4m 4x2 )
m=-——-—- = D3 = = m
4 p3Csm 295X 100 X
D; =9.29cm
1 1 m
@y = (kRT;)2 = (1.4 x 287 X 460.70)2 = 430.24 —
M; = C5/a; = 100 /430.24 = 0.23 > Fluido Subsénico

d) Angulos del alabe en la raiz, linea media y tope:

_ 41
pln(th - Drz)

En una primera aproximacion se puede suponer 01=1.

m = p,Cy,m(r® —1%) = Ciz

_ _ Poy _ 101.3x103Kg _ Kg
P1 = Po1 = RTp,  287x295 m3 1.196 m3
C,=C, = 2x4 —197.16 "
17271196 x % (0.122 — 0.062) ~ s
T, =T, G _ 295 K 197.16° K =275.66 K
R T 2x1005) 77
Kk 14
P, =P (T1 )m 101.3 KP (275'66)0'4 79.90 KP
= e = . a = . a
te T, 295
_ P _ 7990x10% Kg _ o1 K9
PL R, T 287 % 27566 m* T m3
C,=C = 2x 4 = 233.46 "
127 M 7101 x 7w x (0122 —0.062) T s
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P C, T, Py
[Kg/m?] [m/s] [K] [KPa]
1.196 197.16 275.66 79.90
1.010 233.46 267.88 72.28
0.940 250.78 263.70 68.42
0.904 260.81 261.15 66.13
0.882 267.24 259.47 64.65
0.863 273.37 257.82 63.21
0.854 275.98 257.10 62.61
0.848 277.88 256.58 62.16
0.844 279.31 256.18 61.83
0.841 280.39 255.89 61.57
0.838 281.22 255.65 61.37
0.837 281.86 255.47 61.23
CONVERGENCIA

Velocidad tangencial en el radio de raiz:

Uy, =7 D, N/60 = 7 x 0.12 X 15000/60 = 47.13m/s

Velocidad tangencial en el radio medio:
Uim = 70.69m/s

Velocidad tangencial en el radio de tope:
Uy =94.25m/s

tg Bllt = Ult/Cl
/ Bllf = 18.44°
Wiy
U
tg B',,, = Uim/C1
5 / B\ = 14.07°
Wlm
Ulm
im
C '
! tgB',, = U /Cy
" / By, =949
Ulr
Ci

e) Potencia mecanica del motor de accionamiento:
2 kg 171.533 I
s Kgm

Wrotor MWyotor

= 94.25/281.86

= 70.69/281.86

= 47.13/281.86

W = = =
T Nmee Mmec 0.97
Wypee = 353.7 KW
f)  Grado de reaccion:
Gr = Wpresi(’)n
WT'OCOT
Haciendo en el radio medio se tiene:

wi —wy  U; - Uf
Wpresion = 2 + 2

158
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W, = /70.69% + 281.86% = 290.59 m/s
W2 = C2T = 239.12 m/S
290.59% — 239.122  414.17? — 70.692

Wpresion = > + > =96901.94]/Kg
Wyotor = 171533.4 ] /Kg
— 901.94 — 056
171533.4
Ejemplo 5.2.

Un ventilador de flujo axial rota a 1200 RPM. El diametro del tope de los alabes es 1.1 m y el de la raiz es 0.8 m. Los angulos del
alabe a la entrada y salida del rotor son 60° y 30° respectivamente. Los alabes guia de entrada producen una pre-rotacion en el
sentido de rotacion de tal forma que el flujo absoluto entra al rotor formando un angulo de 30° con la direccién axial. Suponiendo
que el flujo relativo entra y sale del rotor a los angulos geométricos del alabe y empleando las propiedades en el radio medio del
alabe, calcular:

a) Triangulo de entrada.

b) Triangulo de salida.

c¢) Caudal manejado.

d) Altura real comunicada al fluido

e) Altura ideal comunicada al fluido, si las pérdidas hidraulicas internas se estiman en 10% de la altura ideal.

f) Potencia de accionamiento si las pérdidas mecénicas se estiman en un 3% de la potencia real comunicada al fluido.

g) Eficiencia interna o hidraulica, mecénica y total.

h) Incremento de presién total en pulgadas de agua producida por el ventilador si la entrada a la maquina se toma como las
condiciones atmosféricas del lugar.

i) Incremento de presidn estatica en pulgadas de agua producida por el ventilador si la entrada a la méaquina se toma como las
condiciones atmosféricas del lugar.

a) Triangulo de entrada T
1+08

1 .
U=nD,, N/60 =m X (T) x 1200/60

U=59.69m/s #r
U=_C_Cy,tanf; + Cy,tanay IS
Por lo que: t
. = U _ 59.69m/s

7 tanB, +tana;  tan 60° + tan 30° N 30° _—7 30°

C,, = 25.85 m/s /
60° | axial

tangencial
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b)

c)

Cip = Ci,tanay = 25.85tan 30°
Clg = 1492m/s
w, =222 — 5170 m/s

1 cos 60°
W, =51.70 m/s
W, = 25.85tan 60 °
W1g =44.77 m/s

G, = "(:192 + Clzz
C; =V14.922 + 25.852
C; =29.85m/s

Triangulo de salida
Q = (1,41 = (3,4,

ClZ = CZZ = 28.85 m/S
Ul = U2 =U =59.69 m/S

Wy, = Gy tan f, =
Wy, = 25.85tan30° =
Wgz = 14’ 92 m/S

Cop = U — Wy, = 59.69 — 14.92 =
ng =44.77 m/s

25.85

" cos 30°
W, =29.85 m/s

C, X
a, = tan™? (ﬂ) =tan~! (—44 77) = 60°
Cz2 25.85

=51.70 m/s
Caudal manejado

2_n 2
Q =y ™227) = 25.85m/s

Q = 1157 m3/s

d) Altura real comunicada al fluido:
La altura real es la altura intercambiada en el rotor, que es la suma de la altura minima requerida para impulsar el

gas Hy, mas la altura de perdidas requerida para vencer las irreversibilidades en el ventilador hg;,
Hogor = %(ce2 —Cyy) = j:g";/j (44.77 — 14.92) m/s = 181.63m

m(1.21-0.64)
e o m?

Axial

Tangencia1

-+
Wlﬁ
Axial

0
\% C10
ah

Tangencial |
—

@<

e) Altura ideal comunicada al fluido, si las pérdidas hidraulicas internas se estiman en 10% de la altura ideal.
La altura ideal es la altura minima requerida para impulsar el gas.

Hy = Hyoror — 0.1H,p00, = 0.90 X 181.63m = 163.47m
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f) Potencia de accionamiento:

3
Wyotor = YQHrotor = 1.23%9.81%11.57’%181.63 m = 25357 KW

Winee = Wrotor + 0.03W,o0r = 1.03W, 010, = 26.118 KW

g) Eficiencia interna o hidraulica, mecanica y total.

0 =1, = Whia — Hy 163.4-7x100 — 90%

Wrotor Hrotor 181.63

faros = Wrotor _ 25357 KleOO — 979

Winec 26.118 KW
Ny = NMh X Nmec = 0.90 X 0.97x100 = 87.3%

h) Incremento de presién total en pulgadas de agua producida por el ventilador:

Py V? P, V,?
—+—+Hy=—+"—
vy 29 " v 2g
HV=%=P02_P01=P2_Patm+V22_V12
14 14 Y 29
Vl =
Pytm = 0 Presion relativa —
H, = AR = Poz
Ty Ty O— RO—
AV/
AP, Kg m
HV = 7; APD =Y HV = 123ﬁx981 S—2x16347 m = 1972.48 Pa
AP, 1972.48 Pa
= % = 0.2 m.c.a.= 7.93 pulg de agua
Yagua 99829 3981 I
m S
g) Incremento de presidn estatica en pulgadas de agua:
AP C,>
I HV _ <
14 29

Suponiendo que no hay estator que actlie como difusor después del rotor, C, = V,, se tiene:

2p = (1, -2 )y = (16347m - =7 m) 12358 2081 ™ = 328,65 P
T\ T g )Y T\ M T g g g1 ) s O gz T oee
AP 328.65Pa 1

= N *0.0254
m3

= = 1.32 pulg de agua
Yagua  998x9.81

EJEMPLO 5.3.

El rodete de una bomba centrifuga tiene un diametro a la entrada D; = I8 cm y un didmetro a la salida D, = 28 cm. El angulo
absoluto de entrada es de 60° y la velocidad absoluta es de 2.5 m/s. A la salida se tiene un angulo absoluto de 20° y una velocidad
absoluta de 16 m/s. El rodete gira a 1250 RPM.

Dibujar los triangulos de velocidades a la salida y la entrada con las respectivas magnitudes de las velocidades. Calcular la altura
de Euler.

Dibujar el triangulo de velocidades en la entrada cuando la velocidad absoluta de 2.5 m/s de magnitud, entra en la direccion radial
y determinar cémo varia (en %) la altura de Euler en el rotor.

Triangulo de velocidades en la salida del rotor:
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Direccion radial

Cra =Wy, F

Direccion
| Cop = 15.04m/s | Woy = 3.29m/s Tangencial
U, = 1833 m/s
Direccion radial
Direccion
tangenciat—

U, =11.78 m/s

18.33x15.04 — 11.78x1.25

- nmD,N m0.28x1250
V2="50 = 60

W, = /162 + 18.33%2 — 2x16x18.33xc0520° =
W, =6.39m/s

C,, = 16xSen20° = 5.47 m/s

Cg, = 16xC0s20° = 15.04 m/s

Wy, = 18.33 — 15.04 =3.29 m/s

= arct (547)—5897"
B, = arctan 339) =58

=18.33m/s

Triangulo de velocidades en la entrada del rotor:
- mD;N m0.18x1250
U, = 0 0 =11.78 m/s

W, =V2.52 + 11.782 — 2x2.5x11.78xc0s60° =
W, =10.75m/s

Cr, = 2.5x5en60° = 2.16 m/s

Co1 = 2.5xC0s60° = 1.25m/s

Wy, = 11.78 — 1.25 =10.53 m/s

16
B = arctan (10.53) =11.59

162

Con C; en la direccion radial, se tiene maxima transferencia de energia, el triangulo de velocidades es un triangulo rectangulo con

rotor — 981 = 26.60m
C(l = 900
18.33x15.04
Hrotor = 9.81 — =28.10m
28.10 — 26.60
%AH,grr = ———2" 4100 = 5.64%

26.60

Con MTE se incrementa la altura intercambiada en el rotor en un 5.64%

51 =Cpq =W,y =25m/s

C91=0

Direccion radial

By

W, = 12.04m/s

11.98°

Direccion
tangencial

Wy, = Uy = 11.78 m/s
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Ejemplo 5.4
Una turbina de gas de flujo radial (k=1.4, R=288 J/KgK), recibe gas a 600 KPa y 1200 K. La presion estatica a la salida de la

turbina es 100 KPa y se supone despreciable la velocidad en la salida. La eficiencia adiabéatica es 85% y la mecanica 98%. La
potencia til que sale de la turbina es 2 MW. La velocidad del flujo a la salida de las toberas del estator es igual a la velocidad del
sonido y sale formando un angulo de 30° con la velocidad tangencial del alabe. La relacién ancho del rotor en la entrada con el
radio del rotor B,/r, es 0.12. Se supone conduccion perfecta y maxima transferencia de energia.

a) Calcular el flujo masico manejado por la turbina

b) Si 40% de las pérdidas de la etapa ocurren en el estator. Calcular la caida de presion por friccion en las toberas

c) Calcule el didmetro del rotor

d) Calcule el régimen de revoluciones de la turbina en RPM

e) Calcule la magnitud de la velocidad relativa del flujo que entra al rotor y el &ngulo del &labe.

f) Dibuje el tridngulo de velocidades a la entrada del rotor.

Datos:
Py, = 600KPa
Tos = 1200 K
P; = Py3 = 100 KPa ya que C3 =0
No-o = 85%
Nmec = 98%
Wee = 2 MW
CZ =4/ kRT2
a, = 30°
B,
—=0.12
)
P,
P
h A
o1 Tobera R
02 P
1 P
al :
2
Wi.3
Wi1.3s
__—Po=P3
| °03=3
—_— 9 =
“03s=3s 02s=2s
S
Flujo masico de la turbina:
: Wipee 2MW
Wrotor = — = —— = 2.04 MW
.rotor nmec 098
Wrotor = me (To1 — Tos)
TOl - T03
No—o = ————— = 0.85
070 " Toy — Toss
k-1 0.4
Tyss = T, <P°3)T = 1200K (100)ﬁ =719.20K
03s — 101 P01 - 600 - .
T03 = T()l - 770_0(7'01 - T03S) = 1200K - 0.85(1200 - 719.20)K = 791.32 K
kR  1.4x288 Ji
C,=——=————=1008 —

P k-1 14-1 KgK



b)

c)

d)

e)
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. Weoor 2.04x10° B
M T, (Tor — Toz) _ 1008(1200 — 791.32)
m=495Kg/s

Caida de presidn por friccion en las toberas:

APyroperas = Po1 — Poz
th1_3 = CP(T03 - T03S) = 1008(791.32 - 719.20) = 72696.96]/Kg
Wphtoberas = 0.40th1_3 = 29078.78 J/Kg

Wyhtoberas = Cp (Tozs — Tozs)

Wyntoberas 2907878
Tozs = —— ™ 4 Tyag = ————— + 719.20 = 748.05 K
s C, %% 7 1008
k_ 14
Py; = Pos (k)k_l - 100KPa< 1200 )0'4 — 522.85 KPa
Tozs 748.05

APOTOBERAS - 600KPa _ 522.85KP(1 - 77.15 KPa
Diametro del rotor

Tfl = poZTZT[‘rzBZ = poZrnr220.24‘

Cc2 kRT,
T2=Toz_f= 02_7_
p p
T, = Tp 1200 _ 1000 K
27 kR T 14x288
2C, 7x1008
Kk 14
P,=P (T2 )m = 522.85 (1000)0'4 =276.21KP
2= Ffo2\p ) =244 \1200) T @
_ P _27621KPa _ . Kg
P2 = pr, ~ 0.288x1000 0 m?

C, = V1.4x288x1000 = 634.98 m/s
C,r = C,Sena, = 634.98xSen30° = 317.49m/s

~ mo 4.95  o1scs
27 |5,C,m024  |0.9591x317.49xmx024 oo

D, =0.2937m = 29.37 cm

RPM=?
_mD;N
2760
60U,
N =
nD,

rotor

W,
Wrotor = — 2= = 412121.21] /Kg

Wrotor = U2C20
C,9 = C,Cosa, = 634.98xC0s30° = 549.91 m/s
_ Wroror _ 412121.21

U, = = = 749.43
2= 70, 549.91 m/s
_ 6074943
© 102937

Velocidad relativa y angulo del alabe en la entrada

164
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W, = \/638.982 + 749.432 — 2x638.98x749.43xC0s30° = 374.85 m/s

_ s (317.49) — 57880
B, = arcSen 37485) = >

Triangulo de velocidades a la entrada del rotor:

CZ = 638.98 m/s Wz = 374.B5 m/s

.88° CZT = 317.49 m/s

U, =749.43 m/s

Ejemplo 5.5.
Una turbina Francis aprovecha un salto geodésico de 200 m. Las pérdidas en la tuberia forzada se estiman en unos 20 m. El

rendimiento mecénico de la turbina es de 97%. La turbina recibe un caudal de 2 m*s. La turbina gira a 300 RPM y el didmetro del
rodete es 2 m. La componente de la velocidad absoluta que produce intercambio de energia entre el fluido y el rodete tiene una
magnitud de 45 m/sy esta disefiada para maxima transferencia de energia.

a) Calcular el rendimiento interno de la turbina.

b) La potencia disponible en el fluido.

c) La potencia perdida en roce viscoso.

d) La potencia perdida en roce mecanico.

e) Triangulo de velocidades de la entrada si el ancho del alabe es constante en cualquier posicion radial e igual a 10 cm.

f) Si el didmetro de salida es 20 cm dibujar el Triangulo de velocidades.

g) Calcule el Grado de reaccidn de la Turbina Francis.

Datos:
AZ =200m
hfl_z = 20 m
Nmec = 97%
Q=2m3/s
N =300 RPM
Dz = 2 m
C,p =45m/s
B, =10cm
D; =20cm
a) Rendimiento interno:
77' — HT'OCDT
i Hy
Hr = AZ — hgy_, =200 — 20 = 180 m
UCz
Hyotor =
nD,N mx2x300
H = = =31.42m/s
60
31.42x45
H‘rotor = W =144.13m
14413 0.80
T T

b) Potencia hidraulica:

Se supone agua a 20°C.
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d)

e)

f)

! N m?
Wiia = yQHr = 998x9.81 — x2 —x180m = 3.524 MW

Potencia debido a perdidas hidraulicas:

. . . N m
Won = Whia = Wrotor = YQ(Hr — Hyoror) = YQhpine = 998x9.81 WxZTx35.87m =0.702 MW

Potencia debido a perdidas mecéanicas:

Winee = Whialr = 3.524MW3x0.80x0.97 =2.735 MW

. N m
Wiotor = 998x9.81ﬁx2Tx144.13m = 2.822 MW
Wymee = Wrotor — Winee = 2.822 — 2.735 = 0.087 MW

Triangulo de velocidades en la entrada:

Q = C3mD,B,
C... = Q
2r

2
T mDB,  mx2x0.10

a, = arctan (%) = 4.04°

C, =V3.182 +452 = 4511 m/s

=3.18m/s

W, = V45.112 + 31.422 — 2x45.11x31.42xC0s4.04° = 13.94 m/s

3.18

B, = 180° — arctan (m

) = 166.82°

W, =13.94m/s
6.82° C,r = 3.18m/s

C, =4511m/s

U, =3142m/s
I I

| Cyp =45m/s |
Triangulo de velocidades de la salida:

B3 = Bz = 15 cm

_ __9o _ 2 _
3 =Cyr = nD3B;  mx0.2x0.10 31.83m/s
U3 =

D3N 7x0.20x300
s = —3.14m/s
60 60

W; =+31.832 4+ 3.142 = 31.98 m/s
_ 31.83) _ o
B; = arctan (m) = 84.37

Direccion
Radial

Wy =31.98m/s

C; = Cy, = 31.83m/s
Bs e 84.37°

Direccion
Tangencial

Co=0 y, =314m/s

166
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g) Grado de Reaccion

Gr="1r
He
, _3L98-13942 314273147
P 2x981 2x981 oo™
Gr =22% _ 06386
144.13
Ejemplo 5.6

Una turbina Pelton gira con una velocidad angular de 400 RPM. Desarrollando una potencia mecanica maxima respecto a la
velocidad tangencial de 66.15 KW, bajo una altura de turbina aprovechada de 60 m de columna de agua considerando las pérdidas
en la tuberia forzada. El didametro del tubo de entrada en la base de la tobera Unica es de 200 mm. Las eficiencias hidraulica y
mecénica son 83% y 98% respectivamente. La velocidad del chorro que sale de la tobera se puede calcular con la ecuacién;
C; = Cy+/2gH7, donde C, es el coeficiente de velocidad igual a 0.97, el cual da cuenta de las perdidas en la tobera. Determine la
razén de flujo volumétrico, b) el diametro del chorro, ¢) el diametro de la rueda y d) la presién en el tubo de entrada en la base de la
tobera, €) Tridngulo de velocidades en la salida

Datos:

N = 400 RPM; W,,,. = 66.15 KW; H; = 60m; D,, = 200 mm; 1, = 83%; Nmec = 98%

a) Caudal:
T] — Wmec
mee Wrotor
. 66.15 KW
Wirotor = —098 =67.5KW
_ Wiotor 67500

YHimn  99gx9.81 N3 x60x0.83
_0.138™
Q =0.138—

b) Diametro del chorro:
C; = Cyy/2gHr = 0.97V2x9.81x60 = 33.3 m/s

El 4rea del chorro es el caudal entre la velocidad G

Q 0.138
== =—— =414x1073 m?

4x4 14x1073
=0.0726m

c) Diametro de la rueda Pelton:
Como la potencia desarrollada es la potencia maxima respecto a U, se tiene:
C:
U= 7’ =16.65m/s
nDN

60
60U  60x16.65

TN T mx400 =0.795m

d) Presion en la entrada de la tobera:

Aplicando Bernoulli desde la entrada de la tobera hasta después de la turbina se tiene:
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AR
y 29

QZ
=y (- 55m)=

N
P =998x9.81 —3<60
m

0.1382
2x9.81x0.03142

P =578 KPa

e) Triangulo de velocidades en la salida:

W, = C;— U =333 —16.65 = 16.65m/s

w,
rotor
cosf, =1

67500
=—-0.7679

B, = arcCos(—0.7679) = 140.17°

— =1- =
pQU(C; —U) 998x0.138x16.65x16.65

C, = \/16.65% + 16.652 — 2x16.65x16.65xCos (180 — 140.17)

C, =1134m/s

W =16.65 m/s
C,=11.34 m/s

B, = 140.17°

U=16.65m/s

B, = 140.17°

C,=11.34 m/s W =16.65 m/s

168
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5.10 Problemas

5.1 El didmetro exterior de un ventilador centrifugo es de 30 cm y el diametro interno es de 25 c¢m. El ancho de los alabes es 2.54
cm y es constante desde la entrada hasta la salida. El caudal estable de aire manejado es 375 m®/h y la velocidad absoluta de
entrada al alabe es radial. El angulo de descarga del alabe es 30° y el rotor gira a 1725 RPM.

Suponiendo que no existen pérdidas mecanicas ni pérdidas
hidraulicas y que la conduccion del fluido es perfecta, calcular 300
la potencia requerida por el ventilador.

W,

5.2 Un chorro de aire horizontal choca contra la

superficie interior de un hemisferio hueco con

una velocidad de

50 m/s; Calcular la fuerza horizontal necesaria

ara mantener fijo el hemisferio.
P J é gm/s D =50 mm
d=20 mm

5.3 Una bomba de hélice o axial mueve un caudal de 2.5 m%s girando a 600 RPM. El agua entra al impulsor en direccién axial. La
velocidad relativa a la salida también es axial. Al impulsor sigue un difusor constituido por un sistema de alabes fijos que
enderezan y transforman parcialmente la energia cinética en energia de presion. La accion del flujo se considera en un diametro
medio del rodete mdvil de 10 pulg. El didmetro de tope es 15 pulg. Dibuje los triangulos de velocidades en la entrada y en la salida
del rotor con sus respectivas velocidades, angulos y magnitudes. Dibuje el diagrama de vértice coman. Calcule la potencia
mecanica de la bomba si esta tiene una eficiencia mecéanica del 98%. ¢ Calcule el grado de reaccion?

5.4 Una bomba centrifuga de alabe radial con radio de entrada 2 cm y de salida 7 cm, ancho del alabe en la salida 0.4 cm. Se tiene
méaxima transferencia de energia y conduccion perfecta. El agua entra con una velocidad absoluta de 8 pies/s, la velocidad de giro
es 3460 RPM, rendimiento global y mecanico 75% y 95% respectivamente. La bomba esta disefiada de manera que la velocidad
radial permanece constante. Dibuje los tridngulos de velocidades en la entrada y en la salida del rotor con sus respectivas
velocidades, angulos y magnitudes. Calcular: Caudal, Altura de bombeo, Potencia mecanica, Grado de reaccion.

5.5 Una bomba axial provista de un estator de descarga, radio de tope 50 cm, radio de raiz 10 cm, gira a 1750 RPM. La velocidad
del flujo que entra axial, es 2 m/s.

Calcular:

El caudal

Dibuje los tridngulos de velocidades en la entrada y en la salida con sus respectivas velocidades y angulos si la altura
intercambiada en el rotor es 60 m de agua, suponiendo conduccion perfecta.

5.6 Una bomba prototipo manejara un caudal de 3.5 pie*/s, con una altura de bombeo de 300 pies girando a 1760 RPM. El
rendimiento mecanico se estima en 95%. La linea de succion del sistema tiene 100 pies de longitud y es de acero con rugosidad
0.00015 pies. Use criterios de pre-disefio requeridos y calcule:

Didmetro del rotor.

La diferencia de cota entre la bomba y la superficie libre del tanque de succién, use un factor de seguridad del 20%.

Si el ancho del alabe es constante e igual a 1 pulg y el didmetro de entrada al rotor es 0.82 pies y se tiene maxima transferencia de
energia, calcular el angulo de descarga del alabe y el grado de reaccion de la bomba.
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5.7 Un compresor centrifugo maneja un flujo mésico de 5 Kg/s de aire. Las condiciones totales de la entrada son 100 KPa y 19°C,
la eficiencia adiabética es 82%, el numero de mach a la salida del rotor debe ser igual a 0.8 y se estima el 80% de las pérdidas en la
etapa se producen en el rotor. EI compresor tiene una relacién de presion igual a 4, el diametro del rotor es 0.45 m y el ancho del
alabe en la salida es 2 cm. Determine el tipo de alabe calculando el angulo relativo de salida del rotor, suponiendo conduccién
perfecta y entrada radial. Si en el ducto de salida del compresor tiene un diametro de 6” (DI=DN). Un mandmetro mide una presion
de 225 KPa. Calcule el nimero de Mach. Si el rendimiento mecanico es de 98%, realice el esquema de potencia del compresor.

5.8 Aire a una temperatura ambiente de 27 °C y presién normal (k=1.4, Cp=1.005 KJ/KgK, R=287 J/KgK) entra al impulsor de un
compresor centrifugo en la direccién axial. El impulsor rota a 16000 RPM, la relacion de presion total es 5, la eficiencia adiabatica
es 85%, el flujo masico es 1.8 Kg/s y la eficiencia mecanica 95%. Determinar:
- Diametro de salida del impulsor suponiendo conduccién perfecta del fluido y maxima transferencia de energia si el angulo
del alabe a la salida es 60° y la velocidad relativa en la salida es 55 m/s.
- Ancho del rotor B, y el angulo de salida de la velocidad absoluta si las pérdidas internas en el compresor ocurren 60% en el
rotor y 40% en el difusor.
- NUimero de Mach en la descarga del rotor.
- Potencia del motor de accionamiento.
5.9 Un compresor axial recibe aire a 15°C y 100 KPa. El flujo masico manejado es igual a 5 Kg/s, el flujo sale de los alabes fijos
del estator en la direccion axial y con una velocidad de 160 m/s. Se supone conduccion perfecta y maxima transferencia de energia.
Si el didmetro de raiz del impulsor en la entrada es 8 cm:
Calcular el diametro de tope del impulsor
Si la velocidad absoluta del fluido a la salida del rotor es 200 m/s y el rotor gira a 10000 RPM, dibujar los tridngulos de velocidades
de la entrada y salida del rotor con sus respectivas magnitudes.

Si la velocidad absoluta del fluido a la salida del rotor se mantiene en 200 m/s y el rotor gira a 20000 RPM Dibujar el triangulo de
velocidades a la salida del rotor con sus respectivas magnitudes. Calcular la potencia mecénica si la eficiencia mecénica es 97% .

5.10 Aire a una temperatura ambiente de 27 °C y 100 KPa entra al impulsor de un compresor centrifugo en la direccion axial. La
relacion de presion total es 5, la eficiencia global es 84.48%, el flujo masico es 2 Kg/s y la eficiencia mecanica 96%. El diametro
del impulsor es 48.97 cm. Determinar:
- El régimen de revoluciones del impulsor suponiendo conduccién perfecta, si en la salida: el &ngulo del alabe es 30° y la
componente de la velocidad para calcular el flujo de gas se estima igual a 17.5 m/s.
- Ancho del rotor B, si 57% de las pérdidas hidraulicas ocurren en el rotor.
- Potencia del motor de accionamiento.
- Si el radio de tope en la entrada es 18 cm y el de raiz 10 cm dibuje los triangulos de velocidades en la entrada y salida del
rotor con sus respectivas direcciones y magnitudes de angulos y velocidades.
Use las siguientes propiedades en el problema:
k=1.4, Cp=1 KJ/KgK, R=287 J/KgK y la densidad del aire en la entrada al rotor del compresor es 1 kg/m®.

5.11 Entra y sale gas axialmente de una turbina axial. El gas sale de las toberas formando un angulo de 60°. La velocidad de
entrada es 160 m/s. La potencia Gtil que se obtiene de esta turbina la cual acciona un generador es 2 MW, con una eficiencia
mecanica de 98%. Las condiciones totales a la entrada de la etapa son 800 KPa y 1120 K. Un mandmetro colocado a la salida de
las toberas mide 350 KPa. La variacion de las entalpias estaticas en el rotor a través del rotor (h; — h,¢) se estima igual a 3600

J/IKg. El flujo masico de gas manejado por la turbina es 25 Kg/s de un gas con las siguientes propiedades: C, = 12001(;7; Ry =
300 1(;7 Debido al tamafio de la turbina, el diametro medio que se mide es igual a 1.5m.

Calcular:

La variacion de presion total debido a pérdidas en las toberas.

La eficiencia adiabética total a total.

El régimen de revoluciones de la turbina.

Dibujar con sus respectivas direcciones, magnitudes de las velocidades y de los angulos, el tridngulo de velocidades a la entrada y
a la salida del rotor.

Grado de reaccion

Incremento porcentual del area de flujo requerido para el proceso de expansion en el rotor de la turbina.

5.12 Se tiene una turbina de gas centrifuga y se conocen los siguientes datos:
POI = 0.4MPa
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Ty, = 1140 K

Presion estatica a la salida P; = 0.1 MPa y se supone despreciable la velocidad a la salida, es decir, C; = 0 m/s.
Eficiencia adiabatican,_, = 0.90

Eficiencia Mecanica 1, = 0.95

Potencia mecanica W ne=900 KW

El nimero de Mach a la salida del distribuidor es M, = 1y a, = 30°

Se sabe que la relacién ancho de rodete en la entrada con el radio de entrada es B, /r, = 0.09

Las propiedades del gas que entra a la turbina: k = 1.333 y R = 287 J/KgK

Dibuje el diagrama T-s detallado.

Calcular:

El flujo méasico manejado por la turbina m="?

El didametro del rotor de la turbina D,=? Si se sabe que la velocidad relativa del fluido a la entrada del rotor tiene la direccién radial
y que el 60% de las pérdidas de toda la etapa de la turbina, ocurren en el rotor.

Régimen de revoluciones de la turbina en RPM?
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Capitulo 6

Eficiencias de las Turbomaquinas

6.1. Introduccion.
6.2. Flujo masico interno de recirculacion o fuga.
6.3. Eficiencias de las Turbomaquinas Motoras.
6.3.1. Eficiencias de las Turbomaquinas Motoras Térmicas.
6.3.2. Eficiencias de las Turbomaquinas Motoras Hidraulicas.
6.4. Eficiencias de las Turbomaquinas Generadoras.
6.4.1. Eficiencias de las Turbomaquinas Generadoras Térmicas.
6.4.2. Eficiencias de las Turbomaquinas Generadoras Hidraulicas.
6.5. Eficiencia Politrépica de Compresores y Turbinas Térmicas.
6.5.1. Eficiencia Politropica de Compresores, 7.
6.5.2. Eficiencia Politropica de Turbinas, n,.
6.6. Influencia del nimero de etapas sobre la eficiencia adiabatica o isentrdpica de Compresores y Turbinas Térmicas.
6.6.1. Compresores.
6.6.2. Turbinas.
6.7. Factor de recalentamiento en Turbinas de Vapor.
6.8. Eficiencias de Componentes de Turbomaquinas.
6.8.1. Eficiencia de la Tobera.
6.8.2. Eficiencia del Difusor.
6.9. Geometria 6ptima de difusores planos y cénicos.
6.10. Problemas.
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Capitulo 6
Eficiencias de las Turbomaquinas

6.1. Introduccién.

Se definen en forma precisa cada una de las eficiencias usadas para turbomaquinas: eficiencia adiabética total-a-total, adiabatica
total-a-estética, volumétrica, hidraulica, mecénica y global. Ademas, se define la eficiencia politropica, el factor de recalentamiento
y se estudia el efecto del nimero de etapas.

Se define también la eficiencia de los canales de flujo componentes de turbomaquinas: toberas y difusores.

6.2. Flujo masico interno de recirculacién o fuga.
Para entender este fendmeno se puede hacer referencia a la Fig. 6.1 que muestra el corte meridional de un rodete de turbomaquina
radial. La diferencia de presiones existente entre la salida y la entrada del rodete provoca un flujo masico de fuga o recirculacion,

g, el cual es mas importante en las maquinas de pequefias dimensiones que en las de grandes dimensiones. Despreciando las
pequefias fugas al exterior de la maquina, se concluye que el flujo masico de entrada es igual al flujo masico de salida, 1.

bi

g

<—
m

Turbomaquina Generadora Turbomaquina Motora

Figura 6.1. Esquema ilustrativo del flujo masico de fuga o de recirculacién

El flujo mésico que pasa por el rodete, m,, en turbomaquinas generadoras es la suma del flujo méasico de la maquina mas el flujo
masico de recirculacion.

1y = h + 1if (6.1)
En turbomaquinas motoras, el flujo masico que pasa por el rodete, 11,, es la resta del flujo masico de la maquina menos el flujo
masico de fuga:

m, = m — 1y (6.2)

6.3. Eficiencias de las Turbomaquinas Motoras.
6.3.1. Eficiencias de las Turbomaquinas Motoras Térmicas.
La Fig. 6.2 ilustra el intercambio de potencia entre el fluido y la maquina en turbinas térmicas.

T T Potencia que aparece en el gje
Potencia disponible en Potencia entregada W
el fluido al rotor mec

Wigtor = MoW,_,

i Potencia perdida

Potencia perdida €n roce mecanico

Wigear = MW;_p,

Potencia perdida por fugas W e
€en roce viscoso volumétricas
W vaol

pvisc

Figura 6.2. Esquema de intercambio de potencia en turbinas térmicas
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6.3.1.1. Eficiencia interna o adiabatica total-a-total, n;9_¢

Se define en términos de los cambios de propiedades totales o de estancamiento que sufre el fluido entre la entrada y salida de la
maquina y su valor refleja todas las irreversibilidades que ocurren dentro de la maquina tanto volumétricas como por roce viscoso
o hidraulico. En referencia a la Fig. 6.2 se tiene:

Potencia entregada al rotor Wrotor

i0—0 = — - — = — 6.3
M0-0 = Botencia disponible en el fluido Wiy, ©3)
En referencia a la Fig. 6.3 se tiene:

m, wy_ m, (hgy — h
Moo = o Wi-2 My (hoy 02) (6.4)

T Wigs (ot = Rops) . . . .
Esta eficiencia se utiliza cuando la energia cinética a la salida de la turbina se va a usar posteriormente, como sucede en las turbinas
de gas para propulsion de aviones.

Po1
h /
01 Py
11 Wi.2
' Wideal
w ideal
ideal 0 02 Pog
7io-s i0-0 /
02s r - P>
Vr 2
-9

S

Figura 6.3. Diagrama entalpia — entropia para turbinas térmicas
6.3.1.2. Eficiencia interna o adiabatica total-a-estatica. 1;o_.

Una definicién alternativa de la eficiencia adiabéatica usa las condiciones estaticas en la salida para calcular el trabajo especifico
ideal. En referencia a la Fig. 6.3 se tiene:

iy (Ao — o) o5
110= = 50 Chor — hzy) '
Esta eficiencia se utiliza cuando la energia cinética a la salida de la turbina no se va a usar posteriormente, como sucede en las
turbinas de gas y de vapor para produccidn de electricidad.

6.3.1.3 Eficiencia volumétrica, n,,.

Las fugas internas, m, constituyen una fuente de perdidas porque el fluido que no cruza el rodete no tiene la oportunidad de
transferir su energia disponible al rotor. Se define la eficiencia volumétrica como:
m,

U (6.6)

m
6.3.1.4 Eficiencia hidraulica, ny,.

Refleja todas las fuentes de irreversibilidades que ocurren dentro de la maquina por roce viscoso o hidraulico y se define en
términos de la relacién entre el trabajo especifico ideal de la maquina y el trabajo especifico real del rotor:
o Wrotor/mo _ U1C91 - U2C92 _ (h01 - h02)

" Wideal/m Vi/ideal/m (hOI - h025)
Se usa el trabajo especifico ideal basado en las condiciones totales de salida o estaticas de salida dependiendo de la eficiencia
interna usada.
Sustituyendo n,, y 1, en la definicion de eficiencia interna se tiene:

(6.7)
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Nio—0 = My M

Nio-s = My Tn (6.8)
Por lo tanto, la eficiencia interna es igual a la eficiencia hidraulica si no existen fugas de recirculacién.

6.3.1.5. Eficiencia mecanica, 1.

Refleja las fuentes perdidas externas de energia Util; es decir, las pérdidas ocasionadas por el rozamiento mecanico en cojinetes,
empaques y prensaestopas. El rozamiento hidraulico del fluido atrapado en los espacios entre la cubierta del rodete y la carcasa de
la maquina, el llamado rozamiento de disco, es una perdida hidraulica; sin embargo, se considera como una perdida mecanica. En
referencia a la Fig. 6.2 se tiene:

Potencia que aparece en el eje W,

= _ =— 6.9
hm Potencia entregada al rotor W, 69
6.3.1.6. Eficiencia global, n;.
Se define en referencia a la Fig. 6.2 como:
_ Potencia que aparece en el eje Wiec
T = Botencia disponible en el fluido Wy,
Ny = ﬁ (hOI - hOZ) : Wmec (610)
m (hoy — hozs) Mo (ho1 — hoz)

Sustituyendo n,,, 1, Y 1., €n la ecuacion (6.10) se tiene:

N7 = 1y Ma Nm (6.11)

Nr =1 N (6.12)

Ejemplo 6.1.
Una turbina de vapor recibe el fluido a condiciones totales de 4 MPa abs y 300°C. Un manémetro colocado en el ducto de descarga

de la turbina indica una presion de 249 KPa man. La potencia entregada al eje de la maquina es de 20 MW y la eficiencia
mecanica es de 98%. El flujo masico de vapor que entra a la turbina es de 55 Kg/s, existiendo un flujo masico de fuga es 2 Kg/s.
Calcular:

a) La eficiencia adiabatica o interna de la turbina.

b) La potencia entregada al rotor.

c) Laeficiencia volumétrica de la turbina.

d) La eficiencia hidraulica de la turbina.

e) La potencia disponible en el vapor.

f) La potencia perdida en rose viscoso.

g) La potencia perdida en roce mecanico.

a) La eficiencia adiabatica o interna que debe calcularse es la total-a-estatica, ya que las turbinas de vapor se usan
Unicamente para producir potencia mecénica.

ha

Py = 4 MPa ,/
Ty, = 300°C +273 = 573K /-\/

hoy = 2863 KJ/Kg

So1 = 6.364 KJ/KgK Po2
Diagrama de Mollier con
P, = 249 + 101 = 0.35 MPa 02s | 02 P2
Sozs = 6.364 KJ/KgK | T
¥ 9 9
2s 2

Se obtiene mezcla en el punto 2s.
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Sps — 6.364 — 1.727
x= 285 = 0.8893

Szg - Szf 5.214‘
hys = hyy + x(hyy — hyp) = 584 + 0.8893(2148) = 2494 K] /Kg

hoy — hys = 2963 — 2494 = 469 K] /Kg

Wy = eie 2 20MW 1 408 Mw
rotor — r]mec - 098 - " . ‘
) , w, W,
Wrotor = Mo (ho1 — ho2) = ﬂ = (hor —hoz) = hoy=ho— —
o o
20408 K]
hy, = 2963 KJ/Kg — —K = 2963 — 385 = 2578 KJ/Kg
53 =9
S
m, (hoy — hop) 53 (2963 —2578) 53 (385)
niO—S =— = — = - = 7910%
m (hg; — hys) ~ 55(2963 — 2494) ~ 55 (469)
b) Potencia entregada al rotor
Wiotor = 20.408 MW
d) Eficiencia volumétrica
m, 0
/ / N
Wideal Wrotor " Weie

_\_] m [_pl_]\y[ Wmec

pmsc

e) Eficiencia hidraulica
_ (ho1 —ho)  (385)

M= (hoy — hozs)  (469)

e) Potencia disponible en el fluido

Wigeas = m(hgy — hyg) = 25.795 MW

f) Potencia debido a perdidas viscosas

Wypise = m(hoy = hys) = Wigeai (1 —1p) = 25.795 MW (1 — 0.8209) = 4.620 MW

g) Potencia perdida por fugas volumétricas

W,

= 82.09%

h) Potencia perdlda por roce mecanico
Wymee = Wrotor — Weje = 20.408 MW — 20 MW = 0.408 MW

6.3.2. Eficiencias de las Turbomaquinas Motoras Hidraulicas.

i ¢ "

Potencia que aparece en el
o . Potencia entregada al rotor eje
Potencia I?lljﬁjoomble enel Wooror = VQo(HT Ry ine)

Wigear = YQHr

LN ¢|

Potencia perdida en

Potencia perdida por fugas roce mecanico
Potencia perdida en roce volumétricas Wmee
Viscoso
H vaol
vaisc

Figura 6.4. Esquema de intercambio de potencia en turbinas hidraulicas.

vot = My (hor — ho2) = Wigea 1n) (1 — 1) = (25.795 MW 0.8209)(1 — 0.9636) = 0.771 MW

176
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La Fig. 6.4 ilustra el intercambio de potencia entre el fluido y la maquina en turbinas hidraulicas.
6.3.2.1. Eficiencia interna, n;.

En referencia a la Fig. 6.4 se tiene:

. Potenciaentregada al rotor W0 Qo(Hr — Rf ine) 6.13
"= Potencia disponible en el fluido Wiy, QHy 6.13)
6.3.2.2. Eficiencia volumétrica, 1,,.

Qo
=— 6.14
= (6.14)
6.3.2.3 Eficiencia hidraulica, n,.
(Hr — hf int)  1/9(U1Cgq — U Cyy)
= = 6.15
Mh Hy Hy ( )
Sustituyendo n,, y 1, en la definicion de eficiencia interna se tiene:
M =1y Mn (6.16)
Por lo tanto, la eficiencia interna es igual a la eficiencia hidraulica si no existen fugas de recirculacion.
3.3.1.4. Eficiencia mecanica, 1,,.
Potencia que aparece en el eje W]
N, = que ap e Winec (6.17)

Potencia entregada al rotor W,
3.3.1.5. Eficiencia global, n;.

Se define en referencia a la Fig. 6.4 como:
Potencia que aparece en el gje Whee
i e A (6.18)
Potencia disponible en el fluido  W;,,,,

Sustituyendo n,,, 1, Y 1., €n la ecuacion (6.18) se tiene:
N7 = 1y Ma Nm (6.19)

Ejemplo 6.2.
El rotor de una turbina radial tipo Francis que maneja un caudal de 20 m®/s y tiene un ancho de 4labe a la entrada de 0.35 m se

esquematiza en la Figura. Se supone conduccion perfecta sin incidencia, se mantiene constante la velocidad radial por criterio de
disefio, maxima transferencia de energia y una eficiencia volumétrica de 99%, determinar:

1) Tridngulo de velocidades a la entrada del rotor.

2) Triangulo de velocidades y angulo del alabe a la descarga del rotor.

3) Ancho del alabe en la descarga del rotor.

4) Altura intercambiada en el rotor [m].

5) Potencia desarrollada por el rotor [KW].

6) Potencia mecéanica en el eje [KW] si la eficiencia mecanica es de 98%.

7) Altura neta de turbina [m] si la eficiencia hidraulica es 88%.

8) Potencia del liquido a la entrada de la turbina [KW].

9) Eficiencia global de la turbina.



178
Ingenieria Mecénica — Universidad de Los Andes. Mérida - Venezuela

300 RPM
r;=0.85m

1) Triangulo de velocidades a la entrada del rotor.

Qo = 1,0 = 0.99 x 20 = 19.8 m3/s: Qo = 7 D, B, Cy,
Qo 19.8m3/s

Cor =D, B, 31416 x2x15x035  °™/$

U, = %rz = %xls =4712m/s

W, = C,,/sen80 = 6/sen80 = 6.093 m/s
W, = C,,/tan80 = 6/tan80 = 1.058 m/s
Cop = Uy + Wyy = 47.12 + 1.058 = 48.18 m/s

C, = (Cor? + Cp92) " = 4855 m/s

CZr 0
a, = arc tan|—=—| = arctan =7.10

20 4’8.18

2) Triangulo de velocidades y angulo del alabe a la descarga del rotor.
Us = wxo.ss =267m/s

Por criterio de disefio se mantiene constante la velocidad meridional C,,=C, a través del rotor.
C3=C3 =Cyr=6m/s

Wy = (G2 + U52)"? = 27.37m/s

B’y = arctan(C3/U3) = 12.36°

W3
Cs= Cy

B’

Us
3) Ancho del alabe en la descarga del rotor
C; = C5, = C5, = 6m/s  (Criterio de disefio)
B; =Qy,/(m Dy C3,) =19.8/(3.1416 x 2x 0.85 X 6) =0.618 m



179
Ingenieria Mecénica — Universidad de Los Andes. Mérida - Venezuela

4) Altura intercambiada en el rotor
1 m m
Hyotor = EUZCZQ = (47.12? % 48.18 ?)/(9.81m/sz) =23142m

10) 5) Potencia desarrollada por el rotor
Wyotor = ¥ QoHrotor = 9810 N/m® x 19.8 m3/s x 231.42 m = 44.95 MW

6) Potencia mecéanica en el eje si la eficiencia mecanica es de 98%
Winee = Wrotorlmee = 0.98 X 44.95MW = 44.05 MW

7) Altura neta de turbina [m] si la eficiencia hidraulica es 88%
o = Hyotor _ 231.42m 262.98
T e 088 CooTem

8) Potencia del liquido a la entrada de la turbina.
Whiq = YQHy = 9810 N/m3 x 20 m3/s x 262.98 m = 51.6 MW

9) Eficiencia global de la turbina.
Ny = Ny My N = 0.99 X 0.88 x 0.98 = 85.38%

6.4. Eficiencias de las Turbomaquinas Generadoras.
6.4.1. Eficiencias de las Turbomaquinas Generadoras Térmicas.

La Figura 3.5 ilustra el intercambio de potencia entre el fluido y la maquina en compresores.

0 A A

. . Potencia ideal para comprimir entre los niveles de presion
Potencia entregada Potencia entregada al rotor . .

: : Wideal = Wl—Zs = mwl—ZS
al eje Wec Wiotor = Wiy = mpw;

v

I \/ [ Potencia perdida en roce FOtencia perdida por fugas

. . - - volumétricas
Potencia perdida en roce mecéanico VisScoso W
Vmeec thid

pvol

Figura 6.5. Esquema de intercambio de potencia en compresores.

6.4.1.1. Eficiencia interna o adiabatica total — a - total, n;,, .

Se define en términos de los cambios de propiedades totales o de estancamiento que sufre el fluido entre la entrada y la salida de la
maquina y su valor refleja todas las irreversibilidades que ocurren dentro de la maquina tanto volumétricas como por roce viscoso
o hidraulico. En referencia a la Fig. 6.6 se tiene:

P
0 02
h y |
02s
/I\ Wi.2
Wideal
\L | Pa
01

S

Figura 6.6. Diagrama entalpia — entropia para compresores
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Potencia minima para comprimir entre Poy y Py~ Wigea: (6.20)
Potencia real para comprimir entre Po; y P, Wooror '
m wi_ps M (hozs — hoyt)

i0—0 = — =— 6.21
Tio-o M, wi—, M, (R — hot) ( )

Nig_oy =

6.4.1.2. Eficiencia volumétrica, n,,.

Las fugas internas, Las fugas internas, s, constituyen una fuente de pérdidas porque el rodete debe ejecutar trabajo sobre 7, en

lugar de 1. Se define la eficiencia volumétrica como:

m

T =G (6.22)

6.4.1.3 Eficiencia hidraulica, n,.

Refleja todas las fuentes de irreversibilidades que ocurren dentro de la maquina por roce viscoso o hidraulico y se define en
términos de la relacion entre el trabajo especifico ideal de la maquina y el trabajo especifico real del rodete:
M = (hOZS - hOl) (hOZS - hOl)

"7 (hoz = hot) WaCo2 —UiCor) _
Sustituyendo n,, y 1, en la definicion de eficiencia interna se tiene:

Moo =Myln . T o (6.24)
Por lo tanto, la eficiencia interna es igual a la eficiencia hidraulica si no existen fugas de recirculacién.

(6.23)

6.4.1.4. Eficiencia mecanica, n,,.

Refleja las pérdidas externas de energia til; es decir, las pérdidas ocasionadas por el rozamiento mecanico en cojinetes, empaques
y prensaestopas. El rozamiento hidraulico del fluido atrapado en los espacios entre la cubierta del rodete y la carcasa de la
magquina, el llamado rozamiento de disco, es una perdida hidraulica; sin embargo, se considera como una perdida mecanica.

Potencia real para comprimir entre Py; y Poy  Wiotor

= - — - =— 6.25
im Potencia mecénica entregada al eje Wiec (6.25)

6.4.1.5. Eficiencia global, n..

Se define en referencia a la Fig. 6.5 como:
Potencia minima para comprimir entre Py; v Py, Wigeas

= - — - =— 6.26
e Potencia mecanica entregada al eje Winec (6:26)
Sustituyendo n,,, n, Y 1., €N la ecuacion (6.26) se tiene:
e = Ny Nn M (6.27)
Nec = Nio-o0 Nm (6.28)

Ejemplo 6.3.
Un compresor industrial con una relacién de compresion total de 3:1 en el punto de disefio, toma aire de la atmosfera a 100 KPa y

20°C y lo descarga a un nimero de Mach estatico de 0.15 y una temperatura estatica de 145°C. El flujo méasico comprimido es 1
Kg/sy el flujo mésico de recirculacion es de 0.01 Kg/s.

Calcular:

a) Laeficiencia hidraulica del compresor.

b) Laeficiencia adiabética o interna del compresor.

c) La potencia ideal requerida en KW para realizar la compresion.

d) Lapotencia en KW comunicada al rotor del compresor.

e) La potencia en KW del motor de accionamiento si la eficiencia mecanica del compresor es 98%.

f) La potencia perdida por efectos hidraulicos.

g) La potencia perdida por efectos volumétricos.

h) La potencia perdida por efectos mecanicos.

i) La eficiencia global del compresor.
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T
~ Po2
O [
—_— /
2s
J—_// P01:P1
b 01=1
S
_ _ g7t _
k=14 R =287 K Cp = 1.006 K] /KgK
€, =0 = Py, = P, = 100KPa

Ty, = T, = 20°C + 273.15 = 293.15°K
T, = 145°C + 273.15 = 418.15 K

2 /
(0.15)* x 1.4 x 287 Kgm®

K

1

M, = C;/a; = C;/(kRT,)? = C,* = M,*kRT,

M,’k R T, M,*k R
T =T, +———=T,(1+ =41815K| 1+

2Cp 2Cp 2 x 1006
Ty, = 420.03 K
k-1

Pyo\ k- 1.4-1

TOZS = T01 (P_> = 293.15(3) 14 = 401,25 K

a) La eficiencia hidraulica del compresor.
_ (hOZS - h()l) _ (TOZS - T[]l) _ 4’01.25 - 293.15

B - - = 0,
" (hoz — ho1)  (Top —Tp1)  420.03 —293.15 85.2%

b) La eficiencia adiabatica o interna del compresor

M 099 =99
= 101 0T
Mio—o = Ty M = 0.99 X 0.852 = 0.8435 = 84.35%

c) La potencia ideal requerida en KW para realizar la compresion.
Wigear = Wi_zs = w55 = mCp(Tozs — To1)

. Kg

K
Wigea = 1.00—=x 1.0061(7]1((401.25 —293.15)K = 108.75 KW

d) Lapotenciaen KW comunicada al rotor del compresor.
Wiotor = Wi = Mowy_; = 1, Cp(Top — To1)

. Kg KJ
Wrotor = 1.01=5X 1006 27 (42003 — 293.15) K = 12892 KW

e) La potencia en KW del motor de accionamiento

. W, 128.92
Wee = —2 = = 131.55 KW
Nmee  0.98

f) La potencia perdida por efectos hidraulicos.

Wonia = moCp(Toz — Tozs) = Wrotor (1 — 1) = 128.92 KW (1 — 0.8252) = 19.08 KW

181
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g) La potencia perdida por efectos volumétricos
Wyvor = 11:Cp(Tozs — Tor) = (Wroror 1n) (1 — 1) = (128.92 KW 0.8252)(1 — 0.99) = 1.098 KW

h) La potencia perdida por efectos mecanicos
Wymee = Winee = Wyotor = 131.55 KW — 128.92 KW = 2.63 KW
i) Laeficiencia global del compresor
Ne = Nio—o Nm = 0.8435 x 0.98 = 82.66%

Ejemplo 6.4.
Aire a una temperatura ambiente de 27 °C y 100 KPa entra al impulsor de un compresor centrifugo en la direccién axial. La

relacion de presidn total es 5, la eficiencia global es 84.48%, el flujo méasico que entra al compresor es 2 Kg/s, el rendimiento
volumétrico 95% v la eficiencia mecénica 96%. El diametro del impulsor es 48.97 cm. Determinar:
- El régimen de revoluciones del impulsor suponiendo conduccion perfecta, si en la salida: el angulo del alabe es 30° y la
componente de la velocidad para calcular el flujo de gas se estima igual a 17.5 m/s.
- Ancho del rotor B, si 57% de las pérdidas hidraulicas ocurren en el rotor.
- Potencia del motor de accionamiento.
Use las siguientes propiedades en el problema:
k=1.4, Cp=1 KJ/KgK, R=287 J/KgK
a) Régimen de revoluciones del compresor

t Lo Wy =2 = 175 303
= - = = = .
anfp, W, o2 tanfB, tan30° m/s

Wrotor = UpCop = Up(Up — Wyy)
Wrotor = Cp (Tos — To1)

_n. 08448 0.9263
T e 0.95x0.96
= Tozs — Tox
" T =T
Poz\ K 04
Tozs = To1 (T_> = 300x(5)14 = 475.15K
01
Tozs — Tox 475.15 - 300
T03 = TOl +T]— = 300 +W = 48909 K

h

Wyotor = 1000(489.09 — 300) = 189090 ] /Kg
Con

Wrotor = UzCgz = UZ(UZ - WBZ)
Se obtiene la ecuacién para calcular U,

Wrotor = UZ2 — U, Wy,

U,* — U,30.31 — 189090 = 0

U, =450.26 m/s
Con U, = 2228

_ 450.26x60 — 17560 RPM
~ mx0.4897 _
a) Ancho del rotor en la salida
Usando la ecuacion para el flujo masico calculado en la salida del rotor
My = p,Cy Dy B,
Wpni—3 = Cp(Tos — Toss) = 1000(489.09 — 475.15) = 13940 J/Kg

J
Wphrotor = Cp(TOZ - TOZS) = 0'57th1—3 =7945.8 K_g

thTOCOT 7945.8

= 489.09 — 1000 481.14 K

Tozs = Toz —
P
k 1.4
Poz = P, (TOZS)m =100 (481'14)m = 52243 KP
02 — 701 T01 - 300 = . a
Cor = U, — Wy, = 450.26 — 30.31 = 419.95m/s
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C, = |Cop* + C,p* =+/419.952 + 17.52 = 420.31m/s

T, =T, 2 _ 489.09 42031° 400.76 K
2002 20, T 2x1000
k .
P,=P (T2 )kT 522.43 (400'76)m =260.17 KP
2= Fo2\p~) = 489.09) %7 @
_ P 26007
P2 =R, ~ 0.287x400.76 g/m
m . _
Ny = Tfl—o - my = 095 = 21Kg/s
Mo 2.1 B
BZ = = = 34‘5x10 2 m

p,CyrtD, — 2.26x17.5xmx0.4897
b) Potencia mecéanica

Wigear  MCp(Tozs — To1) _ 2x100x(475.15 —300) _ 350.3 KW

W oo = = _
mec e e 0.8448 0.8448
Wipee = 414.65 KW
O también:
, W, Mo (Tos — T, 2.1x1000x(489.09 — 300
Wmec — rotor — 0( 03 01) — ( ) — 41465 W
Nimec Nimec 0.96

6.4.2. Eficiencias de las Turbomaquinas Generadoras Hidraulicas.

La Fig. 6.7 ilustra el intercambio de potencia entre el fluido y la maquina en bombas y ventiladores.

A
/I\ 1\ Potencia realmente entregada al fluido
Potencia entregada al eje Potencia entregada al rotor Whid =YQHpy
Winec Wroto‘r - VQO (HB v+ hf mt)
\Lﬁ\l/ | I\l, Potencia perdlda por fugas
volumetrlcas
Potencia perdida en roce  Potencia perdida en Wapol
mecanico rOCG.VISCOSO
Vi/pmec thid

Figura 6.7. Esquema de intercambio de potencia en bombas y ventiladores.
6.4.2.1. Eficiencia interna. n;.

En referencia a la Fig. 6.7 se tiene:

Potencia real entregada al fluido W4 QHgy
T = "Potencia entregada al rotor - Wiotor - Qo(Hpy + hsint) 6.29
6.4.2.2. Eficiencia volumétrica, n,,.
My = Q% (6.30)
6.4.2.3 Eficiencia hidraulica, ny,.
= W/Q Hyy Hyy 6:30)

W, -/ Qo (HB vt hfmt) 1/9(U2C92 — U;Cp1)
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Sustituyendo

1, Y 1, en la definicién de eficiencia interna se tiene:

M=ol . o o (6.32)
Por lo tanto, la eficiencia interna es igual a la eficiencia hidraulica si no existen fugas de recirculacién.

6.4.2.4. Eficiencia mecanica, n,.

En referencia a la Fig. 6.7 se tiene:

Potencia entregada al rotor ~ W,.,0,

= - — = — 6.33

m = Potencia entregada al eje W, (6:33)
6.3.1.6. Eficiencia global, nt.
Se define en referencia a la Fig. 6.7 como:

Potencia real entregada al fluido  W,.,or
My = : ; == (6.34)

Potencia entregada al eje Winec

Sustituyendo n,,, n, Y 1., €N la ecuacion (6.34) se tiene:
Mgy = Nollnllm (6.35)
Mgy = Ni NMm (6.36)
Ejemplo 6.5.

Las bridas de descarga y succion en una bomba centrifuga estan separadas por una altura de 0.5 m y ambas tuberias son de 8’” de

diametro. Un
26 m cuando

vacuémetro y un manémetro conectados en la brida de succion y descarga marcan presiones equivalentes a -3.5 m y
se bombea agua. La geometria de disefio del rotor de la bomba es: ancho de salida 1.5 cm; diametro de salida 30 ¢m;

angulo de alabe a la salida 30°.

Cuando la bomba gira a 1750 RPM, el rendimiento hidraulico, volumétrico y mecénico en el punto de disefio es de 80%, 98% y
95% respectivamente y la entrada a los alabes esta disefiada para maxima transferencia de energia. Si la bomba debe operar en el
punto de mejor eficiencia, calcular suponiendo conduccion perfecta sin incidencia:

a)
b)
c)
d)
e)

a)

La altura de bombeo, Hj.

La altura del rotor, H,.,;,,, 0 altura de Euler.

El caudal manejado por la bomba en Ips.

La potencia en el motor de accionamiento en KWW/

El porcentaje de difusion que debe efectuarse sobre la velocidad absoluta a la descarga del rotor para reducirla al
valor de la velocidad en la brida de descarga.

Altura de bombeo

Aplicando Bernoulli entre la brida de succidn y descarga de la bomba se tiene:

d

;G)=8H

Az=0.50 m )
N ®

\
0=8"

P,—P Vi? = V2 P, —P
HB=(dy S)+<d s>+(zd—zs)=(dy S)-i-AZ

29

Hg =26m—(—3.5)m+05m=30m

b)

c)

Altura de Euler

Hp u Hy 30m —_
= == .

Hrotor roter Nh 0.8 "

Nh =

Caudal manejado por la bomba

Qo = ComD,B, = Cpp = tanf, (U, — Coy)
U, = tD,N /60 = 3.1416 x 0.3 X 1750,60
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U, = 27.49%
C
2 Wz
“q 5
. Co2 . Wo> ,
[ I |
[ |
Uz
U,Cy, — U, C U,C
Hyotor = (WU2Coz = UsCor) = Zgaz (Para maxima transferencia de energia)
HTOtOT' 3 5
Cop=9g ——— =981 X ——-=13.38
2 =9 7, 27.49 m/s

Por lo tanto se tiene que:
C,, =tanpfB, (U, — Cy,) = tan30° (27.49 — 13.38) = 8.146 m/s
m

Qo = CrpmD;B; = 8.146— X w X 0.3m X 0.015m = 0.115 m3/s = 115 Ips
Q=0Qyxn,=1151lps x 098 =113 Ips
d) Potencia mecanica
Wiee = W/ng = YQHg /1y i 1, = 9810% X 0.1137%3 x 30 m/(0.8 x 0.98 X 0.95) = 44.65 KW
e) Porcentaje de difusion
C, = (Ca% + Cop2)"? = (8.146% + 13.382)Y/2 = 15.67m/s
0 113 x 1073 mTS

Va = 4= = 7@ x 25/100)2m2 ~ >0 ™/

7}
%Di —(CZ_Vd) 100—(15'67_3'6) 100 = 77%
oDif =\~ )¥100 = (547 ) *¥100=77%

Ejemplo 6.6.
Una bomba axial provista de un estator de descarga, radio de tope 60 cm, radio de raiz 10 cm, gira a 2250 RPM. La velocidad del

flujo de agua que entra axial, es 3 m/s. La bomba debe vencer una diferencia de cota de 10 m y las pérdidas de un gran tramo de
longitud de tuberia y accesorios de 58 m de agua con un rendimiento hidraulico de 85%.
Calcular:

a) El flujo volumétrico a través del rotor si la bomba tiene un rendimiento global y mecanico de 78 y 97% respectivamente.

b) Grado de reaccién.

c) Potencia mecanica

a) Caudal en el rotor
Q = Cm(r? — 1.2 = 3xm(0.62 — 0.12) = 3.30m3/s

_me _ 078

T e 0.85x097
== _35m3

Qo == 0946 m'/s

b) Grado de reaccién
Hp = Az + hs;_, = 10m + 58m = 68 m

u _Hp 68 80
rotor — N - 0.85 - m
1.2+0.2
Dp=——"=07m

_ Dy N m0.70x2250
60 60

=82.47m/s
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W, = /32 + 82.472 = 82.52m/s

9Hrotor  9.81x80
Coz =

U = 8247 =9.51m/s
W, = /32 + (82.47 — 9.51)2 = 73.02m/s
Wt -w,? 82.52% —73.022

H, = = =75.31
P g 9.81 m
c Hy _7531_ o,
r = = = .
Hrotor 80

c) Potencia Mecéanica
_ YQHp _ 9790.38x3.3x68

W, o = = 2816.617 KW
mec g 0.78

6.5. Eficiencia Politropica de Compresores y Turbinas Térmicas.
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Esta eficiencia es una abstraccién matematica donde se supone que la compresion 0 expansién ocurre en una serie de pasos
infinitesimales. Se define la eficiencia politrépica o del escalonamiento infinitesimal como la eficiencia adiabatica total-a-total de
uno de estos pasos. A diferencia de la eficiencia adiabatica interna de la maquina, la eficiencia politrépica es independiente de la
relacion de presiones entre la entrada y salida de la maquina y por lo tanto, da una mejor idea de la perfeccion de su disefio. Se
pueden comparar dos maquinas que efecttan diferentes relaciones de presién a través de sus eficiencias politropicas, Estrictamente,
la eficiencia de un escalonamiento finito nunca es igual a la eficiencia de un escalonamiento infinitesimal; sin embargo, estas dos

eficiencias se aproximan cuando la maquina esta conformada por muchos escalonamientos en serie.

6.5.1. Eficiencia Politropica de Compresores. 1.

La Fig. 6.8 compara la trayectoria real de la compresion con una serie de compresiones infinitesimales ideales. La cantidad dh,g en
la Fig. 6.9 es la elevacién de entalpia total en el proceso isentrdpico infinitesimal y dh, es la elevacion de entalpia total en el

proceso real infinitesimal.

h Po2
02 ineas isobaras
02S
/W 0Ys oY
/
0XS 0X
7" Por

divergen

Figura 6.8. Proceso de compresion mediante escalonamientos infinitesimales

La eficiencia adiabatica de la etapa infinitesimal es igual a la eficiencia politropica, n,. del compresor (todas las etapas

infinitesimales tienen la misma eficiencia adiabatica).
n — hOXS - h01 — hOYS - hOX — ...
pe hox — ho1 hoy — hox
hoz — ho1 =(hox — ho1) + (hoy — hox) + -

hozs — ho1 # (hoxs — ho1) + (hoys — hox) + -
(hoxs — ho1) + (hoys — hox) + = = hozp — oy
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hozp — ho1 > hgas — hgy,  (Por la divergencia de las lineas isobaras)

n — hOZP - hOl
pe h02 - hOl
— hOZS - hOl
No-oc h02 _ h01

Po+ dPg

v 7

dhy

Po

Figura 3.9. Variacion diferencial de estado en un proceso de compresion

dhys
Npc dho
Tods = dhy — vy dP,
Si ds = 0, entonces dh, = dhyg
dhys = vy dP,
Si el fluido es un gas perfecto,

dh[):CPdTO; Pov():RTO

n

PCTChdT, P, CpdT,

. _ kR

P k-1

To R knpc Py knpc Py
k—l)

T02 k_].L P02 E_(sz)(kn}’c

Ln — = —
Tor  knpc P01 T01 Pyy

’

(Poz ) (kﬂ_Pc)

-1
Po1

entonces

TO 1

M _ (@)(%)

P01
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(6.37)

(6.38)

(6.39)

(6.40)

La ec. (6.40) se grafica en la Fig. 6.10 para k=1.4, donde se puede observar que el rendimiento politropico np. siempre es mayor

que el rendimiento adiabatico total a total del compresor 1¢_q.-
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0.9 (=
—
_\_‘_‘_-‘_‘_‘__\_‘—___\_\__\——
0.5 Npcl=08...]
0.8
|
— ]
M pe 08
T 07
0.65 e 4
-‘—"“"'—1-_._\____‘______’___—_‘_‘_‘_
06 ;
D Mogl=07
055 I S—
0.5
1 2 3 4 5 6 T g 9 10
Po2
Po1

Figura 6.10. Relacion entre el rendimiento adiabatico total a total y el rendimiento politropico para un compresor en funcion de la
relacion de compresion
6.5.2. Eficiencia Politropica de Turbinas. n,,,.

= = = 6.41
Mot = Ghes  vodP, R T, dP, (6.41)
ﬂ_R(k_l)nptpo_(k_l)rlptPO Lnk_(k—l)npth@
T,  RkdP, kdP, Ty k Pyy
(k=1) npt k-1
Toz _ (@) ) Toas _ (@)(T)
Toq Po1 ’ Toq Poq )
k-1 Npt
_Toy _ (Poz ( " )
n _ Tor — Toz _ TOI( T01) _ 1 (P01) (6.42)
07 Toy = Tozs Ty, ( - —7,;925) (Poz)(%) |
01 1-(5=
Po1

La ec. (6.42) se grafica en la Fig. 6.11 para k=1.4, donde se puede observar que el rendimiento politropico n,, siempre es mayor
que el rendimiento adiabatico total a total de la turbina nq.g.
1

095
_'_'_'___.___-——-———‘— T]p{=09
09
0335 e
L Tpti=08
I N
0.75 — Tpt=07
’-—"'_."_
/"/_'
0.7 |
0.65 |
u.sl—‘ -
1 2 3 4 5 [5 7 ¢ 9 10
01
Po2

Figura 6.11. Relacion entre el rendimiento adiabatico interno y el rendimiento politrépico para una turbina en funcion de la
relacion de presiones
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6.6. Influencia del nimero de etapas sobre la eficiencia adiabatica o isentropica de Compresores y Turbinas Térmicas.
6.6.1. Compresores.

(m(k—l))
DN

Nem = ™ (6.43)

( 1 ( (=) >>
1+ E)NFEI)-1)] -1
Mo-oc

Donde:

P. = Relacién de presiones totales de una etapa = P sajida/ Po entrada

m = NUmero de etapas

No—oc = Eficiencia adiabatica o isentropica total-a-total de una etapa

Nem = Eficiencia adiabatica o isentropica total-a-total de una maquina con m etapas

Si m es elevado, 7., tiende a ser igual a 1.
6.6.2. Turbinas.

k-1
(Pr)((k_)> -1
1-11- No-ot (M) -
(CON
Nem = (m(k—l)) (644)
(Pr) k -1
(m(k—l))
(P K

Donde:

P. = Relacién de presiones totales de una etapa = Py sajiga/Po entrada

m = NUmero de etapas

No—o: = Eficiencia adiabatica o isentropica total-a-total de una etapa

Nem = Eficiencia adiabatica o isentropica total-a-total de una maquina con m etapas

Si m es elevado, 1, tiende a ser igual a 7.

6.7. Factor de Recalentamiento en Turbinas de Vapor.

En turbinas de vapor no se pueden usar las relaciones de gases perfectos, ya que el vapor no se comporta como tal.
Para medir la ineficiencia de la expansion completa se usa el factor de recalentamiento, Ry.

h POl
Lineas
01 isobaras
C divergen
/ \OX
0Xxs | X
g
(1)
’?Y; Po2
P 02
02S
S

Figura 6.12. Proceso de expansion a través de una turbina adiabatica
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Ry = [(ho1 — hoxs) + (hox — hoys) + -1/ (ho1 — hozs)
Ry = X Ahgs/(hor — hozs)
Y Ahgs > (hgy — hozs) Debido a la divergencia de las lineas isobaras
Por lo tanto, Ry >1;1.03 >R, > 1.0
_ hOl - h02 _ hOl - h02 ZAhOS
o0t s —hazs  Nbhos hoy — hogs
No—ot = NpeRy

Ejemplo 6.7.

190

(6.45)

Un compresor consta de 16 escalonamientos disefiados para producir cada uno la misma relacién de presiones totales. La relacion
de compresion del compresor es 6.3. Cada escalonamiento tiene una eficiencia total-a-total de 89.5%. La relacion de calores

especificos es k=1.4. Calcular:
a) Laeficiencia adiabética total-a-total del compresor
b) Laeficiencia politropica del compresor

=16 £ =63 No—oc = 89.5% k=14

POl

a) La eficiencia adiabatica total-a-total
1
P™ =623 = P. =631 = 1.122
(k—1)/k=(14-1)/1.4=0286; m((k—1)/k=16 (1.4—1)/1.4 = 4571
p.(k=D/k = 1122028 = 1,033; Pk = 11224571 = 1,692
mk — 1)
~ (Pr)( ) 1 ~ 1.692 — 1 _ 8823

Tem = (k—1) T 033—1\ .7

((P)< )—1) -1 (1+0sg95 -1

b) Eficienma polltroplca

Npc =?
0286 _

0.8823 = — 5

6,3( nec ) -1

(0.286) 6.30286 _ 1 (0.286)
63\mpc) —1=———— =10.785 6.3\pc ) = 1.785
" 0.8823 - "

(0.286/n,.) Ln 6.3 = Ln 1.785 > 0.286/1,. = 0.315

Tlpe = 90.83%

Ejemplo 6.8.

En una turbina de gas se produce una expansion de un gas (k=1.35y P.M.=28.0 Kgm/Kg mol) desde una presion total de 0.6
MPa abs hasta una presion total de 0.1 MPa abs. La temperatura total de entrada es de 1100 K. Hay tres escalonamientos, cada
uno de los cuales tiene la misma relacion de presiones totales y la misma eficiencia adiabatica total-a-total. La eficiencia interna

total-a-total de la turbina es de 85.0%. Calcular:
a) La eficiencia adiabatica total-a-total de cada escalonamiento
b) La eficiencia politropica de la maquina
P.M.= 280" k= 135 =3 = 85%
.M.= 28. Kgmol = 1. m= Nem = 0
POI = 0.6MPa abS P02 = 0.1 MPa abS T01 = 1100K

a) Eficiencia adiabatica total-a-total de cada escalonamiento
No-ot =7 L

Py /Py, =0.6/0.1 =6 = B"=6 = B. =63 =1.817
(k—-1)/k=(135-1)/135=10.259; m((k—1)/k =3x0.259 = 0.778;
P (k=1)/k _ =1. 8170 259 __ =1. 167 Prm(k_l)/k — 1.8170'778 = 1.591
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3
0.167
1- (1 ~ Mo-oc (1-167>> (0.591) 05— 1- (1 (0.167) 3
= ﬁ _ . e — — _ J—
Mem (0.591> 1.591 Mo-0t\1 167
1591
(1—0.14379_0,)° = 1 — 0316 N (1—0.143774_,)° = 0.881

No—or = 0.119/0.143 = 83.08%
b) Eficiencia politropica de la maquina 7, =?

(0.2591p¢)
1- (%) ’ 1 (0'259 npt)

0.85 = = 0316 =1-— <—>

14(0259) 6

1-(5)
1 (0.259 1)

(E) = 0.684 = (0.254 1) Ln (1/6) = Ln 0.684
0.254 7, = 0.212 = Npe = 83.32%

6.8. Eficiencias de Componentes de Turbomaquinas.
6.8.1. Eficiencia de la Tobera, ny.

El flujo en toberas se acelera como resultado de la caida en presién estatica. Ejemplos:
¢ Ducto de entrada a toda turbomaquina.
e Corona fija de alabes o estator en turbinas de varias etapas
e Corona de toberas a la entrada de turbinas.

1

Aplicando la primera ley de la Termodindmica entre la entrada y salida de la tobera se tiene:
ho1 + g1 £ wy_, = hy,

c? €12 Cy2
q1_2=0; W1_2:0; h01=h02; h0=h+2_; h1+2_=h2+2_
1
hl - hz = 2_(C22 + Clz)
1
hy — hys = 2_((:252 + C12)
h Po1
Po2
o / §
I h01:h02 — 1 / 02 /
c,?
2
CZSZ \ 1 CLZ P2
T o
‘ >,/__
2
R 2s
S

Figura 6.13. Diagrama h-s del proceso de expansidn en una tobera

ho1 = hgy Por ser un flujo adiabatico y sin intercambio de trabajo
Py, < Pyq Por las pérdidas de presion debido a irreversibilidades

191

(6.46)

(6.47)

(6.48)
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P, >P, Funcién de la tobera
C, <C, Funcién de la tobera
hl - h2 C22 - Clz

r] — —
N hy = hys Czs2 - C12
T ds = dh — vdP ; ds =0 = dhg = vdP
Si el fluido es incompresible = p = 1/v =contante
— 2
hl_h25=P1pP2 P0=P+%
hl - hz = 1/2 (sz - Clz)
C% _ Pp-P, C®=C1® _ Poa—Py _ Po1—Py,
2 p’ 2 p p

C2%—C1% _ Poz—Po1 _ P1-Ps
2

P P
POZ_POI_Pl_PZ
_ p 4
WETTTR =P
p - . . -
Por lo tanto, para flujo incompresible se tiene:

:1_P01—P02
N —P1_P2

6.8.2. Eficiencia del Difusor, np.

La presion estatica aumenta en difusores como resultado de la desaceleracion del flujo. Ejemplos:
e Ducto de descarga en turbinas industriales y de produccion de electricidad.
e Corona fija de alabes en compresores axiales de varias etapas.
e Difusores a la salida del rotor en compresores centrifugos.

Aplicando la primera ley de la Termodindmica entre la entrada y salida de la tobera se tiene:

hotr £ 12 T wi_; = hy,
1
2

12 =0 ;1 wi_, = 0; ho1 = hoy
hz - hl = Z_(Clz - sz)
p

I:)02

.

01 0.
N No1=ho; - 9 — )
C. 2 G,
i :
5 A 2s 2 P1
Cy has 4
2
h; — 4

(72}

Figura 3.14. Diagrama h-s del proceso en el difusor
ho1s = hoy Por ser un flujo adiabético y sin intercambio de trabajo
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Py, < Pyy Por las pérdidas de presion debido a irreversibilidades
P, > P, Funcién del difusor
C,<C Funcién del difusor
1 2 2
has —hy == (€1 = Cy5%) (6.56)

_hys—hy €% = Cps”

= = 6.57
Mp hZ _ hl Clz _ CZZ ( )
T ds =dh —vdP ; ds =0 = dhg =vdP
Si el fluido es incompresible = p = 1/v =contante
P, — Py pC?
hys —hy = P P0=P+T
h, —hy =1/2(C% - C,%) (6.58)
2(P, — Py)
Np =—F—F5——5< (6.59)
P P(Clz - sz)
Clz_CZZ_P01_P1 POZ_PZ
, 2 , p p
Cl _CZ POI_POZ PZ_Pl
= + 6.60
5 p ) (6.60)
PZ - Pl
= s (661)
POl_POZ +P2_P1
Por lo tanto, para flujo incompresible se tiene:
1
= 6.62
o= P Pag (8.62)
P, — P

6.9. Geometria 6ptima de difusores planos y conicos.

La difusion o desaceleracion del fluido es una caracteristica esencial de la mayoria de las turbomaquinas y tiene como objetivo la
conversion eficiente de la energia cinética a energia de presion. La dificultad proviene de los dos siguientes hechos:

1.- La capa limite es propensa a desprenderse si la relacién de difusién es demasiado rapida, ocasionando grandes pérdidas de
presién total.

2.- Por otro lado, si la relacion de difusion es muy baja el fluido esta expuesto al contacto con las paredes solidas durante un tramo
excesivamente largo y las pérdidas de presién total por friccién llegan a ser predominantes.

Para efectos de disefio tiene que existir, evidentemente, una relacion de difusion 6ptima para la cual los dos efectos quedan
minimizados.

La ec. (6.62) para la eficiencia del difusor expresa que para un maximo rendimiento, la pérdida de presion total debe ser minima
para un aumento dado de presion estatica.

FLUJO ——
ruio> Wi ~L > Ry
TR TS0 ATTT— !
2 2
_ Az _ L A 2
Al 1
a) Difusor Bidimensional b) Difusor Conico

Figura 6.15. Geometrias de difusores subsonicos y relaciones de areas

El problema que se plantea mas frecuentemente es la necesidad de una recuperacion maxima de presion en la direccién del flujo
. . . . - -, , A s
para una longitud determinada de difusor, independientemente de la relacion de area A, = A—Z. Esta condicion conduce a una
1
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geometria de difusor diferente a la necesaria para maximo rendimiento y se puede demostrar por medio de las consideraciones
siguientes:
Para un flujo incompresible a través de un difusor, la ecuacidn de la energia se puede escribir:
2 2
PGl b Gl R (669
p 2 p 2 p
Donde la pérdida de presion total AP, es igual a (Py; — Py5)
Se puede definir un coeficiente de aumento de presion como:

Cp = (6.64)
a1
Donde:
1 2
q. = EP G (6.65)
De la ecuacion (6.63) se puede obtener el coeficiente ideal de aumento de presién haciendo AP, = 0:
C 2
Coy=1— (LZ (6.66)
G
De este modo, la ecuacién (6.63) se puede escribir como:
AP,
Cp = Cp; — q—" (6.67)
1
La ecuacidn del rendimiento del difusor resulta en:
Cp
=— 6.68
Mp Cor ( )
Y
Innp = LnCp — LnCyp; (6.69)

Derivando la ecuacion (6.69) con respecto al angulo de difusién 6 y haciendo el resultado igual a cero, se obtiene la condicion para

maximo rendimiento:
10C, 1 9Cy

—_—— = 6.70

Cp 08 ~ Cp; 06 (6.70)
Desde luego Cp no puede ser maximo cuando 7, tiene su maximo valor.

Sustituyendo la ecuacidn (6.67) en la ecuacion (6.70) se obtiene:

aC, 0 AP, 671

90 96 q, (6.71)

A medida que el angulo del difusor aumenta mas alla de la divergencia que da maximo rendimiento, la elevacion real de presion
continuaré creciendo hasta que las pérdidas adicionales de presion total equilibren la ganancia tedrica de recuperacion de presion
producida por el aumento de la relacion de areas.

La Fig. 6.16 muestra un grafico tipico de disefio para difusores de paredes rectas, en el cual aparecen las lineas de rendimiento
optimo (y-y) y de recuperacion optima (o-o)) para L/W; constante. La linea (a-o)) indica aproximadamente el &ngulo de divergencia
20, para cada valor de L/W;, por encima del cual ocurre un gran desprendimiento de la capa limite y el flujo se toma inestable.

NI NS

ST TN

24

SN o
U
.
§§

4 I,
E - - T }; 5 —
25 0.90 5> —
1 i} 0.89 _ﬁ. I
i 015 | N
14—t | ———= T 1, } 3 —
1 T 4 Ag -:]\!.!5 15 ] \E
L ! o |
1 15 2253 4 B R k'] 50
Liw,

Figura 6.16. Curvas tipicas para disefio de difusores de paredes rectas
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Ejemplo 6.9.
En el difusor de agua de paredes rectas que se esquematiza, la presion total de entrada es 121.2 KPa abs y la velocidad de entrada

es 5 m/s. Calcular:

2
. L

T 30 cm

2¢cm
0cm
a) La presion estatica de entrada
1 1
130121314'5,0612 = P1=1301__,DC12

1 00
= _ 2 - - -
P, = 121.2 KPa 2(1000)5 121.2 —12.5 = 108.7 KPa abs

b) Presidn estatica maxima obtenible en 2
Con L/W; = 30/2 = 15 y con maxima recuperacion de presidn, de la linea @ — « se lee en la Fig. 6.16, C» = 0.83
PZ - Pl 1 2
Cp = T q1 = EP Gy
P, — Py + 1p > p,—P
2 01 2 1 _ 2 01 n 1

CP =
1 1
2P C,? 2P C,?

1 2 1000\ Kgm _, m?
Py =(Cp=1)5p C% + Py = (083 - 1) (1000) 52 —7 +121.2KPa
P, =121.2 KPa — 2.125KPa = 119.08 KPa abs
c) Relacion de areas.
En la Fig. 6.16 A, = 3.4.
d) Angulo de divergencia.
En la Fig. 6.16 (20) = 9°; 6 =4.5°
e) Eficiencia del difusor. En la Fig. 3.16 n, = 0.89.

m3

f)  Velocidad de salida.

2P
S G i VA
p(sz - Clz)
., 2P,—P) _ m* 2(119.08-108.7)1000 K9
CZ = Cl _—— = 5 —
P Mo s* 1000 X4 0.89
2 2 2

2 m m
C,” = 255—2— 23.335—2 = 1.67S—2

m
C, = 1.29?
g) Perdidas de presion total
APy = (Cp; — Cp)qs

C,” 1.292
Cpi=1— o =1-{—7—)=0933
1000\ Kg _, m*
APy = (0.933 — 0.83) = ( )

1000
APy = 1.29 KPa abs

m3° 52
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6.10. Problemas.

6.1 Una turbina Francis aprovecha un salto geodésico de 200 m y un caudal que sale por el inyector de 2.2 m*/s. Las pérdidas en la
tuberfa forzada se estiman en unos 20 m. El rendimiento mecénico es 97% y el rotor recibe 2 m*/s girando a 300 RPM con un
diametro de rotor de 2 m. La componente de la velocidad absoluta que produce intercambio de energia entre fluido y rotor es 45
m/s y el fluido sale en direccion radial.

a) Calcular el rendimiento hidraulico

b) Calcular el rendimiento interno

¢) Potencia disponible en el fluido

d) Potencia perdida en roce viscoso

e) Potencia perdida debido a fuga volumétrica

f) Potencia perdida en roce mecanico

g) Potencia aprovechada de la turbina

6.2 Un compresor de aire adiabatico va a ser accionado por una turbina de vapor adiabatica acoplada directamente, la cual

acciona también a un generador. El vapor entra a la turbina a condiciones totales 12.5 MPa y 500°C a una relacién de 28 Kg/s
y sale a una presién total de 10 KPa y calidad 0.92. El rendimiento volumétrico de la turbina es 95 % y la eficiencia
mecanica 98%. La presion estatica en el ducto de descarga de la turbina indicada por un manémetro es -93.1 KPa. El aire
entra al compresor de las condiciones atmosféricas 98 KPa y 295 K a razon de 10 Kg/s y sale a 1 MPa y 650 K. La eficiencia
mecanica del compresor es 98%.

a) Calcule la potencia neta que la turbina entrega al generador.

b) Calcule el rendimiento hidraulico y la eficiencia interna o adiabatica total-a-estética de la turbina.

c) La potencia perdida por fugas volumétricas de la turbina.

d) La eficiencia interna o adiabatica del compresor.

6.3 Una turbina de gas A tiene una relacién de presiones totales de 4, una eficiencia adiabatica basada en condiciones totales de
86% y una velocidad en la entrada de 134 m/s. La turbina de gas B tiene una presion estatica en la entrada de 606 KPa abs,
una temperatura estatica de 245 °C y una velocidad de 100 m/s. ¢Cual turbina es mas eficiente? ,Qué presién mediria un
manometro colocado en el ducto de entrada de ambas turbinas?. Las condiciones en la descarga para ambas turbinas son:
Py, = 50 KPa y Ty, = 40°C.

6.4 Un compresor axial consta de 16 etapas disefiadas cada una para producir la misma relacién de presiones totales. La relacion
de compresion del compresor es de 6.3 y cada etapa tiene una eficiencia adiabética total-a-total de 89.5%. Calcular:
a) La eficiencia isentrépica total-a-total de la maquina.
b) La eficiencia politropica de la maquina.
c) Recalcular (a) y (b) para 9 etapas.

6.5 Un compresor toma aire atmosférico a 101 KPa y 20°C. La velocidad de aire a la entrada del rotor es de 134 m/s. Si la presién
estatica a la descarga es de 395 KPa abs, la temperatura estética es 196°C y la velocidad del aire es 113 m/s, calcular:
a) La eficiencia adiabatica de la maquina basada en valores estaticos.
b) La eficiencia adiabatica de la maquina basada en valores totales.
No existen perdidas en el ducto de entrada hasta el rotor.

6.5 Un compresor A tiene una relacién de presiones totales de 4, una eficiencia adiabatica basada en condiciones totales de 86% y
una velocidad de salida de 134 m/s. EI compresor B tienen una presion estatica a la salida de 606 KPa abs, una temperatura
estatica de 245°C y una velocidad de 100 m/s. Cual compresor es més eficiente?. Qué presién mediria un manémetro colocado
en el ducto de descarga de ambos compresores?. Las condiciones ambientales son 101 KPa y 20°C.

6.7 En una turbina de vapor las condiciones totales en la entrada son de 10 MPa abs y 800 K. Las condiciones estaticas en la
salida son de 2 MPa abs y 600 K. La velocidad media en la salida es de 30 m/s. Suponiendo que el vapor se comporta como
un gas perfecto de peso molecular 18 Kgm/Kg mol y k =1.33, calcular:

a) La eficiencia isentrépica total-a-total.

b) La eficiencia isentrépica total-a-estatica.
c) La eficiencia politropica.

d) El factor e recalentamiento.
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6.8 En una turbina de vapor las condiciones totales en la entrada son de 10 MPa abs y 800 K. Las condiciones estaticas en la
salida son de 2 MPa absy 600 K. Hay tres escalonamientos, cada uno de los cuales produce el mismo trabajo especifico.
Usando un diagrama de Mollier para vapor, determinar la eficiencia isentrépica total-a-total de cada escalonamiento. Suponga
que la trayectoria de los estados reales sobre este diagrama es una linea recta uniendo las condiciones terminales.
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Capitulo 7
Rotalpia y Fluidodindmica de las Turbomaguinas con deslizamiento, rendimiento volumétrico y espesor de alabes

7.1. Introduccién.

Se aplica la teoria desarrollada en los Capitulos anteriores al andlisis y disefio real de las Turbomaquinas Generadoras Radiales o
Centrifugas: bombas, ventiladores y compresores. Se estudian inicialmente aspectos importantes comunes: Rotalpia, deslizamiento,
espesor de los alabes y grado de reaccion. Posteriormente se trata cada tipo de maquina por separado.

7.2. Aspectos comunes a Turbomaquinas Generadoras Radiales.
7.2.1. Rotalpia.

El trabajo especifico ejecutado sobre el fluido por el rotor es igual al incremento de entalpia total a través de la maquina y se
expresa también por la ecuacién de Euler para Turbomaquinas Generadoras Radiales como:
w1_p = (U;Cgp — U1Cy1) = hop — hoy (7.1)

La entalpia total se escribe en el Sistema Internacional de unidades como:
2

C
ho=h+ EX entonces:
2 2

G G,
hl + T - U1C91 = hz + T_ U2C92 =] (7.2)

La funcion I se denomina Rotalpia y tiene el mismo valor a la entrada y salida del impulsor y también es constante para el flujo
relativo en cualquier punto dentro del impulsor. Esta es una propiedad fundamental del flujo relativo cuando existe un cambio de
radio en el impulsor y se escribe en forma general como:

2

c
I'=h+—=UC (7.3)

La Fig. 7.1 sefiala la Rotalpia en un proceso de compresién incluyendo el ducto de entrada (0 -1), el impulsor (1-2) y el difusor (2-
3).

Po2 P
hA 03
g
2
¢
/ P,
- P,
2 /
2
wi I=Rotalpia=Constante
2
ct
\

»

S
Figura 7.1. Diagrama de Mollier para una etapa completa de compresor centrifugo
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Eficiencia adiabatica total a total del rotor:

hozs—h
M = Sgahor (74)
Eficiencia adiabética total a total del Compresor:

hozs—h
NC = gy gy (7:9)
Eficiencia del difusor:

his—h
Na = h3:—h22 (7.6)

La velocidad absoluta C tiene en general tres componentes: C,., Cg, C, en las direcciones radial, tangencial y axial respectivamente.
Entonces:

C*=C2+Co” +C,°

Las ec.(7.3) puede escribirse como:
C2 + Cy> + C,° —2UC
I=h+ r 0 - z 0
Sumando y restando 1/2 U? resulta:
N (U —=Cp)? +C,° +C,2—U?

I=h

2
En base al triangulo de velocidades para Turbomaquinas generadoras radiales, se tiene que (U — Co = Wp) Yy conjuntamente con
W? = C,? + Wy? + C,* se puede escribir como:

WZ _ U2
[=h+ — (7.7)
2
La entalpia total relativa se escribe en el S.I. como hy,o; = h + WT entonces:
UZ
I'= hoper = 2 (7.8)
Escribiendo la ec. (7.7) entre la entrada y salida del impulsor resulta:
wy2-U,? Wy2-U4?
hz + = hl +
1 2 2 1 2 2
hz_hlzi(Uz _Ul )+E(W1 _WZ ) (7.9)

Esta expresion explica el gran incremento de entalpia estatica (y presidn estatica) que ocurre en un impulsor centrifugo comparado
. , - 1 - ./ . ./ . . . .y .
con uno axial. El término E(le - sz) es la contribucion por difusion de la velocidad relativa y existe también en un impulsor

- . . 1 . .z .z . . . - p
axial. El término E(Uz2 - Ulz) es la contribucion por la accion centrifuga y es nula en impulsores axiales debido a que las lineas
de corriente permanecen aproximadamente paralelas al eje antes y después del impulsor.

En bombas, ventiladores y compresores centrifugos se acostumbra disefiar para maxima transferencia de energia en el impulsor; es
decir, Co; = 0. Lacec. (7.1) en el caso de compresores y turbinas es entonces:

w1_p = UyCgp = hoy — hoy (7.10)
En el caso de bombas y ventiladores:
H, = 1/9g(U,Cy2) (7.11)

La altura intercambiada por el rotor, H,. , se denomina también altura ideal, H;, ya que seria igual al incremento total de altura que
experimentaria el fluido a través de la maquina si no existieran perdidas internas por friccion hidraulica.

En algunos casos puede ser necesario impartir “pre rotacion” (Cy # 0) al flujo entrando al impulsor para reducir una velocidad
relativa elevada, que podria causar problemas con el nimero de Mach en compresores y efectos de cavitacién en bombas. El
método usado normalmente para establecer “pre rotacién” en el sentido de rotacion de la maquina, requiere la instalacion de un fila
de alabes guias estacionarios a la entrada el rotor.

7.2.2  Deslizamiento, ACy y factor de deslizamiento u.

Aun en flujo sin viscosidad y sin friccion, el angulo de salida del fluido, f3,, es en general diferente del angulo del alabe, 5,’,
debido al deslizamiento del fluido que se manifiesta reduciendo Cy en la ecuacion de Euler de las Turbomaquinas. A continuacion
se estudia una de las posibles explicaciones que se han dado de este fendmeno.

La Fig. 7.2 muestra la distribucién de presién en los canales del impulsor debido a la rotacion de los alabes. Sobre el lado de
ataque de los alabes existe una regidn de alta presion, mientras que sobre el lado posterior existe una region de baja presién y por lo
tanto, la presion cambia de un lado a otro en los canales del impulsor. La velocidad del fluido responde a esta distribucion de
presion, de tal forma que sobre el lado de baja presion la velocidad aumenta y sobre el lado de alta presion la velocidad disminuye,
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resultando en una distribucién no uniforme de velocidades en cualquier radio del impulsor. La direccién media del flujo saliendo
del impulsor es entonces 8, y no 3," como se supone en la situacion de deslizamiento nulo o conduccion perfecta del fluido.

ACq

B2

Figura 7.2. llustracién del fendmeno de deslizamiento

En el triangulo de velocidades de la Fig. 7.2 se observa que Cy,' se reduce a Cy, en una cantidad AC, definida como deslizamiento.
El factor de deslizamiento a su vez se define como:

C
n=z (7.12)

02

El verdadero angulo de flujo B, es menor que el angulo del alabe B," porque la componente radial C,, es igual en ambos
triangulos, ya que esta componente depende solamente de la relacion entre el gasto volumétrico y el area disponible para el flujo.
Se han realizado numerosos intentos para correlacionar el factor de deslizamiento con los parametros de disefio del rotor. Las

correlaciones publicadas mas sencillas y practicas son:

Stodola:
% senf,’
u=1- c (7.13)
_(=2m /
1 ( U, )cotﬂz
Stanitz:
0.63%
p=1- (7.14)

C2m ’
1 (U_Z) COtﬁz
En ambas formulas, Z es el nimero de alabes y se puede observar que el factor de deslizamiento se acerca a 1 cuando el nimero de
alabes tiende a infinito. Se recomienda la ecuacién de Stodola cuando el angulo del alabe, B,’, esta en el intervalo de 20° a 30°. La

ecuacion de Stanitz da buenos resultados en compresores cuando el angulo es igual a 90°.

Para este caso se puede escribir la ec. (7.14) como:

2
u=1- 7 (7.15)
Incluyendo el factor de deslizamiento en el trabajo especifico intercambiado con el impulsor, ec. (7.10) se obtiene:
w1 = W¢ = UpCqy = Uy (U — Crpc0tBy) (7.16)

wc = p Uy Cgy = p Uy (Uy — Crpcotfy”) (7.17)
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U, /
Hrpy = Higy === (U — Crpc0tf3) (7.18)
Ejemplo 7.1.

El impulsor de una bomba centrifuga tiene alabes inclinados hacia atras, formando un angulo de 30° con la tangente al circulo de
salida. El ancho de los alabes a la salida es de 20 mm y el diametro externo del impulsor es de 250 mm rotando a 1750 RPM. El
caudal a través de la bomba es de 28 Ips y el nimero de alabes es de 8. Determinar la altura tedrica desarrollada por el impulsor
bajo condiciones de méaxima trasferencia de energia y la altura de bombeo si la eficiencia hidraulica se estima en 86%. Determinar
ademas la eficiencia total y la potencia mecénica para una eficiencia mecanica de 95% y una eficiencia volumétrica de 100%.
Datos:
By =30°B, =20 mm,D, = 250 mm, N = 1750 RPM, Q = 281Ips, Z = 8,C; = Cypmy Nn = 86%, Nmec = 95%, Nyor =
100%
Calcular:
Hrotor' HB' nB'Wmec

U,=nD, N/60 =1 0.25m 1750/60 s = 22.91 m/s

DB C 5 o= Q _ 0028m’/s
Q2 =Dz Bz Com 2m = (mD, B;)  (m0.25m 0.02m)
Com =1.78m/s
% senf,’ % sen30°
u=1- C =1- 178 =1-0.227 =0.773
_(fLm ' _ (L o
1 ( U, )cotﬁz 1 (22.91) cot 30
U, /
Hyotor = HiB = T(UZ — Cymceotfy)
0.773 x 2291 m m
Hyoror = Hypy = —5(22.91? ~ 178 cot30°) = 35.79 m

9.81 3
Hg = H,, X0, =35.79m x 0.86 = 30.78 m

Wy, =y Q Hy = 9810 N/m? x 0.028 m3/s x 30.78 m = 8.45 KW
Ne = Np XNy X N = 0.86 X 0.95 x 1 = 0.817
W, 845KW

e —1035KW
n.  0.817

Winec =

7.2.3  Espesor de los alabes, e.

Como ya se explico en el Capitulo 6, el flujo masico de entrada es igual al de salida de la maquina si se desprecian las pequefias
fugas al exterior de la maquina. Sin embargo, en turboméquinas generadoras el flujo mésico que pasa por el impulsor, m,, tiene
que ser la suma del flujo masico de la maquina, i, mas el flujo masico de recirculacion, ri:

my = m + my (7.19)

Para calcular la componente meridional de la velocidad a la salida del impulsor, se debe considerar que existe una velocidad
meridional en el rotor para la que se debe usar el flujo masico que cruza el impulsor y el espesor de los alabes C,,,;, Y, una
velocidad meridional que se calcula inmediatamente después de la descarga del rotor usando el flujo masico de la maquina y sin
considerar el espesor de los alabes Cs,y,.
Mo

Py 27T, By (1—€3) (7.20)

Comi =

Donde e, es la fraccion del area cubierta por los extremos de los alabes y que no esta disponible para pasar flujo. El factor (1 — e,)

es la fraccion descubierta del area de flujo.
m

Com = ———— (7.21)

T pp2mry B,

Usando la ecuacion para el rendimiento volumétrico de una turbomaquina térmica generadora se tiene:
m Comp2 21 By

n :‘—:
v My Comip2 271, By (1 —ey)
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n = Cz—m
v Comi (Cl —e;)
— 2m
Comi = 1" (7.22)

De la ec. (7.22) se puede ver que Cy,,; > C,,,, 10 que quiere decir que ocurre un incremento en la velocidad meridional dentro del
rotor como consecuencia de considerar el rendimiento volumétrico y la reduccion de area debido al espesor de los alabes.

FLUJO DE ACyy

RECIRCULACION,
ESPESOR DE ALABES Y
DESLIZAMIENTO

SOLO DESLIZAMIENTO

i AC,,
_, CONDUCCION PERFECTA

Nl

CZmL'

:é Co2 9:

I Cp' >

Figura 7.3. Efectos del flujo de recirculacion, el deslizamiento y el espesor de alabes a la salida del impulsor

El triangulo de velocidades a la salida del impulsor se ve afectado entonces por el deslizamiento, el flujo méasico de recirculacion y
el espesor de los alabes. La Fig. 7.3 ilustra estos efectos.

En la figura 7.3 se puede observar que se muestran dos angulos
B, este representa el angulo real del flujo, uno considerando sdlo deslizamiento y el otro con deslizamiento, espesor de los alabes y
rendimiento volumétrico diferente de la unidad.

Para calcular la componente meridional de la velocidad a la entrada del impulsor también se debe diferenciar dicha velocidad

inmediatamente antes del rotor C,,,, Y en la entrada al rotor, Cy,,;:

_ "o

Cimi = p12mry By (1-€q)

Donde e, es la fraccion del area cubierta por los extremos de los &labes y que no esta disponible para pasar flujo. El factor (1 — e;)
es la fraccion descubierta del area de flujo. La Fig. 7.4 ilustra este efecto.

Cym = ﬁ (7.23)
El rendimiento volumétrico en términos de los flujos méasicos calculados con los datos de la entrada al rotor se tiene:
m C

v = o :CC1mi 1(71n—«‘31)
Cimi = 2 (7.24)

AC,,

Jr w,

Cimi W1
Gy = Cim
B.”
1
U, g

Figura 7.4. Efecto del espesor de alabes y el flujo de recirculacion del rotor a la entrada del impulsor

7.2.4  Grado de Reaccion, Gr.

El trabajo especifico intercambiado en el rodete es la suma del cambio de entalpia estatica y energia cinética del fluido:
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C22 - C12
Wy = hoz — hoy = (hy — hy) +T (7.24)
Se define el grado de reaccion como la fraccion del trabajo especifico debida al cambio de entalpia estética:
hy = hy
Gr =—— 7.25
Wi, (7.25)
De la ec. (7.9) se deduce que:
(0,* —U,%) - (WR* —wy?)
Gr = 2 P P 2 2 (7.26)
(UZ _U1)+(CZ _Cl)_(WZ _Wl)
Para turbomaquinas generadoras hidraulicas se usa a menudo una definicion alternativa del grado de reaccién:
P,—P
Gr = (Zw—l)/p (7.27)
1-2
Las definiciones dadas por las ecs. (7.25) y (7.27) coinciden para flujo isentropico ya que:
2 2
1 1

Sin embargo, ambas definiciones dan resultados diferentes si el flujo no es isentrépico.

Un grado de reaccion entre 0.5 y 1.0 implica que mas de la mitad de la energia transferida por el rodete se manifiesta como un
aumento de la energia de compresion y efectos térmicos de friccién y menos de la mitad como un aumento de la energia cinética
del fluido. Un grado de reaccion ente 0 y 0.5 implica que mas de la mitad de la energia se transfiere en forma de energia cinetica.
Tedricamente es posible un grado de reaccion mayor que 1.0, lo cual implica que hay una reduccion de la energia cinetica cuando
el fluido pasa por el rotor.

Teoricamente se lograria un grado de reaccidn negativo con un aumento de la energia cinética y una reduccion de la energia de
compresion.

7.2.5 Coeficientes adimensionales de flujo, ¢, y de carga, .
Se introducen los coeficientes adimensionales de flujo, calculados con el flujo masico de la maquina m, ¢, y ¢,, son pardmetros

que relacionan la velocidad meridional C,,, v C,,,, (inmediatamente antes y después de la descarga del rotor respectivamente) con
la velocidad tangencial del rotor:

¢1 = Cim/Us $2 = Com/ U, (7.29)
y el coeficiente adimensional de carga:

Wi_2 , Comi

=Uz- n( = ¢oCtghs) =1———Ctgh, (7.30)
2 2

Cuando el flujo de recirculacion y el espesor de los alabes se pueden despreciar se tiene:

Wq_
¥ =5 = w1 - $:CtgBN1— h:Ctgpy (7.31)

2

7.3 Bombasy ventiladores de flujo radial

A manera de repaso de lo presentado en el capitulo 1, se pretende aclarar el calculo detallado de la altura de pérdidas internas de
este tipo de turbomaquinas hidraulicas generadoras, definiéndose una eficiencia de difusién. Para las bombas y ventiladores de
flujo radial, en algunos disefios el fluido entra a la embocadura haciendo una vuelta a la direccion radial en un canal sin alabes y
estd en contacto con los alabes sélo en la parte radial de su trayectoria, estas bombas son de flujo radial puro. En otros disefios el
fluido hace contacto con los alabes antes de llegar a una trayectoria puramente radial, pero debido a que las condiciones en la salida
son determinantes y alli el flujo es radial, el analisis es aplicable. Cuando el fluido sale del rodete puede pasar a un difusor radial
con o sin &labes fijos, el proposito es convertir la energia cinética del fluido en energia de compresion. No todas la bombas o
ventiladores cuentan con este difusor. El fluido pasa del difusor radial o directamente del rodete a una voluta en forma de caracol
que sirve para colectar el fluido y producir un efecto adicional de difusion, o sea, aumento de presion. De la voluta el fluido
descarga a un difusor conico que aumenta més la presion, reduciendo la velocidad.

La ecuacion de energia aplicada entre la entrada (1) y la salida (2) nos permite calcular la altura de bombeo Hg

Py=Py | Vy2-14?

Hp =04+ 20 4 (2, 77) (7.32)
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En donde no se han considerado la altura de pérdidas internas del rotor y difusor (hs;,.) de la maquina. Esta altura representa la
energia por unidad de peso Util entre la entrada y salida de la bomba. Es la energia por unidad de peso minima del rodete sobre el
fluido para producir la carga realizada por la bomba.

La altura en el rotor definida como la altura o carga teérica de la bomba (tambien llamada altura de Euler), esta dada por la
relacion:

Hrotor = HB + hfint (733)
Esta altura es la carga maxima alcanzable en la bomba si toda la energia transmitida al fluido fuera convertida en energia util y
ninguna parte en energia térmica.

h¢ine €s la suma de las pérdidas hidraulicas internas de la bomba y abarca las pérdidas en la embocadura, el rodete, la voluta y el
difusor o difusores.

La relacion entre la altura de la bomba y la altura en el rotor define el rendimiento hidraulico de la bomba:

L (7.34)

Para caracterizar las pérdidas en los procesos de difusion que ocurren entre la salida del rodete y la entrada al conducto de presion
se introduce una eficiencia de difusion:
Py—P,’
=—12 7.35
T (P2=P2")10a1 ) ) _ ) ) ) _ (7.35)
Donde P, es la presion en la salida de la bomba (entrada a la conduccién de presion) y P," es la presion a la salida del rodete.
Planteando la ecuacion de energia entre estos puntos se tiene:

HTOfOT

P | 2 Py | V2
y 29 fdifusion y 29
" Co%-1,2

P, = P," = p (=) = YPraiusion (7.36)
Para el proceso ideal hsq;rysi6n S€ria igual a cero. Entonces en términos de velocidades

_ C2-W%-2g hfdifusion 737
Np = 21,2 (7.37)

2 2

O en términos de presiones y velocidades:

_ 2(P;-Py))

(7.38)

=t
Despejando las pérdidas:
hfdifusién = (1 - nD)(CZZ - VZZ)/Zg (7'39)
hs, representa las pérdidas hidraulicas en la embocadura y el rodete. Las pérdidas internas de la maquina sera la suma de las dos
anteriores:

htine = her + Rraipusion (7.40)
Ejemplo 7.2.
Se especifican los siguientes datos para una bomba de flujo radial para agua:

Caudal de agua 0.1m3/s

Velocidad de rotacion 1125 rpm

Coeficiente de flujo a la salida 0.1

Diametro exterior del impulsor 46 cm

Diametro del ojo del impulsor 18 cm

Angulo de los alabes a la salida 25°

Velocidad meridional constante a través del rotor
Entrada radial del liquido al impulsor

Pérdidas hidraulicas en la embocadura y el rodete 10% de H;
Eficiencia del difusor 50%
Eficiencia mecénica 97%
Diametro de descarga del difusor de la bomba 15¢cm

Considerando sélo el efecto de deslizamiento , calcular:
a) Ancho del alabe en la salida y en la entrada.

b) Angulo de los alabes en la entrada.

c) Laaltura tedrica.

d) Angulo real del flujo en la salida

e) Altura real de bombeo.

f) Eficiencia hidraulica.

g) Eficiencia interna.

h) Potencia mecéanica requerida.
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i) Grado de reaccion.
j)  Tridngulos de velocidades

a) Ancho del alabe en la salida y en la entrada.
U,=nD, N/60 =1 0.46 m 1125/60 s = 27.10 m/s
Com = ¢$,U, = 0.1 % 27.10 m/s =2.71m/s

Q = m Dy By Com; Com = Comi
B, = ¢ = 0.1 = 2.55
250D, Cp  mx0.46x2.71 70T
COﬂ Clm = C2m
0.1

=6.53cm

B = =
YD, €y mx0.18x2.71

b) Angulo de los alabes en la entrada
Uy=nD;, N/60=m0.18m 1125/60 s = 10.60 m/s

¢ , Cm 271 ' — 1434
== — = = . °
anb =" = 1060 A
c) Laalturateorica o ideal es la altura del rotor considerando deslizamiento
% senf,’ % sen25
u=1- C =1- 571 =1-0.282=0.718
— (tam ! — (===
1 ( A )cot,B2 1 (27.10) cot25
Wi, UGy ul ,
Hyotor = H; = g = g = g (Uy = Cym cotB3)
0.718 X 27.10¢ m
Hyppor = H; = Tsmz (27.10? — 2.71 cot25°)

H, =H, =4222m

d) Angulo 8, =?
Coz = u(Uy — Cypp cotPy) = 0.718(27.10 — 2.71 cot25°) = 15.29 m/s
Wy, = U, — Cop = 27.10 — 15.29 = 11.81 m/s
= arct (CZ’") = arct ( 271 ) =12.92°
B, = arctang Wo,) = arctang 1181 = 1%
e) Altura de bombeo
Pérdidas hidraulicas en la embocadura y el rodete iguales al 10% de la altura ideal:
her = 01X 42.22m =4.22m
Pérdidas hidraulicas en el difusor:

hraipusion = (1 —np) (G2 —V2%)/2g

C, = /cmz + Cpp* =+/2.712 +15.292 = 15.53 m/s
4Q 4%x0.1m3/s

V2= TXd2 mwx0152m? 566 m/s

hraifusion = (1 — 0.5)(15.532 — 5.662)/(2x9.81) = 5.33m

hs, . =4.22+533=955m

Hg = Hyoror — hy,,, = 42.22 —9.55 = 32.67 m

k) Eficiencia hidraulica.

Hy oo _ 3267
Hogror " 42.22

N = x100 = 77.38%

I)  Eficiencia interna.
Ny =np =77.38% yaquen, =100%
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m) Potencia mecanica requerida.

W = (y Q HB> _ (9810 N/m3x 0.1 m3/sx32.67m
mee T\ i fm ) 0.7738 x 0.97
n) Grado de reaccion.
Gr = e _ —Hp

‘:/lvl—z Hrotor 1
Hp = g(Uz2 - U12) - (W22 - W12) = Hrotor — E(sz - Clz)
1
H, =4222 - m(15.532 —2.71%) =1838m

18.38
Gr = ——= = 0.4353

j)  Triangulos de velocidades

W, = /clz+ul2 =4/2.7124+10.602 = 10.94 m/s

W, =10.94 m/s

C; =Cip=2.71m/s

U, =10.60m/s

ch = Cor _ 1529 _ 21.30 m/s
927 4 T 0.718 '

W, =/2.712 + (27.10 — 15.29)%2 = 3.26 m/s

> = 42.699 KW

Com =271m/s

ACq,
SOLO DESLIZAMIENTO ‘CONDUCCION PERFECTA
|
: W, = 3.26m/s
C, =15.53 m/s | |
| [ ,
| | B2
| B, = 121920
I I
|
&,

~ -1
Coy = 1529 m/s

-v____1

Cop =21.30m/s

U, =27.10m/s
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Ejemplo 7.3.
Si en el problema 7.2 se considera el deslizamiento, el espesor de los alabes y la eficiencia volumétrica de la bomba y se tienen

los siguientes datos adicionales:

c)

NUmero de alabes 6
Fraccion del area de salida cubierta por alabes 0.05
Fraccion del area de entrada cubierta por alabes 0.10
Eficiencia volumétrica 98%
Calcular:

a) Ancho del alabe en la salida y en la entrada.

b) Angulo de los alabes en la entrada.

c) Laalturatedricay angulo real del flujo en la salida.
d) Altura real de bombeo.

e) Eficiencia hidraulica.

f) Eficiencia interna.

g) Potencia mecéanica requerida.

h) Grado de reaccion.

a) Ancho del impulsor a la entrada B, y salida B,
U,=nD, NJ60=m046m 1125/60s = 27.10 m/s
Com = ¢$,U, = 0.1 % 27.10 m/s =2.71m/s

Qo = 7Dy B, (1 — e3) Copmis Q = mwD, ByCop;
py= Lo Cam

Y Q (1-e)Comy
c _ Com _ 2.71 — 901 m

2mi = "1 —e,) 098(1—005 s

0.1
Qo = °_o1 =0.102m3/s

ny  0.98
5 _ Qo ~ 0.102 e
270D, (1—ey) Cpy T % 046(1 — 0.05)2.91 2™
0 0
B, = = = 2.55
270D, Cpy T X 046 % 271 o
Qo = 1Dy By (1 —e;) Cymys Q = mD; B, Cipy;
Clm - sz - 2.71 m/S
o Cm 2.71 _307m)
mi = (1—e) 098(1—0.10) —-/ ™S
. 0, - 0.102 ees
LT D, (1—e) Coy  mx0.18(1 - 0.10)3.07 2™
0
¢ =6.53cm

B = =

YD Gy mx018x2.71
b) Angulo de los alabes en la entrada
Uy=nD;, N/60=m0.18m 1125/60 s = 10.60 m/s

¢ _ Cimi _ 3.07 — 16150
b == 1060 pr =16.
¢ , Cim 2.71 ' 1434
== — = = . °
anb == 1060 A
La altura teérica o ideal es la altura del rotor
pm 1oz g g5y (9820718
1—(%—;")cot,82/ 1—(27'.7110)C0t25
Wi, UGy uU ,
Hyotor = H; = g = g = g (UZ —Cm COtﬁz)
0.718 X 27.10¢ m
Hyppor = H; = Tsmz (27.10? — 2.71 cot25°)

H, = H, = 42.23m

208
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U,
Hyotor = Hy = g = g = ?(Uz — Cymi cotfy)
Cyy = U (U — Cypy cotBy) = 0.718(27.10 — 2.71xcot25°) = 15.29 m/s

= arct ( Comi )— t ( 291 )—13840
B = arctan |- ) = arctan {75 g 5g) = 13
27.10
Hyotor = 5 (27.10 = 2.91 cot13.84%) = 42.23 m

d) Altura real de bombeo

Pérdidas hidraulicas en la embocadura y el rodete iguales al 10% de la altura ideal:
her = 0.1 X 42.23m = 4.22m

Pérdidas hidraulicas en el difusor:

hfdifusién = (1 - nD)(CZZ - VZZ)/Zg

C, = /cz,nz + Cyp*> =+/2.712 + 15.292 = 15.53 m/s

4Q 4%x0.1m3/s
2= Txd? mwx0152m2 566 m/s
hfdifusi(’)n = (1 - 05)(15532 - 5662)/(2x981) =533m
hf, . =422+533=955m
Hg = Hyoror — hy,,, = 42.22 —9.55 = 32.67m
e) Eficiencia hidraulica

Hg 32.67
M =g —*100= 2752
f) Eficiencia Interna
n; =N My = 0.774x0.98x100 = 75.85%
g) Potencia Mecénica

x100 = 77.40%

, Y Q Hg 9810 N/m3 x 0.1 m3/s x 32.67 m
Winee = ( 0 ) - ( 0.7585 x 0.97 ) = 43560 kW
h) Grado de reaccién

Gr = it =i

‘:/I-VI—Z Hrotor 1
Hp = E [(Uzz - Ulz) - (sz - W12)] = Hrotor _E(sz - C12)
1
_ = 2 _ 2y —
Hp =42.22 981 (15.53 2.71%) = 18.38m

18.38
Gr = ———= = 0.4353

i)  Triangulos de velocidades

Wy = [Comi® + Uy? =+/3.072 + 10.602 = 11.04 m/s

AC,,

W; =11.04 m/s

Cimi = 3.07mJs

€ =Cim

U, =10.60 m/s
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cl = 15.29 2130
02 = (778 ~ 2130m/s
C, =V2.912 + 15.292 = 15.56 m/s velocidad absoluta antes de salir del rotor

C, = 15.53 m/s velocidad absoluta en la salida inmediatamente después del rotor
W, = /2.912 + (27.10 — 15.29)2 = 12.16 m/s

FLUJO DE ) |
RECIRCULACION,
ESPESOR DE ALABES Y

DESLIZAMIENTO | W, =12.16 m/s
. I CONDUCCION PERFECTA
SOLO DESLIZAMIENT <
C, = 15.56/m/¢ | |
Comi = 2.91m/s _ |
Gz =15h3m/s | ' Cym = 2715
| B, = 121920
: B, t= 3.849
=2
| L4 A
[ I 7
< |
Cyp = 15.29m/s :
< -
Co, = 21.30m/s

U, =27.10m/s

7.4 Problemas

7.1 Aire a una temperatura ambiente de 22°C y presion atmosférica normal (y = 1.4, Cp = 1.005 KJ/Kg °C, R = 287 J/Kg °C)
entra en la direccion axial al impulsor de un compresor centrifugo de alabe radial. EI impulsor rota a 15000 RPM, la relacién de
presion total es 4, la eficiencia adiabatica es 84%, el flujo masico es 2 Kg/s, la eficiencia mecanica es 97% y rendimiento
volumétrico 95%. La fraccion de &rea cubierta en la salida 0.10. EI nimero de &labes es 12. Calcular:

a) Diametro de salida del impulsor.

b)  Triangulo de velocidades en la salida y ancho del rotor B, si las pérdidas de presion total en el compresor ocurren
60% en el rotor y 40% en el difusor y el coeficiente de flujo en la salida es 0.3.

c) Numero de Mach en la descarga del rotor.

d) Porcentaje de difusion sobre la velocidad absoluta de descarga del rotor, si la velocidad del aire comprimido a la salida
del compresor no debe exceder 100 m/s.

e) Didmetro y nimero de Mach en la brida descarga del compresor.

f)  Potencia del motor de accionamiento en KW

g) Si los diametros del ojo del impulsor en el tope y la raiz son de 12 cm y 6 cm respectivamente, calcular el grado de

reaccion.

§

W,

r = radial

)
2= axial \__/

0 = tangencial

=0 C. U,

\
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7.2 Aire a una temperatura ambiente de 27 °C y 100 KPa entra al impulsor de un compresor centrifugo en la direccién axial. La
relacion de presion total es 5, la eficiencia global es 84.48%, el flujo mésico es 2 Kg/s, la eficiencia mecanica 96% y el rendimiento
volumétrico 96%. El didmetro del impulsor es 48.97 cm. La fraccidn de area cubierta en la salida 0.10 y en la entrada 0.15. El
namero de é&labes es 12. Determinar:
- El régimen de revoluciones del impulsor, si en la salida: el angulo del alabe es 30° y el coeficiente de flujo en la salida es
0.35.
- Ancho del rotor B, si 57% de las pérdidas hidraulicas ocurren en el rotor.
- Potencia del motor de accionamiento.
- Si el radio de tope en la entrada es 18 cm y el de raiz 10 cm dibuje los triangulos de velocidades en la entrada y salida del
rotor con sus respectivas direcciones y magnitudes de angulos y velocidades.

Use las siguientes propiedades en el problema:
k=1.4, Cp=1 KJ/KgK, R=287 J/KgK y la densidad del aire en la entrada al rotor del compresor es 1 kg/m?>.

7.3 Una bomba prototipo manejara un caudal de 3.5 pie*/s, con una altura de bombeo de 300 pies girando a 1760 RPM. El
rendimiento mecanico se estima en 95%. La linea de succidn del sistema tiene 100 pies de longitud y es de acero con rugosidad
0.00015 pies. Use criterios de pre-disefio requeridos y calcule:

Diametro del rotor.

Si el ancho del &labe es constante e igual a 1 pulg y el didmetro de entrada al rotor es 0.82 pies y se tiene maxima transferencia de
energia, calcular el angulo de descarga del alabe y el grado de reaccién de la bomba.

Si la bomba tiene 6 labes calcule el angulo real de flujo considerando deslizamiento y dibuje el triangulo de velocidades.

7.4 Una bomba centrifuga de alabe radial con radio de entrada 2 cm y de salida 7 cm, ancho del alabe en la salida 0.4 cm. Se tiene
maxima transferencia de energia. El agua entra con una velocidad absoluta de 8 pies/s, la velocidad de giro es 3460 RPM, el
rendimiento global, mecanico y volumétrico: 75%, 95% y 97% respectivamente. EI nimero de alabes del rotor es 6. La fraccién
de area descubierta en la salida es 0.90 y en la entrada 0.85. La bomba esta disefiada de manera que la velocidad radial permanece
constante. Dibuje los tridngulos de velocidades en la entrada y en la salida del rotor con sus respectivas velocidades, angulos y
magnitudes. Calcular: Caudal, Altura de bombeo, Potencia mecénica, Grado de reaccién. La eficiencia del difusor de la bomba si el
didmetro de descarga de la bomba es 2 pulg y el 70% de las pérdidas internas de la bomba ocurre en la embocadura y el rotor.
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Capitulo 8

Bombas en serie y en paralelo

8.1 Introduccién
8.2 Bombas en serie
8.2.1  Bombas iguales acopladas en serie.
8.2.2  Bombas diferentes acopladas en serie.
8.3 Bombas en paralelo
8.3.1 Bombas iguales acopladas en paralelo
8.3.2  Bombas diferentes acopladas en paralelo
8.4 Problemas
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Capitulo 8
Bombas en serie y en paralelo

8.1 Introduccion

En este capitulo se indaga sobre el funcionamiento de las bombas conectadas en serie y paralelo, seleccién de la bomba mas
adecuada y el nimero de bombas necesarias para satisfacer la demanda de un sistema. Hay casos en que las necesidades de un
sistema exigen que varien la carga o el gasto, asi como los requerimientos de succidn y descarga; y una sola bomba tal vez no
podria satisfacerlas. En estas situaciones, las bombas pueden disponerse ya sea en serie 0 en paralelo para ofrecer una operacion
mas eficiente.

8.2. Bombas en serie

Este tipo de acoplamiento se emplea en casos en los cuales se desea elevar un mismo caudal a distintas alturas, o para impulsar un
determinado caudal, venciendo grandes resistencias debidas a grandes longitudes de las conducciones (liquidos industriales:
petrdleo, gasolina, etc.), si bien es relativamente pequefio el desnivel geométrico a vencer.

Esta manera de acoplar las bombas es poco frecuente y no debe confundirse con el caso de tener dos 0 més estaciones de bombeo
escalonadas, como por ejemplo, en un sistema de abastecimiento de agua, o en largas conducciones de combustible, en los cuales la
descarga de una bomba se recibe en un depdsito elevado con respecto al anterior, desde donde aspira la siguiente unidad, para
impulsar al fluido hasta el prdximo depésito, v, asi, sucesivamente. En este Gltimo caso los caudales impulsados individualmente
no necesariamente tienen que ser iguales, asimismo, tampoco se requiere que las bombas estén funcionando a la vez.

Cuando dos bombas que operan independientemente, se conectan de tal forma que la descarga de la bomba B se introduce en la
succion de la bomba B, se dice que estan conectadas en serie tal como se muestra en la figura 8.1. Por continuidad, el caudal que
pasa por la bomba B, es el mismo que pasa por la bomba B, y como el impulsor adiciona energia, la carga total del sistema sera la
suma de las cargas que proporciona cada una de las bombas.

©

Py

© —
oF )

Figura 8.1. Esquema de bombas en serie

Como se muestra en la figura las bombas estan conectadas en serie, por lo tanto:
Q=0,=0; (8.1)

Y la carga total del sistema sera:
Hf = Hl + H2 (8.2)
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H, y H, son respectivamente las alturas que proporcionan las bombas B, y B,, conectadas en serie.

Aplicando la ecuacion de Bernoulli entre el punto de succién, antes de la bomba B, y el punto de descarga, después de la bomba
B, se tiene:

2 2
Byl bz +H =04 g,
Y 29 Y 29
Donde z, = z; = 0. Al despejar H, de la ecuacion se obtiene:

Ht — (Pg—Ps) + de_Vsz (83)
Y 29

Se debe tener en cuenta que si en el sistema existen pérdidas por friccion o accesorios éstas se le sumara al valor de H,.

Ht — (Pg—Ps) + de_Vsz

v ety (8.4)

Eficiencia de un sistema conectado con N bombas en serie:

Whi
Nng = ZW};ZC (8.5)
H¢Q
Nng = ZVW—;EC (8.6)
Donde:

H, = YH: Eslasuma de las cargas individuales a través de cada bomba
Q : Caudal del sistema
ZW,e.: Es la suma de las potencias individuales que cada bomba requiere para su funcionamiento.

A
H
Curva del sistema
Hq= Hy+ H, Punto de Operacion
1 Curva motriz
B,+B, en serie
HBZ
H,
HBl
H, - Bomba B,
| ! 1
| ! 1
D
! | Bomba B;
| ! 1
| | | !
| 1. i
! ! 1 ! :

fOV

Qe: Qs Q=Q:1=Q;

Figura 8.2. Curva de funcionamiento de bombas en serie
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La figura 8.2, muestra un sistema en serie de dos bombas (B; y B,), donde el punto de operacién requerido es tal, que la bomba B,
sola no puede suministrar la altura necesaria, porque su carga es menor a la carga necesaria en el punto de operacion, debido a esto,
se conecta en serie la bomba B, para poder conseguir una carga mayor, segun el punto de operacion.

La curva caracteristica H vs. Q de bombas o rodetes en serie se obtiene a partir de las correspondientes curvas H vs. Q de las
bombas o rodetes que conformen el conjunto acoplado de bombas, sumando las alturas, para igualdad de caudales. Ello se traduce
en que la curva H vs. Q resultante tendra una pendiente acusada, mucho mayor que las de las curvas individuales.

De la figura 8.2, para obtener la curva caracteristica combinada se procedera de la siguiente manera:

Manteniendo constante el caudal, se toma el valor de carga del punto 1 correspondiente a la bomba B, y este mismo valor de carga
se colocara a partir de la bomba B, se hara el mismo procedimiento para los puntos 2, 3 y 4. Con los puntos ubicados, éstos se
uniran para formar la curva combinada del sistema conformado por las bombas B; y B, conectadas en serie. De la figura 8.2, se
puede observar que en el acoplamiento en serie, la bomba B1 maneja una altura de bombeo H; y la bomba B, maneja una altura
H,, éstas difieren de las alturas Hg, y Hg, que manejan las bombas funcionando individualmente. La altura total Hy del
acoplamiento en serie, es menor que la suma de las alturas de las bombas funcionando desacopladas (Hg; Yy Hg,), €s decir,
H; < Hg, + Hg,. Por continuidad, cada una de las bombas B, y B, conectadas en serie impulsa un caudal Q més grande respecto
al caudal de cualquiera de las bombas funcionando individualmente (Qg; Y Qg2)-

8.2.1 Bombas iguales acopladas en serie
En este caso, la carga que aportara cada bomba al sistema sera:
g==2 (8.7)

N: Es el nimero de bombas en serie que tenga el sistema. Analiticamente la curva caracteristica combinada de funcionamiento del
sistema con N bombas iguales en serie sera:

H, =N(A+ BQ + CQ? (8.8)
Tanto la curva de eficiencia de la bomba como la curva de eficiencia del conjunto en serie, seria:
ng = Nyg = DQ + EQ? (8.9)

Graficamente los valores de A, B, C, D y E se pueden obtener mediante ajustes a partir de las curvas caracteristicas, usando el
método de minimos cuadrados, como se muestra mas adelante.

H T Curva motriz

resistente
Ho’

Ho

Curva motriz
(1 rodete)

»
>

Q

Figura 8.3. Curvas caracteristicas de un sistema en serie de N bombas iguales.
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Las bombas multicelulares o multietapas se pueden considerar como un sistema acoplado en serie, tienen rodetes iguales, las
curvas caracteristicas H vs. Q y # vs. Q son también idénticas entre si y en este caso no se presentan problemas de rangos
indeseados de funcionamiento u operacidn incorrecta, tal como se muestra en la figura 3.

En la figura 8.3 se observa que con una sola bomba no se puede vencer ni la carga estatica para Q=0, debido al requerimiento de
sistema o curva resistente. Con una bomba multietapas usada para el bombeo de agua desde un pozo, la elevada pendiente de la
curva motriz resultante hace que las variaciones estacionales importantes del nivel del agua en el pozo (lo cual hace que la altura
estatica, Ho , varie apreciablemente) produzcan pequefias fluctuaciones del caudal impulsado por la bomba, y de su eficiencia.

La asociacion de bombas en serie no es aconsejable en la inyeccion directa a redes de distribucién de agua, dado que una ligera
variacion en el caudal demandado (inyectado) genera una gran variacion en la altura de presion, (P/y), proporcionada por el sistema
de bombeo, causando dafios por sobrepresién.

A efectos de evitar las altas presiones a caudales bajos, es aconsejable arrancar el sistema de bombas en serie con la valvula de
descarga total o casi totalmente abierta.

8.2.2 Bombas diferentes acopladas en serie

H A
Curva motriz
B,+B, en serie

Curva del sistema

Punto de
H=H+H} — — — — —— — — — Funcionamiento
correcto

Hyf——————
Curva del sistema

Punto de
Funcionamiento
incorrecto

Hyf-———————~-

[
»

Q=Q:=Q; 0

Figura 8.4. Curva caracteristica de dos bombas diferentes acopladas en serie

En la figura 8.4, se tienen dos bombas de caracteristicas diferentes, conectadas en serie. Ello tiene el inconveniente de que, si el
punto de funcionamiento del sistema (punto de interseccién entre la curva motriz del acoplamiento en serie (B, + B;) con la curva
resistente del sistema queda por debajo del punto I, la operacién es incorrecta, puesto que el caudal y la altura del acoplamiento
serian menores o iguales que los correspondientes a la bomba mayor B,.

Ademas, en estos casos, resulta muy dificil conseguir que todas las bombas trabajen con eficiencias elevadas. Esto, sumado a lo
anterior, desmotiva el uso de dos o0 mas bombas diferentes en serie.

Si las bombas son diferentes, la curva caracteristica combinada sera:

H,=A+BQ+CQ? (8.10)
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Donde los valores de A, B, y C son el resultado de la suma de los coeficientes correspondientes de las N bombas del sistema, es

decir:
A=Y A; B =%L,B; C =% C; (8.11)

Gréaficamente los valores de A, B y C se pueden obtener tomando tres puntos sobre la curva caracteristica combinada de las
bombas en serie y planteando un sistema de tres ecuaciones y tres incognitas o usando método de minimos cuadrados.

Figura 8.5. Bombas multicelulares o multietapas de pozo profundo
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8.3. Bombas en paralelo

Cuando se trata de satisfacer las necesidades o demandas de agua, variables en el tiempo, como en sistemas de riego, o en redes de
distribucion de agua potable, se justifica el acoplamiento de dos 0 mas bombas en paralelo.

Si se tiene una bomba que proporciona una carga adecuada, pero un caudal demasiado bajo, una solucion factible consistiria en
combinar dos 0 mas bombas similares en paralelo, compartiendo la misma succion y las mismas condiciones de entrada. Una
disposicion en paralelo se aplicaria también si varia el caudal de demanda, de modo que se dispondrd una bomba para caudales
bajos y una segunda bomba para cuando se requieran caudales mayores.

En efecto, el empleo de una sola bomba, para satisfacer los consumos altamente variables con el tiempo, seria factible también,
pero antieconémico, puesto que aquella tendria que trabajar con eficiencias muy bajas, correspondientes a los distintos puntos de
funcionamiento, dado que las curvas de 5 vs. Q no son, infortunadamente, planas. Por el contrario, el suministro de agua, variable
segun la demanda, puede garantizarse por medio de una progresiva entrada en funcionamiento de distintos grupos de bombas,
conformado por bombas acopladas en paralelo, manteniendo el rendimiento del conjunto dentro de unos valores aceptables.

Cuando esto sucede el caudal total del sistema es la suma de los caudales de las bombas que estén operando a la vez y la carga del
sistema es la misma para las bombas.

@ o
4 @ mh
X

o).

Figura 8.6. Esquema de bombas en paralelo

Como se muestra en la figura las bombas estan conectadas en paralelo, por lo tanto:
Qe =011+0; (8.12)

Q. ¥ Q, son respectivamente los caudales que suministran las bombas B; y B, conectadas en paralelo.

La carga total del sistema sera:
H = Hl = Hz (8.13)

Aplicando la ecuacion de Bernoulli entre el punto de succion y el punto de descarga se tiene:

2 2
By S g+ H=2040 g, (8.14)
14 29 4 29
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Dondez, = z; =0

Al despejar H de la ecuacion se obtiene:

P4—P. Va?-vs?
H = Ea=Ps) | Va"=Vs" (8.15)
y zg - - - Ve - - -7 - Ve 7
Se debe tener en cuenta que si en el sistema existen pérdidas por friccion o accesorios, éstas se sumaran al valor de H.

H — (Pa—Ps) + VdZ_Vs2

. oty (8.16)

Eficiencia de un sistema con N bombas conectadas en paralelo es:

Whi
Nng = ZW};ZC (8.17)
HQ
Mo = T (818)
Donde:

H: Carga del sistema
Q; = 2Q: Es la suma de los caudales individuales a través de cada bomba
ZW,e.: Es la suma de las potencias individuales que cada bomba requiere para su funcionamiento.

H 4
Bomba B, Curva del sistema

H:H1:H2

HBZ

HBl

Bgioba=B1+B>

Q4 Q1 Q, QB2 Q:=0:+Q, QV
Figura 8.7. Curva de funcionamiento de bombas en paralelo

Para obtener la curva caracteristica de un conjunto de bombas acopladas en paralelo, basta con sumar sus respectivos caudales,
para una misma altura o cabeza, a partir de sus correspondientes curvas caracteristicas de H vs. Q. Ello resulta en unas curvas
globales H vs. Q, cada vez mas planas, tanto mas planas cuanto mas bombas en paralelo sean acopladas.

La figura 8.7, muestra un sistema de dos bombas (B; y B,) conectadas en paralelo, donde se observa que s6lo la bomba B,
suministraria un caudal Qg;, el cual seria menor que Q, que es el necesario para la demanda del sistema, por lo tanto se le
conectara la bomba B, en paralelo para suministrar el caudal necesario.

Para obtener la curva combina se procede de la siguiente manera:
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Para una carga constante, se mide el caudal del punto 1 perteneciente a la bomba B, y se coloca en la misma direccion sobre la
curva de la bomba B, y asi sucesivamente. Los puntos obtenidos se unen para formar la curva caracteristica combinada de las
bombas B, y B, conectadas en paralelo.

8.3.1 Bombas iguales acopladas en paralelo

Si se tiene un sistema de N bombas iguales conectadas en paralelo los caudales que suministrara cada bomba al sistema sera:
Q== (8.19)

Donde Q sera el caudal que suministrara cada bomba al sistema. Analiticamente las curvas de N bombas iguales conectadas en
paralelo se representan:

H=4+B(%)+c(%) (8.20)
Ny =D (%) +E (%)2 (8.21)

Gréaficamente los valores de A, B, C, D y E se pueden obtener mediante ajustes a partir de las curvas caracteristicas, usando el
método de minimos cuadrados.

Para el ajuste de la curva caracteristica de la bomba Hg.vs. Qg segln la ecuacion:

Hg = A+ BQg + CQz°
La diferencia [Hs — (4 + BQs + CQs")] es pequefia, tedricamente nula para cualquier punto; mas adn el cuadrado de la misma:

[Hs — (A+BQs + €Qs?)]” (8.22)

Se toman n puntos reales sobre la curva caracteristica dada, se sustituyen en la expresion anterior y se suman:
2
§= Z[HBi - (A + BQp; + CQBiZ)]

Derivamos con respecto a A, B y C, e igualamos a cero:

as .9 _ . 85 _
aa= 0 =00 5=0

ZHBi_nA_BZQBi_CZQBiZ =0

Y Hpi Qpi —AY Qs —BY Qp° —CY Qp° =0 (8.23)

ZHBiQBiZ_AZQBiZ_BZQBiS_CZQBi4=0

El ajuste de la curva caracteristica de la bomba Hy. vs. Qg, usando minimos cuadrados, sin considerar el término de primer orden
segun la ecuacion:
Hy = A+ CQz* (8.24)

YHg—nA—CYQg° =0
(8.25)

Y Hpi Qpi’ —AY Qs” —CXQp* =0

La curva n. vs. Qg; puede ajustarse segun la ecuacion:
ng = DQp + EQp” (8.26)

También por el método de minimos cuadrados.
2
§= 2(7731' — DQp; + EQBiZ)

Se toman n puntos reales sobre la curva caracteristica dada n. vs. Q, se sustituyen en la expresidn anterior y se suman:
Derivamos con respecto a D y E, e igualamos a cero:
B _. B _g.
aD ' 8E !
Y05 Qs — DX Qp° —EX Qg =0
(8.27)

Y05 Q5" —DYQp° —EX Q" =0
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Una vez obtenidos los ajustes de las curvas caracteristicas de la bombas, se obtienen las curvas del sistema acoplado para bombas
iguales, ya sea en serie o e paralelo.

HA

Curva resistente

H=H=H, Qs1 >Qt/2
|
Hex= Hez |
| B,=B, i Bgiona=2B1
| |
A2 Q= Qe @ e

Figura 8.8. Dos bombas idénticas en paralelo

En la Figura 8.8, se muestran las curvas H vs. Q de la bomba B,, idéntica a la bomba B,, del conjunto acoplado de bombas,
Bgowa=2B1 Yy de la curva resistente. Obsérvese que el punto de funcionamiento ha pasado del punto 1, correspondiente a una
bomba, individualmente, al punto de funcionamiento PF, correspondiente al conjunto acoplado de dos bombas idénticas en
paralelo. Obsérvese también que el nuevo caudal que operara cada bomba individualmente trabajando en conjunto es Q./2, en el
punto de funcionamiento PF, sera menor que el caudal correspondiente al punto de funcionamiento 1 (Qg; 0 Qg, ). Exceptuando
una curva resistente horizontal (ademas, sin pérdida de carga en la impulsién), siempre se verificard que Q./2<Qpg;, €s decir,
2Qg1> Qq, lo que significa que el caudal total impulsado por las dos bombas acopladas en paralelo es, casi siempre, menor que el
doble del caudal que aportaria una sola bomba en la misma instalacion.

Si se conoce la curva de la bomba B, conocida también como curva motriz Hg; = H(Qg,). En base a la figura 8.9, si se conectan
en paralelo dos (curva motriz 2B,) y tres de estas bombas (curva motriz 3B,) se tiene:

Una bomba: Curva motriz B;. dos bombas: Curva motriz 2B;. tres bombas: Curva motriz 3B,
H 4

Motriz 3B,  Curva resistente

v

Qlll QII QBl ZQ” 3QIII Q

Figura 8.9. Tres bombas idénticas conectadas en paralelo

Donde la curva motriz 3B seria la curva caracteristica combinada de las tres bombas conectadas en paralelo.
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El caudal total para dos bombas en paralelo (curva motriz 2B, ) seria Q, = 2Q"".

El caudal total para las tres bombas en paralelo (curva motriz 3B,) seria Q, = 3Q"".
La ecuacion para la curva motriz By:  Hp; = A+ BQp; + CQp,”

2
La ecuacion para lacurvamotriz2B,;: H=A+ B% +C (%)
2
La ecuacion para lacurvamotriz3B,;: H=A+ B% +C (%)
La interseccion de la curva del sistema o curva resistente con las curvas motrices, permite obtener los puntos de funcionamiento.
8.3.2 Bombas diferentes acopladas en paralelo:

El tratamiento analitico de bombas acopladas en paralelo es mas laborioso, si éstas son distintas. Para N bombas diferentes, las
curvas caracteristicas (ecuaciones Hg vs. Q) serian:

Hpy = Ay + B1Qp1 + C1Q3122 n=D;Qp + E1Q312
Hp, = Ay + B;Qp2 + (3052 N =D10Qp1 + E1Qp1
Hpy = Ay + ByQpy + CNQBN2 n = DyQpy + ENQBNZ
En el acoplamiento de bombas diferentes, cada bomba maneja un caudal Q; diferente y altura H = H;, igual para todas, es decir, la
altura total del conjunto de bombas es H = H, = H, = --- = Hy. Con la altura conocida se obtendran los caudales impulsados de
cada bomba del sistema, despejando los caudales de las respectivas ecuaciones Hg vs. Qp:
Q= f1(Hy); Q2 = f2(Hp); e w5 Qv = fn(Hy);

En general:

_Bit/Biz_‘tci(Ai_Hi)
Q; = 20, (8.28)

Luego se sustituyen en la ecuacién de balance de masa para calcular el caudal total:

Q=0 +Q; + - +0Qy
O sea:

Q: = f1(Hy) + f2(Hp) + -+ + fy(Hy) (8.29)

El tratamiento analitico de las eficiencias requiere el calculo previo del punto de funcionamiento de cada bomba, individualmente,
empleando sus respectivas curvas.

Supongase, ahora, que se tienen dos bombas que se han de instalar acopladas en paralelo, descargando a una misma linea de
impulsién simple. Sup6ngase, también, que, a la salida de cada bomba, existe una valvula de retencion o anti retorno. Bajo estas
consideraciones, se pueden presentar dos casos:

Caso 1: Las dos bombas tienen curvas caracteristicas H vs. Q distintas, pero igual altura a valvula cerrada (Hz, =Hp,, para
Q=0)

En este caso, el problema se resuelve del mismo modo que en el caso de bombas idénticas, la curva caracteristica del conjunto
acoplado de bombas se obtiene sumando caudales correspondientes a iguales alturas suministradas por las dos bombas.
Nuevamente, en este caso, el caudal total impulsado por el conjunto es menor que la suma de los caudales que respectivamente
impulsarian las dos bombas, consideradas individualmente instaladas en el sistema.
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H A

Q= Q1+ Q;
Qi< Qg1+ Qa2

Curva resistente

H:H1: H2 ————————————————
Motriz Bglobal

Q. Qwm Q "Q

Figura 8.10. Dos bombas acopladas en paralelo con curvas caracteristicas H vs. Q distintas, pero igual altura a valvula cerrada

Caso 2: Las dos bombas presentan curvas caracteristicas absolutamente distintas
En este caso, la curva resultante presenta una porcion comin (tramo 1: T;) con la curva de la bomba de mayor altura H, a véalvula
cerrada (Q = 0), como se muestra en la Figura 8.11. En dicho tramo, bajo ninguna circunstancia, se permitiria trabajar el conjunto
acoplado, puesto que la bomba B1 no puede operar en dicha zona y, en consecuencia, el acoplamiento en paralelo no tendria
objeto. Ello es una razon poderosa para que, en la practica, los acoplamientos de bombas en paralelo se hagan con bombas
idénticas.

HaA

Curva resistente

"""""" Q= Qi+ Q2

H=Hg;= Hg, Qi< Qg1+ Qs

Motriz Bglobal

Qe:  Qm Q Q

Figura 8.11. Dos bombas acopladas en paralelo con curvas caracteristicas H vs. Q distintas

Se reitera que el analisis matematico de eficiencias y potencias de cada una de las bombas del grupo requiere del desglose del
caudal total en los caudales parciales, Q;, en funcién de las correspondientes alturas H;. Una vez conocido el punto de
funcionamiento del sistema, PF, y los caudales individuales, Q; y Q,, se recurre a las curvas de eficiencia y de potencia
correspondientes a cada bomba.

H=A+BQ,+CQ*

Gréaficamente, los valores de A, B y C se obtienen planteando un sistema de tres ecuaciones, (se toman tres puntos sobre la curva
caracteristica combinada de las bombas conectadas en paralelo), o usando el método de minimos cuadrados.
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Ejemplo 8.1
Se bombea agua entre dos depositos a través de una tuberia con las caracteristicas siguientes D=250 mm, L=45 m, f=0.027,

>'K=2.2. La curva caracteristica de la bomba de flujo radial se aproxima con la ecuacién:

Hg, = 20.5 +10.7Qp; — 100Qp,>

3
Donde H esta en metros y Q esta en mT .

Determine la descarga Q vy la carga de la bomba H para las siguientes situaciones:
a) z,-z;=15m, con una bomba funcionando.
b) z,-z;=15 m, con dos bombas idénticas operando en paralelo.
C) zy-z;=25m.

a) Primero desarrollamos la curva de demanda del sistema

H=(z;—2z)+ (f%+ZK) 2;2:2

H=15+ (00272 4 22)— &
( 0.25 )zx9_81(§x0.252)2

H = 15 + 149.3360%
Para encontrar el punto de operacion, igualamos la curva caracteristica de la bomba y la curva de demanda del sistema.
15 + 149.336Qp,> = 20.5 + 10.7Qp, — 100Qp,>

Reducimos y despejamos Q asi:
249.336Q3,% — 10.7Qz, — 5.5 =0

_10.74+/10.72-4x249.336x(—5.5)
B1 — 2x249.336

Qp; = 0.1715 M°/
Utilizamos la curva de demanda del sistema, calculamos H
Hg, = 15 + 149.336x(0.1715)2
HBI = 19.39 m
b) Para dos bombas iguales en paralelo la curva caracteristica es:
2
H =205 +10.7% - 100 (%)
2 2
H = 20.5 + 5.35Q, — 25Q,”

Igualamos las curvas y despejamos Q;
15 + 149.336Q,% = 20.5 + 5.35Q, — 25Q,°

174.336Q,% — 5.35Q, — 5.5 =0

_ 5.3544/5.352-4x174.336x(-5.5)
2x174.336

Qe

3
Q, = 0.1936 ™M/, .
Q=0 =%=00968™/5 < Qs

Utilizando la curva de demanda del sistema calculamos H
H = 15+ 149.336x(0.1936)2
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H =20.59m

¢) Yaque z,-z; €s mayor que la carga de cierre para una sola bomba (es decir, 25>20.5m) es necesario operar con dos bombas
en serie.

La curva caracteristica combinada para dos bombas iguales es:

H, = 2x(20.5 + 10.7Q — 100Q?)

H, = 41 + 21.4Q — 200Q?

La curva de demanda del sistema se modifica ya que z, — z; = 25 m; se convierte en

H = 25+ 149.336Q7

Igualamos las curvas caracteristicas y despejamos Q
25+ 149.336Q% = 41 + 21.4Q — 200Q?

349.336Q% — 21.40 — 16 = 0

0= 21.4++/21.42-4x349.336x(—16)
2x349.336

Q = 0.2468™M°/

Sustituyendo en la curva del sistema:
H, = 25 + 149.336x(0.2468)?
H, =34.09m

H, =H, =%= 17.045 m

Ejemplo 8.2
En un sistema de riego se instalan tres bombas iguales en paralelo, la curva motriz o curva caracteristica de la bomba es la

siguiente:
Hg, = 86 — 86.4Q%,
Y la curva resistente es:

H = 48 + 30?2
Las unidades de las curvas en el sistema internacional.
Calculese los puntos de funcionamiento y las potencias mecanicas para:
a) unasolabomba 7z, =0.79,
b) dos bombas N2p1 = 0.82
c) tres bombas trabajando 135, = 0.84

a) El punto de funcionamiento se obtiene interceptando la curva motriz con la curva resistente:
86 — 86.4Q%, = 48 + 3Qp,”
3
Q1 = 0.65 ’"T

Sustituyendo este caudal en cualquiera de las curvas motriz o resistente se obtiene la altura:

HBl = 49.3 m

; Whia _ YQB1Hp1 _ 998x9.81x0.65x49.3
Wiee = —= = = =397.13 KW
mec nB1 nB1 0.79

b) Con dos bombas en paralelo:
H =86 — 86.4(%)? = 86 — 21.6?

La intercepcion de esta curva con la curva resistente da el punto de funcionamiento
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86 — 21.6Q7 = 48 + 3Q,*
Q, =124m3/s
H=H1 =H2 252.8m

YW, = Whig _ yQH _ 998x9.81x124x528 _ may 505 iy

M2B1 M2B1 0.82

Cada motor de bomba tiene que proporcionar una potencia mecanica de 390.85 KW.

c) Con tres bombas en paralelo
H = 86 — 86.4(%)? = 86 — 9.60?
La intercepcion de esta curva con la curva resistente da el punto de funcionamiento

86 — 9.6Q7 = 48 + 3Q,”
Q, =1.74m3/s
H=H1=H2=H2:57m

_ Whig _ YQtH __ 998x9.81x1.74x57

S Winee = 2l = 1155.96 KW

M3B1 M3B1 0.84

Cada motor de bomba tiene que proporcionar una potencia mecanica de 385.32 KW.
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La potencia de los motores debe ser capaz de proporcionar la maxima potencia demandada, que es la potencia mecanica de una

sola bomba funcionando en el sistema, caso a.

Ejemplo 8.3

Se tiene una instalacion de bombeo que necesita una elevada altura manométrica y se ha decidido utilizar dos bombas iguales

conectadas en serie. Las caracteristicas de la linea se presentan a continuacion:
3
Caudal: 30™"/,

Densidad:1000 Kg/m3

T
[ A

Sistema en serie de dos bombas iguales
Tuberia de aspiracién: D=4 pulgy h{=0.5m
Tuberia de descarga: D=3 pulgy hy=6m
Presion de vapor 2337 Pa.
Punto 1: Altura 0 metros, presion 1 bar
Punto 2: Altura 4 metros
Punto 3: Altura 100 metros, presion 2,5 bar
Si las bombas giran a 3600 RPM, estimar:

v

1<
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a) Elvalor de la carga total e individual de las bombas.
b) Potencia mecénica si las bombas tienen una eficiencia global de 75% .
c) Verificar si existen problemas de cavitacidn en las bombas.

a) Seaplicara Bernoulli entre los puntos 1 y 3:
2

Py v, 2 P3 V3
Lz + 2+ H —hpyy =2tz +
” 17 % t~ 13 =7 37 %g

Se Despeja H, de la ecuacién de Bernoulli.

Hy =224 (25— 2) + by
—_ * 5
= &5 D107 L (100 — 0) + 6.5 = 121.79m
9.81%1000

Como son dos bombas iguales y estan en serie:

H1=H2=%=60.89m

b) Potencias mecanicas
Para una sola bomba la potencia requerida seria:

Whia = pgQcH

La potencia mecanica de cada bomba sera:

1
. W 1000x9.81x(30x-——)x60.89 4978
Wipee = —24 = (39%350) =-—— KW = 6.637 KW
nB 0.75 0.75

La potencia mecanica total para el sistema planteado sera:
SWiee = 2Wioe = 2x6.637 KW = 13.275 KW

Para la bomba B:

Bernoulli entre 1 y la succion de la bomba B,
_hfl—s =H + h1

hl = _hfl—s —H

NPSH = H + Ha — Hv

H = NPSH — Ha + Hv
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Como no se tiene la curva de NPSH de la bomba, se puede usar el valor empirico de S=2.95 para calcular un valor de NPSH con

el que comienza la cavitacion.

wpsp — L[N Q@AY 1 (mx3600x 000833\
g\ 30s ~ 981 30x2.95 - orbm
Pum 100000
Ha = —atm _ = 10,194
&= T 981x1000 mn
pp B 2337
V= To9gixt000 0™

H =2.696 — 10,194 + 0,238 = —7,26 m
hy=—hy_s—H=-05+726=676m

La bomba B1 esta en aspiracion y a una altura menor que 6.76 m, por lo tanto no cavitara, ya que la velocidad especifica de succion

sera mucho menor que 2.95.
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Para la bomba B2:

Bernoulli entre 1 y la succién de la bomba B,
_hfl—S + Hl = H + hz

Suponiendo el caso critico donde hg;_s = 6 m
H=—hs_¢+H —hy, =—-6+60.89—4=50.89m
NPSH = H + Ha — Hv = 50.89 + 10.194 — 0.238 = 60.846 m
_ mNQY?  mx3600x0.00833/2
30(gNPSH)3/4  30(9.81x60.846)3/4

= 0.28 < 2.95 No ocurre cavitacion.

Ejercicio 8.4
Se bombeara petréleo crudo (DR=0.86, v =0.000019 m?/s) a través de 5 Km de una tuberia de hierro colado de 450 mm de

diametro. El aumento de altitud entre el extremo corriente arriba y el extremo corriente abajo es de 180 m. Si una bomba con la que
se cuenta es la maquina de flujo radial de 240 mm de diametro de la figura. ; Cudntas bombas en serie se necesitan para lograr la
operacién mas eficiente? calcule la potencia mecanica requerida.

Q(gal/min)
0 500 1000 1500
- : l
100 O R i B B e e
: 4 70 7510 (% ‘ :
] 260 40 50 | 610 | 0 S51e (%) 1 | 1300

90 i -

80 7240ﬁ—|[.+ | i 11
1 250

1

r |
70 ik S
220 Q \ ' {1
60 ‘ ! - 200
| 205 | % 11
Hy(m) o4 M ] 1 Hm
I . \ 70 | 1 J1s0
, 1

40 Diametro exterior

[ del impulsor (mm) ~ |

30 J _ :

20 : 1 - : i‘ t

l : ]
P [ 1 150
10 | t i ]
ol - F i | il \ s
100 . T T
W, (kW) 50 |-
0
12
-
3 : 30
NPSH(m) g |- 50 NPSH (ft)
4
2F | -{10
T PO T e I TN I e N
0 50 100 150 200 250 300 350 400
Q(méh)

Planteando Bernoulli

2 2
A+t H =24+ 2 1y
Y 2g 14 2g

V1=V2=0
Py =P, =Pynm

Hy = (2, —z) + hf

LV?
D2g
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he = 8fL QZ

f ~ gn2D5

Se selecciona del grafico el punto de mayor eficiencia.
Ng1 = Nyg1 = 0.80 con N bombas iguales
Q=275 m*/s= 0.0764 m3/s

HBl = 65 m
__ 4x0.0764 m
V= gzt 0.48 M/
Rep = 22 = 11368.42
0.000019
£=22°_ 000057
D 450
f =003

o= 00300 0.07642 = 3.92m
9.81xm“x0.45
H, =180 +3.92 = 183.92 m

Para saber la cantidad de bombas en serie necesarias se divide la altura de bombeo obtenida por la ecuacion de Bernoulli entre la
altura de bombeo perteneciente al punto de mayor eficiencia de la bomba seleccionada de la figura 6.

He _ 183.92

- P 2.83  Es necesario instalar tres bombas en serie para operar de forma eficiente.
B1

La potencia mecanica requerida es:

H; = 3x65 =195m

HQ
N3p1 = ngn:ec
EWmeC — 860x9.819§)1895x0.0764- — 157111 KW
Ejercicio 8.5

Las dos bombas de 35 pulg de la figura estan combinadas en paralelo para mover agua a 60°F a través de 1550 pies de conducto

horizontal. Si la f=0,025, ;Cual es el didmetro del conducto que asegure un caudal de 35000 gal/ ?. ¢Cual es la eficiencia del

) min
sistema en paralelo?.
|
aop —ASL e v 25
! LR NPSH / ap &
[ =
350 —414-in dia. —S— 8T T 15 £
Nty Sy | de—oe 0
F 4 i
& 300 ————i — = i 45
g 38-in dia. °g|\ «
T 250 —35.in dia. 7| T N g
g do
E =0 S
& DN X Y
200 &
SN%
150 / "déo——
=l sl L \%@ |
o
100 o
0 4 8 12 167 TR ad e

Galones EE.UU. por minuto x 1000
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Tanque de Tanque de
aspiracion descarga
2

e

Esquema de la instalacién

Q; = 35000 g“fq — 7g P

Apllcando Bernoulh tenemos
2

V.
B+ A H by, =2t +
y 1 2g f1-2 y 2 2g

Pl = PZ = O
Vl = VZ = 0
Como la tuberia es horizontal Az =0
H=hs
Dejando la ecuacion de pérdidas en funcion del caudal se tiene:
h _ 8fL 2
f — gn?D5 Qe
— 8x0,025x1550 782

32,2xm2xD5

H= 59345.65
D

Sabemos que cuando se tiene un sistema de bombeo en paralelo

Q:=0;+0Q;

Como las bombas son iguales:
Qr =20

Por lo tanto el caudal que impulsa cada bomba sera:
Qt

Q=0:=0; = >

Entonces para el caudal que exige el ejercicio se tiene:

35000gal/min

:,3
Q= = 1750022 = 3922
min S

Evaluando un caudal de 17500 en la curva de la bomba de 35 pulg. Se tiene una altura aproximada de H = 199 pies

Teniendo el valor de carga se calcula el diametro requerido para que el ducto cumpla con las especificaciones dadas.

5934.65
D5

H=

5934.65\1/5 .
D = ( 100 ) = 1,97 pies

El didmetro para que el ducto cumpla con las especificaciones dadas tiene que ser D=1,97 pies.

Para calcular la eficiencia del sistema de dos bombas iguales en paralelo, ajustamos la curva de eficiencia de la bomba de 35 pulg
segun la siguiente ecuacion:

nB:DQB+EQBz__ ) )
Luego la curva de eficiencia del sistema sera:



Ingenieria Mecénica — Universidad de Los Andes. Mérida - Venezuela

Q A%
o =D () +E(5)
Con N=2, y se calcula la eficiencia del sistema.

Tomando 8 puntos de eficiencia versus caudal para la bomba de 35 pulgadas se tiene:

Qi (x10%) g_‘_ll Ngi | M8iQsi | NpiQp° Qs Qs’ Qs
min

6.5 60 | 390 2535 42.25 274.625 1785.0625

9 72 | 648 5832 81 729 6561

115 80 | 920 10580 132.25 | 1520.875 | 17490.0625

135 84 | 1134 15309 182.25 | 2460.375 | 33215.0625

16 86 | 1376 22016 256 4096 65536

175 87 | 15225 | 26643.75 | 306.25 | 5359.375 | 93789.0625

20.5 86 | 1763 361415 420.25 8615.125 176610.0625

22 84 | 1848 40656 484 10648 234256

> 9601.50 | 159713.25 | 1904.25 | 33703.375 | 629242.3125

9601.50 — Dx1904.25 — Ex33703.375 =0
159713.25 — Dx33703.375 — Ex629242.3125 =0
D =10.5716; E = —0.312418

ng = 10.5716Q; — 0.312418Q >

Curva de eficiencia del sistema en paralelo:
2

Nas = 10.5716 (%) — 0.312418 (%)

7,5 = 5.2858Q, — 0.0781Q,>

Con Q; = 35 (x10%) gal/min

T]ZB = 89.33 %

231
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8.4. Problemas

8.1 La bomba de 240 mm de didmetro que se presenta en la figura, se usa para bombear agua en un sistema de tuberias cuya curva

de demanda es H = 50 + 250Q?2, donde Q esta en m3/5. Calcule el caudal de descarga, el aporte de potencia requerido y la
NPSH requerida para dos bombas en paralelo.

Q(gal/min)
0 500 1000 1500
100 T — — T ——
[ ]
40 50 | 70 |75np (% ‘
a5 7250 0 0 | 6’0 OﬁkSBP_(:)—_h 1 1300
{ 4
80 —240 ! : - — — —
| . [ [ 5
L 1 25 4 250
70 9
| 220 1 1
60 - -1 200
205 1
Ho (M) o  —— ] Hy (ft)
L ) ) 4 150
40 Diametro exterior :
[ del impulsor (mm) |
30 - 100
20 E
- 50
10
0 do
100
W, (kW) 50
0
12
1
g 30
NPSH(m) g [ 20 NPSH(ft)
4
2f : 10
0 50 100 150 200 250 300 350 400
Q(m3/h)

8.2 Se bombeara petrdleo crudo (DR=0,86 a 20°C) a través de 3 millas de una tuberia de hierro colado de 20 pulg. de diametro. El
aumento de altitud entre el extremo corriente arriba y el extremo corriente abajo es de 700 pies. Si una bomba con la que se cuenta
es la maquina de flujo radial de 205 mm de diametro de la figura del problema 1, ;cuantas bombas en serie se necesitan para lograr
la operacion mas eficiente? Calcule la potencia mecénica requerida.

8.3 Una bomba funcionando en una determinada instalacién proporciona 25 l/s a 45 m de altura manométrica. Los valores de
disefio de la bomba que se indican en su placa son: Q = 20 l/S, H = 48 m, N= 1450 RPM. A continuacion se instala una bomba

igual a la anterior y en serie proporcionando en la misma instalaciéon 37 l/s a 56 m de altura manométrica. Se pide calcular las
expresiones analiticas de las curvas caracteristicas de la bomba, de la instalacion en serie y de la curva resistente.
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8.4 Dado el sistema representado en la figura, determine el punto de funcionamiento de las bombas. Deben despreciarse las
pérdidas secundarias.

K{

Q

Q2

28 [22)

Datos

H = 100 + 50Q, — 1500Q,2
z, = 130m, zy = 200m

e = 0.00016m

v = 107 m?/s

Lyg = 25m Dy = 03m
Lgc = 0

Lep = 150m Dgp = 0.3m
Ly = 70m D; = 0.25m
L, = 50m D, = 0.25m
Lgp = 270m Dy = 03m

8.5 La bomba de 28 pulg. de la figura, se emplea a 1170 RPM en un sistema cuya curva de carga es H(pies) = 100 + 1.5Q,% , con

Q; en miles de galones de agua por minuto. Encuentre el caudal suministrado y la potencia mecanica requerida para: Una bomba,
dos bombas en paralelo, y dos bombas en serie. ¢Cual es la mejor configuracion?

I |
n=1170 rpm

800
=
el o %
700 363-india. %
i
& 600
N
E & 32-in dia.
o]
-
E
<
400
28-in dia.
300
200
0 4 8

Galones EE.UU. por minuto X 1000
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8.6 Las dos bombas de 38 pulg. de la figura, estan combinadas en paralelo para mover agua a 60°F a través de 1300 pies de
conducto horizontal. Si la f=0,021, ;Cual es el diametro del conducto que asegure un caudal de 45000 gal/min para N=710?

I
400 n="T710 rpm /! 25
NPSH
20, &
350 el b 0k g ‘-’/ 15 Z
415-in dia. ) c?s@ Q‘.\B — r:\?.-
» ‘%*"lg\ufé\c 10
i N i e S
€3 e 9
g 38-1n|d1d. ]\ L & c§\°«-u~ﬁ\o
é : — \ f-5 “Ibb
© 250 —35-in dia. |
g polo
< Y
200
150
100
0 4 8 12 16 20 24 28

Galones EE.UU. por minuto X 1000

8.7 Las dos bombas de 35 pulg. de la figura del problema 6, estan instaladas en paralelo en el sistema que se muestra,
despreciando las otras pérdidas para agua a 20°C estime el caudal y la potencia requerida si a) ambas bombas estan funcionando y
b) una bomba esta funcionando y la otra esta parada.

Tuberia de fundicion de acero, 1
milla de longitud y diametro de
24 pulg.

z, = 300 pies

B

7z, = 200 pies

8.8 La bomba de 32 pulg, de la figura del problema 5, se emplea a 1170 RPM en un sistema cuya curva de carga es H(pies) =
100 + 1.5Q,2, con Q en miles de galones de agua por minuto. Encuentre el caudal suministrado y la potencia en el eje requerida
para a) una bomba, b) dos bombas en paralelo, c) dos bombas en serie y d) una bomba esta parada y la otra funcionando.

8.9 Dos bombas de 32 pulg. de la figura del problema 5, van a ser colocadas en serie a 1170 RPM para subir agua mediante un
conducto vertical de 500 pies de hierro fundido. ;Cudl deberia ser el diametro del conducto para el funcionamiento mas eficiente?
Desprecie las pérdidas menores.
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