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1. INTRODUCCION

El desplazamiento de fluidos, liquidos o gases (en ocasiones incluso con sélidos en suspensidn)
se desarrolla normalmente en sistemas de flujo, mas o menos largos y complejos que implican
conducciones rectas, generalmente cilindricas de didmetros variados, enlazadas por uniones
convenientes, curvaturas, codos, vdlvulas, etc. A través de estos sistemas el fluido sdélo fluye
espontaneamente si su energia total disminuye en la direccién del flujo. De no ser asi, habrd
gue comunicarle energia desde el exterior mediante dispositivos tales como bombas, en el
caso de liquidos, o compresores, soplantes o ventiladores, en el caso de gases. Tal aporte de
energia puede invertirse en aumentar la velocidad, la altura o la presién del fluido.

La cuantia de la energia que deberda suministrarse a un fluido para conseguir su
desplazamiento por un sistema determinado dependerd de su caudal, de la altura a que deba
elevarse, de la presidn con que se requiera al final de su recorrido, de las longitudes y
diametros de los tramos rectos de conduccion, de los accidentes (ensanchamientos,
estrechamientos, curvaturas vdlvulas, codos, etc.) intercalados entre ellos y de sus
propiedades fisicas, fundamentalmente su viscosidad y su densidad.

La ecuacion de Bernoulli:

2 2 P2 N
\/22—\/21+g(z2 —zl)+jvdp+ZF:W (J/kg) (1.1)

P

aplicada a los extremos del sistema de que se trate permitira el cdlculo de la energia (W) que
debe comunicarse a la unidad de masa del fluido circulante. Con ella y el caudal masico de flujo
gue se desee (m) se obtiene la potencia tedrica necesaria para el flujo deseado:

P=mW(W) (1.2)

Son muy variados los tipos de flujos y fluidos que pueden presentarse, aunque
fundamentalmente puede dividirse en flujo de liquidos (incompresibles) y flujo de gases
(compresibles, aunque si la variacidn de presion es baja pueden considerarse incompresibles).

A modo de ejemplo se citard entre los primeros: bombeo de productos petroliferos como
crudos, gasolinas, naftas, gasdleos, etc. servicios de agua para calefaccidon o enfriamiento en
cambiadores de calor, servicios agua potable y alcantarillado en las grandes ciudades; bombeo
de acidos, alcalis y toda clase de productos quimicos desde sus depdsitos almacén hasta las
unidades en que se requieran, etc. En cuando a los gases, podemos citar el flujo de gas natural
a grandes distancias; servicios de gas propano, de aire comprimido, etc. A su vez, los fluidos
pueden ser gases o liquidos poco viscosos, liquidos de elevada viscosidad, newtonianos o no,

con o sin sélidos en suspensidn, corrosivos o inertes, etc.

En el presente tema, se abordara la descripcion y funcionamiento de los distintos equipos
utilizados para la impulsién de liquidos y gases de forma separada, no sélo por su distinto
comportamiento de compresibilidad, sino porque sus grandes diferencias de densidad vy
viscosidad requieren que las respectivas maquinas impulsoras tengan caracteristicas distintas.
A modo de ejemplo, baste decir que los equipos para gases deberdn tener mayor precisién en
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el disefio para evitar fugas, que se producen con mucha mayor facilidad que en el caso de los
liquidos. También podria decirse que en el caso de los liquidos hay que tener presente en qué
lugar se coloca la bomba para evitar problemas de cavitacién, circunstancia que no se produce
en los gases.

2. IMPULSION DE LiQUIDOS

Como se vio en el Tema 1, en Ingenieria Quimica normalmente el balance de energia mecanica
entre dos puntos se expresa mediante la ecuacién de Bernoulli en unidades de energia por
unidad de masa (J/kg). Sin embargo, en Ingenieria Civil la ecuacion de Bernoulli suele
expresarse en unidades de energia por unidad de peso, teniendo el mismo significado fisico.
De esta forma la ecuacion de Bernoulli se obtiene dividiendo ambos términos por la
aceleracion de la gravedad g, teniendo unidades de J/N, que dimensionalmente es equivalente
a longitud (m). De esta forma, los distintos sumandos de la ecuacién de Bernoulli se les
denominan cargas o alturas. Considerando que los liquidos son incompresibles, la ecuacion
resultante queda de la forma:

2 2 _
Vo Vi +(22—zl)+LZ Pl)+§:

_ H (2.1)
2o,  29o, pg

donde H = W/g y se le denomina altura proporcionada por la bomba, mientras que el término
YF/g se le suele denominar pérdida de carga. Dado que la circulacién de liquidos es mucho
mas importante en dreas de Ingenieria Civil (por ejemplo, redes distribucién de aguas potables,
riego y residuales), la bibliografia y los fabricantes de bombas utilizan exclusivamente la
ecuacion de Bernoulli expresada en m (ec. 2.1), por lo que en este tema los balances de
energia mecanica se abordardn generalmente de esta forma. Previamente a la descripcidn de
los distintos equipos impulsores de liquidos, se verdn algunas consideraciones.

2.1 Cargas en el sistema

Un sistema tipico en el que se bombea un liquido es el indicado en la Figura 2.1:

2 1 _ ' |
] | W
1 X
z
Zl 2
Bomba
\
3 4 /
@ =
S L
lado de aspiracion« - lado de impulsidn

Figura 2.1. Cargas en el sistema
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donde z; = z4, que al poder tomarse como origen de alturas, es igual a cero. A partir de este
esquema se definen los siguientes conceptos.

e Carga de aspiracién o succion: Es el valor de la energia que posee el fluido al

llegar a la boca de succién de la bomba hidraulica, expresada en metros de liquido. Se define
como la suma de la carga de presidn, la carga cinética y la altura geografica o cota en la boca
de succion de la bomba, de acuerdo con la figura anterior:

2
Py, Vs

h —_8
pg 290,

a

+Z, (2.2)

Si se plantea el balance de energia mecanica entre los puntos 1y 3:

2 2
Vi +zl+i= Vs +23+P—3+2Fa (2.3)
290, pg  2go, P9 9
de donde:
2 2
ha:(%+ Vs +23J:P1+ Vi +zl—ZFa (2.4)
pg 2o Pg 290, g

e Carga de impulsidn: Es el valor de la energia que posee el fluido justo en el

punto de salida de la bomba hidraulica, expresada en metros de liquido. Se define como la
suma de la carga de presion, la carga cinética y la altura geométrica en la boca de impulsién de
la bomba. En nuestro esquema,

+z, (2.5)

i (2.6)

En (2.4) XF,/g = pérdida de carga por friccién en la zona de aspiracién y en (2.6) XF;/g= pérdida

de carga por friccidn en la zona de impulsién.

e Carga total: Es la diferencia algebraica entre la carga de impulsién y la de
aspiracion, y teniendo en cuenta (2.4) y (2.6)

_ 2 2 _
h:hi—ha:(zz—zl)+(PZ P1J+[ V: M J+2F""+ZF' (2.7)
P9 29a, 29a, g g

Si se planteara un balance de energia mecanica entre 1y 2, el parametro definido como carga
total del sistema corresponde a la energia necesaria por unidad de peso para que circule el
liquido de 1 a 2, por lo que esta carga corresponde a la energia requerida por una bomba para
impulsar el fluido.
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De las ecuaciones (2.4) y (2.6) se deduce que la carga de aspiracion disminuye y la de impulsién
aumenta a medida que aumenta el caudal del liquido (ya que aumentan XF, y XF;), con lo que
la carga total necesaria para impulsar el liquido l6gicamente es mayor cuanto mas grande es el
caudal que tiene que circular.

Supongamos, en el ejemplo de la figura 2.1, que los depdsitos 1 y 2 estan abiertos a la
atmosfera y que expresamos la presion relativa respecto a la atmosférica (P,=P,=0), y que la
velocidad en ambos es practicamente cero al ser la seccién de los tanques mucho mayor que la
de la conduccion. Ademas, supongase que la tuberia que va de 1 a 3y la quevade 4a 2,
tienen el mismo didmetro. La figura 2.2 muestra el diagrama de lineas de altura. El trazo
grueso que pasa de los puntos 1-3-4-2 corresponde a la linea de energia total en cada punto
del sistema. Asi, la altura en el punto 1 corresponde Unicamente a su cota z;, ya que P; =0y V;
= 0. El trazo grueso entre 1y 3 esta inclinado, ya que al pasar de 1 a 3 hay pérdidas por friccion
(XFa/g), cuyo valor corresponde a la diferencia entre la altura total en 3 y la que habria en 3 si
no hubiera pérdidas (es decir, una horizontal entre 1y 3). La altura total en 3 corresponde a la
carga de aspiracion, y puede comprobarse en el diagrama el cumplimiento de la ecuacién (2.4).
Andlogamente, la altura total en 4 corresponde a la carga de impulsidon, y puede comprobarse
por (2.6), y nuevamente la altura total de 2 corresponde a su cota geografica. Al ser la tuberia
del mismo didmetro, el término cinético antes y después de la bomba es el mismo, como se
aprecia en la figura, al ser constante el caudal. El salto de altura existente en la bomba,
corresponde a la energia por unidad de peso de liquido transmitido por la bomba al fluido, que
corresponde a la carga total, cumpliéndose (2.7). Justo en la salida de la bomba, esta le
transmite energia de presion.

A

(m)

Z;

Pt.1 Pt3 Pt4 Pt.2

Figura. 2.2. Diagrama de cargas correspondiente a la figura 2.1.
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2.2 Punto de colocacion de una bomba

Supongamos el ejemplo de la figura 2.1, donde un liquido es bombeado desde una altura z; a
otra superior z,, pero en este caso supongamos que la conduccién es siempre ascendente. En
la figura 2.3 se ha representado el diagrama de alturas o cargas para este sistema,
representando en este caso presiones absolutas.

A

H (m)
Z,
Patm/pg 23 Patm/pg
P./pg
P4/pg
i >
Pt.1 Pt3 Pt4 Pt.2
L(m)

Figura 2.3. Diagrama de cargas de un sistema de impulsidn ascendente.

La linea a trazos que va desde 1 a 3 es la linea de alturas geograficas, de tal manera que z; < z3
= z4 < Z,. La bomba por lo tanto estd mas elevada que el depésito en el punto 1. La energia
total en el punto 1 corresponde a la suma de la carga potencial y la carga de presion, que es la
atmosférica. Como existen pérdidas por friccién, la altura total en 3 habra de ser inferior que
en 1. Dado que en 3 la cota es superior que en 1y que el fluido tiene una velocidad, para
cumplirse el balance de energia mecdnica, la presién en 3 habra de ser inferior a la
atmosférica, por lo que se habra creado un vacio en el punto de succiéon de la bomba. Si la
presion en 3 se hace igual o inferior a la presién de vapor del liquido impulsado, el liquido
hervira, apareciendo burbujas de gas que producen vibraciones y ruido en las conducciones
qgue, ademas de hacer imposible la impulsiéon del mismo, puede llegar a producir dafios serios y
roturas en las conducciones. A este fendmeno se le denomina cavitacion. Por tanto, la
colocacién de la bomba en un sistema de impulsién de liquidos habra de hacerse en un punto
tal que la presion a su entrada sea superior a la presidn de vapor.

Se denomina Carga neta de aspiracion o NPSH (del inglés "net positive suction head") a la

carga de aspiracion total, determinada en la succién de la bomba, menos la presién de vapor
del liquido a la temperatura que circula, ambas expresadas en metros, es decir:
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NPSH = h, Y (2.8)
(8]
P,—P, V2 P,—P 2 SF
NPSH:( 8 v,y 8 +23J: L vy Vi +z, -2 (2.9)
P9 290, P9 290, g

Para el célculo del NPSH, es necesario tomar como origen de energias potenciales (z=0) la cota
geografica donde se encuentre la bomba.

Este NPSH, denominado “disponible” (NPSH4is,), €n un punto es una caracteristica del sistema
e independiente de la bomba utilizada, que se puede calcular a partir de la ecuacién (2.9).
Cuando el origen de energias potenciales es la cota de la bomba, el NPSH4, debera ser
siempre positivo (> 0) para que no haya cavitacion.

Este NPSH disponible se ha calculado a la entrada de la bomba y no en el punto fisico donde la
bomba impulsa al fluido. Dado que el fluido por el interior de la bomba puede pasar por
estrechamientos y accesorios que produzcan mas pérdidas de carga antes de llegar a las partes
mdviles que comunican la energia, los fabricantes de las bombas proporcionan "NPSH
requerido”, caracteristica de la misma y funcién del disefio de la bomba. El "NPSH requerido"
es el valor en que la presidn absoluta, en el punto de succidén de la bomba, debe exceder a la
presion de vapor del liquido. Por tanto para que una bomba funcione correctamente sin
riesgos de cavitacidn, el NPSH disponible del sistema habrd de ser mayor que el NPSH
requerido de la bomba (NPSHgisponible > NPSH equerido), teniendo que tomar en ambos la cota de
la bomba como origen de energias potenciales.

Si no se dispone del dato concreto del NPSH requerido por la bomba, lo que se hara serd
colocar la bomba, en principio, en un punto tal que la presion estdtica en el mismo (Ps en la
Figura 2.1) sea algo superior a la presién de vapor del liquido a la temperatura que circula.

Si por cualquier circunstancia se produce la cavitacion (P3<P,, NPSH < 0), ésta puede evitarse:
a) aumentando P3, bien mediante un cambio de altura z3-z1, o de la presién P4 (en ocasiones

exigird cambiar la posicion de la bomba) o bien disminuyendo el caudal, con lo que disminuye
la pérdida de carga en la tuberia de aspiracion; b) disminuyendo P,, mediante una disminucién

de la temperatura de circulacion del fluido.

2.3 Potencia de la bomba. Rendimiento

Una vez determinado el punto de instalacidn, para calcular la potencia que debe comunicar al
fluido, se aplica un balance de energia mecanica entre los puntos 1 y 2. La ecuacién (1.1)
puede escribirse como:

sz V12 Pz — Pl
- +0(z, -z)+|—|+ZF=W (2.10)
200, 20 p

de donde se deduce el valor de W: energia por unidad de masa (J/kg) que precisa el liquido. La
potencia que debe suministrar la bomba al fluido se calcula mediante la ecuacion (1.2). Sin
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embargo, la potencia real que consuma la bomba serd mayor porque al comunicar esta
energia al fluido en las partes moviles de la bomba se pierde energia; también hay una pérdida
al comunicar el motor eléctrico energia a las partes mdviles y asimismo el motor no aprovecha
toda la energia que consume de la red.

De aqui que el consumo real de energia es bastante superior al que se ha deducido de la
ecuacion anterior (al que se denomina "tedrico"). Para calcular la potencia real que se va a
consumir es necesario conocer el rendimiento total de la bomba y el del motor eléctrico que la
impulsa, de forma que se hacen las siguientes definiciones:

energia que capta el fluido

Rendimiento hidraulico = 77, = - - — -
energia aplicada por las partes maéviles al fluido

. , . energia aplicada por las partes mdviles al fluido
Rendimiento mecanico = 7, =

energia que se aplica a la bomba

energia que capta el fluido
Rendimiento de labomba =17, .= glaq P

! Imec

energia que se aplica a la bomba

. energia que se aplica a la bomba
Rendimiento del motor = 77,,,,= Ela g P

energia que consume el motor

energia que capta el fluido

Rendimiento total = 77,= = pomba Metect

energia que consume el motor

En ocasiones, los fabricantes proporcionan los rendimientos totales de las bombas, que es el
gue interesa para el calculo de la potencia real de la bomba:

F)Otteorico _ W(‘] / kg) ¢ m(kg /S)
MN¢ Nt

Pot (2.11)

real

Sin embargo, es frecuente que el fabricante de bombas proporcione Unicamente el
rendimiento de la bomba, ya que no suministra la misma con un motor dado, y se les puede
acoplar distintos motores. Lo que no es frecuente es que el fabricante proporcione
separadamente el rendimiento mecanico y el rendimiento hidraulico.

2.4 Aparatos para la impulsion de liquidos

Las formas de impulsar un fluido, liquido o gas, a través de una conduccién son muy variadas,
aunque basicamente se pueden reducir a una de las siguientes:

a) por desplazamiento volumétrico del fluido, bien sea mecdnicamente o con la
ayuda de otro fluido (bombas de desplazamiento positivo, etc.)

b) por impulsién mecanica, mediante la accién de la fuerza centrifuga
(turbobombas, ventiladores y turbocompresores)
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c) por transporte de cantidad de movimiento mediante un segundo fluido
(eyectores, etc.)

d) por la accidn de un campo magnético (bombas magnéticas).

Segun que el fluido que se va a impulsar sea un liquido o un gas, las maquinas utilizadas
reciben distinto nombre. En lo sucesivo, se considerard la siguiente clasificacién:

Como se acaba de indicar, los aparatos destinados a la impulsion de liquidos se denominan
bombas. La forma en que dicha impulsién se produce puede ser variada, aunque suele ser de
dos tipos principales correspondiéndose con los tipos a) y b) enunciados:

a) Bombas de desplazamiento positivo o volumétricas. En este tipo de maquinas el liquido es
introducido y confinado en un cierto espacio de la bomba, donde se le comunica la energia,
siendo desplazado a continuacién hasta la zona de expulsidn. Este tipo de bombas proporciona
una cantidad constante de liquido en cada embolada o revolucién de la parte movil, sin que el
liquido pueda circular liboremente a través del cuerpo de la bomba. Esta, Iégicamente, no
puede funcionar con la salida cerrada y si se quiere disminuir o suprimir el caudal sin parar la
bomba, es necesario recircular parte o todo el liquido bombeado, respectivamente.

b) Turbobombas. En este tipo de bombas se aumenta la energia cinética del liquido mediante
un rodete giratorio, que todavia en el interior de la bomba se transforma en energia de
presion. En ellas el liquido si puede circular libremente a su través, pues recibe la energia por
accion de giro que le comunica un disco giratorio a gran velocidad, sin necesidad de ser
confinado en espacios interiores. Las turbobombas se clasifican en bombas centrifugas,
helicocentrifugas y axiales en funcion de la trayectoria que siga el fluido a lo largo del rodete
giratorio.

A continuacion se comentardn los tipos principales de bombas, tanto de desplazamiento
positivo como turbobombas, y sus caracteristicas principales, indicando finalmente los criterios
fundamentales para la adecuada eleccién de las mismas.

2.4.1. Bombas de desplazamiento positivo o volumétricas

En este tipo de bombas, el caudal de salida dependera solamente del tamafio de la bomba, su
disefio, y sera independiente de las caracteristicas del sistema en que se encuentre, ya que el
caudal de liquido en cada embolada es constante al trabajar el motor a velocidad constante.
Segln sea el mecanismo de impulsién del liquido, se dividen en: alternativas y rotatorias.

a) Bombas alternativas

Las bombas alternativas pueden ser: de émbolo o pistén y de diafragma. Las
bombas de émbolo o pistdn, constan de un cilindro de mayor o menor didmetro movido por
una biela, el cual comprime al liquido en la cdmara en que se aloja, en cuya entrada y salida
existen las correspondientes valvulas de retencidén para admision y descarga (Fig. 2.4). Como
consecuencia de dicho mecanismo dan un caudal fluctuante, puesto que durante la admision
no hay descarga de liquido y durante la expulsién el caudal varia, pasando por un maximo, tal
como indica la Figura 2.5.a).

10
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t
J_LI_JTL.
T

Figura 2.4. Bomba de piston.

Para evitar esta fluctuacidn se suele disponer un depésito lleno de aire a la salida de la bomba
(pulmodn), que por compresion y expansion del aire de su interior amortigua las oscilaciones
del caudal. Otra forma muy frecuente consiste en utilizar émbolos que actian por las dos caras
(accion doble), de forma que cuando aspira por un lado, esta expulsando por el otro, como se
indica en la Figura 2.6. En la Figura 2.5.b) se aprecia el efecto conseguido sobre el caudal.

Caudal

Accidn simplex
/\ sencilla

~ = 2)
Descarga ©  Carga

Accién simplex

doble
- i ) — )
Carrera ' Carrera
completa completa
Pt i ot ~.-=1Accidn duplex
TN TN TN TN S doble

c)

ft———— e}
Cilindro nim. 1

Cilindro nim. 2

Figura 2.5. Funcionamiento de una bomba alternativa.

Vistago de enlace

Figura 2.6. Bomba de piston de accién doble.

Un paso mas en este sentido lo constituyen las bombas con dos o mas cilindros de accidn

simple o doble, desfasados en medio recorrido. El flujo total que proporcionan es del tipo
esquematizado en la Figura 2.5.c).

11
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Sin embargo, a pesar de estas fluctuaciones significativas en periodos cortos de tiempo, estas
bombas proporcionan caudales muy constantes en periodos largos. Las presiones que se
alcanzan a la salida suelen ser elevadas, superiores a 50-bar en bombas de pistén (didmetro
relativamente grande) y hasta 1400-bar con bombas de émbolo de pequefio diametro.

Las bombas de pistén o émbolo son muy utiles para la impulsidon de liquidos muy viscosos por
el elevado esfuerzo cortante que se crea sobre las paredes del cilindro al paso del émbolo, lo
qgue favorece la estanqueidad del conjunto; sin embargo, no se pueden utilizar para bombear
liquidos que contengan sodlidos abrasivos, debido al dafio que ocasionarian sobre las
superficies pulidas del interior.

El rendimiento volumétrico de estas bombas, definido como cociente entre el volumen real del
liquido suministrado y el volumen barrido por el cilindro, es superior al 90 por 100. El
rendimiento mecanico oscila entre 40 y 50 por 100, para las bombas pequefias, y 70-90 por
100, para las bombas grandes. El nimero de emboladas puede oscilar entre 20 y 200 por
minuto.

Algunas desventajas son su tamafio relativamente grande y su elevado coste inicial y de
mantenimiento.

Las bombas de diafragma son similares a las de pistén o émbolo. Difieren de estas en que la
parte movil estd constituida por una membrana flexible de metal, caucho o plastico, accionada
mecanica o neumaticamente (Fig. 2.7).

Su principal ventaja es que no precisa empaquetadura ni prensaestopas para evitar la fuga de
liquido entre las partes fijas y méviles, por lo que son muy utilizadas para impulsar liquidos
toxicos o peligrosos, y también liquidos esterilizados. El principal problema que presentan es,
naturalmente, el de la vida relativamente corta del diafragma, y su riesgo de rotura, por lo que
los costes de mantenimiento pueden ser elevados. Suele utilizarse para bombear liquidos
corrosivos y liquidos con sdlidos abrasivos en suspensién.

Accion neumatica -~~—

Accidn mecanica [

Figura 2.7. Bomba de diafragma.
b) Bombas rotatorias

En ellas el desplazamiento del liquido se produce por rotacidon de una o mas piezas moviles en
el interior de una carcasa, determinando unas cavidades en las que se aloja el liquido que se
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desplaza desde la entrada de la bomba hasta la zona de descarga. La velocidad de giro es del
orden de las 500 r.p.m., proporcionando al liquido presiones medias; hasta de 100 bar. Pueden
bombear liquidos que no contengan sélidos abrasivos, aunque estan especialmente indicadas
para manejar liquidos algo viscosos, con propiedades lubricantes (aceites ligeros, etc.).

Al contrario que las bombas alternativas, las rotatorias no necesitan valvulas de retencién.
Cuanto mejor sea el ajuste entre las partes fijas y moviles, menores fugas de liquido existirany,
por tanto, mayor serd el rendimiento.

Entre los diversos tipos de bombas rotatorias cabe citar las siguientes: de ruedas dentadas, de
I6bulos, de ruedas excéntricas, de paletas, de tornillo, de hélice salomdnica y peristalticas. A
continuacién se comenta brevemente cada uno de ellos.

Las bombas de ruedas dentadas son las bombas
rotativas de desplazamiento positivo mas utilizadas. Constan de
dos ruedas dentadas de igual didmetro que se engranan alojadas

Descarga

en una carcasa, como indica la Figura 2.8. Impulsan al liquido

confindndolo entre los dientes de las ruedas y las paredes de la

5
o
O
‘\\\\\\"

NN

v (DR
> \@\\\\\ §//’ carcasa. Los engranajes pueden ser helicoidales o rectos, y solo
\ \/’/ uno de ellos ejerce el desplazamiento, mientras que el otro
engranaje gira sincrénico con él. Pueden conseguir presiones de

hasta 350 bar.

Las bombas de I6bulos son similares a las anteriores, pero
las ruedas en vez de ser dentadas disponen de dos |ébulos
que cumplen la misma misién (Fig.2.9).

Figura 2.9. Bomba de I6bulos.

+Des°arg"’ Las bombas de ruedas excéntricas estan torneadas por una
rueda dentada unida al motor y otra, excéntrica con la
anterior, que gira arrastrada por ella, como se indica en la

Figura 2.10. Una media luna fija llena el espacio existente
entre ambas ruedas. El liquido es impulsado por ambas,

% ‘\\/
- 2
O \\’?,,&/\\5 siendo alojado entre los dientes de las ruedas y las partes
&, ‘\\'&\\\\‘;\/ j y las p

Nl fijas.

Figura 2.10. Bomba de ruedas excéntricas.

N\\\\\\ Las bombas de paletas son similares a las anteriores.
,"/‘2[2'7/1. I\ X
A4

\
e

Estan formadas por unas paletas rectangulares unidas
bescarga  radialmente a un eje excéntrico con el cuerpo de la

ot W S
“t10d) Hrbt
TS
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bomba, que al desplazarse por accion de la fuerza centrifuga, determinan las cavidades en las
que es alojado el liquido (Fig. 2.11).

Figura 2.11. Bomba de paletas.

Las bombas de tornillo, parecidas a las de ruedas dentadas,
Descarga constan de uno o mas rotores cilindricos en forma de tornillo
qgue encierran al liquido entre sus estrias y las paredes de la
cavidad donde se alojan, obligandolo a circular en direccidon
axial desde un extremo del tornillo al otro. En las versiones
de tres rotores, el central es el que arrastra a los otros dos

(Fig. 2.12). Se utilizan principalmente para impulsar liquidos

Entrada

VisSCoso0s.
Figura 2.12. Bomba de tornillo.

Las bombas de hélice salomdnica son una modificacidn de las anteriores, pues en lugar de un
rotor cilindrico roscado estdn dotadas de un rotor helicoidal metdlico cuyo eje describe,
ademas del giro, una trayectoria circular dentro de una cavidad fija de forma similar. En el
movimiento del rotor, los huecos que quedan entre el rotor y las paredes fijas (de un material
plastico) avanzan de un extremo a otro de forma anéloga a la de la bomba de tornillo (Fig.
2.13). Igual que estas, las bombas de hélice salomdnica se utilizan preferentemente para
impulsar liquidos de elevada viscosidad, como aceites pesados, grasas, pinturas, etc. Con ellas
se obtienen presiones elevadas, tanto mayores cuanto mds largo es el tornillo o la hélice
salomdnica y mayor es la velocidad de giro.

Descarga

Entrada -}

Figura 2.13. Bomba de hélice salomdnica.

Por ultimo, las bombas peristalticas constan de una tuberia flexible, entre 3 y 25 mm de
diametro, que al ser comprimida sucesivamente por unas ruedas que giran continuamente,
obligan a circular al liquido en la direccién del giro. El efecto resultante es similar al del
movimiento peristéltico del aparato digestivo animal, del cual recibe su nombre. Tienen la
ventaja, como las bombas de diafragma, de no ofrecer posibilidades de fugas, al no existir
partes rigidas fijas y méviles en contacto, aunque presentan el mismo problema de la vida
limitada del material elastico de la conduccién. Suelen suministrar caudales reducidos, por lo
gue se emplean frecuentemente a escala de laboratorio.
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Bomba peristaltica

Algunos de los tipos anteriores de bombas de desplazamiento positivo, preferentemente de
las rotatorias, se suelen utilizar por su gran precision en el caudal suministrado como bombas
dosificadoras, e incluso, como medidores de caudal.

2.4.2. Turbobombas

Son sin duda las mas extensamente utilizadas (y mas especialmente las bombas centrifugas) en
la industria para el transporte de fluidos de todo tipo, por sus notables ventajas. Como se dijo
anteriormente, las turbobombas incrementan la energia cinética del fluido mediante la accién
de un rodete que gira a gran velocidad, convirtiéndose esta energia en energia de presién en la
bomba. La caracteristica principal de estas bombas es que el caudal que proporcionan, ademas
de depender del disefio de la propia bomba, viene condicionado por las caracteristicas de la
instalacidon en que se encuentren. En las bombas centrifugas, el liquido es introducido por el
centro del rodete, y este se desplaza dentro del mismo en direccion radial al eje de giro del
rodete. En las bombas axiales o de hélice, el flujo del fluido es (como su nombre indica) axial al
eje de giro del rodete, mientras que en las hélicocentrifugas, son centrifugas que en vez de
tener un rodete circular tiene una forma tal que el liquido en su interior en vez de girar
completamente radial al eje de giro del rodete, lo hace de forma oblicua. Dado que el principio
de funcionamiento de las turbobombas es el mismo para los tres tipos, se dara explicacidon de
su funcionamiento sobre las bombas centrifugas, que son con mucho las mas utilizadas en la
industria, y por tanto, tendran una consideracion especial en este tema.

4

Bomba centrifuga Bomba axial

Como se ha mencionado, estan formadas por un disco rotatorio denominado rodete, provisto
de unas nervaduras o alabes dispuestos como indica la Figura 2.14, que gira a gran velocidad
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dentro de una carcasa metalica (1500-3000 r.p.m.). El giro es proporcionado por un motor
eléctrico, que va acoplado al eje de giro del rodete. El liquido entra a la bomba por el eje hueco
del rodete, aspirado como consecuencia de la disminucidn inicial de presidn que producen sus
alabes al girar. A continuacion, este liquido es proyectado radialmente a lo largo de los alabes
por la accién de la fuerza centrifuga, aumentando considerablemente su energia cinética. A la
salida del rodete, esta energia cinética adquirida se transforma en energia de presion, de
acuerdo con la ecuacidn de Bernoulli, a costa de un ensanchamiento paulatino de la seccién de
paso. Este ensanchamiento progresivo se puede conseguir dandole a la carcasa una forma de
espiral, denominada voluta, como se indica en la Figura 2.14, o mediante otra pieza dotada de
alabes, fija, denominada difusor, muy utilizado en bombas mas complejas de etapas multiples
(Fig. 2.15).

Descarga
La presion de descarga de una bomba centrifuga,

para una misma presion de admisidn,
dependerd, naturalmente, de la eficacia con que

Rodete se lleve a cabo la citada conversion de energia
cinética en energia de presion.

Voluta
Entrada Figura 2.14. Bomba centrifuga (de voluta).
Las bombas centrifugas son de gran versatilidad,
Descarga bajo coste, facil disefilo, operacién vy
mantenimiento, por lo que resultan las mas
Caja indicadas en la mayoria de los casos. Pueden
Difusor Y .

Aspa impulsora  proporcionar caudales variables, desde algunos
litros por minuto (los modelos de menor tamafio)
hasta varios cientos de metros cubicos por
minuto.

Figura 2.15. Bomba centrifuga de difusor.

Segln sea el tipo de liquido que se vaya a bombear, se elige un tipo u otro de rodete,
construyéndolo ademas del material adecuado. Este puede ser de hierro, bronce, acero de
diversos tipos, aleaciones de niquel etc.; incluso existen también de metal revestido de vidrio,
de ceramica, de carbdn o de fibras sintéticas, segun las necesidades del fluido a impulsar.

Los rodetes pueden ser cerrados, semiabiertos, abiertos o de flujo mezclado. Los primeros
estan formados por dos discos paralelos, entre los que se encuentran los alabes soldados a sus
caras; los rodetes semiabiertos constan de un solo disco con los alabes en una de sus caras; los
rodetes abiertos estan formados por los dlabes y el soporte imprescindible para su sujecion, y
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los de flujo mezclado disponen de unos alabes especiales que proporcionan ademas del flujo
radial, un flujo axial (bombas helicocentrifugas). Los rodetes cerrados son los mas corrientes y
se utilizan para liquidos poco viscosos y sin sélidos en suspensién. A su vez los rodetes abiertos
son los mas indicados cuando se ha de bombear un liquido con sélidos abrasivos en
suspension.

En cuanto a la aspiracion de la bomba centrifuga, ésta puede ser sencilla o doble, segin que se
produzca por una de las caras del rodete o por las dos, respectivamente, tal como se indica en
la Figura 2.16.

Descarga
Voluta
Rodete
Anillo desgastable t

Caja prensaestopas

a)
Figura 2.16. Bomba centrifuga: a) Aspiracion sencilla; b) Aspiracién doble.

Otras caracteristicas de las bombas centrifugas son que no producen pulsacidn en la descarga,
que pueden trabajar en un amplio intervalo de presiones y caudales, para una misma
velocidad de giro, y que la presidn de descarga es funcién de la densidad del fluido bombeado.

Resumiendo, como ventajas principales de las bombas centrifugas, cabria destacar las
siguientes:

- Construccion sencilla, con gran diversidad de materiales de construccion. Bajo coste
inicial y de mantenimiento (menor que el de cualquier tipo de bomba).

- Ausencia de vélvulas en el cuerpo de la bomba.

- Posibilidad de acoplamiento directo a un motor eléctrico, dada la gran velocidad a que
operan (hasta mas de 4000 r.p.m.). En general, para un caudal determinado, una mayor
velocidad de giro supone un menor tamafio de la bomba y del motor.

- Al ser la de menor tamafio para una determinada capacidad, posibilidad de fabricarse
formando con el motor de impulsiéon una unidad sellada, por lo que resulta util para su
introduccion en el depdsito de succion.

- Funcionamiento muy estable. Si se produce un bloqueo de la linea de impulsién (salida
de la bomba) no se produce dafio en la bomba, siempre que su funcionamiento no se
mantenga asi por largo tiempo.

- Puede manejar liquidos que contengan elevadas proporciones de sélidos suspendidos.
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- A diferencia de las bombas de desplazamiento positivo, pueden trabajar a vdlvula
cerrada a la salida sin que sufran dafio, proporcionando en vez de caudal, presién a la salida de
la bomba.

Entre las principales desventajas que presentan las bombas centrifugas, pueden destacarse las
siguientes:

- Una bomba centrifuga de una sola etapa no puede proporcionar una presion elevada.
Se construyen bombas de multiples etapas capaces de desarrollar grandes presiones, pero
resultan mucho mds costosas y no se pueden construir con materiales resistentes a la
corrosidn, debido a su gran complejidad. Es preferible, generalmente, emplear velocidades
muy altas para reducir el nimero de etapas necesarias.

- Solamente pueden operar con elevado rendimiento en un intervalo limitado de
condiciones (caudal-presion).

- Necesitan de la instalacidn de valvulas de retencién en la linea de aspiracion, de lo
contrario el liquido podria retornar al depdsito de succién en caso de detener la bomba.

- Los liquidos muy viscosos no pueden manejarse con buen rendimiento. En estos casos
son preferibles las bombas de desplazamiento positivo.

Funcionamiento de una bomba centrifuga. Curva caracteristica

Las bombas centrifugas operan casi siempre a velocidad constante, por lo que el caudal
suministrado (denominado habitualmente capacidad de la bomba) depende solamente, para
una misma bomba, de las cargas de aspiracién e impulsion.

Consideremos la bomba centrifuga de la figura 2.17, en la que se observa la vista radial y
frontal de un rodete. Los alabes estan situados sobre el rodete, entre los radios ry y r, y tienen
una anchura constante b. La masa de un elemento liquido que esta girando entre r y r+dr,
dM=2nrpb-dr. La velocidad de ese elemento diferencial u es la suma de la velocidad tangencial
u; proporcionada por el rodete (u; = o r) y la velocidad u, del elemento, considerando al rodete
el sistema inercial de referencia. El momento angular de este elemento, dL =dM(urcos0) .
Como el torque es la variaciéon de momento angular con el tiempo, y suponiendo régimen
estacionario, la masa no varia en la unidad de tiempo:
dL

0 0
dt = — =dM —(urcos 0) = 2rrpbdr — (ur cos 0) = Qpd(ur cos 0 2.12
= at( ) = 2nrp at( ) = Qpd( ) (2.12)
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Figura 2.17. Vista frontal y radial de un rodete y representacidn de las velocidades.

Como la potencia es el producto del torque por la velocidad angular, y a partir de la potencia
se puede calcular la energia por unidad de peso desarrollada por la bomba, integrando el
torque sobre el radio menor y mayor del rodete correspondiente a los alabes, se obtiene:

P =Qpo(u,r, cos6, —u,r, coso,) (2.13)
®
H. = a(u2r2 cos 6, —u,r, coso,) (2.14)

formula que es conocida como ecuacién de Euler para las turbomaquinas. Para poder obtener
la ecuacién de Euler, se tienen que cumplir dos condiciones: a) rendimiento de la bomba
unidad, y b) comportamiento idéntico de todos los filetes que atraviesan el rodete, que supone
tener un rodete dotado de infinitos alabes de espesor nulo. Estas hipdtesis nos las recuerdan
los subindices que acompafian a la H en la ecuaciéon anterior. De cualquier forma, la ecuacién
(2.14) indica que el maximo rendimiento de la bomba se obtendrd a un caudal Q tal que
produzca que el sustraendo sea nulo, es decir, que el cos 6; = 0, denominandose a este caudal
de disefio Q.. Por trigonometria, como puede verse en la figura 2.17.

u,senf=usend; u,=u,cosp+ucosO (2.15)

El caudal volumétrico es el producto del area por la componente radial de la velocidad, y
haciendo uso de las relaciones trigonométricas anteriores:

Q = 2nr,bu,send, = 2xr,bu, ,senf, (2.16)

Esta ecuacion (2.16) es también valida en el didmetro interior o menor del rodete ry. Para las
condiciones dptimas de disefio, dado que el angulo 0, = ©/2, se obtiene igualmente por
trigonometria que:

U,

tgp, = U _ . Q,, =2nbriwtgp, (2.17)
U, of

Para expresar la energia por unidad de peso, o altura, o carga desarrollada por la bomba en
funcién del caudal, puede despreciarse de la ecuacion de Euler (2.14) el término
correspondiente al didmetro interno del rodete. Sustituyendo en la ecuacion resultante las
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relaciones trigonométricas (2.15) y la ecuacién (2.16) en el radio exterior r,, se obtiene la
altura o energia proporcionada por la bomba por unidad de peso de fluido en funcién del
caudal:

r’m? Qo

H., ~2ru,cos0, = 2> —
g g  2nbgigf

(2.18)

t,0

Por tanto, la altura o energia por unidad de peso de fluido que proporcionan tedricamente los
alabes del rodete giratorio de una bomba centrifuga es independiente de la densidad del
fluido. Cuando los alabes estan inclinados de la manera en que se observa en la figura 2.17
(siempre se disefian de esa forma por estabilidad y adaptabilidad al sistema), la tg 3 es
positiva, y por tanto, la altura de la bomba disminuye linealmente a medida que aumenta el
caudal impulsado.

Como se dijo anteriormente, la altura tedrica de la bomba H, se obtuvo suponiendo un

comportamiento idéntico al de infinitos alabes de espesor nulo a través del rodete. Por tanto,
la altura real proporcionada por una bomba de un ndmero finito de alabes sera inferior a la
anterior. Analicemos cuanto menor sera dicha energia:

a) Por un lado, la energia proporcionada por el rodete de una bomba de un
numero finito de alabes, suponiendo rendimiento unidad, sera inferior a la de
un numero infinito por medio de un factor corrector, es decir,

H, =yH,.; 7 <l. De este factor existen numerosas expresiones empiricas

en la bibliografia, destacando la de Pfleiderer:

+1.2(1+ senB,)

v=|1 (2.19)

z=n2 de alabes en el rodete

b) Ademas, en el interior de la bomba tienen lugar pérdidas de carga al circular
el liquido a gran velocidad, tanto por friccién en los alabes y en la voluta,
como por choque de impacto en el difusor y voluta. Por tanto, dado que las
pérdidas de carga por friccion, segin la ecuacion de Fanning, son
proporcionales al cuadrado del caudal, y las pérdidas por choque estan
relacionadas con la desviacion del cuadrado del caudal con respecto al de
disefio Q,, (ya que al ser 6 = 902, los choques del fluido con los alabes son
nulos).

Asi, pueden establecerse las siguientes relaciones:

H, =a- bQ (2.20)
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H, =y(a-bQ) (2.21)

Hr = Ht - KfriccQ2 - Kchoque((g_(gro)2 =A- BQ_CQ2 (2.22)

v

Figura 2.18. Alturas tedricas y reales proporcionadas por una bomba centrifuga.

La curva caracteristica muestra que la bomba proporciona la mdxima altura a caudales nulos.
Si se opera una bomba centrifuga a vdlvula cerrada, la presién que adquiere el fluido (ya que
no circula) es la correspondiente a la altura de la bomba.

Ademas de la curva caracteristica de la bomba H/Q, es imprescindible conocer la variacion del
rendimiento y de la potencia frente al caudal, cuyas evoluciones se muestran en la figura 2.19.
Respecto al rendimiento, su evolucidn es una parabola que pasa por el origen y tiene un
maximo, al cual le corresponde para una pareja de valores altura-caudal, y corresponde al
punto éptimo de funcionamiento de la bomba. La curva de rendimientos pasa por el origen ya
gue a caudales nulos, el rendimiento de la bomba es cero. El motivo de que el rendimiento de
la bomba varie y sea inferior a la unidad se debe, aparte de al propio rendimiento del motor
eléctrico, a pérdidas volumétricas de fluido (fugas de fluido al exterior de la bomba y fugas de
fluido de la voluta que retornan a la zona de impulsidn) y a pérdidas mecanicas (fricciéon en los
cojinetes y prensaestopas). Téngase en cuenta que las pérdidas de energia mecanica del fluido
por friccién y por choque ya se habian tenido en cuenta en el cdlculo de la carga de la bomba.
Asi, la curva de rendimientos puede ajustarse analiticamente mediante una parabola (ec.
2.23), y como pasa por el origen, su término independiente sera nulo:

n=DQ+EQ? (2.23)
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Figura 2.19. Curvas caracteristicas de una bomba centrifuga.

Respecto a la variacién potencia-caudal, cabe diferenciar entre la potencia que capta el fluido,
(P=H pgaQ),y la potencia al freno (N,= T®) que ejerce el eje de la bomba para moverla. La
primera es nula a caudal nulo, ya que el fluido no capta energia cuando no hay una impulsion
del mismo, pero la potencia al freno no es nula a caudales nulos ya que se presuriza el liquido a
la salida de la bomba. Ambas estdn relacionadas con el rendimiento comentado
anteriormente.

Si se descuentan de la potencia al freno, por un lado, las pérdidas de potencia debidas a los
roces en los cojinetes, en la parte plana del disco rotor, y las equivalentes a las fugas de
liquido, que son practicamente constantes, y por otro lado las pérdidas debidas al choque del
fluido a la salida de los dlabes, denominadas pérdidas por choque, y las debidas propiamente
al rozamiento del fluido, se obtiene como indica la Figura 2.20, la potencia suministrada
realmente al fluido, cuya forma es similar a la curva de rendimientos, excepto que, cuando la
bomba trabaja a vélvula cerrada y su caudal es nulo, se obtiene la mdxima carga a la salida,
gue significa la mdxima presion, y aunque el rendimiento sea nulo (no impulsa nada), si que se
consume potencia ya que el torque no es nulo.

Potencia al freno N, (C.V.)
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A
Potencia al freno
Rozamiento en 108 cojinetes \
m »
£ Rozamiento en el disco \
e .
& Fugas de liquido \

Potencia absorbida
por el fluido

Capacidad de la bomba

Figura 2.20. Curva caracteristica potencia al freno-caudal y zonas de distribucion
de la potencia de una bomba centrifuga.

Las dos ultimas pérdidas de potencia mencionadas ya no son constantes. Las pérdidas por
choque se producen al tener que cambiar bruscamente la direccion al fluido que sale del
rodete, guiado por sus nervaduras, para tomar la nueva direccién que le impone la voluta o el
difusor. Como se comprendera, la turbulencia que se produzca dependerd de la inclinacién con
qgue se hayan disefiado los alabes, de la velocidad de giro del rodete y del caudal de liquido
bombeado. Para una bomba determinada (velocidad de giro fija), la inclinacién de los alabes se
calcula para un cierto caudal de disefo, y por encima o por debajo de dicho caudal, el angulo
de los alabes deja de ser dptimo y las pérdidas por choque aumentan. Ello explica la forma
curva de la potencia absorbida por el fluido frente al caudal, en la Figura 2.20, la cual presenta
un maximo que corresponde al caudal de disefio.

Por ultimo, las pérdidas de potencia debidas al rozamiento del fluido, tanto mayores cuanto
mayor sea su velocidad, de acuerdo con la ecuacién de Fanning, aumentan con el caudal de
fluido, siendo nulas en el caso de que este no circule.

De cuanto antecede, se comprende facilmente la forma cdncava hacia el eje de abscisas, que
presenta la curva de la potencia suministrada realmente al fluido, cuyo maximo corresponde al

caudal 6ptimo de bombeo.

Célculo del caudal impulsado por una bomba centrifuga en un sistema. Considérese el
esquema de la figura 2.21, donde se desea desplazar un liquido desde un depésito a una altura
z, a otro a una altura superior z, mediante una bomba, cuya curva caracteristica se muestra en
la figura 2.22, empleando L metros de una tuberia de didmetro D. Al aplicar la ecuacion (2.7),
se obtiene la carga total del sistema, que es una caracteristica del mismo:
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Hot = (2, 7))+ —+—=(z,-2,) + =(z, —21)+2L5 (2.24)
D grn°D

Como la diferencia de altura geografica es Unica para este sistema, asi como la tuberia, la carga
total del sistema es una funcién del cuadrado del caudal, como se muestra en la figura 2.22.
Asi el punto de operacion de la bomba, es decir, el caudal que impulsa y la altura
proporcionada, vendra dada por el punto de corte de la caracteristica de la bomba (funcion
parabdlica descendente) y la curva del sistema (funcidn parabdlica ascendente). Por tanto,
para cualquier sistema dado, es posible calcular la carga o altura total necesaria mediante la
ecuacion (2.7). Si el sistema estd totalmente definido (cotas geograficas, longitud de tuberias,
diametros, etc), la carga necesaria en el sistema es una funcién del caudal. Con los datos de la
curva caracteristica de la bomba, el caudal impulsado serd aquel en que la carga del sistema
sea igual a la carga de la bomba, es decir, al punto de corte entre la curva de la carga del
sistema y la curva caracteristica de la bomba.

2
1 Patm
Patm Z

Figura 2.21. Esquema de de un sistema de impulsién.

Caracteristica de la bomba

Punto de operacidn

Curva del sistema

v

Q

Figura 2.22. Representacion de la curva caracteristica con la curva del sistema.
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2.4.3. Asociacion de bombas centrifugas en serie y bombas multiples

Las bombas centrifugas son el grupo de bombas mds ampliamente utilizadas en la industria,
por su bajo coste y prestaciones. Estas bombas son capaces de proporcionar desde caudales
muy pequefios a muy elevados; sin embargo, las presiones de salida de dichas bombas son, las
mayores, de unos 500 kPa, que es un valor inferior a las presiones que son capaces de
proporcionar las bombas alternativas de desplazamiento positivo. Sin embargo, las presiones
proporcionadas por las bombas centrifugas pueden incrementarse asociando bombas en serie.

Supodngase el ejemplo mostrado en la figura 2.23. La bomba 1 no es capaz de impulsar liquido
en el sistema cuya curva se muestra. Si se acoplara otra bomba idéntica a la bomba 1 en serie,
el caudal que circularia por las dos bombas seria el mismo. Por tanto, el mismo caudal recibiria
igual energia por cada bomba (ya que son iguales), por lo que la curva caracteristica resultante
de la asociacidn de dos bombas sera la suma de la altura proporcionada por cada bomba al
mismo caudal, como se muestra en la figura. De esta forma, la asociacidon en serie de dos
bombas idénticas permite la impulsién de fluido cuando con una solo no era posible.

T | Asociacion serie
curva
sistem
bomba 1 X
Q it
Figura 2.23. Representacion de bombas en serie. Fig. 2.24. Bomba de 3 rodetes.

Las denominadas bombas centrifugas multiples son realmente una asociaciéon de bombas
centrifugas iguales en serie. La figura 2.24 muestra la imagen de una bomba multiple. Aunque
en el ejemplo expuesto se ha explicado la obtencién de la curva caracteristica de dos bombas
idénticas, la curva resultante de la curva caracteristica de la asociacion de dos bombas
diferentes en serie se obtiene de idéntica manera, sumando las alturas que se obtienen para
cada caudal.

2.4.4. Asociacion de bombas en paralelo

En una determinada instalacion de alimentacion de fluidos en una industria, no es preciso que
circule siempre el mismo caudal, sino que en funcidn de las necesidades de produccidén, podra
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alimentarse mas o menos caudal. Las bombas centrifugas, que operan siempre a la misma
velocidad, pueden utilizarse para alimentar varios caudales intercambiando en el sistema, por
ejemplo, una valvula de regulacién, de forma que al introducir mas pérdida de carga,
disminuye el caudal alimentado. Sin embargo, se ha visto que cada bomba centrifuga tiene un
punto dptimo de funcionamiento donde el rendimiento es alto, y aunque puede trabajar en
otras condiciones, no es recomendable dadas las importantes pérdidas energéticas que ello
conlleva. Por tanto, cuando en un sistema se desea trabajar a distintos caudales,
proporcionando al fluido la misma altura o energia por unidad de peso de fluido, se suele
utilizar la asociacion de bombas centrifugas en paralelo.

Consideremos un sistema de impulsidn de una Unica tuberia, cuya curva esta representada en
la figura 2.25, en la que la impulsién esta formada por dos bombas centrifugas diferentes,
cuyas curvas caracteristicas se muestran también en la figura. En este caso, el caudal total Q
que circula por el sistema sera la suma de los caudales impulsados por cada bomba. Por tanto,
para una altura o energia por unidad de peso requerida por el sistema, en la asociaciéon de
bombas en paralelo, impulsard cada una el caudal correspondiente a esa altura requerida. Es
decir, la curva caracteristica correspondiente a la asociacién de bombas se construye sumando
los caudales que proporcionan las bombas a una H determinada. Obsérvese que mediante la
asociacion en paralelo de bombas no se consigue una mayor energia por unidad de fluido, sino
impulsar un caudal mayor.

sistema

Asociacioén
en paralelo

bomba 1 bomba 2

Q Q Q: Q

Figura 2.25. Representacion de la caracteristica de 2 bombas en paralelo.

2.4.5. Semejanza en bombas centrifugas

Como se menciond anteriormente, las curvas caracteristicas reales de las bombas centrifugas
las proporcionan los fabricantes de las mismas, que a su vez las han obtenido
experimentalmente. Dado que los fabricantes ofrecen una cantidad muy amplia de bombas,
incluso para puntos éptimos de funcionamiento préximos, hay gamas de bombas donde el
tamafio de la bomba es el mismo y solo varia ligeramente el tamafio del rodete. Ademas, un
fabricante puede ofertar una bomba dada dando con ella la curva caracteristica a una
determinada velocidad de giro, y el usuario final utilizarla a otra velocidad de giro. Basandose
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en los denominados criterios de semejanza entre bombas, que engloba la semejanza
geométrica, dindmica y cinemdtica, es posible obtener la curva caracteristica de una bomba

gue es semejante a otra y cuya curva caracteristica se conoce.

El caudal impulsado por una bomba centrifuga, la altura tedrica de la bomba y la potencia
captada por el fluido venian expresados por las ecuaciones 2.16 y 2.18:

Q = 2mr,bu,seno, (2.16)

Ht,oo :guzrz cos 0, (2.18)
g

P=pQgH (2.25)

Teniendo en cuenta que la velocidad del fluido a la salida del rodete u, es proporcional a la
velocidad tangencial uy,, queda establecido que la relacion de caudales (Q/Q’), alturas (H/H') y
potencias (P/P’) de bombas que guardan semejanza cinematica son:

2
r,u r’m
Q_NhU: _h =\a (2.26)

=\ (2.27)

P _QH

P QH

= o\ (2.28)

El caso de la semejanza total entre bombas (geométrica, dindmica y cinematica) puede
aplicarse Unicamente en dos circunstancias:

a) Bombas idénticas girando a distintas velocidades, mientras estas no difieran
excesivamente. En este caso, el caudal Q, la altura de la bomba H y la potencia P son
proporcionales a la velocidad de giro ®, a su cuadrado, y a su tercera potencia,

respectivamente, ya que A =1.

2 3
Q':O)I:oc;HI:[m,j :ocz;Plz[(D,j =a’ (2.29)
Q o H ) P )

Si se dispusiera del ajuste analitico de la curva caracteristica de la bomba H'=A+BQ’+CQ’?,
aplicando la semejanza, obtendriamos directamente la curva caracteristica a la nueva
velocidad de giro, que resulta H=a’A+ aBQ+CQ’. Respecto al rendimiento, cuando dos bombas
son semejantes, el rendimiento de la bomba que opera en unas condiciones de semejanza es
el mismo, es decir n/n’ = 1. En este caso, si se dispusiera de la curva de rendimientos inicial 1’

= DQ’+FQ’?, la nueva curva de rendimientos seria n=DQ/ a +EQ%/o?

27



MECANICA DE FLUIDOS TemaZ2. Impulsion de fluidos

b) Bombas idénticas girando a la misma velocidad, donde el rodete se ha rebajado
ligeramente. Ahora, el caudal, la altura y la potencia son proporcionales al cuadrado del
diametro del rodete, a su cuadrado y a su cuarta potencia, respectivamente.

2 2 4
() 8 g e

Estas sencillas relaciones permiten representar con suficiente precision, a partir de las curvas

reales de una bomba, otras en diferentes condiciones de velocidad de giro o tamafio del
rodete. De forma andloga, las nuevas ecuaciones de las curvas caracteristicas y de rendimiento
a partir de las que se conocen de un estado semejante (H’ y ’) sera:

D_. E

C
H:A}»2+BQ+}T2Q2;11

En las Figuras 2.26 y 2.27, se representan las curvas caracteristicas de una bomba centrifuga
para distintas velocidades de giro y diferentes tamafio del rodete.

40

Figura 2.26. Curvas caracteristicas de una
bomba centrifuga a 3450 r.p.m. en

w
(=]

funcién del tamafio del rodete.
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N
[w]
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\\
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o -
0 0.01 0.02
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En estas figuras, donde hay varias curvas caracteristicas a distintos tamafios de rodete o
velocidad de giro, en vez de aparecer una curva de rendimientos para cada elemento, se
representan las denominadas superficies de isorrendimiento.
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2.4.6. Cebado de las bombas centrifugas

Al poner una bomba en marcha, la conduccién de aspiracién y el cuerpo de la bomba pueden
estar inicialmente llenos de aire. Si se trata de una bomba de desplazamiento positivo, el aire
de la conduccién avanza del mismo modo que lo haria el liquido, forzando finalmente por
succion la entrada de éste en la bomba.

Sin embargo, las bombas centrifugas no son capaces por si mismas de iniciar la succion de
liquido, pues al comunicar una carga o altura de salida fija, independiente de la densidad del
fluido, la potencia a la salida de la bomba sera variable seglin el valor de dicha densidad
(P=pgHQ). Asi, puesto que el aumento de presidn que produce la bomba es igual al producto
de la carga de salida por la densidad del fluido, si se tratara de una bomba que proporciona
100 m de altura de fluido, estando llena de agua daria una presion a la salida de

aproximadamente 103 kN/m2; mientras gue si estuviera llena de aire, la presidn a la salida

seria aproximadamente 1 kN/mZ2, siendo este valor de la presién insuficiente para succionar el
liquido.

La operacion por la que se elimina el aire contenido en la tuberia de aspiracion y en el interior
de una bomba centrifuga, hasta dejarla en condiciones de funcionamiento satisfactorio, se
denomina cebado. Las formas habituales de proceder al cebado de una bomba centrifuga son:
mediante un tanque auxiliar elevado respecto a la bomba, del que se hace circular el liquido
por gravedad; aplicando vacio a la salida de la bomba mediante algun dispositivo adicional y
mediante una bomba de desplazamiento positivo auxiliar colocada en serie con la bomba
centrifuga. También suelen introducirse en el sistema valvulas de retencién, que cierran las
conducciones a la parada de la bomba con objeto de impedir el vaciado de las mismas.

2.4.7. Bombas especiales

Existen algunos tipos de bombas cuyo funcionamiento es muy sencillo, aunque notablemente
diferente al de las bombas comentadas hasta ahora. Entre ellas se pueden citar las
denominadas "monta-acidos", las bombas "Mamut" o de elevacién por aire, las bombas de
chorro o sifon y las bombas electromagnéticas.

Acido Acido Aire

Las bombas montadcidos, llamadas asi por su
utilizacién para el bombeo de dichas sustancias,

entran el liquido que se va a impulsar, y una corriente

de aire a presion, que obliga al liquido del interior a

consisten en un depdsito al que alternativamente ” 'T ’l‘

ascender por un tubo sumergido y salir del depdsito,

como se esquematiza en la Figura 2.28.

Figura 2.28. Bomba monta-acidos.

Las bombas Mamut, o de elevacidn por aire, consisten en un simple tubo en "U" sumergido en
el depdsito de donde se quiere bombear el liquido, por donde se inyecta aire a presion. El
extremo de dicho tubo, como indica la Figura 2.29, esta rodeado por el extremo mas ancho de
otro tubo vertical, por donde asciende una mezcla de liquido y aire que se comporta como un
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fluido de menor densidad que el liquido solo. La ventaja de esta bomba es que no presenta
partes moviles (al igual que la anterior), y que el equipo de bombeo se reduce practicamente
al compresor.

—t S

A

Figura 2.29. Bomba Mamut.

Las bombas de chorro o sifon, como se indicé anteriormente, estan basadas en el transporte
de cantidad de movimiento de un segundo fluido al liquido que se quiere bombear. En la
Figura 2.30 se ilustra este tipo de bombas, que se utilizan también en ocasiones para la
aspiracion de gases, como "bombas" de vacio (trompas de vacio o de agua). El fluido
secundario, al entrar y atravesar un tubo de Venturi, provoca la succién del liquido que lo
rodea en la cdmara de succidn, saliendo ambos mezclados por el extremo de descarga. La
eficacia de un eyector es baja, y presenta el inconveniente de diluir el liquido que se bombea al
mezclarlo con el segundo fluido, a pesar de lo cual se utiliza para trasvasar liquido de un
tanque a otro, elevar 4acidos, dlcalis o liquidos con sdlidos abrasivos en suspensién. Una versién
de este aparato, el denominado eyector de vapor, utiliza como segundo fluido vapor de agua y
se emplea en la alimentacién de calderas, pues la recuperaciéon del calor latente de
condensacidn permite alcanzar eficacias préximas al 100 por 100.

7 t/t//(lllll/ ‘

TR
:\\\\\\\\‘ >

FIuido' Descarga
secundario

del fluido

Succion

Figura 2.30. Bomba de chorro o eyectores.

Por ultimo, las bombas electromagnéticas, como también se ha indicado previamente, estan
basadas en el mismo principio que el motor de induccién. Para ello, naturalmente, es
necesario que el fluido que se bombea sea conductor, y sobre él se ejerce la fuerza del campo
electromagnético creado por el electroiman y por la corriente eléctrica que se hace pasar
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perpendicularmente a la direccion de las lineas de fuerza del campo magnético, como se
ilustra en la Figura 2.31. Se utiliza fundamentalmente para el bombeo de metales fundidos.

Figura 2.31. Bomba electromagnética.

2.5 Criterios de seleccion del tipo de bomba

Para seleccionar adecuadamente el tipo de bomba que debe utilizarse en una instalacién
determinada, es necesario reunir previamente la siguiente informacion:

— Tipo de liquido que se va a impulsar: densidad, viscosidad, presidn de vapor,
contenido en sélidos, propiedades corrosivas, abrasivas y lubricantes, etc.

— Condiciones del bombeo: caudal, presiéon de salida, presiéon de entrada
temperatura, variaciones mdaximas posibles de temperatura y caudal, etc.

La presencia de sélidos en el liquido es un factor de gran importancia a la hora de seleccionar
una bomba, pues los sdlidos pueden acelerar la erosién del material o tener tendencia a
depositarse o aglomerarse. En estos casos, todas las cavidades internas de la bomba deben
tener dimensiones adecuadas procurando que no existan zonas muertas, ni proximidad
excesiva entre partes fijas y moviles en caso de que los sélidos sean abrasivos. En cualquier
caso debe prestarse una especial atencién al mantenimiento del equipo de bombeo que opera
con suspensiones de sélidos.

Dada la gran variedad de tipos de bombas y el elevado nimero de factores que determinan la
seleccion de una bomba para una instalaciéon concreta, deben eliminarse en una primera
seleccidn todos los tipos que no tengan una posibilidad razonable de utilizacién. Existen
graficos en los que se representan los intervalos de caudal y presion de salida en los que
pueden operar los distintos tipos de bomba. Con esta informacién es posible realizar una
ulterior selecciéon, observando las curvas que estan situadas por encima del punto deseado las
cuales indican las bombas utilizables. En la Figura 2.32 se muestra este tipo de graficos
comparativos de los diversos tipos de bombas, pudiendo encontrarse otros mas detallados en
la bibliografia.
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Figura 2.32. Grafica comparativa de los diversos tipos de bombas: Bombas
alternativas: 1. de émbolo; 2. de émbolo de varios cilindros; 3. de diafragma.
Bombas rotatorias: 4. de ruedas dentadas; 5. de tornillo. Bombas centrifugas: 6.
de aspiracién sencilla; 7. de aspiracién sencilla y multiples etapas; 8. de aspiracion
doble y multiples etapas.

Como se observa en la Figura 2.32, existen zonas en las que se solapan las curvas, pudiendo
elegirse por tanto mas de un tipo de bombas. Por ejemplo, para caudales superiores a 1 m3/h
y presiones inferiores a 100 bar se pueden elegir bombas centrifugas y bombas rotatorias. En
estas condiciones, la seleccion vendria impuesta por las propiedades particulares del fluido,
como la viscosidad (si es alta, bomba rotatoria, y si es baja, bomba centrifuga), presencia de
sélidos abrasivos (centrifuga, si; rotatoria, no), propiedades lubricantes (rotatoria, si;
centrifuga, no), etc.

Prescindiendo del criterio individual para cada bomba, debe tenerse siempre en cuenta la
conveniencia de que el mayor nimero de bombas posibles en la instalacién sean de igual tipo
y marca, aun cuando alguna de ellas tenga un coste inicial superior al de otro modelo mas
aconsejable, pues de esta forma la inversidon en piezas de repuesto para el mantenimiento
disminuye, amortizandose rdpidamente el mayor coste inicial.

2.6 Flujo transitorio: Golpe de ariete

Hasta ahora, las situaciones que se han visto corresponden siempre con sistemas que operan
en régimen estacionario, en el que las magnitudes del sistema no varian con el tiempo.
Situaciones como el célculo de la pérdida de carga de un liquido en una red de tuberias, su
caudal, el didmetro éptimo de tuberia, etc. son calculadas de acuerdo a la ecuacién de
Bernoulli, cuyas dimensiones son de J/kg 6 m y supone que no hay alteracion en el tiempo.
Esta es la manera normal para abordar el disefio o analisis de una red de conducciones,

32



MECANICA DE FLUIDOS TemaZ2. Impulsion de fluidos

suponiendo que los regimenes de flujo son estacionarios. Sin embargo siempre hay situaciones
donde tienen lugar los denominados flujos transitorios (es decir, en el arranque y parada de
bombas de forma voluntaria o involuntaria, por fallos en el suministro eléctrico; apertura y
cierre de valvulas), en los cuales se produce una variacion del flujo con el tiempo, lo cual
produce una perturbacidn en el sistema hasta que de nuevo se alcanza el equilibrio del nuevo
régimen estacionario. Estas situaciones transitorias pueden producir situaciones imprevistas e
indeseadas (como un aumento o disminucion repentina de la presidén) en el caso de los
liquidos, que el ingeniero debera tener en cuenta en su disefio con objeto de que, en esa
situacion indeseable, el sistema esté preparado y convenientemente protegido. El objeto de
este apartado no es estudiar con detalle estos flujos, sino tener en cuenta su existencia de cara
a un mejor disefio de instalaciones, y a una correcta operacién de equipos en la parada de
bombas y en el cierre de valvulas.

Se realizard la explicacion fisica del fendmeno en un sistema en el que se bombea un liquido de
un depdsito a otro a régimen constante, y se produce una parada de la bomba. El fendmeno se
ilustra en la figura 2.33. Inicialmente, la bomba cuando esta operando, proporciona la altura
suficiente para que el agua llegue al depdsito. Cuando se para, el fluido deja de recibir
impulsidon, produciéndose una perturbacién en forma de depresidn que se va propagando
hasta el depésito final. A la entrada de éste, que estd a la presién atmosférica, intenta
controlar dicha depresidon cayendo liquido del depdsito a la conduccidn, que ejerce una
presion que se va propagando en sentido contrario en el que venia. Al llegar a la bomba, que
tiene su valvula de retencion, la propagacidn de la presion que lleva implicita el movimiento
del liquido, no puede continuar, produciéndose un choque que genera una sobrepresion en la
bomba. A esta sobrepresién se le denomina golpe de ariete. Finalmente, esta sobrepresion se
propaga de nuevo hasta el depésito, neutralizdndola al dejar entrar liquido al mismo. Por
tanto, como se observa en la figura 2.33, el fendmeno del golpe de ariete consta de 4
periodos. Al igual que se ha analizado con el caso de la parada de una bomba, se puede
realizar andlogamente con el cierre de una valvula. Las sobrepresiones generadas en el golpe
de ariete pueden ser muy elevadas, y pueden acarrear roturas de vélvulas, de conducciones y
bombas si no se toman las precauciones adecuadas en el disefio.
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Figura 2.33. Representacion del golpe de ariete a la parada de una bomba
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2.6.1. Propagacion de una perturbacion

Como se vio en el tema anterior en la seccion de flujo compresible, la velocidad de
propagacion de una onda sonora (ondas de presion) en el seno de un fluido (liquido o gas) que
circula por una conduccidn, venia dado por la expresién:

2 _dp

a‘ =
dp

(2.32)

introduciendo la definicién de médulo elastico del fluido K, dicha expresion se convierte en:

K= p% a“=— (2.33)
dp p

El médulo de elasticidad de los liquidos es practicamente constante, e independiente de la
presion y temperatura, por lo que la velocidad de propagacion del sonido en su seno también
lo es. Sin embargo, la expresion anterior, formulada por Newton en el siglo XVII en su obra
principia, Unicamente tenia en cuenta que la perturbacion afecta al fluido y no a la posible
elasticidad de la tuberia por la que circula. Asi Korterweg proporciona, en 1878, la primera
expresion que proporciona la velocidad de propagacién o celeridad de una onda de presiéon en
un medio fluido contenido en una tuberia con posibles efectos elasticos:

K
a’ =A (2.34)
DK
1+——

eE

donde K es el modulo elastico del fluido (Pa), D el didametro de la tuberia, e el espesor de la
tuberia y E el médulo de elasticidad o de Young del material de construccidon del tubo.
Conviene destacar que en el caso de que la ecuacién 2.34 se aplicara a un fluido contenido en
una conduccién completamente rigida e ineldstica, la expresidn de la celeridad seria idéntica a
la 2.33, ya que en esta conduccién el médulo de Young es infinito.

Entre ambas situaciones histéricas, Euler (1759) elabord la ecuacién general de propagacion de
las ondas:
o’Y ,0%Y
; —a 2
ot OX

(2.35)

donde Y es una magnitud fisica que se propaga simultdneamente en el espacio y en el tiempo
con una celeridad a.

2.6.2. Fundamentos del golpe de ariete

Consideremos una porcidn infinitesimal dx de una tuberia de seccidon constante S,
representada en la figura 2.34, por la que circula un liquido justo en el momento en el que se
produce un transitorio hidraulico, es decir, en régimen no estacionario. En la entrada del
elemento, el fluido entra con una velocidad V, una densidad p y una presién p, mientras que

35



MECANICA DE FLUIDOS TemaZ2. Impulsion de fluidos

la velocidad de salida es V+dV, la densidad p+dp y la presion p+dp. Considérese también que la
tuberia esta en posicién horizontal y que entre la entrada y salida no hay desnivel. Aplicando
un balance de materia a este elemento diferencial, se obtiene la ecuacién de continuidad:

Salida — Entrada + Acumulacién =0

\Y V+dV
_—
p+dp
p pt+dp

Figura 2.34. Elemento diferencial de seccidn constante
0
(p+dp)(V+dV)S—pVS+a(deX) =0 (2.36)

Eliminando S y dividiendo por dx:

V@-i-pa—vﬁ-@zo . E@_FB_V:O

o (2.37)
OX ox ot p Dt 0Ox

que es la ecuacién de continuidad. Aplicando un balance de cantidad de movimiento, se
obtiene la ecuacidn de movimiento:

OVS(V +dV - V) + aat(pSVdX) _S(p-p-dp)-d(S.) (238

donde Tty S, son el esfuerzo cortante y la seccion de tuberia sobre la que actua dicho esfuerzo,
respectivamente. Dividiendo toda la ecuacién por dx, g y pS, que se suponen constantes en
comparacién con la variacion de Vy p:

vov iV __ 1o

= —Fr (2.39)
gox got pg OX

donde la ecuaciéon no tiene dimensiones y el término de rozamiento de las fuerzas viscosas se
ha agrupado como Fr. Recordando por un lado el concepto de derivada substancial, y por otro
que la altura piezométrica que tiene el fluido en un punto dado es la suma de las cargas
potenciales y de presién (dH,=dz+dp/pg, siendo en este caso la carga potencial nula), la
ecuacion de movimiento tendria la forma:

oH
1DV e O

g Dt OX

=0 (2.40)

Asi mismo, la ecuacién de continuidad 2.37 puede ponerse también en funcién de la altura
piezométrica. Si se considera la variaciéon de la densidad practicamente independiente de la
posicion, y se multiplica y divide la variacion de la densidad con el tiempo por g y dp, teniendo
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en cuenta la definicién de la celeridad por la ecuacién 2.32, se obtiene como ecuacién
aproximada de continuidad:

a?ov oM,

5 - =0 (2.41)
g Ox

Con la resolucién de las ecuaciones diferenciales 2.40 y 2.41 quedan resueltas y determinadas
las condiciones del sistema en régimen no estacionario. Sin embargo, no hay una solucidn
analitica y la solucidon hay que alcanzarla por métodos numéricos. Sin embargo, puede
cometerse la aproximacion de despreciar el término de pérdidas viscosas frente a los otros
términos, y de esta forma, las ecuaciones si tienen una solucion lineal. Al despreciar el término
de pérdidas, y derivar las ecuaciones 2.40 y 2.41 frente x y t, respectivamente, y restandolas,
se obtiene:

2 2

5 0°H o°H
p p_ O
a ——— = (2.42)
OX ot

ecuacion que es la ecuacién general de onda de Euler. La obtencion de la ecuacién 2.42 pone
de manifiesto que cuando se produce un estado no estacionario o transitorio en la circulacion
de liquidos en un sistema, se produce una perturbacién en la presidn que se propaga con una
celeridad a. Esta ecuacion demuestra matemdticamente la perturbacion descrita
cualitativamente en la parte general de la seccidn 2.6 y en la figura 2.33.

2.6.3. Incrementos de presion del Golpe de Ariete

Cuando se produce un fendmeno transitorio, se ha visto en la seccién 2.6.1., que ésta se
traslada con una celeridad a (ec. 2.34), que depende de las caracteristicas del liquido y de Ia
tuberia en la que se encuentra. Por tanto, el tiempo que tarda en llegar el golpe de ariete
depende de la celeridad y de la longitud del sistema. De los 4 ciclos de perturbacién de que
consta el fendmeno transitorio del golpe de ariete (figura 2.33), el tiempo que tarda en
recorrer la perturbacidn cada ciclo sera el periodo P =L/a, donde L es la longitud de la tuberia y
a es la celeridad. En el caso de parada de bombas, se produce la sobrepresion o golpe de ariete
tras dos periodos (la sobre presion viaja al punto de presién controlado y vuelve con la
sobrepresién), mientras que en la manipulaciéon de valvulas, la sobrepresién es instantanea,
ademas de existir una depresion tras dos periodos y de nuevo la sobre presion tras otros dos.

Para atenuar la intensidad del golpe de ariete, es conveniente que la maniobra de parada una
bomba sea superior al tiempo critico, que es igual al doble del periodo (T.=2P=2L/a). Si el
tiempo parada T es inferior al tiempo critico, la sobrepresién alcanzada por el golpe de ariete
viene dada por la férmula de Allievi, obtenida por la resolucion analitica de la ecuacién 2.42 en
las condiciones de operacion y contorno adecuadas.

Allievi : AP

ariete

= paAV (2.43)

donde AV es la diferencia de velocidades de liquido entre el comienzo y final del transitorio. Si
por el contrario, el tiempo de parada de bomba es superior al tiempo critico, la perturbacion
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recorre la longitud de la tuberia y regresa cuando todavia no se ha terminado la maniobra, por
lo que la sobrepresion sera menor. En este caso, la sobrepresion viene determinada por la
férmula de Michaud.

Michaud : AP, ... = M

ariete (2-44)
Con objeto de proteger las instalaciones de el posible golpe de ariete producido por un
inesperado corte de corriente eléctrica en el grupo de bombas de impulsion, se instalan tanto
discos inerciales en los rodetes de las bombas (tardan mucho tiempo en parar del todo), asi
como también se instala cerca de las bombas un depdsito o calderin con aire a presidn ocluido
que tiene por objeto que este gas (al ser compresible, y por tanto elastico) absorba la
sobrepresién producida en el golpe y que no lo absorba la tuberia.

En el caso del tiempo de manipulacién de una valvula, siempre se aplica la formula de Allievi,
ya que es materialmente imposible realizar maniobras por debajo del tiempo critico (la
sobrepresién es instantanea). Por tanto la operacion de apertura y cierre de vélvulas se hara
siempre en tiempos largos.

3. IMPULSION DE GASES

Como se dijo anteriormente, una primera clasificacion de mdquinas que impulsan fluidos
diferenciaba entre bombas, que impulsan liquidos, y compresores, soplantes y ventiladores
que impulsan gases. Dicha clasificacién no es muy rigurosa, pues, por ejemplo, las
denominadas "bombas de vacio" impulsan normalmente gases, que son extraidos de un
recipiente; otras veces la diferencia entre ventilador y soplante, o soplante y compresor, no
estd claramente establecida. Se consideraran ventiladores aquellos aparatos que proporcionan
grandes caudales de gas a una presidn ligeramente superior a la de aspiracidn (del orden de
unos pocos centimetros de agua), descargando a un espacio abierto o a una tuberia de gran
diametro; las soplantes seran las mdaquinas rotatorias de gran velocidad que pueden elevar la
presion del gas hasta alrededor de 2 bar, y los compresores, los aparatos capaces de elevar la
presion del gas por encima de las presiones uUltimamente indicadas.

Asi, puede suponerse que las bombas y los ventiladores no producen variaciones apreciables
de la densidad del fluido, por lo que su flujo se puede considerar incompresible, siéndole
aplicable las ecuaciones estudiadas para dicho tipo de flujo. Por el contrario, en soplantes y
compresores, el flujo deberd considerarse como compresible, no siendo valida la anterior
simplificacion de las ecuaciones.

En cualquiera de estas maquinas, debera distinguirse siempre entre el motor primario que
comunica a la maquina la potencia necesaria (motor eléctrico, de gasolina, turbina de vapor,
etc.) y el érgano que realmente comunica la citada energia al fluido, que es el propiamente
denominado bomba, ventilador, soplante o compresor. En este ultimo se centrara todo el
tratamiento que sigue a continuacion.

38



MECANICA DE FLUIDOS TemaZ2. Impulsion de fluidos

3.1 Compresidon de gases: potencia y rendimiento de los compresores

Esquematicamente, un compresor alternativo (Fig. 3.1) consta de un cilindro con dos valvulas:
la de aspiracion o admision del gas a baja presion (A), y la de expulsion o descarga del gas
comprimido, D. Ademas, existe un émbolo en el cilindro que se desplaza alternativamente
mediante una biela acoplada a un motor.

3.1.1. Diagrama del indicador

Se denomina indicador a un aparato que dibuja el diagrama p-V del ciclo real de una maquina
alternativa, siendo p la presidn a que esta sometido el gas y V el volumen que ocupa. Cuando
se aplica a un compresor de émbolo, se obtiene una curva cerrada denominada diagrama del
indicador, que se representa en la Figura 3.1 superpuesto al compresor de émbolo. Las lineas
notables del mismo son las siguientes:

e T
lr: :sz: :l'=
Pa— {1 1

Figura 3.1. Compresor de émbolo: diagrama de su indicador

e Linea de aspiracion o admision. Cuando el émbolo es arrastrado por la biela
hacia la derecha del cilindro, se produce en él una depresidn y cuando el gas encerrado en el
mismo alcanza una presion p,, algo inferior a la de aspiracion pa, se abre la valvula de

admision. La momentanea depresion en el punto 4, indispensable para que la valvula
despegue de su asiento, suele ser del orden del 2 al 5 por 100 de la presion de admision py.

39



MECANICA DE FLUIDOS TemaZ2. Impulsion de fluidos

Al entrar el gas en el cilindro, vibra continuamente la valvula de admisién a causa de las
oscilaciones de presion del gas al calentarse en contacto con las paredes de aquél,
produciéndose una ondulacién de la linea de aspiracién. La admisién termina en la posicion 1,
a una presion pq, algo inferior a la de aspiracion, pp, por la pérdida de carga que supone

atravesar la valvula de retencion.

e Linea de compresion. Cuando el émbolo llega a la posicion 1 y empieza a
retroceder, se cierra la valvula de admision al iniciarse la compresién del gas aspirado. En su
camino de retroceso el émbolo llega a una posicidn 2, en la que la presién del gas comprimido
en el interior del cilindro, p, es un 2 a 5 por 100 superior a la que se pretende alcanzar, pp, en

cuyo momento se abre la valvula de descarga D y el gas sale del cilindro a la presién de
descarga.

e Linea de descarga o expulsion. Representa la etapa de salida del gas que se
produce desde el punto 2 al punto 3, final de la carrera alternativa de descarga. A pesar de que
al ser débil el resorte de la valvula de descarga, ésta produce variaciones de presidn en el gas
del cilindro que son acusadas en el diagrama, siendo finalmente la presidn en el punto 3 igual a
la presion de descarga pp. La posicion 3 representa el final de la carrera del émbolo que no
coincide con la base del cilindro, a causa del gas que siempre queda en éste y no puede ser
expulsado. La distancia que queda encerrada entre el émbolo y las valvulas viene a representar
entre 0.5 y 1 por 100 de la altura total del cilindro, dejando un volumen entre las V3 que no

puede barrido por el émbolo y que suele denominarse volumen muerto. Se denomina volumen

de embolada, Vi, al volumen barrido por la carrera del émbolo, entre las posiciones 3y 1, es

decir, a (V| - V3) siendo interesante la relacion:

Vi V3

8: =
Vi-V3 VW

(3.1)

cuyo valor puede ser del 6-10 por 100 para compresores horizontales hasta presiones de 10
atmoésferas, 8-15 por 100 para tales compresores a presiones mayores, y superiores al 10 por
100 para compresores verticales de doble efecto.

e Linea de reexpansion. Al cerrarse la valvula de descarga, el gas residual a
presion p3 se expande y el émbolo retrocede hasta la posicion 4 otra vez, en cuyo momento al

ser pg < pp, se abre de nuevo la valvula de admisién y comienza un nuevo ciclo.

3.1.2. Diagrama convencional del indicador y trabajo de compresion

De ignorar las pequefias oscilaciones de presidon, debidas a pérdidas por friccion en las
valvulas, que se producen en los procesos de aspiracion (4-1) y de descarga (2-3), el diagrama
del indicador se simplificaria al denominado diagrama convencional del indicador
representado en la Figura 3.2, cuyas cuatro lineas son: de aspiracion (4-1), isobara a la presion
de admision pp; de compresion (1-2); de descarga (2-3), isobara a la presion de descarga pp; y

de reexpansion (3-4).
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Figura 3.2. Compresor de émbolo: a) diagrama convencional de su indicador: b) diagrama
p-V tedrico.

Puede advertirse que aun siendo la masa residual de gas en el volumen muerto (Mg) siempre
la misma, debido a las inevitables fugas, las masas de gas que se aspiran (Mp) y expulsan (Mp)
en cada ciclo seran algo diferentes, Mp > Mp, y de tal diferencia dependera el rendimiento

volumétrico del compresor.

Para cada elemento diferencial de volumen barrido por un desplazamiento diferencial del
émbolo dV, el trabajo ejercido por éste sobre el gas sera:

dW ( en J)= - Fdx=-(F/S)(Sdx)=-pdV (3.2)
siendo F la fuerza normal ejercida por el émbolo de seccion S (m2).

Por consiguiente, integrando la ecuacién (3.2) para todo el ciclo correspondiente al diagrama
convencional del indicador, se tendra el denominado trabajo indicado por ciclo:

W, (en Julios) = —f pdV (3.3)

siendo V el volumen recorrido por el embolo, y el trabajo queda representado por el area 1-2-
3-4 del diagrama convencional de la Figura 3.2.a).

La integracion por partes de la integral del segundo miembro de la expresion (3.3) conduce a
una forma mas sencilla de evaluar el trabajo del ciclo, al haber dos etapas isobaras:
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W, (en Julios) = —f d(pV) + j: Vdp =0+ Uppz Vdp — jp%Vdp} (3.4)

estando representadas las dos integrales finales por las dareas A-1-2-D y A-4-3-D,
respectivamente, del citado diagrama convencional de la Figura 3.2.a), cuya diferencia es la
aludida area 1-2-3-4 representativa de Wci.

Tanto la masa de gas My encerrada en el cilindro en la posiciéon 1, como la masa de gas
residual Mg, permanecen constantes durante la compresion 1-2 y durante la reexpansion 3-4,

respectivamente, debido a que las vdlvulas permanecen cerradas durante esas etapas. Asi, los
volimenes V de las Ultimas integrales de la expresion (3.4) podran expresarse en funcion de las
masas y el volumen especifico:

W, (en Julios) = Mljppz vdp — M, Ippsvdp (3.5)
1 4

expresion que teniendo en cuenta la relacién:
Mp =Mj - Mg
se convierte en la siguiente:

W, (enJ) = MDJ:z vdp + MRL:Z vdp — MRJ.pisvdp = MDJ.:: vdp + MRj:vdp (3.6)

O sea, que el trabajo gastado por el émbolo sobre el gas en cada ciclo consta de dos
sumandos, el primero representativo del trabajo tedrico de compresion sobre la masa de gas
Mp suministrado durante el mismo y el segundo representativo del trabajo inutil de

compresion y descompresion desarrollado sobre la masa residual de gas, Mg, acumulada en el

volumen muerto.

El trabajo indicado por unidad de masa de gas suministrado sera pues:

A W,
W, (en J/kg) = —2 = jp" vdp + My j? vdp (3.7)

Ile I\/ID

gue es el trabajo especifico que supone comprimir la masa descargada, incluyendo el trabajo
inutil correspondiente al volumen muerto, siguiendo el diagrama convencional de indicador.

Suponiendo un caso tedrico que cumpliese las siguientes condiciones:

— Volumen muerto nulo, V3 =0.

- Funcionamiento ideal de las valvulas (sin inercia, bajo diferencia de presién nula, sin
pérdida de carga).

- Llenado de gas del cilindro a la temperatura de admision Tp.

- Sin rozamiento mecanico.
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- En la aspiracion 4-1 y en la expulsién 2-3 se mantienen las presiones pa Yy pp,

respectivamente.
- Comportamiento ideal del gas.

el diagrama del correspondiente ciclo constituiria el diagrama tedrico, Figura 3.2.b),
representando el area limitada por sus cuatro curvas caracteristicas 4-1-2-3, el trabajo tedrico
ejercido sobre el gas, es decir, teniendo en cuenta la ecuacién (3.7) y las circunstancias
indicadas:

W(en Jikg) = [ vdp (3.8)
Pa

De acuerdo con la figura 3.2.b, donde se indica la forma de la curva en funcién de cémo sea la
compresidn del gas, la curva representativa de la compresién adiabatica 1-2' es la de mayor
pendiente, y la curva de la compresién isoterma 1-2" la de menor pendiente. Por consiguiente,
lo ideal seria conseguir una compresidn isoterma, ya que en tal caso el trabajo necesario seria
menor (4rea 1-2"-3-4 < area 1-2'-3-4). Ahora bien, en la practica, resultara muy dificil conseguir
una compresion isoterma, ya que para ello el desplazamiento del émbolo habria de ser muy
lento, a fin de permitir la eliminacién del calor producido para mantener la temperatura
constante, requiriéndose un tamafio de cilindro o un tiempo de compresién inadmisibles en la
practica, dado que el tiempo que dura la compresion (1-2) es demasiado corto para que pueda
tener lugar un intercambio sensible de calor entre el gas y las paredes del cilindro. Por tanto, la
compresion puede considerarse casi adiabdtica en la practica, al igual que la reexpansién en
caso de que se considere volumen muerto. Asi suponiendo que el proceso es adiabatico en la
practica, las paredes del cilindro se van calentando con el funcionamiento del compresor, por
lo que puede comprenderse comprende que el intercambio de calor entre el gas y dichas
paredes tanto en la admisiéon como en la expulsiéon determinan que siempre: T; > Tpy Tp < Ts.

En ocasiones, se refrigera el cilindro para minimizar este hecho, consiguiendo una compresién
politrépica, con lo que se elimina continuamente una parte del calor producido. La
refrigeracion se consigue mediante agua que circula por la superficie externa del cilindro
encamisado.

De cualquier forma, es conveniente conocer el valor del gasto energético que suponen los
tipos extremos de compresidn, isoterma o adiabatica.

Trabajo Isotermo

En el caso tedrico de la compresion isoterma (curva 1-2") y en condiciones de presion vy
temperatura alejadas de las criticas (comportamiento ideal Z~1), dado que el producto p-v =
cte, el trabajo gastado en la misma por cada kg de gas ( W), seria:

W, (en Jikg) = % In Po (3.9)

A

Trabajo Adiabatico Reversible (isoentrdpico) e irreversible
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Si la compresion fuera reversible y adiabdtica (isoentrdpica) (curva 1-2'), el comportamiento
ideal (Z~1) y p-V' = cte, el trabajo gastado por cada kilogramo de gas, seria:

y-1 vy-1

. v RT Py )7
W. (en J/ka) = —/— Po | " 4o Y RIA[Po|" 4] 310
s (en J/kg) 1PV (pJ i M | lp, (3.10)

El trabajo de compresidn obtenido en la expresidn general (3.8) es el mismo que se obtiene
cuando se aplica la ecuacién de Bernoulli a fluidos reales (ec. 4.19 del tema 1) a un volumen de
control que incluye uUnicamente el compresor que opera adiabaticamente reversible,
despreciando los términos de energia cinética y potencial, de acuerdo a la figura 3.3:
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D A
o —ZA)+ [ vip+TF AW (3.11)
A

En el caso de que se aplique un balance de energia total al volumen de control anterior, se
obtendria la misma expresién tanto si el proceso es adiabaticamente reversible o irreversible:

Z,) =WJ;/a/ (3.12)

En el caso de que el trabajo sea adiabaticamente reversible, el trabajo isoentrépico es igual a la

diferencia de entalpias de las corrientes de entrada y salida, que ademas es igual al resultado
indicado en la ecuacion 3.10. Sin embargo, si el proceso es adiabaticamente irreversible, el
trabajo de compresion Unicamente es igual a la diferencia de entalpias de entrada y salida:

Woq (enlJ/kg)=hp-hs = cp(TD -Ta) (3.13)
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siendo hp y ha las entalpias especificas (J/kg) del gas en las secciones de descarga y admisidn.
Como el trabajo adiabaticamente irreversible es mayor que el reversible, la entalpia de la
corriente de salida serd necesariamente mayor en el proceso irreversible que en el reversible.
Si el gas tiene un comportamiento préximo al ideal con Z= 1, la variacidn de entalpia depende
unicamente de la variacion de temperatura y el calor especifico medio c,, como se indica en la
ecuacion (3.13).

Cabe recordar que para que la expresion p-v' = cte (y la ecuacidn 3.10) sea vélida en un
proceso isoentrépico, es preciso que el coeficiente adiabatico y sea constante a lo largo de la
compresidn (o expansién). Sin embargo, si la relacidon de compresion es elevada, se producird
un aumento importante de la temperatura del gas, que producird que y no sea constante. En
este caso, el cdlculo del trabajo de compresidn mediante la ecuacién (3.13) puede realizarse a
partir de los datos tabulados de distintos gases o vapores sobrecalentados, existentes en los
libros de termodinamica. En el caso de gases ideales, la relacion pp/pa es directamente
proporcional con la relacion de las presiones relativas en procesos isoentrépicos, pudiéndose
interpolar los valores de la entalpia. En el caso de vapores sobrecalentados, se obtienen las
entalpias considerando que durante la compresion s = cte. Ademas, pueden también
obtenerse las entalpias a partir de diagramas T-s construidos a partir de las mencionadas
tablas, en las cuales estan representadas lineas isoentalpicas.

Trabajo politrépico

Si la compresién fuera politrépica y comportamiento ideal, segin la curva 1-2, al estar
representadas dichas transformaciones por la ecuacién:

pv = pava™ = ppvp" =cte

con un exponente n distinto y comprendido entre 1y vy (pues en tales casos la transformacion
seria, respectivamente isoterma o isoentrdpica) se tendria, paralelamente a la ecuacién (3.10),
que el trabajo gastado por cada kilogramo de gas seria:

nt nt

W, = o[ Pe]" —1= " RTaf(Po
n-1 Pa n-1 M |[{p,

1| (/g  (3.14)

Cuando n<y, el trabajo siempre inferior al de compresién adiabatica y tanto menor cuanto
mas pequefio sea el exponente n, llegando al valor representado por la ecuacién (3.9), sin = 1.

Efecto de la temperatura de admisidn

Ndtese que el trabajo gastado por kilogramo de gas, ecuaciones (3.9), (3.10) o (3.14) aumenta
con la temperatura a la que se inicia la compresion, por lo que el hecho de que durante la
aspiracion el gas se caliente a medida que entra, por contacto con las paredes calientes del
cilindro del compresor, es claramente desfavorable. Por ejemplo, si un compresor admitiese
aire a 202C y en la posicidn 1 del diagrama p-V de la Figura 3.2, el gas se encontrase a 459C,
segln las ecuaciones citadas el trabajo gastado seria:
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W45 _ 273+45 . W45 — Wzo _ 45-20
Wog  273+20 B Wy 273+ 20

=0.085 (3.15)

es decir, 8.5 por 100 superior al que se requeriria si no se produjese dicho calentamiento. Este
efecto acabado de indicar seria considerable si no fuera por la refrigeracion que mantiene las
paredes del cilindro a una temperatura moderada, evitdndose asi también que el aceite de
engrase se caliente a temperatura suficiente para su descomposicion con el consiguiente
riesgo de mezclas explosivas e incrustaciones en las citadas paredes.

La refrigeracidn esta mas justificada por el efecto indicado que por la posibilidad de conseguir
una compresion politropica, con el menor exponente posible n. Asi, la ecuacion (3.14) con un
exponente n = 1.30 conduce a un trabajo W/, solamente 2.7 por 100 inferior al que se calcula

con la ecuacidn (3.10), para la compresion adiabdtica conn =y = clo/cV = 1.4, para una razén de

compresion pp/pp = 5.
A modo de resumen, se exponen los distintos trabajos especificos enumerados:

e Trabajo Isotermo: Wr. Supone que no hay volumen muerto y que la compresion es
isoterma (ec. 3.9). Este proceso se toma como referencia, ya que es imposible de
darse en la practica.

e Trabajo isoentrépico: Ws. Supone que no hay volumen muerto y que la compresion
es adiabaticamente reversible o isoentrdpica (ec. 3.10). Este trabajo suele tomarse
como el de comportamiento ideal, ya que se asume que el trabajo isotermo es
totalmente alejado de lo real mientras que el adiabatico reversible es mas préximo.

e Trabajo adiabatico irreversible: W,q;. También supone que no hay volumen muerto
y que el gas cumple las condiciones de gas ideal, aunque en este caso considera
irreversibilidades en el proceso de compresién adiabatica (ec. 3.13). Asi, W,q4; sera
siempre superior a Ws. estando relacionados por el rendimiento isoentrépico.

e Trabajo politrépico: W,. Supone que no hay volumen muerto y que la compresion
es politrdpica, es decir con refrigeracion, resultando un intermedio (ec 3.14).

e Trabajo indicado: W,. calculado a partir del area encerrada en el ciclo del diagrama
real de indicador (figura 3.1), que es trabajo real que cuesta la compresidn respecto
a lo que necesita el gas, teniendo en cuenta la influencia del volumen muerto y
todas las irreversibilidades que sufre el gas en el interior del compresor.

e Trabajo total o de accionamiento. W,. Este no ha sido definido, aunque es aquel
trabajo que considera, ademds de las irreversibilidades incluidas en el diagrama
indicado, las pérdidas por friccion en el émbolo y biela, asi como en el motor
impulsor. Por tanto, seguira el diagrama de indicador real mas las pérdidas
mecanicas mencionadas.

3.1.3. Potencia y rendimiento

Definidos los trabajos por unidad de masa, sus respectivos productos por el caudal masico "m"
de gas a comprimir (kg/s) representan las llamadas potencia isoterma Py, potencia isoentrépica
P, potencia politrépica P,, potencia indicada o real P; (segun el diagrama indicado) y potencia

total o de accionamiento P,.

Los trabajos y potencias isotermos e isoentrépicos son facilmente calculables por aplicacién
directa de sus féormulas. Los trabajos reales de compresién de un fluido, que siempre
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presentan irreversibilidades y son adiabaticos o politrépicos, se calculan a partir del
rendimiento isoentrdpico, ya que se encuentran tabulados los valores de estos rendimientos en
funcién del tipo de compresor y de la relaciéon de compresién.

_ Potencia isoentropica que recibe el gas
Potencia real que recibe el gas P

real

. , el cual siempre sera inferior a la unidad (3.16)

Por ultimo, también se proporciona el rendimiento mecanico de accionamiento real que es el
qgue relaciona el trabajo indicado respecto a la energia total consumida, es decir, aquel que
considera Unicamente las pérdidas mecdnicas antes de que las partes mdviles toquen al fluido
(friccién pistdn cilindro, en prensaestopas y motor de accionamiento).

Pea
_ rea 3.17
nmec P ( )

a

La forma normal de proceder en la estimacién del trabajo consumido por un compresor suele
ser: primero de calcula el trabajo isoentrdpico y mediante el rendimiento isoentrépico, el
trabajo real de compresion (energia que capta el fluido). Luego se le aplica el rendimiento de
accionamiento, con lo que se obtiene la potencia total que consume el compresor.

i (3.18)

P =
MM

Mediante el rendimiento isoentrépico, es posible determinar la temperatura de salida del gas
comprimido tanto en el proceso isoentrépico como real.

3.1.4. Rendimiento volumétrico

La capacidad de los compresores para suministrar un caudal determinado de gas comprimido a
una cierta presion, constituye una caracteristica fundamental de los mismos. Debido a que por
diversas circunstancias la masa de gas expulsada en cada embolada (Mp) es siempre inferior a

la presumible teniendo en cuenta el volumen de la misma (V},) y la densidad del gas en el
punto de aspiracion (p,), se ha definido el rendimiento volumétrico efectivo o simplemente

rendimiento volumétrico:

=D
Vhpa

(3.21)

Si N fuera el nUmero de revoluciones por segundo del eje de la mdquina, se tendria:

m = NAV,p, (3.22)

expresion del caudal de gas comprimido que suministraria un compresor de un cilindro y
simple efecto. Si el cilindro fuera de doble efecto, la anterior expresion deberia multiplicarse
por 2, ya que en tal caso al trabajar el émbolo por las dos caras, por cada vuelta del eje se
producirian dos aspiraciones y dos expulsiones.
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Asi, el significado del rendimiento volumétrico A, tal como estda definido en la ecuacion 3.21, es
la relacidon entre la masa descargada respecto a la que deberia descargar si no hubiera
volumen muerto. Para ello, es necesario conocer con exactitud el diagrama de indicador real
(fig. 3.1), que como ya se ha comentado, tiene en cuenta todos los procesos reales, y
normalmente no se dispone de él. Asi, se define, sobre el diagrama convencional del indicador
(Fig. 3.2) el denominado rendimiento volumétrico indicado:

L. V. M-V,

=——t=—1° (3.23)
Vi V-V

representando V,, como puede apreciarse en la citada Figura 3.2, la diferencia entre los
volumenes V; y V,4 que corresponden a los puntos de interseccion de las curvas de compresion

1-2 y reexpansion 3-4 del diagrama del indicador con la horizontal. El rendimiento volumétrico
indicado disminuye apreciablemente al aumentar la razén de compresién pp/pp Y el volumen

muerto.

Sobre diagrama convencional del indicador, puede calcularse A; midiendo la diferencia de
volumenes V, sobre el mismo. Cuando deba calcularse a priori, en la bibliografia, suponiendo

la curva de reexpansidon ajustable a una adiabdtica o politrépica de exponente n y
estableciendo la relacion entre las dos diferencias de volimenes V, = V4-V1 y V, = V4-V3, se

llega a la expresion, recordando que € = V3/Vy.:
Vi-V, _ Va(@+8)=Var'™  V, (L4e)—eV,rt

A = = =1-¢g(r¥"-1) (3.24
: V, V, V, ( ) (324

o
r

siendo la relacién de compresion pp/pa.

Para calcular el rendimiento volumétrico real sobre el indicado (es decir, pasar del diagrama
convencional al real de indicador) hay que tener en cuenta las relaciones aproximadas entre
las masas, volimenes y densidades que corresponden al gas en las distintas posiciones, se
llega a la relacion entre los dos rendimientos volumétricos:

TA I\/ID

A=A —
'"T." M,

(3.25)

siendo las dos razones del segundo miembro inferiores a la unidad, la primera por el efecto de
calentamiento durante la aspiracion y la segunda por el efecto de las fugas. En la practica, el
producto de ambas razones constituye un factor correctivo experimental £ inferior a la unidad
denominado factor de caldeo. Es decir, de la expresidn (3.25) se deduce:

A=A (3.26)

Para gases diatémicos pueden utilizarse los valores del factor £ basados en los experimentos
de Kollman, reproducidos en la bibliografia en forma de curvas de  frente a la relacién de
compresion pp/pa (1, 2); esta dependencia es practicamente lineal:
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£ =1025-0.025PD (3.27)
PA

Asi pues, mediante el cdlculo A; con la ecuacién (3.24), y una estimacion de { basada en datos

bibliograficos (ecuacion 3.27) puede llegarse a la determinacién del rendimiento volumétrico
efectivo A.

Conociendo el rendimiento volumétrico, se puede relacionar con la ecuacién 3.21 con las
restantes variables. La potencia especifica de compresidon vendrd dado aproximadamente por

n-1 n-1
n — n —
W(@/embolada)= —p,V,;|r ™ =1|———p,V,|r" -1|=
( ) n_lpl 1 n_lpl 4
i - i - (3.29)
—p,(V,=V)r" =1|=—p,AV,|rn" -1
ﬂ—lpl( 1 4) n—lpl h

Si la compresidn es adiabdtica, el exponente n serd préoximo a y. A esta potencia por embolada,
tras multiplicarse por la frecuencia, es la potencia resultante que tiene en cuenta la presencia
del volumen muerto.

3.1.5. Compresion escalonada

Cuando se desea una compresién muy elevada, pp/pp>3 a 5, el trabajo gastado y la

temperatura final de compresién pueden resultar excesivos, aunque se refrigere el cilindro. En
este caso, se suele se recurre a la llamada compresién escalonada con refrigeracion
intermedia, que consiste en llevar a cabo la compresién total mediante varios compresores en
serie, por etapas. De este modo, la relacién de compresidn en cada cilindro de los mismos es
bastante menor que la global deseada, lo que se traduce en las siguientes ventajas:

e Como puede advertirse mediante las ecuaciones (3.24), (3.26) y (3.27), mejora el
rendimiento volumétrico.

e Las temperaturas de compresidon excesivas pueden perjudicar el mecanismo del
compresor o descomponer el aceite lubricante.

e Al repartir el salto de presion total entre varios cilindros, disminuye el empuje que
deben soportar los émbolos.

e Para determinados valores de la razén global de compresién, el compresor de varias
etapas consume menos energia que el de una sola etapa.

Consideremos, por ejemplo, un compresor de cuatro etapas (Figura 3.4) al que corresponda el
diagrama convencional del indicador representado en la Figura 3.5, donde se cumplen ademas
las siguientes suposiciones:

e Compresores sin volimenes muertos.

e Las valvulas y refrigerantes intermedios funcionan sin pérdida de carga alguna, y
pueden despreciarse todos los rozamientos mecanicos.

e Las refrigeraciones intermedias enfrian el gas comprimido en el cilindro precedente
siempre hasta la misma temperatura, coincidente con la de admisién inicial Ta,-
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>

Pueden suponerse constantes las presiones durante los pasos de admision y expulsidon
en todos los cilindros.

Las compresiones gaseosas pueden suponerse adiabdticas con exponente y, con
comportamiento ideal del gas durante las mismas.

___________ 1 Po1 Tos Pb1s Ta IPDZ, Tp Pp2: Ta | Poa: To Poa: TA | Pp, Tpa
2 D 2 A JLT o

Figura 3.3. Esquema de una compresion escalonada de 4 etapas.

Su primer cilindro aspira el gas a una presion Pa, Y @ una temperatura Tp_ y tras una
compresidon rapida y practicamente adiabdtica, lo expulsa a la presidn Pp, Y

temperatura Tp , con una relacidon de compresion:

_Pp,

r (3.30)

Pa,

El gas expulsado del primer cilindro pasa por un primer refrigerante, donde se desearia
enfriarlo a la primitiva temperatura de aspiracion TAl, sin rebajar la presidon de

descarga PD,-

En el segundo cilindro el gas experimenta una nueva rapida compresion también
practicamente adiabatica, que le lleva a las condiciones de descarga Pp, ¥ TD2 con una

relacion de compresion:
_ Pp,
h=—

_ (3.31)
Po1
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Po,

Pp,

Po,

Po,

PA,

Figura 3.5. Compresién escalonada.

» El gas pasa inmediatamente por el segundo refrigerante adquiriendo a la entrada del
tercer cilindro la temperatura de entrada inicial Ta:

» En el tercer cilindro, la nueva compresion del gas conduce a las condiciones de
descarga Pp, Y Tp, con una relacién de compresion:

_ Py,

I3
Po,

(3.32)

» En el tercer refrigerante, semejante en todo a los dos primeros, se enfria el gas a Pp3 a
la misma temperatura de admision Ty

» Por ultimo, en el cuarto cilindro, la compresion final conduce a las condiciones de
descarga Pp, Y TD4 con una relacién de compresion:

_ Py,
Po,

r, (3.33)

» La relacién entre la presidn final de compresion Pp, ¥ la inicial de aspiracion Pa, S€
denomina relacion de compresion global r; siendo su valor, como se deduce de las
relaciones (3.30) a (3.33):

Po,
[=—t=rer rer, (3.34)

Pa,

Generalizando esta expresién para un numero cualquiera s de etapas o cilindros de
compresion, se tendra:
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[=—==I el . (3.35)

Puede apreciarse en el diagrama convencional del indicador de la Figura 3.5 que la suma los
trabajos gastados en cada etapa es inferior a la que se hubiera obtenido de haberse
desarrollado la compresién indicada en un solo cilindro: el gas habria seguido en su
compresion la curva AD practicamente adiabatica, se pone claramente de manifiesto el ahorro
de trabajo alcanzado, representado por el drea rayada oblicuamente. Se advertira también que
los sucesivos cilindros del compresor serdn cada vez de menor tamafio al tener que manejar
volumenes gaseosos progresivamente mas reducidos.

El trabajo tedrico que se gastaria en esta compresidn escalonada, para un nimero indefinido
de s cilindros, sera:

1 y-1

—S{(3.36)

y-1 -1 4

Y RTAl le r pD2 pD3 7 st
+ + +...+

T 7_1 M pA1 p01 pD2 stf1

Los valores que convendria dar a las presiones intermedias para que este trabajo fuera
minimo, estarian supeditadas a las condiciones matematicas:

Wiotal _ ; Wotal _y Mhotal _ (3.37)

9Pp, Pp, Pp

Asi, para la primera presién intermedia Pp, se tendra:

MW, RT, [ N e 0
= : Pa, 7 Pp, 7 —Pp, 7 Pp, 7 =
Po, M
2 Pp, Pb,
Pb, =PA,PD, (3.38)
Pa, Pbp,
y paralelamente para las restantes presiones intermedias:
PD, _ PD, : PD, _ Pp, - ;st_l _ PD (3.39)
Pp, Pb, Pp, Ppg Pp,, Pbg,y
Por tanto, de las expresiones (3.35)
Pp, Pb, Pp; _Pp, _ _ Po,
PA, Pb, Pb, Pp; Pbog,
(3.40)
n=r)=r3="rg=.=rg=r
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es decir, que en el caso tedrico que se considera, para que el trabajo global de compresidn sea
minimo, las relaciones de compresidn en todos los cilindros deben ser iguales. De la igualdad
multiple (3.40) se deduce:

Pp, Pp, Pp; Pp, Po, _ s . Pb, s
. . . L . — = t =
PA, Pbp, Pp, PbD, Pbg, Pa,
%
r=rs = Po. (3.41)
Pa,

En definitiva, serd un balance econémico el que indique el numero de cilindros o etapas
aconsejable en una compresidn escalonada. Cuanto mayor sea el nimero de cilindros mayor
serd la complejidad mecanica y la inversidn de capital; por otra parte, con el nimero de
cilindros aumenta el ahorro de energia, disminuyen las tensiones mecdnicas en sus partes fijas
y moéviles y resulta mas facil la lubricacidn al disminuir las temperaturas de trabajo. No es raro
encontrar compresores hasta de nueve cilindros para compresiones muy elevadas.

En el caso de considerar que los procesos no son totalmente ideales, es decir, que el
compresor de cada etapa tiene cierto volumen muerto y que en los enfriadores es imposible
recuperar totalmente la temperatura inicial T, y hay cierta pérdida de presidn, el diagrama
convencional del indicador que corresponde vendria representado en la Figura 3.6.

ol ‘04 D

Po, ‘V%

hosPrerrivd '/

TN

gaj gﬂ.../{//

ij A, A
e

Figura 3.6. Compresién escalonada.

Puede apreciarse en el diagrama convencional del indicador de la Figura 3.6, una
superposicion parcial de los diagramas individuales correspondientes a los cuatro cilindros, o lo
que es igual, que los trabajos gastados en los mismos se solapan (zonas rayadas
verticalmente). No obstante, como de haberse desarrollado la compresién indicada en un solo
cilindro, el gas habria seguido en su compresion la curva AD practicamente adiabatica, se pone
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claramente de manifiesto el ahorro de trabajo alcanzado, representado por el area rayada
oblicuamente, menos las de los solapamientos de los trabajos parciales a las que se acaba de
acudir. Se advertira también que los sucesivos cilindros del compresor seran cada vez de
menor tamafio al tener que manejar volimenes gaseosos progresivamente mdas reducidos.

3.2 Equipos para la impulsion de gases: ventiladores, soplantes vy
compresores.

La diferencia fundamental entre la impulsién de un liquido y un gas reside en la posibilidad de
reducir volumen de éste ultimo por compresién, a costa naturalmente de aumentar su
densidad, fendmeno que no ocurre en la impulsién de liquidos.

Sin embargo, los principios esenciales del equipo de bombeo de liquidos son los mismos que
los del equipo de impulsidn de gases, aunque los detalles de construcciéon de los respectivos
aparatos puedan ser muy diferentes. En el intervalo normal de presiones utilizadas para dicha
impulsion, al ser la densidad del gas considerablemente menor que la del liquido, se pueden
utilizar velocidades de operacién mucho mayores, asi como valvulas mas ligeras en las lineas
de aspiracion y descarga. Por otra parte, dada la menor viscosidad del gas, existira una mayor
tendencia a la produccién de fugas, por lo que serd necesario un ajuste mas preciso entre las
partes fijas y méviles.

Como ya se ha indicado anteriormente, los aparatos destinados a la impulsién de gases suelen
clasificarse en tres grupos, segun sea el valor de la presidn de descarga:

Ventiladores: presiones de 12 a 150 cm de agua.
Soplantes: presiones inferiores a 2. -bar.
Compresores: presiones superiores a 2-bar.

Como ya se comentd, esta clasificacion no es muy rigurosa, pudiendo hablarse indistintamente
de ventiladores o soplantes cuando el aparato de impulsidn produce una presidn intermedia
proxima a los dos intervalos citados. lgual podria decirse respecto a las soplantes vy
compresores.

A continuacion, como se hizo anteriormente con los aparatos de impulsion de liquidos, se
pasara breve revista a los distintos tipos de ventiladores, soplantes y compresores, terminando
con unas ideas sobre los criterios a seguir para su seleccion.

3.2.1. Ventiladores

Se utilizan para impulsar grandes caudales de gas a bajas presiones, sin que apenas se
produzca variacion en su densidad; de hecho, no comprimen practicamente el gas, sino que se
limitan a hacerlo circular. Los ventiladores se utilizan frecuentemente en las torres de
humidificacién y enfriamiento de agua, para la impulsién del aire, en equipos de ventilacién y
acondicionamiento de aire, instalaciones de secado, eliminacién de humos, etc.

Se suelen clasificar segun la direccién del flujo en axiales y centrifugos.
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Los ventiladores axiales constan de uno o mas discos dotados de aspas o alabes que giran
sobre un eje paralelo a la direccion de flujo del gas, como indica la Figura 3.4. Los dlabes
pueden ser rectos o curvos, y el didmetro del rotor puede ser hasta de varios metros.

Los ventiladores centrifugos son similares en su funcionamiento a las bombas centrifugas
estudiadas en el apartado 4.2. El rotor giratorio, cuyo disefio puede diferir apreciablemente
del rodete de las bombas centrifugas, puede ser de dlabes rectos, curvados en la direccién de
giro o curvados en la direccién contraria, como se indica en la Figura 3.5.

Figura 3.4. Ventilador axial.

Figura 3.5. Ventiladores centrifugos: y un rodete con

alabes curvados en la direccion de giro

Los rotores de alabes rectos son de un didmetro relativamente grande, con un numero
reducido de dlabes radiales (de 5 a 12) que giran a baja velocidad. Se utilizan frecuentemente
para impulsar gases que pueden contener sélidos en suspensién. Los rotores de alabes
curvados en la direccién de giro suelen ser de menor didmetro, dotados de 20 a 64 alabes, y
giran a mayor velocidad que los anteriores. Por ultimo, los rotores de dlabes curvados en la
direccion contraria al giro, con un nimero de alabes variables entre 10 y 50, son los que
encuentran mas aplicaciones.

La teoria del funcionamiento de un ventilador centrifugo es practicamente la misma que la de
las bombas centrifugas. En este caso, la presion de descarga procede de la fuerza centrifuga
debida a la rotacidn de la masa de gas contenida en el interior del ventilador y de la energia
cinética que las paletas comunican al gas, convertida parcialmente en energia de presién en la
voluta. Cuanto mayor sea la longitud de dichas paletas, compatible con el tamafio del
ventilador, mayores serdn los dos términos energéticos acabados de citar.

El rendimiento de un ventilador centrifugo varia con los cambios de temperatura, velocidad de
giro y densidad del gas. Dichas variaciones afectan de la siguiente forma: para una misma
velocidad y caudal de gas, la presiéon de salida y la potencia varian inversamente con la
temperatura absoluta, la presidn y la potencia varian en razén directa con la densidad.
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Figura 3.6. Esquema de dlabes inclinados en la direccién de giro, rectos y en
contra de la direccién de giro

En otras ocasiones lo que se representa la carga que suministra el ventilador en mm CA (mm

de columna de agua) frente al caudal de ventilacion (m3/h), tal como se muestra en la Figura
3.7.
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Figura 3.7. Curva caracteristica de ventiladores.

3.2.2. Soplantes

Como ya se indico, las soplantes conocidas también como compresores de baja presion, son
aparatos de impulsién de gases que proporcionan presiones hasta de 2-4-bar. Existen diversos
tipos, segun sea el flujo del gas. Los principales son: de desplazamiento positivo, centrifugos
(de una sola etapa), axiales (de multiples etapas) y de anillo liquido.

Las soplantes de desplazamiento positivo son totalmente similares a las bombas de
desplazamiento positivo rotativas (de Iébulos, de tornillo, de paletas, etc.). Con ellas se logran
razones de compresién (cociente entre la presion de salida y la de entrada) de 4
aproximadamente, pudiendo suministrar caudales comprendidos entre 0.5 y 200 m3/min, (en
las condiciones de entrada). Las velocidades de giro son moderadas (1000 a 5000 r.p.m.). Las
soplantes de desplazamiento positivo, al igual que las bombas rotatorias, son esencialmente
aparatos de volumen constante con presiéon de descarga variable. El volumen o caudal
suministrado puede variarse solamente al modificar la velocidad de giro o recirculando parte
del gas. La presion de descarga variara con la resistencia que exista en la seccién de salida.

Inlet
2 o
iy I\';-"u
I: fi _'_I-\_\.:. ."' ;:_'r‘c;-a l:I:
\ I FL

Figura 3.8. Soplante de desplazamiento positivo

Las soplantes centrifugas son similares a las bombas centrifugas de una sola etapa. Para
conseguir aumentos apreciables de presion, dada la baja densidad del fluido que impulsan,
han de operar a gran velocidad de giro (entre 1000 y 30000 r.p.m.) y los rodetes han de ser de
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didmetro grande. Alcanzan razones de compresion de 3 a 4.5, suministrando caudales

comprendidos entre 30 y 30.000 m3/min, son muy conocidas con el nombre de
turbosoplantes, denominacién en la que se engloban a veces a las soplantes centrifugas de
multiples etapas. Estas ultimas, de acuerdo con el criterio aqui seguido, se consideran ya
compresores, por lo que se trataran en el apartado siguiente. Las turbosoplantes se utilizan
para una gran variedad de servicios, como son operaciones de enfriamiento de agua, secado,
inyecciéon de aire a hornos de combustiéon, hornos altos, convertidores de acero, etc.,
operaciones de flotacidn, aireacidn, agitacion, ventilacidn, etc.

Figura 3.9 Soplante centrifuga.

Las soplantes axiales, denominadas también con frecuencia compresores axiales, estdn
formadas por un eje horizontal sobre el que se montan varias coronas de alabes (tantas como
etapas tenga la soplante), entre las que se intercalan otras coronas de alabes fijos a la carcasa
(Fig. 3.10). El gas es impulsado en la direccion del eje de giro del rotor (en forma similar a un
ventilador axial), ganando energia cinética que se convierte gradualmente en energia de
presion. Aproximadamente, se transforma la mitad de la energia en los dlabes moéviles y la otra
mitad en los fijos, que actuan como el difusor de una bomba centrifuga. Proporcionan

caudales de aire muy grandes (se han construido hasta de 10> m3/min.) y se logra con ellas
razones de compresion de 1.2-1.5 por etapa, con un maximo de 6 aproximadamente por
aparato. Su velocidad de giro oscila entre 500 y 15000 r.p.m. Las soplantes axiales de varias
etapas son insustituibles cuando se trata de conseguir caudales muy elevados de gas a baja
presién. Su rendimiento llega a ser un 10 % mayor que el de los equivalentes aparatos
centrifugos de multiples etapas. Su menor tamafio y peso respecto a estos ultimos es una
ventaja adicional, aunque no muy significativa. Sus principales desventajas son un limitado
intervalo de operacién, mayor vulnerabilidad a la erosién y la corrosidon y mayor tendencia a la
formacion de depdsitos. Se utilizan frecuentemente con turbinas de gas y en Ingenieria
Aeronautica, asi como para insuflar aire a hornos altos y en tuneles de viento.
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Finalmente, las soplantes de anillo liquido, conocidas también como compresores de anillo
liguido, constituyen un tipo especial de aparato de impulsiéon totalmente distinto a los
anteriores. En la Figura 3.11 se ha representado un esquema del mismo. Consiste en un rodete
de alabes curvados en la direccion de giro, que se mueve en el interior de una carcasa eliptica
parcialmente llena de liquido (generalmente agua). La velocidad de giro del rotor es tal que el
agua es impulsada por la fuerza centrifuga hacia las paredes de la carcasa, formando un anillo
hidraulico. La forma de este anillo determina con los dlabes unas cavidades en las que es
encerrado el gas. Este es aspirado por una entrada situada formando un cierto angulo, y
obligado durante el giro del rotor a reducir su volumen, a medida que la cavidad en que se
encuentra alojado es parcialmente ocupada por el anillo de agua. En ese estado comprimido,
sale de la camara por una abertura similar a la de entrada, convenientemente situada y
dimensionada. El ciclo anterior se repite en la parte inferior de la cdmara, como muestra la
Figura 3.11.

Las soplantes de anillo liquido suministran una presién no muy elevada (inferior a 4-bar), y se
utilizan frecuentemente como bombas de vacio, pues se consiguen en la zona de aspiracion
del aparato depresiones respecto a la presion atmosférica de hasta 680 mm Hg en una sola
etapa. El liquido, ademas de servir de cierre hidraulico, desempefa una misién de refrigerante
para eliminar el calor producido en la compresién, por lo que debe renovarse constantemente.
Tienen el inconveniente de que con gases solubles en el liquido el caudal suministrado
disminuye, perdiendo mucha eficacia.
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Figura.3.10. Soplante axial de cuatro etapas.
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Figura 3.11. Soplante de anillo liquido.
3.2.3. Compresores

Estos aparatos, segln se ha indicado, se utilizan para impulsar gases a presiones superiores a
los 2.5-4 bar que pueden incluso llegar a miles de bar. La obtencidon de estas presiones tan
elevadas requieren, naturalmente, la utilizacion de varias etapas, ya que por razones
econdmicas la razén de compresién conseguida en cada etapa no suele ser superior a 3 6 4
(existen pequefias unidades, no obstante, con razones de compresién hasta de 8, e incluso
superiores).

Como ya se ha comentado en el apartado 3.1, la compresién adiabatica de un gas produce una
considerable elevacidon de temperatura. La liberacién de calor es menor si la compresién es
isoterma, lo que exige la total eliminaciéon del generado en la compresién. Este aspecto
térmico en el funcionamiento de los aparatos que impulsan gases comprimiéndolos resulta de
poca importancia en las soplantes, donde el aumento de presidon no es muy elevado, pero
adquiere mucha importancia en el caso de los compresores, especialmente en los de
desplazamiento positivo.

Asi pues, puesto que una parte importante del trabajo de compresion se convierte en calor,
para tratar de aproximar la transformacién lo mas posible al proceso isotermo (minima
cantidad de trabajo requerido), el calor originado en la compresidn del gas se elimina en su
mayor parte, procurando que en cada etapa el gas se refrigere hasta alcanzar
aproximadamente la temperatura de entrada al compresor. Se obtiene de esta forma un ciclo
de compresién intermedio entre el adiabatico y el isotermo, denominado politrépico.

Los dos tipos fundamentales de compresores son: los compresores alternativos (de
desplazamiento positivo) y los compresores centrifugos de multiples etapas.

Los compresores alternativos son los mas utilizados en la industria quimica. Constan de uno o
mas cilindros en serie, segin sean de una o varias etapas, respectivamente, cuyo
funcionamiento es totalmente similar al de las bombas alternativas, comentadas previamente
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en este Tema. En los aparatos mas pequefios, de una sola etapa, es suficiente una
refrigeracion por aire, favorecida con la instalacién de aletas exteriores. En los aparatos
grandes, de multiples etapas, donde la capacidad de refrigeracion es limitada, la refrigeracién
se realiza mediante cambiadores de calor conectados entre cada dos etapas. Este enfriamiento
reduce todavia mas el volumen del gas a la salida del cilindro de baja presidn, por lo que los
cilindros de alta presidon son cada vez de menor tamaiio. El nimero de etapas del compresor
habra de estar acorde con la relacion de compresidon conseguida en los pistones y con el
aumento total de presion deseado.

En estos compresores alternativos existe ademas un desprendimiento de calor debido a Ia
friccion de las partes moviles (pistdn, eje, etc.) contra las fijas (paredes internas,
empaquetaduras, etc.), que al ser absorbido por el gas determina una elevacion adicional de la
temperatura. Esta podria llegar a ser superior a la alcanzada en la compresion adiabatica, por
lo que normalmente los cilindros se refrigeran exteriormente con camisas de agua fria.

Por otra parte, el rendimiento de los compresores alternativos es siempre algo menor que el
de las bombas alternativas, dada la compresibilidad de los gases. Efectivamente, el gas no
expulsado del cilindro, que ocupa el volumen muerto del mismo, es comprimido y expandido
continuamente con las sucesivas cargas de gas fresco, y como la compresidn y la expansién de
este gas residual no son completamente reversibles, el rendimiento del proceso disminuye.
Esto no ocurre, sin embargo, con los liquidos, pues son practicamente incompresibles.

Los compresores alternativos (Figura 3.12) pueden ser, como ya se ha indicado, de una sola
etapa o de multiples etapas; segiin que los cilindros actien por una o las dos caras, pueden ser
de accién simple o doble. Respecto a la posicidn de los cilindros en un compresor de multiples
etapas, éstos pueden ser de cilindros en linea (caso mas frecuente), en dngulo recto o en "V"; y
respecto al tipo de émbolo pueden ser de émbolo lubricado o no lubricado. Operan a
velocidades relativamente bajas, de 200-600 r.p.m., con rendimientos elevados, hasta de 90
por 100 en los compresores grandes. La regulacidon del caudal se puede hacer recirculando
parte del gas o aumentando el volumen ’

Valvulas

muerto del aparato. En este Ultimo
caso, disponen de una serie de
compartimentos adicionales que se
pueden conectar a la cdmara del
cilindro, variando asi su volumen. En la
Fig. 3.13 se muestra un esquema de
este tipo de dispositivos. Al abrir cada
uno de los compartimentos, A, B, Cy D,
se aumenta el volumen muerto del
aparato disminuyendo por tanto el
caudal.

Figura 3.12. Compresor alternativo
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Figura 3.13. Dispositivos de volimenes muertos para la regulacién del caudal de un compresor
alternativo (cilindro de doble accién): a) 100 por 100 del caudal: b) 75 por 100 del caudal; c) 50
por 100 del caudal; d) 25 por 100 del caudal; e) caudal nulo.

Los compresores centrifugos de multiples etapas (también conocidos como turbo-
compresores) son analogos a las bombas centrifugas de multiples etapas, ya comentadas. El
gas es aspirado en la primera etapa, en las proximidades del eje e impulsado por el rodete se
desplaza radialmente hacia el exterior, ganando energia cinética; luego retorna hacia el eje por
el difusor (de seccion de paso creciente) donde la energia cinética se convierte en energia de
presion, hasta que entra en la etapa siguiente. En la Figura 3.14 se esquematiza este recorrido,
en donde también se muestra el cierre de laberinto para lograr un buen ajuste entre las partes
fijas y el rotor e impedir las fugas del gas. Este dispositivo de cierre actia haciendo que la
diferencia de presién (que no puede ser muy elevada) se vaya anulando paulatinamente, al
pasar de un diente a otro. El material de construccién del laberinto ha de ser suficientemente
blando para no rayar el eje, y suficientemente duro y resistente para aguantar el desgaste y la
corrosion.

IR - -
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Carga a) Descarga

Figura 3.14. Compresor centrifugo de multiples etapas: a) esquema del compresor
completo; b) esquema del cierre de laberinto.
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Los compresores centrifugos suelen tener rendimientos comprendidos entre 70 y 80 por 100, y
se construyen con 5 a 8 etapas que giran a velocidades de 5000-10000 r.p.m. La regulacién del
caudal, como en las bombas centrifugas, puede conseguirse recirculando parte del gas o
cerrando la valvula de salida. Hay intervalos de estabilidad para su funcionamiento.

Los compresores rotatorios son compresores de desplazamiento positivo. Consisten en dos
rotores de varios pasos de rosca que encajan perfectamente que van impulsando el gas a la
salida (Figura 3.15). No poseen valvulas, y existen refrigerados por aire, agua o aceite.

Figura 3.15. Compresor rotatorio

Los compresores rotatorios son faciles y baratos de mantener. El caudal que impulsan es
variable debido a la posibilidad de acoplarle un motor que produzca una velocidad de giro

variable.
3.3. Caso especial: Eyectores de chorro.

Los eyectores son equipos de impulsién o evacuacion de fluidos sin partes moviles, en él un
gas a presion baja es succionado mediante la accién de un fluido secundario o motriz a una
presion alta, saliendo ambas corrientes mezcladas a una presion intermedia (Figura 3.16).
Aunque ya se explicd anteriormente en la seccidn de liquidos las denominadas bombas de
chorro, que tienen un disefio muy parecido, y que producen succién por el denominado efecto
venturi, se explican en esta seccidn los eyetores de vapor por ser su fundamento muy distinto

al de las bombas de chorro.

F . A B AL AR MR ANV
luido

. Descarga
secundario g

del fluido

AASSOSNOAN NG

Succién
Figura 3.16. Esquema de un eyector.

En fundamento de un eyector estd basado en la circulacidon supersénica por conducciones
convergente-divergente. El fluido motriz, con presién de remanso (o en reposo) elevada, se
introduce por una boquilla convergente divergente al eyector, circulando el maximo caudal
posible (M=1 en el estrechamiento de la boquilla), de forma que circule supersénicamente en
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la seccion divergente, disminuyendo su presién. Esta corriente, a la salida de la boquilla,
continua circulando supersénicamente por una hipotética conduccion divergente, camino de la
garganta principal del eyector. Esta corriente supersdnica, que tiene baja presidn, succiona la
corriente arrastrada, cuya presién de remanso (o en reposo) es inferior a la motriz, pero al ser
su flujo subsdnico, tiene mayor presidén en el eyector. En un momento dado (se disefia para
gue ocurra justo en la garganta principal del eyector), el flujo arrastrado alcanza la velocidad
del sonido. En ese momento, la corriente principal (la supersénica) y la arrastrada (sdnica) se
mezclan, y se produce el “shock” u onda de choque de transicién a flujo subsdnico, de forma
que la presion de remanso de la corriente de salida es intermedia a las dos de entrada. El
shock asegura que el flujo de gases no revoque hacia atrds en el eyector.

Los eyectores se vienen utilizando desde hace muchos afios en muy variadas aplicaciones,
como bombas de vacio. Sin embargo, el rendimiento no es facilmente predecible.

3.3 Criterios de seleccion de ventiladores, soplantes y compresores

Los criterios para la seleccidn del tipo de aparato mas adecuado para la impulsién de gases son
en principio los mismos que para la seleccion del tipo de bomba. Se han de tener en cuenta,
por un lado, las propiedades del gas y por otro, las condiciones de la impulsion. En principio, el
primer factor a considerar es la presidon de descarga que se ha de alcanzar, o mejor dicho, el
"salto de presion" requerido. Ello determina la seleccién entre los tres grandes tipos de
aparatos (ventiladores, soplantes y compresores). Dentro de cada grupo deben conocerse,
ademas del caudal, las condiciones particulares de cada caso (funcionamiento continuo o
intermitente, etc.).

Existen graficos analogos a los de la Figura 2.32 para los aparatos de impulsién de gases. En la
Figura 3.13 se muestra un ejemplo, en el que aparecen las zonas de presidén y caudal aptas
para cada tipo. La utilizacidon de estos graficos es similar a la de los correspondientes a las
bombas.
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Por otra parte, si se representa el coste del motor de impulsidon como porcentaje del coste del
compresor, en funcién de la velocidad de giro del motor, se observa que el coste minimo se
encuentra para velocidades de 1000 a 2000 r.p.m. Motores de estas caracteristicas se pueden
acoplar directamente a compresores rotativos y centrifugos, incidiendo favorablemente en su
coste.

Otros factores dignos de consideracién a la hora de seleccionar el aparato mds adecuado seran
su flexibilidad, hermeticidad, ruido, posible contaminacién del gas, exigencias de cimentacién,
mantenimiento, repuestos, etc.
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