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Proélogo

Este libro explica los fundamentos de las Turbomédquinas Hidraulicas empleando
imégenes, esquemas y fotografias de elementos y dispositivos reales, alejandose
de las simplificaciones excesivas e idealizaciones, por lo que la obra es de interés
para cualquier profesional que quiera analizar con rigor el comportamiento de
estos dispositivos, y con extension suficiente como para poder profundizar en el
conocimiento de componentes singulares.

Por otra parte, se pretende que este libro sirva como referencia a las materias
relacionadas con las Turbomaquinas Hidrdulicas, que se imparten en titulaciones
técnicas como Ingenieria de Minas y Energia, Ingenieria Industrial o Aeroespacial,
si bien, los contenidos que en €l se recogen son impartidos en todas las titulaciones
de carécter tecnologico-industrial. Es necesario tener en cuenta que la literatura
previa existente en este campo es escasa, para temas concretos incluso es necesario
acudir a informacién técnica de fabricantes, no es reciente, y ademads se encuentra
muy diseminada. Los autores, profesores desde hace varios anos en esta disciplina,
consideran importante la recopilaciéon y actualizacién de estos contenidos en una
monografia de referencia unificada.

Se han tenido en cuenta tres aspectos para la realizacién de esta monografia:

e Conducir al lector al conocimiento de los principios de funcionamiento de
las Turboméaquinas Hidraulicas, teniendo en cuenta que estan fuertemente
basados en conocimientos previos de caracter mas bésico, como la Mecanica

de Fluidos y requieren del manejo de herramientas matemadticas.

e Desarrollar una comprension intuitiva mediante la inclusién de contenidos
de cardcter mas descriptivo, para lo que esta monografia dispone de mucha
ayuda visual, fundamental en el caso de turboméquinas para la visién espa-
cial del problema: numerosos gréaficos, imagenes y diagramas conceptuales
en todos los capitulos.



e Buscar un enfoque eminentemente practico, eligiendo aplicaciones realistas
del concepto explicado. Se anaden asi ejemplos en cada seccién que aclaran
y profundizan en las definiciones, y una coleccién de problemas conceptuales,
de seleccion y de diseno, resueltos.



Nomenclatura

Apertura del distribuidor
Ancho

Velocidad absoluta del fluido
Didmetro

Factor de disminucién trabajo
Energia especifica

Fuerza

Aceleracion de la gravedad
Gasto masico

Altura (efectiva-bomba/neta-turbina)
Vector director direccién X
Vector director direccién Y
Vector director direccién Z
Coeficiente de velocidad
Linea de corriente

Par

Nuimero de Mach

Velocidad de giro



S v S s

~

Re

Vector normal

Presién

Potencia

Caudal volumétrico

Radio

Fuerza resultante

Numero de Reynolds
Superficie

Tiempo

Velocidad periférica

Potencial de las fuerzas mésicas
Velocidad

Volumen

Velocidad relativa

Grado de apertura del inyector
Distancia entre alabes

Altura geodésica, numero de dlabes

Simbolos griegos

Angulo de la corriente absoluta
Angulo de la corriente relativa
Angulo de desviacién

Densidad

Angulo de giro de los alabes

Disipacién viscosa

kgm?*s—3
[



¢ Didmetro [m]
K Coeficiente de compresibilidad [—]
n Rendimiento [—]
u Viscosidad [kg m~! s‘l]
A Relacién de escala -]
c Grado de reaccién -]
T Esfuerzos [kgms’z]
7 Esfuerzos viscosos [kgms~?]
) Relacién de cubo [—]
,Q Velocidad angular [s’l]
Subindices

a Accionamiento, atmosférica

e Externo

E Entrada

h Hidraulico

i Interno

m Mecénico, modelo, meridional

N Nominal

p Prototipo

r Radial, pérdidas

S Salida

t Tedrico

u Tangencial

v Volumétrico



X Axial

1 Entrada rodete

2 Salida rodete

11 Valor reducido o unitario

0] Componente tangencial

oo Infinitos alabes, teoria unidimensional
Acrénimos

Cv Caballo de Vapor

mca Metro Columna de Agua

MDP Maéquina de Desplazamiento Positivo
MH Maquina Hidraulica

PDP Principio de Desplazamiento Positivo
rpm Revolucién Por Minuto

rps Radian Por Segundo

TF Turbina Francis

™ Turbomaquina

TMM Turbomaéaquina Motora

T™G Turboméquina Generadora



Indice

Nomenclatura

1 Maquinas de fluido
1.1 Concepto y definicién . . . . . . . ..o
1.2 Clasificacién . . . . . . . . ...
1.2.1 Segun las variaciones de densidad del fluido . . . . . . . ..
1.2.2  Segtn el principio de funcionamiento . . . . . . .. ... ..
1.2.3  Segtn el sentido del flujo de energia . . . . . . .. .. ...
1.2.4 Otras maquinas de fluido . . . . ... ... ... ... ...

1.3 Elementos caracteristicos de las maquinas de fluido . . . . . . . ..

2 Turbomaquinas hidraulicas: principios generales

2.1 Definicién. Introduccion al estudio tedrico de las turboméaquinas

2.2 Clasificacién . . . . . . ... L o

2.3 Componentes de la velocidad. Tridngulo de velocidades . . . . . .

2.4 Flujo en las turbomaquinas . . . . . . . . .. ... ... ...,
2.4.1 Flujoradial . . . . . . ... ...
242 Flujoaxial . . ... ... ...
2.4.3 Flujo diagonal, semiaxial o mixto . . . . . . . .. ... ...
2.4.4 Flujo tangencial . . . . .. ... Lo

245 Fluyjocruzado . . . . . . . ..o

21
21
21
22
23
24
25
26



10

2.5

2.6

2.7

2.8

Teoria general de las turbomaquinas hidraulicas . . . . . . .. ...
2.5.1 Accién del fluido sobre los dlabes . . . . . . ... ... ...
2511 Alabefijo . . ... ... ... ... .. ... . ...
2512 Alabemévil . ... ...
2.5.1.3 Ruedadeadlabes . . ... ... .. ... .....
2.5.2 Ecuacionde Euler . . . .. ... ... .. 0oL
2.5.3 Ecuacién de Bernoulli para el movimiento relativo . . . . .
2.5.4 Gradodereaccion . . . . . ...
Teoria ideal unidimensional de turbomdaquinas hidrdulicas . . . . .
2.6.1 Teoria ideal unidimensional para turbomaquinas radiales
2.6.2 Teorfa ideal unidimensional de turboméquinas axiales
2.6.3 Notas a la teorfa unidimensional . . . ... ... ... ...
2.6.3.1 Paradoja de la teoria unidimensional . . . .. ..
Movimiento bidimensional en turbomaquinas hidraulicas . . . . . .
2.7.1 Teoria ideal bidimensional de turbobombas radiales
2.7.2 Ecuaciones del movimiento relativo bidimensional . . . . .
2.7.3 Correccién de la teorfaideal . . . . . . . . ...
2.7.4 Cascada de alabes méviles . . . . . .. .. ...
Alturas, caudales, potencias, pérdidas y rendimientos . . . . . . . .
2.8.1 Limites de entrada y salida de la maquina . . . . . . . . ..
2.82 Alturas . . . . .. ..
2.8.2.1 Alturas en turbinas . . . .. ... ... ... ...
2.8.2.2 Alturasen bombas. . . .. ... ... ... ....
2.8.3 Clasificacién de las pérdidas y rendimientos . . . . . . . ..
2.84 Potencias . . . .. ... Lo
2.84.1 Turbinas . ... ... ... ... ... .. ...,
2.84.2 Bombas . ... ... L

2.8.5 Rendimientos . . . ... .. ... ... ... ... ...



INDICE 11

2.9

2.8.5.1 Rendimientos en turbinas hidraulicas . . ... .. 85

2.8.5.2 Rendimientos en turbobombas . . . . ... .. .. 87
Leyes de funcionamiento . . . . . . . ... ... oL 87
2.9.1 Leyes de semejanza de las turbinas . . . . . . .. ... ... 90
2.9.2 Leyes de semejanza de las bombas . . . . . ... ... ... 92
2.9.3 Leyes de semejanza de los ventiladores . . . . . . . .. ... 93
2.9.4 Velocidad especifica . . . ... ... ... .. L. 95

2.9.5 Expresiones empiricas para la estimacion del rendimiento real100

3 Turbobombas 103

3.1
3.2

3.3

3.4

3.5

3.6
3.7

Caracteristicas generales. Elementos constitutivos de una turbobombal03

Clasificacion . . . . . . . . . . .. 104
3.2.1 Segun direcciéon de flujo . . . . . ... 105
3.2.2 Segun aspiracién . . . . .. ..o 105
3.2.3  Segun construccién del rodete y tipo de dlabes . . . . . .. 107
3.2.4  Segun sistema difusor . . . ... ... oL 0oL 108
3.2.5 Otroscriterios . . . . . . . ... 108
Comparativa entre bombas rotodinamicas y bombas de desplaza-

miento positivo . . . ... Lo oo 109

Ecuacién de Euler para turbobombas. Analisis segin componentes

energéticas . . .. o. ... e e 111
3.4.1 Influenciadel dngulo By . . . . . ... ... ... ... ... 113
Turbobombas radiales . . . . . .. ... .. ... .. L. 114

3.5.1 Curva caracteristica ideal. Influencia del dngulo ;. Curva
caracteristicareal . . . . . . ... .. Lo 114

3.5.2 Ensayo elemental y ensayo completo de una turbobomba radial117
Turbobombas axiales y diagonales . . . .. .. ... .. ... ... 119
Funcionamiento de una bomba en una instalacién . . . . . . . . .. 126

3.7.1 Diagramas de transformacién de energia y de pérdidas . . . 126



12

3.7.2 Punto de funcionamiento y regulaciéon de una bomba . . . . 127
3.7.3 Acoplamiento de bombas . . . .. ... ... L. 129
3.7.3.1 Acoplamiento en paralelo . . . . . ... ... ... 129

3.7.3.2 Acoplamientoen serie . . . . .. ... ... .... 131

3.8 Transitorios y anomalias en el funcionamiento . . . . . . . . .. .. 132
3.8.1 Cebadodelabomba . ... ..... ... .. ....... 132
3.8.2  Altura neta de succién. Cavitacién en bombas . . . . . .. 133
3.8.3 Golpedeariete . . . . . .. ... L 140
Turbinas 145
4.1 Clasificacion . . . . . . . . . Lo 145
4.1.1 Segun direcciéon del flujo . . . . . ... ..o 145
4.1.2 Segun disposicién del eje . . . . . . . ... 147
4.1.3 Segun velocidad especifica . . . . .. ... ... ... ... 147
4.1.4  Segun la transformacion de energfa . . . . . . ... ... .. 147

4.2 Anélisis de la ecuacion de Euler para turbinas hidrdulicas . . . . . 147
4.3 Turbinas de accién . . . . . . .. ... 149
4.3.1 Elementos constitutivos de las turbinas Pelton . . . . . .. 149
4.3.2 Estudio unidimensional de las turbinas Pelton. . . . . . . . 150
4.3.3 DBalance energético. Pérdidas interiores . . . . . . . . .. .. 156
4.3.4 Regulacion de caudal en turbinas Pelton . . . . . . . .. .. 157
4.3.5 Curvas Caracterfsticas . . . . . . . .. .. ... ... .... 157
4.3.6 Funcionamiento anémalo . . . ... .. ... ... ... .. 159
4.3.6.1 Embalamiento . . ... ... .. ... ... ... . 159

4.3.6.2 Golpedeariete. . . . .. ... ... .. ... ... 160

4.4 Turbinas de reaccién . . . . . . . . ... 160
4.4.1 Elementos constitutivos . . . . . .. .. ... L. 162

4.4.2 Turbinas Francis . . . . . . . . . . ... ... . ... ... 164



INDICE 13

4.4.3 Turbinas Kaplan . . . . .. .. ... .. ... .. ... .. 167
4.4.4 Balance energético. Pérdidas interiores . . . . . . . ... .. 170
4.4.5 Regulacién de caudal en turbinas de reaccién . . . . . . .. 171
4.4.6 Curvas caracteristicas . . . . . . ... .. ... ... ... 172

4.4.6.1 Diagrama universal de curvas caracteristicas de un

tipo de turbina hidraulica . . . . . . .. ... ... 174

4.4.7 Funcionamiento anémalo . . . . . ... ... ... .. ... 175

4.4.7.1 Cavitacién en turbinas . . . . . .. ... ... .. 175

4472 Golpedeariete. . . . ... ... oL, 179

4.5 Criterios de seleccion . . . . . . . . ..o o 180

5 Centrales hidraulicas 183
5.1 Imtroducciéon . . . . . .. ... 183
5.1.1 Ubicacién de lacentral . . . . . . .. ... ... .. ... .. 184

5.2 Clasificacién y tipos . . . . . . ... o oL oo 184
5.3 Elementos singulares . . . . . .. ... oL oL 188
53.1 Embalse . . . . . . . ... 188

5.3.2 Presa . . ... 189

5.3.3 Aliviaderos . . . . . . ... 194

5.3.4 Conducciones de agua . . . . . . .. .. ... 195

5.4 Dispositivos accesorios . . . . . . . ..o 199

6 Problemas 203

Bibliografia 236



14




Indice de Figuras

1.1
1.2
1.3
14
1.5

1.6

2.1

2.2

2.3

24

2.5

2.6

2.7

2.8

Distintos tipos de méquinas de fluido. . . . .. ... ... ... ..
Principio de desplazamiento positivo. . . . . . . .. ... ... L.
Conservacién momento cinético. . . . . . . . . . ... .. ... ...
Clasificacién de las méquinas de fluido. . . . . . . . . ... ... ..
Ejemplos de maquinas de fluido hidraulicas. . . . . . . ... .. ..

Elementos constitutivos fundamentales de las maquinas de fluidos.
a) Turbina de accién, b) Bomba centrifuga, ¢) Bomba de paletas, d)

Turbina de reaccién, e) Bomba alternativa, f) Bomba de engranajes.

Clasificacién de las Maquinas Hidraulicas. . . . . . . .. ... ...

a) Trayectoria relativa (punteada) y trayectoria absoluta. b) Tridn-
gulo de velocidades. . . . . . . .. ... oo

Superficie de corriente de una turbomaquina diagonal convergente,
y componentes de la velocidad. . . . . ... ... ... ... ...

Superficie de corriente de una turboméquina diagonal divergente, y
componentes de la velocidad. . . . . . ... ..o

Tridngulo de velocidades y componentes de la velocidad absoluta. .

Clasificacién segun la direccién del flujo en el rodete. a) Méquina
radial. b) Mdquina diagonal. ¢) Maquina axial. d) Médquina tan-
gencial. e) Flujo cruzado. . . . . ... ... ... ... .. ...

Flujoradial. . . . . . . .. ... oL

Flujoaxial. . . . . . . . . .. .

22
23
24
25

27

28

30

32

34

35

36

37
38
39



16

2.9

2.10
2.11
2.12
2.13
2.14
2.15
2.16
2.17

2.18

2.19

2.20
2.21
2.22
2.23
2.24
2.25

2.26
2.27
2.28
2.29
2.30
2.31
2.32
2.33

Flujo diagonal. . . . . . . . . . ... ... ...
Flujo tangencial. . . . . . ... .. ... ... .
Turbina Michell-Banki. . . . . . . ... ... ... ... .. .....
Chorro incidente sobre un alabe fijo. . . . ... ... ... .. ...
Chorro incidente sobre un alabe mévil. . . . . . .. .. ... L.
Tridngulos de velocidades dlabe mévil. a) Entrada. b) Salida. . . .
Esquema de un rodete de una turbina de acciéon. . . . .. .. ...
Esquema de una turbina de admisién total. . . . . . .. ... ...

Volumen de control delimitado por dos &labes para una turboma-
quina genérica, y tridngulos de velocidades en la entrada y salida. .

(a) Tridngulos de velocidades para un rodete radial. (b) Compo-
nentes del tridngulo de velocidades para flujo radial. . . . . . . ..

Linea de corriente relativa en un rodete centrifugo en régimen esta-
CIONATIO. . .« . . .. e e

Rotor unidimensional. . . . . . .. .. ... ... ..
Distribucion de velocidades. Teoria unidimensional. . . . . . . . ..
Desarrollo cilindrico de la seccién media. . . . . . . . .. ... ...
Rotor bidimensional. . . . . . . .. ... ... ... ...
Vectores caracteristicos de la linea de corriente en un alabe radial.

Descomposicién del movimiento relativo del fluido girando en una
turboméaquina radial. . . . . . ... ... L L L

Momento estatico de la linea media. . . . . . ... ... ... ...
Desarrollo cilindrico de un rodete de bomba axial. . . . .. .. ..
Cascada de alabes méviles. . . . . . . .. ... ... ...
Secciones de entrada y salida en una instalaciéon de bombeo. . . . .
Diagrama de pérdidas. Turbinas. . . . . . ... ... ... .....

Diagrama de pérdidas. Bombas. . . . . . . ... ... ...

Definicién de caudales. (a) Turbinas hidrdulicas. (b) Turbobombas.

Diagrama de flujo de potencia en turbinas hidraulicas. . . . . . . .

43
46
46
48
49

o1

95

99
62
63
64
67
68

70
71
72
73
76
78
79
81
84



INDICE DE FIGURAS 17

2.34
2.35

2.36

2.37

3.1
3.2

3.3

3.4
3.5
3.6

3.7
3.8
3.9

3.10

3.11
3.12
3.13
3.14
3.15
3.16
3.17
3.18

Diagrama de flujo de potencia en turbobombas. . . . . . . . .. .. 85
Velocidad especifica y triangulo de velocidades a la entrada de los

principales tipos de turbinas. . . . .. ... ... oL 96
Velocidad especifica y forma del rodete segun la velocidad en tur-

bobombas. . . . . ... 98
Rango de utilizacién de las turbinas hidraulicas. . . . ... .. .. 99
Elementos de una bomba rotodindmica. . . . . .. ... ... ... 105

Tipos de rodete segiin la direccién del flujo. a) Rodete axial. b)

Rodete diagonal o mixto. c¢) Rodete radial. . . .. ... ... ... 106
Clasificacién segin aspiracién. a) Rodete de simple aspiracién. b)
Rodete de doble aspiracién. . . . . .. ... .. oL 107
Bombas diagonales: a) Tipo Francis. b) Helicocentrifuga. . . . . . 107
Rodetes: a) Abierto. b) Semiabierto ¢) Cerrado. . . . .. ... .. 108
Curvas caracteristicas p— Q. a) Bomba volumétrica. b) Turbobomba
centrifuga. . . . . . ... L 110
Dimensiones de un rodete radial. . . . . . . ... ... ... .. .. 112
Influencia del dngulo B; en bombas centrifugas. . . . . . ... ... 113

Prerrotacién del flujo a la entrada. a) Prerrotacién negativa. b) Sin

prerrotacién. ¢) Prerrotacién positiva. . . . . ... ... L. 114
Variacién del éngul,o de salida del rodete. a) A,labes,curvados hacia

atrds B <902 b) Alabes salida radial f, =90° ¢) Alabes curvados

hacia adelante B, >90%. . . . . ... ... ... L. 115
Tridngulos de velocidad. Bomba centrifuga radial. . . . .. .. .. 116
Caracteristica H-Q ideal para diferentes curvaturas de alabes. . . . 117
Caracteristica H-Q tedrica y curvas de pérdidas de una bomba radial. 118
Ensayo elemental de una bomba centrifuga a n constante. . . . . . 119
Ensayo completo de una bomba centrifuga. . . .. ... ... ... 120
Esquema y tridangulos de velocidades de una bomba axial. . . . . . 121
Curva caracteristica bomba axial. . . . . . . ... ... ... ... 123
Curva caracteristica de una bomba diagonal. . . . . ... ... .. 125



18

3.19
3.20
3.21

3.22
3.23
3.24
3.25

4.1
4.2
4.3
4.4
4.5

4.6
4.7
4.8
4.9
4.10
4.11
4.12
4.13
4.14

4.15
4.16
4.17
4.18

Diagrama de transformaciéon de energia. Instalacién de bombeo.
Curvas de la instalacién al variar k, de la vilvula de impulsién. . .

Acoplamiento de bombas en paralelo. Superior: dos bombas iguales.
Inferior: diferentes bombas. . . . . ... .. ... o0

Acoplamiento de bombas en serie. . . . .. ... ... ... ....
Diagrama termodindamico de fases. . . . . . ... ... ... ....
Resultado de la cavitacién sobre un rodete. . . . . ... ... ...

Altura de aspiraciéon de una bomba. . . . ... ... .. ... ...

Detalle de rodetes de turbinas: a)Pelton. b)Francis. ¢)Kaplan.

Influencia del éngulo a; en turbinas centripetas. . . .. ... ...
Elementos constitutivos de una turbina Pelton. . . . . . .. .. ..
Teoria unidimensional simplificada. . . . . . . .. ... ... ....

Potencia y par de una turbina Pelton en funcién de la velocidad
tangencial. . . . ... L L

Diagrama de transformacién de energia en turbina Pelton. . . . . .
Regulacién de caudal y desplazamiento de la aguja del inyector. . .
Curvas caracteristicas para una turbina Pelton. . . . . . ... . ..
Prevencién del embalamiento con deflector. . . . . . . ... .. ..
Dimensiones caracteristicas de un rodete Francis. . . . . . . .. ..
Camara espiral para una turbina de admisién total. . . . . . . . ..
Esquema de turbina Francis. . . . ... ... ... ... ......
Esquema de turbina Kaplan. . . . . ... ... ... ........

Rendimiento hidraulico frente a velocidad de giro para una turbina
dereaccidn. . . . ...

Caudal frente a velocidad de giro para diferentes turbinas. . . . . .
Diagrama universal principal de una turbina Francis. . . . . . . . .
Colina de rendimiento. Turbina Francis. . . . . . . . ... ... ..

Linea media de la corriente en una turbina. . . . . . ... ... ..

176



INDICE DE FIGURAS 19

4.19 Cuadro comparativo para la seleccién de turbinas donde se muestra:
Altura del salto, Caudal y potencia de la mdquina. . . . . . .. .. 180

5.1 Curvas de nivel analizadas para implantaciéon de una presa. . . . . 185

5.2  Central hidrdulica de agua fluyente (a), y de agua embalsada (b). . 187

5.3 Central hidraulica de bombeo. Esquema. . . . . . . . ... ... .. 187
5.4 Elementos principales de una central hidraulica. . . . . . . . .. .. 189
5.5 Capacidad deun embalse. . . . . . ... ... L. 189
5.6 Detalle de las esfuerzos sobre una presa de gravedad. . . . . . . . . 190
5.7 Detalles del perfil de una presa de contrafuertes. . . .. ... ... 191
5.8 Detalle de la presa con contrafuertes, presa de Roselend, Francia. . 191
5.9 Detalle de una presa de arco. . . . ... ... ... ... ...... 191
5.10 Detalle de las esfuerzos sobre una presa de arco. . . . .. .. ... 192
5.11 Detalle del perfil de una presa de béveda. . . . . . .. .. .. ... 193
5.12 Detalle de una presa de materiales incoherentes. . . . . .. . ... 193
5.13 Detalle del perfil de una presa de material incoherente. . . . . . . . 194
5.14 Detalle de la presa de arco-gravedad en la central Hoover, rio Colo-

rado, EEUU. . . . . . . ... . . 195
5.15 Dientes de Rehbock. Destructores de energia del agua. . . . . . . . 195
5.16 Disposicion de diferentes tipos de aliviaderos. . . . . . . .. .. .. 196
5.17 Detalle de tuberias forzadas. . . . . . . . ... ... ... ... ... 197
5.18 Ubicacion de la chimenea de equilibrio. . . . . . . . ... ... ... 198

5.19 Distintas configuraciones posibles de una central hidriulica. 1-
Presa, 2-Canal de derivacién, 3-Depdsito de carga, 4-Tuberia forzada,

5-Sala de maquinas, 6-Canal de desagiie. . . . . . . . .. ... ... 198
5.20 Diferentes ubicaciones de compuertas. . . . . . . . ... ... ... 199
5.21 Detalle de desagiie de fondo. . . . . . . . .. ... ... ... .. .. 200
5.22 Esquema de una escalade peces. . . . . .. ... ... ... ... 201

6.1 Dimensiones caracteristicas del rodete. . . . . . . . . .. ... ... 204



20

6.2 Bomba radial considerada. . . . . . ... .. Lo
6.3 Secciéon meridional y transversal de una turbina Kaplan. . . . . . .
6.4 Tridngulos de velocidades de entrada y salida a una distancia r.

6.5 Componente axial de la velocidad en las secciones 1y 2. . . . ..
6.6 Desarrollo cilindrico de los dlabes. . . . . . ... ... ... .. ..

6.7 Seccién radial de la turbina mostrando la velocidad de salida de la
corona directriz ¢y y sus proyecciones en la componente radial ¢y,
y periférica cpr,. . . . oo

6.8 Seleccién de la turbina en funcién de la velocidad especifica. . . . .
6.9 Secciones E y S para la turbina. . . . . . .. ... ...
6.10 Dimensiones lineales y angulares de la turbina. . . . ... ... ..
6.11 Triangulos de velocidades. . . . . . . . . .. ... .. ... ... ..

6.12 Volumen de control genérico de una maquina de fluido. . . . . . . .



Capitulo 1

Maquinas de fluido

1.1 Concepto y definicién

Una mdquina es un dispositivo transformador de energifa. Recibe una energia de
una cierta clase y entrega en la salida otro tipo de energia.

Se dice que una méaquina es una mdaquina de fluido si recibe o entrega energia de
o a un fluido, respectivamente. A este tipo de maquinas pertenecen mecanismos
tan separados en el tiempo y de caracteristicas tan dispares como por ejemplo,
el tornillo de Arquimedes y un aerogenerador tripala representados de forma es-
quematica en la figura 1.1. El primero, cuya invencién se atribuye a Arquimedes
de Alejandria (287 —212a.C.) fue utilizado para el bombeo de agua en las minas y
para el riego en la antigua Roma y Egipto. El didmetro del rotor de un moderno
aerogenarador de 4.5MW puede rondar los 130m, (figura 1.1).

1.2 Clasificacion

Como ya se ha dicho, las maquinas de fluido comprenden un amplio grupo de
dispositivos, por lo que existen diversos criterios para su clasificacién, [10]. Es
comuinmente aceptado que los criterios mas relevantes que dividen a las maquinas
de fluido en grupos diferenciados tanto para su estudio como constructivamente,

son:

e las variaciones de densidad del fluido.
21
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130 m

Figura 1.1: Distintos tipos de maquinas de fluido.

e ¢l principio de funcionamiento.

e ¢l sentido del flujo de energia.

1.2.1 Segtn las variaciones de densidad del fluido

La clasificacién primaria de las maquinas de fluido atiende a las variaciones de
densidad del fluido en la maquina, criterio segin el cual se separan en mdquinas
hidrdulicas y mdquinas térmicas [12,20].

e Maquinas hidrdulicas son aquellas en las que la densidad del fluido no varia de
forma apreciable a su paso a través de la maquina, y por tanto, en su diseno
y estudio puede suponerse que la densidad del fluido es constante, siendo
vélida la hipétesis de incompresibilidad!. Bombas, ventiladores, turbinas
hidraulicas, cilindros y motores hidrdulicos pertenecen este grupo [12].

e Maquinas térmicas son aquellas en las que el fluido en su paso a través de
la maquina varia sensiblemente su densidad. Turbinas de gas, turbinas de
vapor, motores de combustién interna alternativos, soplantes y compresores?

forman parte del grupo de las maquinas térmicas [8].
De la definicién del coeficiente de compresibilidad x de un fluido:

1dv  1dp
- __ZF dp = pxd 1.1
K=—Vap “pap P =prdp (1.1)

IRecuérdese que los fenémenos de compresibilidad (o cambios significativos de densidad de-
bidos al flujo) deben tenerse en cuenta cuando el nimero de Mach alcanza valores superiores a
0.3.

2Habitualmente, se considera soplante cuando 0.3 < Ma < 0.7 y compresor para valores de Ma
superiores a 0.7.
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se deduce que las variaciones de densidad en la maquina dependen de la densidad
y compresibilidad del fluido y de las diferencias de presién. La definiciéon anterior
explica la clasificacién del compresor como mdquina térmica y la del ventilador
como mdquina hidrdulica ain cuando ambas son maquinas de fluido que operan
con aire.

1.2.2 Segtn el principio de funcionamiento

Considerando su principio de funcionamiento, las méquinas de fluido se clasifican
en maquinas de desplazamiento positivo, turbomdquinas y maquinas gravimétricas.

e Las Mdquinas de Desplazamiento Positivo, también llamadas Mdquinas Vo-
lumétricas basan su funcionamiento en el Principio de Desplazamiento Po-
sitivo (PDP), segin el cual, la variacién de volumen de una cdmara en la
que se confina al fluido, produce el movimiento del mismo. En lo que sigue,
utilizaremos las siglas MDP para referirnos a ellas. La inmersion de un sélido
en un recipiente con liquido y la utilizacién de una jeringuilla (figura 1.2)
son ejemplos cotidianos de aplicacién de este principio.

L |EL

] ]

v

[

r

Figura 1.2: Principio de desplazamiento positivo.

e Las Turbomdquinas (abreviadamente, TM) basan su funcionamiento en el
teorema de conservacion del momento cinético o ecuacion de Euler de las
turboméquinas. FEl fluido, a su paso por los conductos de un érgano que

rota, denominado rotor o rodete, varfa su momento cinético (figura 1.3).
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Figura 1.3: Conservaciéon momento cinético.

e En las Mdquinas gravimétricas el intercambio de energia entre méquina y
fluido se realiza en forma de energia potencial gravitatoria. Ejemplos de
maquinas gravimétricas son el tornillo de Arquimedes, la noria y la rueda
hidraulica. Por motivos obvios, todas ellas son maquinas hidrdulicas, no

existiendo sus homdlogos como méquinas térmicas.

1.2.3 Segun el sentido del flujo de energia

En funcién del sentido del flujo de energia, las mdquinas de fluido pueden ser

generadoras o motoras.

e Las Mdquinas generadoras absorben energia mecanica y, de forma mas o
menos eficiente, se la entregan al fluido que las atraviesa. A este grupo
pertenecen bombas, ventiladores, soplantes y compresores.

e Las Mdquinas motoras son maquinas que extraen la energia del fluido y
entregan energia mecanica. Maquinas motoras son los cilindros hidraulicos
y neumaticos, motores, turbinas y aerogeneradores.

Atendiendo a estos tres criterios, la figura 1.4 muestra la clasificacién de las mé-
quinas de fluidos recuadrando las méquinas objeto de esta monografia.
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Gravimétricas

HIDRAULICAS Generadoras

- Volumétricas
Maquinas de Motoras

Fluido
Turbomaquinas Generadoras

TERMICAS
Atendiendo a la Atendiendo al Atendiendo al
compresibilidad principio de sentido del flujo de
del flujo funcionamiento energia

Figura 1.4: Clasificacién de las méquinas de fluido.

1.2.4 Otras maquinas de fluido

Las maquinas de fluido pueden estar constituidas por méas de un elemento simple
(motor y/o generador), de alguno de los grupos descritos en la seccién precedente.

¢ Se denominan mdquinas de mailtiples escalonamientos o multietapa [9,12] a
aquellas que presentan més de un elemento simple del mismo tipo (motor o
generador) dispuestos en serie en un mismo eje, con la finalidad de aumentar
la altura 1til con el mismo caudal.

e Las mdquinas compuestas estan formadas por un elemento motor y uno ge-
nerador. Se emplean para transmitir potencia entre dos ejes con un fluido
como intermediario. Dentro de esta categoria se encuentran los turbocom-
presores [8] y las transmisiones hidraulicas. Estas tltimas, a su vez, son de
dos tipos: si ambos elementos, generador y motor, son maquinas volumé-
tricas, constituyen una transmision hidrostdtica; mientras que si ambos son
turbomdquinas, el conjunto se denomina transmisién hidrodindmica [1].

e A las maquinas de fluido que pueden funcionar, ora como generador, ora
como motor, se les denomina reversibles. Las maquinas de desplazamiento
positivo son, casi todas, reversibles. Por el contrario, una turbomaquina que
presente buen rendimiento en ambas condiciones de funcionamiento requiere
de un cuidadoso disenio. Estas son utilizadas desde mediados del siglo XX en
las centrales de acumulacién por bombeo, para el bombeo entre dos embalses
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situados a diferentes niveles en los periodos de baja demanda energética. En
horas punta, pueden funcionar como turbina utilizando la energia potencial

previamente almacenada.

Otros criterios més especificos que suelen emplearse en la clasificacién de las mé-
quinas de fluido son: segin la inclinacién del eje, segun la velocidad especifica,
segun el tipo de fluido, etc.

A modo de presentacién se muestran ejemplos de maquinas de fluido hidraulicas
en la figura 1.5.

1.3 Elementos caracteristicos de las maquinas de
fluido

Los diferentes tipos de maquinas presentadas tienen elementos constructivos sin-
gulares, que deben ser analizados de manera pormenorizada. Las caracteristicas
de las turbobombas se detallan en la seccién 3.1, y para el caso de las turbinas
se estudian por separado las turbinas de accién, véase apartado 4.3.1, y las de
reaccién, apartado 4.4.1. No obstante, para poder tener una idea previa de los
componentes més importantes en el funcionamiento de las maquinas de fluidos, se
muestran en la figura 1.6 los més resenables.
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(a) Corte de una tur-
bobomba radial (turbom4-
quina generadora de flujo
radial).

(¢) Corte de una bomba de en-
granajes internos (mdquina de
desplazamiento  positivo  genera-
dora/motora).

(e) Cilindro de simple efecto (mdquina de des-
plazamiento positivo motora alternativa).

(b) Rodete de turbo-
méquina  generadora
(de flujo axial).

(d) Turbina Pelton (turbomd-
quina motora de accién, flujo
circunferencial y admisién par-
cial).

(f) Barrilete de una bomba
de émbolos multiples (mé-
quina de desplazamiento
positivo generadora alter-
nativa).

Figura 1.5: Ejemplos de maquinas de fluido hidraulicas.
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Figura 1.6: Elementos constitutivos fundamentales de las maquinas de fluidos.
a) Turbina de accién, b) Bomba centrifuga, ¢) Bomba de paletas, d) Turbina de
reaccién, e) Bomba alternativa, f) Bomba de engranajes.



Capitulo 2

Turbomaquinas hidraulicas:

principios generales

2.1 Definicion. Introduccion al estudio teorico de

las turbomaquinas

Las turbomdquinas hidraulicas son aquellas maquinas de fluido cuyo principio de
funcionamiento responde a la variacién de momento cinético del fluido a su paso
por los conductos de un érgano denominado rotor, dotado de alabes o paletas.

De la definicién dada, se puede extraer que el rotor o rodete es el érgano en el que
maquina y fluido intercambian energia, constituyendo asi la parte fundamental de
la turbomaquina. El resto de los conductos que el fluido atraviesa en el interior de
la maquina son canales fijos, en los que no se produce intercambio de energia, que
bien actian como conductores o guias, o bien transforman un tipo de energia en
otro, a fin de disminuir pérdidas en las conducciones. El estudio tedrico del flujo
fluido en dichos canales fijos y méviles ha de hacerse atendiendo a las leyes de la
Mecénica de Fluidos. En los conductos fijos, el movimiento puede considerarse per-
manente y para su estudio se toma la ecuacion de la energia mecanica para flujos
incompresibles. En el rotor, es el flujo relativo el que, sometido a rotacién uni-
forme con respecto a un sistema de referencia fijo a tierra, se supone estacionario.
En los conductos del rotor, el fluido ejerce una fuerza resultante sobre los dlabes
que se puede calcular por aplicacién de la ecuacion de conservacion de cantidad de
movimiento al volumen de control definido por el volumen de fluido contenido en
29



30

el rotor. El par en el eje de la resultante de dicha fuerza se determina con ayuda
de teorema de conservaciéon de momento cinético, resultando la expresiéon cono-
cida como Ecuacién de Euler, la cual proporciona la energia intercambiada en la
méquina. Por ello, una definicién de turbomdaquina anéloga a la dada al comienzo
de esta seccion seria: aquella mdquina de fluido cuyo principio de funcionamiento

se basa en la ecuacion de Euler de las turbomdquinas.

2.2 Clasificacion

En la figura 2.1 se muestran los diferentes tipos en los que se clasifican las maquinas

hidraulicas.
MAQUINAS HIDRAULICAS
MOTORAS GENERADORAS
el fluido cede energia elfluido absorbe energia
GRAVIMETRICAS GRAVIMETRICAS
Rueda hidraulica Noria
MAQUINAS DE DESPLAZAMIENTO MAQUINAS DE DESPLAZAMIENTO
POSITVO POSITVO
Actuadores lineales (cilindros), Motores Bom’ba de émbolos, Bombas
hidraulicos (paletas, engranajes...) rotoestaticas (engranajes, paletas,
Iébulos...)
TURBOMAQUINAS -
Turbinas hidrdulicas (Pelton, Kaplan, TURBOMAQUINAS
Francis, Deriaz...) Turbobombas, Ventiladores

Figura 2.1: Clasificacién de las Méquinas Hidraulicas.

La naturaleza de la energia intercambiada entre el fluido y la maquina varfa segtin el
tipo de méquina hidraulica considerada. Asi, mientras las mdquinas gravimétricas
intercambian sélo energia potencial gravitatoria, las maquinas de desplazamiento
positivo conllevan transferencia tinicamente en forma de energia de presiéon. En los
canales del rotor de una turbomdéquina, se pone en juego tanto energia de presién

como cinética en proporcién variable, como se vera, en funcién de la méquina.
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Reduciendo nuestro interés tinicamente a las turboméaquinas, éstas admiten diver-
sas clasificaciones atendiendo a diferentes criterios. Se citan a continuacién los

més importantes:

e Segun la direccion del flujo en el rodete, se distinguen cinco tipos:

— Radiales

Auxiales

Diagonales

— Tangenciales

De flujo cruzado
¢ Segun el modo de admisién, se tienen:
— Turbomdquinas de admision total. El fluido inunda por completo el

rotor, estando éste presurizado.

— Turbomdquinas de admision parcial. S6lo unos cuantos alabes del rotor
estan banados por el fluido en cada instante. En la practica, no existen
turbomaquinas generadoras de admisién parcial.

¢ Segun el grado de reaccién:
— Turbomdquinas de reaccion. Maquina y fluido intercambian energia de

presién. Son maquinas de admisién total.

— Turbomdquinas de accion, también llamadas de impulso. El intercambio
de energia se realiza a presion atmosférica. Por tanto, entre maquina
y fluido sélo se permuta energia cinética. Son maquinas de admisién

parcial.
e Segun la orientacién del eje

— Horizontal
— Vertical

— Inclinado
e Segun el numero de revoluciones especifico

— Lentas
— Normales
— Rapidas

— Muy rapidas o extrarrdpidas
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Figura 2.2: a) Trayectoria relativa (punteada) y trayectoria absoluta. b) Tridngulo
de velocidades.

2.3 Componentes de la velocidad. Triangulo de
velocidades

Como ya se ha dicho, el rodete es el érgano en el que tiene lugar el intercambio de
energia entre maquina y fluido, constituyendo, por tanto, la parte més importante
de la turbomédquina. Estd formado por un cierto nimero de alabes o paletas que
delimitan los conductos que atraviesa el fluido.

Supongamos que los conductos entre los dlabes de un rotor de radio infinito en
reposo con respecto a un sistema de referencia fijo a tierra son atravesados por un
fluido en régimen estacionario. A esta disposicion de un nimero ilimitado de dlabes
equiespaciados se le denomina cascada de dlabes. Se supondrd también que toda
particula de fluido que entre al rotor estara perfectamente guiada por los dlabes.
Como el rotor estd quieto, la trayectoria 1-2 de la figura 2.2 (a), representa la
seguida por una particula cuya velocidad con respecto a un sistema de referencia
moévil es W. Supongamos ahora que dicho conducto se mueve linealmente con
velocidad 7 constante hacia la derecha con respecto al sistema de referencia fijo
a tierra. En esta situacién, un observador desde el sistema de referencia fijo a
tierra verda que una particula de fluido que entre al rotor por el punto 1, sigue la
trayectoria 1-2’, y 7 serd la velocidad medida con respecto al sistema de referencia
fijo o velocidad absoluta.

La suma vectorial:

T=U+W (2.1)

se denomina tridngulo de velocidades de una turbomdquina. En la figura 2.2 (b)
se muestra el tridngulo de velocidades para una particula del flujo en el punto P.
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Sus componentes, segun lo dicho, son:

e u: velocidad de arrastre. Es la velocidad de la cascada de &labes con res-
pecto al observador fijo.

e W: velocidad relativa. Es la velocidad de la particula fluida con respecto a
un observador solidario al conducto, cuya direccién, en la hipétesis de guiado
perfecto, viene dada por la forma del conducto.

e : velocidad absoluta. Es la velocidad de la particula fluida con respecto
a un observador fijo a tierra. Es tangente a la linea de corriente coincidente
con la trayectoria absoluta en la hipdtesis de régimen estacionario.

Para una turbomdaquina que gira a n[rpm], o a @[rad/s], la velocidad de arrastre en
un punto que dista r del eje de giro vendré dada por:

W=dx7 (2.2)

cuyo valor absoluto viene dado por u = %r y se conoce como velocidad periférica,
tangencial o circunferencial.

En la figura 2.3 se muestra la superficie de corriente para una turboméquina diago-
nal convergente, y divergente en la figura 2.4, particularizables para los otros tipos
de turboméquinas, radiales y axiales. La superficie en la que se situa la trayectoria
de una particula de fluido al recorrer el rodete, es, en el caso més general, una su-
perficie de revolucién no desarrollable. También se ilustra una descomposicién del
vector velocidad absoluta ¢ es sus componentes mas interesantes desde un punto
de vista practico:

o Tl =cy- u_(;, es la componente tangencial, circunferencial o periférica. Tiene
la direccién tangente al circulo normal al eje en el punto, la cudl coincide
con la de la velocidad de arrastre de un punto del rodete, .

o i =c,-up,esla componente radial.
o i =c,-uj, es la componente axial.

e & es la componente meridional. Es la suma de la componente axial y la
componente radial, =+ C_Z, y esta contenida en el plano meridiano que
pasa por el punto considerado.

Los vectores unitarios en coordenadas cilindricas empleados para direccionar la
componente axial, radial y periférica de la velocidad se muestran en la esquina
superior derecha de la figura 2.3.
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Direcciones en el sistema
de coordenadas cilindricas

Figura 2.3: Superficie de corriente de una turboméquina diagonal convergente, y
componentes de la velocidad.
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Direcciones en el sistema
de coordenadas cilindricas

Figura 2.4: Superficie de corriente de una turboméaquina diagonal divergente, y

componentes de la velocidad.
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Figura 2.5: Tridngulo de velocidades y componentes de la velocidad absoluta.

De las figuras 2.3 y 2.4 se deduce facilmente la relaciéon vectorial:
T =G4t =t (2.3)

En el tridngulo de velocidades, se define el angulo & como el dngulo que forma
la velocidad absoluta con la periférica y B como el angulo que forma la velocidad
relativa con — /. El primero estd asociado al diseno de la turbomaquina, mientras
el segundo viene determinado por la forma del dlabe. En la figura 2.5 se muestra
el triangulo de velocidades con los dngulos descritos anteriormente.

En lo que sigue se emplearan los subindices 1 y 2, para senalar los puntos de
entrada y salida del rodete respectivamente, anteponiendo el nimero a la letra
cuando convivan més de un subindice. Asi ¢, representa la componete periférica
de la velocidad absoluta justo en el punto en el que la particula fluida abandona
el rodete.

2.4 Flujo en las turbomaquinas

En la seccién 2.1 de este capitulo se han introducido los distintos tipos de tur-
bomaquinas clasificados de acuerdo a la direccién del flujo en el rotor. Segun se
comentd, de acuerdo con dicho criterio, se tienen cinco tipos: radiales, axiales, dia-
gonales, tangenciales y de flujo cruzado, como se muestra en la figura 2.6. Los tres
primeros corresponden a turboméquinas de admisién total, mientras que los dos
ultimos son maquinas de admision parcial, que existen tinicamente como turbinas,

no teniendo su homélogo como maquina generadora.
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Figura 2.6: Clasificacién segun la direccién del flujo en el rodete. a) Méquina
radial. b) Maquina diagonal. ¢) Maquina axial. d) Méquina tangencial. e) Flujo
cruzado.

2.4.1 Flujo radial

La trayectoria absoluta de una particula que entra a un rodete radial se mantiene
practicamente en todo momento en un plano perpendicular al eje de giro, es decir,
las superficies que limitan un volumen activo de fluido son dos planos paralelos
perpendiculares al eje de la méquina, figura 2.7. El fluido se mueve centrifuga o
centripetamente segiin se trate de maquina generadora o motora, respectivamente,
a la vez que es arrastrado por el giro de la maquina. Por tanto, se puede consi-
derar nula la componente axial de la velocidad, o lo que es lo mismo, componente
meridional y radial coinciden en las méaquinas radiales.

@~0  P=g+a e=a (2.4)

Existen bombas, ventiladores y turbinas radiales. Es frecuente en la literatura
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Figura 2.7: Flujo radial.

el empleo del término bombas centrifugas para denominar a las primeras. Esta
denominacién se debe a la importancia que generalmente tiene la contribucion
de la fuerza centrifuga al trabajo total en este tipo de bombas. En este texto
se utilizard unicamente el término bomba radial para distinguirlas de las bombas
diagonales, en las que como se vera, el flujo también es centrifugo. La unica turbina
radial que se instala en la actualidad es la conocida como turbina Francis lenta
(J.B. Francis, 1849), con rodete similar al de una bomba radial.

2.4.2 Flujo axial

En un rotor axial, la trayectoria absoluta de una particula que entra al mismo,
se mantiene en el espacio limitado por dos cilindros coaxiales con el eje, es decir
el fluido avanza en la direccién axial a la vez que arrastrado por la maquina en
su giro, figura 2.8. Las superficies de corriente son aproximadamente, cilindros
coaxiales con el eje de giro. En puntos de funcionamiento proximos al de diseno,
para una particula de fluido que atraviese el rotor de una turboméquina axial a
una distancia r del eje de giro pueden suponerse:

e ~0 T=cta (2.5)

Ejemplos de turbomaquinas axiales son las turbinas de hélice y las turbinas Kaplan
con &labes orientables en el caso de maquinas motoras y los ventiladores y las
bombas axiales en el caso de generadores.
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Figura 2.8: Flujo axial.
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Figura 2.9: Flujo diagonal.

2.4.3 Flujo diagonal, semiaxial o mixto

En las maquinas diagonales, el flujo tiene lugar centripeta o centrifugamente como
en las radiales, con una componente axial superpuesta. La trayectoria seguida por
una particula fluida en el caso mas general, estd situada sobre una superficie de
revolucién cualquiera, desarrollable o no, figura 2.9.

2.4.4 Flujo tangencial

El agua, procedente de una tobera o inyector incide tangencialmente sobre la
circunferencia cuyo didmetro es el del rotor, produciendo asi el par motor, figura
2.10. Las turbinas de accién Pelton (L.A. Pelton, 1889), son las unicas mdquinas
tangenciales que se instalan en la préactica. En ellas, el intercambio de energia
en estas méaquinas se realiza a presién atmosférica. Son maquinas de admisién
parcial, en las que el fluido intercambia tnicamente energia cinética con el rodete.

Constituyen la evolucion logica de las antiguas ruedas hidraulicas.

2.4.5 Flujo cruzado

El flujo que sale de un inyector atraviesa dos veces el rotor, una centripeta y
otra centrifugamente. Al igual que en el caso de las mdquinas de flujo tangencial,
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Figura 2.10: Flujo tangencial.

distribuidor

\

Al

Figura 2.11: Turbina Michell-Banki.

flujo de agua

palas

sélo existen como maquina motora, no teniendo su equivalente como maquina
generadora. Son por tanto, turbinas de admisién parcial, generalmente clasificadas
como maquinas de accién, aunque dependiendo de la proximidad del inyector a
los alabes, pueden funcionar incluso con un cierto grado de reacciéon. La turbina
de flujo cruzado fue patentada en 1903 por el ingeniero A.G. Michell, siendo D.
Banki el realizador del estudio teérico entre 1912 y 1918. De ahi que se le conozca
también como turbina Michell-Banki, figura 2.11.



42

2.5 Teoria general de las turbomaquinas hidrau-

licas

El teorema de conservacién de momento cinético puede proporcionar resultados
muy utiles para el estudio tedrico y el diseno de las turboméaquinas y de las insta-
laciones de bombeo y centrales hidraulicas. La fuerza del fluido sobre un conducto
con cambio de direccién (codo) o cambios de seccién obtenida por aplicacién del
mencionado principio determina el dimensionamiento de los apoyos necesarios en
las conducciones. Cuando se aplica al fluido contenido en el rotor de la turbo-
méquina, se obtiene la ecuacién fundamental de las turboméaquinas o Ecuacién de
Euler. Antes de su deduccion, consideremos los casos béasicos que se presentan a
continuacion.

2.5.1 Accién del fluido sobre los alabes

Se busca en este punto la fuerza que un chorro de fluido ejerce sobre un dlabe por
aplicacién de la ecuacién de conservacion de momento lineal en forma integral [22].
Se consideraran tres casos: dlabe fijo con respecto a un sistema de referencia fijo a
tierra, alabe movil a velocidad lineal constante con respecto a ese mismo sistema de
referencia y finalmente, dlabes montados sobre una rueda con rotacién uniforme.
En todos los casos el flujo puede suponerse incompresible y el movimiento relativo
al dlabe estacionario.

2.5.1.1 Alabe fijo

Suponga que un chorro de fluido sale por una tobera a la atmdsfera a velocidad
¢{ medida con respecto a un sistema de referencia fijo a tierra, e incide sin dis-
gregarse en régimen estacionario (hipétesis [1]) sobre un dlabe fijo a tierra, como
se muestra en la figura 2.12. El dlabe desvia al chorro un angulo 0 y se asume la
incompresibilidad del flujo (hipétesis [2]). Considere el volumen de control cerrado
por la superficie S. Dicha superficie estard formada por las superficies Sy, por la
cual el fluido entra al alabe, S5, a través de la cual el flujo abandona el alabe, S3,
que coincide con la entrecara de separacién fluido-aire y S4, que es la superficie de
contacto entre el fluido y el dlabe. Se supondra ademds que se pueden conside-
rar propiedades uniformes en cualquier seccién recta que atraviese el volumen de
control (hipétesis [3]) y que el tensor de tensiones se reduce a las presiones en S
y 82 (hipétesis [4]). Aplicando las ecuaciones de continuidad y de conservacién de
cantidad de movimiento al volumen de control definido, se tiene que:
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—_

Figura 2.12: Chorro incidente sobre un alabe fijo.

e Ecuacién de continuidad.

Recordando la ecuacién de continuidad en su forma mas general se escribe que:

d
— pdV =0 (2.6)
dt v

Para un volumen fijo V que en un instante determinado coincide con el volumen
fluido V¢, la ecuacién anterior puede escribirse como:

ap _
/‘/EdV—k/S-p(?-?)dS—O (2.7)

Sélo S y S, son atravesadas por el flujo fluido. Dada la hipdtesis de incompresi-
bilidad (p; = p2 = p), y considerando propiedades uniformes en dichas secciones
([sp(V-7)dS=pCS), la ecuacién 2.7 se transforma en:

Clsl = CzSz = Q (2.8)

siendo @ el caudal que sale de la tobera.
e Ecuaciéon de conservacién de cantidad de movimiento.
La forma general de la ecuacién de conservacién de la cantidad de movimiento es:

4 pvav={ 7 -7as+ [ pfiav (2.9)
dt Vi Sy Vr



44

Se comprueba que esta dltima expresion se puede poner como:
d _
/ @dv+/p7(7-7)dsz /7-?dS+/pf_,>ndV (2.10)
Jv Js Js Jv

siendo V un volumen fijo en el espacio, que en el instante considerado coincide con
el volumen fluido V¢. Desarrollando cada uno de los términos de la ecuacién 2.10,
se puede escribir:

e El término fv "“;—F’dv ~ 0 al tratarse de régimen estacionario®.

e El segundo término del primer miembro representa el flujo de la cantidad
de movimiento a través de la superficie que encierra al volumen de control.
Considerando las hipétesis [2] y [3] y el resultado de la ecuacién 2.8, se puede
simplificar a:

s pV (V- -7)dS = —PQCl?+PQ02 cos(@)_i)—ksen(e)?} =...

-~-:PQ{[Czcos(9)—c1] i +czsen(9)7} (2.11)

ya que sélo existe flujo de fluido a través de las superficies S; y S» de la
superficie de control.

El primer término del segundo miembro de 2.10 es la resultante de la fuerzas de
superficie que actian sobre la superficie de control. Haciendo uso de la hipdtesis
[4], dicho término adopta la forma:

/ﬁ.ﬂsz— Pa dS) — pa—r?dsz—/ padS3+ R (2.12)
S S1 S S3

siendo ﬁ la resultante de la fuerza que ejerce el alabe sobre el volumen de con-
trol. Podemos hacer uso de un enunciado conocido para simplificar esta expresion:
una presion uniforme produce resultante nula cuando actia sobre una superficie

cerrada. De dicho resultado podemos extraer que:

padS=0= / padSi+ | paWdSy+ | paHdSs+ / paTdSy (2.13)
N N A\ S3 Sa

IEsta hipétesis es un tanto discutible, al existir cambios en la direccién de la velocidad del
fluido, pero se puede justificar entendiendo que observamos el problema con una escala de tiempo
suficientemente grande y que analizamos el valor medio de la cantidad de movimiento en dicho
periodo [7].
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y la expresién 2.12 se reduce a:

/7-?d5=?+/ pa 7S, (2.14)
Js /S84

e El dltimo término de la ecuacion 2.10 cuantifica el efecto de las fuerzas de
volumen que actian sobre el volumen de control. Al ser un sistema de refe-
rencia inercial, no existen fuerzas de inercia. Si seria necesario incluir en este
término el peso del volumen de control, que como se ha dicho, coincide con
el volumen de fluido contenido en el dlabe. Sin embargo, como se justificara
mas adelante, en las turboméquinas se puede despreciar la contribuciéon de
la fuerza de la gravedad al par motor, por lo que ya no lo incluiremos aqui.

Asi, la ecuacién 2.10 queda:

R = pO {[czcos(e) - cl]? +C2sen(6)7} - /S pa T dSy (2.15)

Llegados a este punto, considerando el diagrama del sélido libre para el dlabe fijo,

la fuerza neta sobre el mismo sera:

F=_R— [ p.ids, (2.16)
Sy

y sustituyendo ﬁ por el valor dado por la expresién 2.15:
?:pQ{[cl 76‘2C0S(9)]7>7C2S€n(9)7} (2.17)

En la hipétesis de que el rozamiento fuese despreciable, se conservaria la energia
cinética relativa al dlabe, es decir, se cumpliria:

Gl = 6| (2.18)
y la fuerza sobre el dlabe se estimaria de la expresion:

?:chl {[1—c0s(9)]?—sen(9)7} (2.19)

2.5.1.2 Alabe mévil

Suponga ahora el problema del apartado anterior y considere las mismas hipéte-
sis, salvo que, en este caso, el alabe se mueve a velocidad constante % hacia la
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Figura 2.13: Chorro incidente sobre un dlabe movil.

derecha con respecto al sistema de referencia fijo a tierra. Considere un volumen
de control que incluye élabe, fluido contenido en él y carrito. El volumen de con-
trol asi definido se mueve solidario al dlabe y sus fronteras estdn todas a presién
atmosférica, p,. La interseccién de la superficie de control con la entrada y salida
de fluido son las areas S; y Sz, como se ilustra en la figura 2.13.

La aplicacién de la expresién 2.6 al volumen de control descrito con las hipdtesis
dadas conduce a:
Q = W]S] = W2S2 (2.20)

siendo wi y w3 las velocidades del flujo medidas con respecto al sistema solidario
al alabe. Ademads, segin los tridngulos de velocidades mostrados en la figura 2.14,
se tiene que:

Wi =(c1— u)_l>

2.21
W5 =wa(cos® i +senb ?) (2.21)

Yy

(a) (b)
Figura 2.14: Tridngulos de velocidades dlabe mévil. a) Entrada. b) Salida.

Aplicando ahora el teorema de conservacion de cantidad de movimiento al volumen
de control dado, los términos de la ecuacién 2.10 quedan:
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. 3(517) dV ~ 0 (hipétesis [1])

Js pV (V- 7)dS=—pOw 7 +p0Ows [cos@ 7 + sen 7} , dado que sdlo existe
flujo de fluido atravesando las fronteras del volumen de control en las super-
ficies S7 v S».

o7 -Tds = —55 pa HdS+R

SC , partiendo de la ecuacion 2.14 se anula la
0
integral de superficie, ya que en este caso la superficie de control es una
superficie cerrada sobre la que actia la presién ambiente, por tanto, no existe
resultante de las fuerzas de presion sobre dicha superficie, siendo ﬁ la fuerza
que hace que el volumen de control tenga movimiento rectilineo uniforme.

%
fv pfndV ~ 0 por idénticos motivos a los expuestos en el caso del alabe fijo.

Reordenando términos y despejando ﬁ:

R =p0 [(wzcosefwl)?erzsenG 7] (2.22)
La fuerza neta sobre el alabe sera entonces:

F =pQ [(wl 7W2COSG)?*W25€I’!9 7] (2.23)

Despreciando el rozamiento, se conserva la energia cinética relativa al dlabe, es
. — ., .
decir: |wi| = |w5| = ¢; —u, y la ecuacién anterior queda:

F= pO [(cl —u) (1 —cosB) 7 (c1 —u) send ?} (2.24)

En este caso, la fuerza horizontal se desplaza a velocidad u, por lo que la potencia
desarrollada sera:

P=TF -7 =pQu(ci—u)(1—cosb) (2.25)

La ecuacién 2.25 es la expresién que proporciona la potencia tedrica de una turbina
de accién.

2.5.1.3 Rueda de dlabes

La accién del flujo sobre el alabe moévil vista en el apartado anterior no tiene sentido
préactico, ya que el dlabe, en su movimiento de traslacion, se aleja indefinidamente
de la tobera y el chorro pronto dejaria de incidir sobre aquél. Si en lugar de un
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alabe desplazandose linealmente, se dispusiera de alabes ubicados en una rueda,
siempre habra uno que sustituya al que se aleja, como se muestra en la figura 2.15.
El fluido contenido en la rueda de dlabes o rodete, serd el volumen de control a
considerar y la configuracién asi formada constituye una turbina de accién.

Figura 2.15: Esquema de un rodete de una turbina de accion.

Como se ha visto en el apartado anterior, las componentes de la fuerza que ejerce
el fluido sobre el dlabe seran:

F. = —u) (1 —cosO
X pQ(Cl M) ( cos ) (226)
F,=—pQ(c1 —u)send

Si el rodete estd quieto, durante la puesta en marcha por ejemplo, la fuerza ?
por la distancia al eje, es la contribucién de ese alabe al par motor. Durante el
funcionamiento, la potencia tedrica de la turbina de acciéon vendrd dada por la
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Figura 2.16: Esquema de una turbina de admision total.

ecuacion 2.25.

Si se sustituye la tobera por una corona fija de dlabes, dispuestos de tal forma
que cada dos consecutivos formen una tobera, que se alimenta a través de una
camara espiral o caracol, entonces la turbina es de admision total, es decir, el flujo
se distribuye por toda la periferia del rodete (figura 2.16).

En este caso, la fuerza ? tiene un término méas debido a contribucién de las fuerzas
de presién sobre las superficies S| v S», ya que al estar inundado el conducto, la
distribucién de presiones en dichas secciones no tiene por qué ser uniforme e igual
a la atmosférica.

2.5.2 Ecuacién de Euler

Se ha cuantificado en el pédrrafo anterior la accién del fluido sobre los dlabes.
En el diseno de turbomaquinas, los cojinetes de apoyo y de empuje deben ser
dimensionados para soportar respectivamente las componentes radial y axial de
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dicha fuerza, mientras que la componente tangencial produce un momento sobre
el eje de la turbomédquina. En este punto, se utilizard el teorema de conservacién
del momento cinético en su forma integral, para conocer el par sobre el eje, y por
tanto, la energia que méaquina y fluido intercambian. Para ello, las ecuaciones de
continuidad y conservacion de momento angular se aplicaran al volumen de control
definido por el volumen de fluido contenido en el rotor. Como hipdtesis de partida,
se supondré el rotor sometido a rotacién uniforme.

Antes se debe resolver la eleccién del sistema de referencia. Se presentan dos
posibilidades [2]: tomar un volumen de control fijo con respecto al sistema de
referencia fijo a tierra, o elegir un volumen de control que gire a velocidad angular
® solidario al rotor. Con la primera opcién, las fuerzas maésicas se reducen a la
gravedad, pero el flujo absoluto no es estacionario. Con la segunda, es necesario
incluir en el la expresion de las fuerza masicas la inercia debida al giro, si bien por
hipétesis, el flujo relativo puede ser considerado estacionario. El resultado debe
ser independiente de la opcién elegida, por lo que, sin pérdida de generalidad,
tomaremos la primera. Se toman las ecuaciones basicas de Mecanica de Fluidos
para un volumen de control mévil a velocidad 76, en forma integral:

e Conservacién de la masa:

d

dt prdVat/vcpdVJrKCp[(ch)?]dSO (2.27)

e Conservacién de momento cinético:

G v pV )TV = G [ pV X TV [ p(V X (V= W)H|dS =
=— [ o7 x P)as+ [ [ (77 ) x 7] ds+ [, (pFux 7 ) av
(2.28)

La superficie del volumen de control esta formada por la superficie Sy, por la cual el
fluido entra al rotor, una superficie de salida S,, las paredes laterales de los dlabes
Sach ¥ Sizq ¥ las paredes fijas Sy, y Siny. Dada una turbomdquina genérica con Z
alabes, en la figura 2.17 se muestra uno de los Z canales que definen el volumen
de control y se muestran los tridngulos de velocidades en una seccién diferencial
en la entrada y en la salida.

Presentadas las ecuaciones y definido el volumen de control, comenzaremos apli-
cando la ecuacién de continuidad con respecto al sistema de referencia fijo a tierra:

2 pavs [ pi(v - wywlas =0 (2.29)
tJve Sc
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Figura 2.17: Volumen de control delimitado por dos dlabes para una turboméaquina
genérica, y tridngulos de velocidades en la entrada y salida.

como la masa de fluido dentro del volumen de control no varia respecto al tiempo,
la ecuacion 2.29 se transforma en:

pl(V=v)H)dS= | p(W-7)dS=0 (2.30)
Sc JSc

Como las nicas superficies a través de las cuales puede haber flujo de masa son
aquellas superficies del volumen de control que no son paredes fisicas (S} y S»), se
tiene que:
pi(wi-ni)dSi+ | pa(wh-n3)dS, =0 (2.31)
M S

Realizando el producto escalar:

pngmdSzz/ P1W1mdS1 (2.32)
S, s

Como las componentes meridionales de la velocidad absoluta ¢, y relativa wy,,
son iguales, la ecuacién 2.32 se puede escribir:

pozmdSZ/ plclmdSl = /dGZ G (2.33)
) S

La aplicacién del teorema de conservacion del momento cinético al volumen de

control nos lleva a:
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2L PV X TV + [, p(V x P (V=) W]ds = ...

...:—/Sc(p7x7)ds+/sc{<?7) ><7} der/VC (pﬁix?)dv (2.34)

Segin se ha explicado, nos interesa determinar el par en el eje, y por tanto, se
considerara aqui unicamente la proyeccion sobre la direccién axial de la ecuacion
vectorial 2.34, se tiene:

e El primer término de la ecuacién representa la variacién temporal de mo-
mento angular en el volumen de control. El régimen no es estacionario para

el observador fijo a tierra.

d
E/VC VX FdV ~0 (2.35)

e El segundo término del primer miembro se corresponde con el flujo neto
de momento cinético que abandona el volumen de control a través de la
superficie de control. Dado que sélo habrd flujo de momento cinético a
través de las superficies no limitadas por paredes fisicas (S7 y S2), queda:

[ p(V x ) (V =v)7] dS} = / P2C2u12ComdS? —/ pPictur1C1mdSy
Se < Js s
’ 1 (2.36)

e Respecto al segundo miembro de 2.34, el primer término es el momento
resultante de las fuerzas de presién que actiian sobre la superficie de control.
Por continuidad del integrando, se puede desglosar segin:

= Jyep 7 X P)S], = [ fy, 5, (07 X 7S] + [ f, o5, (P < 7))
[ iy P X TS| = [ [ s (P X 7S]

X

(2.37)
En las superficies de entrada y salida (S| y S2), la resultante de las fuerzas de
presiéon no crea momento en la direccién axial, porque, para cualquier tipo de
méquina, dicha resultante o bien corta o bien pasa por el eje. Es igualmente nulo
el momento en las paredes fijas, en las que se anula por simetria de revolucién en
torno al eje. En caso de rodete abierto o semiabierto, la simetria de revoluciéon
de la carcasa también anularia este tltimo término. Por tanto, queda solamente
la contribucién del momento de las fuerza de presién sobre las superficies de los
alabes.
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¢ El momento resultante de los esfuerzos tangenciales sobre la superficie de
control viene dado por:

/S [(F7) < 7, ds (2.38)

Suponiendo que en la entrada y la salida del rotor, el tensor de tensiones se
reduce a las presiones, y que por simetria, se anula en las paredes fijas, la
expresion precedente se simplifica quedando tnicamente el momento de los
esfuerzos cortantes en la superficie de los dlabes, es decir:

/S‘ [(?7) x ?]xds (2.39)

¢ El dltimo término de la expresién 2.34 representa el momento axial de las
fuerzas masicas sobre el volumen de control. Al ser éste un volumen fijo, la
lnica fuerza masica que aparece es la gravitatoria y no produce momento
respecto al eje por la simetria del volumen, es decir:

/V (pﬁ x 7)de —0 (2.40)

Reordenando, el momento en la direccién axial del rotor sobre el fluido queda:
M:/ [((Z7) x 7].dS (2.41)
Sélabes
Por lo que el momento ejercido por los dlabes sobre el fluido:
P2c2ur2ComdS — | PiciuriCimdS = Malabes—fiuido (2.42)
S> N

Con lo que el par en el eje, del fluido sobre los édlabes, serd igual y de sentido
contrario al mostrado en 2.42; es decir:

/ PlclurwlmdS*/ P202u1202mdS = Mgyido—alabes (2.43)
M S

donde se ha hecho uso de la igualdad: T = —pl —&—?.

El resultado dado en 2.42 y 2.43 se conoce como teorema de Fuler y se enuncia:
el par transmitido por el fluido al rodete es igual a la variacion del momento
cinético que experimenta el fluido entre las secciones de entrada y salida del rodete.
Tal y como lo hemos deducido, la ecuacién 2.42 serd aplicable a turbomaquinas
generadoras (TMG) y la 2.43 a turbomdquinas motoras (TMM). Debe resaltarse
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que sendas expresiones son validas para turbomaquinas térmicas e hidraulicas.
Ademsés, no se han establecido hipétesis acerca de la forma de los alabes, por
tanto, se pueden utilizar con cualquier tipo de turboméquina. Tampoco ha hecho
falta hacer suposiciones acerca de la viscosidad del fluido, luego son aplicables a
fluidos ideales o reales.

Multiplicando el par en el eje por la velocidad de giro w, puede obtenerse la
potencia intercambiada entre méquina y fluido de:

P = [g, pacoutacomdS — [5 preiutticimdS =
- sz CouttrdG — fSl c1,u1dG paraTMG
(2.44)
P = fsl picuiClmdS — fsz P202,U2ComdS =
— fS1 cluu1dG — sz coutrdG paraTMM

puesto que, en lugar de usar un criterio de signos para la potencia y el par trans-
mitidos, se opta por considerar estos en valor absoluto, invirtiendo el signo de las
ecuaciones. En lo que sigue, se utilizara la notacion + para evitar la repeticién
de las expresiones, donde el signo + haré referencia a turboméquinas motoras y el
signo - se aplicard en el caso de generadoras.

Centrandonos ya en las turbomdaquinas hidraulicas, considere el tubo de corriente
infinitesimal que se ilustra en la figura 2.17, el cual transporta un gasto masico
dG = pdQ. La contribucién de dicho filamento de corriente al par motor sera:

74

—— = (c1ur1 —Ccour 2.45

d0 (c1ur1 — cour2) (2.45)
La energia especifica, que denotaremos como E;..?, que dicho filamento transmite

o absorbe a/o de la médquina, segin el caso, se calcula de acuerdo a:

dpP

@ == (C]uul —Czuuz) = Etoo (2.46)

Para turbomdquinas que trasiegan liquidos (bombas y turbinas hidrdulicas), la
energia especifica en forma de altura® se escribe:

1
H,. = ig (cruuy — Czuuz) (2.47)

2Se emplea el subindice oo, porque se corresponde con la teorfa de flujo perfectamente guiado
por un numero infinito de dlabes, teoria unidimensional, apartado 2.6
3Los conceptos asociados a las alturas se detallan en la seccién 2.8
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eV

(a) (b)

Figura 2.18: (a) Tridngulos de velocidades para un rodete radial. (b) Componentes
del tridngulo de velocidades para flujo radial.

La ecuacion 2.47 se denomina primera forma de la ecuacion de Fuler. Para ven-
tiladores, lo usual es calcular el incremento de presién total de acuerdo a:

APioo = P (Couttsy — c1yU1) (2.48)
De la figura 2.18 se extrae que:

Cly = C1co80 (2 49)
Coy = C2COoS00

Aplicando el teorema del coseno al tridngulo mostrado:
1
wi =} +ud —2ujcicosay = ut + ¢t —2uycy, — ujer, = E(u% +ci—wh)  (2.50)

1
W3 = 3 +ud — 2urcrcos0 = 13 + ¢ — 2upcy, — urca, = 3 (u3+c3—w3)  (2.51)

Y sustituyendo en 2.47, queda:

2 2 2 2 2 2
uy—u cy—¢C W5 —W
1 2+ 1 2+ 2 1

Hye =+
' ( 2¢g 2g 28

) (2.52)

La ecuacién 2.52 se conoce como sequnda forma de la ecuacion de Fuler.
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EJEMPLO 1

Dada una bomba radial, de la que se conocen todos los parametros geométricos in-
dicados en la figura, tal que: Dy = 150mm, by = 50mm, B; = 15°, D, = 450mm, by =
30mm, B, = 30°, y cuya velocidad de giro también es conocida, n = 1400rpm. De-

termine:

a) Caudal suministrado por la bomba.

b) Altura de Euler de la bomba, He.

Solucion:

a)

7rnD1

uy = =10.99m/s

60
Clm = Mltgﬁl = 2_946m/s

Q = ﬂD]blclm = 0.069’”3/s

Resp apart.

(a)
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b)

1
Hieo = 2 (Coutty — c1uu1)

donde anD
n
Uy = ——2 = 32.987m/s
Como i
1y =0 — Hioo = =yt
8
y por continuidad
cimb1D1
= —— =1.637m/,
Com D2b2 /s

segun el tridngulo de velocidades en la salida

C2m

Coy = Uy — @ = 30152"’/3‘

Entonces 1
Hioo = —Coyup = 101.387m
8

Resp apart. (b)

2.5.3 Ecuacion de Bernoulli para el movimiento relativo

Para el movimiento relativo, la ecuacién de conservacién de cantidad de movi-

miento en forma diferencial para liquidos es:

—

ow

p§+pW-VW:—Vp+V’;’+pﬁ,, (2.53)

Tal y como se ha hecho en los puntos anteriores de este capitulo, el flujo relativo
se asumird estacionario. La deducciéon de la ecuacion de Bernoulli exige que el
fluido sea ideal, por lo que el término V7’ se anula. Proyectando la ecuacién 2.53

sobre la dir_e)ccién de la linea de corriente, siendo el vector unitario tangente a la
velocidad % , se obtiene:

?(pw-VW)=‘i>_l>‘

)dl (—vp+pfm) (2.54)
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Con las hipoétesis consideradas el resultado del producto escalar se escribe:

d [ w? dap
2 (2) =2 o -

donde f,,_; es la componente de las fuerzas mésicas en la direccién de la linea de
corriente. Si el rodete estd sometido a rotacién uniforme, las fuerzas maésicas se

reducen a:

?mz?—ax(3x7)—23xw (2.56)

En general, en turboméaquinas hidraulicas, el tamano de la maquina es pequeno
en comparacion al resto de las alturas intercambiadas, por lo que no se considera
la gravedad. El término de Coriolis es normal al vector velocidad, por lo que no
tiene componente en la direccién de la linea de corriente. Proyectando 2.56 sobre
la linea de corriente, recordando que la fuerza centrifuga puede derivarse de un
potencial, se tiene:

U d o’
St = ol T Al <— ) > (2.57)
y reordenando los términos de 2.55:
d[p o w
Z |2 _ | =0 2.58
dl [p 2 + 2 } ( )
es decir, el término g — “’22’2 + % permanece constante a lo largo de una linea de

corriente. El valor de dicha constante, en general, serd distinto para cada una de
ellas.

Integrando la ecuacion 2.58 a lo largo de la linea de corriente que entra en el rotor
en el punto 1 y lo abandona en el punto 2, como se ilustra en la figura 2.19, se
llega a:

En esta expresion se pone de manifiesto que el incremento de energia de presién
de una particula fluida que atraviese el rotor es debido a dos causas: el trabajo
de las fuerzas centrifugas sobre la particula y la variaciéon en la magnitud de la
velocidad relativa. En flujo incompresible, esta variacién sélo puede ser debida a
un cambio en la seccién transversal de paso.

Aplicando la ecuacién de la energia mecanica, para un sistema de referencia fijo,
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Figura 2.19: Linea de corriente relativa en un rodete centrifugo en régimen esta-
cionario.

la energia especifica intercambiada en el rotor por dicho filamento de corriente

valdra: .,
p1—p2  €]—C5
— 4+ ——F* =4gH 2.60
b 2 S (2.60)
e incluyendo las alturas de entrada y salida, se obtiene la expresién de forma
generalizada:
2_ 2
— ci—c
g(Z1—zz)+p‘pp2+1TZ=igH,w (2.61)

La ecuacién 2.61 se conoce como tercera forma de la ecuacion de Euler.

2.5.4 Grado de reaccion

Se ha dicho que en el rotor de una turboméquina fundamentalmente se intercam-
bian dos tipos de energia: energia de presién y energia cinética. Se denomina
altura tedrica estdatica al incremento de energia de presién de una particula fluida
cuando atraviesa el rotor puesto en forma de altura. Utilizando el término H e
para denotar dicha altura y de acuerdo con el resultado obtenido en 2.59, vale:

pP1—p2
pg

Hpoo = + (2.62)

Haciendo una definicién andloga para la altura tecrica dindmica, Hy., se tiene:

2 2

C7 — C
Hyo=+-L 2 2.63
d 2g ( )
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Se define el grado de reaccién ¢ como la porcién de energia mecédnica especifica
comunicada en forma de presién (o estédtica) o piezométrica (caso de que fuese no
despreciable el tamafio de la maquina) al rotor frente a la total.

Hpoo

c=— 2.64
T, (2.64)

Utilizando las expresiones 2.62 y 2.63, el grado de reaccién se puede escribir:

p1=p2 A-d
) 3
8Hi 8Hi ( )

Se ha visto al principio de este capitulo que el grado de reaccién clasifica a las
maquinas en maquinas de accién y maquinas de reaccién. Estamos ahora en
disposicién de explicar estas definiciones:

e Se denominan mdquinas de accion a aquellas en las que la energia puesta en
juego entre méaquina y fluido en el rotor es tinicamente en forma de energia
cinética. Asi, las maquinas de accién tienen ¢ = 0. Son méquinas de ad-
mision parcial, en las que la transferencia de energia en el rotor tiene lugar
a presion atmosférica. En la practica, no existen turbobombas de accién.

e En el rotor de una turboméaquina de reaccién, méquina y fluido intercambian
energia cinética y energia de presiéon en proporcién variable segin el grado
de reaccion. En ellas, 0 < 0 < 1. Son maquinas de admisién total. El
aspersor de riego que figura como aplicacién de la ecuaciéon de conservacién
de momento cinético en la mayoria de los textos de Mecanica de Fluidos
[2,12,22], constituye un ejemplo de una méquina de reaccién pura (o = 1).

El grado de reaccién es un parametro importante en el diseno de la maquina. En
las maquinas de reaccién, los conductos que forman los alabes del rotor son de
seccién variable, por lo que existe una contribuciéon del cambio de la magnitud
de la velocidad relativa a la energia de presién. En bombas axiales, es la tnica
contribucién a la altura de presion, ya que en un rotor axial, la fuerza centrifuga
no realiza trabajo sobre la particula fluida, y el grado de reacciéon queda:
W%*Wz
7 Wt wiy
gH 2u

O =

bombaaxial (2.66)

En las méaquinas de accidn, la velocidad relativa apenas varia a lo largo del alabe,
y dicho cambio es debido inicamente a las pérdidas hidraulicas, de manera que en
el caso ideal |wi| ~ |[w5].
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En bombas, ademas, cuanto mayor sea el grado de reacciéon mayor serd el rendimiento
hidraulico puesto que asi se minimizan las pérdidas en la conversion de energia
dindmica en energia de presién para que la velocidad del fluido en la instalacion
de bombeo tenga valores admisibles.

2.6 Teoria ideal unidimensional de turbomaquinas
hidraulicas

Se ha comentado en la seccién 2.4, que la energia especifica transferida por cada
linea de corriente al rotor serd en general distinta, por lo que las integrales de la
ecuacién de Euler (Ecuacién 2.43) no pueden resolverse sin conocer el campo de
velocidades en la entrada y salida del rotor de la turbomdquina. Se pretende en
este punto establecer una relacién entre las condiciones globales de operacion de
la turbomdaquina (velocidad de giro, par y potencia) y las velocidades medias en
la entrada y salida del rotor. La primera aproximaciéon a dichas condiciones se
realiza mediante la teoria unidimensional de maquinas hidraulicas, la cual parte
de los siguientes supuestos:

e La direccion de la velocidad absoluta coincide con la direccion del dlabe fijo
(corona directriz en bombas y distribuidor en turbinas).

e La velocidad relativa es paralela al alabe en el rotor.

Es decir, las superficies de corriente del flujo absoluto y relativo son paralelas a
las superficies de los alabes fijos o moviles, respectivamente. Dicho de otro modo,
todo sucede como si para cada particula de fluido entrando al rotor, existiese un
alabe que la guiase, sufriendo todas ellas idéntica desviacién. Se muestra como un
esquema simplificado, un rotor con ’infinitos’ alabes en la figura 2.20. Conviene
remarcar que es una aproximacion al flujo real en las turbomédquinas, cuyo resul-
tado se aproximard tanto mas a la realidad cuanto mayor sea el nimero de dlabes
en el rotor. De ahi que se la conozca como teoria unidimensional o del nimero
infinito de dlabes.

Se supondra que la velocidad es uniforme en circunferencias concéntricas con el

eje, a excepcion de las zonas en la que estas circunferencias intersecan a los dlabes:

e ¢, se asumira uniforme en cada seccién transversal de paso. Asi:

0= /S(W-ﬁ)ds = /ScmdS =cnS (2.67)
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Figura 2.20: Rotor unidimensional.

para cualquier secciéon normal al flujo. En particular, en S| y S»:

Si $2

e (, se considera uniforme en maquinas radiales. En axiales o mixtas, sélo se
puede hacer esta suposicién en superficies cilindricas coaxiales con el eje de
giro.

Conocida ¢, en cualquier punto:

o . . em _oom o )
e En los alabes fijos, se tendrd: ¢ = oy ¢, = ok siendo a el angulo

formado por la tangente al dlabe fijo y la velocidad acimutal.

e En los alabes del rotor, se supondrd: ¢ = ™ y ¢, = u—cyctgfl, donde
B es el angulo formado por la tangente al dlabe del rotor y la direccién

circunferencial.

2.6.1 Teoria ideal unidimensional para turbomaquinas ra-
diales

Con las hipétesis hechas en el parrafo precedente, en turboméaquinas radiales, la
altura tedrica es la misma para todos los filamentos de corriente que atraviesen el
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Figura 2.21: Distribucién de velocidades. Teoria unidimensional.

rotor, cuya distribucion de velocidades se muestran en la figura 2.21, y la expresién:
Etoo =+ (C]uul - Czuuz) (2.69)
0, puesta en forma de altura:
1
H. = ig (C]uul — Czuug) (2.70)

es aplicable a la totalidad del flujo. Por tanto, para turbomaquinas radiales, las
estimaciones de la potencia y del par en el eje obtenidas con ayuda de la teoria
unidimensional son:

e Potencia tedrica
Preo = £pQ (cruuy — c2u2) (2.71)

e Par en el eje tedrico
Moo = in(clurl — Czurz) (2.72)

2.6.2 Teoria ideal unidimensional de turbomaquinas axiales

De acuerdo con la teoria unidimensional, el valor de ¢, en méquinas axiales es
uniforme en la superficie lateral de cilindros coaxiales con el eje de giro. En este
tipo de méquinas, en el rotor, una particula de fluido no varia su distancia al eje.
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Figura 2.22: Desarrollo cilindrico de la seccion media.

Ademsds, la expresién 2.68 aplicada a un rotor axial conduce a:

Clm = Com (2.73)

Desarrollando una de estas superficies, como se muestra en la figura 2.22. Asi, la
altura de Euler para un rotor axial se puede escribir:

Hpoo = ig (Clu— c2u) (2.74)

Para llegar a estimaciones globales, andlogas a las que se han mostrado en 2.71 y
2.72 para el rotor radial, H;.. debe ser igual para todas las superficies de corriente.
Es decir, se tendria que satisfacer, para cualquier superficie de corriente:

r(ciy —coy) =cte (2.75)

ademas se cumple que para bombas cj,cosa; — 0 y en turbinas cy,cos0p — 0.

En consecuencia a través de un rotor axial de una turbobomba: siendo constante
para todas las direcciones cilindricas, por lo que:

couty — iyt = u(cay — c1y) = @r(cyy, — c1y) = cte = r(cay — 1) = cte (2.76)

En bombas, ¢1, =0, o bien esta uniformemente distribuida, con lo que la condicién

2.75 se convierte en:

Cilyr1 = cteq (2 77)
Coyln = ctep '

y se puede deducir que los dangulos del dlabe a la salida deben seguir una cierta
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ley con la distancia al eje:

Cm Cm rcm

tgP = = — = 2.78
8P u—c, r—49=9  or2—cte ( )

2.6.3 Notas a la teoria unidimensional

En las turbinas hidraulicas, el flujo sigue el contorno del dlabe sin desprendimientos
y esta teoria conduce a resultados que concuerdan con los experimentales. Asi,
en las turbinas hidraulicas, H;» y E;e representan una buena aproximacion a la
altura util H; y a la energia especifica absorbida por el rodete E; en puntos de
funcionamiento no alejados del de diseno. De este modo, el método unidimensional
es valido generalmente sin correccion en las turbinas hidraulicas y se considerara:

e Altura de Euler 1

H, = g(cluul _6214142) (279)
e Energia especifica intercambiada
Ey = cryu1 — couun (2.80)

En el caso de las bombas, la teoria unidimensional se aleja méas de la realidad.
Los resultados dados por la teoria unidimensional, Ej. y H;e, deben ser corregidos
para aproximarse a la altura util H, y la energia especifica E;. FEn el capitulo de
bombas, profundizaremos sobre este efecto y el empleo del factor de disminucion
de trabajo, e, que serd mas proximo a la unidad cuanto mayor sea el niimero de
alabes. Simplemente adelantar aqui las expresiones de energia especifica y altura
de Euler:

E; = e;E0o = e;(coyutn — c1,11) (2.81)

1
H; = e:Hieo = €z§(62uu2 — ) (2.82)

El planteamiento para los ventiladores es andlogo a las bombas, y el incremento
de presion total corregido que el ventilador comunica al fluido se estima a través
de:

A pr=e; A proo = e;p(Coyttn — Crytty) (2.83)
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2.6.3.1 Paradoja de la teoria unidimensional

El par en el eje de la turboméquina, siguiendo el método unidimensional, se puede
calcular conforme a:

M o~ P8t (2.84)

(O]
Dicho par es provocado por la diferencia de las fuerzas entre las caras del alabe. La
distribucién uniforme de velocidades en la seccién de paso apareja una distribucion
de presiones igualmente uniforme, como consecuencia de lo cual, la resultante de
las fuerzas sobre ambas caras del dlabe seria nula, y en contraste con la expresién

(2.84), M =0.

2.7 Movimiento bidimensional en turbomaquinas

hidraulicas

El flujo real dentro de una turboméquina es tridimensional, e incluye efectos aso-
ciados a la viscosidad del fluido, desprendimientos de capa limite, corrientes secun-
darias, recirculaciones y otros efectos disipativos. Todo ello reduciré los rendimien-
tos, potencias o alturas obtenidas mediante el estudio bidimensional ideal que se
aborda en esta secciéon. No obstante, numerosos estudios avalan la bondad de este
método, dando en general resultados muy préximos a la realidad, y permitiendo
un anglisis sistemdtico detallado [18,23].

2.7.1 Teoria ideal bidimensional de turbobombas radiales

Si el nimero de alabes fuese infinito y el flujo estuviese perfectamente guiado, el
angulo de salida del flujo coincidiria con el geométrico del dlabe. No obstante,
como se justifico en el apartado 2.6.3.1, la existencia de un par no nulo exige una
diferencia de presiones entre las caras del dlabe, por lo que, la velocidad no sera
uniforme a lo largo de la seccién transversal a la linea de corriente. Como la presién
en la salida es comun, para todas las lineas de corriente a lo ancho de cada canal,
las velocidades a la salida se uniformizan, aunque la velocidad media no coincidira
con la correspondiente predicha por la teoria del nimero infinito de alabes, y el
angulo de salida no coincidird con el geométrico del alabe. Denotaremos en lo que
sigue con prima (') a las componentes modificadas de acuerdo a este supuesto.
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Figura 2.23: Rotor bidimensional.

A partir de la figura 2.23 se extrae que c;u = ¢y — Neoy ya que B pasa a ser ﬁé Y,
generalmente, 8, < . El efecto del nimero infinito de dlabes es menos importante
en turbinas.

Con estas consideraciones la expresion de la altura tedrica, se veria modificada de
la siguiente manera:

1 1
Hieo = ig (Cousolty — C1yt) = H;y = ig ((cou — Acau) up — cryur) (2.85)

2.7.2 Ecuaciones del movimiento relativo bidimensional

El flujo bidimensional se caracteriza por emplear iinicamente dos componentes para
definir la velocidad, asumiendo que la configuracién del flujo es idéntica en todos
los planos paralelos al formado por estas dos componentes. Sea un rotor centrifugo
de alto b constante, en el que se supone un movimiento del fluido incompresible
completamente bidimensional. De la ecuacion de conservacion de la cantidad de

movimiento se tiene:

—+V(—=—]-w VAW)=——+— W m .
8t+ (2) wA(VAW) ) +pAw+f (2.86)
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Figura 2.24: Vectores caracteristicos de la linea de corriente en un alabe radial.

donde:
2,2

2

Q)

fng—m(@m—z(mm:—V(g'x’— )—2((7)/\%/) (2.87)
El movimiento relativo, a diferencia del absoluto, es estacionario, con lo cual % ~0,
ademas dado que el nimero de Reynolds es elevado, el factor % AW va a ser
pequeno, y el tamano de la maquina es menor que las alturas intercambiadas, por
lo que se puede considerar el término V (gx) despreciable, se tiene:

2 2.2
(0] o
v[ﬁﬁ)’— 2’ ] — WA (VAW —2(DAD) (2.88)
Si se proyecta la ecuacién sobre la linea de corriente de direccién |Z—§: =1y, tal y

como se muestra en la figura 2.24, dado que el segundo miembro de la ecuacién
2.88 es nulo, se tiene que:

2 2

P woou
=0 =+———=ct 2.
) 0 R (2.89)

8<w2 P w0

\2 T 2

Esta suma es constante a lo largo de cada linea de corriente, aunque en general,
de valor distinto para cada una de las lineas a lo ancho del canal.

Si la proyeccién se realiza sobre la direccién normal:

2 p 2

2 (1)2 2 .
v{w P ’]Lr,,—m(wwm—zmwm (2.90)
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extendiendo el primer término:

d d d Lo
wgl;:Jran(z)ua:vT//\(V/\W)LTHZ(a)/\w)un (2.91)
Se puede demostrar [7], que VAW = (R% — %) it,, siendo R, el radio de curvatura
de la trayectoria, por lo que se tiene: wA (VAW)u, = —w (;Ti — ‘3—”;) Ademés
siendo el término de Coriolis: —2(® Aw)u, = —20w, la ecuacién 2.91 queda:
dw d (p du w? aw
AL P [ AR A 1) 2.92
" on "t on <p> “on Rc+w8n v (292)
Simplificando se tiene:
d (p u? w?
— | === — 4+ 20w =0 2.93
on (p 2 )" R, eow (2.93)

Por consiguiente, las ecuaciones para el movimiento relativo bidimensional seran:

d (p ow o (p w\ w _
8l<p_2)+wal_0 aﬂ(p—z)JchJrzww_o (2.94)

2.7.3 Correccion de la teoria ideal

Empleando la teoria bidimensional de un fluido, seccién 2.7.2, se puede resolver el
flujo en los dlabes por superposicién de dos flujos: un flujo del caudal de calculo
sin movimiento de giro, y un flujo sin caudal neto, pero con movimiento de giro
del rotor, que genera un movimiento giratorio entre los alabes de sentido opuesto
al del rotor, véase figura 2.25. El flujo absoluto es irrotacional. Sin embargo, la
particula a medida que avanza en su trayectoria en el rotor, va siendo animada
por una aceleracién tangencial, que tiene que compensarse por un giro en sentido

opuesto a la velocidad angular de la maquina (torbellino irrotacional).

La teoria bidimensional proporciona soluciones generales para ciertos casos, como
alabes radiales que siguen una espiral logaritmica. Suponiendo que todas las lineas
de corriente parten del mismo punto, es decir: f% + RKC +2m =0, se puede calcular
el caudal asociado al flujo relativo integrando a lo largo de una linea que corte

ortogonalmente a las lineas de corriente:

B
/ w(ii)dn (2.95)
A
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Figura 2.25: Descomposicién del movimiento relativo del fluido girando en una
turboméquina radial.

Para realizar dicho célculo se supone un valor inicial de velocidad relativa en el
punto A, wy, vy si el resultado no es el caudal, se realiza un proceso iterativo hasta
alcanzar la solucién.

Sin necesidad de emplear las ecuaciones de la seccion 2.7.2; existen diferentes méto-
dos para obtener la correccién a la que se somete la teoria unidimensional por el
efecto de la desviacion angular del flujo en la salida. En general, estas correc-
ciones se pueden trasladar a la expresién de la altura tedrica como un coeficiente
de disminucién del trabajo, e;, de tal modo que H; = H;we;. Por lo tanto cuando
el nimero de alabes (z) , tiende a infinito, e; — 1. Sin profundizar en la deduccién
de los mismos, estos se pueden dividir en:

e Métodos basados en la rotacién de la corriente relativa:

— Correccién de Stodola.

Propone una correccion en base a la expresion Acy, =K %ugsenﬁz, siendo
K un coeficiente experimental dependiente del niimero de alabes z, y del
angulo B,. Véanse los valores propuestos por Stodola en la tabla 2.1.
De acuerdo a esta expresion, el coeficiente corrector propuesto se define
como:
cou — Dy
e, = ——

Cou
Cuando z tiende a infinito, Acy, — 0 y por lo tanto e, — 1. En base
a los anteriores parametros, el coeficiente corrector viene dado por la
expresion siguiente:
senfl
—u
€y

e.=1-Kn ) (2.96)

e Métodos que utilizan Bernoulli:
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Tabla 2.1: Coeficiente K, en funcién de f3;.

[ Bo: [ 109 20° [ 30° | 40° [ 60° [ 907 |
2. 48 | 14 ] 1.1 [ 0.9]0.75 ] 0.6 | 0.55
816 | 1.4 [L15 | 1 |0.85] 0.7 | 0.65

Figura 2.26: Momento estatico de la linea media.

— Correccion de Pfleiderer.

Partiendo de la diferencia de presiones media a través de cada canal, y
relacionandolo con las velocidades en cada canal mediante Bernoulli, se
obtiene el factor de disminucién de trabajo (consulte la referencia [16]
para ampliar conocimientos), que viene dado por la siguiente expresion:

1

— (2.97)
1+ ¥

ez —

Donde los valores de L, momento estatico de la linea media de un alabe
en su representacion meridional, dependen del tipo de turbomaquina.
Siendo L = frrlz rdx, y por lo tanto el momento estéatico de la linea media,
es el que se muestra en la figura 2.26.

1. En rodetes radiales: L = % (r% — r%)

2. En rodetes axiales: ri =r, =r — L = re donde e representa la
dimensién en el desarrollo cilindrico que se muestra en la figura
2.27.

3. En rodetes diagonales, se aproxima la integral por una suma finita:
L =YrAx, siendo Ax el segmento de la linea media y r el radio del
centro de gravedad correspondiente a cada segmento Ax.

Para el cdlculo de y el propio Pfleiderer recomienda el empleo de las
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/L

Figura 2.27: Desarrollo cilindrico de un rodete de bomba axial.

siguientes férmulas:

v = (0.55+0.68) 4 0.6senf3,

= (0.68+0.85)(1+ ) (2.98)

— Correccion de Eck.
Eck, por su parte recomienda valores del factor de disminucién de tra-
bajo dependiendo de la relacion entre r; y r; tal que:

r o senf
N <05 e =1

Z
N~ —
005 e =

I (2.99)

sen,

2.7.4 Cascada de alabes moviles

Considere un rodete axial de una turbina con infinitos dlabes, en el que cada
particula se encuentra perfectamente guiada por los mismos. Se representa en la
figura 2.28, el desarrollo de superficie cilindrica que dista r del eje de giro de la
méquina. Si se calcula la circulacién a lo largo de la linea cerrada PQRS, donde las
lineas SP, y RQ son dos lineas de corriente, y PQ y RS son paralelas a la velocidad
circunferencial, y cierran la linea, se tiene:

r= y§ v.di :47-32{7-34257-31}2[7-3 (2.100)

PORS

— —
Al ser dos lineas de corriente paralelas, [ PQV-dl = — [rg V-dl, entonces:
= (wou—wiu)y (2.101)

Considerando el volumen de control definido por la superficie acotada por dicha
linea, y altura unidad, la ecuacién de continuidad se escribe como:

H=P-Wix-y = P-Wy = P-Wyy (2-102)
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1. cuerda

Volumen de P Q
control

Figura 2.28: Cascada de dlabes méviles.

Aplicando conservacion de la cantidad de movimiento a dicho volumen de control,
y asumiendo despreciables los efectos viscosos:

/p7-(7-7)ds: —/p-ﬁds—? (2.103)

way'(w2u_wlu)7(p = (p2_p1)y7x_? (2104)
donde —? es la resultante de las fuerzas que ejerce el dlabe sobre la superficie de
control:

?xZY(Pl —p2) (=) (2.105)
?u :pwxy-(wzufwlu)(f7(p) (2.106)

Si el fluido es ideal:

oo

P2—P1= g (W%u 7W%u) =5 Wiu—wau) (Wi + wau) (2.107)

Definiendo wyeq—u = , se tiene que py — p1 = p(Wiy — Wau) Wipeq—u. Grafi-

camente se puede obtener el vector de velocidad relativa media, Wmed, trazando

(W1utwau)
2

la mediana como se muestra en la figura 2.28, o como suma vectorial de sus dos
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componentes:

Woned = W+ (W“‘izwz“) @y (2.108)

Sustituyendo en las ecuaciones 2.105 y 2.106:
Fe =P Wnea—u (Wlu - W2u)'y = —PWned—u'lT (2-109)

F,=-p Wmedfx(wlu - W2u)'y =—p Wined—xT' (2-110)

siendo el médulo F = pwy,.s-I". Es decir, sin rozamiento, la fuerza sobre el dlabe
es normal a la velocidad wy,.y, como se puede ver en la figura 2.28. Nétese que los
signos en las expresiones 2.109 y 2.110 indican que la fuerza sobre el dlabe de la
figura 2.28 es hacia abajo y hacia la izquierda respectivamente.

Del estudio aerodindmico de un dlabe aislado [7], de cuerda I, sobre el que incide
un fluido ideal con una velocidad de la corriente libre we, y profundidad unidad,
se tiene que la fuerza de sustentacién sobre dicho dlabe es:

F = %-P-CL-Wi-lc-l =p-WweT (2.111)

siendo Cy, el coeficiente de sustentacion, y siendo la fuerza de arrastre nula.

Comparando ambos resultados, se deduce que la velocidad Wmed, de la figura 2.28,
desemperia el mismo papel que la velocidad de la corriente libre del dlabe (aunque,
notese que mientras la velocidad de la corriente libre del flujo externo se recuperara
aguas abajo, en el caso de la turboméquina, wy,.,—, varia a lo largo del dlabe).

Despejando I en la ecuacién 2.111:
1
I'= E'CL'Wmed'lc (2.112)
Para una turbina axial, se tendréd que:

u u
H=—(ciy—cw)=-Lw,=—— (2.113)
8 8 8y

Sustituyendo y considerando que u = ”6—%”, y que y = %:

mz 1
H=—"(C;- -, 2.114
t 260 2 CL Wied ( )

que tendra que conservarse de la raiz a la punta del dlabe, entonces:

CL-Wyeq-le = cte paratodor (2.115)
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Wneqd aumenta con la distancia al eje de la maquina, por tanto, a fin de que todas
las superficies de corriente realicen la misma contribucién al par motor, el dlabe
se tendra que afilar (I, ]) y/o variar las caracteristicas aerodindmicas con el radio
(torsionando o modificando el perfil).

Para un fluido real, en una turbina axial la expresién 2.107 no es valida, sino que
se aplicara: p
P1—p2= b (W%u 7W%u) + Aprog (2.116)

AProz ST ; s . . .
donde % representa la pérdida de energia mecdnica debida al rozamiento vis-
coso. La ecuacién de conservacién de la cantidad de movimiento asociada al volu-
men de control definido anteriormente quedara:

Py (Wa —wi) Wp =y (p1—p2) (— )~ F (2.117)

donde ahora —? representa la resultante de todas las fuerzas de superficie que
actian sobre el volumen de control, incluidas las viscosas.

Fe=(pp—p1)y= % Wiu—w2u)- (Wi +wau) — Aprog (2.118)

Fy=—pwy(Wiy—wa)y (2.119)

Sustituyendo 2.116:
Fo=p Wmedfu(Wlu - qu)-y — APpro; = =P Wmed—ul — Dprozy (2'120)

Fy=—pwmeg_sT (2.121)

Con respecto al caso de fluido ideal, la fuerza tangencial, aunque formalmente
idéntica, es menor, ya que la circulacién disminuird en las turboméaquinas axiales
(las pérdidas por rozamiento disminuyen la eficiencia en la conversién de la energia
de presién en energia cinética de la corriente relativa en el rotor), lo que se traduce
en una disminucién del par motor. La carga sobre el eje se ve incrementada por
efecto del rozamiento.

Realizando un anélisis anédlogo al llevado a cabo en esta seccion, pero considerando
el rotor de una bomba axial, se tiene que el término: wy, — wy,, contenido en
I'= (wi, —wa)y, es positivo. Y el término Ap,,, disminuye la energfa comunicada
al fluido en el rotor, con lo que:

P
pr=pr="75 (W3, —wh,) = Apr: (2.122)

Sustituyendo 2.122 en la expresién de la fuerza sobre el dlabe, se observa como en



76

Mandémetro S

Vacuémetro E=a S

&/

Figura 2.29: Secciones de entrada y salida en una instalacién de bombeo.
las bombas axiales el rozamiento reduce la fuerza axial, ya que se tiene:

Fe = pWined—ul' = Aprog (2123)

Fy=—pWpea—I" (2.124)

2.8 Alturas, caudales, potencias, pérdidas y ren-

dimientos

2.8.1 Limites de entrada y salida de la maquina

e Bombas: Los limites de entrada (E) y salida (S) se sitian entre las bridas
de conexion a las tuberias de aspiracién e impulsion respectivamente, donde
se suelen instalar los mandmetros, véase la figura 2.29. Las pérdidas entre
las secciones de entrada y salida son imputables a la bomba y disminuyen su
rendimiento, las que acontecen antes y después de dichos limites son imputa-
bles a la instalacién y disminuyen el rendimiento de ésta, no el de la bomba.

e Turbinas: Normas internacionales.
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— La entrada (E) se considera a partir de la valvula de admisién (mari-
posa, rodillos, etc.) A veces, si los saltos son pequenos y los caudales
no muy grandes, el propio canal de admisién se ensancha formando una
camara y se dice que la turbina estd instalada en cdmara de agua. Como
las pérdidas son pequenas se puede considerar el nivel aguas arriba como
entrada. (H ~ Hj)

— La salida (§) en las turbinas de reaccién dotadas de tubo de aspiracién
se toma al final de dicho tubo. En las turbinas de accién, la salida (S)
se sitia en el punto de tangencia del circulo cuyo didmetro es el del
rodete con el eje del chorro.

2.8.2 Alturas
2.8.2.1 Alturas en turbinas

La altura entre los limites de entrada y salida de la turbina hidrdulica se conoce
como altura neta y se define como la energia especifica en forma de altura puesta
a disposicion de la turbina. En lo que sigue, denotaremos por H dicha cantidad,

que se obtiene de:
2 _ 2

— C C
—PETPS | ESS (2.125)

H
P8 2g

Esta altura es la que aprovecharia la turbina en ausencia de pérdidas. Obviamente,
parte de esta altura estd asociada a las irreversibilidades en el interior de la ma-
quina y el agua cede en el rodete una altura menor (altura de Euler), de modo
que:

H=H,+H, i (2.126)

donde se ha denominado H,_;;; a las pérdidas interiores a la turbomaquina.

Se define la altura bruta y se denota como Hj, la diferencia geodésica entre los dos
planos o niveles de carga.
H=H,—H, .y (2.127)

En una instalacién de una central hidraulica, Hp, = z4 —z;. En el término H,_.y
se incluyen las pérdidas exteriores a la turbina. Observando la figura 2.30 estas
pérdidas tendrén lugar entre A — E (tuberfa forzada) y entre Sy Z.
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Figura 2.30: Diagrama de pérdidas. Turbinas.

2.8.2.2 Alturas en bombas

En bombas se emplean diferentes alturas, como se muestra de modo simplificado
en la figura 2.31. Se define la altura efectiva como:

2 2
— Cg—C
—PSTPE | e+ S CE (2.128)

H
Pg 2g

En la mayoria de las bombas la diferencia de cotas entre entrada y salida es muy
pequena, es decir, el término zg — zg puede despreciarse. Si ademads, el didmetro
en la tuberia de aspiracién coincide con el de impulsién, despreciando fugas de
caudal, se tendria cg = cg, con lo que:

_ Ps — PE
pg

H (2.129)

que se corresponde con la lectura del mandémetro menos la del vacuémetro, colo-
cados en S y FE, respectivamente. Cuando esto sucede, a la altura efectiva se le
conoce con el nombre de altura manométrica.

La altura efectiva se relaciona con la altura de Euler a través de la expresién:
H=H,—H,_jy (2.130)

donde H,_;;; representa la altura perdida por rozamientos hidraulicos en el interior
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A

H r-ext, A-E

I

H r-int |
4*__

Figura 2.31: Diagrama de pérdidas. Bombas.
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de la turbobomba. La altura efectiva que la bomba comunica al fluido en una
determinada instalacién de bombeo se emplea en incrementar la altura de presién
y/o la cota de dicho fluido y en vencer las pérdidas de carga antes y después de la
bomba, segin:

_ Pz—pa
Y

siendo H, ev, ¥ Hr eug , las pérdidas exteriores a la bomba, que tienen lugar en

H +z24—2z +HrfexlA,E +Hrfexts,z (2-131)

las tuberias de aspiracién e impulsién, respectivamente.

2.8.3 Clasificacion de las pérdidas y rendimientos

En las turboméquinas, las pérdidas se dividen en cuatro grupos: pérdidas hidrauli-
cas, pérdidas volumétricas, pérdidas mecanicas y pérdidas por rozamiento de disco
y ventilacion. A continuacion se analizard cada tipo de pérdida en detalle:

e Pérdidas hidraulicas: Disminuyen la energia especifica que se intercambia.
Son atribuibles a tres causas: rozamiento de superficie, por rozamiento de
forma y choque. El rozamiento de superficie es el resultado de la friccion
fluido-fluido y fluido-pared. Las pérdidas por rozamiento de forma son de-
bidas al desprendimiento de la capa limite producido por el complicado
trazado que el fluido tiene que recorrer: cambios de direccién, de seccién,
etc. En primera aproximacion, puede estimarse que ambas causas de pérdi-
das son proporcionales al cuadrado del caudal.

Las pérdidas hidrdulicas por choque suceden en la entrada del fluido a los
alabes méviles, cuando la tangente geométrica al alabe no coincide con la
direccién de la velocidad relativa; y a la entrada de los alabes fijos de las
coronas directrices de las bombas, en caso de que la direccion de la velocidad
absoluta no coincida con la tangente al dlabe fijo. Hacen que la turbomaquina
tenga rendimientos mas bajos cuando funciona fuera de su punto nominal.
Las pérdidas por choque pueden suponerse proporcionales a las desviaciones
del caudal con respecto al nominal al cuadrado (~ K (Q — Q,)?), donde Q,
es el caudal nominal.

Estas tres fuentes de pérdidas no pueden medirse por separado, sino que
se engloban en el concepto de pérdidas hidraulicas y con ellas, se define el
rendimiento hidraulico de la turbomaquina.

e Pérdidas volumétricas: Se producen tanto en turboméaquinas como en ma-
quinas de desplazamiento positivo y disminuyen la energia especifica inter-



2.8. Alturas, caudales, potencias, pérdidas y rendimientos 81

(a) (b)

Figura 2.32: Definicién de caudales. (a) Turbinas hidrdulicas. (b) Turbobombas.

cambiada. Aunque la méquina en funcionamiento no muestre senales de
fugas, las pérdidas interiores pueden ser importantes.

En turbinas, se define g, como caudal de fugas externas y ¢; caudal de fugas
internas o de by-pass, es decir, el caudal que circula por los intersticios de la
turboméquina sin atravesar el rotor, por tanto, sin ceder su energia en él. Se
une al caudal que atraviesa el rotor en el tubo de aspiracién, véase la figura
2.32. Con esto, el rendimiento volumétrico quedaria definido asi:

_Q0-4qc—4i

o (2.132)

nV
Al igual que ocurre en las bombas de desplazamiento positivo, las turbobom-
bas no son capaces de desalojar todo el fluido del interior de la bomba a la
tuberia de impulsiéon. La porcién de caudal no evacuada resta capacidad de
aspiracion de caudal fresco y se le denomina caudal de recirculacién, g;. Por
las holguras entre eje y carcasa se perderd también una parte del caudal que
la bomba aspira, conocida como caudal de fugas externas, g.. Con esto, el

rendimiento volumétrico vendria dado por:

Q

== 2.133
O+qi+q. ( )

m

Para minimizar las fugas se utilizan cierres hidraulicos y cierres de contacto:



e Los cierres hidraulicos minimizan las fugas dando lugar a un aumento de la
resistencia de superficie y de forma, alargando y/o haciendo mds intrincado
el recorrido del fluido con una serie de laberintos. Se construyen en forma
de anillos y se instalan por pares: uno fijo al rodete y el otro a la carcasa.
Debe evitarse una excesiva estanqueidad porque puede dar lugar a un mayor

rozamiento mecanico.
e Los cierres de contacto se dividen en dos grupos:

— Prensaestopas, de materiales como algodén, amianto, grafito, etc, for-
mando una empaquetadura prensada que disminuye el juego entre eje y
carcasa por contacto directo con ésta. La friccién entre empaquetadura
v eje es inevitable aunque puede reducirse mediante una lubricacion
importante.

— Cierres mecéanicos, por ejemplo un resorte helicoidal que comprime un

anillo de caucho.

e Pérdidas mecdnicas o exteriores:

Son comunes a cualquier tipo de méquina, no afectan al rendimiento interno
pero suponen una disminucién de la energia que la maquina restituye. Se
producen por diversos motivos:

— En toda clase de cierres de contacto, prensaestopas, etc. al ejercer pre-
sién sobre el eje, y por tanto, provocar rozamientos mecanicos. Son
funcién del tamano de la empaquetadura, tipo, velocidad, etc. Imposi-
bles de cuantificar mediante férmula.

— En los cojinetes, igualmente dificiles de evaluar. Dependen del tipo
cojinetes, carga, velocidad, temperatura, etc.

— Pérdidas en la transmisién (las turbomdquinas suelen ir acopladas di-
rectamente).

— Pérdidas en los accionamientos de érganos auxiliares: refrigeracion,

medicién, control y regulacion.

Las pérdidas mecédnicas se pueden medir con total precisiéon, no obstante es

muy complejo estimarlas analiticamente.
e Pérdidas por rozamiento de disco y ventilacién

— Rozamiento de disco: son tipicas de las maquinas giratorias. El rodete
es como un disco que gira dentro de la carcasa y en su interior evolu-
ciona el fluido de trabajo. Idealmente, este disco deberia girar en vacio,
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pero la realidad es que la carcasa esta llena del mismo fluido. La del-
gada capa de fluido adyacente al rodete es impulsada hacia fuera por
la fuerza centrifuga y al no poder escapar, regresa por la pared fija
de la carcasa. En el interior de este torbellino, el liquido va girando
con una velocidad aproximada de §. Este movimiento absorbe una
potencia que puede estimarse empiricamente mediante expresiones del
tipo: P, = cn®D’ donde ¢ es un factor experimental dependiente de
la densidad del fluido, n son las revoluciones por minuto y D es el
didmetro exterior del rodete. Particularizando para turbomaquinas ra-
diales, segtin Pfleiderer, P, = 0.027pn>D? y si el fluido de trabajo es agua

P, =17.47-10"*n’D’ [kW].

— Ventilacion: Sélo se dan en las turboméquinas de admisién parcial
(turbina Pelton). Se producen salpicaduras que inciden sobre la cu-
bierta y rebotan de nuevo sobre el rodete o bien de un alabe sobre los
contiguos. Por ello es recomendable que se dimensione con amplitud la
cubierta de estas turbinas.

Tanto las pérdidas mecédnicas como las pérdidas por rozamiento de disco y
ventilacién son directamente proporcionales al peso especifico del fluido y
aumentan con el didmetro de la maquina y la velocidad de giro. No dis-
minuyen el rendimiento hidraulico. Al igual que las pérdidas mecéanicas, lo
que disminuyen es la potencia en el eje con respecto a la intercambiada en
el rotor. Por este motivo, en este texto se englobaran en el rendimiento
mecanico las pérdidas por rozamientos puramente mecanicos y las pérdidas
por rozamiento de disco o ventilacién, segiin el caso [13,17].

2.8.4 Potencias
2.8.4.1 Turbinas

El diagrama esquematico de todas las potencias presentes en una turbina se mues-
tra en la figura 2.33.

e Potencia neta: Es la potencia puesta a disposiciéon de la turbina, la deno-
taremos por Py su valor es:
P=pgQOH (2.134)

donde Q es el caudal puesto a disposicién de la turbina, es decir, la lectura
de un caudalimetro situado en E, y H la altura neta.
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P, =Mw
potencia (mecanica) restituida
en el eje por la turbina
Py =pg(Q — 9. — q)H;
potencia interna l Nt = NNy N,
intercambiada
en el rotor
P =QpgH pérdidas
potencia (hidraulica) neta mecanicas
absorbida por la turbina — —
pérdidas por
rozamiento de disco y ventilacion _ .
Y Ni=Ny-N,
pérdidas
volumétricas Ny
pérdidas
hidraulicas 1

Figura 2.33: Diagrama de flujo de potencia en turbinas hidraulicas.

e Potencia interna, P;: Es la potencia absorbida por el rotor de la turbina

hidraulicas:
P =pg(Q—q.—qi)H, (2.135)

donde H; es la altura de Euler.

e Potencia en el eje, restituida, mecanica o al freno, Py:
P,=Mwo (2.136)

donde o es la velocidad angular de giro y M es el momento o par transmitido.

2.8.4.2 Bombas

De modo andlogo al caso de las turbinas, se muestran las potencias presentes en

una bomba en la figura 2.34, y se definen:

e Potencia efectiva: Es la potencia realmente comunicada al fluido:
P=pgQH (2.137)

donde Q es el caudal impulsado y H la altura efectiva.
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f

P = QpgH
potencia (hidraulica) restituida
por la bomba

P =pg(Q +4qe +q)H, n,
potencia interna 1 N =m. n.,
intercambiada
P =Mw en el rotor T~
potencia (mecanica) per’dld.as
absorbida en el eje hidraulicas n,.-n,
por la bomba e ——
pérdidas
volumétricas n

pérdidas por
rozamiento de disco

pérdidas
mecanicas 1

Figura 2.34: Diagrama de flujo de potencia en turbobombas.

e Potencia interna: es la potencia que el fluido absorbe en el rotor de la bomba:

P =pg(Q+q.+qi)H; (2.138)

siendo Q + g, + ¢; el caudal en el rotor y H; la altura de Euler.

e Potencia en el eje, mecanica o absorbida por la bomba:

P,=Mo (2.139)

2.8.5 Rendimientos
2.8.5.1 Rendimientos en turbinas hidraulicas

En turbinas hidraulicas, se definen:

e Rendimiento hidriulico:

| =

(2.140)



86

EJEMPLO 2

Al instalarse una turbina para una central hidraulica se comprueba que para un
salto de 20m y un flujo volumétrico de 300 m*/s la potencia de salida es de SOMW.
Sabiendo que el rendimiento mecédnico es del 95% determinar el rendimiento in-
terno.

Solucion:

La potencia disponible en la turbina serd igual a:

P=pgQH =1000-9.81-300-20 = 58.86 MW

Como la potencia en el eje o de salida es conocida, entonces

P, 50
=4 = 7 084
Mo =5 = 5586 054
Ademas, 1M;or = NmM; entonces
ni = 0.894
Resp.
e Rendimiento volumétrico:
n = 7Q7QQ€ 4 (2.141)

El rendimiento interno viene dado por el producto de los rendimientos volumétrico
e hidraulico:

ni=mm (2.142)
e Rendimiento mecéanico:
P,
= £ 2.143
N 2 ( )

El rendimiento total de una turbina hidraulica vendra dado por la relaciéon entre
las potencias de salida y de entrada:

~| e

Y se tiene:

PaPi —Ye— iH
nt:——:nmpg(Q qe —qi)H

PP 0 gOH = NN = MM (2.145)
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2.8.5.2 Rendimientos en turbobombas
Se consideraran los rendimientos de la turbobomba del modo siguiente:

¢ Rendimiento hidraulico:

H
= 2.146
N 72 ( )
¢ Rendimiento volumétrico:
0
_— 2.147
M O+4qe+qi (2.147)

El rendimiento interno viene dado por el producto de los rendimientos volumétrico
e hidraulico:

ni = MM (2.148)

¢ Rendimiento mecéanico:

Mm = — (2.149)

El rendimiento total de una turbobomba vendra dado por la relacién entre las
potencias de salida y de entrada, es decir:
P

Y se puede poner:

PP p8OH
- = m = Tl m = T]iT[m 2.151
PP P80+ qer g, MMl =i ( )

=

2.9 Leyes de funcionamiento

Las ecuaciones que gobiernan el flujo fluido constituyen un sistema de ecuaciones
en derivadas parciales que no tiene solucién analitica sencilla. Generalmente, se
recurre al andlisis numérico y al uso de potentes ordenadores. Otra posibilidad es
recurrir a la experimentacion para conocer las caracteristicas de la turbomaquina.

En este dltimo caso, las condiciones que deben cumplirse para que los resulta-
dos obtenidos en el laboratorio sean extrapolables al caso real son las leyes de
semejanza. Se exige:
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e Semejanza geométrica:

Toda la parte de la méquina ocupada por el flujo se debe realizar a escala en
el modelo. En turbinas: cdmara espiral, estator, distribuidor, rodete, camara
de rodete y tubo de aspiracion.

e Semejanza cinemadtica:

En todos los puntos y en particular en la entrada y salida del rodete los
tridngulos de velocidad tienen que ser semejantes.

e Semejanza dindmica:

En las turbinas de reaccién y en las bombas (todas son de reaccién) donde
no intervienen superficies libres en contacto con la atmdsfera, y, por tanto, la
fuerza de la viscosidad es preponderante con lo que los nimeros de Reynolds
deben de ser iguales. Que se cumpla esto también implica que ambas maqui-
nas tendran las mismas pérdidas hidraulicas, puesto que las pérdidas mecani-
cas no dependen del fluido.

En turbinas de accién (Pelton), hay superficie libre y por tanto, la fuerza de
la gravedad es preponderante con lo que se iguala el niimero de Froude entre
modelo y prototipo.

El cumplimiento de la ley de conservacién del nimero de Reynolds es la més
importante, no obstante la semejanza dindmica exigiria que, empleando el

mismo fluido en modelo y prototipo:
dpem = dpcp (2.152)

es decir, la relacién de velocidades seria inversamente proporcional a la de los
diametros. Esta relacion de semejanza % en bombas es pequena y por tanto
realizable, en cambio en turbinas es grande y los saltos en el modelo tiene que
ser mucho menores que en el prototipo, con lo cual el Re, = (50 — 100)Re,, lo
que destruye la semejanza dindmica. Sin embargo, si Reynolds es grande el
influjo de la viscosidad es insignificante en lo tocante a la configuracién del
flujo (semejanza cinemética) y variard sélo el rendimiento, siendo menor en

el modelo.

Las ecuaciones de gobierno de las turbomdaquinas hidraulicas son la ecuacién de
continuidad y la ecuacién de conservaciéon de la cantidad de movimiento. Para

régimen estacionario:
dpui _
3xi -
ui _ 9P 9% (2.153)
pulﬁ; _pfmz_ Txi"_ Jx;
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Las ecuaciones de continuidad y momento nos permiten expresar el campo de
velocidades y el campo de gradiente de presiones locales segiin las relaciones fun-

cionales:

7 :fl(YapvanamaDaLiaaiaK)
(P+ng)Zf :f2(7ap7anawaD;LiaaivK)

Conocido el campo de velocidades y de presiones en todo el dominio podriamos

(2.154)

calcular el flujo de energia mecanica en la seccién de entrada y salida de la turbo-
méquina para obtener la altura efectiva/ttil (bombas) o el salto neto (turbinas).
También podriamos calcular el par resultante debido a las fuerzas de presién y
viscosas en el rodete para obtener la potencia interna. Conocida la potencia efec-
tiva/absorbida y la potencia interna podriamos calcular el rendimiento interno de
la turbomdquina. En base a este razonamiento se llega a que:

Bombas Turbinas
gH=B(p,1,0,0,D,L;,0;,K) Q=Ti(p,u,gH,»,D,L;,04,K)
P,=B(p,u,0,0,D,L;,0;,K) P, =T(p,u,gH,0,D,L;,o;,K)
n:=B3(p,u,0,0,D,L;,0;,K) n;=T(p,u,gH,0,D,L;,;,K)

Si ahora utilizamos el teorema IT de Buckingham seleccionando como variables
independientes (Bombas: p,® y D; Turbinas: p,gH y D) la misma informacién
que aportan las relaciones funcionales B; y T; entre variables dimensionales queda
contenida en las siguientes relaciones funcionales B; y 7; entre variables adimen-
sionales pero con la ventaja de que el nimero de variables se ha reducido en tres
(nimero de magnitudes dimensionalmente independientes).

Bombas Turbinas
g _p (9 poD® L o K Q= (BYHR b L g K
2D? I\op3 u D% D D>/gH 1 ' VgH' D% D
Y [32( 0 poD* L o ,) I _ (PVgHD oD Li o 5)
poo3DS wD3”’ u » D> D p(gH)32D? w0 eR D% D
oD? L K _ VeHAD wD L; K
ﬁ?’(a)%%’l) 7Elaai75) ni=1 (P u ) /gH’517ai’5)

Si restringimos las relaciones funcionales anteriores al caso de bombas/turbinas
semejantes (correspondencia biunivoca punto por punto) entonces estamos im-
poniendo forzosamente que los grupos adimensionales %, o, % sean iguales entre
modelo y prototipo y por tanto pasarian a ser datos en las relaciones funcionales

anteriores resultando:

Bombas Turbinas

q

—
o
ﬁ
T
>}
)
S

=B Q0 poD?
w2D2 1\ oD 1 sz/gH

Q_poD? — ¢, (2VEAD @D
pwst ﬁZ(wD37 m p(gH>z/2Dz—T2 w0 Vel

oD? VEHD oD
ﬁ3(wD37p ) 77i=T3(pi ,wH)
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Lograr la semejanza hidrodindmica absoluta (igualdad de todos los nimeros adi-
mensionales independientes) entre el modelo de laboratorio y prototipo es en
muchas aplicaciones imposible o muy costoso de conseguir. Algunas variables adi-
mensionales independientes tienen mayor influencia en las variables dependientes
que otras, hasta tal punto que algunas de ellas pueden despreciarse por su minima
influencia. La semejanza hidrodindmica restringida prescinde de la igualdad de los
nimeros adimensionales independientes con influencia minima en la relaciéon fun-
cional. En las turbomaquinas hidrdulicas el nimero de Reynolds es fuertemente
turbulento y el comportamiento de la maquina es practicamente independiente de
este nimero adimensional, dentro del rango de valores correspondiente a un fun-
cionamiento usual. Si en las relaciones funcionales anteriores se prescinde de los
efectos de la viscosidad y por tanto no se considera la influencia del niimero de
Reynolds se tendrian las leyes de semejanza hidrodindmica restringida:

Bombas Turbinas

i P (as) g~ ()
PwI;iDi ~f (%> p(gH) 3/2D2 o (\77%)
ﬁ3(wD3) n’NT3(w )

2.9.1 Leyes de semejanza de las turbinas

Todas las turbinas geométricamente semejantes constituyen una serie y dentro de
ella cada una se caracteriza por su tamano especificado convencionalmente por un
didmetro caracteristico el cual:

e en turbinas Kaplan es el didmetro exterior del rodete (d; ~ dy).

e en turbinas Francis el didmetro maximo de entrada, que puede ser menor
(TF répidas) o mayor (TF lentas y normales) que el de salida.

e cn turbinas Pelton el didmetro de la circunferencia con centro en el centro

de la rueda y tangente al eje del chorro.

En la tabla 2.2 se muestran los parametros méas importantes que rigen el fun-
cionamiento de una turbina y sus dimensiones elementales.

Empleando el teorema 7 de Vaschy-Buckingham se pueden obtener los siguientes
nimeros adimensionales:

2
Coeficiente de apertura (caudal) DZ\Q/gW 0] (p oD \;’TBH, geometria)
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Tabla 2.2: Parametros y dimensiones.

M|L|T
P 1130
gH | 0 | 2 |-2
D |0]|1]0
L 1 ]-1]-1
o | 0|0]|-1
Q| 0|3 ]-1

Coeficiente de par D31;)4gH =@ (p (ZDz, %, geometria)

Coeficiente de potencia m = s (wa ’ \% geometrta)

pwD®> @D
Rendimiento n = ¢4 ( TRV L geometrla)

La semejanza completa exige la igualdad de todos los niimeros adimensionales.
En la préctica, esto es imposible. En general, los ntimeros de Reynolds son muy
grandes por lo que la influencia de la viscosidad serd pequena y se puede despre-
ciar. De esta manera, se cumple la semejanza cinemadtica (tridngulos de velocidad
semejantes) pero no la igualdad de rendimientos. Entonces:

Coeficiente de apertura (caudal) ﬁ =@ (\?T%’ geometrz’a)
Coeficiente de par D;ng =@ ( geometrla)

Coeficiente de potencia W 03} ( R geometrla)

Y para el calculo de los rendimientos, se suele recurrir a férmulas empiricas.

No ha sido éste el modo tradicional de utilizar estos coeficientes en la literatura. En
la practica, si suponemos mismo fluido, geometria fija y rendimientos iguales las
leyes de semejanza para las turbinas hidrdulicas se pueden ver mas frecuentemente
del modo:

13 ley nD _ nD

22 le 0

y D2\H Dlz/ 7
32 ley % = D%H/
42 ey Lo — —ta__
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Empleando estas leyes y el concepto de turbina unitaria se pueden establecer los
valores unitarios o reducidos. Una turbina unitaria es aquella perteneciente a una
serie de turbinas hidraulicas geométricamente semejantes que tiene un didmetro de
1 metro y estd instalada en un salto neto de 1 metro. De esta forma y manteniendo
las hipétesis de igual fluido y rendimiento se tiene:

Numero de revoluciones reducido o unitario ny = \'}—%
. . . Q
Caudal reducido o unitario Oii=5 05
Par reducido o unitario My = 3
Potencia reducida o unitaria P, = L
D2H?

En su deduccién esta implicito que todas las turbinas hidraulicas geométricamente
semejantes tienen las mismas magnitudes reducidas.

Ademsés de estos nimeros que componen las leyes de semejanza hay otros muy
tutiles que se empezaron a usar en turbinas y luego se extendieron al estudio de las
bombas. Son los coeficientes de velocidad. Se define como la relacién adimensional
entre una velocidad y el valor \/2gH. Este valor es el ideal de la velocidad si no
hubiese pérdidas, es decir, H, = H. Se designan con el simbolo k y la velocidad
correspondiente como subindice, por ejemplo:

w2

— _ <A —
Ker = g ¥ K = o

Estos coeficientes son particularmente interesantes, porque si para condiciones
homoélogas de funcionamiento dos turbinas tienen los mismo coeficientes de veloci-
dad, entonces sus triangulos de velocidades son semejantes. Reciprocamente, si
dos turboméaquinas hidraulicas son geométricamente semejantes, tienen los mis-
mos coeficientes de velocidad. Para bombas se definen igual, salvo que aqui H es
neta y en bombas H es efectiva.

2.9.2 Leyes de semejanza de las bombas

Procediendo andlogamente a la seccién anterior, ya que los pardametros que rigen
el comportamiento de ambas maquinas son los mismos, y obviando la influencia de
la viscosidad, puesto que Reynolds va a ser muy elevado, se aplica el teorema 7 de
Vaschy-Buckingham y se hallan expresiones adimensionales para los coeficientes
de funcionamiento asi como las leyes de semejanza para bombas bajo las hipdtesis
de igual rendimiento y mismo fluido:

gH 0 /
20 =0 (W’ geometrla)

Coeficiente de presion
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EJEMPLO 3

Si la turbina del ejernplo 2 girando a 70rpm trabajaba en las siguientes condiciones:
(H =20m; Q =300m°/s ; P, = 50MW) Se instala en un salto de H = 30m, recalcular
sus parametros de funmonamlento, supéngase condiciones de 6ptimo rendimiento.

Soluci(')n:
Como ambas turbinas son geométricamente idénticas, 22 = 22 = 1 y aplicando las
g D D y ap
94 m

leyes de la semejanza se tiene:
nuDy  npD, D, |H,

= — Np = ——1] ——n, =85.73rpm
VH, vH, " Db, \NH," P

ng\;li = D QPH p> \( Qm =367.42m /s

D

P, P, f

n —r =91.86 MW
( P, =91.86

D2H D2H)?

Resp.

. M .
Coeficiente de par Dpa? = (053 (%, geometrla)

Coeficiente de potencia D5pa)3 =@ (wD3 , geometria)

212
12ley £ =12D
Y HQ/ nlzl)g/2

22 le Q _ b
Yy Ql nllez

M n-D
3ley M -0
Yoou n/32D5/5

a P _ nD
42 ley AT E

2.9.3 Leyes de semejanza de los ventiladores

Las leyes de semejanza deducidas para las bombas son igualmente aplicables a los
ventiladores. Sin embargo hay un par de peculiaridades ya que en los ventiladores
no se trabaja con altura efectiva, sino que se emplea la presién efectiva gH = Lbtor
Ademés la densidad del aire varfa con la presién barométrica o atmosférica y la

temperatura absoluta de la atmoésfera segiin la ecuacion de los gases ideales p = %.
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EJEMPLO 4

Dado un modelo y su prototipo, sabiendo que entre ellas se guardard una escala

geométrica 1/4, que emplean el mismo fluido de trabajo y que el prototipo gira a

1200 rpm.

Determine:

a) Hallar, imponiendo igualdad de Reynolds, la velocidad de giro para el
modelo.

b) Fijada una velocidad de giro igual para modelo y prototipo, analizar

las propiedades del fluido que cumplirian esta igualdad.

Solucion:

a) Si fijamos igualdad de nimero de Reynolds se cumple que Re,, = Re, —
Dyuy, = Dpu,,

La relacion de escala significa que:

Dm j— 1 j—

r=3—D,=4Dy,

Dp
; . Dw 1, _ ; S mnD; o .
De lo anterior se deduce que: Dy Um = Up = Zlm = lUp, siendo u; = 5t asi pues:

1 #Dyn w4D,,n
1 6’6 2= 68’ L — ny = 16n, = 161200 = 19200 rpm

La cual es una velocidad muy elevada.

Resp apart. (a)
Por lo tanto, el modelo tendrd un didmetro 4 veces menor que el prototipo y
girard 16 veces mas rapido. Suponiendo la semejanza geométrica los rendimientos
del prototipo se pueden calcular en base a los del modelo segun férmulas empiricas.

b) Ahora bien, como el fluido que se emplea es el mismo en ambos casos se buscard
qué condiciones del mismo satisfacen la semejanza para igual velocidad de giro,
My = Np.

De las magnitudes caracteristicas se busca una relacién adimensional que incluya

la viscosidad cinemaética y se llega a:

D2ny  Dynp ., (Dn >N Vi (! S
Ve Vp D,) n, v, 4) v,

lo que significa que la viscosidad cinematica del prototipo debe ser v, = 16v,, lo
cual es inviable.

Resp apart. (b)
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EJEMPLO 5

Se tiene un ventilador trabajando en un punto 1 cuya condicién de operacién es
Q) = 4m’/s mientras gira a 700 rpm, si se pretende que un ventilador el triple de
grande gire a 450 rpm calcular el caudal para el punto de operacion 2.
Solucion:

Partiendo de: D, = 3D1—>% =

nzD% _

3
. . nlD 3
Aplicando ley de semejanza: 2L =221 50, = =17.36m
p Y ) 0 = mD3 0> =0 nD] /s
Resp.
A 2p27’
12 ley 7175”’ = Li",z >
Apros pn 3D T
2% le Qo _ b
Yy Ql nlDl3 l
2n5
DT
32 le Mo pr DT
Y M p/n/zD/SIT
305
DT
42 le £ _ Dl
Y P pn3D5T

2.9.4 Velocidad especifica

Es un concepto relacionado con las leyes de semejanza que permite por una parte
facilitar el disenio y por otra resolver el problema de la eleccién de una turbo-
maquina hidraulica en una aplicacién concreta. También permite comparar unas
maquinas con otras y suministrar datos para su proyecto. En la figura 2.35 se com-
paran diferentes turbinas, y bombas en la figura 2.36, atendiendo a su velocidad
especifica. Hay varias formas de expresarlo, pero en la practica se utiliza el niimero
de revoluciones especifico por minuto, que presenta el inconveniente de tener dis-
tintas definiciones para turbinas y bombas. Sin embargo, se puede definir un
coeficiente de velocidad especifica adimensional, que es muy similar para turbinas
y bombas.

Coeficiente de velocidad especifica adimensional en turbinas:

P n2D2 5/2
n3“DS <H> (2.155)

Coeficiente de velocidad especifica adimensional en bombas:

P n2D2 5/2
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Cq Uy
ns< 50
W,
C1 ul
Ns= 100 ﬂ
Wy
C1 U1
ns=160
Wy
Ci g U
Ns= 250 <T
W,
Ci1 4 U
Ng= 300
W,

Ns= 420

ns=450-900

W,
]
.‘ u;
D)
Wy
Figura 2.35: Velocidad especifica y triangulo de velocidades a la entrada de los
principales tipos de turbinas.
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Para determinar el nimero especifico de revoluciones (ny) se recurre a las leyes de
semejanza tanto de turbinas como de bombas. Se elimina la relaciéon de didmetros
empleando para ello las expresiones de la 12 y 42 ley, y se obtiene lo siguiente:

Turbinas: nPal/zH_S/4 = n/PK;I/ZH,_S/4
Bombas: nPV2H-Y* =n' P2 H'

Al haber eliminado la relaciéon de didmetros se ha de cumplir para cualquier valor
de ésta, es decir, para toda turbomaquina geométricamente semejante:

Turbinas: n, = nPy " H ¥* = cte (2.157)
Bombas: ny =nP"?H™* = cte (2.158)

Por lo que se puede afirmar que todas las turbomaquinas, geométricamente seme-
jantes, tienen el mismo numero especifico de revoluciones en puntos homdélogos de
funcionamiento.

Como notas importantes al nimero especifico de revoluciones destacar las siguien-
tes:

e No es adimensional. Lo més corriente es expresar n en rpm, H en metros y
P, P en CV. Como en el SI n es en rps, H en metros y la potencia en W, se
usa un factor conversor tal que:

(ny)sr = 0.8578n, (2.159)

Una turbomdquina puede funcionar a diversos nimeros de revoluciones, con
lo cual a cada punto de funcionamiento le corresponde un n; distinto, pero
al punto de disefio (generalmente el de méximo rendimiento total) le co-
rresponde un ng caracteristico y, si no se especifica lo contrario, es el que
corresponde a la ecuacién 2.157 o 2.158.

e Si se concibe una turbina que suministre una potencia de 1CV bajo un salto
de 1 metro, o una bomba que diese una potencia util de 1CV impulsando
una altura efectiva de 1 metro, segin las ecuaciones 2.157 y 2.158, se tendria
que ng = n. Por lo que se podria definir el niimero especifico de revoluciones
como el nimero de revoluciones al que deberia girar una turboméquina para
suministrar al eje (turbina), o al fluido (bomba) una potencia de 1CV, en un
salto de 1 metro, con rendimiento éptimo.
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n=40-80
Radiales lentas

n=80-140
Radiales normales

‘“~ n=140-300

Radiales rapidas

n=300-600
Diagonales

n=600-1800
Axiales

Figura 2.36: Velocidad especifica y forma del rodete segiin la velocidad en tur-
bobombas.
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altura del salto [metros]

Pehon

A
2000 | 1 inyector
\ - 2 inyectores
1000 \\ - 4 inyectores
Francis Francis
300 lenta —r
Francis ,’"‘\‘
normal ===
Kaplan
100 Kaplan ﬁj
~ lenta
|
0 Francis Kaplan
rapida \ normal
\ Kaplan
Francis répida
2 extra-rdpida
Kaplan
10 extra-rdpida
s !\‘
100 200 300 400 500 600 700

velocidad especifica ng

Figura 2.37: Rango de utilizacién de las turbinas hidraulicas.

e Se pueden expresar las ecuaciones 2.157 y 2.158 en funcién del caudal y
suponiendo Puguqs = 1000 kg

— Turbinas: P, = PgQ””fﬂf CV = ng=3.65\/MgnQ"2HV*
— Bombas: P = % CV = ny=3.65nQ2H*
Se define n, = nQ"?H~"* y entonces se puede escribir:

— Turbinas: ng = 3.65/T0rhy
— Bombas: ng=3.65n,

e Las turbomdquinas hidrdulicas se clasifican en lentas, normales y rapidas
segun sea el valor de ng; bajo, medio o elevado respectivamente, no segin la
velocidad real de giro. Si se comparan varias turbinas de distinto tipo, se
tiene que pueden ordenarse atendiendo a este criterio, figura 2.37.

e A igual potencia y salto, la turbina més rdpida (la de mayor ny) girard mas

réapido.
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— Si todas las turbinas giran a igual velocidad, a igualdad de salto la
turbina mas rapida absorberd mayor caudal.

— Si todas las turbinas giran a igual velocidad y absorben el mismo caudal,
la turbina mas rapida necesitara un salto menor.

En el sector técnico cada vez se insiste mas en la implantacién de un nimero
especifico independiente del sistema de unidades elegido. Para ello se define la
siguiente velocidad de giro adimensional:

Q'
(gH)"*

no = (2.160)

2.9.5 Expresiones empiricas para la estimacion del rendimiento
real

Los radios hidraulicos y el nimero de Reynolds son mayores en el prototipo que
en el modelo, por lo tanto las pérdidas hidraulicas son menores en el prototipo
que en el modelo. El rendimiento en turboméaquinas aumenta proporcionalmente
con el tamano o diametro y la altura. Se ha visto que no es posible asegurar la
semejanza dindmica, la experimentacién con modelos no sirve para predecir fiel-
mente el rendimiento del prototipo. En la practica se emplean férmulas empiricas
que permiten pasar del rendimiento del modelo al del prototipo, si este es 2 6
3 veces mayor que el modelo porque de no ser asi no es necesario recalcular los
rendimientos. En los ensayos se obtiene el rendimiento total o bien el rendimiento
hidraulico.

Paso del rendimiento total 6ptimo del modelo al rendimiento total éptimo del
prototipo:

e Para H < 150 m

dn\ "
Ntotp = 1_(1_ntotm) (dm) (2161)
P

e Para H > 150 m

dm s Hm 20
ntotp =1- (1 - nt()tm) (> <> (2162)

e Férmula de Moody
d H
Mrorp = 1= (1= Nrorm) { ﬁ v/ H—’; (2.163)
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e Formula de Camerer

1.4+
vor (2.164)

14+ o=

Niorp = 1- (1 - ntotm)

Paso del rendimiento hidraulico 6ptimo del modelo al rendimiento hidraulico ép-

- (Z':) ” (’:;:) ./12] (2.165)

Teniendo en cuenta la variacién del rendimiento entre modelo y prototipo se pueden

timo del prototipo:

Mhp =1-0.5(1 = Npm)

redefinir los coeficientes de velocidad para turbinas anadiendo el rendimiento hidraulico,
My, empleando los ejemplos anteriores y teniendo en cuenta que se procede analoga-
mente con todas las velocidades:

’ C1 1 wo
k., = —o k, =—— 2.166
o V2gmH " 2gnH ( )



102

EJEMPLO 6

Partiendo de una bomba de la cual se conoce su didmetro exterior 260mm, su
velocidad de giro 3000rpm y, para el punto de funcionamiento éptimo, el cau-
dal 251/s, la altura 18m y el rendimiento total 0.85. Calcular para el punto de
funcionamiento 6ptimo con el mismo fluido de trabajo, de una bomba prototipo

geométrica de escala A =6 que gira a 1500 rpm:

a) La altura y caudal.
b) El rendimiento éptimo.

¢) La potencia de accionamiento.

Nota: Pagua = 10008/

Solucion:

a)

DP
Dy,

De las leyes de semejanza de las bombas se extrae que:

A=6 — =6

H, nD> n,D, \
Hp:nr;Dgl_)Hp:Hm( ) =162m

3
On ”mDan np (Dp 3
—_— = — = —_— —— — 2.7 m-
Qp npD?; Qp O iy \ D /S

Resp apart. (a)
b) Para el cdlculo del rendimiento recurrimos a alguna de las expresiones empiricas,
por ejemplo la de Moody:

| D [ H,
Niorp = 1_(1_ntotm) ¢ F: ) FZ

ntotp =0.92
Resp apart. (b)

H  1000-9.81-2.7-162
p,— PsOH _ 1000-981-27-162 _ \ccr orw
Tror 0.92

Resp apart. (c)




Capitulo 3

Turbobombas

Se denomina bomba, en general, a una méquina generadora capaz de comunicar
energia al fluido que la atraviesa, consiguiendo aumentar la presién y/o la energia
cinética del mismo. Esta energia permite al fluido vencer el desnivel geodésico
existente entre depdsitos, ser impulsado contra una diferencia de presiones, etc.
[19]. De entre ellas, a las que funcionan de acuerdo a la Ecuacién de Euler se les
denomina bombas rotodindmicas o turbobombas.

Sin duda, de todas las maquinas de fluidos existentes las bombas son las més
versatiles por la variedad de condiciones de servicio, de potencias, de liquidos a
impulsar, de materiales de fabricaciéon y por la cantidad de tipos que hay.

3.1 Caracteristicas generales. Elementos consti-
tutivos de una turbobomba

Los principales elementos que conforman una turbobomba, como se muestra en la

figura 3.1 son:

e Impulsor o rodete. Formado por un conjunto de alabes que pueden adoptar
diversas formas segun el tipo de bomba y su aplicacién. El rodete es ac-
cionado por un motor y va unido solidariamente al eje. Es el tinico érgano
en que se imprime energia al fluido. Puede darse el caso de que antes del
rodete se disponga una corona fija con el fin de comunicar al fluido una
rotacién determinada.
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Los rodetes pueden ser abiertos, cerrados o semicerrados. El abierto es
mas sencillo de fabricar pero tiene el inconveniente de ofrecer un menor

rendimiento.

El estator o carcasa, que se encarga de guiar adecuadamente al fluido hasta
el rotor y de recoger el liquido, dirigiéndolo hacia la salida. La parte ma&s
importante del estator es el sistema difusor.

Sistema difusor. En las bombas, en funcién de su grado de reaccién, los
valores de la energia cinética conferidos al fluido en el rotor producirian, en
general, pérdidas de carga elevadas en la instalacion. Es por ello que los
conductos que recogen el fluido del rodete y lo dirigen hacia la salida de la
bomba tienen seccién divergente en el sentido de avance del flujo, de modo
que en ellos se produzca la conversion eficiente de energia cinética en energia

de presién. Hay varias configuraciones posibles para el sistema difusor:

— Corona difusora sin alabes. Consta de dos placas paralelas en forma
de corona circular entre las cuales las particulas de fluido teéricamente
describen una trayectoria espiral, transforméndose la altura dindmica
en altura de presién. Nunca se emplea sola, sino seguida de una voluta.

— Corona de dlabes directrices fijos. Los édlabes obligan a la corriente
a expansionarse, disminuyendo su velocidad y aumentando su presién.
Aunque es mas eficiente que el modelo sin dlabes, generalmente se acom-
pana de una voluta a continuacién de la corona.

— Voluta o caja espiral. Es un conducto fijo de seccién divergente en el
sentido del flujo, en forma de caracol, dispuesta alrededor del rodete a
su salida. Su mision es la de recoger el fluido que abandona el rodete
a gran velocidad, cambiar la direccién de su movimiento y encaminarlo
hacia la brida de impulsién.

— Cono difusor. La salida de la voluta se puede acompanar de una seccién
troncocoénica a fin de aumentar el efecto difusor. Es muy eficiente.

3.2 Clasificacion

Son muchas las clasificaciones que se pueden hacer de las turboméquinas hidrau-

licas en general, y de las bombas en particular [3,4,11]. A continuacién se enume-

raran las mas comunes.
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Brida de Salida
YvY

|
Cono difusor (&2 EE-’>:>©

Eje
Carcasa

O Rodete

00

Voluta o Caja

Brida de Entrada Espiral

Figura 3.1: Elementos de una bomba rotodindmica.
3.2.1 Segun direccién de flujo

Las turbobombas atendiendo a la direccién del flujo en el rodete, véase la figura
3.2, pueden clasificarse en:

¢ Bombas radiales.
¢ Bombas diagonales.

e Bombas axiales.

3.2.2 Segun aspiracion

Atendiendo a este criterio, como se muestra de modo grafico en la figura 3.3, las
turbobombas se clasifican en:

¢ Bombas de un flujo o de simple aspiracion.

e Bombas de dos flujos o de doble aspiracion.
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(a) (b) (c)

Figura 3.2: Tipos de rodete segin la direccién del flujo. a) Rodete axial. b) Rodete
diagonal o mixto. ¢) Rodete radial.
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(a) (b)

Figura 3.3: Clasificacién segin aspiracién. a) Rodete de simple aspiracién. b)
Rodete de doble aspiracién.

3.2.3 Segun construccion del rodete y tipo de alabes

Las bombas diagonales pueden clasificarse atendiendo a la naturaleza de los dlabes,

/'
*3

(@) (b)

como se muestra en la figura 3.4, en:

Figura 3.4: Bombas diagonales: a) Tipo Francis. b) Helicocentrifuga.

¢ Bombas tipo Francis. Se denominan asi por su similitud con los rodetes de
las turbinas homénimas. En el rodete de este tipo de bombas los dlabes estan
fijos tanto en la parte interna (cubo), como en la parte externa (llanta).

¢ Bombas helicocentrifugas. El rodete de este tipo de bombas carece de llanta,
con lo que los dlabes estdn solamente unidos al cubo (que suele ser de menor
tamafio que las anteriores), y es la propia carcasa de la bomba la que delimita
el paso de la corriente fluida por la parte externa.
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Por su parte, las bombas axiales o tipo Kaplan, llamadas asi por su parecido con
las turbinas de este nombre, se clasifican atendiendo al tipo de rodete, segun se
aprecia en la figura 3.5:

e De impulsor abierto.
e De impulsor semicerrado.

oy
- =)
7
(a) (b)

Figura 3.5: Rodetes: a) Abierto. b) Semiabierto ¢) Cerrado.

3.2.4 Segun sistema difusor

e Bomba con corona fija sin dlabes y cdmara espiral.
e Bomba con camara espiral solamente.
e Bomba con corona con édlabes fijos y cAmara espiral.

e Bomba con cono difusor.

3.2.5 Otros criterios
Segun posicién del eje:

e Bombas de eje horizontal.
e Bombas de eje vertical.

e Bombas de eje inclinado.

Segun el ntimero de escalonamientos, entendiendo por escalonamiento el montaje

en serie de varios rodetes dentro de la misma bomba:
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¢ Bombas simples o de un escalonamiento.

¢ Bombas compuestas o de multiples escalonamientos.
Segtin la presién suministrada, expresada en alturas (mcal):

¢ Bombas de baja presién. En torno a 20 — 25 mca.
¢ Bombas de media presién. Sobre 20 — 60 mca.

¢ Bombas de alta presién. Presiones superiores a 60 mca.

3.3 Comparativa entre bombas rotodinamicas y

bombas de desplazamiento positivo

¢ Bombas volumétricas, rotoestdticas o de desplazamiento positivo [5,6]:

En este tipo de bombas existe una relacién directa entre el movimiento de los
elementos de bombeo y la cantidad de liquido impulsado. Las maés frecuentes
constan de una o dos piezas giratorias con una serie de aletas que se mueven
en una carcasa muy ajustada. El fluido se ve atrapado en los espacios entre
aletas y pasa a una zona de mayor presiéon. Un ejemplo es la bomba de
engranajes, formada por dos ruedas dentadas que engranan entre si.

El intercambio de energia entre maquina y fluido se hace en forma de energia
de presién, producida por la variaciéon de un volumen. Los vectores velocidad
no son relevantes ni para el disenio de estas maquinas ni para el calculo de la
energia obtenida.

Todas estas bombas suministran una cantidad determinada de fluido en cada
carrera, revolucién o ciclo. La descarga de fluido es discreta, en una serie
de pulsos y no de forma continuada, por lo que hay que tener cuidado para
que no aparezcan condiciones de resonancia en los conductos de salida que
podrian danar o incluso destruir la instalacion. Para paliar los efectos de
estos pulsos y reducir su magnitud se instalan depdsitos amortiguadores en
el conducto de salida.

El caudal, exceptuando las pérdidas por fugas, es independiente de la presién
de salida, lo que las hace muy adecuadas para la transmisién de potencia o

IMetros columna de agua. La presién ejercida por una columna de agua de un metro de
altura, considerando la gravedad de la tierra.
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Q n,<n, Q Q
(a) (b)

Figura 3.6: Curvas caracteristicas p — Q. a) Bomba volumétrica. b) Turbobomba
centrifuga.

para aplicaciones que requieran de un caudal constante. Asi, la curva ca-
racteristica p — Q; para una determinada velocidad de giro n; es una recta
vertical, tal como se muestra en la figura 3.6. Tedricamente pueden fun-
cionar a la presion que se les exija, dentro del limite de seguridad de sus

componentes.

Son méquinas fundamentalmente reversibles, pudiendo funcionar ora como
bomba ora como motor, invirtiendo el sentido del flujo de energia. Ademds
tienen capacidad para operar en ambos sentidos.

Son autocebantes, no requiriendo de procedimiento especial alguno en su
puesta en marcha.

Los campos principales de aplicacién de estas bombas se encuentran en:

— El bombeo de caudales moderados o bajos a altas presiones, o bien el
bombeo de liquidos de alta viscosidad.

La transmisiéon de potencia en circuitos oleohidraulicos: maquinaria

civil, automocién (frenos, direccién asistida), etc.

Dosificacion en industria quimica, farmacéutica o alimentaria.

Bombeo de liquidos corrosivos.

e Bombas rotodindmicas o turbobombas:

Constituidas por un rodete que gira acoplado a un motor, solamente este
tipo de bombas se puede considerar turboméquinas.
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En las turboméquinas, maquina y fluido intercambian energia cinética y
energia de presiéon. A diferencia de lo que ocurre en las bombas de despla-
zamiento positivo, el campo de velocidades es fundamental en su diseno y
célculo.

Esto es debido a que su principio de funcionamiento se basa en la ecuacién
de Euler, ecuacién en la que intervienen las componentes de velocidad y
la geometria de los canales del rotor, los cuales, en general, variaran si se
invierte el sentido del flujo de energia. Por ello, es dificil encontrar un diseno
de rodete que presente un buen rendimiento para las dos condiciones de
funcionamiento.

El flujo de fluido es continuo, proporcionando un caudal variable en funcién
de la resistencia de la instalacién. Asi una turbobomba funcionando en una
instalacion, bombea un caudal @ a una determinada velocidad de giro n;.
Si aumenta la resistencia para el mismo régimen de giro, el caudal pasa a ser
Ql, siendo Q" < Q. La presién estd limitada a un valor méximo, determinado
por el disenio de la misma.

No son autocebantes y, en general, no son reversibles. Presentan la ventaja de
ser de peso y volumen maés reducido que una equivalente de desplazamiento
positivo, ademas de tener un nimero de revoluciones especifico mas elevado.

Su campo de aplicacién es muy extenso, principalmente se encuentran en:
— El bombeo de caudales medios o altos para un rango de operacién de
presiones bajas-moderadas.
— Aplicaciones de bombeo en centrales hidraulicas de generacién de ener-
gia.
— Bombeo de agua en los equipos de extincién de incendio, equipos de
extraccion de agua de pozos, etc.

Bombeo de combustible en aerondutica.

Ecuacion de Euler para turbobombas. Anali-

sis segiin componentes energéticas

Recordando lo visto en la seccién 2.5.2 la expresion de la segunda forma de la

ecuacion de Euler para este tipo de turbomaquina quedaria:

2 2 2 2 2 2
us —u Cr, —C wi —w
2 1 2 1_~_ 1 2

2g 2g 2g

Hyoo = ( ) (3.1)
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De la observacion de la ecuacién 3.1, se deduce que, para que He sea lo més grande

posible interesa que:

e up > u; Maximizar el primer sumando del segundo miembro de la ecuacién
3.1, implica que el flujo debe ser centrifugo en las bombas radiales y diago-
nales. En bombas axiales, dado que el fluido no presenta avance radial en
su recorrido a lo largo del rotor, este término no contribuye a la altura 1til,
(u = or).

e ¢» > c¢; Entrada lo mas radial posible y salida lo més circunferencial posible.
Esto se consigue curvando los alabes.

I 4 ________________________ jrl

Figura 3.7: Dimensiones de un rodete radial.

Si la bomba es diagonal o radial, segtin la figura 3.7 la ecuacién de continuidad
aplicada a un tubo de corriente quedaria:

dQ = ClmdSI — Q = CZmdSZa Clm > Com-

Ademaés ¢ = ¢y + ¢l siendo ¢y, = ¢{, con lo que se puede escribir ¢} =
Clu =+ Cir. Sila bomba es axial ¢y, = cam, por continuidad.

El flujo a la entrada debe de tener tendencia a radial, lo cual minimiza la
componente cy,, y el flujo a la salida debe ser lo més circunferencial posible
para incrementar la componente cy,.

e wy < wp Debe desacelerarse el fluido en los canales de los dlabes de la bomba.
Dicho de otra forma, estos conductos tienen que ser divergentes. Hay que
tener en cuenta que si el aumento de seccién es brusco, se incrementa el
riesgo de desprendimiento, con lo que las pérdidas hidraulicas aumentan y el

rendimiento hidraulico disminuye.
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Figura 3.8: Influencia del dngulo B; en bombas centrifugas.

Atendiendo a la configuracién del tridngulo de velocidades en la entrada se puede
estudiar el criterio de seleccién del dngulo de entrada B; en la bomba.

3.4.1 Influencia del angulo fB;

El andlisis siguiente es vélido para cualquier tipo de bomba (radial, diagonal y
axial). Al variar el dngulo f; manteniendo constantes todos los demds pardmetros
geométricos, figura 3.8, se observa lo siguiente:

e Si la corriente se produce sin circulacién, es decir a; = 902, se simplifica un
término de la ecuacién de Euler puesto que ¢y, = cicosop =0 y por tanto
Hioo = éQuuz, caso ¢{. El dngulo de los élabes a la entrada, ﬁ{/, es lo sufi-
cientemente grande para que el flujo no sufra estrangulamiento, luego habra
menos pérdidas. La velocidad absoluta serd minima para un caudal dado, lo

que disminuye la depresién a la entrada del rotor, ademas del gasto.

— Si o > 90° se tiene circulacién negativa, lo que implica que ¢y, <0
con lo que la expresién de la altura ttil serd Hyo, = é(czuuercluul),
correspondiendo con ¢} (figura 3.8). En general, el flujo proveniente de
la tuberia de aspiracién carece de componente circunferencial, por lo
que para producir este efecto, la bomba tendria que estar dotada de
una corona directriz. El dngulo ﬁ{ toma en este caso los valores mas
pequenos lo que puede provocar que se produzcan estrangulamientos y
el consecuente incremento de pérdidas. (,B{ <[3{/).

— Si 0o < 90° la circulacién es positiva y ¢y, > 0, quedando asf la altura
1util de la siguiente forma Hy.. = é (couttz — c1uu1), siendo ¢!’ la velocidad
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(a) (b) (©

Figura 3.9: Prerrotacién del flujo a la entrada. a) Prerrotacién negativa. b) Sin
prerrotacién. c) Prerrotacién positiva.

absoluta correspondiente (figura 3.8). Seria necesario incluir una corona
. , ; . .. , . . "
fija, que conllevaria pérdidas adicionales en los dlabes directrices y B,

z . " "
tomara valores mayores que en las dos configuraciones.( 8, > B; ).

En estas dos tltimas situaciones es necesaria una corona de alabes fijos antes
del rotor, con la finalidad de imprimir una componente circunferencial a la
velocidad, puesto que el fluido entra al rotor Unicamente con componente
axial y adquiere componente radial por flujo centrifugo. Sin embargo, podria
ser menor la altura obtenida debido a la presencia de la corona directriz y
las pérdidas que implica, ademas de otras consideraciones, como el aumento
de coste, peso, etc.

3.5 Turbobombas radiales

3.5.1 Curva caracteristica ideal. Influencia del angulo f,.
Curva caracteristica real

Comercialmente, las bombas radiales son las més extendidas. Lo deseable es que
los dlabes de la entrada se construyan con un dngulo B; tal que o; = 90°, de modo
que la entrada del fluido al rotor se produzca sin circulacién o prerrotacién. La
inclusion de una corona directriz que imprima componente circunferencial al flujo
a la entrada es excepcional. Pueden verse las diferentes prerrotaciones posibles en
la figura 3.9.

Esto ofrece una ventaja adicional ya que para un caudal determinado la veloci-
dad absoluta sera minima, aumentando la capacidad de aspiracién y minimizando
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(a) (b) ()

Figura 3.10: Variacién del dngulo de salida del rodete. a) Alabes curvados hacia
atrés By <90° b) Alabes salida radial B, =90° c) Alabes curvados hacia adelante
B > 90°.

el riesgo de cavitacién. La experiencia aconseja usar un B > 15° y dentro de la
gama, de bombas radiales mantenerse en el rango de 15 —302. De todos modos, el
pardametro de diseio més importante de una bomba, del que dependen las carac-
teristicas tedricas principales es el dngulo de salida de los dlabes 3, clasificindose
en funcién de dicho angulo como se muestra en la figura 3.10. Una acertada elec-
cién de este parametro conlleva un buen diseno del rodete.

Como se ha visto con anterioridad (apartado 2.8.2), la altura tedrica o ideal para
una bomba viene dada por la expresién:

H =H; — Hr—int = Hyeo; — Hr—int (3.2)

La altura tedrica de Euler, segiin se ha visto en el apartado 2.5.2, se definia como:
Hoo = é (couttz — c1yt1)

Si ahora suponemos como condicién que la entrada sea sin circulacién, es decir,

o =90°= ¢y, =0 la expresién de Euler se simplifica quedando: Hje = %cz,,uz

Del tridngulo de velocidad de la salida, figura 3.11, queda definida la relacién entre

¢y v B tal que:
C2m
Coyy = Uy — ——— 3.3
! 18P (33)

Ademsds, por continuidad, Q = ¢3,S2/1, y sustituyendo el valor de ¢y, en la ex-

presion anterior se obtiene:
Qo
v
Coy = Uy — 3.4)
‘ Satgpo (

D
2wn=2
Por otra parte, uy = 0r, = —5= = ”26)2
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Figura 3.11: Tridangulos de velocidad. Bomba centrifuga radial.

Sustituyendo ambas velocidades en la ecuaciéon de Euler simplificada por entrada
sin circulacion se tiene:

2212 9
w°n“D
Hoo = 2 — nv = A - B 3.5
! 60%g EnDzSztgﬁ2‘| Q (3.5)
ﬂznzD% ﬂnDz

donde A =

6% Y B = Goesaiehon,

En la figura 3.12 se representa una grafica de la altura ideal con nimero infinito
de dlabes y sin pérdidas frente al caudal para diferentes valores de [, ecuacién
3.5.

A la vista de dicha figura, se extraen las siguientes conclusiones:
e B, <90° — tgfB > 0: la recta tiene pendiente negativa y a medida que el

caudal se hace mayor la altura tedrica disminuye. En este caso se tendrian
alabes curvados hacia atras.

e 3, =90° — tgf =0: la pendiente es cero y la altura permanece constante
ante variaciones de caudal. Los dlabes correspondientes son de salida radial.

e 3 >90° — rgP, < 0: la pendiente es positiva y la altura aumenta con el
caudal. Los alabes estarian curvados hacia adelante.

Los valores més comunes para f3; suelen oscilar entre 14 — 60° y los recomendables
entre 20 — 302, Como este valor estd siempre por debajo de los 902, en la figura
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Figura 3.12: Caracteristica H-Q ideal para diferentes curvaturas de dlabes.

3.13 se procede a un anélisis realista de esta curva partiendo de la representacion

ideal realizada.

Para trazar esta curva se procede de la siguiente manera:

1. Se traza la recta que representa el caso ideal con nimero infinito de alabes.

2. Al caso ideal con numero infinito de dlabes se le aplica el factor de reduccién
de trabajo debido al niimero finito de dlabes.

3. Se trazan las parabolas correspondientes a las pérdidas hidrdulicas por roza-
miento (suponiendo éstas proporcionales al cuadrado del caudal), y las pér-
didas hidraulicas por choque (tomdndolas como proporcionales al cuadrado
de la diferencia entre el caudal y el caudal nominal).

4. Por tltimo se traza la curva tedrica real restando las pérdidas a la recta ideal
corregida por tener un nimero de dlabes finito.

3.5.2 Ensayo elemental y ensayo completo de una turbobomba
radial

El fabricante proporciona la curva de funcionamiento real en base a ensayos exper-
imentales. En el denominado ensayo elemental de una turbobomba, la velocidad
de giro n permanece constante, para un tipo de bomba y tamano determinado.
Esto permite tratar las magnitudes dependientes (H, P,, N, etc) como funcién del

caudal.
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Figura 3.13: Caracteristica H-Q tedrica y curvas de pérdidas de una bomba radial.
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Figura 3.14: Ensayo elemental de una bomba centrifuga a n constante.

En la figura 3.14 se ilustra el ensayo elemental para una bomba tipo. Es interesante
senalar que:

e ¢l punto de funcionamiento 6ptimo o de diseno debe coincidir con Nyorai max
siendo Qn y Hy los valores nominales de diseno.
¢ la potencia P, para QQ = 0 es la potencia necesaria para el arranque.

e la zona de funcionamiento recomendada debe ser tal que el 1,y no dismi-
nuya méas de un 5-10%, ni tampoco con caudales excesivos si hay peligro de
cavitacion [14].

El ensayo completo consistiria en un conjunto de ensayos elementales caracteriza-
dos cada uno por una velocidad de giro. Las gréficas que se obtienen se muestran
en la figura 3.15 y se denominan curvas en concha o colina de rendimientos.

3.6 Turbobombas axiales y diagonales

En la figura 3.16 se muestra una bomba de flujo axial con sus correspondientes
tridngulos de velocidades a la entrada y la salida. Para las bombas de flujo axial
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Figura 3.15: Ensayo completo de una bomba centrifuga.
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Figura 3.16: Esquema y tridngulos de velocidades de una bomba axial.

puede asumirse que las particulas de fluido siguen trayectorias contenidas en su-
perficies cilindricas, de forma que u; = up = u = @wr. Ademads, como el area de
paso de flujo en la entrada y salida del rodete es idéntica, el cumplimiento de la
ecuacion de continuidad lleva a que c¢jy = ¢py = ¢y. La consideraciéon de un campo
de velocidades uniforme permite relacionar la componente axial de la velocidad
con el caudal volumétrico segin On, = ¢S] = c2:52 = ¢, S.

La igualdad de las velocidades de arrastre en las turbobombas axiales permite
expresar la altura tedrica que el rodete le comunica al fluido segin:
_ CUp — Cry iy Cou —Clu

P = P u (3.6)

H[oo

La ecuacion anterior es valida con generalidad cuando la velocidad absoluta incide
con un cierto angulo o al dlabe ya sea por el efecto de un dlabe directriz, un
inductor o el propio estator de la maquina. En caso de no existir prerrotacion,
siendo ésta la configuracién de uso frecuente, se cumple que la componente de
velocidad tangencial a la entrada es nula, esto es ¢y, = 0. Si ademads se asume
que el fluido es guiado perfectamente por los dlabes se cumplird que la corriente
relativa a la salida del alabe tiene la direccién del dngulo de salida del dlabe B;.
Bajo estas condiciones y utilizando la igualdad trigonométrica ¢y, = up — ¢y /tgfBs
se obtiene la expresién para la altura teodrica de la bomba axial, dada por:

u? UCy

He. =" _
g gigh

(3.7)

En la practica se prefiere referir la altura al caudal util y al régimen de giro
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obteniéndose: 0
2,22 Q9
Ten-r
Ho = SE— 3.8
! 152¢ wn2rigfs (38)

La ecuacion obtenida recuerda a la derivada para bombas radiales, pero una im-
portante diferencia existe entre ambas. En el caso de las bombas radiales todas las
particulas de fluido realizan el mismo proceso de transformacién de energia, esto es
todas las particulas de fluido que entran en el rodete sufren la misma desviacion.
Esto en cambio no es cierto para las bombas axiales en donde el proceso de trans-
formacién de energia es funcién de la posicién radial. Si el dlabe fuese recto (la
curvatura no depende del radio), se tendria que las particulas de fluido mds dis-
tanciadas del eje recibirian més energia mecanica que las particulas mas internas.
La experimentacion ensené que el diseno de las bombas axiales de alabes rectos no
era eficiente y que se obtenian mejores rendimientos uniformizando el intercambio
de energia en el rodete. Para que se cumpla esta condicién, como la velocidad
axial se mantiene, debe prescribirse una variacién de f, con el radio haciendo que
este tenga una doble curvatura. Asociado con la variacién del dngulo se tiene una
variacion de la velocidad relativa y esto conlleva una variacién en la transforma-
cién de energia a través del dlabe (el grado de reaccién aumenta de la punta a la
base).

La figura 3.17 muestra las tendencias generales de un ensayo parcial de una bomba
axial con alabes orientables. La gréafica superior ensena la evolucién de la altura
util con el caudal para 4 orientaciones diferentes de los alabes y la inferior la

potencia de accionamiento requerida.

El anélisis de las bombas diagonales es dificilmente abordable con la teoria uni-
dimensional. La transformacién de energia en la bomba diagonal se encuentra a
medio camino entre el diseno radial y el axial. Cuanto mayor sea el numero es-
pecifico mayor serd la similitud con la bomba axial. Las expresiones de la altura
de Euler a utilizar en las bombas diagonales son las ecuaciones generales ya que ni
la componente axial es despreciable como en las radiales ni tampoco la velocidad
de arrastre es constante para las lineas de corriente.

Si bien los aspectos de diseno de las bombas diagonales se abordan en la actuali-
dad computacionalmente con modelos tridimensionales, la seleccién de una bomba
diagonal para cubrir una aplicacion se realiza por medio de las curvas caracteris-
ticas suministradas por el fabricante. Como muestra del comportamiento de esta
familia, en la figura 3.18 se grafica el ensayo elemental de una bomba diagonal.
En las bombas diagonales los dlabes no son orientables, pero si existe la opcién de
recorte del rodete para lograr adecuar la curva de la bomba a una determinada
aplicacién.
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Figura 3.17: Curva caracteristica bomba axial.
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EJEMPLO 1

Se disena una bomba axial con un alabe fijo aguas arriba del rodete. El estator
varia la componente periférica del flujo impartiéndole un dngulo oy = 75° a la
salida.

El rodete tiene una velocidad de giro de 5007pm y los alabes a la salida tienen un
angulo B, = 70°. Si el didmetro en la punta del dlabe tiene un D,; = 300mm y en
la base el didmetro es Dj, = 150mm. Sabiendo que se bombea un caudal de 150 1/s
de un liquido con densidad relativa p, = 0.85, determine:

a) La altura de Euler.

b) La potencia requerida.

Solucién:
a) Primero se obtiene la componente axial de la velocidad

. _ 0 40 B 4.0.15 —2.83m/s
YA n(D,-D;,) m032-0.152) 7
La velocidad periférica u del rodete en el radio medio:
Dext +Dint o 275 03+015 o
~ a)f =500 (60) — = 5.89m/s
La altura tedrica se obtiene con la ecuacién general
1 1 5.89 1
Hiew=—|u— = 5.89-2.83 =2.46
= o=ty * et | 51 | (73) Trg0))| 0"

Resp apart. (a)
b) Finalmente para condiciones ideales se obtiene la potencia como

P, = pgQH,;. = (0.85-1000)9.81-0.15-2.46 = 3080 W
Resp apart. (b)
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Figura 3.19: Diagrama de transformacién de energia. Instalacion de bombeo.

3.7 Funcionamiento de una bomba en una insta-

lacién
3.7.1 Diagramas de transformacion de energia y de pérdidas

Por sistema de bombeo se entiende el conjunto formado por la bomba y la ins-
talacién de bombeo (conducciones y depdsitos). Por consiguiente, un sistema de
bombeo convencional consta fundamentalmente de depésito de aspiracién, tuberia
de aspiracién, bomba, tuberia de impulsién y depdsito final.

El diagrama de transformacién de energia, figura 3.19, es un método empleado
para representar las sucesivas transformaciones hidraulicas que se verifican en el
sistema. Para su resolucion se fijan dos cotas, de origen o aspiracién A y la del

depdsito final Z.

En el depdsito inferior la energia de posicién es nula pues se toma como nivel de
referencia; en la tuberia de aspiracién aumenta hasta alcanzar la cota de la bomba
(aqui permanece constante entre entrada y salida de la misma) y por ultimo crece
en la tuberia de impulsién hasta alcanzar la cota del depdsito superior.

En la tuberia de aspiracion, la energia cinética suele permanecer constante ya que,
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generalmente, la seccién es la misma en toda la tuberia de aspiracién. Se producen
pérdidas debidas al estrechamiento brusco y a la valvula de pie, elemento formado
por una valvula antirretorno (impide el retroceso del liquido) y un filtro (evita la
entrada de particulas que podrian danar los componentes de la instalaciéon: rodete,
vélvulas, etc).

En consecuencia, se tiene que en la tuberia de aspiracién se aumenta la energia de
posicién y se producen pérdidas de energia que son vencidas gracias a la energia de
presion, pues el fluido no recibe ninguna clase de energia, con lo cual la depresion
aumenta.

El rodete comunica al fluido energia de presién y cinética. En el sistema difusor
se aumenta la energia de presion a costa de la energia cinética.

Por ultimo, en la tuberia de impulsion la energia de presién se convierte en energia
de posicién y se deben vencer las pérdidas de carga producidas en la conduccion.
La energia cinética permanece constante si no se modifica el didmetro. La energia
de presién se hace nula en el depdsito superior.

3.7.2 Punto de funcionamiento y regulacién de una bomba

Los requerimientos de presién y caudal exigidos a una bomba pueden variar mien-
tras estd en funcionamiento, por lo que es usual tener que modificar el punto de
funcionamiento de la misma. El punto de funcionamiento es la interseccién entre
las curvas caracteristicas de la bomba y la instalacién, por lo que para modificarlo
debera cambiar la curva caracteristica de la bomba, o la de la instalacion, o ambas.

Se puede actuar sobre la curva caracteristica de la bomba cambiando directamente
la velocidad de giro del rodete. Este sistema permite movernos a lo largo de la curva
de instalacion, que no se ve afectada, con unos costes de operacién o explotacion
muy pequenos, ya que se ajusta la potencia consumida a la minima requerida. En
general actuar sobre la curva de la bomba implica unos costes de instalacion altos.

El procedimiento més barato y sencillo de instalacién y funcionamiento es la re-
gulacién del caudal mediante el estrangulamiento de la valvula de impulsién, para
n constante. Aunque el rendimiento es menor que en otros sistemas de regulacion
(variando numero de revoluciones, orientacién de corona directriz de la entrada,
etc.). El estrangulamiento se efectiia mediante una valvula generalmente de com-
puerta (a veces de aguja, pudiendo ser de cualquier otro tipo de forma interior més
aerodindmica) colocada siempre en la impulsién (debido al riesgo de cavitacién en
la tuberia de aspiracién).
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Figura 3.20: Curvas de la instalacién al variar k, de la valvula de impulsion.

Se desea bombear entre dos niveles, A y Z. Dado un caudal Q y para giro constante
se tiene que H = f(Q). Para dar la altura deseada se debe tener en cuenta que en
la aspiraciéon, en la impulsién y en la disposicién de la instalacién se produciran
pérdidas. Puede expresarse asi:

H=Hpy+ (K +k) Q0 (3.9)

H:Az+{(f +3k) ——— 80° } {(f +ky+Xki) ——— 80° } (3.10)

w? D4 aspiracion 2 D4 impulsion
Siendo H,y; la diferencia de alturas piezométricas de ambos depdsitos, que varia
si se modifican los niveles de los depdsitos inferior, superior, o la presion de los
mismos. k" es el coeficiente de pérdidas de la instalacién (friccién, singularidades,
etc.), y sélo depende de la instalacién, polo lo que si no se modifica la instalacién &’
permanece invariable. El coeficiente de pérdidas asociado a la valvula, k,, depende
de la vélvula y aumenta al cerrarse ésta.

Sobre la grafica de la figura 3.20, vemos representado el punto de funcionamiento
nominal (1), que si la bomba estd correctamente seleccionada corresponderd al
punto de rendimiento méximo. Si se abre la valvula completamente estaremos en
el punto de caudal maximo (2). Si el factor de carga de la instalacién es elevado,
es decir, se requiere funcionamiento frecuente a caudal maximo seria interesante
hacer coincidir el punto de rendimiento 6ptimo con el de funcionamiento con caudal
méaximo o valvula completamente abierta. Si se va cerrando la véalvula el caudal
ird decreciendo, punto (3).
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3.7.3 Acoplamiento de bombas

Para determinadas operaciones es inviable el uso de una tnica bomba, ya que
el rango de caudales y/o energia necesaria puede variar mucho. Con lo que si
se dimensiona la instalacién para una tnica bomba, ésta deberia poder alcanzar
tanto los maximos como los minimos fijados, con lo que la regulacién se haria con
rendimientos muy bajos ademas de que la seguridad y aseguramiento de suministro
serfa mucho menor, pues si algo fallase no se podria restituir el caudal hasta reparar
o cambiar la bomba.

Para solventar estos inconvenientes se opta por acoplar varias bombas, pudiendo
hacerse en paralelo o en serie. Es habitual instalar un grupo de bombas con las
tuberias y valvulas necesarias para que puedan funcionar en serie cuando se desea
aumentar H o en paralelo, cuando se desea aumentar Q.

3.7.3.1 Acoplamiento en paralelo

Frente a una instalacién compuesta por una tnica bomba sobredimensionada, el
funcionamiento de una instalacién con bombas en paralelo resulta mas flexible y
econdmico, véase figura 3.21.

Si las bombas que se conectan en paralelo son iguales, la altura de bombeo sera
igual para todas ellas. Sin embargo, el caudal total sera la suma de los individuales
de cada bomba, siendo idénticos en cada punto de funcionamiento dado. Sean dos
bombas iguales acopladas en paralelo, para obtener la curva caracteristica del
grupo de bombeo, se duplica la abscisa Q para cada altura constante H. Ademas
el rendimiento total serd el mismo que el de cada bomba individualmente en ese
punto de funcionamiento. Por lo tanto se tiene que:

H=H =..= an Hypix = Hugxbomba (311)
Mot =M = ... =1y, (3.12)
OQrotal = an Omax = anmdxbomba (313)

donde n, representa el nimero de bombas en paralelo.

En cambio, si las bombas acopladas son diferentes cada bomba tiene una relacién
altura-caudal propia por lo que cada una tendrd un valor de altura y caudal en
un punto de funcionamiento dado, es decir, para obtener cada punto de la curva
caracteristica del acoplamiento hay que sumar los caudales que circulan por cada
bomba para la altura buscada, constante. Se debe tener en cuenta que al ser
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Figura 3.21: Acoplamiento de bombas en paralelo. Superior: dos bombas iguales.

Inferior: diferentes bombas.
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bombas diferentes habrd una limitante ya que la maxima altura que pueda sumin-
istrar serd la maxima del agrupamiento puesto que, de superar este valor, el fluido
comenzaria a circular en sentido contrario. Asi mismo el rendimiento no sera el
mismo, serd una ponderacién de los rendimientos individuales de cada bomba en

ese punto de funcionamiento.

HZH] =... :an Hrndx:min(Hmdxi) (314)
Z .
Ntor = —%f (3.15)
x(%)
Qrotal = z"Qt Omix = Z"chi)ci (316)

De lo expuesto se deduce que para trabajar en paralelo se deben escoger bombas
cuyas alturas en los puntos de disefio sean aproximadamente iguales (aunque los
caudales sean diferentes).

3.7.3.2 Acoplamiento en serie

En este caso la impulsion de una esta conectada a la aspiracion de la siguiente y asi
sucesivamente, figura 3.22. Por lo tanto, el caudal que atraviesa cada una de ellas
es el mismo, mientras que la altura total es la suma de las alturas proporcionadas
por cada una.

Si se conectan dos bombas en serie iguales, la curva caracteristica del acoplamiento
se obtiene duplicando la altura de una bomba para cada caudal, quedando el caudal
méaximo invariable y la altura maxima duplicada. El rendimiento del grupo es
idéntico, para cada caudal, al de una bomba.

Hyora = nsH Hyix = nsHyix bomba (3-17)
Mot =M1 = .. = Ny, (3.18)
OQrotad =01 =...= Qns Omax = Omdxbomba (319)

donde ng es el nimero de bombas en serie.

Si son dos bombas distintas las conectadas en serie, su curva caracteristica viene
dada por la suma de las alturas que proporcionan cada una de ellas para cada
caudal. En este caso la bomba limitante es la de Q,,sx mas pequeno, pues por
encima de esos caudales esta bomba no dara altura y por tanto se hace un by-pass
y el grupo de bombeo pasa a estar compuesto unicamente por la bomba que queda

en funcionamiento y la curva caracteristica coincide con la de la bomba operativa
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Figura 3.22: Acoplamiento de bombas en serie.

y se pierde el significado de grupo de bombeo. El rendimiento serd nuevamente
una ponderacién del individual de cada una.

Htatal = Z"I{i Hmdx = EHmu:xi (320)
XH;
Ntor = TI (3.21)
> =
(%)
Qtotal = Ql = ... = Qns Qma’x = min(andxbo;nbai) (322)

Para que la conexién en serie sea mas 1til se deben elegir bombas que tengan
aproximadamente el mismo caudal de diseno, aunque las alturas correspondientes
sean diferentes.

3.8 Transitorios y anomalias en el funcionamiento

3.8.1 Cebado de la bomba

El cebado consiste en llenar de agua la tuberia de aspiracién y el cuerpo de la
bomba, para lo cual el aire debe poder escapar al exterior. Antes de arrancar la
bomba tiene que estar completamente llena de liquido, a fin de no danar las partes
de la bomba que dependen de liquido para su lubricacion.

Las bombas rotodinamicas no son autocebantes, luego necesitan ser cebadas antes
de su puesta en marcha. Para justificar esto tomemos como ejemplo una bomba
que suministra una altura de 100m. Como ya se ha visto la energia especifica
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suministrada por una turbobomba, si se prescinde de pérdidas, se expresa segin
la ecuacion E = cpup — cyuy = gH y por lo tanto:

m2
E=981-100=981 " (3.23)

que es independiente del tipo de fluido bombeado. Cuando la bomba inicia su
funcionamiento esta llena de aire por lo que se comportard como un ventilador,
entonces, suponiendo una densidad el aire de 1.25 % se obtiene:

A N
E=gH= 7" =981 — Ap=1226.25 5 =0.125mea (3.24)

de lo cual se extrae que la bomba sélo podria elevar el agua hasta una altura de
12.5 cm en la tuberia de aspiracién. Por el contrario, si la bomba esta llena de
agua y si la densidad del agua tiene un valor de 1000 %:

A N
E=gH= 71’ — 981 — Ap=9.81-10° — = 100mca (3.25)
m

entonces la bomba si podra elevar el agua desde el depdésito inferior e impulsarlo
hasta una altura de 100 metros (sin tener en cuenta las pérdidas).

3.8.2 Altura neta de succién. Cavitaciéon en bombas

La cavitacién es un fenémeno que consiste en la formacién en los liquidos de
cavidades, llenas de vapor de liquido y de gases disueltos en él. Estas cavidades
o burbujas se forman cuando en algiin punto se alcanza una presién equivalente o
menor a la tensién de vapor, momento en el que el liquido se vaporiza. La presion

de saturacién de vapor es funcién de la temperatura y aumenta con ésta.

Si se analiza este proceso en un diagrama termodindmico Presién-Temperatura
(P-T), véase la figura 3.23, podemos identificar los tres estados de la materia;
sélido, liquido y gas, que confluyen en el punto triple. Respecto al cambio de fase
de liquido a gas, puede realizarse por dos vias diferentes:

¢ Aumentando la temperatura del fluido a presién constante, desplazdndonos
hacia la derecha en el diagrama, ebullicion.

e Disminuyendo la presién a temperatura constante, desplazandonos hacia

abajo en el diagrama, cavitacion.
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Figura 3.23: Diagrama termodinamico de fases.

El fenémeno de la cavitacién es fundamentalmente mecdnico, erosion debida a
golpes, aunque la cavitacién no es un fendmeno meramente mecanico, sino ex-
traordinariamente complejo ya que puede depender en parte de procesos termodi-
namicos ligados con la ebullicién y condensacion de vapor y de fenémenos quimicos
y eléctricos.

El agua, en el caso de turbomaquinas, lleva disuelto en su seno una cierta cantidad
de gases, fundamentalmente aire y oxigeno. Segtn la Ley de Henri, la cantidad
de gases disueltos es directamente proporcional a la presién, de tal manera que
cuando ésta desciende, disminuye la solubilidad, expulsando el liquido parte de
los gases que lleva disueltos. Por tanto la liberacién de estos gases propiciara la
oxidacién de las paredes metdlicas y el fluido en su movimiento erosionaré estas
paredes arrastrando el éxido, por lo que se crea un ciclo de corrosién-erosion.

Por otra parte, las burbujas formadas debido a la turbulencia pasan a ocupar
puntos de mayor presién en el seno del fluido, colapsando. Sin embargo y puesto
que el vapor ocupa un volumen mucho mayor que su equivalente liquido cuando
colapsan se generan repentinas implosiones que ocasionan presiones puntuales muy
elevadas. Ademds de estas ondas de presién, el colapso de las burbujas de gas
generan microchorros de liquido a alta velocidad. Si estas implosiones se producen
junto a las paredes del rodete da lugar a una erosion y originan esfuerzos de fatiga,
pudiendo producir fisuras, figura 3.24.

En general la cavitacién afecta adversamente al funcionamiento de una turbomé-
quina, disminuye la potencia 1til en turbinas y aumenta la de accionamiento en
bombas ademads de producir vibraciones, desalineacién de ejes y por tanto dismi-
nucién de rendimiento y de la vida de la maquina. Los objetivos actuales de la
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Figura 3.24: Resultado de la cavitacion sobre un rodete.

lucha contra la cavitacion en las turboméquinas son los siguientes:

¢ Conseguir formas de los alabes tales que en los regimenes diversos de fun-
cionamiento de la maquina se evite la cavitacién, o en algunos casos se re-
duzca a un minimo tolerable.

e Seleccién de altura de aspiracién de manera que se evite la cavitacién o se
reduzca a un valor admisible.

e Scleccién de materiales resistentes a la cavitacion.
La construccién de bombas répidas (elevada ng) propicié que el estudio de cavita-
cién se iniciase en el caso de las bombas.

Sea una seccién E situada en el centro de la brida de aspiracién se puede referir
una altura en la aspiracion tal que:

2

PE | Cg
Hp="=4+-E 3.26
pg 28 (3.26)

En la boca de aspiracién, ya en el interior de la bomba, el fluido se acelera a
expensas de la energia mencionada, parte de la cual también se consume en vencer
rozamientos, disminuyendo simultdneamente la presién hasta un valor %, que se
recuerda es el valor de saturacion y origen de cavitaciéon. Para evitar la cavitacion

la altura en la aspiracién disponible como minimo sera:

PE B _Ps

_PE 3.27
pg 28 pg (3.27)

Hg,
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Figura 3.25: Altura de aspiracién de una bomba.

Por otra parte y aplicando la ecuacién de la energia mecédnica entre A y E, tomando
como referencia el plano z =0 tal como se indica en la figura 3.25 y despreciando

2
3 R . ., . C .
la energia cinética en el pozo de aspiracion, es decir, 5 ~ 0 se tiene:

28 —
2
pA pE CE
—-H,—H, ,=—=+-E 3.28)
pg T pg 2 (

donde py suele coincidir con la presiéon barométrica o atmosférica. Asi pues, de
estas dos tltimas ecuaciones se deduce que:

_ PA — Ds

e M Hu (3.29)

Eq

Esta altura es la misma que se expresa por el concepto nacido en USA de NPSH jsponibie-



3.8. Transitorios y anomalias en el funcionamiento 137

Para evitar la cavitacién:
NPSHdisponible = HEd > Ah = NPSHecesaria (330)

siendo Ah un pardmetro de excepcional importancia en el estudio de la cavitacion
de las bombas que se denomina caida de altura de presién en el interior de la
bomba. Por tanto, de las expresiones anteriores se tiene:

2
— C
NPSHyecesaria = Ah = (% + i)mt’n (331)
NPSHnecesaria =Ah= (pAp_ps - HS _HVAI;") (332)
8 min

el factor Ak no es una constante para cada bomba, sino que es funcién del caudal
nominal, o caudal de 6ptimo rendimiento de la bomba. No es posible hallarlo
tedricamente, pero es sencillo determinarlo experimentalmente.

Para efectuar una buena instalacién de la aspiracién, de lo que depende el correcto
funcionamiento y vida de una bomba, se debe tener en cuenta que el valor maximo
de la altura de aspiracion es, despejando de la ecuacién 3.32:

=PATDs g An (3.33)

Smax TA-E
pPg
de aqui se deduce que la altura de aspiracién, o distancia en vertical desde el nivel

inferior al eje de la bomba serda menor si:

. % es menor. Sila bomba aspira de la atmdsfera, cuanto mayor es la altitud
sobre el nivel del mar del lugar de la instalacion la Hy médxima admisible sera

menor.

. ;% es mayor. Las bombas que aspiran liquidos calientes cavitan mas fécil-

mente.

e H

TA—-E
han de evitar los codos, aumentar el didmetro, e incluso eliminar la valvula

es mayor. Para disminuir las pérdidas en la tuberia de aspiracién se

de pie y alcachofa, cebando la bomba con bomba de vacio.

e Ah es mayor. Para una misma bomba, cuanto mayor sea ng; mayor es Ah.
Si se precisa aumentar H; se debera instalar una bomba de menor ny, lo
cual para un mismo Q y H requeridos equivale a emplear una bomba menos

revolucionada.
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e Q sea mayor. Al aumentar Q aumentan Ah y H,, ., vy con ello aumenta el
peligro de cavitacién. Si una bomba cavita, a menudo basta reducir el caudal

para evitar este fenémeno.

Se define coeficiente de cavitacion de las bombas como:

Ah PA—Ps —H. —H -
o= —= pg ’ Ak (334)
H H

Siendo Ah dependiente de la forma geométrica de la bomba, aunque casi exclusi-
vamente de la forma de la boca de entrada del rodete, asi como de la curvatura
del alabe.

EJEMPLO 2

Las caracteristicas nominales de una bomba radial, cuya tuberia de aspiraciéon
tiene un didmetro de 110mm, con un espesor de 7.5mm, son las siguientes:

e Caudal: 1850L/min
o I =35m

e Pérdidas totales en tuberia de aspiracion: 1.15m

- 530 mmHg

745 mmHg
T A 16°C '
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Se realiza un ensayo de cavitacién a una presién atmosférica de 745mmHg y a una
temperatura del agua de 16 °C, aumentando gradualmente la altura de aspiracién.
El inicio de la cavitacién se produce cuando el vacuémetro conectado a la entrada
de la bomba marca una presién de —530mmHg. Calcular:

a) El coeficiente de cavitacién de la bomba y NPSHyecesario

b) La altura de aspiracién maxima de esta bomba

Solucion:

a) Se parte de la ecuacién:

PA o _PELCE
pg "t pg 2

teniendo en cuenta que py es la presién atmosférica, y a la vista del enunciado se

tiene que:
530 5 745 5
e _ RO 10 opa Jglonseios
02 ) rotativa 1000-9.81 pg  1000-9.81
entonces ’;—’; =-72+101=29m
1850
=_—— =0.0308"/s
2= 50-1000 /s
. _ _ 0.0308 _ )
En la seccién de entrada Q = cgSg — cg = W = 4.35m/s, luego:
2
E _0.96m
2g
Sustituyendo se tiene que:
PA_H,_H, ,=29+096=386m
pg

Entrando en las tablas de vapor saturado de agua se obtiene su presion de sa-
turacién para 16 °C y presién absoluta de ;4781.013 -10° = 99300.66 Pa. Siendo

ps = 1818.55 Pa entonces % =0.185m.
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Se habia definido el coeficiente de cavitacién como:

Ah PA_,Px 71{5‘ —H

Pg TA-E

H H

en consecuencia

3.86—0.185
o="—_""

=0.105
35

recordando que Ah = NPSHecesario S€ tiene que

NPSH,ecesario =H0O =3.675m

Resp apart. (a)

b) Teniendo en cuenta que ps es la presién atmosférica, H,, , = 1.15m y susti-

tuyendo en la expresién:

_bPA—Ps Ah

Smax pg TA—E

H

Smax

=10.1-0.185-1.15-3.675=5.09m

3.8.3 Golpe de ariete

Resp apart. (b)

Es un fenémeno transitorio que se produce en las conducciones cuando por alguna

circunstancia se interrumpe el paso del flujo y varia bruscamente su velocidad.

En las conducciones por las que circulan liquidos (como el caso de las TMH),

los moédulos de elasticidad de fluido y conduccién pueden ser comparables. Asi,

ante un cambio subito en las condiciones del flujo, ademas de la variacion de la

densidad del fluido, puede variar la seccién de paso por deformacién del material

del conducto.

Esto es, si la onda generada para informar al flujo del cambio habido en las condi-

ciones produce una sobrepresion, tendra lugar ademas una dilatacion de la seccién
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transversal de la conduccion, mientras que si el flujo es atravesado por una onda de
presién negativa, se producird una contraccién del conducto. La determinacién de
la magnitud de los incrementos de presién (positivos o negativos) es fundamental
en la fase de diseno a fin de evitar roturas o averias.

Esta sobrepresion depende de los siguientes factores:

e longitud, didmetro, espesor y material de la tuberia.
e velocidad del agua en dicha tuberia.

e tiempo o duracién del cierre o apertura de los 6rganos de regulacion.

En bombas la tuberia de impulsién debe resistir la altura estatica y la dindmica
producida por el golpe de ariete. Cobra importancia cuanto mayor longitud de
tuberia y mayor diferencia de cotas, siendo el punto més peligroso la salida de la
bomba en el instante en que se cierra la valvula.

El golpe de ariete es mas fuerte cuando la valvula se cierra rapidamente. Por
este motivo la valvula no debe ser de mariposa o esférica, sino de volante. En
cualquier caso, hay que tomar las precauciones suficientes para que el cierre se
realice lentamente.

En cuanto a dificultad de resolucién, el cierre de la vélvula antirretorno cuando se
interrumpe la corriente eléctrica que alimenta al motor, bien por desconexién o por
fallo es un problema a tener en cuenta. En estas circunstancias la vélvula antirre-
torno se cierra automaéticamente con la consiguiente probabilidad de produccién
de golpe de ariete importante.

Por lo tanto, una correcta valoracién del golpe de ariete que se pueda producir en la
instalacion influird sobre el diseno, material y calculo de resistencia de la tuberia
forzada y ciertos 6rganos de regulacion, asi como en la seleccién del tiempo de
cierre de dichos érganos de regulacién.

Para el cdlculo de la velocidad de propagacién (a) del sonido en una tuberia se
emplea la formula de Jukowski:

(3.35)

£
P
a=——
N
donde € es el médulo de elasticidad volumétrico del fluido (para agua 2000 MN/m?),

p su densidad, F es el médulo de elasticidad del material de la tuberia, D es su
diametro y 8 su espesor.
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Tabla 3.1: Coeficientes C y K.

Longitud de la conduccién (m) | K |
Pendiente \ C L < 500 2
<20% 1 L ~ 500 1.75
 30% 0.5 500 < L <1500 1.5
> 40% 0 L ~ 1500 1.25
L > 1500 1

Con el valor de la velocidad de propagacién del fluido en la tuberia forzada y
teniendo en cuenta su longitud total se puede definir como ¢, el tiempo empleado
por la onda actstica en recorrer el camino de ida y vuelta desde la valvula u érgano
de regulacién al embalse o cadmara de equilibrio, donde se refleja regresando al
punto de partida. Por tanto: -

=" (3.36)

Como se dispone de una medida de tiempo de la propagacién de la onda y se conoce
el tiempo de cierre o apertura completa de la vdlvula u érgano de regulacién (Ty)
se puede clasificar el tipo de cierre en dos grandes grupos, cierre rapido o lento tal
que:

Cierrerdpido: T; <t,

. (3.37)
Cierrelento: T; > t,

Si Ty se desconoce, para su estimacion en el caso de las bombas se puede emplear
la féormula ajustada empiricamente de Mendiluce:

Ly
Iy,=C+K— 3.38
s=CHK o (3.38)
donde C y K son dos coeficientes tabulados en la tabla 3.1 que dependen de la
longitud y pendiente de la impulsién respectivamente. En esta expresién, L es la
longitud de la tuberia, v es la velocidad media del fluido en ella y H es la altura
efectiva suministrada por la bomba.

Si se produce un cierre lento se puede valorar la sobrepresién producida mediante
la férmula propuesta por Michaud:

o
gTs

AH

(3.39)
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Si el cierre es rapido se emplea la expresién de Allievi:

AH = % (3.40)

Considerando una tuberia suficientemente larga, igualando ambas expresiones, se
obtiene la expresién de la longitud critica:

Le=— (3.41)
donde:
L < L.: conduccién corta (cierre lento)

L > L.: conduccién larga (cierre rapido)

EJEMPLO 3

Se pretende conocer la sobrepresiéon producida en la tuberia de impulsién de una
bomba con las siguientes caracteristicas:

e Altura geométrica: 35 m

e Altura piezométrica: 50 m

e H:58 m

¢ Caudal: 0.015 m’/s

¢ Conduccién de acero en impulsién:

— Didmetro: 97 mm

— Espesor: 6 mm

Médulo de elasticidad del acero, E = 2-10° MN/u?
Longitud: 118 m

Solucion:

En primer lugar se procede al célculo de la velocidad de propagacién de la onda
sonora, para lo que se tendra en cuenta el didmetro interno, es decir, D; = D —26.

2000-109
1000

\/1+ 2000-106_ 0.085
200000-106 0.006

= 1323.67/s
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Ahora se calcula el tiempo que tarda esta onda en subir y bajar por la conduccién:

_2-118

- —0.1
"= 13036 018

Como el fabricante no proporciona el tiempo de cierre de la valvula se calcula
mediante la expresién de Mendiluce:

T—c+kZ
s gH

Como L < 500, entonces K =2. El angulo que forma la tuberia con la horizontal,

siendo seno = % — o = 17.25°. Conocido este dngulo, se calcula la pendiente,
H, H,

m=1g0 = fi = Lcoioc

del caudal, v = % = Q0I5 5 64m/s:

0.0852
=

=0.31, con lo que C =0.5. Conocida la velocidad a partir

118-2.64
T,=05+2—2 0% .
=05+ 250 g — 169

También se puede calcular la longitud critica, siendo esta:

T,
L = “7 —1058.9m

Entonces L < L., constituyendo de este modo una impulsién corta y Ty > t, lo que
implica que se trata de un cierre lento. Empleando la expresién de Michaud se
obtiene la sobrepresion generada:

_2-118-2.64

AH— = .
081.16 ) Tmea

Por lo tanto la altura de presién total mas la generada por golpe de ariete sera:

Hp, =50+39.7=289.Tmca

Resp.




Capitulo 4

Turbinas

Las turbinas hidraulicas son maquinas motoras cuyo principio de funcionamiento se
basa en la variacién del momento de la cantidad de movimiento, tipicamente usadas
para la transformacion de energia en las centrales de aprovechamiento hidraulico.
En ellas, el agua, antes de efectuar el salto, tiene toda su energia en forma de
energia de posicién; de manera canalizada discurre a lo largo de la tuberia forzada,
donde, a su término, a la entrada de la turbina, la energia de posicién se ha
transformado en su mayor parte en energia de presion y en una pequena parte, en
energia cinética.

Actualmente existe un gran ntimero de turbinas pero se centrard su estudio en los
tres casos mas generales y representativos: turbinas Pelton, Francis y Kaplan.

4.1 Clasificacion

4.1.1 Segun direccién del flujo

La clasificacién mas empleada para las turbinas hidraulicas, hace referencia a la
direccién predominante que realiza en agua al atravesar el rodete de la turbina.
Se muestran fotografias de las mas habituales en la figura 4.1.

e Turbinas axiales (Kaplan)

e Turbinas radiales (Francis lenta)

e Turbinas diagonales (turbina Francis)
145
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Figura 4.1: Detalle de rodetes de turbinas: a)Pelton. b)Francis. ¢)Kaplan.
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e Turbinas tangenciales (Pelton)

4.1.2 Segun disposicién del eje
¢ De ¢je horizontal

e De eje vertical

e De eje inclinado

4.1.3 Segun velocidad especifica

En este caso, se emplea la expresion ny = ("ﬁ donde P, viene dada en CV, H
en my nen r.p.m. Segun se puede ver en la tabla 4.1, cada rango de velocidad

especifica se asocia a un tipo de turbina.

Tabla 4.1: Rangos de velocidades especificas de cada tipo de turbina.

’ g \ Tipo de turbina ‘
< 32 Pelton
32 < ny < 450 Francis
> 450 Kaplan

4.1.4 Segun la transformacion de energia

e Turbinas de reaccién: parte de la energia intercambiada es de presion y parte
es cinética, como ocurre por ejemplo en las turbinas Francis y Kaplan aqui
tratadas.

e Turbinas de accién: solamente aprovechan la energia cinética del agua, no
existiendo variacion de presién al paso por el rodete puesto que trabajan a
presion atmosférica. Siendo la turbina Pelton el ejemplo mas extendido.

4.2 Analisis de la ecuacién de Euler para turbinas
hidraulicas

Para este tipo de turbomaquinas la expresién de la ecuacién de Euler en su segunda

forma es: s s s s s
uy —u cf—c w5 —w
—H . a9-9 " 1

H[oo = (
2g 2g 2g

) (4.1)
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217

r_
cl,m=cl,m= Cl,m
n n n

’ ” "
c1,r =c1,r = cl,r

Figura 4.2: Influencia del angulo ; en turbinas centripetas.

Como en el caso de las bombas para intentar maximizar el valor de la altura 1til,

interesa que:

e u; > uy, lo que se conseguiria manteniendo la entrada lejos del eje y la salida

cerca, es decir, a fin de maximizar el valor de la altura 1til, el flujo en las
turbinas debe ser centripeto. En las turbinas en las que el flujo no discurre
en la direccién radial en el rodete (turbinas Pelton y turbinas axiales), el
primer término del segundo miembro de 4.1 no contribuye a la altura ttil.

c1 > ¢, tratando de disminuir la velocidad absoluta de salida. En turbinas
de flujo centripeto, se tiene que 2wrbiciy, = 2xrabacyy y puesto que ry > ro,
entonces ¢, < ¢, Esto se traduce en que la entrada deberia ser lo més
circunferencial posible y salida lo més radial posible.

Haciendo wy > wy se busca acelerar el fluido, resultando en un conducto
entre alabes convergente, que ademas asegura la ausencia de problemas de
desprendimiento.

Otra opcidn es conseguir que ¢y, = ¢2c050p < c1, = cicos¢;. En un supuesto ideal

cycosay = 0. El aumento de ¢y, se logra con los dlabes del distribuidor.

En la figura 4.2 se puede ver el efecto del dangulo o;:
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e Para a; =909, la corriente se produce sin circulacién, es decircy, = cicosoyq =
0, caso cf.

e En cambio si o > 90° se tiene circulacién positiva, ci, > 0, caso ¢/’

e Mientras que si o < 90° la circulacién es negativa y ¢, <0, caso cf.

4.3 Turbinas de accion

En estas turbinas, el grado de reacciéon ¢ es cero. En la practica, este tipo de
turbinas se restringe al modelo Pelton, también llamadas de chorro libre o tangen-
cial.

4.3.1 Elementos constitutivos de las turbinas Pelton

Los principales elementos que conforman las turbinas Pelton se esquematizan en
la figura 4.3. El primer elemento con el que se encuentra el agua procedente de la
tuberia forzada es el inyector, que consta de tobera y valvula de aguja y cumple
en las turbinas Pelton una funcién semejante al distribuidor de las turbinas de
reaccion. Las turbinas Pelton pueden tener uno o varios inyectores dispuestos
circunferencialmente alrededor del rodete. La tuberia forzada acaba en forma
acodada para permitir el alojamiento de la véalvula de aguja. Un servomotor
produce el desplazamiento longitudinal de dicha véalvula, obturando més o menos
la seccién de salida, regulando asi el caudal. El chorro abandona el inyector a
través de una tobera, donde toda la energia de presion se transforma en energia
cinética, e incide, a presién atmosférica, sobre el rodete provocando el par motor.
El agua no inunda completamente el rodete, sino sélo unos cuantos alabes en cada
instante, por lo que se dice que este tipo de turbinas son de admision parcial. Por
otra parte, dado que el rotor solo aprovecha energia cinética, las turbinas Pelton
pertenecen al grupo de las turbinas de accién.

Los édlabes tienen forma de cuchara o cazoleta, formadas por dos alvéolos simétricos
respecto a una arista central situada en el plano de simetria del chorro. El agua
incide sobre dicha arista repartiéndose entre los alvéolos. En este recorrido tiene
lugar la variacién de su cantidad de movimiento por cambio de direccién. El rodete
se rodea, generalmente, de una carcasa para evitar salpicaduras. Por 1ltimo, el
agua abandona las cucharas y se vierte directamente al canal de descarga, no
existiendo tubo de aspiracién. Como consecuencia, una ventaja de este tipo de
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turbinas es que pueden instalarse en un rango muy amplio de alturas sin peligro
de cavitacion.

Como medida de seguridad para impedir el embalamiento, se dispone a la salida
de la tobera de una pantalla o deflector que desvia el chorro, evitando que incida
sobre el rodete mientras se cierra lentamente la admisiéon de agua. En caso de
embalamiento, uno o varios chorros de pequeno didmetro actian sobre la parte
posterior de las cucharas para producir el frenado del rotor.

Aunque las cazoletas se desplazan, el chorro permanece con una alineacién fija en
todo momento, por lo que el &ngulo de incidencia en la arista de cada cuchara varia
de acuerdo a su posicion angular, siendo importante, a fin de maximizar la cesién
de energia, que se aleje lo menos posible de la incidencia normal. Por ello, las
cucharas tienen una escotadura o rebaje en la zona exterior que tiene por objeto
que el chorro llegue a una cazoleta determinada en la condiciones més préximas a
la perpendicularidad, sin que se vea estorbada por la siguiente.

Las turbinas Pelton pueden ser instaladas con eje horizontal o con eje vertical.
Son apropiadas para saltos de gran altura y por su naturaleza de admisién parcial,
para caudales reducidos. Para saltos comprendidos entre 600 y 2000m son, en la

practica, la inica opcién.

4.3.2 Estudio unidimensional de las turbinas Pelton

La aplicacién de este método se condiciona a que los tridngulos de velocidades estan
referidos a un filamento medio de corriente, cuando en realidad dichos tridngulos
son diferentes para cada hilo de corriente. Se supone ademads que la cuchara esté
constantemente atacada por el chorro en su totalidad y en una posicion tal que la
incidencia ocurre permanentemente de forma perpendicular a la arista mediana.

Si no se consideran pérdidas por friccién en el aire ni disgregacién del chorro, la
velocidad de salida del chorro del inyector (co) es igual a la velocidad absoluta
incidente en las cucharas (c;). A excepcién de las pérdidas en el inyector, la
totalidad de la altura neta se transforma en altura cinética del chorro. Recurriendo
a la férmula de Torricelli, la velocidad de entrada en la cuchara se puede expresar
como la velocidad ideal (sin pérdidas) afectada de un coeficiente en la forma:

co=c1 =ke\/28H (4.2)

donde k., es el coeficiente de velocidad absoluta, que tiene en cuenta las pérdidas en
el inyector y se mantiene generalmente con un valor comprendido entre 0.97-0.99.
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rodete

detalle del alabe (vista segun direccién
del chorro incidente)

Figura 4.3: Elementos constitutivos de una turbina Pelton.
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Entrada cuchara

ideal real
c
1 c,
%
C —— ——
b u w, u B W

Salida cuchara

C, Wz
a, B,
u
u
a, B,
c, W2

Figura 4.4: Teorfa unidimensional simplificada.

Observando los tridngulos de velocidades mostrados en la figura 4.4 pueden es-
cribirse las siguientes relaciones:

nDn
—uy == —" 4.3
up=u=u= o (4.3)
Coy = u—wocosP (4.4)

La potencia transmitida a la rueda es P, = pQ(ci,u1 — couti2), que teniendo en
cuenta las expresiones 4.3 y 4.4 resulta:

P, = pQu(u+wy —u+wacosfr) = pQu(wi +wacosBs) (4.5)

Para obtener w; en funcién de w; se aplica a la vena liquida que recorre la cuchara

la ecuacion de conservacion de la energia mecénica para el movimiento relativo:

(B-8) (B-wd) _pi-

P2
+z21—22+h1-2 4.6
28 2¢ Pg ' (46)

como 7] =22, P1 = P2 = Parm ¥ U1 = U2, la expresion se simplifica, quedando:

2 2
W2 Wl
2="1l_p, 4.7
20 28 77 (4.7)

resultado que indica que la velocidad de la corriente relativa disminuye por la fric-
cién del fluido contra las cucharas. Cuando el régimen es turbulento, las pérdidas
por friccién son aproximadamente proporcionales al cuadrado de la velocidad re-
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lativa de la vena, es decir, h,1p = mg—g, siendo m la constante de proporcionalidad.
Por lo tanto, la velocidad relativa a la salida de la cuchara puede expresarse como
wy =wiy/1—m, y como en el triAngulo degenerado de la entrada se cumple que
w1 = c1 —u la ecuacion 4.5 puede expresarse de un modo mas compacto como:

P, = pQu(c) —u) [1 + V1 —mcosp, (4.8)

La expresién obtenida para la potencia interna coincide con el resultado presentado
para la potencia desarrollada por una rueda de alabes, sin mas que notar que el
angulo 8 de desvio del dlabe debe interpretarse como la diferencia f; — Bs.

Obtenida la potencia interna, la obtencién del rendimiento interno es directa ya

que se cumple que 1, =1y, - Ny = pg’ﬁ, y como 1, = %, queda:
~u(er —u) (141 —mcosp)

: 4.9
= (49)
Sustituyendo 4.2 en 4.9 se obtiene que el rendimiento hidraulico obedece a la

expresién:
n =220 [1 +V1 —mcosﬁz] £ (1 - ”) (4.10)
1 1
que resulta ser una funcién parabdlica de la relacién de velocidades u/ci. Esta

funcién se anula para los valores:
e a) u/c; =0: rodete frenado.
e b) u/c; =1:la velocidad u de la cuchara y la velocidad del chorro se igualan,

de modo que el chorro no la alcanza.

Las condiciones 6ptimas se producirian para (u/c|)mex = 0.5, obteniéndose un
rendimiento interno maximo dado por:

kfl [1 ++/1 —mcosﬁz]
2

ni,max —

(4.11)

donde es facil comprobar como el rendimiento interno alcanza el valor unitario
cuando no hay pérdidas en el inyector (k. = 1), no se produce disipacién viscosa
en la cuchara (m =0), y no existe velocidad absoluta de salida de la cuchara
(B.=0).

De todas las turboméquinas hidraulicas, la turbina Pelton es la que més se presta
a un estudio tedrico y los resultados a los que se ha llegado con la teoria unidi-

mensional simplificada asisten en el disefio y dan una buena aproximacién a los



154

Teoria unidimensional

M
Pa } a
I
I
ool
o | a .
0 o I 4 O P, experimental
I
°n I o 0 M4 experimental
o I
o o ! o
o |
a | o
s
a | o
I
a | o
I
| o]
I
| o @O
I
| oo
|
u
[i] -0,5 =
€1 ) max [

Figura 4.5: Potencia y par de una turbina Pelton en funcién de la velocidad
tangencial.

resultados experimentales. Como muestra, en la figura 4.5 se presentan las curvas
de potencia interna obtenidas con la teoria unidimensional simplificada compara-
das con las curvas experimentales de una turbina Pelton.

La consideracién de las pérdidas y la suposicion de incidencia normal separan
ligeramente los resultados de la teoria unidimensional simplificada con el diseno
real. En la entrada, o no puede ser igual a 02 para todas las lineas de corriente, ya
que el rodete no se mueve con movimiento de traslaciéon y u presentara variaciones
entre puntos de la cuchara. Tipicamente, o ~ 22 —25°, B = 170 —175° y el valor
real de k,, oscila entre 0.44 —0.46.

De igual forma, la disipacién viscosa en las cucharas produce que w; esté dentro
del rango (0.96—0.98)w; y ademds, ¢, no es nula, aunque para 6ptimo rendimiento
deberd ser perpendicular a u,. Valores tipicos de B, estdn 5 y 20°, resultando un
4ngulo de desviacién de 160 —175°. Si §, =0 el agua al salir de la cuchara chocaria
con la precedente, siendo ésta la condicién que determina el B,

min

En este tipo de turbinas, el nimero especifico de revoluciones puede particu-
larizarse y expresarse de la siguiente forma:

ng = 576ku1 \/ ntotkcl \/26 (412)

donde z representa el ntiimero total de chorros y 6 es la relacién didmetro de chorro,

didmetro caracteristico (%).
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EJEMPLO 1

Sea una turbina Pelton que desarrolla una potencia 70 kW bajo una altura de
65 mca girando a 450 rpm. El rendimiento total de la instalacién es del 85 %.
Ademas el coeficiente de velocidad k,, es 0.45. Calcular:

a) El caudal

b) El didmetro del chorro

c¢) El didmetro de rueda
Solucién:

a)

P
P, = Hn, — 0= —2— =0.129m%/s
PgOHM, 0 pgHM, /

Resp apart. (a)
b) Suponiendo pérdidas en el inyector nulas ¢; = /2gH = v/2-9.81-65 = 35.71m/s
entonces Q = Scuor0C1, de donde:
a2, 0
Schorro = T—% = = — doporro = 0.06782m — deporro = 67.82mm
ci

Resp apart. (b)

o
~

nDn

— =0.45 — u=16.07m/s y se tiene que u = 5" asi pues, sustituyendo:

H

5??‘
I
ﬁ
o

_60-u

D =0.68m

Resp apart. (c)
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Figura 4.6: Diagrama de transformacion de energia en turbina Pelton.

4.3.3 Balance energético. Pérdidas interiores

En la actualidad, y gracias a un exhaustivo y profundo estudio realizado sobre
estas maquinas en funcionamiento, estas turbinas han conseguido alcanzar un alto
rendimiento. Ademds, de estos andlisis experimentales se desprenden los hechos

siguientes:

e El chorro no es perfectamente cilindrico.

e El chorro es divergente, tanto mas cuanto mayor es la altura neta, aumen-
tando su didmetro con la distancia a la tobera.

e El chorro no es homogéneo.
De los que se pueden extraer las siguientes conclusiones:

e El rodete ha de estar instalado cuanto mas proximo al chorro mejor.

e Se han de eliminar codos de pequena curvatura en la tuberia de admision y
cuantos obstéaculos puedan deteriorar la calidad del chorro.

Con estas consideraciones, el diagrama de pérdidas en las turbinas Pelton se es-

quematiza en la figura 4.6.
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Caudal=Q Caudal<Q

nominal nominal

Figura 4.7: Regulacién de caudal y desplazamiento de la aguja del inyector.

4.3.4 Regulacién de caudal en turbinas Pelton

La potencia se regula variando el caudal, como ya se ha dicho, mediante el movi-
miento rectilineo de la vélvula de aguja para permitir mayor o menor area de paso
para el agua, figura 4.7. La regulacién de este tipo de turbinas ha de conseguir
mantener la igualdad de los pares motor y resistente, a fin de que su velocidad de
giro permanezca constante independientemente de la carga que se le exija, pues
en la mayoria de casos el generador eléctrico debe producir electricidad con una
frecuencia fija. Sila carga solicitada al generador eléctrico disminuyera o aumen-
tara, la velocidad de giro del grupo turbogenerador lo haria en sentido inverso,
debiendo ser limitada tal variacién.

Por ello, la turbina lleva un tacémetro, el cual, al variar la velocidad a causa de una
alteracién de la carga, actiia sobre el regulador. Este provocaré el desplazamiento
de la aguja del inyector hasta la posicién en la que se consiga el caudal necesario
para la nueva carga. Si la carga solicitada al generador se anulase repentina-
mente, el rodete tenderia a embalarse y el tacémetro actuaria sobre el regulador,
desplazando lentamente la aguja hasta cerrar la seccion de paso, evitando un golpe
de ariete aguas arriba del inyector. Del mismo modo actuaria rapidamente sobre
los deflectores, elementos que actiian como pantallas interponiéndose entre chorro
y cucharas (véase figura 4.9), con el fin de evitar que el chorro llegue a éstas,
evitando un embalamiento posterior durante el cierre lento de la valvula. Algunas
turbinas Pelton llevan un inyector auxiliar de frenado que actiia sobre el dorso de
las cazoletas para frenar el rodete en caso necesario.

4.3.5 Curvas Caracteristicas

Consideraciones dimensionales acerca del funcionamiento de las turbinas Pelton
permiten expresar el caudal, la potencia de accionamiento y el rendimiento total
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como variables dependientes del diametro de la rueda, el grado de apertura del
inyector x, el salto neto H y el régimen de giro n.

e Pelton:
0=0(D,x,H,n)
P,=P,(D,xH,n)
Ntor = Mror (D, x, H, 1)

donde D es el didmetro caracteristico, que suele tomarse como el didmetro del
circulo con centro en el eje, y tangente al eje del chorro.

La aplicacién del andlisis dimensional en forma restringida, tomando como varia-
bles primarias la terna D, p y gH conduce a las relaciones funcionales que rigen el
funcionamiento de las turbinas Pelton :

o (oD

pr/ern ~ V' \ar
Rk (oD
p02 (g~ P\ el

n v (a)D )
O] - 7/77‘x
tot 3 gH

La aplicacion de las leyes de semejanza permite caracterizar el comportamiento
para una familia de turbinas Pelton, refiriéndolo a la turbina unitaria (didmetro
de la rueda de D = lm para un salto neto H = lm). La representacién simultdnea
se realiza en una gréafica donde se representa el grado de apertura del inyector,
siendo:

e El eje vertical la potencia de la turbina unitaria P,

e Kl eje horizontal la velocidad de giro nyj

El rendimiento, como es funcién de las mismas variables que la potencia de ac-
cionamiento y el caudal, se proyecta sobre el plano dibujando las curvas de iso-
rrendimiento. Las curvas caracteristicas para una familia de turbinas Pelton se
presentan en la figura 4.8.

Es facil ver como el rendimiento de una turbina Pelton se ve poco afectado por
la variacion del caudal Q;1, mientras que es mucho mas sensible a la variacién del
régimen de giro ny;.
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Figura 4.8: Curvas caracteristicas para una turbina Pelton.

Deflector en posicién normal Deflector desplegado

Figura 4.9: Prevencién del embalamiento con deflector.

4.3.6 Funcionamiento anémalo
4.3.6.1 Embalamiento

En el funcionamiento normal de una turbina acoplada a un alternador el par motor
M = Qp (ric1y) se equilibra gracias al sistema de regulacién, con el par resistente
originado por las resistencias pasivas y la carga util del alternador. Si el alternador
se desacopla de la red y el conjunto alternador-turbina gira sin carga, la velocidad
aumenta. La velocidad maxima que adquiere la turbina girando en vacio se le
denomina velocidad de embalamiento. Es distinta para cada apertura del inyector.

No es posible que la turbina se acelere indefinidamente, puesto que al crecer u; y
mantenerse constante ¢; (caudal de entrada no varfa), llega un momento en el que
wy introduce grandes pérdidas por choque, oponiéndose a la aceleracion. El limite
practico del embalamiento es:
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e Pelton: ny,sc = 1.8%0minal

4.3.6.2 Golpe de ariete

En las turbinas de accién el golpe de ariete se produce por el cierre o apertura
répida de la valvula general de admisién o del inyector. En el cierre de estos
elementos puede producirse una elevacién anormal de la presiéon en el conducto
que precede al érgano de cierre o regulacién, y un descenso anormal de la presion
en el tubo de aspiracién conectado después; mientras que en la apertura puede
producirse el fenémeno contrario, descenso excesivo de la presién aguas arriba del
mencionado érgano, y elevacion excesiva de la presién aguas abajo.

4.4 Turbinas de reaccion

Se denomina grado de reaccién al cociente entre la energia que recibe el rodete en
forma de presién y la energia total:

o=—P8 (4.13)

En las turbinas de reaccion la cesién de energia en el rodete se produce en forma
tanto de energia cinética como de presion. El grado de reaccién estarda compren-
dido, por tanto, entre 0 y 1.

El primer elemento con el que se encuentra el flujo tras abandonar la tuberia
forzada es la cdmara espiral. Tiene forma de "voluta” o “caracol” con seccién
convergente en el sentido de avance del fluido, debido a lo cual consigue una dis-
tribucién homogénea del caudal en toda la periferia del distribuidor.

El siguiente 6rgano que encuentra el fluido es el distribuidor Fink, compuesto
por una serie de alabes fijos con respecto al eje de la turbina, pero que tienen la
posibilidad de girar algunos grados respecto a un eje propio de manera solidaria,
y de esta forma, permitir el paso de mas o menos caudal. Ademas de regular el
caudal a cargas parciales, en parada y en caso de embalamiento; se encarga de
crear el campo de velocidades mas favorable en toda la periferia de entrada del
rodete.

Entre distribuidor y rodete debe existir holgura, dado que el primero es estacionario
y el segundo mévil. Este espacio que hueco recibe el nombre de entrehierro. El
rodete es el 6rgano diferenciador, adaptdndose al tipo de flujo (radial, diagonal o
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Figura 4.10: Dimensiones caracteristicas de un rodete Francis.

axial) como por velocidad especifica. Dado que el fluido inunda éste por completo,

las turbinas de reaccién son siempre de admisién total.

Una vez que el agua abandona los dlabes del rotor, como el mostrado en la figura
4.10, accede al tubo difusor que es una conduccién divergente, sin elementos
moviles, reduciendo su velocidad y aumentando por ello su presién. Es importante
controlar la depresiéon producida a la salida del rodete puesto que si es excesiva
puede ocasionar danos debido a un alto grado de cavitacién.

El nimero especifico de revoluciones en general viene dado por la expresién:

I/z
Py
ng = nH5/4 (414)
o bien, particularizada para turbinas de reaccién:
di\?
ng = 5761(“1 (d) \/n[()[ +k¢3 (1 + 192) (415)
1

donde el subindice 3 hace referencia al tubo difusor y ¥ = %‘ es la llamada relacién

de cubo.
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dlabe distribuidor fijo

voluta

Figura 4.11: Camara espiral para una turbina de admisién total.

4.4.1 Elementos constitutivos
Como componentes principales se tienen:

e Cémara espiral: es el primer elemento que se encuentra el fluido, véase la
figura 4.11. Se sitia aguas arriba del distribuidor y su finalidad es conducir
el fluido hasta la entrada al distribuidor con una distribuciéon de velocidad
uniforme. Puede no existir.

— Turbinas Francis: reparte el liquido a la entrada del distribuidor y le
imprime una apreciable componente tangencial. Normalmente tiene
la forma de una espiral (caracol) de seccién transversal decreciente.
De este modo se consigue mantener la velocidad media y la presién
uniformes en la entrada del distribuidor, lo que asegura que no existan
cambios bruscos de velocidad, que podrian propiciar desprendimientos
de la corriente.

— Turbinas Kaplan: suele estar construida en hormigén cuando la altura

de salto es pequena (menor de 20 metros) pues los caudales son muy
grandes. Con saltos més grandes se fabrica en chapa de acero.

e Distribuidor: es un érgano muy importante, ya que distribuye el fluido por
la periferia del rodete, imponiendo la direccién de la velocidad de entrada.
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Existen varios tipos, desde los que sélo constan de una corona de &dlabes
moviles hasta configuraciones que incluyen dos coronas, la primera fija y
la segunda de dlabes méviles. Ademads desempena la funcién de regular el
caudal al disponer de alabes orientables.

— En las turbinas Francis y Kaplan, estda generalmente constituido por
dos coronas de alabes concéntricas, una exterior de dlabes fijos y una
interior de alabes orientables. La corona exterior estd anclada a la
carcasa de la turbina y tiene una finalidad doble: conducir el liquido
desde la carcasa a la corona de alabes orientables, ademds de servir de
arriostramiento y elemento de rigidizacién de dicha carcasa. La corona
de dlabes orientables debe por una parte regular el caudal y por otra
guiar el liquido hacia el rodete con la direccion mas adecuada. Estos
alabes se disponen de manera que forman conductos convergentes. El
mas corriente es el distribuidor Fink.

¢ Rodete: toda turbina hidriulica tiene un 6rgano principal, denominado
rodete o rueda, que gira sobre su eje, por donde pasa el agua de manera
continua y en el que tiene lugar la transformacion de energia hidraulica en
mecénica.

— Turbinas Francis: formado por édlabes fijos (no orientables). En las
turbinas Francis lentas el flujo a la entrada es practicamente radial. En
las turbinas rapidas el flujo es diagonal.

— Turbinas Kaplan: el rodete axial tiene forma de hélice y esta constituido
por un cubo en el que van montados los dlabes, los cuales son orientables
y tienen forma de perfil aerodindmico. Dependiendo de la altura del
salto suele haber de 4 a 8 alabes, ya que un mayor ntimero de &labes

implicaria un menor rendimiento.

e Difusor: es un tubo de seccién constante o ligeramente divergente, frecuente-
mente acodado, cuya funcién principal consiste en la conduccién del flujo
desde el rodete hasta el canal de desagiie. Su segunda funcién es mejorar el
rendimiento mediante el aprovechamiento de la energia potencial del fluido
a la salida del rodete y la recuperaciéon de parte de la energia cinética en el
caso de seccién transversal divergente, debido a su efecto difusor.

— Turbinas Francis: tubo divergente generalmente metdlico ya que las
turbinas Francis suelen usarse en caudales medios.

— Turbinas Kaplan: en este caso suelen construirse de hormigén.
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Figura 4.12: Esquema de turbina Francis.

4.4.2 Turbinas Francis

Un esquema de este tipo de turbina se muestra en la figura 4.12. Segin su nimero
especifico de revoluciones se clasifican en lentas (ng entre 60-125), normales (n;
entre 125-300) y rdpidas o Francis exprés (ny 300-420). Las lentas tienen una
configuracién radial mientras que las normales y rédpidas son diagonales. A medida
que ng aumenta el flujo del rodete se hace més axial, el nimero y longitud de los
alabes disminuye asi como el didmetro del rodete, aproximéndose la relacién % a
1. Por otra parte el ancho de entrada en el rodete b; aumenta también el angulo
oy de entrada en los dlabes de la corriente absoluta y el dangulo ¢ de salida de

los alabes directrices también aumenta.

EJEMPLO 2

Las dimensiones de una turbina Francis que gira a 480rpm son las siguientes:
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dy =780mm, d» = 620mm, a; = 17°, relacién ancho didmetro Z—: =0.13, coeficiente
de obstruccién a la entrada 0.9. Sabiendo que la velocidad absoluta a la entrada
del rodete es de 16 m/s y que a la salida del rodete sin circulacién es de 7 m/s. El

rendimiento interno es del 85% y el rendimiento volumétrico del 88%, determine:

a) El tridngulo de velocidades.
b) El salto 1til y salto neto.

c) El caudal.

Solucion:

a) Tridngulo de entrada:

U = ”g(])" =19.60m/s  c1, = cisenoy = 4.68m/s cly = crcosqy = 15.3m/s
Clm 6} !
Bi = arctg = 47925
Uy —Cluy

Tridngulo de salida:
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sin circulacién op = 90¢
uy = wdyn = 15.58m/s Com = Cc1Sendy = Tm/s Cou = cacosly = 0m/s
2
By = arctg—"— =24°11
Uy —Cy

Resp apart. (a)

b) Salto 1til o de Euler:

H, = U T 30 59,
8

Conocidos los rendimientos interno y volumétrico, se obtiene el rendimiento hidraulico:

n 085
=1 == 20— 0.966
M=M= M= = (e

y con este, el salto neto:

H 57
:—’:£:31.64m

H
. 0.966

Resp apart. (b)
¢) Teniendo en cuenta que el caudal que circula por el interior del rodete serd On,:

_ T thidiciy _ T1th10.13b1c1m _ 1.32m3/s
My v

0

Resp apart. (c)
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Tabla 4.2: Relacion entre niimero de dlabes z, altura H, y relaciéon de cubo 9.

H(m) | 5 |20 ] 40 | 50 | 60 | 70
z | 3] 45| 6 |8 |8I0
D | 03]04]05]055]06] 07

4.4.3 Turbinas Kaplan

Estas maquinas son una evolucién de la Francis. Es muy similar en todos sus
elementos, se muestra un esquema en la figura 4.13. La mayor diferencia se da
en el rodete, el cual estda formado por un amplio cubo con alabes solidarios a él
trabajando en voladizo y por tanto, sin llanta. La gran caracteristica diferenciadora
de este tipo de turbinas es que los alabes de su rodete son orientables girando
sobre su propio eje. Esto implica que la regulacién se hard mas dificultosa y
que aumentard la complejidad de diseno y precio con respecto a una turbina de
hélice simple. No obstante, debido a su gran capacidad reguladora, el rendimiento
obtenido a cargas intermedias no sélo es superior al de las turbinas de hélice, sino
al de todas las Francis.

De todas formas, el nimero de dlabes (z) no serd mucho mayor de 8 porque al
aumentar la superficie mojada, el rendimiento empeora. Ademads, el nimero de
alabes estd intimamente ligado con la relacién de cubo (¥) y el salto neto H. A
modo orientativo, se puede ver la relacién entre ellas en la tabla 4.2.
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Figura 4.13: Esquema de turbina Kaplan.
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EJEMPLO 3

Se tiene una turbina Kaplan con las siguientes caracteristicas:

dg=2m, dpyma=dp=1m, d, =0.15m, by =0.4m, n=12Trpm, H=22m, oy = 16°,
cy = 12m/s

Si se desprecian las pérdidas y se asume que el fluido entra al difusor sin momento
angular, determinar:

a) El caudal en un cilindro concéntrico al eje de didmetro, d = d, +
0.25m

b) La potencia que suministra, analizar en la punta del dlabe.

2m
1m
T T
‘\ /‘
B
o
AN

Solucioén:

a) A la salida del distribuidor-entrada de rodete:

0= nddbdclfsenoclz =8.31 ms/s
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considerando 1, = 1, la componente de la velocidad axial sera:

0

- < —10.82m/s
i (d5—d?)

Clm =

Asi pues, para un d = d, +0.25 = 0.4m se tiene un caudal de:

0= clmg (d?—d?) = 1.177s

Resp apart. (a)

b) Si por otra parte escribimos la ecuacién de Euler:

H = UICly — UCQy
8

puesto que el fluido no tiene momento angular en el tubo difusor (cz, =0) y que
no hay pérdidas (H = H;) se tiene que:
gH  gH

UiClu :gH — Cly = = Tn
ui @dr

= 32.46m/s

La ecuacién del momento para turbinas de Euler se escribe M; = pQ (c1,7r1 — cout2)
en este caso, por no considerar las pérdidas M = M;, quedando:

M = pQcy,rp, =1000-8.31-32.46-0.5 = 134.87 - 10° Nm

2. 7127
P, =Mao=134.87-10°- ”670 — 179371 kW

Resp apart. (b)

4.4.4 Balance energético. Pérdidas interiores

En las turbinas de reaccién, segin lo comentado en el apartado 2.8, de modo
totalmente andlogo a las turbobombas, se habla de tres tipo de pérdidas: pérdidas
hidraulicas, pérdidas volumétricas, y pérdidas mecanicas. Obviamente en este
caso, el fluido en movimiento (desde la entrada a la salida de la turbina) es el que
cede su energia al érgano mévil, por lo que los flujos energéticos son en sentido
opuesto al caso de las turbobombas. A continuacién se analizard cada tipo de
pérdida en detalle:
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¢ Pérdidas hidraulicas: Se producen desde la entrada de la turbina a la entrada
del distribuidor Fink, en el propio distribuidor, y entre el distribuidor y el
rodete (entrehierro). Igualmente hay pérdidas en el rodete, y en el tubo de
aspiracion a la salida del mismo, si lo hubiese. En primera aproximacién,
suele estimarse que estas pérdidas son proporcionales al cuadrado del caudal.

¢ Pérdidas volumétricas: Asociadas a las holguras que permiten fugas de agua
al exterior, caudal de fugas externas ¢.; y las holguras entre el rodete y la
carcasa, siendo en el sentido del caudal principal, al ser superior la presién en
la entrada. Este caudal de fugas internas g;, sigue siendo una pérdida porque
no cede su energia al rodete, de ahi que aparezcan expresiones diferentes para
el rendimiento volumétrico en bombas y turbinas.

e Pérdidas mecanicas: Son exactamente del mismo tipo que en cualquier tipo
de maquina, no afectan al rendimiento interno pero suponen una disminucién

de la energia que la maquina restituye.

4.4.5 Regulacion de caudal en turbinas de reaccion

Por regla general, las turbinas estdn conectadas a un grupo turbo-alternador unico,
con un numero de pares de polos, p, que gira a una velocidad n, y que se conecta
a la red. La frecuencia de la corriente suministrada a la red es: f = pn donde
(p = paresde polos; n = rps). Como la frecuencia debe ser constante, la velocidad
de giro debe ser constante. Se habla de un régimen estacionario, cuando una vez
acelerado, funciona de forma estacionaria, siempre que el par motor M,, sea igual
al par resistente, siendo el par motor:

My, = pQ (ric1y — r2624) NiMm (4.16)

y el par resistente:
& _ PEOHM1 o1
(0] (0]

M, = (4.17)

Por otra parte se habla de régimen perturbado, cuando la variacién de la carga de
la red alimentada por el alternador, modifica la velocidad de giro, de modo que

pueden ocurrir tres situaciones:

1. Aumento del consumo de la red. M = M,, — M, < 0= @ Disminuye
2. Descenso del consumo de la red. M = M,, — M, > 0= @ Aumenta

3. Anulacién del consumo de la red. En este caso la aceleracion del grupo

adquiere un valor méximo.
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Para evitar estas situaciones habra que actuar, en el caso 1 cerrando la admisién y
en el 2 abriéndola, desplazando las curvas hacia un nuevo punto de funcionamiento.

La turbinas de reaccién pueden tener una ’doble’ regulacion, ya que ésta se puede
realizar actuando sobre el distribuidor y el orificio compensador (para turbinas
Francis), o bien sobre el distribuidor y los dlabes del rodete (en el caso de las
turbinas Kaplan). La regulacién manual puede conseguirse de dos maneras:

e Por regulacién de la carga: Al aumentar o disminuir el consumo de energia
eléctrica de la red se disminuye o aumenta la carga de la turbina sin actuar
sobre su admisién; utilizando por ejemplo, una resistencia variable, donde se
disipa la energia. Este es un método poco econémico.

e Por regulacién de la turbina: Para ello se varia la potencia suministrada a la
turbina P = pgQH, lo cual puede conseguirse variando Q o H: La variacién
de H es técnicamente dificil y anti-econdmica, en la practica se realiza la
regulacion variando el caudal. Es importante recordar que al variar el caudal
0, se varian inevitablemente las pérdidas, y por tanto la altura H.

4.4.6 Curvas caracteristicas

Tomando una serie de variables independientes y expresando cada una de las
restantes en funcién de éstas, atendiendo al tipo de turbina se tiene:

e Francis:
Q0=0(d,a,H,n)
P,=P,(d1,a,H,n)

Mot = Mior (d1, a, H, 1)

e Kaplan:
0=0Q(di,a,H,n, @)

P, =P, (di,a,H, n, @)
ot = Meor (d1, @, H, 1, @)

Donde a es el pardmetro de apertura del distribuidor y ¢ representa el dngulo
de giro de los dlabes en el rodete (¢ =0 si es el dngulo de disenio 0 nominal, no
necesariamente coincidente con el de 6ptimo funcionamiento; ¢ < 0 si es menor
que el nominal; ¢ > 0 si es mayor que el nominal)
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Para un régimen cualquiera de funcionamiento y recordando el tridngulo de ve-
locidades (seccién 2.3, figura 2.5) particularizado para el punto 2 de la salida se
tiene que:

Coy = Uy — ComctgPo (4.18)

luego la circulacion a la salida del rodete I'; sera:

I =mnd (l/tz — szctgﬁz) (4.19)

con up = wdon  Cyy = A% donde A; es la seccién de salida del rodete normal al
flujo. Luego:

d
I = id2n— Q%ctgﬁz (4.20)
2

En la entrada se tiene que:
I'y = ndicimctgay (4.21)

se cumple que ¢y, = %11) donde b es el ancho del distribuidor de salida. Entonces:

= %ctgocl (4.22)
si se expresa la ecuacién de Euler para una turbina hidraulica de la siguiente forma:

gHnp =n(l'1 —T2) (4.23)

sustituyendo en esta expresion las ecuaciones 4.20 y 4.22 se obtiene que:
gHN =n (gctgocl —n*din+ er;zctgﬁg) (4.24)
Esta ecuacién da la variacién de 1y, para los diferentes regimenes de funcionamiento.

Con ella se obtiene la curva 1, = f (n) de una turbina de reaccién, como se ve en
la figura 4.14. De ella se deduce que el rendimiento hidraulico es nulo para:

e Turbina frenada, n =0.

e n=n, que es el valor que anula el paréntesis y se denomina velocidad de

embalamiento.
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Figura 4.14: Rendimiento hidraulico frente a velocidad de giro para una turbina
de reaccién.
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Figura 4.15: Caudal frente a velocidad de giro para diferentes turbinas.

4.4.6.1 Diagrama universal de curvas caracteristicas de un tipo de
turbina hidraulica

Generalmente, una vez terminado el proyecto de una turbina se construye un mo-
delo a escala reducida de la turbomaquina completa, incluyendo en las de reaccién
distribuidor y tubo de aspiracién. Este modelo se instala en el banco de pruebas
y, manteniendo la apertura de distribuidor y la altura neta constantes, se varia la
velocidad de giro registrando el caudal, es decir, se genera la curva Q = f(n) tal y
como se muestra en la figura 4.15.

Para las turbinas Pelton, dicha curva es practicamente paralela al eje de abscisas,
puesto que la velocidad de salida a la atmosfera y la seccién de paso se mantienen
constantes. En las turbinas de reaccién rapidas la pendiente es positiva, mientras
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que en las turbinas lentas la pendiente es negativa.

Llegados a este punto se pueden seguir dos caminos:

1. Utilizar como variables las mismas magnitudes de la maquina ensayada. El
diagrama obtenido utilizando dichas variables se denomina diagrama de cur-

vas caracteristicas particular de una turbina hidrdulica.

2. Utilizar como variables las magnitudes reducidas y, por tanto, el concepto
de turbina unitaria definidas en el apartado 2.9.1. El diagrama obtenido se
denomina diagrama universal de curvas caracteristicas de un tipo de turbina
hidrdulica. Se denomina universal porque es aplicable dentro de los limites
impuestos por la teoria de la semejanza a todas las series de turbinas geo-

métricamente semejantes, es decir, del mismo ny.

De ambas opciones, en bombas es més habitual seguir el punto 1 mientras que en
turbinas se toma el 2, empleando como ordenadas n1; y Q1.

En el ensayo elemental es suficiente trazar las curvas Q11 = Q11(n11) ¥y Mior =
Mot (n11) para una apertura de distribuidor dada (a,). A continuacién se reali-
zan més ensayos con aperturas diferentes del distribuidor. Una vez hecho esto
se trasladan las curvas a una gréfica (nj1, Q11) y se unen los puntos de igual
rendimiento por isolineas 1, = cte. Este es el diagrama universal principal (figura
4.16).

En este tipo de diagramas siempre se ha de indicar el didmetro del modelo. Las
isolineas de rendimiento son lo verdaderamente importante de este diagrama por
lo que las lineas de apertura de distribuidor pueden omitirse.

Si se representan 1), para una apertura de distribuidor fija, teniendo en el eje de
ordenadas la potencia cedida unitaria (P,,,) y en el de abscisas n;, se obtienen las
curvas de nivel de colina de rendimiento, figura 4.17. Estas curvas se corresponden
con la vista “en alzado” si se considera que el diagrama universal principal estéd “en
planta”.

Una turbina estd bien adaptada a un salto si su nj; de funcionamiento normal
corresponde o estd proximo al pico o zona de maximo rendimiento.

4.4.7 Funcionamiento anémalo
4.4.7.1 Cavitacion en turbinas

A la salida del rodete de una turbina hidrdulica se produce una depresién con el
objetivo de incrementar la energia absorbida por aquel, de tal manera que cuanto
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Figura 4.16: Diagrama universal principal de una turbina Francis.
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Figura 4.17: Colina de rendimiento. Turbina Francis.



4.4. Turbinas de reaccion 177

|
|
|
N : | : /
i ! | -
! | !
l v l
: | 2 :
!
|
] i -
\/ | s
= |
I 4 S .
|
i

________

Figura 4.18: Linea media de la corriente en una turbina.

mayor sea la depresiéon formada, tanto mayor sera la altura efectiva y por ende
el rendimiento de la maquina. Ademds en las turbinas, el tubo de aspiracién no
tiene como en las bombas meramente la funcién de conduccién del agua desde la
maquina al nivel inferior (o del nivel inferior a la maquina en las bombas), sino
también la funcién de recuperacién de energia cinética. Con la salvedad de que
el tubo de aspiracién en turbinas forma parte de ella, es decir, sus pérdidas son
imputables a la misma, sucediendo lo contrario en las bombas.

A modo orientativo existen algunas expresiones aproximadas, como la de Luchinger,
valida exclusivamente para turbinas Francis que senala el limite méximo de ve-
locidad especifica de funcionamiento para que no se produzca cavitacion:

6.850

ng < H10 + 84 rpm (4.25)

De modo maés general y escribiendo la ecuacién de Bernoulli generalizada para el
movimiento relativo entre el punto x y el punto 2 en la arista de salida del rodete
(ambos puntos situados en la misma linea media de la corriente, véase figura 4.18)
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se tendra: 5 5 5 )
Px | Wy Uy P2 Wy U
e £ A - A (4.26)
pg 28 2 "7 pg 28 2

donde H, es la altura geodésica del punto x y H,,

_, son las pérdidas hidraulicas

entre x y 2.

Ahora se escribe la ecuacién de Bernoulli para el movimiento absoluto entre el
punto 2 y 4, situado a la salida del tubo de aspiracién:

2 2
P2 C; Py | <y
224 0-H, =242y, (4.27)
pg  2g ** pg 2

Por otra parte, si se tiene en cuenta que en el nivel del canal de salida la cota es
0 v se estd en contacto con la atmdésfera (p = pparomérrica):

2 2
C C
&+A+Z4:%+i (4.28)

pg 28 pg 28

Despejando en esta tdltima expresién % + 7o se tendra:

2_c2
et g () .

Sustituyendo la ecuacién 4.29 en la 4.26, se tiene:

2_ 2 2_ 2.2 2
b c5—C Wiy —Wws5+us—u
i (o) (R )
que se puede reescribir como:
%:%—HX—H;—H; (4.31)

donde g—g es la altura de presiéon barométrica, H, es la depresion estatica, causada

o) ’ . s . ’ .
por la altura geodésica del punto x, H; es la depresién dindmica, causada por la
forma y dimensiones del tubo de aspiracién y H, es la depresién dindmica, causada
por la forma y dimensiones de los dlabes méviles.

Si ahora se resta a los dos miembros de la ecuacion 4.30 el término 5—;, siendo pg

la presion de saturacién del vapor, y se dividen ambos por la altura neta de la
turbina H, se llega a la siguiente ecuacién:

2

2_ 2 24,2 .2
Px _ DPs Po=bs _ Q=% _ Wimwatuy Ty
( HX> e —Hr H

Pg P8 pg 2g -2
= 4.32
H H H (4.32)



4.4. Turbinas de reaccion 179

La cavitacién tendra lugar cuando % = %, es decir, cuando el primer miembro se
hace cero, por consiguiente el primer y segundo paréntesis del segundo miembro

se igualan.

El primer paréntesis de la ecuacién anterior depende sélo de factores de la ins-
talacion y se denomina coeficiente de cavitacion de la instalacion, definido pues
asi: -

Bk — B,

O-in_;t = T (433)

Se procede ahora a aplicar la ecuacién de la energia mecédnica entre los puntos
normalizados!, E y A de la turbina:

2 2
PE | Cg PA PA PE | CE
=+ EVH-H, , =2 > 2 _H+tH, =—+E (4.34)
pg 2 M pg Tpg TP pg o 2g
despejando Hj:
2
PA — PE CE
H="""""_(£_g 4.35
N pg (Zg E*A) ( )

2
’ . C
el término ﬁ —H,

»_4 ©sla depresién dindmica en el interior de la méquina, causada

por las pérdidas del tubo de aspiraciéon ademads del rozamiento. Se denomina Ah.

Por otra parte, para maximizar la altura de aspiracién (Hy) se cumple que Z—g = %.
En consecuencia, se puede expresar la altura de aspiracion maxima admisible asi:

H, =PA"Ps pp (4.36)

mdx
P8
Se puede, por consiguiente, expresar el coeficiente de cavitacién en turbinas del
siguiente modo, suponiendo ps = pPparomérrica:
Pb—Ps __
N Ah _ pg Smdx
H H

c (4.37)

4.4.7.2 Golpe de ariete

En las turbinas de reaccién el golpe de ariete se produce por el cierre o apertura
rapida de la valvula general de admisién o del distribuidor Fink.

LE] punto normalizado E se define en la DIN 4323, ubicado en la cota de entrada de la turbina
después del rodete. El punto A, se corresponde con el punto S de la figura 4.18.



180

H[m] 2000
1400 1
2
1000 Numero de in/yectores
4
700
500
1000 MW
300 400
Francis
200 . 100 E%
140 (A
s
100
10
g i
50
@ 1 MW Kaplan
Qo’&z“" — W
T
20
10
@ Bulbo
5
2 5 10 20 50 100 200 500 1000

Q [m¥s]

Figura 4.19: Cuadro comparativo para la selecciéon de turbinas donde se muestra:
Altura del salto, Caudal y potencia de la maquina.

4.5 Criterios de seleccion

Las turbinas Francis se pueden emplear para saltos desde los 30 m hasta 700 m y
potencias que van de 1 MW hasta 250 MW. En los saltos grandes se emplean las
Francis radiales o lentas y para saltos bajos las diagonales o rapidas.

Generalmente las turbinas Kaplan se emplean para caudales grandes y saltos pe-
quenos (del orden de 5 a 70 m) y en un rango de potencias de 20 a 100 MW.

El uso de turbinas Pelton se limita a los saltos mas elevados, superiores a 200 me-
tros, aunque con el objeto de explotar minicentrales se ha ampliado el rango entre
los 45 y 700m. Las potencias van desde los 0.1 a los ISMW y los caudales suelen
ser pequenos en comparacion con los otros modelos. Estos rangos de utilizacién
de cada turbina se pueden analizar en la figura 4.19.

e Entre turbinas Kaplan y Francis: ambos tipos de turbina entran en
competencia para saltos de entre 30 y 70m. La elecciéon depende de muchos
factores, no obstante se pueden hacer las siguientes consideraciones:
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— Las turbinas Kaplan se adaptan mejor a variaciones de carga, debido a
que su curva de rendimiento es muy plana.

— Cuando una turbina Francis funciona con caudales inferiores al 60%
de la carga maxima aparece en el tubo de descarga un fenémeno de-
nominado antorcha. Es un caso particular de cavitacién que aparece
a cargas parciales y puede dar lugar a fuertes vibraciones asociadas a
las oscilaciones de presién. Por el contrario, las Kaplan funcionan con
normalidad a carga parcial de 40-50 % de la maxima.

— Las turbinas Kaplan son mas sencillas de transportar, el rodete es
desmontable.

— Para saltos bajos (superiores a 50 metros), a igualdad de potencia, las
turbinas Kaplan tienen didmetros de rodete mayores que las turbinas
Francis. Sélo variaciones importantes en el salto o en la carga justifi-
carian el empleo de turbinas Kaplan.

¢ Entre las turbinas Francis y Pelton: estos tipos de turbomaquinas com-
piten en saltos comprendidos entre los 200 y los 700 metros. En general, se
pueden establecer las siguientes consideraciones:

— A igualdad de salto y potencia, las Francis poseen dimensiones globales

menores aunque las Pelton requieren un volumen de excavacion minimo.

— A diferencia de las turbinas Francis, en las Pelton no existe peligro de

cavitacion.

— Debido a la erosién de la arena, el rendimiento de las turbinas Francis
empeora menos que el de las Pelton, ya que el deterioro producido en
aguja y cucharas puede ser importante.

— El rendimiento a carga parcial de las Pelton es practicamente constante,
ya que unicamente hay que cerrar alguna tobera de los distintos cho-
rros, sin embargo el rendimiento a carga parcial de la Francis decrece
considerablemente respecto a su 6ptimo.
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Capitulo 5

Centrales hidraulicas

5.1 Introduccion

En dltima instancia, es la energia solar la que al evaporar el agua inicia y posibilita
el conocido como ciclo del agua: Aguas superficiales = evaporacién = conden-
saciéon = precipitacién = Aguas superficiales. Por tanto al aprovechar la energia
del agua, ya sea para aprovechamientos de riego, para molinos, o grandes centrales
hidraulicas, estamos empleando una energia secundaria del sol.

Desde hace miles de anos se emplean ruedas y molinos hidraulicos, que transforman
la energfa hidraulica (cinética y/o potencial) directamente en energia mecénica, y
que se han empleado desde la molienda de cereal, a aplicaciones industriales textiles
y metalirgicas. Hoy en dia, en la gran mayoria de aprovechamientos hidraulicos,
se transforma la energia mecanica obtenida en las turbinas, directamente en ener-
gia eléctrica. Esta fuente de generacidon de energia eléctrica se dice que emplea
como combustible la “hulla blanca”, ya que el aprovechamiento de la energia del
agua en su ciclo natural no genera residuos, es una fuente de energia renovable,
y aunque tiene un cierto impacto en el ecosistema, su aceptacion social junto al
resto de renovables ha ido en aumento en las 1ltimas décadas. La transformacién
de la energia disponible en el agua, potencial y/o cinética en la energia mecdnica
en el eje de salida, se ha analizado en detalle en el capitulo 4. La ubicacién natural
de una turbina hidrdulica serd por lo tanto en una central hidraulica, que es una
explotacién industrial, en donde una o varias turbinas transforman la energia del
agua en energia mecéanica, que posteriormente se suele transformar en energia eléc-
trica para su distribucién y consumo. Las centrales hidroeléctricas se ubican en
183
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cursos naturales, rios, embalses, lagos, etc, que en general sufren algunas modifica-
ciones mas o menos profundas para poder extraer la energia del agua de un modo
lo mas eficiente posible. El propio curso natural del agua, las turbinas hidraulicas,
junto con los elementos constitutivos basicos, como las presas, canalizaciones, etc,
constituyen lo que se conoce como central hidraulica.

5.1.1 TUbicacion de la central

Es fundamental la correcta eleccion de la ubicacién de una central hidraulica, que
siempre se iniciard estudiando los planos topograficos de los posibles emplazamien-
tos. Una localizacién acertada puede disminuir el coste de instalaciéon de forma
drastica. Deben intentar aprovecharse las singularidades orogréficas. De forma
natural, dos puntos de un rio pueden estar separados por una distancia pequena
en planta, y mostrar grandes saltos de altura de agua, en meandros, por ejemplo,
o incluso en vertical, cascadas, etc. Ademds se suelen crear saltos de altura artifi-
ciales, por ejemplo y de forma mas comin mediante la construcciéon de una presa
en el cauce natural del rio, creando un embalse. Para ello se analizan las curvas
de nivel para ver la zona inundable analizando las diferentes secciones, como se
muestra en la figura 5.1.

Por otra parte, se debe calcular una estimacién del volumen de agua del vaso, me-
diante curvas hipsométricas, graficando la superficie inundada frente a la altura,
hoy en dia con mayor detalle con recreaciones tridimensionales de la zona anegada.
En esta fase, no solo hay que tener en cuenta la orografia, sino que hay que tener
presentes las consideraciones ecoldgicas y socioculturales que pueden impedir dicha
ubicacion. Ejemplos: inundacién de lugares de culto, pueblos, zonas protegidas,
o de especial conservaciéon medioambiental, etc. Otra opcién para crear artificial-
mente un salto elevado es derivando mediante un canal el cauce del rio por una
pendiente inferior a la natural, para finalmente tener un gran desnivel. Un caso
singular de este tipo de central en Espana, es el de la central de Poncebos, ubicada
en los Picos de Europa, en el rio Cares, muy popular por una ruta de senderismo
de montana.

5.2 Clasificacion y tipos

Las centrales hidraulicas se distinguen atendiendo a su ubicacién fisica, o en fun-
cion de la posicion relativa presa-central, pero tipicamente se clasifican, mediante

al menos tres criterios diferentes.
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Figura 5.1: Curvas de nivel analizadas para implantacién de una presa.
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En funcién de la produccidn eléctrica, [15] se diferencian en:

e Minicentrales. Se habla de minicentrales cuando la potencia eléctrica gene-
rada es inferior a los 10MW.

e Grandes y medianas. Se denominan asi aquellas cuya potencia instalada sea
superior a 10MW.

En funcién de la utilizacion del agua, como se aprecia en la figura 5.2, se distinguen:

e (entrales de agua fluyente. En estas centrales no se altera el cauce del rio,
yva que no hay embalse. Se capta una parte del caudal de agua circulante
para ser turbinado, y posteriormente se restituye al cauce natural del rio.
Dada su particular configuracién habitualmente tienen un salto pequeno y
practicamente constante y un caudal muy variable, en funcién de la época
del ano. En general, son centrales de pequeno tamano y de baja potencia, o
minicentrales. Se enmarcan aqui las centrales de derivacion, que son aquellas
en las que se emplea una pequena presa o azud para captar el agua y derivarla
a la zona de turbinado, tras la que se restituye al cauce de nuevo en un canal
de desagiie o socaz.

e (entrales de agua embalsada. En este tipo de central, el agua llega a las
turbinas desde un embalse, lago o pantano. Incluso se pueden incluir las
instalaciones que emplean agua del mar embalsada, centrales mareomotrices,
aprovechando las diferencias de cota de las mareas a lo largo del dia. Se
distinguen:

— Centrales de regulacién, que tienen la posibilidad de hacer acopio de
agua generalmente de un rio, lo que les permite regular y amortiguar
las oscilaciones hidrolégicas asociadas. Son capaces de regular la pro-
duccién, y permiten adaptarse a los picos de consumo en horas punta.

— Centrales de bombeo o acumulacion, que mediante un sistema de bom-
bas externo, o bien una turbina reversible, almacenan energia hidraulica
impulsando el agua hacia el embalse. Tienen tipicamente dos embalses,
ver esquema de la figura 5.3, para conseguir un mejor aprovechamiento,
bombeando en horas de demanda valle y turbinando en horas de de-
manda pico.

En funcién del salto de agua, o la presién disponible [21]:
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Rio turbinada
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Figura 5.2: Central hidrdulica de agua fluyente (a), y de agua embalsada (b).
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Figura 5.3: Central hidraulica de bombeo. Esquema.
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e Alta presion. Obviamente son las de mayor presién, por lo tanto las de mayor
altura, se consideran aquellas que tengan un salto hidraulico de mas de 200
metros. Estos grandes saltos entre dos puntos de un cauce de un rio, suelen
encontrarse en zonas de alta montana, en donde el volumen de agua fluyente
es pequeno dado la escasa area de captacién de pluviales, por lo que estas
centrales tipicamente tienen caudales bajos, del orden de 20m3 /s. Con estas
caracteristicas de alta presiéon y bajo caudal, las turbinas més empleadas son
las Pelton y Francis.

e Media presion. Se consideran centrales de media presion, aquellas en las que
el salto de alturas estd comprendido entre 20 y 200 metros. En este rango
de alturas generalmente se corresponden a instalaciones normalmente con
embalses, en valles de media montana, por lo que los caudales son mayores
que en las de alta presién, en torno a 200m>/s. Con este rango de alturas y
caudales, coexisten los tres tipos de turbinas, Francis, Kaplan, y Pelton para
los casos de mayores alturas.

e Baja presion. Son aquellas en las que el salto hidraulico es mas bajo, por
debajo de 20 metros. Esto suele corresponderse con grandes valles y en zonas
de pendientes menores, con lo que la superficie de agua pluvial captada es
mucho mayor, por lo que los caudales son tipicamente altos, tipicamente
superiores a 300m3 /s. En estas condiciones de escasa altura y caudales altos,
las turbinas que especificamente mejor se adecuan son las Kaplan, aunque
también hay turbinas Francis.

5.3 Elementos singulares

A continuacién de describen y analizan los elementos mas resenables de las cen-
trales hidrdulicas, mostrados esquematicamente en la figura 5.4, aunque no nece-
sariamente deben aparecer todos.

5.3.1 Embalse

El embalse lo constituye el agua almacenada, como resultado del acopio de agua
que fluye hacia su ubicacién, en general por uno o varios rios. Los embalses de
agua se destinan a produccion de energia eléctrica, y para el abastecimiento de
agua a poblaciones principalmente. Del total de volumen de agua, o capacidad
total del embalse, se diferencia entre aquel que estd embalsado por encima del
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Figura 5.4: Elementos principales de una central hidraulica.

nivel de entrada a la central, capacidad 1til, frente al que no se puede turbinar,
capacidad no util, figura 5.5.

5.3.2 Presa

La presa es una barrera que interrumpe la circulacién del agua siguiendo sus cauces
normales. En general tienen dos funciones principales: Aumentar la altura o salto
de agua, y almacenar o retener un determinado volumen de agua. Son posiblemente
el elemento mds identificativo de una central hidrdulica y existen multitud de

Capacidad util Conduccion de agua

a la turbina

Capacidad no utilizable

Figura 5.5: Capacidad de un embalse.
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Figura 5.6: Detalle de las esfuerzos sobre una presa de gravedad.

configuraciones de presas diferentes:

e Presas de gravedad. El empuje ejercido por el agua embalsada se contrarresta
por el propio peso de la presa, que tiene un perfil en general triangular o
trapezoidal, disminuyendo el espesor con la altura, al disminuir obviamente
la presién del agua. Requieren escaso mantenimiento en general y son muy
sensibles a una buena cimentacién. Se muestran esquemadticamente en la
figura 5.6 las principales fuerzas presentes en el balance de fuerzas de la
presa: peso de la presa y empuje del agua. Ademés se muestran otras fuerzas
que pueden aparecer eventualmente asociadas por ejemplo a la presencia de

hielo, o subpresiones en las cimentaciones.

e Presas de contrafuertes. Son muy similares a las presas de gravedad, con
un espesor variable con la altura, pero con la diferencia fundamental de que
se aligeran intercalando diferentes espesores, las secciones de mayor espesor
son los denominados contrafuertes, o pilares, y se emplean para ahorrar en
material, y mejoran la estabilidad para presas en terrenos poco estables. Se
muestra un esquena en la figura 5.7, y una fotografia de una presa real en la
figura 5.8.

e Presas de arco. Se emplean generalmente en pasos estrechos de un rio, y
redistribuyen el empuje del agua embalsada hacia los apoyos laterales de la
presa mediante una seccién de arcos horizontales, orientando la cara convexa
hacia el agua. Se muestra un esquema de la redistribucién de los esfuerzos
hacia los apoyos laterales en la figura 5.10, y en la fotografia real de la figura
5.9.
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Figura 5.7: Detalles del perfil de una presa de contrafuertes.

Figura 5.9: Detalle de una presa de arco.
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PLANTA

Figura 5.10: Detalle de las esfuerzos sobre una presa de arco.
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Figura 5.11: Detalle del perfil de una presa de béveda.

- >

Figura 5.12: Detalle de una presa de materiales incoherentes.

e Presas de boveda. De un modo similar a las presas de arco, emplean una
estructura esbelta (aunque més gruesa en la parte inferior) y combina arcos
horizontales y verticales formando una doble curvatura, de ahi la denomi-
nacion de béveda, se muestra un perfil en la figura 5.11.

¢ Presas de materiales incoherentes. Este tipo de presas emplean materiales
sueltos como tierra o piedras, que en determinados casos, y atendiendo a la
disponibilidad del material, pueden ser mas econémicas que las de hormigdn
convencionales. Para evitar la penetracion del agua, se emplean pantallas
impermeables, véase figura 5.13, y se compacta de modo que resistan el
empuje del agua. Buscando maximizar la friccién y resistencia al empuje,
suelen tener una gran superficie en contacto con el agua. Son las que se
emplean tipicamente en la construccién de diques, ejemplo en la figura 5.12.
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Figura 5.13: Detalle del perfil de una presa de material incoherente.

e Otras presas, como las de arco-gravedad, o las presas de arcos multiples,
combinan varios de los tipos de presas anteriormente descritos, o bien lo
repiten a lo largo de la longitud de la presa, para optimizar los costes. Detalle
de una presa de arco-gravedad en la central Hoover, figura 5.14.

5.3.3 Aliviaderos

Estos dispositivos encauzan, canalizan o desaguan el exceso de agua en un em-
balse producido en situaciones excepcionales de grandes crecidas. El riesgo de una
avenida de agua sin control, por encima de las presas podria ocasionar danos irre-
parables en la propia presa, o aguas abajo de la misma. Su funcionamiento es por
lo tanto, como el de otros sistemas de seguridad, muy ocasional, y una vez que se
estabiliza el nivel de agua embalsada dejan de emplearse. La disposicién de estos
aliviaderos es muy variada: en la coronacién de la presa, son los conocidos como
saltos de esqui; por desagiies de fondo, normalmente con cuenco de amortiguacién;
vertederos en canal, generalmente en los laterales de la presa, a la altura de la coro-
nacion; o de modo andlogo pero enterrado, los tineles aliviaderos; y finalmente los
aliviaderos en forma de vertedero libre. Se muestran ejemplos de aliviaderos en
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Figura 5.14: Detalle de la presa de arco-gravedad en la central Hoover, rio Colo-
rado, EEUU.

Figura 5.15: Dientes de Rehbock. Destructores de energia del agua.

la figura 5.16. Es fundamental en todos estos casos, el empleo de elementos que
disipen la energia del agua embalsada para evitar erosiones fatales en toda la zona.
Se emplean para ello diferentes elementos destructores de energia como trampo-
lines, resaltos en los aliviaderos, deflectores, cuencos de amortiguacion, dientes de
Rehbock, figura 5.15, y soleras adecuadas. Ademds las entradas o tomas de los
desagiies deben ser protegidos con rejillas y compuertas para evitar atascos.

5.3.4 Conducciones de agua

Las conducciones de agua empleadas en las centrales hidraulicas son en general
de gran envergadura con altas solicitaciones y fundamentales para el correcto fun-
cionamiento de la central. Alguna de las conducciones de agua mas relevantes:
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Figura 5.16: Disposicién de diferentes tipos de aliviaderos.
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Figura 5.17: Detalle de tuberias forzadas.

e Tuberias forzadas. Las conducciones de agua que bien desde el embalse,
captandose en las tomas de agua, figura 5.17; o desde un depdsito de carga,
transportan el agua hasta hasta las turbinas. Trabajan siempre llenas de
agua y suele emplearse acero u hormigén armado en su construccién. Son
los elementos mas sensibles a fenémenos de sobrepresiones bruscas en la
conduccién del agua, conocido como golpe de ariete.

¢ Tomas de agua. Son las estructuras que comunican el agua embalsada con
alguna tuberia o canalizacién, y debe controlarse fundamentalmente la ade-
cuacion del agua captada a las necesidades de las turbinas que lo vayan a
emplear, con rejillas fundamentalmente.

e Galerfas o tuneles de conduccién. Conectan el agua desde las tomas en
embalse al deposito de carga, o de extremidad, que es un almacén intermedio
que comunica directamente con las tuberias forzadas. Estas canalizaciones
suelen tener una longitud elevada con escasa pendiente aunque presurizadas,
mientras que las tuberias forzadas por lo general tienen una longitud menor
y soportan presiones muy altas.

e Chimeneas de equilibrio. Son pozos piezométricos que estan conectados a
las canalizaciones de agua para minimizar los danos de un posible golpe de
ariete. El nivel de agua en su interior fluctuara en funcién de la presién de la
instalacion y se suelen ubicar justo antes de la tuberia forzada, para proteger
de posibles danos las galerias o tuneles de conduccidn, figura 5.18.

Como se ha definido en el apartado 5.2, existen muchas combinaciones de centrales
hidraulicas posibles, y por lo tanto los componentes que se acaban de mostrar no
tienen que aparecer necesariamente en todas las centrales. A modo de ejemplos,
en la figura 5.19 se muestran algunas de las posibles disposiciones de una central
hidraulica vistas en planta.
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Figura 5.18: Ubicacién de la chimenea de equilibrio.
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Figura 5.19: Distintas configuraciones posibles de una central hidrdulica. 1-Presa,
2-Canal de derivacién, 3-Deposito de carga, 4-Tuberia forzada, 5-Sala de maquinas,
6-Canal de desagiie.
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Figura 5.20: Diferentes ubicaciones de compuertas.

5.4 Dispositivos accesorios

En una central convencional hay muchos mas elementos, que por no estar tan vin-
culados con las turboméaquinas hidrdulicas no se analizaran en detalle. Otras in-
fraestructuras de importancia notable como las salas de maquinas, o las estaciones
eléctricas, no son tratados en este libro, pero obviamente también son fundamen-
tales desde un punto de vista operativo.

Como ejemplos de dispositivos accesorios de interés, son las conducciones de airea-
cién que comunican las tuberias de agua con el exterior para minimizar danos ante
sobrepresiones, o las valvulas de compuertas, de sector, de mariposa, valvulas de
bola o esféricas, etc, empleadas para el cierre y la regulacion de caudales aporta-
dos en la central, figura 5.20. Existen instalaciones singulares como las escalas de
peces, que fomentan y permiten que los peces puedan remontar rio arriba, pese a
la presencia de una presa, como se puede ver en la figura 5.22.

Los desagiies de fondo, no sélo se emplean con la funcién de alivio en casos de
grandes avenidas, si no que tienen en ocasiones una funcién de limpieza de sedi-
mentos depositados, que puede ser fatal en determinadas situaciones, ya que puede
reducirse de forma notable el volumen acumulado, o peor aun taponarse las tomas
de agua. Mediante los adecuados caudales de desagiie en las tomas de fondo de
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Figura 5.21: Detalle de desagiie de fondo.

Toma

forma peridédica se intenta minimizar este problema, como se muestra en la figura

5.21.
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Figura 5.22: Esquema de una escala de peces.
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Capitulo 6

Problemas

B1 Dada una bomba centrifuga, como la mostrada en la figura 6.1, se cono-
cen los siguientes datos geométricos: dy = 150mm; dy = 300mm; by = 25mm. De
la corona directriz: d3 = 300mm; d4s = 360mm, el ancho de la corona directriz es
constante by = by = 25mm, se desprecia el efecto debido al espesor de los alabes
del rodete y de la corona directriz. Los datos del proyecto son Q =40 é H ="75m;
n =2850 rpm. y se hacen las siguientes suposiciones:

e El rendimiento volumétrico igual a 1, el rendimiento mecéanico igual a 1 y
rendimiento hidrdulico 0.85.

¢ El factor de disminucién de trabajo igual a 0.86.

e Las pérdidas en la corona directriz ascienden al 20% de la energia recuperable
en la misma y las perdidas en el rodete ascienden a un 5% de la altura
efectiva.

¢ Laentrada de los alabes es radial y la velocidad de flujo se mantiene constante
a su paso por los alabes.

Calcular:

a. La altura tedrica unidimensional Hy.. y la altura tedérica bidimensional Hy,.

b. La desviacion de la corriente relativa causada por el remolino relativo a la salida
del rodete.

c. El dngulo real de la corriente absoluta a su llegada a la corona directriz.
203
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=d3

d2

Figura 6.1: Dimensiones caracteristicas del rodete.

d. Altura de presién recuperada en la corona directriz.

e. Incremento de presién estatica real en el rodete.
B1.Solucién:

a) Conocido el rendimiento hidrdulico y el factor de disminucién de trabajo la
relacién entre la altura 1til y las altura tedrica unidimensional y bidimen-

sional son:
H = H;;Np = Hieoe: My

_ H __ 75 _
Heo = 1L = 25— 102.60m

b) La resolucién de los tridngulos de velocidades 20 y 2z nos permitird determinar
la desviacién de la corriente relativa causada por el remolino relativo 8§ =

ﬁZw - BZZ
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Infinitos dlabes (teoria ideal unidimensional)

__ mDhyn _ 7-0.3-2850 m
= T = G = 44778

=
Ht _ Coooud—Clooy] __ — Coeoul®s Cooou ng 102.6-9.81 = 2248 m
o = 2 ¢ 7 Cu =70 = g =
L 0 0030  _ m
Ceom = C2om = Zhne = mos002T = L7 %
_ (%) _ 1.7 _ _ ()
B = arctan (u n ) = arctan (775575 ) =0.07612rad = 4.36

2~ C200y
Bare: dngulo constructivo de los dlabes a la salida.

Z alabes (teoria ideal bidimensional)
Uy = ﬂgg" _ 71'0202850 44. 77m
0

=
th _ Cozutp— Clzy g _ G2l Com = Hig 884%:179781 = 19. 34 m
8 8 u
_ 0 003  _ m
C2eom = C2zm = Tahpom, — 7030.0221 1.7
B, = arctan (‘27'”) = arctan (77-537) = 0.06675rad = 3.82°

Uz —=Czy

0, = arctan (‘2’:'{) = arctan (54 ) = 8.7675 x 107 %rad = 5.02°

ap, : angulo de salida del alabe

0 = Boe — P, = 4.36% —3.82° = 0.54° 4ngulo de desviacién de la corriente relativa
debido al remolino relativo.

¢) Angulo real de la corriente absoluta a su llegada a la corona directriz.

El dngulo de salida del fluido @p; no coincide con el dngulo de entrada en la
directriz. Aunque se considere que d3 = dp entre la salida del dlabe y la entrada
de la directriz se produce una expansién de flujo ya que el ancho de la entrada de
la corona directriz bz es mayor que el ancho de salida del rodete b, (ver seccién
meridional).

Para determinar la velocidad a la entrada de la corona directriz ¢3 conocida la
velocidad absoluta a la salida del rodete ¢, nos basaremos en el cumplimiento de
la ecuacién de continuidad y conservacién del momento cinético.

Al despreciar el caudal de fugas el caudal que sale del rodete es el que entra en la
corona directriz, por tanto:

drb
Com2Tdrby = €3n27d3b3 + qe + i = 3 = Com—2 =
SN—— dzb3
0
1.7 1
Com—t =17 —— = 1. 577
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La conservacion del momento cinético entre la salida del rodete y la entrada en la
corona directriz
dy ds m
Cou—=— =C3y—— —> C3y = Czy = 19.34—
2 2 s
Con lo que ya podemos determinar el dngulo de entrada en la corona de dlabes
directrices og
1.57
03 = arctan Gm ) _ arctan [ —2= | = 8.1297 x 10 %rad = 4.65°
C3y 19.37
d) Para calcular la altura de presién recuperada en la corona directriz empleare-
mos la ecuacién de Bernoulli generalizada entre la seccién de entrada (3) y
salida (4).
2 2
2] 3 P4 Cy
— 4+ =="—+—"+4+AH, 3 4
pg 28 pg 28
Nos dan el dato de que las pérdidas en la corona directriz son el 20 % de la energia

2 2
recuperable en la misma =— AH, 3,4 = 0.2 (;—Z’, — ;—;) .

3= 19.34m/s
cm= 1.57Tm/s
o=t = 193415 = 16.11m/s

e 180
Cam = Cami2 = 15735 =1.31m/s

a3

3 =19.342 +1.57> = 376.31
c2=16.112+1.312 = 261.33

0g 2¢  2¢g 2981 29

2 2
ADideal _ €3 _ ¢4 _ 37631 _ 261.33 _
= = 5.86m

2 2
AH, 3 .4 =02 (% _ ﬁ) —02-5.86=1.17m

Apre('upemda _ Apigear o _ o _
P = "¢ AH, 3,4 =5.86—1.17=4.69m

e) Para el cédlculo del incremento de presién en el rodete se empleard la ecuacién
de Bernoulli generalizada entre las secciones de entrada y salida del rodete.

2 2
C C

B L b —Hpy =224 22

Pg 28 pg 28

Nos dan el dato de que las pérdidas en el rodete: H, 1o =0.05H =0.05-75=49m

Como la velocidad de flujo se mantiene constante a lo largo del rodete: ¢; = ¢y, =
com=1.7Tm/s
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2
A =ck, +h,=19412+1.7* = 379.61’:—2

2 2
P 1 CH, —C
P2 Pl (21 g =
pg  pPg 28

379.61 —1.7%
2.9.81

...—88.24—( >—4.9—65.43m

Se han resuelto todos los apartados, pero aunque no lo pida el enunciado siempre
es una buena practica en ingenieria realizar un balance energético y analizar las
pérdidas que se producen.

La altura tedrica bidimensional H,;;=88.24m nos da la energia mecédnica que el
rodete le comunica al fluido y que en caso de no haber pérdidas hidraulicas seria el
incremento de energia mecanica comunicado al fluido entre la entrada y la salida
de la bomba.

La altura 1til nos da el incremento de energia mecanica real que la bomba le
comunica al fluido entre las secciones de entrada y salida H=75m.

La diferencia entre la altura tedrica y la altura til nos da las pérdidas hidraulicas
en la turbomaquina H,,-H = 13.24m. En el apartado e se calcularon las pérdidas
de carga en la corona difusora AH, 3_,4 = 1.17m. En el apartado e las pérdidas de
carga en el rodete H, |, =4.9 m.

Debe notarse que el rendimiento hidraulico evalia las pérdidas que se producen
entre la entrada y la salida de la bomba y por tanto se debe cumplir:

Hy;—H=1324=AH, g ;1 +AH, 1 2 +AH, 3 >4+AH, 4 ;5
—_— Y

49m 1.17m

aunque no se dispongan de datos para evaluar las pérdidas en la admisién, voluta
o tubo difusor.
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B2.

Figura 6.2: Bomba radial considerada.

Las dimensiones de una bomba centrifuga radial de agua instalada en carga con

el eje de la bomba a 2m del nivel de agua en el depdsito de aspiracién, como se

muestra en la figura 6.2, son las siguientes:

ENTRADA
Ne—1 = 90%
RODETE
dy =100 mm
dr =250 mm
by =50 mm
by =20 mm
B> =10°

o) = 90°
AH, 1, =0.05H
T =T = 1

ENTREHIERRO

Ner = 100%

CORONA DIRECTRIZ
dz = 260mm

dy = 350mm

bz =20mm

by = b3

B=1=1

Nea = 60%

VOLUTA

salida voluta = salida bomba

SALIDA
ds = 140mm

Las caracteristicas de la bomba en su punto de diseno son:



Capitulo 6. Problemas 209

e 0 =140I/s; H=60m; n=2850rpm
e Pérdidas volumétricas despreciables

e Rendimiento hidrdulico del 87%
Calcular:

a. Triangulos de velocidades a la salida para la teoria unidimensional y bidimen-

sional.
b. Desviacién de la corriente relativa a la salida del alabe.
c. Factor de disminucién de trabajo.
d. Incremento de presién en la corona directriz y su rendimiento.
e. Presion en la entrada de los alabes de la bomba.

f. Incremento de presién en la voluta y su rendimiento.

B2.Solucién:

En la resolucién de cualquier problema de turboméquinas hidraulicas es impres-
cindible tener claro el recorrido del fluido a lo largo de la turbomaquina y para ello
serd conveniente dibujar un esquema en el que se muestre el recorrido del fluido y
se indiquen las secciones de paso de flujo caracteristicas de la turboméaquina. En
la figura 6.2 se muestra la bomba, y una seccién meridional en donde las secciones
1y 2 son la entrada y salida de dlabe y las secciones 3 y 4 son la entrada y salida

de la corona de alabes directrices fijos.

a) Lo primero que nos piden es el tridngulo de velocidades a la salida. Se resolveran
los tridngulos de velocidades uni y bidimensional en la salida:

Infinitos dlabes (teoria ideal unidimensional)

_ mDyn _ 70.250-2850 __ m

uy = T ; 25 00*4 37.31%
_ _ _ . _ m
Ceom = C2um = 7 byn, = m0.2500.021 2.55 7§

. — m__ 1.809 __
Coou =ty — iy = 37.31 — LB — 20,87

€200 = B + oy = V25 F 2287 = 23,0

Boe = B2 = 10° dngulo constructivo de los dlabes a la salida
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Como la altura 1til es dato y conocemos el rendimiento hidraulico podemos calcular

e H 60
H.— 21— > _6897
e 0.87 "

Z Alabes (teoria ideal bidimensional)

0 1y = % _ nozggzsso 37311
_ CQzuuz:C/lz?ul _ oty Hizg _ 68.97-9.81 __ m
Hi. = g =% —vom=7 =" = 18147
C2zm = ndzgzm = nOZ(S)é)‘(‘) o7 = 255 %

Cr: =1 Jc2, + 2, = V2557 + 18.147 = 1831
Ba. = arctan (2 ) = arctan (75755g5;) = 0.13205rad = 7.57°

up—Co; 37.31-18.31
O, = arctan (2—’") =arctan (&5) = 0.13950rad = 7.99°

0, : angulo de salida de la corriente absoluta

b) Conocidos los tridngulos de velocidades la desviacién de la corriente relativa a
la salida del 4labe

AB = Broo — Po. = 10— 7.57 = 2.43°

c) El factor de disminucién de trabajo es por definicién

H. ¢ 1814
= Qa0 703
“TH. T 22.86

d) Para el calculo del incremento de altura de presién y rendimiento de la corona
directriz sera necesario aplicar la ecuaciéon de Bernoulli generalizada entre las
secciones de entrada 3 y de salida 4 de la corona directriz. Nuevamente nos
dicen que despreciemos el efecto debido al espesor de los alabes, por tanto
no habra reduccién de la secciones de paso de flujo.

pP3 C%
LEN R +AH 344
pg 28 pg 28

Nos dan el dato de que las pérdidas en la corona directriz son el 35% de la energia

2 2
. 2 e
recuperable en la misma = AH, 354 = Moy (i — %’)

Como el triangulo de velocidades a la salida del rodete es conocido la velocidad a
la entrada de la corona c3 se obtiene de imponer el cumplimiento de la ecuaciéon
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de continuidad y de conservacién del momento cinético a la corriente fluida entre

las secciones 2 y 3:

drb m
Com2Tdaby = C3m2Td3h3 + Go -+ Gi = C3m = Com ot = Coy = 2.55—
—— d3b3 s
0
d d
o2 = 3B — 3 = 200 = 18142
2 2 )
C3m 2.55
tanaz = =% = 222 — 01404
o= T 1814

Al no haber separacién entre rodete y corona directriz ni ensanchamiento en la

corona directriz se cumple ¢3 = ¢p;.

c3, = 18.14m/s
€3
C3m =2.55m/s
{% = 3,2 = 18.14 133 = 12.95m/s
¢4

Cam = Cam it = 255738 = 1.82m/s

3 =18.142+2.552 = 335.36
€3 =12.95*+1.822=171.10

Apmaxcd _ 3 3 _ 33536 _ 17110 _ . (s
e T 23 T 2g = 2081 ~ 2981 — 8.37m Energia maxima recuperable en la

corona directriz.

2 2
AH, 3 .4 = 0.4 (i _ ﬁ) — 0.4-8.37 = 3.35m Pérdidas en la corona directriz.

Ape—q _ APmax_c—d —AH
ps — pg -
logrado en la corona directriz.

34 = 8.37—3.35=5.02m Incremento de altura de presién

e) Para calcular la presién absoluta a la entrada de los dlabes aplicaremos Bernoulli
generalizado entre el nivel de aspiracién de la bomba (A) y la entrada al
rodete (1), asumiendo que las pérdidas entre la aspiracién (A) y la entrada

(E) son nulas, AH, 4,5 ~0:

pPa Cfx P1 C%
—+ = +u="—"+5 +AH A +AH g
pg  2g pg  2g —

~0
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como el rendimiento en la aspiraciéon de la bomba hasta la entrada en los dlabes
es del 90% quiere decir que:

2 2
p pa & 101325
P, e PA L 09 (52 o)
pg T2g TN | pe T ag T <1000~9.81 + "
~—

~0

Como nos piden la presién absoluta a la entrada del rodete serd necesario descontar
el término cinético de la expresion anterior.

El caudal que circula por los canales del rodete puede expresarse:

— = Clmﬂ?dlbl = C]mTEdlblTl = szﬂdzbz = szﬂdzbzfz
v

Como se desprecia el efecto debido al espesor de los dlabes 7 =1 se cumple ¢y, =
Com PP =2.5580% = 2,551

100-50

Al ser la entrada de los alabes radial no habra componente circunferencial y por
tanto ¢y, = ¢, = 2.55%

2 2 2
p1 DA € i 2.55
o =nu | =+ A ——=11.1- =10.77
pg Nasp Pg+ 2 +2za 2 2.081 m
~—

~0

f) Para calcular la presién absoluta a la salida de los dlabes aplicaremos Bernoulli
generalizado entre la entrada y la salida de los alabes:

2 2
p1 P2 Ca
f—i-f—‘er—AHRH:f—‘rf
pg 28 =27 pg ' 2g

Las pérdidas en el rodete son un dato AHg, ,, = 0.05H, reordenando y susti-
tuyendo nos queda:

2 2 2 2
&:ﬂ+ if% +HIZ*AHR1_,2:ﬂ+ i,% +thf0.05H:
pg pPg \28 2 pg \28 2
2,552 18.312
..=10.77 — 68.97 —0.05 - 60 = 59.97
* (2.9.81 2~9.81) + "

ApProg = 59.97 — 10.77 = 49.20m
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g) Para calcular el incremento de presién en la voluta expresaremos la ecuacién de
Bernoulli entre la seccién de entrada de la voluta (coincidente con la salida
de la corona directriz (4) y la salida de la voluta (coincidente con la seccién
de salida de la bomba (S) porque la bomba no tiene cono difusor)

b g b
pg  2g S pg g

No se dispone de ningin dato para evaluar las pérdidas en la voluta AHg, ., y por
tanto no se puede determinar ps con esta ecuacién. Lo que si se puede calcular es
la méxima presién recuperable en la voluta suponiendo que no hay pérdidas.

APmax recvotwa _ €4 6§ _ 1711 3017

_ _ —8.38
pg 2¢ 2¢ 2-981 2-9.81 "

ya que

Q0 04 0044
==

o= Td2 70142

m
=2.60 —

s
Para calcular la recuperacién en la voluta acudiremos a la definicién de la altura

ttil. - ,
(p‘ +gg )(pE+CE+zE):p‘YPE
pg 28 pg 28 pPg P8

El incremento de presién en la bomba puede desglosarse en:

H~ & _ pl _ _APE—>1 +Apr(1d "‘APc—d +Apv1)lutu
[ P8

en donde la diferencia de presién entre la entrada (E) y la entrada al rodete (1),
Apg_1, se calcula partiendo del balance definido en el apartado e:

A P 3 2
AH, p . = 2PEol _ 24 L G +zA—<p;+°1> —1.23m

despejando las pérdidas en la voluta, se tiene:

APyoluta —H_ —Apg-1 _ AProd o Ape_q
pg pg ps  pg

= 60— (—1.23) —49.20—5.02 = 7.0m

con lo que el rendimiento de la voluta sera:

Apvoluta _ 7.0

=0.835
AP max _rec_voluta 8.38

MNvoluta =
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distribuidor

rodete

Figura 6.3: Seccién meridional y transversal de una turbina Kaplan.

Tl.Para una turbina Kaplan instalada en una central hidroeléctrica, como se
muestra en la figura 6.3, donde los datos en el punto de diseno son los siguientes: La
altura/salto neto H = 17.5m, el caudal a la entrada Q = 478m3/s, n=682rpmy la
potencia de accionamiento P, = 10°CV. Las dimensiones del rodete son: D=8.4my
el didmetro del cubo es de 3.4m. La velocidad absoluta de salida del rodete se prevé
para estas condiciones de funcionamiento paralela al eje de giro y el rendimiento
hidraulico estimado es 7, = 0.944. Considérese 1, = 1.

a. Calcular los triangulos de velocidades a la entrada y salida del rodete en los tres
puntos siguientes: en el extremo del dlabe (Do = D = 8.4m), en el interior
del dlabe (Dj,; =3.4m) y en el didmetro medio del dlabe Dy,

b. Los alabes directrices tienen una inclinacién tal que obligan al flujo a salir
del distribuidor formando 38° con el radio. Si el didmetro a la salida del
distribuidor es Dy =9.2m, calcular la velocidad de salida del distribuidor ¢y
y la altura del alabe.

c. Calcular la energia entregada por el flujo al rodete, la parte de ella entregada
en forma de energia cinética y el grado de reaccion.

d. Potencia disipada por pérdidas mecanicas. Rendimiento total.

@

. Calcular la velocidad especifica ny.

1 salida de la corona directriz e exterior del dlabe
Nomenclatura: 1 entrada rodete m media del alabe
2 salida rodete i interior del dlabe
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wi
Figura 6.4: Triangulos de velocidades de entrada y salida a una distancia r.

De=8.4m

Ul -

Tl

Figura 6.5: Componente axial de la velocidad en las secciones 1 y 2.

T1. Solucién:

a) Componente axial ¢, en el rodete.

Al considerar rendimiento volumétrico 1, =1 el caudal en la entrada Q (caudal
susceptible de ser turbinado o caudal absorbido) es igual al caudal turbinado Q,

=0— ¢q. — qi
~— =~
0 0

La aplicacién de la ecuacién de continuidad entre la entrada de la turbina (E) y la
entrada del rodete (1) (suponiendo velocidad de flujo uniforme en la entrada del
rodete)

ext — int

0= n
c1g =103 m/s

n(D2, — D? ).Cl_ 478_7r(8.4273.42)
as - 4

*Cla
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La aplicacién de la ecuacién de continuidad entre la entrada (1) y la salida del

rodete (2)
n(D2, — D?

ext int )

4

n(D%, — D?

ext int ) .

4

Cla = C2a
y como el drea de paso de flujo en la entrada y salida del rodete es la misma, se

tiene ¢y; = Cq-

En las turboméquinas axiales se considera que la componente radial de la velocidad
en el rodete es nula. Al ser nula en todo el rodete en general lo serd en particular
en las secciones de entrada y salida c¢j, = ¢p» = 0. El enunciado del problema dice
que en el punto de diseno 6ptimo, la velocidad absoluta de salida del rodete se
prevé paralela al eje de giro, por lo tanto ¢; = ¢4 (c2, =0).

Velocidad tangencial (por ser axial, u; =uy = u)

7an_ w-D-68.2

=0r= =3.57-D="17.14

u=or 0 0 3.57 7.14-r
u, =30.00 m/s
Um =21.06 m/s
u;=12.14 m/s

Componente tangencial ¢y,

Teniendo en cuenta que la altura tedrica H, = H - 1);, y haciendo uso de la ecuacién
de Euler:

H = Cly Ul —Cy - U2
8

se obtiene (cp, =0 y por ser axial u; = up = u)

H-my-g _17.5-0944-981 227
u 7147 r

Clue =5.40 m/s
Clym =7.69 m/s
Clui = 13.35 m/s

Velocidad absoluta Angulo Velocidad
c Bi relativa w;
1= \/c%a—kc%u tan B = u%lu Bi Wl:sicnl?s.
e cle=11.63 m/s tanfBi, =0.419 | B, =227 | wi,=26.7 m/s
m ¢y, =12.86 m/s tan f1,, =0.770 | Bi,, =37.6 | wi, =169 m/s
i c;=16.86m/s tanfBy; = —8.55 | B1;=96.7 | w;; =104 m/s
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Figura 6.6: Desarrollo cilindrico de los alabes.

Velocidad absoluta Angulo Velocidad
1) B relativa wy
=314, wmp== B wo=
e ¢ =103 m/s tan fBr, = 0.343 | B, =18.9 wy, =31.8 m/s
m ¢y =103 m/s tan B, = 0.489 | Boy =26.1° | wy, =234 m/s
i c2; =103 m/s tanBy; = 0.848 | B =40.3° | wy; =159 m/s

En el desarrollo cilindrico de los dlabes (figura 6.6) pueden observarse los tridngulos
de velocidad en verdadera magnitud. Nétese como los angulos B; y B2 que forma
la corriente relativa con la velocidad periférica son coincidentes con los angulos
constructivos del rodete. (Teorfa unidimensional, sin imperfecciones de guiado).
En las turbinas por ser el flujo a favor del gradiente de presion, el campo de
velocidades dado por la teoria unidimensional no difiere significativamente del
campo de velocidades dado por la teoria para un nimero finito de dlabes. Por eso
en turbinas es habitual suponer H;; >~ H;c.

b)
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Figura 6.7: Seccién radial de la turbina mostrando la velocidad de salida de la
corona directriz ¢y y sus proyecciones en la componente radial ¢y, y periférica
Clly-

Entre las secciones de salida del distribuidor 1’ y la entrada en el rodete 1 la
corriente fluida no varia su momento cinético por tanto se cumple la ecuacién de
vortice libre:

Clu’r = Clul1 = Cleulle = Clmul1lm = Cliul1i

Cly- 4.6 =22.70 = Cly = 4931’)1/5

Conocida la componente circunferencial y el dngulo 8 = 38°! se tiene la compo-
nente radial.

La velocidad de salida del distribuidor ¢y = sicnnél» = Si‘;ggg =8.0m/s.

La altura by del dlabe distribuidor a la salida (despreciando el espesor 7y~ 1)

O =7mDbr 11y

0 478

b — = :2.63
! D Tic1y 7-92-1-6.3 n

¢) La ecuacién de Euler para las turbomédquinas motoras expresa que el flujo le
transmite un par de rotacién al rodete igual a la variacién de la cantidad de
movimiento del fluido entre las secciones de entrada 1 y salida 2 del rodete

Lay=90—6y=52
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Mﬂuido%rodete = th (Clurl - C2ur2)

Potguidosrodete = pO: (Cluul - 6214”2)

W = ciuu1 — couup = gH;. Donde gH; es la potencia que el fluido le co-
munica al rodete por unidad de flujo masico que pasa por el rodete, H; =H -1, =
17.5-0.944 = 16.52 m es la energia mecdnica (expresada en forma de altura) que el
fluido le comunica al rodete. La energia cinética H. y de presion H, que el fluido

le entrega al rodete son:

Ho=%4_2 H,=H;—H,
e Hy =168 103 _149m  H, =1652-148=1503 m
m  H, =286 _ 10X _300m H, =1652-3.02=13.50 m
i 3 —9.08m  Hy=1652-9.08=744m

d) Primeramente se calculard el rendimiento total de la turbina.

P, P, 10°-735.5

= — = —0.897
M P ovorida  POH  1000-9.81-478-17.5

El rendimiento total da cuenta de las pérdidas volumétricas, hidraulica y mecénicas
Nt = My Mn Mimec = Nmec = ﬂvr'hnh S 1009914 =0.950

Las perdidas mecdanicas se obtienen como la diferencia entre la potencia interna y
la potencia de accionamiento:
P, 1= TNee 1-0.95

—p, = P, = P, =0.0526-P,
nmec nmec 095

Pmec = Pinterna - Pu =

e) Los datos del problema son para la turbina trabajando en su punto de disefo:

El ntimero especifico de revoluciones de Camerer viene dado por:

1/2 5

-P, 68.2-v10

nla } = 7\/7 = 602 (dimensional)
disefio

ng =

H5/4 17.55/4

en donde [n] =rpm, [P,]=CV y [H|=m
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Figura 6.8: Seleccién de la turbina en funcién de la velocidad especifica.

T2 En un banco de ensayos, el modelo de una turbina Francis da en condiciones

de rendimiento éptimo los siguientes resultados: H = 6.5m, Q = 206.51/s, n =
750rpm, P, = 16.10CV (11.84kW).

a. Calciilese el rendimiento global y la velocidad especifica.

b. También en condiciones 6ptimas, calcilese n, Q, P, si colocamos la turbina en

un salto neto de 26m.

c. Sila escala de la turbina ensayada es A = 6, calctlese 1, n, Q, P, del prototipo,
si H=158.5m.

T2.Solucién:

a) rendimiento global o total:

B

P, 11840 — 0.899

ne =

Puabsorbida - pgOH ~ 1000-9.81-0.2065- 6.5
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velocidad especifica ny(Camerer)

ng =

1/2
P, 750-4/16.1
n } = 750-v16.10 =290 (dimensional)
disefio

H5/4 6.55/4
velocidad especifica np (adimensional)

=1.58 (adimensional)

00 | 2=790./52065
) ) iy (9.81:6.5)%4

b) Partiendo de las leyes de semejanza dindmica restringida, vistas en la seccién
2.9, y suponemos iguales el rendimiento mecénico de modelo y prototipo se

tendria:
Bombas Turbinas
2 =~ b (o) % ~7 (LD)
_P _~ B 0 oD
pw3DS — 2\ oD3 p(gH) 3/2D2 VeH
n=ps (o) "”“(@)
MODELO A=3l=1 PROTOTIPO
rendimiento éptimo
H,=65m H,=26m
Om =206.51/s 0,=?
ny, =750 rpm n, ="?
P,,,=16.10 CV P, =7
Mm = 0.899 n,=?
ng m = 290 ng_p =?
Turbinas

o
Dzm—fl( )
wD

B,
plet) D7 = Tz(
@D
~T
=B \vert

")

vﬁ

Para que haya semejanza entre modelo y prototipo es necesario forzar a que los
numeros adimensionales independientes de modelo y prototipo sean iguales:

©nDp  ®,D, D, [H, 1 [H, 1 /26
OB O0Z0 sy =y =2 |22 =y [ 22 2750+ 4 | 22 = 1500
VeHn  JeH, """ Dp,\'H, "2\ H, 1 Ves rpm
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Quiere decir que con H, = 26, el nimero de revoluciones del prototipo tiene que
ser de 1500rpm para que exista semejanza con el modelo.

Al existir semejanza entre modelo y prototipo se cumple 17, = 1,, = 0.899 y también
ng_p = ng_m = 290.

Para calcular el caudal del prototipo sabemos que se cumple:

Om — Op H, 2 H, . 5 %
D} /2H Dz\lﬁ QmD = Onh \/%—206.51 .\/;7413 1/s

Para calcular la potencia en el eje del prototipo sabemos que se cumple:

B 3/2

=128.8 CV

Pay, Fa 2 (H)Y? _ 2. (26
SE = sty = P = P A () = 16117 (3)

)

MODELO A=p32=6 PROTOTIPO
rendimiento éptimo
H,=65m H,=585m
On =206.51/s Q, ="
ny, =750 rpm np =7
P.n=16.10CV Pop=?
Nm = 0.899 n =7
Ny m = 290 ng_p =?

Turbinas

wim =~ ()
Py

s = 2 ()
=+ (%)

Para que haya semejanza entre modelo y prototipo es necesario forzar a que los
numeros adimensionales independientes de modelo y prototipo sean iguales:

- D, / / /
@D _ Ol nm =750 - 58 =375.0 rpm
gHy, ng

Al existir semejanza entre modelo y prototipo se cumple 1, = 17,, = 0.899 y también

ng_p = Ng_m = 290.
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Para calcular el caudal del prototipo sabemos que se cumple

On 9p D127 H) 2 [Hp
— = Q — Q = Q A, _— = ...
D2\/gH,  D2\/gH, r=*"p2\'H, <" \'H,

22065621250 Z 00302 1/s=22.30 m> /s

Para calcular la potencia en el eje del prototipo sabemos que se cumple

Fa, = Fa, =P, =P, A% (HP)M -
p(an1)3/2Dr2n p(ng>3/2D[23 v o Hy,

3/2
...:16.1-62-<568'55) = 15649 CV

Estos serian los resultados que obtenemos si aplicamos la semejanza hidrodindmica

restringida. Cuando la relacién de escala A>1 a veces se emplean teorias con

base empirica para corregir que la semejanza geométrica no es total (acabados

y holguras distintas entre modelo y prototipo, etc). Una férmula empirica muy

empleada para dar cuenta de estos efectos es la formula de Moody:

Lot qus o, 120899 s 0,035

L=, L=np
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TS.De una turbina Francis de eje vertical, como la que se muestra en la figura
6.9, vy en detalle en la figura 6.10, se conocen los datos siguientes: didmetro de
entrada al rodete 45¢m, ancho del rodete a la entrada Scm, didmetro de salida del
rodete 30cm, ancho a la salida del mismo, 7cm; los 4labes restan un 8% al 4rea
util en la entrada; angulo a la salida del distribuidor, 24°, angulo a la entrada
de los alabes del rodete, 85°, dangulo de salida de los alabes del rodete 30°; las
pérdidas hidraulicas en el interior de la turbina equivalen a 6m.c.a., velocidad a la
entrada de la turbina, 2m/s; diferencia de altura piezométrica entre la entrada y
salida de la turbina, 54m, rendimiento mecdnico, 94%. La turbina carece de tubo
de aspiraciéon. Considerar las dimensiones de salida del distribuidor iguales a la
entrada del rodete y el rendimiento volumétrico del 100%.

Calcular:

a. Velocidad de giro

b. Altura neta

c. Altura 1til

d. Rendimiento hidraulico y total
e. Caudal

f. Potencia interna

g. Potencia al freno

T3. Solucién:

a)

datos geométricos datos de flujo

oy =24° cg =2m/s

D; =45 cm AH, p_.s =6 m.c.a

by =5 cm (% +zE) — (% +zs) =54 m.c.a
B = 85° Thmee = 0.94
71 =0.92 ny = 1

D; =30 cm

b, =7 cm

B, = 30°
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camara espiral

cubo / llanta alabe del alabe distribuidor
rodete regulable

S

Figura 6.9: Secciones E y S para la turbina.
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Figura 6.10: Dimensiones lineales y angulares de la turbina.
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Figura 6.11: Tridangulos de velocidades.

El enunciado del problema no facilita el didmetro a la salida del distribuidor.
Consideraremos ryr = rj(espesor del entrehierro despreciable) = ¢y, = ¢1,. Des-
preciando el entrehierro, no se produce variacién del momento cinético del fluido
(ecuacién de vértice libre):

Ciyr1 = Clul

El caudal que sale del distribuidor Q, al no haber fugas externas ni internas,
coincide con el caudal turbinado que pasa por el rodete:

Q=cy,mdy Ty by =c,mdy T bi+ g + g =0 1Ny =0
~— ~— ~ ~—
1 0.92 0 0 1

En 1’ el alabe del distribuidor es afilado 7 = 1.

Desconocemos también la altura del alabe distribuidor b,. Haremos la hipétesis
de que Ty by = 11 b1.=cy, =cyp-
~—~ ~—
1 0.92

Con esas hipétesis ¢y = ¢ y por tanto o = ¢ : el angulo de salida del distribuidor
ay coinciden con el angulo de entrada de la corriente absoluta en el rodete ¢ .

Construimos los triangulos de velocidades con los datos disponibles.

Para calcular la velocidad de giro de la turbina necesito conocer la componente
periférica u.

Si nos fijamos en el tridngulo de velocidades de la entrada, se conocen tan sélo 2
angulos o y B1. Tomo como pardmetro ¢, y expreso los tridngulos de velocidades
en la entrada y salida en funcién de cy,,. Es decir u; = ¢y, +wy, = Ao 4 Sl

tanoy ' @nf;
cim (g + g ) = Cim (gogge + mgsa ) = 2.3335¢
Im \ tanay tan f3; Im \tan24® T tang83° : Im

Clm
Cly =

= = =2.246
“tanoy Clm an 249 Clm
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c1 =/, + 3, =\ (2.28601,)" + 3, = 2.46¢1
D 30
Uy = ulD—; = 23335 2 e1n = 1.555Tery
77.7D1b1T1 45-5-0.92
e L —0.9857
C2m Dby T Clm 30-7-1 Clm Clm

c 0.9857¢
Coy = Up —Wpy = Up — ré’gz =1.555Tc1m— 7%“1300"" =

= \/c%u + C%m =0.9973c¢1,,

Ya tenemos expresados los tridangulos de velocidades en funcién de cy,,. Hagamos

(1.5557 — 258573 ¢, = —0.15158¢1,

uso de otros datos del enunciado.

La altura o salto neto H en las turbinas de reaccién:

2 2
C C

H= <pE+E+zE> - <pS+S+ZS)
pg 28

pg  2g
La turbina carece de tubo de aspiracién. El enunciado nos dice que se considere

como seccidén de salida de la turbina la seccién de salida del rodete. Por tanto

S=2.

Si separamos la altura o salto neto en la componente piezométrica y cinética se
tiene:

2
C

s> _ <”E+ZE”ZZZ
2g pg pg

54 m

(0.9973¢1,,)>

2
H= <pE+ Epszs>+(CE
P8 P8 2g
54 m
22
...=54 —
+<2~9.81

_ _ 2
T )_54.2039 0.0507¢3,,

2
E _
>+(%

g\ _
2)--.

Nos dan el dato de que las pérdidas hidraulicas en el interior de la turbina equivalen

a bm.c.a= AH,, =

H =

r_interiores — 6

Ht + AHrJnteriores
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9.81

H, = Cluul;Qu“z _ 2.246¢1,,2.3335¢1,,—(—0.15158¢y,,)1.5557 ¢y, _ 055836’%"1
AHr,inleri()res =6

H = H; + AH, jpteriores = 055836%;% +6

Igualando las dos expresiones del salto neto

54.2039 — 0.0507¢3,, = 0.5583¢3,, +6
48.2039 = 0.609¢%,,

cim==+ 43:2839 = +8.897m/s= ¢y, = 8.897m/s

Conocido cy,, conocemos todas las componentes de los tridngulos de velocidad.

u; =2.3335¢y,, = 2.3335-8.897 = 20.76m/s

_ 60u; __ 60-20.76 __
n= 24" = rods = 881.2rpm

b) La altura o salto neto H = 54.2039 — 0.0507¢?,, = 54.2039 — 0.0507 - 8.897% =
50.191m

c) La altura ttil en turbinas es la altura teérica H; = 0.5583¢%, = 0.5583-8.897% =
44.193m

d) Rendimiento hidraulico n;, = % = £193 — 0.8805

Rendimiento total 1; = 11Ny Nec = 0.8805-1-0.94 = 0.8277

e) Q=nDibTic1, = 7-0.45-0.05-0.92-8.897 = 0.5786 m> /s

f) La potencia absorbida por la turbina es P = pgQH = 1000-9.81-0.5786-50.191 =
2.8489 x 10°W = 0.285 MW

La potencia interna Pierng = PNine = PNp1y = 0.285-0.8805-1 = 0.251MW

g) La potencia al freno, potencia de accionamiento o potencia en el eje P, =
PinternaMmec = 0.251-0.94 = 0.236 MW
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Anexo

Balance energético en una maquina de fluido

En la figura 6.12 se define un volumen de control cuya seccién de entrada E y sec-
cién de salida S son coincidentes con los limites normalizados de la turbomaquina
(brida de aspiracién y brida de impulsién).

En base a los principios béasicos de la Mecanica de Fluidos, se aplica la ecuacién
de conservacién de la energia total en dicho volumen de control, para un sistema
de referencia fijo a tierra.

4 pletivi+gz)+ [o.ple+ivi+gz)[(V —)H]ds=...

o o T s [T P o+ [, T s+ f 0y

Siendo:

Figura 6.12: Volumen de control genérico de una méaquina de fluido.
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e energia interna del fluido é
h entalpia kj—g
G  gasto maésico kg

&, funcién de disipacion viscosa W

Bajo las hipdtesis de régimen estacionario y flujo uniforme en las secciones de
entrada y salida, se obtiene:

fSc7 7dS+G (h+ 7V +gZ) Ge(h+ 7V +gZ)e—

6.2
me pn VC dS-i—me [(Tn)v—g]ds—"_fVchdV ( )

Aplicando la ecuacién de continuidad (se supone 1, = 1), y notando que — ¢ (p7~
v_g)derme [(?7) v_g] ds=W es el trabajo por unidad de tiempo que realizan las

paredes méviles sobre el fluido y denotando por Q = fSc‘7 . st—i—fw QrdV al
calor recibido por el fluido a través de la superficie de control Sc y generado en su
interior, respectivamente, se obtiene:

W+

1 1
ps(h+ Evz—i-gz)s—Pe(h‘*‘ Ev2+gz)€: G

(6.3)

De forma analoga, el calculo del balance de energia interna en el mismo volumen

de control conduce a: .

P, +0
G

(6.4)

€5 — e =
que expresa que la variacion de la energia interna del fluido es debida a la disipacion
por efectos viscosos, al aporte de calor o ambos efectos.

Restando de la ecuacion de la energia total, la de la energia interna, se obtiene la
ecuacion de la energia mecanica, (siendo h=e+ %):

p 1, > <p 1, > W&,
—+-vitgzr) —|-+5zv+ez| = 6.5
<p 2 s \p 2 e G (5)
Reordenando:
: p 142 p 12
W= Q{( ++> —( +=-—+z + o 6.6
P8 pg  2g . pg  2g . v ( )

El balance de la energia mecéanica aplicado a la turbomaquina generadora indica
que el trabajo que el rodete realiza sobre el fluido produce, por una parte el efecto



Anexos 233

util de incrementar la energia mecdnica del fluido, mientras que otra parte se
degrada en las pérdidas por disipacién viscosa. Expresando la potencia que las
partes moviles entregan al fluido como W= pgOH,;, v las pérdidas por efectos
viscosos como ®, = pgQAH,, ¢, se obtiene:

112 112
pg 2g p pg 2% s

Cuando se establece el balance energético en el rodete, puede resultar ventajoso
utilizar un sistema de referencia solidario al rodete. Rodete, como el que se emplea
en la deduccién de la ecuacion de Euler secciéon 2.5.2. El volumen de control
contiene todo el fluido que circula por el rodete.

La ecuacion de conservacion de la energia total expresada en un sistema de refe-
rencia que gira con velocidad angular, debe considerar el trabajo de las fuerzas
inerciales. Si el rodete gira con velocidad angular constante, la tinica fuerza que
produce trabajo es la fuerza centrifuga, ya que la fuerza de Coriolis es perpendi-
cular a la velocidad. Como ademas la fuerza centrifuga deriva de un potencial, al
igual que la gravitatoria, se sustituye el trabajo que realizan sobre el fluido por la
variacién de energia potencial.

2.2 2.2
4 [ople+iw? +gz— L)+ [0 ple+ w? +gz— L) [(V —0) W ]ds =

_ . 6.7
o Rt fy () W ds T T 0y

Asumiendo la validez de las hipdtesis empleadas para la obtencién de la ecuacion
6.2 se obtiene:

2.2 2.2
Lt yw* + gz — ) = F(h+ v + 82— &) =

= —fsm(pﬁ-W)ds—‘,—me [(%7) W] ds +fSc7'7ds+fVchdV

(6.8)

La suma de los dos primeros términos es nula,— me(p7 . W)ds—f— me [(%7) Wq ds=
0, ya que la condicién de no deslizamiento impone W =0en las paredes fisicas del
rodete. Y fsc7 ‘T ds+ fvc QrdV = Q, es el calor recibido por el fluido a través de
las paredes o generado en su interior. Aplicando la ecuacién de continuidad (se
supone 1, = 1):

1 Q*r? 1 Q?r?
(h+§w2+gz— 5 )s—(h+ 5w2+gz— 5 )e =

(6.9)

S -

De manera andloga, la aplicacion de la ecuacién de la energia interna para flujo
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incompresible conduce a:

®,+0

+

(6.10)

€ —€=—¢
M
De modo andlogo al sistema de referencia fijo, restando de la ecuacién de la energia
total, la de la energia interna, se obtiene la ecuacién de la energia mecanica para
un sistema de referencia movil, siendo (h = e+ Z):

p 1, 92r2> (p 1, 92r2) —P,
S owitgz— —( =+ wtgz— = (6.11)
(P 2 2 /)y \p 2 2/ 7

Resultado que suele conocerse como ecuacién de Bernoulli generalizada en ejes
relativos. Reordenando la ecuacion anterior, y siendo Qr = u:

1W2 1M2 1W2 lu
(”2 +2+zz_2>—AH,Hz=p'+1+zl—2 (6.12)
pg 2g 2g 8 8

Torbellino irrotacional o potencial

Supéngase un orificio en el centro de un tanque. El fluido se pone en movimiento
hacia el desagiie y la velocidad de las particulas es mayor cuanto menor es la
distancia al centro. Las particulas sigue una ley hiperbdlica tal que rc, = cte bajo
las hipotesis de fluido incompresible y régimen irrotacional, ya que, por aplicacién
de la ecuacién de conservacién de momento cinético se tiene:

JscP (FAC)(E-H)dS =0 = [4pQ[riy A (crify + cuity,)|dS =0 — [re,], = [reu]y = rey =
cte

No siempre el flujo saliente del distribuidor entra inmediatamente en el rodete.
En muchas ocasiones existe un espacio libre. El agua sale del distribuidor con
componente radial y tangencial y entra al rodete con componente axial y tangen-
cial, lo que implica que mientras a ¢y gira alrededor del eje a una c¢,(f(r)) sin
ejercer ninguna accién sobre el rodete, es decir, el momento del eje es nulo. Por
consiguiente cy,r = cllurl o lo que es lo mismo, cada particula se mueve circunfe-

rencialmente con una ¢, proporcional a %
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