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La obra TURBOMAQUINAS HIDRAULI-
CAS (o turbomaquinas de fluido incom-
presible) trata de dar al estudiante o al
ingeniero no especializado los fundamen-
tos teoricos y practicos sobre la operacion
de las maquinas hidraulicas rotativas.

El autor empieza sefalando los princi-
pios de la dinamica de fluidos en una tur-
bomaquina para describir después las dis-
tintas maquinas que se encargan de la
transferencia de energia: primero, de ro-
tor a fluido (bombas); luego, de fluido a
rotor ( turbinas); después, de rotor a rotor
a través de un fluido (acoplamientos flui-
dos). Por tltimo, hace hincapié enlas fuen-
tes naturales de energia y su utilizacion
por medio de turbinas, analizando deteni-
~ damente las variables que determinan un
huen rendimiento y operacion.

Por su contenido y sus valores didac-
ticos, la obra esta destinada a los estu-
diantes de ingenieria a nivel de licencia-
tura y a los cursos que se imparten en las
carreras de ingenieria bajo distintas acep-
ciones, tales como Mecanica de Fluidos,
Turbomaquinaria y Maquinas Hidraulicas.
Sin embargo, es también recomendable
caomo libro de consulta para ingenieros de
operacién y mantenimiento.
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Prologo

En casi la totalidad de los procesos industriales de conversién de energia, un fluido
estd siempre en juego, cediendo ¢ tomando energia de un sistema mecanico, Conocer las ma-
quinas capaces de realizar esta conversion, es saber como se puede disponer de las fuentes
energéticas naturales y como se puede manejar la energia en sus diversas aplicaciones.

Este curso de TURBOMAQUINAS HIDRAULICAS, cuyo contenido corresponde al que
se imparte en el Instituto Tecnoldgico y de Estudios Superiores de Monterrey, trata de dar al
estudiante o al ingeniero no especializado, las bases fundamentales sobre la teoria y caracteris-
ticas de operacién de las maquinas hidraulicas rotativas que se emplean hoy dia en la trans-
ferencia de energia entre el agua y un rotor provisto de alabes. Dada la naturaleza del fluido
de trabajo, también se las podia calificar como turbomdquinas de fluido incompresible.

Queda asf abierto el camino a la publicacion de otra obra de Turbomaquinas de fluido
compresible (vapor, gas y aire), que tal vez alcance a ver la Juz en un futuro préximo.

He aquf en forma esquemdtica el contenido de! presente libro: Se sefialan en primer
término los principios tedricos generales que rigen la dindmica de un fluido en una turbo-
maquina. Se va fijando después la atencién en las diversas méquinas que pueden operar la
transferencia de energfa, primero de rotor a fluido (bombas); después de fluido a rotor (tur-
binas); seguidamente de rotor a rotor a través dc un fluido (acoplamientos fluidos) y por
ultimo se describen los aprovechamientos hidrdulicos o saltos de agua, como fuentes naturales
de energia y su utilizacidén por medio de turbinas hidriulicas.

Se hace asi un examen detenido de las bombas centrifugas y de las bombas axiales,
analizando las variables que determinan un buen rendimiento y operacién, Se estudian con
relativo cuidado las tres turbinas hidraulicas fundamentales: Francis, Kaplan y Pelton, repre-
sentativas de los tres tipos bdsicos, o sea, de reaccién de flujo radial, de reaccién de flujo axial
y de impulso o tangencial. Se contempla el sistema bomba-turbina base de la transmisién flui-
da, y las caracteristicas de operacién del acoplamiento fluido y del convertidor de par. En el
capitulo referente a “saltos de agua” se pretende informar a los futuros ingenieros sobre los
recursos hidraulicos naturales y ademas motivarlos en la busqueda de nuevos aprovechamien-
tos energéticos. En este sentido, se obliga a los alumnos a elaborar un trabajo durante el curso,
sobre alguna obra hidrdulica importante, sefialando precisamente Ja razén de ser que tuvo el
proyecto, sus caracteristicas técnicas y las necesidades que satisface. La importancia de esta
materia reside justamente en la notable proyeccidn que tienen las obras hidroeléctricas en
el desenvolvimiento socioeconémico de una nacion.

Los ejemplos resueltos en el texto ayudan a comprender la aplicacién que encuentra
la teorfa en determinados casos concretos. También se incluye una lista de problemas en el
Apéndice.

Se debe advertir, que en el transcurso de la obra se hace uso indistintamente del siste-
ma métrico y del sistema inglés; del primero por ser oficial en México, y del segundo, por una
necesidad en nuestro medio.

Monterrey, N, L., Agosto de 1974
M. P. E.
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CAPITULO 1

Principios teodricos generales

1.1. Definiciones

Las turbomaquinas son maquinas rotativas que permiten una transferencia energética
entre un fluido y un rotor provisto de dlabes o paletas, mientras el fluido pasa a través de
ellos. La transferencia de energia tiene su origen en una gradiente de presién dindmica que
se produce entre la salida y la entrada del fluido en el rotor, por lo que también se denomi-
nan a estas maquinas de presién dinamica.

Si la transferencia de energia se efectiia de maquina a fluido se le da el nombre gené-
rico de bomba; si por el contrario el fluido cede energia al rotor se llama turbina. En la pri-
mera denominacién figuran no sélo las maquinas conocidas comercialmente con el nombre
de bombas, cuyo fluido de trabajo es el agua, sino también toda turboméaquina que sirve para
imprimir energia a un fluido, como compresores, abanicos, sopladores, etcétera, ya sean de
tipo axial o radial y trabajando con cualquier clase de fluido. Entre las turbinas figuran las
hidriulicas, de vapor, de gas, de aire, etcétera, también para cualquier clase de fluido.

1.2. Métodons de estudio

Son varios los caminos que pueden seguirse para estudiar la operacién de los elemen-
tos que constituyen las turbomaquinas y cada uno puede encontrar justificacién en el desarrollo
y estudio de un tipo en particular; pero si se trata de sefialar una metodologia general, propia
de un curso para ingenieros, se deben considerar aquellos procedimientos que tienen la mis-
ma base comiin de estudio para todas las turbomaquinas, cualquiera que sea el tipo, esta-
bleciendo principios universales que puedan ser facilmente comprendidos y asimilados por
los educandos.

Tres son los métodos a seguir para estudiar el comportamiento general de las turbo-
méaquinas. El método analitico, el método experimental y el andlisis dimensional.

El método analitico estd basado fundamentalmente en el estudio del movimiento del
fluido a través de los 4labes, segin los principios de la Mecénica de Fluidos: Anilisis de
diagramas vectoriales de velocidades a la entrada y a la salida de los 4labes. Estudio dindmico
caracterizado por la influencia de fuerzas exteriores y de cantidades de movimiento. Relacio-
nes entre las propiedades o variables que definen la dindmica del fluido a su paso por la
maquina, como son: el gasto o caudal, la carga, la presion, la potencia, la velocidad de rota-
cién, el tamano o dimensién, la masa especifica, la’ viscosidad, la elasticidad, etcétera,

El método experimental fue casi el tinico seguido hasta principios del presente siglo
en la construccién de las maquinas hidraulicas. Las férmulas empiricas de la Hidraulica eran
de utilidad en aquellos procesos mejor conocidos y més facilmente medibles, como el movi-
miento del agua en ductos y canales, pero en una turboméquina la experimentacién se hacia

13



14 Principios teéricos generales

mas dificil y ld ponderacién de variables resultaba complicada, por lo que el disefio de los
elementos no podia hacerse con el debido ajuste y precisién, obteniéndose rendimientos bajos.

Fue después del primer cuarto de siglo, con la ayuda de la Mecanica de Fluidos, cuando
realmente progresd el proyecto y construccién de las bombas y de las turbinas hidriulicas.
Los principios tedricos de la Hidrodindmica clasica con el auxilio de los datos experimentales
de la Hidriulica, dieron un conocimiento méas completo de la dindmica del fluido a través de
los adlabes, favoreciendo el disefio de formas fluidodindmicas que evitan los choques contra
los alabes y la separacién de los contornos, consiguiendo excelentes rendimientos. Hoy dia,
cualquier fabricante calificado de turbinas hidraulicas, Pelton, Francis o Kaplan, garantiza
rendimientos del 90% o superiores.

Pero no obstante el progreso obtenido en la tecnologia hidrdulica con la contribucién
ofrecida por la Mecanica de Fluidos, la experimentacién sigue haciéndose necesaria en la ma-
quina concebida como un todo. Formas aisladas de un modelo de un elemento de maquina
pueden ser analizadas tedricamente, aunque no todas. Pero la influencia reciproca de unos
elementos sobré otros, particularmente en estructuras complicadas, es dificil conocerla. Es
cuando la experimentaciéon sobre el conjunto puede ser valiosa.

El andlisis dimensional es el tercer método que se sefiala como general en el estudio
de las turbomaquinas. Con el conocimiento de las variables que intervienen en el movimiento
de un fluido en una turbomdquina, manejadas en forma puramente matemadtica, el andlisis
dimensional ofrece grupos de relaciones entre dichas variables, en los que se puede advertir
la razén de proporcionalidad directa, inversa o potencial que existe entre las mismas variables.
El método aparece abstracto, pero en realidad es una herramienta poderosa en una primera
aproximacion, pues, con un minimo de conocimientos procura una guia eficaz en la investiga-
cién limitada asi, a buscar solamente los coeficientes de proporcionalidad que convierten los
referidos grupos en identidades. )

Se ¢onfirman asi{ por andlisis dimensional, los coeficientes de funcionamiento de las
turbomaquinas, lo mismo que los numeros de Euler, Reynolds, Froude, Mach, etcétera, que
califican la influencia de las diferentes propiedades del fluido (inercia, viscosidad, accién gra-
vitacional, elasticidad, etcétera) en movimiento a través de la maquina.

1.3. Principios de la dindmica de fluidos

El método que se seguird en el texto sera el analitico, sin perjuicio de hacer referencia
a los otros métodos en la medida que se haga necesario para la mejor comprensién de las ideas.
Algunos conceptos fundamentales de la Mecédnica de Fluidos es conveniente recordar.

Trayectoria es el lugar geoméirico de las sucesivas posiciones de una particula de flui-
do en movimiento.

Lineas de corriente son el conjunto de curvas que caracterizan el movimiento del fluido
en un instante dado y estan definidos por las envolventes de los vectores velocidad de las di-
ferentes particulas del flujo, No pueden cortarse, pues si asi fuera se tendrian dos velocidades
en un mismo punto.

Tubos de corriente definidos por superficies formadas por lineas de corriente hipotéti-
cas limitando venas parciales de flujo. En el caso de flujos planos (trayectorias planas) las
lineas de corriente son las directrices de tubos de. seccién longitudinal plana. En el caso de
flujos limitados por superficies de revolucién coaxiales, en corrientes giratorias, las lineas de
flujo que definen los tubos son las meridianas, llamadas asi por estar contenidas en los planos
meridianos. Directrices y meridianas se [laman también lineas de escurrimiento. Un ejemplo de
f{lujo, giratlorio se tiene en la turbina Kaplan en la zona de vdrtices libres que precede al ro-

ete moévil.



Principios de la dindamica de fluidos 15

Fig. 1.1 Red de flujo en un ducto de revolucidn
de vértices libres en Hujo irrotecional.

Funcidn de corriente es una funcién matematica que representa la geometria de las su-
perficies de corriente.

La corriente de fluido se descompone para su estudio en tubos de corriente del mismo
gasto, el cual se conserva constante, en flujo estable, pues por definicién, la velocidad no tiene
componente normal a la superficie que limita el tubo de corriente.

Normales a las lineas de corriente se tienen las lineas de potencial de velocidad.

Potencial de velocidad es upa funcién matemdtica que representa la geometria de las
superficies normales a las de corriente, en flujo irrotacional 0 movimiento potencial.

Las lineas de corriente y las de potencial constituyen la red de flujo, de gran utilidad
en el estudio de la dindmica de los fluidos a través de formas determinadas.

Asi por ejemplo, para definir los 4labes del distribuidor y los del rotor de una turbina
a reaccién, se debe trazar la red de flujo en la zona del distribuidor y en el espacio compren-
dido entre éste y el rodete mévil, espacio pequefio en la turbina Francis pura, pero mas grande
en la Francis mixta y sobre todo muy notable en las turbinas de tipo axial, como la Kaplan,
donde la zona de vortices libres entre el distribuidor y el rotor es de grandes dimensiones.

En la figura 1.1 se muestra una seccién de esa zona en la turbina Kaplan, donde se
tiene un flujo giratorio que avanza segtin las meridianas ¥, ¥., ¥s... con potenciales de ve-
locidad ¢i, ¢2, ¢s... las cuales constituyen la red de flujo. He aquf las condiciones a que estd
sujeto su trazado,

Suponiendo un fluido ideal, 1a velocidad meridiana, en un tubo de corriente elemental,

“viene dada, segtn la teorfa del movimiento potencial, por

fat
A sy

Vm = (EC. 1.1)

esto es, la variacién que tiene la funcién potencial a lo largo de la meridiana. Esta velocidad
meridiana permite el calculo del gasto del ducto. En efecto, para un tubo de corriente ele-
mental formado por dos superficies de revolucién coaxiales definidas por las meridianas (dos
embudos con el mismo eje), cuyo radio promedio es R y cuya 4rea de paso es una corona de
superficie normal a la velocidad meridiana, el gasto vendra dado por

20 = %Rm,% (Ec. 12)
L

Como este gasto, por hipétesis, es el mismo en todos los tubos de corriente y es ademas
constante (AQ = cte) en flujo estable, entre dos lineas equipotenciales (4a¢ = cte), el trazado
de la red de flujo debera cumplir fa condicion
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Flg. 1.2 Red de flujo en un dutto rectifinee con eje de revolucién.
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R —* = cte. (Ec. 1.3)

Asy

esto es, la relacién de distancias entre meridianas, al espacio entre equipotenciales, por la dis-
tancia al eje de giro, es constante, tratdndose, como ya se apunt$ de un caso general de flujo
giratorio en ducto cerrado.

Si el ducto es rectilineo, como es el caso que se presenta en la figura 1.2, las lineas de
flujo y las equipotenciales son rectas. La ley que regira entonces a la red de flujo, entre dos
equipotenciales, sera

R Asg = cte. (Ee. 1.4)

ya que Asy = cte. entre dos equipotenciales consecutivas,

En este caso, las lineas equipotenciales son también de igual velocidad o de equive-
locidad. :
Este flujo se produce entre las dos caras paralelas del distribuidor de una turbina
hidraulica a reaccién, en la parte cilindrica de las turbinas axiales y en esa misma zona tam-
bién en los difusores. ‘

Entre dos lineas de corriente, se tiene asy = cte., quedando como condicién:

= cte. ' (Ec. 1.5}

Asy

Para las condiciones de disefio los contornos de los 4labes deben definir tubos de
corriente,

1.4. Componentes de Ia velocidad absoluta. Diagramas vectoriales

En las turbinas de reaccidn, las trayectorias, al menos en ¢l distribuidor, en el entre-
hierro y en el rodete mévil, se inscriben sobre superficies de revolucién cuyo eje es el de rota-
cién de la miquina. Considerando el caso mas general de una superficie de revolucién S
(Fig. 1.3) sobre la que se ha dibujado la trayectoria T, el vector velocidad absoluta V en un
punto M, tangente a la trayectoria en ese punto, se puede descomponer en tres componentes es-
paciales convenientes; una Vu segun la tangente al paralelo o componente giratoria; otra Va
paralela al eje o componente axial y otra Vg segun el radioc OM o componente radial.

Las componentes axial y radial tienen como resultante la velocidad meridiana Vm, en
el plano meridiano ZOM. La componente giratoria o tangente Vu, como veremos, califica la
transferencia energética, y la componente meridiana condiciona el gasto, por lo que son dos
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Fig. 1.3 Componentes de la velocidad cbsoluta.

componentes importantes. Conviene asimismo hacer notar que estas dos componentes Vu'y
Vm definen el plano tangente en M a la superficie de revolucién, cuya resultante es la velo-
cidad absoluta V contenida en el mismo plano tangente.

En la zona de accién del rotor aparece la velocidad tangencial de los slabes, velocidad
de arrastre o velocidad base que se expresa por U, cuyo vector tiene una direccién tangente
al paralelo P en el punto considerado M. La velocidad relativa Vr del fluido respecto al dlabe
se puede, pues, definir por medio de la ecuacién vectorial que liga la velocidad absoluta del
fluido V con la velocidad base U y con la relativa, segun los principios generales de la Dina-

mica, asi - -

--) .
V=U+4Vr (EC. 1.6)

cuyo diagrama vectorial viene materializado por el tridngulo de velocidades contenido en el
plano tangente en M a la superficie de revolucién (Fig. 1.4), donde también se hallan las velo-
cidades meridiana y tangencial del fluido. El tridngulo de velocidades a la entrada y a la salida
del rotor juega siempre un papel importante en el estudio de las turbomaquinas.

Para las condiciones de disefio los contornos del 4labe son lineas de corriente, siendo
la velocidad relativa del fluido tangente al 4labe. El angulo que forma esta velocidad relativa
{V:) con la direccién de la velocidad de arrastre (U), se llama dngulo del &labe y se representa
generalmente por la letra griega 8.

1.5. Determinacion de la accion del fluido sobre los dlabes. Ecuacion de Euler

El fluido a su paso por entre los alabes ejerce sobre ellos acciones reductibles a fuer-
zas, en virtud de los cambios de las cantidades de movimiento con el tiempo.

Fig. 1.4 Tridngulos de velocidades.
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Fig. 1.5 Accién del fluide sabre los dlabes.

La figura 1.5 representa un rotor generalizado de una turbomdquina, provisto de alabes.
Cada dos alabes consecutivos forman un ducto por el que circula el fluido, determinando em-
pujes sobre los contornos, cediendo ¢ tomando energia segin se trate de una maquina mo-
tora o receptora. En el rotor en cuestién (de tipo bomba) el fluido se mueve de dentro hacia
afuera, representando las condiciones a la entrada con el subindice I y a la salida con el sub-
indice 2. El ducto se halla limitado por las superficies de revolucién que definen los bordes
de entrada y de salida, cuyas 4areas son A, y A. respectivamente. En el mismo orden V. y Vi
representan las velocidades absolutas.

El célculo de la energia transferida va a hacerse bajo las condiciones de flujo estable.
La fuerza ejercida entre fluido y alabe se va a considerar definida por tres componentes espa-
ciales ortogonales: la axial (en este caso perpendicular al papel), la radial y la tangencial. El
valor de cada una de estas tres componentes se va a determinar en funcién del cambio en la
cantidad de movimiento con el tiempo, Asi si m representa la masa del fluido, en lbm, conte-
nida en el ducto en un momento dado, aumentada o disminuida por la masa dm que entra o

sale en un tiempo dt, — representa slugs* y las cantidades de movimiento serdn:
R - .

= (mV + V,dm)

En el tiempo t:

En el tiempo t + dt: é(mv + V dm)
en donde V es la velocidad promedio de la masa m dentro del ducto, que por hipétesis se man-

. . . . mV
tiene constante en flujo estable. La cantidad de movimiento dentro del ducto —-—-—) se mar- .

C
tiene constante. S6lo en la masa dm se experimenta un cambio en la velocidad, variando por
tanto la cantidad de movimiento entre la entrada y la salida.

Siendo la masa un escalar, los vectores cantidad de movimiento tienen la misma direc-
cién y sentido que las velocidades correspondientes. Si n es el mimero de ductos formados por
los 4labes del rotor, las componentes de la fuerza desarrollada por el rotor sobre el fluido o
viceversa, seran:

Empuje axial: F. = n dm
g dt

(vaz - Val) = gE(Vnz - Va!)

Ibm-pie

* La forma dimensional de la constante g. es: [g.] =lb .
S-5eg
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Accién radial: Fr = l}—% (Vie — V) = g (Vre — Vri) (Ees. 1.7)
ge <

Accién tangencial: Fu= &dﬂ:l- (Voo — V) = E (Vie — Vi)
ge dt g

Se ha lHamado G = 2 , 0 sea, el gasto de masa (Ibm/seg.)

dt

El empuje axialxpuede ser ntil en el caso que se quiera producir un arrastre axial sobre
la misma maquina, como por ejemplo en el caso de un avién. En las méquinas fijas, este em-
puje axial es contraproducente y conviene reducirlo o eliminarle buscando la accidn reciproca
de unidades gemelas, o también, procurando que Vi, = V,, en una misma unidad.

La accién radial queda neutralizada en el eje. La simetria del rotor evita empujes per-
judiciales sobre los cojinetes, Toda la transferencia de energia ttil entre fluido y rotor, se logra
a expensas de la componente tangencial, la cual produce un momento méximo sobre el eje de
giro de la mdquina, ya que es perpendicular al radio. El momento exterior M o par transmi- []
tido por el rotor, o al rotor, es igual al cambio en el momento de la cantidad de movimiento ll
con relacidén al tiempo, entre la entrada y la salida del fluido de los 4labes, o sea,

G
= —{Vu: - r Ry
M - {(Vu: R: — Vu: Ry) (Ec. 18)

Si el rotor gira a una velocidad constante o, la potencia transferida entre fluido y rotor
sera

P = Me = ——Gw— (VUg R, — Vu, R1) (EC 19)

y como «R = U, sustituyendo entre la entrada y la <alida, queda

G
P = -’g— (UzVUz - U1V'Ll1) (EC 110)

El trabajo hecho por los alabes sobre el fluido (o viceversa) o expresién de la energia
transferida entre alabes y fluido, por unidad de masa de fluido, sera

1
E = (Uz Vu? - Ul Vul) (EC' 111)

L7}

la cual es conocida como la ecuacidn de Euler. Se advierte que tiene su origen en el cambio
que sufren las velocidades tangenciales del fluido y del alabe entre la entrada y la salida del
rotor. Esta ecuacién sirve para cualquier clase de fluido compresible o incompresible, con
cualquier clase de propiedades, pues al deducirla no se ha hecho ninguna restriccién al respecto.

Para conservar a E (energia en el rotor) un valor siempre positivo, se escribe conven-

cicnalmente .

E= - (V. V.. — U, V,,) para maquinas receptoras (bombas) (Ec. 1.12)
E = ——l- {U, V.. — U.V..) para magquinas motrices (turbinas) (Ec. 1.13)
gl_‘

Esta forma es légica, ya que una bomba sirve para comunicar energia a un fluido, esto |
es, el fluido recibe energia de la maquina (de ahi su nombre); por tanto a la salida del rotor
la energia del fluido serd superior a la de la entrada y se tendra U. V.. > Ui Vu, con lo que E
es positiva, representando la energia o trabajo exterior que se debe hacer en la flecha. Reci-
procamente, en una turbina donde U, Vi, > U V.o, E expresa la energia o trabajo, por unidad



20 . Principios teoricos generales

de masa ( 1[;;3:8)) , que se tiene en la flecha como consecuencia de la cesién energética hecha

por el fluido.

lbs-pie
lbs )

longitud (pies), siendo entonces sustituida la letra E por la H, representativa de la carga total

que actia sobre la mdquina. En este caso la ecuacién de Euler tiene la forma

Si la energia se expresa por unidad de peso, esto es la E representa unidades de

H = g—l(Uz Vis — Us Vu) (bombas) (Ec. 1.14)
H = é (Us Vas — Uz Vo) (turbinas) | (Ec. 1.15)

que es la mds usual en las turbomdéquinas hidraulicas.

Debe hacerse notar, en esta sustitucién, que el valor de la masa es constante y que el
peso varfa con el nive] g.*

Estas formas de la ecuacién de Euler son tedricas. En la realidad existen pérdidas de
carga por friccién, choques, turbulencias, etcétera, que se tendran en cuenta al definir los
rendimientos.

Desde luego, la transferencia de energia entre fluido y mdquina se efectia al paso de
aqguél por el rodete movil. Pero hay que disponer al fluido en condiciones de que la cesién
o toma de energia pueda realizarse, con la ayuda de elementos auxiliares que completan la
maquina. En las turbinas de impulso por ejemplo, las toberas transforman la mayor parte de
la energia del fluido en dinamica para que asi pueda ser aprovechada por la maquina. En las
turbinas hidraulicas de reaccién, donde se aprovecha la presién o carga estdtica del fluido, se
disponen el caracol, el distribuidor y el tubo de desfogue como elementos auxiliares importan-
tes. El primero procura la alimentacién del liquido suficiente para Ja operacién de la turbina.
El distribuidor regula el gasto segiin la potencia exigida a la miquina y ademds impone el giro
necesario del agua a la entrada del rotor. El tubo de desfogue ‘permite una ganancia en la gra-
diente de presién a través de la turbina. Oportunamente, al estudiar cada méiquina en particu-
lar se veran con suficiente detalle los elementos que completan cada unidad. !

1.6. Deduccién y analisis de la ecuacion de la transferencia
bajo la forma de componentes energéticas

La ecuacién de Euler, o del momento de la cantidad de movimiento, es una expresién
matemdtica sencilla que cuantifica la energia transferida entre fluido y rotor, mientras el flui-
do pasa por los alabes. Dicha ecuacién no da noticia de la naturaleza de la energia transferida,
ni de la ponderacién que pueda tener una forma de energia respecto de otra, esto es, la cuan- |
tificacién de la energia cinética o potencial sobre la total transferida, Pero la ecuacién de '
Euler puede ser ficilmente modificada en otra que sefiale las componentes energéticas espe-
cificas.

Se habia dicho que la ecuacién de Euler podia expresarse

1
E= E‘ (UzVuz - Uqul) (EC 111)

Tbs ibm
* Si se representa el peso especifico y en — y Ia masa especifica p en —, resulta y = §-p.
ple3 pied =5
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Fig. 1.6 Tridnguic de welocidodes.

Del triangulo de velocidades (Fig. 1.6) se tiene

Vol = V2 — V2
y
V! = V2 — (U —=-V,)?
igualando :
Ve — VU?' = Vrz — Uz - Vu2 + ZUVu
de donde S ,
— Vi
UV, = ___+___

2

aplicado a la entrada y a la salida se tiene

Vi 4+ Uf — Vo?

U1 Vlll == 2
Vi + Us? — Vo
UV = il 22 :

Sustituyendo en la ecuacién de Buler se tiene

V?__VIZ U22_ 12 ”z_ r2
E=_" + U +V Vee (Ec. 1.16)

2g. 2g. 2g

ecuacién de la transferencia bajo la forma de componentes energéticas.
Ahora bien, de acuerdo con la primera ley de la termodindmica aplicada a un sistema
abierto adiabético, flujo estable, el trabajo viene dado por la expresién

V.2 — V2 g
E = 2 g + Uz — Wy -+ pave — PV + —g'c- (22 — 71)
V.2 — V2
2g N
de la 1.16 representa el cambio en la energia cinética transferida por unidad de gasto de masa, ||
por lo que a esta componente se le denomina carga dindmica, ya que V. y V., son las velocidades v
absolutas del fluido a la entrada v a la salida del rotor.

2 2 2 2

U 2_ U + Ve 2_ V2 de la ecuacién 1.16 representan, pues, el cambio
: I

en energia estitica o carga estc%;ica ganada l:':!':pc-:rtiiida por el fluido (segin signo) como consecuen- *:,

cia de su paso por el rotor. En las maquinas que emplean un fluido incompresible (v-=cte),

como el agua, la carga estdtica es sélo de presién y posicién, fundamentalmente de presiéon. En

las m#quinas llamadas de impulso, la carga estatica es cero, por e¢jemplo, en la turbina Pelton.

En las mdquinas llamadas de reaccién, la carga estitica es ponderativa del grado de reaccion.

Buscando la analogia de esta ecuacidén con la 1.16, se advierte que el término

Los dos términos
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Fg. 1.7 Accidn centrifuga.

z

U — U, _ ) . . , s
constituye la carga estduca debida a la accidon centrifuga o reaccién

El término

i

inercial del fluido prOdLIgCida por la aceleracién normal creada con el arrastre del fluido por los
alabes en su rotacién alrededor del eje de la mdquina. Para demostrar que este término corres-
ponde a la accién centrifuga, considérese una masa elemental dm que se mueve arrastrada
por los dlabes en su rmovimiento rotatorio. En virtud del cambio en direccién de la veloci-
dad tangencial se crea la aceleracién normal «*R dirigida hacia dentro y la fuerza o*Rdm
de reaccién inercial con sentido hacia afuera, originandose una gradiente de presién dinamica
entre las dos caras dA de ]Ja masa dm separadas dR. El equilibrio de fuerzas en la direccién
radial es (Fig. 1.7):

dp dA = »* R dm

dpda = «*RL dAdR
gc

2
dp = “ PRAR
1 Bey
comop = —
v ¥
vdp = —RdR
g
jz w‘.’ R-Q —_ R]'l ﬁlngo — mER_IZ U T Ulg
vdp = — = =
1 < 2 ch 2 g
‘ z U, = U2
O sea C —— : Ec. 117
Jvar ="y (ke. 117

El primer término es el trabajo en un sistema abierto, flujo estable, sin friccién o ideal,
por unidad de gasto de masa, y en este caso debido a la accién centrifuga segin se ha visto.

U. . . ; f . .
La componente representa, pues, el trabajo o energia debido a la accidn centrifuga. En

28
las bombas centrifugas es el término que representa mas energia transferida y de ahi el nom-

bre de dichas miquinas.
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2
rz

.. Vu . .
El término simboliza la carga estdtica originada por el cambio de magnitud

: s
de la velocidad relativa del fluido respecto al alabe entre la salida y la entrada en el rotor.

1.7. Grado de reaccién

La proporcién relativa de energia transferida por cambio en la carga dindmica o en la
carga estatica es un factor importante en la clasificaciéon de las turbomdaquinas y en las carac-
tt?ﬁsticas de disefio de ésias segun las diversas aplicaciones. Se llama grado de reaccion o mas
sx‘mplemente reaccidn, a la relacién de la carga estdtica a la carga total transferida. Se ha
visto que

V2 — Vi UA— U Vi — Vo7

E = : i
Ty + e + s (Ec. 1.17)
) . Ve — Vi©°
y que E (dindmica) = ’zg‘i- (Ec. 1.18)
o UZ: i Ulz vr\z - VI‘.!:
E (estatica) = - .1
( ica) e + e (Ec. 1.19)
E] grado de reaccién es por definicion:
U22 - Ulz + Vn: - Vrzz
E (estatica) 2g. 2g.
Gr = = . Ec. 1.20
* E Vﬂ._. - V12 Uzz - Uiz + Vrl-" - vl‘:c ( ¢ )
24 2g 2 g
2 2 2y
GR — Uz U]. + V!‘l Vr_ (EC ]21)

Vi — Vi 4+ UL? — U + Vit = Vo?

Una turbomaquina de reaccién se caracteriza, pues, por producir una gradiente de presiéon
entre la entrada y la salida del rotor; debe irabajar en ducto cerrado.

La reaccién generalmente tiene valores entre cero y uno, pero puede tener valores supe-
riores a la unidad en algin caso, como en los compresores -axiales de varios pasos. Puede tener
un valor cero, como en las maquinas de impulso (la trbina Pelton por ejemplo), en las que
Ap = 0. En turbinas axiales de vapor el grado de reaccién llega a tener valores positivos, negati-
vos y nulos en la misma maquina, segin los diferentes rodetes de la misma. Al estudiar cada tipo
de maquina en los capitulos siguientes, se justificara en cada caso el valor del grado de reaccion.

Ejemple 1.1

En un punto del borde de ataque del agua a un alabe de una turbina Kaplan (axial,
tipo hélice), la velocidad tangencial del fluido es de 8.85 m/seg.; la velocidad radial es cero;
la velocidad axial vale 11.6 m/seg. y la velocidad tangencial del alabe es de 28.1 m/seg.

a) Construir el diagrama vectorial de velocidades.
b) Calcular el valor de la velocidad absoluta del agua.
¢) Calcular e] dngulo del 4labe en ese punto.
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Solucion: U=28.1
a)
b) V=VVZI¥ V= VBB + 1.6 = 14.55 m/seg.
Ve 11.6
- - — 0.62
€) tanf = 5= = e g5~ 0F
8 = 31.1°

1.8 La similitud en las turbomaquinas

El establecimiento de grupos y expresiones adimensionales —obtenidos por analisis
dimensional o por la aplicacién de principios mecdnicos— tales como la relacién de cantidades
geométricas de dimensiones lineales, o las relaciones de cantidades cinematicas como veloci-
dades, o las relaciones de cantidades dinamicas como fuerzas, debidas a la inercia, la presién
y otras propiedades de un fluido, lleva al concepto de similitud y la formulacién de para-
metros o coeficientes que rigen el funcionamiento de maquinas similares.

La similitud puede probarse formalmente, pero es evidente, que si dos condiciones de
operacién son tales que todos los coeficientes de funcionamiento tienen el mismo valor, sin te-
ner en cuenta los valores individuales de las variables separadamente, se tienen exactamente
condiciones fisicas similares en ambas mdquinas,

Una similitud fisica completa entre dos méquinas implica: 1) similitud geométrica,
que significa que las relaciones entre las dimensiones lineales son las mismas en puntos homé-
logos de los dos sisternas o mAaquinas, esto es, las formas son las mismas independientemente
del tamario; 2) una similitud cinemdtica, que expresa que las velocidades u otras cantidades
cinematicas guardan la misma relacién; en este caso los tridngulos representativos de las ve-
locidades serdan semejantes, como también las redes de flujo que materialicen el movimiento del
fluido a través de la maquina; 3) una similitud dindmica, que indica que las relaciones entre
magnitudes de las diferentes fuerzas son las mismas, en el mismo instante, en’puntos homé-
logos de las dos maquinas. En una similitud fisica, pues, las cantidades de la misma natura-
leza que caracterizan a las maquinas, estdn en la misma relacién en todos los puntos homdélo-
gos en tiempos homdélogos.

Es dudoso que pueda lograrse alguna vez una completa similitud fisica, lo que requiere
una debida ponderacién de todas las variables en cada momento. Una misma forma tiene res-
puesta diferente ante las propiedades de un fluido al variar la velocidad relativa, por ejem-
plo. 8in embargo, para fines practicos se puede aproximar mucho en casos determinados, re-
sultando de gran utilidad. La aplicacién mas inmediata se tiene en la operacién de modelos
a escala lineal més reducida de manera que se pueden realizar experimentos poco costosos,
que permiten obtener resultados satisfactorios aplicables a los prototipos. El cambio en la
escala lineal implica que otras variables cambian también conservandose la similitud de
términos.

1.9. Leyes de funcionamiento de las turbomédquinas

El concepto de similitud aplicado a las turbomaquinas encuentra su sentido en los coefi-
clentes de funcionamiento que tienen su origen en las leyes de funcionamiento. Entre las va-
riables fundamentales que rigen la dindmica del fluido en la turbomaquina se establecen
relaciones o leyes que vinculan las caracteristicas de una unidad con otras que operan a dife-
rente velocidad o que son de distinto tamaifo.
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Las variables gue rigen la mecédnica de un fluido en una turbomaquina se pueden reducir
a las nueve de la funcién implicita siguiente:

f(Q, H, P, M, N, D, p, », E) =0 (Ec. 122)
cuyo significado es:

Q = capacidad o gasto volumétrico

H = carga efectiva actuando sobre la maquina

P = potencia transferida
M = par o0 momento

N. = revoluciones’ del rotor por unidad de tiempo
D = dimensién geométrica

p = masa especifica

# = viscosidad absoluta del fluido

E = elasticidad del fluido

Las llamadas leyes de funcionamiento se establecen con las seis primeras variables, que
son las més fundamentales, en la forma siguiente:

Para una unidad dada | Para una serie de unidades
similares
D = cte. N = cte.
Capacidad o gasto Q«N Q« D
Carga H o N2 H « D2
Potencia P o N2 P o D5
Par o momento M o N2 M o« D3

La relacién de proporcionalidad de Q con N y con D sale de la ecuacién de continuidad; la
relacién de H con N y con D se deduce de la ecuacién de Euler o de la ecuacién de las compo-
nentes energéticas; la proporcién de P con N y con D se obtiene de la expresién P = y QH, la de

P P
M con N y D sale de la relacién M = — = TN Por analisis dimensional se pueden confirmar
3] w

estas proporcionalidades entre estas seis variables fundamentales que rigen a las turbomdquinas.

De estas seis, las mas trascendentales son Q y H, esto es, el caudal y la carga. La pondera-
cién de una u otra sobre el valor de la potencia, es principio basico para definir las caracte-
risticas de una bomba o turbina. A los valores de Q, H y P se ajustan la velocidad y el tamario, que
segiin se observa, guardan con la potencia la relacién siguiente:

P « N*D* ~ (Ec. 1.23)

Los constructores juegan particularmente con estas variables N y D, Para un valor deter-
minado de la potencia se puede reducir el tamafio a expensas de aumentar la velocidad de
giro. Pero también ésta se halla limitada por las condiciones de cavitacién en bombas y tur-
binas hidrdulicas y por el peligro de vibracién en compresores y turbinas de gas y de vapor.
Mias conveniente resulta incrementar la potencia a expensas del tamaio, ya que aquella crece
proporcionalmente a la quinta potencia del didmetro. El progreso de la mecanica de fluidos y
de la tecnologia estin permitiende unidades de gran potencia en tamafio de mdquinas relafi-
vamente reducidos. Cada dia son menores el peso y el volumen por caballo de potencia.
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1.10. Coeficientes de funcionamiento
Si la variacion de N y D es simultianea, de las leyes de funcionamiento se tiene
Q ar N D:i
H « N* D?
P « N* D¢
Ma N2 D

(Ecs. 1.24)

Introduciendo las cantidades que hacen congruentes estas relaciones, se obtienen los
coeficientes de funcionamiento adimensionales siguientes:

Q
Coeficiente de capacidad o gasto = Cy = ND"
H g.
3 3 . — C _
Coeficienté de carga WD
(Ecs. 1.25)

Coeficiente d tencia —C—Pg"
oeficiente de potenci =t =-%Dp
M g.

Coeficiente del par o0 momento = Cu = _g_
p ND"

Esto es, se han incluido g. v p para hacer adimensionales los coeficientes y que éstos
puedan encontrar aplicacién en las operaciones de similitud. El coeficiente Cq tendra sentido
en la similitud geométrica y cinemitica. Los Cu, Cr y Cy en los casos de similitud dindmica.
La ponderacién de las variables Q y H en el valor de la potencia, pueden ofrecer una orien-
tacién sobre el criterio a seguir en la aplicacién del coeficiente que se considera méas repre-
sentativo. Aunque desde luego, el parimetro mas significativo es la velocidad especifica como
se verd mas adelante.

Estos coeficientes de funcionamiento pueden también obtenerse por analisis dimen-
sional como soluciones = de la ecuacién implicita general que contempla todas las variables
que caracterizan el movimiento del fluido en la turbomaquina. También la experiencia con-
firma la veracidad y utilidad de los mismos.

1.11. Velocidad especifica

La velocidad especifica es, sin duda alguna, el pardmetro que mejor caracteriza a una
turbomdquina, pues relaciona no sélo al caudal y a la carga, variables fundamentales sino
también a la velocidad de giro, variable cinemdética que sigue en importancia.

La expresién que da la velocidad especifica se abtiene eliminando la variable geométrica
D en las Ecs. 1.25 que definen los coeficientes de funcionamiento. Siendo estos adimensiona-
les, el grupo que resulte serd también adimensional, La forma adimensional no suele usarse, pero
de ella se saca la forma practica de la velocidad especifica que tanta importancia tiene en
las turbomaquinas.

Elevando a un medio la expresidén de Cq y elevando a tres cuartos la expresiéon de Cn y
dividiendo ordenadamente se elimina D y se tiene un parametro adimensional N.,, llamado ve-
locidad especifica, o sea

Q \%
Cy" B (ﬁD_f) N Q%

o (EgL)% EEEE
N D?

N}:hl = (EC‘ 1-26)
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Si ahora se elimina D, elevando la expresién de Cp a un medio y la de Cq a cinco cuar-
tos, resultn otra velocidad especifica también adimensional Nu., o sea

( N )%
Cp¥ p N* D N p* E
gaz = — — 3 = C. 1.27)
N Cite ( H gc__) T % g K H% (
Nz D?

El nombre de velocidad especifica deriva de que para valores unitarios de Q, Hy P, la
Nea es proporcional a N.

La practica ha consagrado unos valores de la velocidad especifica, no adimensionales,
resultantes de medir las variables Q, H, P y N en unidades practicas o industriales. Asi, en el
sistema méirico, Q se expresa en lt/seg., H en m, P en caballos (CV) y N en rpm. En el sis-
tema inglés, Q se mide en gpm, H en pies, P en HP y N en rpm,

En las turbinas, la velocidad especifica prdctica se deduce de la Ec. 1.27 y tiene la forma

N P# CVv)x

O = =qg— = (xpm) (5 ) {para turbinas en el sistema métrico) (Ec. 1.28)
H*f" (m)/a
N P HP)*

Ne =—— = (rpm_) ( . ) (para turbinas en el sistema inglés) {(Ec. 1.29)
H” (pies)™

Resulta préctico conocer la relacién que guardan los valores de estas velocidades espe-
cificas en los dos sistemas. Para ello solo basta tener en cuenta los factores de conversién de

unidades, resultando

E = 444 (para turbinas) (Ec. 1.30)

Para las bombas, la velocidad especifica prdctica, en el sistema métrico, se deduce tam-
bién de la Ec. 1.27 pero traducida a valores de N, H ¥ Q en lugar de N, H y P. Para ¢lio
conviene tener en cuenta que la potencia en caballos (CV) en el sistema métrico es igual a

1k
QH/75 al expresar Q en l/seg y H en m, ya que 7=—1fg' para el agua. La velocidad es-

pecifica prdctica para bombas, en el sistema métrico tiene la forma

n; =

QH\*
N (?‘?) W NQ%_ 1155 (rpm) (1/seg)*
Hs (75) TH% ) {(m)*

(Para bombas en el sistema métrico) (Ec. 1.31)

En el sistema inglés, la velocidad especifica prdctica para bombas, se deduce de la Ec.
1.26 v tiene la forma

NQ*  (rpm)(gpm)*

N, = =
H* (pies)®

(para bombas en el sistema inglés) (Ec. 1.32)



28 Principios teéricos generales

La relacién entre estos valores, en los dos sistemas, se obtiene facilmente teniendo en
cuenta Jlos factores de conversién de unidades, resultando

11:_18 = 0.0707 (para bombas)

R

(Ec. 1.33)

_I:f = 14.14 (para bombas)

3

1.12. Relacion de Combe-Rateau. Coeficientes de velocidades

La relacion de Combe-Rateau caracteriza la similitud de dos flujos ideales, en ductos
cerrados, por medio de las velocidades y las cargas. Las turbomdquinas de reaccion traba-
jan en ductos cerrados y por tanto puede ser aplicable la relacién antedicha si no hay gran
desviacién de las condiciones de flujo ideal. También encuentra aplicacion en Jas toberas de
las turbinas de impulso.

Consideremos dos flujos en dos ductos cerrados a y b, y en ellos, dos puntos homélogos
en instantes homélogos, La energia o carga total es la misma en cualquier punto, segin el
teorema de Bernoulli, pudiéndose escribir la relacién

Ibs-pie en Ibm
om ° ° pie®’

Expresando H en

Ahora bien, si hay similitud fisica entre los dos sistemas, las magnitudes de la misma
naturaleza estdn en la misma proporcién, en todos los puntos homélogos en un momento dado.

Vo
Estas magnitudes v sus relaciones son, por ejemplo: longitudes Lﬁ = 1; velocidades .o fuer-
b

zas = = f; presiones % = p; etcétera. La relacién de tiempos estando definida por T‘ = t.
b 5 3
En la razén de cargas totales que se presenta m4s arriba, las relaciones entre las cantida-

des de la misma naturaleza seran

P [ _ELE®

m | FTL~)  [LTl Ve,
P [FL= [LT°h W

Pb FT?L |o

gaza _ [LT?]a Vo
gli Zy, - [LzT‘Q]h-_ V_l-|2- -

H _
H,

=

v

y por tanto
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y volviendo a las magnitudes homélogas

H.a V&
Hy Vi

o como mis cominmente se define esta relacidn, denominada de Combe-Rateau

Va H.
L = a2 Ec. 1.34
Vy H, (Ec . )

Como expresion de similitud entre los dos sistemas a y b, bajo la forma de un coeficiente
adimensional, se puede poner

(72‘1@;77{). _ (ﬁ_vgﬁ)b (Ec. 1.35)

denomindndose V2 gH velocidad unitaria.

Esta relacién de similitud con las variables V y H permite definir unos pardmetros im-
portantes en el disefio de las turbomédquinas; son los llamados coeficientes de velocidad, cuya
forma especifica depende de la velocidad que califica el coeficiente. Los mas significativos son:

a) Coeficiente de la velocidad de arrastre o tangencial del dlabe, calificado por la veloci-
dad de arrastre U y que se designa por la lJetra griega ®. Esto es

o =9 (Ec. 1.36)

~ VZgH

Este coeficiente # se puede expresar facilmente en funcién del coeficiente de carga Ca,
asi
U = ND = [MNDT » 1 222
b= — e =Y —— ==y — = - Ec. 137)

Se puede dccir que el coeficiente @ califica la velocidad y el tamafio, en funcién de la
carga lo mismo que el coeficiente de carga Cs.

Como puede observarse, este coeficiente de velocidad ® sera menor en las maquinas
de carga alta, como la turbina Pelton, donde vale aproximadamente 0.47, mientras que en las
méquinas de carga reducida como la turbina Kaplan vale alrededor de 2.5, A las primeras se
les llama maquinas lentas y a las segundas rédpidas.

b) Coeficiente de la velocidad de paso, calificado por la componente de la velocidad
absoluta que cuantifica el gasto a través del rotor. Esto es, la velocidad radial en mdquinas
radiales y la velocidad axial en.las axiales., Resultan asi los coeficientes yr y ¢a respectiva-
mente

— Ec. 138

"= e ( )
V.

Yo = ——— (Ec. 1.39)



30 Plll'incipios teéricos generales

En maquinas con flujos rotatorios se puede generalizar este coeficiente por medio de la
velocidad meridiana que es la que condiciona el gasto, no sélo al paso del fluido por el rotor, sino
también en otras zonas de la maquina. Se tiene asi

Vo
’ Y = ——— (Ec. 1.40)

B v2gH

¢) Coeficiente de tobera o de la velocidad absoluta de inyeccién o del chorro. El nom-
bre estd indicando la velocidad que califica este coeficiente, de gran interés en las turbinas
de impulso, en las que se aprovecha la energia cinética generada en una tobera a la entrada
de la maquina. Se designa por C.. y tiene la forma

Coie = ——— (EC. 1.41)

En la definicién de todos estos coeficientes de velocidad, la H expresa energia por uni-
dad de masa como se ha dicho. Pero también se puede poner la H en unidades de longitud
(metros por ejemplo), en cuyo caso la g. se transforma en g solamente expresando unidad de
longitud entre tiempo al cuadrade (m/seg®). Se mantiene asi el caracter adimensional de los
coeficientes. -

Como ya se dijo, se llama velocidad unitaria a V2 g.H, con lo que cada coeficiente viene
significando una velocidad especifica que caracteriza la preponderancia de un determinado
factor. Por ejemplo, ® representaré una velocidad circunferencial especifica que caracteriza la
preponderancia de la carga. El coeficiente ¢ significard una velocidad de paso especifica. El Cy.
vendra a ser una velocidad del chorro especifica.

En este capitulo se pretenden dar solamente fundamentos tedricos de los pardmetros
que caracterizan a las turboméquinas. Al estudiar cada unidad en particular se daran los va-
lores numeéricos especificos de cada una, su importancia y trascendencia.

1.13. Carga teérica y carga neta. Rendimientos

S6lo en condiciones ideales toda la energfa cedida por el fluido a su paso por la ma-
quina puede ser tomada por los alabes en una turbina, o viceversa, la energfa de los 4labes
puede ser comunicada al fluido en una bomba. En condiciones reales siempre hay una dife-
rencia entre esas dos energias, diferencia que cuantifica las pérdidas hidraulicas en la maquina,
por friccién, choques, turbulencias, etcétera.

Se llama carga tedrica X a Ja energia teéricamente traunsferida entre fluido y 4labes,

0 sea
1 V *— V 2 U;z - I_} 2 V‘r'2 —_ Vrl'.’

H=_—(U\V. - UV,) = — " 4 : : (en turbinas) (Ec. 1.42)
8- 2g. 2g. 2g.
1 V,: — V.2 U2 — 2 V.-12 _ r22

H=—(UV.— UV, == Ly = U + v (en bombas) (Eec. 1.43)
£ 2g. 2g. 28

Y se llama carga neta H. a la gradiente de carga dinamica entre la entrada y la salida
de la maquina. Para una turbina hidriulica, entre la entrada al caracol y la salida del tubo de
desfogue. Para una bomba, entre la entrada a la carcasa y la salida de la voluta. Asi pues

' VZ—Ve  p.o—p. |
H,=H —H = + PP &, 2 (turbinas) (Ec. 1.44)
2g P g :




——— e —

b —— -
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Carga tegrica ¥ carga neta

Hy=H —H= -V PP 8 ) (bombas) (Ec. 145)

2g. P 8

La “carga neta” H, se llama también, particularmente en las bombas, “altura manomé¢-

trica’, HII][[-
Si se representan por H, las pérdidas hidrdulicas antes sefialadas, entre la entrada y

la salida, se tiene _
H = H, — H, (turbinas) (Ec. 146}
'H = H., — H, {(bombas) (Ec. 1.47)

Rendimientos: Se definen varios rendimientos.

a) Rendimiento hidrdulico o manométrico, que muestra precisamente la relacién exis-
tente entre la carga tedrica y la carga neta, asi

(turbinas) (EBc. 1.48)

thy =

F|

- {bombas) (Ec. 1.49)

M =

T| T

Este rendimiento es muy importante ya que caracteriza la capacidad de la maquina
para intercambiar energfa con el fluido.

b) Rendimienio volumétrico. No todo el fluido que entre en la miquina estd en posi-
bilidad dé intercambiar energia con los &labes del rotor; parte del mismo se fuga por los
sellos, estoperos o retenes, antes de tener esa o portunidad, decidiéndose asfi un rendimiento
volumétrico. o

Q-qg
e = —Q-— (EC. 1.50)

en donde Q significa el gasto volumétrico que entra en la maquina y q las fugas expresadas en
la misma unidad de volumen. Este rendimiento es muy alto en las méquinas modernas (proxi-
mo al 100% ), pues. hoy dia se cuenta con buenos materiales para sellos (como el neopreno),
que soportan bien la accién abrasiva que se produce entre los elementos de maguina en movi-
miengo y las partes fijas. Pero en algunos casos se propicia una ligera fuga (lacrimeo), que
evita la resequedad del sello y mejora las condiciones de deslizamiento. Es frecuente en las
maquinas hidraulicas.

c) Rendimiento mecdnico, que tiene cuenta de las pérdidas por rozamiento mecéanico en
chumaceras, cojinetes y 6érganos de regulacién. Se representa por .. Su valor es dificil de
precisar y generalmente se calcula en forma indirecta a través de los otros rendimientos que
se estan considerando.

d) Rendimiento global o rendimiento energético total, que es la relacién entre la potencia
en la flecha de la maquina y la potencia cedida o tomada por el fluido

(turbinas) — P flecha _ Potencia en flecha de la turbina
K ~ yQH. Potencia cedida por el fluido

(Ec. 1.51)

y QH. _ Potencia tomada por el fluido
P flecha  Potencia en flecha de la bomba

7 (bombas) = (Ec. 1.52)
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Desde luego
7 =T m (Ec. 1.53)

Segiin Wislicenus, el rendimiento hidraulico puede obtenerse aproximadamente de la
expresiéon empirica siguiente:
1 —m=k(1—19) (Ec. 1.54)

en la que k representa una constante con valor aproximado de % para méquinas de velocidad
especifica media y baja.
Ejemplo 1.2,

Una bomba prototipo tiene las caracteristicas siguientes:
Q, = 1600 gpm, H, = 300 pies, D, = 18 plg, N, = 1760 rpm.

Se desea construir un modelo con caracterfsticas dindmicas similares, para lo cual
se cuenta con un caudal Q. = 1pie’/seg y con un motor que da una potencia en flecha
Peioca = 10 HP, Haciendo uso de la figura 2.15, calcule para el modelo: 1) tipo de bomba,
2) Nm, 3) Dm.

Solucion:

1. Como debe existir similitud dindmica, bastarad que las velocidades especificas sean
iguales en ambas méaquinas o sea

Nsp = N:tm
N Q% 1760 x (1600)%
ap = = = 07
Now = (300)% 718

Luego Nem = 978, que en la figura 2.15 corresponde a una bomba centrifuga.

2. Para calcular N, se recurre a la misma férmula de la velocidad especifica, o sea

Nsm Hm%
Ne = —5
Ahora bien
Pfleclm
H. = 7
Y Qm

Para Qu = 1 pie’/seg. == 449 gpm ¥ N = 978, de la figura 2.15 se saca gn = 0.68 (dife-
rente del 75 = 0.78) con la férmula de Wislicernus

1—m=%(1~-19)
sustituyendo
1-068=%(1—7)
m = 0.52
luego
_ 0,52 X 10 x 550

Hm — : 46 i
624 X 1 pies

y por tanto
978 X (46)}% 978 x 17.5

No = (449)% 212

= 815 rpm
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3. Por tratarse de una bomba centrifuga con carga relativamente grande respecto al
caudal, [a ponderacién del coeficiente de carga es importante y conviene recurrir a este valor
para la determinacién del didmetro. En las bombas . centrifugas, en efecto, el coeficiente Cu
varia muy poco con el tipo, como puede verse en la tabla T 2.1.

Por tanto
Hg Hg
Co =T/ =\ N D/
pies

expresando la energia por unidad de peso, H viene en pies y g en ——.
] seg?
Suponiendo g, = g, ¥ sustituyendo valores, queda

300 46

(1760 13)2 - (315)2D ]
60 12 60/ "

Dm = 12? pleS = 15.2 plg.

de donde

También se¢ podia haber obtenido a través del coeficiente de la velocidad de arrastre
0 sea & = ¢,

1.14. Corvas caracteristicas tedricas y reales

Se ha visto que la dindmica del fluido en una turbomaquina se halla condicionada
fundamentalmente por las nueve variables siguientes Q, H, P, M, N, D, o, », E. También se han
definido algunas relaciones importantes entre estas variables basadas en las leyes de funcio-
namiento, como son los coeficientes de funcionamiento Cq, Cu, Ce, Cu. De la combinacién de
éstas ha salido la velocidad especifica. Después se han obtenido los coeficientes de velocidad
a través de la relacién de Combe-Rateau; han sido ®, ¥ y C,. También se han definido los
rendimientos #u, 7y, 3w ¥ 3. Para dar interpretacién a la forma de variacién que tiene una cual
quiera de estas cantidades con respecto a otra, considerando invariables las demas, se recurre
a la forma grafica, que da como resultado las llamadas curvas caracteristicas de funciona-
miento,

Entre Jas nueve variables que se han sefialado, las méds fundamentales son Q y H como
ya se ha dicho; por lo que la caracteristica H = f(Q), denominada carga caudal, es sin duda
la més significativa de todas. Casi siempre el caudal se toma como variable independiente, esto
es, una cantidad basica en la operacién de una turbomaquina y que es facil de medir. Por
esto, son caracteristicas usuales, ademas de la H = f(Q), las siguientes: P = f(Q), N = £(Q),
D = f(Q) y »=f(Q). Correlativas a éstas se tienen las curvas de los coeficientes adimensio-
nales de funcionamiento: Cs = f{Cq) y C, = f(Cq). Pera en la definicién de tipos, son mas
utiles aquellas caracteristicas que tienen como vartable independiente la”velocidad especifica
como, 7 =f(N.) y H = f(N,). Oportunamente, en el estudic de cada méquina, se ird viendo
la forma y sentido que tienen todas estas curvas.

Las caracteristicas pueden ser teéricas si son respuesta de una determinada expresion
analitica, las cuales son de mucha utilidad, pues permiten dar mejor sentido a las caracterfs-
ticas reales obtenidas por experimentacién. Estas caracteristicas reales contemplan la forma
actual de operacién del fluido, tenida cuenta de las pérdidas que se producen por la influencia
de diversos factores.
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1.15. Factores de pérdida de energia
Como causas principales de pérdida de energia pueden citarse las siguientes:

a) Pérdidas por friccion sobre las paredes de los contornos; éstas varian directamente con
el cuadrado de la velocidad relativa y con la longitud del ducto o canal por donde se mueve ¢l
fluido, siendo inversamente proporcionales al radio hidraulico de la seccién de dicho ducto.
También intervienen la viscosidad del fluido y la rugosidad de las paredes.

b) Pérdidas por separacion del fluido de los contornos de los alabes o por chogues
contra Jos mismos, produciéndose turbulencias o vibraciones perjudiciales. Este efecto tiene
lugar, por ejemplo, en la operacién a carga parcial o sobrecarga en las maquinas de alabe fijo,
al modificarse la incidencia con la regulacién del caudal, La maquina, ya sea bomba o turbina, esté
ligada rigidamente a otra maquina de velocidad angular constante (motor o generador} y para
modificar la potencia de acuerdo con la demanda, se regula el gasto, cambiando en magnitud o
direccién la velocidad absoluta de entrada al rotor; pero como la velocidad de arrastre per-
manece constante, necesariamente la velocidad relativa se sale de la posicién tangente que
debe tener respecto al dlabe, produciéndose la separacién o choque contra el mismo.

Desde luego, la separacién se produce en el borde de ataque del alabe, al modificarse el
angulo de incidencia y para velocidades subsénicas del fluido. En el caso de velocidades super-
sénicas, como sucede en algupas maguinas que trabajan con aire, gas o vapor, la separacidén
se presenta en el borde de fuga del dlabe debido a una gradiente de presién adversa que se
crea en virtud de una interaccién entre la onda de choque que se genera en la parte convexa
del alabe y la capa de contorno en la zona de salida del alabe. Esta separacidn da lugar a tur-
bulencias que aumentan la fuerza de arrastre del alabe, disminuyendo el rendimiento. Este
efecto obliga a limitar el valor del cambio en las velocidades relativas del fluido y a sacrificar
la energia estatica transferida por este concepto.

¢) Pérdidas por recirculacidn del fluido entre el rotor y la carcasa. El rotor al girar
dentro de la carcasa llena de fluido produce una verdadera centrifugacion de las particulas que
estan en su contacto periférico, dando lugar a una corriente circulatoria que sigue al rotor en
su movimiento. En ciertas miquinas hidraulicas se ha podido comprobar que la velocidad
angular de esta corriente llega a ser la mitad de la del rotor. Varia de unas maquinas a otras,
siendo evidente una pérdida energética a causa de esta recirculacién del fluido.

d) Pérdidas por fugas. Resulta dificil evitar las fugas del fluido entre las partes moéviles
y las fijas de una turbomadquina, pues si se fuerza la presién sobre los sellos de ajuste, se
aumenta el efecto abrasivo sobre los mismos y se acelera su destruccién, ademds de producir
un frenado que reduce el rendimiento. Preferible es tolerar una ligera fuga, en muchos casos,
como en las miquinas hidraulicas, que ayude a mantener humedos los sellos, no sélo para la
proteccién de estos, sino también para favorecer el deslizamiento y mejorar las condiciones
de funcionamiento,

1.16. Fenémeno de cavitacién

Si las maquinas que trabajan con aire, gas o vapor, estian sujetas a fenémenos el4sti-
cos a causa de ser estos fluidos compresibles, las maquinas hidraulicas, no sufren este probie-
- ma, pues el agua es un liquido pricticamente incompresible dentro de las condiciones de tra-
bajo en las mismas. Sin embargo, tienen también limitada su velocidad por la cavitacion. El
nombre viene significando la formacién de cavidades en el seno del liquido, definidas por
burbujas de vapor dentro de la masa liquida y producidas por una vaporizacién local a causa
de ciertas condiciones dinamicas, como pueden ser una alta velocidad relativa y consecuen-
temente una reduccién de la presidn local hasta el valor de la tensién del vapor a la tempe-
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ratura actual del liquido, Estas condiciones suelen presentarse en la parte convexa de los 4labes
que confinan la zona de succién de una bomba o de descarga de una turbina, asi como en
la regioén periférica del rodete mévil donde las velocidades tangenciales son altas. En general,
en todo punto en que se produzca una aceleracién local suficiente para reducir la presién al
valor del de vaporizacion.

La cavitacién disminuye el rendimiento hidraulico, pero el efecto mas grave es la ero-
sién de los alabes, que se acentiia més y mdas una vez iniciada, obligando a revisiones perié-
dicas de la maquina y a la reparacién de la parte afectada.

El resane de los alabes suele hacerse comn soldadura, siendo esta operacién muy deli-
cada, pues se han de evitar en lo posible tensiones internas en el material que den lugar a
concentraciones de esfuerzos nocivos, asi como desequilibrios mecédnicos por desajuste de ma-
sas que produzcan vibraciones.

La falta de masa local, producida por la cavitacién, puede dar lugar también a vibra-
ciones del rotor. En algunas instalaciones se han empleado con éxito resinas epoxy para re-
llenar las partes erosionadas por la cavitacién.

El fendémeno de cavitacién ha sido objeto de muchos estudios y la explicacién es atn
motivo de controversia. Una teoria expuesta por Harvey y desarrollada mds tarde por Knapp
sostiene que en el seno del liguido se encuentran un ntmero de nucleos gaseosos pequefios
e indisolubles localizados en cavidades de pequefias particulas sélidas no mojadas tales como
polvo. Estos ntcleos constituyen discontinuidades en la masa liquida y le impiden soportar
tension, comenzando la cavitacién. Ui liquido perfectamente homogéneo mantiene una tensién
alta y soporta un estado metastable aunque descienda la presién al valor de la vaporizacién,
de acuerdo con la temperatura actual del liquido. Los nucleos més grandes acentuaran la dis-
continuidad y acelerardn la cavitacién. La presencia de una capa de contorno parece facilitar
este crecimiento. Esta teorfa, aunque tentativa, explica varios tipos de cavitacién que ocurren
en condiciones semejantes, no solamente respecto a las propiedades macroscépicas del cuer-
po inmerso en el liquido, sino también respecto a las propiedades microscépicas del mismo
liquido.

Una burbuja de vapor formada por una reduccién local de la presién eventualmente se
destruye cuando es arrastrada a una zona de més alta presién y este colapso instantdneo de
la burbuja produce una onda de presién que se transmite a través del liquido, alcanzando la
superficie del material del dlabe. (Noétese, ademads, que la mayor velocidad relativa se tiene
precisamente en la proximidad de los contornos). Asociada con la alta presién de impacto se
tiene una temperatura -local elevada, la combinacién de las cuales puede ser suficiente para
deteriorar el material. La accién quimica se ha querido sefialar como causa del ataque meta-
lico, pero aunque puede ser un factor que contribuye a la erosién del 4labe, se ha observado
que los efectos de cavitacién se presentan aun en materiales neutros como plomo y vidrio,

La cavitacién es esencialmente un proceso inestable, ya que la onda de presién debida
al colapso de la burbuja eleva momentdneamente el nivel de presién local, con lo que la cavi-
tacién cesa. El ciclo se repite y la frecuencia puede ser muy alta (hasta por encima de 25,000
ciclos por segundo). Se entiende que bajo tales condiciones de fluctuacién, el liquido es sacu-
dido y empujado hacia los poros del metal, produciendo compresiones locales que sobrepasan
la resistencia del material y dafian las dreas afectadas.

Por otra parte, la acumulacién de bolsas de vapor relativamente grandes perturban el
campo de flujo y reducen el rendimiento.

Al disefiar una mdquina y proyectar su instalacién debe procurarse ‘que la cavitacion
no legue a producirse, al menos en grado notable. Bien es sabido que esto obliga a reducir
velocidades de operacién y a aumentar el peso y tamafio por unidad de potencia, asi como a
cuidar la posicién de las turbinas respecto al nivel de aguas abajo, y la de las bombas res-
pecto al nivel de succién.
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Ayuda a resolver estos problemas el coeficiente de cavitacién, definido en funcién de la ve-
locidad especifica, cuya forma se verd oportunamente al estudiar cada méquina en particular.

1.17. Velocidad sincrénica

Generalmente las turbinas hidrdulicas se emplean para mover generadores eléctricos
sincronos, a los que se acoplan rigidamente sobre un mismeo eje. La velocidad de giro la de-
terminan las condiciones hidraulicas, de acuerdo con la carga y caudal, pero es preciso hacer
el reajuste final teniendo en cuenta ciertas condiciones eléctricas. El generador sincrono es una
mdquina de corriente alterna excitada por corriente directa, existiendo una relacién constante
entre la frecuencia de la corriente y la velocidad de giro de la méaquina, que da el niméro de
pares de polos del rotor. Asi, si el rotor de un generador tiene p pares de polos (o sea 2 p
polos), N es el numero de revoluciones por minuto a que gira el rotor y f es la frecuencia de
la corriente en ciclos por segundo, se tiene

ol pares de polos.

= N/&0

En efecto, cada bobina del estator serd cortada pN/60 veces por segundo por el flujo
de cada par de polos, produciéndose en el estator una corriente de frecuencia

N
= p— ¢icl
f P gg ¢ 0s/seg
O sea

N = <" rpm (Ec. 155)

El nimero de pares de polos suele variar de 1 a 50, o sea de 2 a 100 polos. Segun esto,
para f = 60 ciclos/seg. la velocidad méxima de rotacién del generador serd de 3600 rpm, ya
que el niimero minimo de polos que se pueden tener son dos, o sea un par. Esta es la velo-
cidad usual de las turbinas de vapor. Las turbinas hidrulicas giran a velocidades mds bajas,
tanto més si la maquina es grande, variando entre 72 y 600 rpm aproximadamente en las
maquinas modernas. Como puede verse, para f constante, p estd en razén inversa de N. Por
razones constructivas el nimero de polos suele ser multiple de 4.

Ejemplo 1.3

-8i las condiciones hidraulicas han determinado una velocidad de giro a la turbina de
N = 165 rpm, y la frecuencia del generador es de 60 ciclos por segundo, se tendré

60 x 60
P=—=

&= 21.8 pares de polos

Se debe redondear p = 22 pares de polos (44 polos), con lo que resultara

_ 60 x 60
)

N = 163.63 rpm

que debers ser la velocidad de la turbina en definitiva, acoplada rigidamente al generador.

En las turbinas de gas o compresores de aire, que giran a muy altas velocidades (20,000
rpm o mas), se emplean reductores de velocidad para los generadores o motores acoplados a
dichas maquinas.
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1.18. Bases para una clasificaciéon de las turboméquinas

Después de tener conmocimiento de los principios generales que rigen a todas las turbo-
magquinas, procede una clasificacién para iniciar un estudio metodolégico de los diferentes
tipos. Hay muchos métodos de clasificacién en grupos con factores comunes, pero no puede
decirse que haya una clara divisiéon en conjuntos de funcionamiento y disefio uinico, que per-
mita desarrollar estudios simples sobre las mismas bases. Sin embargo, el comportamiento de
los fluidos reales bajo condiciones particulares, conduce a un andalisis de disefio especial para
un numero de tipos mas usuales, aunque se haga necesario estudiar cada uno de estos tipos
separadamente,

Una primera gran division que puede hacerse es, en mdaquinas que transfieren energia
de rotor a fluido, denominadas bombas v compresores, y en maquinas que transfieren energia de
fluido a rotor, llamadas turbinas.

Otra segunda gran clasificacién se basa en la direccién que tiene el flujo a su paso por
el rotor, y se tienen asi maquinas de flujo radial y maquinas de flujo axial; algunas tienen los
dos flujos, esto es, son de flujo mixto (como la Francis mixta) y entonces éstas se clasifican
enire las radiales, aunque no impliquen al flujo radial los elementos del flujo axial. E] grupo
de flujo radial puede subdividirse en flujo hacia adentro y flujo hacia afuera, lo que es muy
significativo segin se trate de turbinas o bombas.

Una tercera divisién, que atiende al grado de reaccion, es la que contempla por un lado
las maquinas de impulso y por otro lado a las de reaccién. Pero esta clasificacién es impre-
cisa, para la mayor parte de los autores y constructores, pues aunque parece légico que Gp = G
debe corresponder a impulso y Gr540 a reaccidn, no se toma asf en la préctica, sino que se
llaman de impulso a muchas turbomaquinas con bajo grado de reaccién, esto es, cuando la
ponderacién de la carga estdtica es relativamente reducida con relacion a la dinamica. Pero
como no se define ningin porcentaje, permanece la duda si se debe llamar de impulso o de
reaccién. Buscando precisién para un estudio metodolégico se llamaran de impulso a las ma-
quinas con Gr = 0 y de reaccién aquellas en que Grs40.

Finalmente es motivo muy importante para una clasificacion, la naturaleza del fluido
con que trabaja la méaquina, esto es, si es compresible o incompresible. Entre las turbinas de
agua y las de vapor o gas, hay notables diferencias, por ejemplo: aunque bien es verdad que
entre las bombas de agua y los compresores de aire no son tan acusadas,

Todas estas particularidades se han tenido en cuenta al tratar de establecer una metodolo-
gia de estudio, la cual se advierte siempre necesaria. La presente obra contempla las TURBO-
MAQUINAS HIDRAULICAS o méaquinas que trabajan con el agua (fluido incompresible). EI
estudio de las méaquinas de fluido compresible (vapor, gas o aire) se desarrollard en obra
aparte,

Se trata asi de justificar la estructura del programa que gueda redactado en el indice,
cuyo esquema es el gque se ofrece a continuacidn:



38

Turbomaquinas
Hidraulicas
(Fluido
incompresibie)

[ Bombas

{ Energia de rotor o fluido)

Turbinas
{Energia de fluido a rotor)

Acoplamientos fluidos
{Energia de rotor a rotor
a través de un fluido}

Aprovechamientos
hidraulicos.

Saltos de agua.
{Aplicaciones)

Principios teéricos generales

Bombas radiales o centrifugas
Bombas axiales o de hélice

Turbinas de agua de reaccién
radiales: Francis

Turbinas de agua de reacciéon
axiales: Kaplan

Turbinas de agua de impulso o
tangenciales: Pelton
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CAIPITULO 2
Bombas centrifugas

2.1. Caracteristicas generales

La bomba centrifuga, lo mismo que cualquier otra bomba, sirve para producir una ga-
nancia en carga estdtica en un fluido. Imprime pues, una energia a un fluido procedente de
una energia mecanica que se ha puesto en su eje por medio de un motor.

La bomba centrifuga es una turboméquina de tipo radial con flujo de dentro hacia afuera,
presentando por lo general un 4rea de paso de agua relativamente reducida en relacién con
el didmetro del rotor o impulsor, con objeto de obligar al fluido a hacer un recorrido radial
largo y aumentar la accién centrifuga —lo que justifica su nombre—, a fin de incrementar

Impulisor

Fig. 2.1 Esquema de uno bomba centrifuga tipica.
Descarga

At:lmisiénﬂ-J

Flecha

39
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Fote 2.1 Bomba centrifuga
seccionada. 1] Man-
guilo. 2) Eje. 3) By-
pass. 4] Voluta. 5]
Brida, 6] Anille. 7)
Tarnillo de fijacién.
8] Impulser. ?| Agu-
jeros de balanceo.
10} Sello. 11) Cos-
quille. 12) Mangui-
to. (Cortesia Ja-
cuzzi}.

'la carga estatica, que es lo que generalmente se pretende con este tipo de bomba, aungue el
gasto en parte se sacrifique. Todo esto significa que Ja velocidad especifica tendrd valores
relativamente bajos o medios. Existen, no obstante, bombas de tipo centrifugo que mueven
grandes caudales con pequefia ganancia en carga en ciertos servicios donde se juzga que pue-
da tener mejores resultados que una bomba axial, pero éste no es el caso general. La bomba
centrifuga, como méquina radial que es, encuentra légica aplicacién en cargas relativamente
altas y medianas.

Las partes esenciales de la bomba centrifuga son el rotor o impulsor provisto de 4labes
y la caja o carcasa en que esta alojado el mismo, la cual forma un todo con la voluta o difu-
sor, forma cénica del ducto de salida del rotor que permite reducir la velocidad y transformar,
en parte, la energia cinética en energia potencial figura 2.1. A veces el difusor se presenta bajo
la forma de una serie de 4labes fijos a la carcasa, rodeando al impulsor, los cuales no sélo
reducen la velocidad de salida y aumentan la carga estitica, sino que también actdian como
directores del agua a la salida, como sucede en las bombas de pozo profundo del tipo llamado
de tazones, que tienen varios impulsores en serie.

Las bombas centrffugas pueden ser de succién simple o de doble succién. En las pri-
meras (foto 2.1), el agua entra en el ojo del impulsor por un solo lado de éste. Pero cuando se
requiere admitir mas caudal sin aumentar el didmetro del ojo de entrada, lo que reduciria
el recorrido radial y la carga, se dispone la doble succién o entrada por los dos lados del
impulsor. Es evidente que el 4rea de paso a través de los dlabes debe aumentar, lo cual se
consigue separando mas los discos laterales que sirven de cubierta a los &labes,

Cuando se requiereh muy altas presiones, se pueden disponer varias celdillas de impul-
sores en serie, con lo que se tiene una bomba multicelular. Si es el gasto el que se necesita
incrementar, se pueden poner varias unidades en paralelo.

Los impulsores pueden ser cerrados o abiertos. En el primer caso (foto 2.2), los 4labes
generalmente de tipo bidimensional, tienen dos cubiertas laterales, con salida periférica del
agua, constituyendo el conjunto todo el impulsor; en el segundo caso, los labes pueden ser
de tipo bidimensional o tridimensional (alabeados) y sélo presentan una cubjerta lateral en
la que van engastados los 4labes, total o parcialmente. El ducto entre alabes se cierra con la
pared de la carcasa, permitiendo la necesaria luz de entrehierro (Fig. 2.24).

El material de los impulsores es generalmente de bronce fundido (85% Cu, 5% Zn,
5% Sn y 5% Pb) y en ciertos casos de plastico. La carcasa suele ser de hierro vaciado.
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Foto 2.2 lImpulsor de bombe centrifuga,
tipa cerrado, bidimensional.

2.2. Funcionamienio de la bomba centrifuga

La tuberia de alimentaciéon de una bomba centrifuga alcanza a la carcasa en direccion
axial y el agua penetra en esa direccién en el ojo del impulsor. En el caso de impulsores ce-
rrados con 4labes bidimensionales, el agua incide en el dlabe cuando el flujo ha tomado la
direccién radial; pero si se trata de dlabes tridimensionales y particularmente en impulsores
abiertos, el agua ataca el alabe en direccién axial. En cualquier caso, el agua realiza su reco-
rrido de dentro hacia afuera en direccién radial y sale por la periferia del impulsor. Se procura,
frecuentemente, que no haya giro del fluido en el momento de la incidencia en los alabes,
esto es, que la componente tangencial del fluido Vi = 0, con lo que se mejora la transferencia
de energia, que en la expresidon de Euler se reduce a

_ UV,
pea

H (Ec. 2.1)

esto es, queda condicionada solamente a los valores de Jas velocidades tangenciales del fluido
y de] dlabe a la salida del impulsor. Evidentemente, para aumentar la transferencia H, se debe
aumentar U, o Vu: o las dos. Ahora bien, como U. =R, para elevar el valor de U. se
debe zumentar la velocidad de giro de la maquina o el radio del impulsor, lo que equivale a
incrementar la accién centrifuga, que no cabe duda, es la que tiene mayor influencia en la
transferencia energética en estas bombas. La « estd limitada por los efectos de cavitacion,
correspendiendo los valores «» a valores de N inferiores a 4,000 rpm en términos generales.
Lo més corriente es que la velocidad de giro oscile entre 1,000 y 2,000 rpm, pcro puede
ser mas alta para maquinas chicas y mas baja para maquinas muy grandes. Esto obliga
a que la potencia se tenga que ganar a expensas del par en las maquinas grandes, esto es,
aumentando el radio del impulsor y por tanto el tamafio de la miquina. Téngase presente que
P « N*D" y que, por tanto, la potencia crece mas rapidamente con D que con N. El constructor
debe conjugar estos dos factores, tamaifio y velocidad, dentro de unas determinadas condicio-
nes de potencia, derivadas de la férmula:

Potencia = par X velocidad angular

Por otra parte el valor de V.. desgraciadamente debe ser chico, si se quiere que la bom-
ba tenga buen rendimiento. Esto quedars justificade en el inciso siguiente, pudiendo adelantar
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Foto 2.3

Bombas centrifugas

Rotor de AQ toneladas de
vag bomba vertical para wna
carga de 430 m en dos pa-
sos [un paso lo realizon los
impulsores extremos y el otro
los dos centrales], con un gas-
to de 16 mifseg y una po-
tencia de &4&,000 KW. llogo
de Gorda, Mholia). [Cortesia
Escher ‘Wyss).
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Fig. 2.2 Diagromas de wvelocidades a
la entrado y a lo solide del
dlabe en un impulser de bom-
ba centrifuga.

que el vector V. es de magnitud reducida en virtud de que la velocidad absoluta de salida
V2 debe ser pequefia en una bomba, pues lo que se busca es carga estitica y no dinamica.
Ademds, se debe tener en cuenta que el sentido del vector V.. debe ser el mismo que el de
U. (Fig. 2.2) para no cambiar el signo al producto U:Vy, lo que convertiria a una maquina
receptora en motora. Estas condiciones, exigidas por el rendimiento, van obligando a un valor
mas alto de la velocidad relativa de salida V., que en muchos casos llega a ser mayor que la
relativa de entrada V,,. Cuando esto sucede, el agua sufre una aceleracién en su movimiento
por entre los alabes, lo que reduce la tradsferencia, pues la componente energética

‘r}'r‘l.2 - ‘/rz2
28

se hace negativa, disminuyendo la carga estdtica que tendra que obtenerse solamente a expen-
2
 y aun ésta se vera en este caso sacrificada por la primera.

sas de la accién centrifuga — T

Normalmente se hace girar a los impulsores de bombas centrifugas con los alabes cur-
vados hacia atras, con lo que se reduce mucho el valor de la velocidad absoluta de salida V.
y por ende la energia dindmica, mejorando el rendimiento. Pero baja la transferencia, pues
V.= resulta pequefia y en consecuencia se reduce el producto U. V.. que cuantifica la energia.
Es por esto que ]a bomba centrifuga de buen rendimiento es de baja transferencia energética.

2.3. Andlisis de una bomba cenirifuga tipica. Condiciones de buen rendimiento

Entre las variables que definen mejor la dinamica del fluido en una bomba centrifuga
esta sin duda el 4ngulo del alabe a la salida del impulsor, denominado 8. y formado por la ve-
locidad relativa V.. con la direccién de la velocidad de arrastre U.. No se olvide, que en velo-
cidades subsénicas, como es el caso de las bombas, la velocidad de salida viene condicionada
por el contorno o forma de &labe en el borde de fuga; de ahi que V.. se tome para definir el
dngulo del alabe a la salida. Del valor de este angulo depende mucho la cantidad y calidad
de energia transferida de rotor a fluido, cuantificada la primera por la ecuacién de Euler y
calificada 1a segunda por el grado de reaccién, como expresién de la ponderacién gue tiene la
carga estatica sobre la total. Se puede asi analizar una bomba centrifuga tipica con un estu-
dio y examen de las dos funciones implicitas siguientes:

H = f (8:)
Gr = ¢ (B2)

Esto exige fijar valores a las demas variables, los que deberan ser bastante generaliza-
dos para que no modifiquen mucho los resultados al apartarse de las hip6tesis propuestas. He
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aqui estos otros valores: En una bomba centrifuga se procura que no haya giro del agua en
el momento de ataque del fluido al borde del 4alabe a la entrada, esto es, que Vu = 0, lo cual
se consigue facilmente haciendo a V, radial o axial. En los impulsores cerrados V. general-
mente es radial y en los abiertos es axial. De esta forma, la energia transferida aumenta y tiene

la expresién sencilla.
_ UV

Ee

Conviene también que V.. tenga el mismo sentido que U, para que no cambie el signo
del producto U:V... Otra condicién que facilita los cédlculos y el disefio es hacer constante el
valor de la componente radial Ve entre la entrada y la salida, o sea que Va = Ve = Ve = cte.
A través de esta componente es muy sencillo relacionar -las demds componentes entre si en
una maquina radial. Pero pueden también ser diferentes. Falta dar valores a 8, U, y Uz; por
simplicidad y sin grave error para conocer caracteristicas generales de operacién se puede
considerar B, = 45° y U, = 2U,.

Se tienen, pues, las condiciones siguientes:

Vu‘l:O

VR1=VR3=VR
,31=45°—>U1=v1=vn
VL=2U.=2U, =2Va

H (Ec. 2.1)

De la ecuacién de Euler, queda

= Ue Ve (Ee. 2.1)
ge
Observando la figura 2.2 se ve que
Vi = U, — Vy COt‘ﬁz =2Vrs — Vrcot 82
Sustituyendo en la (Ec. 2.1), se tiene
. .
H = 2Vr (2 — cot ) (Ec. 2.2)

o

Para un valor constante de Vq entre la entrada y la salida, queda la energia transferida
en funcién de B. solamente, pudiendo poner

H =K (2 - cot f2) (Ec. 2.3)
En cuanto al grado de reaccidén

Uz2 - U12. Vrlz - Vr22
28 2g
H

Ga:

Con las condiciones establecidas y observando que

Ve . A\
= -0 Ve —
sen fe sen® £

Vil = Ul + Va* = 2Ve?
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Fig. 2.3 Influencla del dngule de soli-
do del dlabe sobre Jo energia
transferida y sobre el grado

de reaccion.
0* 26.5° 90° 153,5° 180°
£
sustituyendo
J—(“ Vi? — Vi +2Vg? — & )
2g. sen? g,
Gr == Vo
2 R (2 — cot ﬁz)
Ee
Simplificando y tomando en cuenta que
! =1+ cot’f
sen? Bs ?
se tiene
G — 4 —cot*B (2 + cotf) (2 —coth)
"7 4(2 —cotBy) 4(2 — cot fi:)
Gy = 2T Cothe (Ec. 2.4)

4

Ecuacién explicita de la reaccién en funcién solamente de 8.. Esta ecuacién y la (Ec.
2.3) de la energfa transferida representadas grificamente en la figura 2.3 permiten apreciar

el comportamiento de una bomba centrifuga, pues aunque se han fijado algunos valores con-
cretos, se advierte, sin embargo, la gran influencia del 4ngulo del dlabe (8.) en la energia
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8) Vyy =0, H=0, Gg=1. 7= nulo b) Vyz en el sentido de Uy B € 90°, 1/2< Gy < |
H=+; 71}==aceptahle

¢)fa=90°, H=+, Gr=1/2, 7= hajo d) 4 90°, H=+,Ggr< 1/2; N=malo

Fig. 2.4 Voriacién de H, Gg y 7 con fa
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transferida y en la reaccién, representativa esta ultima de la ponderacién que tiene la carga
estdtica sobre la total transferida, que es de muchisima importancia en una bomba.
Analisis de las curvas H=f(8) y Gz = ¢ {(8:) en la figura 23.

Para B, = 26.50 H=0,Gzs=1
como

RAZ

&

H y U0 debe ser Vi =0

o sea, la velocidad absoluta es radial (V: = Vs.) (Fig. 2.4a) teniendo entonces un minimo ab-
soluto el valor de la energia transferida. En este caso, Vi=Va=V; ¥y Vii; = —U=. Y como
Vrw = —U; se advierte que la accién centrifuga queda neutralizada por la carga estdtica de-
bida al cambio en la velocidad relativa, ésto es, toda la accidn centrifuga no alcanza mas que
a acelerar el fluido entre los alabes, sin producir carga estitica positiva. Tampoco se tiene
carga dinamica, pues V) = V; = Vg, resultando H = 0 como se acaba de ver. Reciprocamente
si H=0 ¥ Hinim. = 0 resulta He,. = 0. '
A medida que 8. va tomando valores mayores que 26.5, la V. se va haciendo ligeramente
mayor y la V.. va estando en el sentido de U, (Fig. 2.4b) que es lo correcto, para que el pro-
ducto U, V.; no cambie de signo. Para valores de V.. 5= 0 pero pequedos, la V. es. pequefia y
se tiene buen rendimiento, aunque es baja la energia transferida por ser reducida la V,.. Se ve
también que si V. se acerca al valor de Vg, 0 lo que es lo mismo al de V, que es igual a Vg,
entonces la carga dindmica
Ve - Ve
2g
lo cual es satisfactorio, pero se reduce también la carga estatica ya que V., aumenta y el

M ‘\{'\'12_‘1(1-22 . N . . .
término ———— disminuye o puede hacerse negativo, llegando a veces 2 producir una resta

3
[

2
. " N 2
en lugar de una adicién a la carga de presién; esto es, la accién centrifuga -2—1 se emplea
L]

en parte en producir una aceleracién inutil del agua desde la entrada a la salida del slabe
(Fig. 2.4a). Sin embargo, las condiciones de buen rendimiento exigen una V. chica y la ma-
nera de conseguirla es aproximando su valor a la radial Vp y siempre con una proyeccién sobre
la tangente (V..) en el sentido de U;. Esto exige valores de B8: chicos pero ligeramente supe-
riores al que hace H=0 y a Gz = 1; o sea, con un grado de reaccién alto, ligeramente in-
ferior a la unidad la energia transferida es baja pero el rendimiento es bueno en una bomba

centrifuga, que es lo que debe buscarse, (Fig. 2.4b).
Si 8. aumenta demasiado, Ja V: aumenta también y baja el rendimiento, aunque crece

la energia transferida al hacerse mas grande V.., pero bajo la forma de carga dindmica que
no interesa. La condicién de buen rendimiento estid exigiendo siempre un valor a 8. inferior

1
a 90°, esto es, dlabes curvados hacia atrds. Para 8. =90°, H=2 y Ga = 5; los alabes son

radiales a la salida, el grado de reaccién y la carga estatica disminuyen, la V. es grande y el
rendimiento baja, aunque V.. crece y aumenta la energia transferida (Fig. 2.4c). Como se vera
oportunamente al estudiar las caracteristicas, este valor de 8. = 90° es favorable en ciertos
casos en que se quiere manteper una carga constante con gasto variable, '
Para f.>> 90° (4labes curvados hacia adelante), la V, crece aén més, disminuyendo el
rendimiento (Fig. 2.4d). Para 8. = 153.5° la Gz = 0, lo que significa que sélo se produce carga
dindmica en el fluido, con una V, altisima y como consecuencia muy mal rendimiento, pues
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Fig. 2.5 Poro O <{ fB: < 26.5° se in-
vierte en el sentido de V.
y la mdquina trabaja come
turbing.

la carga estatica a la salida del impulsor serd nula y sera preciso convertir la carga dindmica
en estatica en una voluta o difusor con las enormes pérdidas energéticas que trae consigo
esta conversion.

Para 82> 1535° el Gr es negativo, esto es, la carga estatica a la salida serfa menor que
a la entrada, Io cual es absurdo en una bomba. La V; se hace tremendamente grande lo cual
es completamente contraproducente. '

Para f. = 180° tetricamente H = 4+w y Ge= —= y la V., es un méximo absoluto
por suma. lineal de U. ¥ V.., que al estar en direccidon tangencial sélo se tendria una recircu-
lacién del fluido.

Para valores de 8. inferiores a 26.5° la maquina trabajard como rurbina (Fig. 2.5), pues
la H se hace negativa. En este caso al V.. estd en sentido contrario a la U. debido a la exce-
siva reduccién del angule 8. lo cual determina el cambio de signo del producto U, V.. ¥ por
lo tanto de H. Como turbina no conviene con flujo de dentro hacia afuera, pues no se aprovecha
la carga estdtica debida a la accién centrifuga o cambio de radic entre la entrada y la salida.

Para 8. =0, H= —x y Gx = +®, la V. seria tangente y sélo se tendria recirculacién
del agua.

Como consecuencia de todo este analisis se advierten como condiciones fundumentales
de buen rendimienio de una bomba centrifuga las siguientes: 1) Que gire con los alabes cur-
vados hacia atras. 2) Que el angulo B del dlabe a la salida sea ligeramente superior al que
corresponde a una energia transferida nula. El proyectista debera juzgar en cada caso la tole-
rancia que convenga admitir para el valor de ..

2.4. Bombas centrifugas de ilabe mévil que pueden operar como turbinas
en sistemas de almacenamiento de energia

Con flujo de dentro hacia afuera, la maquina radial trabaja mal como turbina como se
ha dicho. Pero puede hacerse trabajar con flujo de dentro hacia afuera como bomba y de afue-
ra hacia adentro como turbina, y asi con una simple inversién del flujo se puede tener una
maquina receptora o motora (bomba o turbina), la cual encuentra excelente aplicacion en los
sistemas donde se requiere esta doble conversion, como es el caso que se presenta en el alma-
cenamijento de energfa en grandes cantidades, bajo la forma potencial de agua elevada a un
estanque situado a una determinada altura sobre una loma o montafia préoxima a un rio o lago,
de donde el agua se puede elevar primero haciendo trabajar la méquina como bomba y a
donde se puede descargar después a través de la misma maquina actuando como turbina. En
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BT
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8) Rotor de turbina Francis by Impulsor de bomba centrifuga

Fig. 2.6 El rotor de turbing, debide ol recorride rodiat relotivomente corto, no es conve-
nignte paro la cperatién como bombo. Bdsicumente, por tante, la bemba-turbina
se derive de las carocterisiicas de disefic de vn impulsar de bombe.

|Cortesic Escher Wyss)

Earopa Central hay en servicio varios de estos sistemas y en algunos paises como Suiza ¢ Italia,
la energfa almacenada en esta forma representa valores del orden del 20% de la energia eléc-
trica total generada.

Estos sistemas de almacenamiento estan coordinados con la operacién de plantas ter-
moeléctricas, las cuales se ven obligadas a mantener unas condiciones determinadas de tem-
peraturas y presiones de vapor en las calderas aun en las horas de baja demanda de energia
y a operar con rendimientos muy bajos. Es en esas horas en las que la energfa producida no

Fig. 2.7 Lla relocien de los velocida-
des circunferenciales &ptimas
en operocidn como iurbing y
bormbo de méquinas sin ajus.
te, oumentg con lo velocided
especifica. Para una operaciéa
sotisfactorio se requieren dos
velocidades.,
[Cortesia Escher Wyss)

de las veloc. circunferenciates Gptimas

uzp
Ut

Relaclén

0 200 400 600 BOO 060
ns cemo bomba
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tiene mercado cuando se puede aprovechar para hacer trabajar estas maquinas como bombas
y elevar el agua a la altura prevista. La recuperacién de la energia. asi almacenada, se hard
precisamente en las horas de punta en la curva de demanda, haciendo funcionar las maquinas
como turbinas. De esta forma se economiza el empleo de otros motores auxiliares, La maquina
elécirica ligada a la bomba-turbina es del tipo sincrémico para que pueda funcionar como
motor o como generador, segin convenga, Ademds puede emplearse para mejorar el factor de
potencia de la instalacién en las horas de descanso de la bomba-turbina. El rendimiento en
esta doble conversién alcanza valores del orden del 77%.

Estas bombas-turbinas pueden ser del tipo radial o axial, de uno o varios pasos, aunque
lo mé4s frecuente es un paso y tipo radial, con alabes ajustables, apropiados para cargas de
100 a 400 metros.

Bl disefio del rotor de una bomba-turbina de tipo radial esta basado en el del impulsor
de una bomba centrifuga, en virtud de ser mds apropiado que el rotor de una turbina Francis;
esto es, se puede hacer trabajar mejor como turbina a una bomba centrifuga, que a una tur-
bina Francis como bomba, pues los angulos periféricos del 4labe en la Francis son muy grandes
para una operacién como bomba y ademas el control de la velocidad relativa se hace diffcil
debido al recorrido relativamente corto del agua a través de los alabes, dando lugar a un mal
rendimiento. Sin embargo, tomando como base del disefio, ¢l de una bomba centrifuga, los
resultados son mds satisfactorios en la doble maquina. Una modificacién del paso se hace nece-
saria para el control de velocidades relativas y para el conveniente desahogo del caudal, en el
trabajo como turbina. (Fig. 2.6).

Ahora bien, para una misma carga neta de agua, la velocidad circunferencial o tangen-
cial del alabe (U.) es mayor en la operacién como bomba que como turbina, esto es, Uz > Usr,
0 para «z = wr debe ser Rz > Rr. En efecto, si se considera que no hay rotacién del agua a la
entrada de la bomba ni a la salida de la turbina, que son condiciones que favorecen el buen
funcionamiento, de la ecuacién de Buler y de la del rendimiento hidraulico se tiene

Hn T = H= éU; Vm (turbina)

. —H= lU,vm (bomba)
U go

Si como se ha supuesto Hwr = Haus, entonces

V.
U: ) = U Vue m.)
T ST B

En una primera aproximacién se puede.considerar que Vur = Vs luego

Urr — 7T b Uen
Yy como fwrme < 1, resulta

Usr < Usp oI-IJJ—"’ > 1 (Ec. 2.5)

T

Para oz = «r tendria que ser Rz > Rr (foto 24).
_ En la figura 2.7 se puede advertir que la relacién de estas dos velocidades circunferen-
ciales del 4labe es siempre mayor que uno y crece con la velocidad especifica de la maquina.
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Foto 2.4 Rotor modelo, tipe radial arreglodo para la doble
operacién, come bomba {orribal y como turbing
labajel.

{Waler Power, abril 1968).

Folo 2.5 Rotor Derigz, tipe oxial, de dos velocidades, para
operacion como bomba y como turbirg.
{Waser Power, obril 1968).
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Esta es una razén por la que se prefiere para estos usos las maquinas radiales, que son de
menor velocidad especifica que las axiales. Sin embargo, cuando se trata de mover grandes
caudales contra pequefias cargas, pueden ser aconsejables las bombas-turbinas axiales, como
las de tipo Deriaz, que se presentan en la foto 2.5 en la que Rs = Rr ¥ wp >> o1,

Las unidades mds grandes de bomba-turbina instaladas hasta el momento son las de
Taum Sauk, Missouri, E.U. de 240 000 H.P. (Water Power, Nov, 1968).

2.5. Curva ideal carga-caudal de una bomha centrifuga

Las curvas caracteristicas de operacién o representacién de la relacién entre dos varia-
bles, mientras las dem4s permanecen constantes, es de una gran utilidad en las turbomaqui- -
nas. Entre todas estas funciones, la mas trascendental en las bombas es la H = f(Q), o curva
carga-caudal, por ser estos dos parametros H y Q los maés significativos en el trabajo de una
bomba. La busqueda de la ecuacién explicita correspondiente a esta funcién implicita H = £(Q),
se hace considerando unas condiciones de funcionamiento ideales, esto es, sin pérdidas ener-
géticas. Después se verd la influencia de las diferentes clases de pérdidas que pueden ocurrir
en una bomba. ,

En e] cadlculo de la H ideal en funcién de Q se supone primero el caso mds generali-
zado de que no hay circulacién del agua a la entrada del impulsor, o sea que V., = 0. De la
ecuacién de Euler queda pues

H =U3Uu2 (EC. 2'1)
=8

Como se trata de poner la carga en funcién del caudal solamente, para un impulsor deter-
minado con'un radio R. girando a una velocidad « = cte, esto es, con una U, cte, sélo hard
falta expresar a V., en funcién de Q en la férmula de Euler, a través de cantidades facilmen-
te medibles. Asi (Fig. 2.8).

Fig. 2.8 Oiograma de velocidades o la
salida.

Vuz = Uz —_ VRz cot ;82
Pero

-

siendo A. el area periférica de salida del agua.- Sustituyendo en la ecuacion 2.1,
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U.? U: cot 8.

H=
gc gr' A?

Q (Ec. 2.6a)

Para un impulsor determinado 8, v A: estin definidas y por tanto la (Ec: 2.6a) es la
forma explicita de la curva caracteristica ideal carga-caudal. Se suele poner bajo la forma
sencilla

H=K, -K.Q (Ec. 2.6b)
siendo

U.* U, cot
Ki=—y K, = J2CotFe
gc gcAz

La ecuacién 2.6b es una recta con K, como ordena en el origen y con K. como pendiente.
Segun el valor de f. la cotangente puede ser positiva, negativa o cero, dando lugar a las tres
formas de la caracteristica que se han dibujado en la figura 2.9, cuyo significado es el siguien-
te: para S8, < 90° el impulsor tiene los dlabes curvados hacia atrds, condicién para un buen
rendimiento, aunque con baja transferencia energética, como ya se vio. 8, = 90° expTesa que
los alabes del impulsor son rectos a la salida. El rendimiento es bajo como se dijo pero la trans-
ferencia es importante. Cuando 8 > 90° los 4labes resultan curvados hacia adelante, produ-
ciendo una V, muy alta, con muy mal rendimiento, aunque la transferencia de energfa es muy
alta.

El valor de K. = U./2gc se llama carga de caudal nulo (shut off head) o carga pro-
ducida por la bomba con la salide cerrada. Al ser Q = 0 serd Vu. = 0 lo que quiere decir que
la velocidad absoluta sélo tiene componente tangencial, determinandose una simple recircula-
cién del agua.

Si en algin caso V.. %0, la transferencia tiene la forma

2 2 2
H= (Uz _ Uz cot }92 Q) _ (U_1 _ U; cot ﬁl Q) (EC 2.7)
Eo Ee Az Ee Ee A,

que indica que se disminuye la energia transferida, cuyo valor sera el comprendido entre las
dos ordenadas de la figura 2.10,

Ejemplo 2.1

Una bomba centrifuga, que opera en las condiciones de disefio, tiene las caracteristicas
siguientes: Impulsor tipo cerrado, D = 1%4”, D = 5", ex = 14", 8. = 30°, 4labes curvados hacia

Fig. 2.9 Tres formos de la coracteris-
tica ideal de uno bomba cen-
trifuga.
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Fig. 2.10 Caracteristica con Va0

Q

atras. Velocidad axial de entrada, V, = 10 pies/seg. Suponiendo Vv, = Va = Vi, = Vi, V. =0,
N = 3460 rpm y » = 100%, calcular: Q, H, Hq., P, H = {(Q), Vi, Ve, Vi, Vi, 8, la accidén
centrifuga, Gr y Ns.

Solucidn:
Q=AV =_D:V,
4
7 (1.25%3
=-[— 10 = 0.085 pies®/seg.
Q 4(12) X ples'/seg
2 U; cot
H=K1_‘K2Q;K1=U2yK2= ? &
e Ec A,
5
U; =sND. = —%4;9&- = 75.5 pies/seg.
Ar =7 Dses = 5>< = 0.0137 pies®
rET e =T X1 - P
2 . -4 ’?
£ 322 322
K, — U; cot 82 _ 75.5 % cot 30° — 296
g A, 32.2 x 0.0137
luego

H=177 —2962Q

es la expresién analitica de la caracteristica carga-caudal.
Para la Q de disefio.

Hy, = 177 — 296.2 x 0.085 = 151.8 pies
Para caudal nulo o salida cerrada, la carga es
He = Ky = 177 pies

La potencia tedrica, para » = 100% sera

_ yQH _ 624 x 0085 x 1518
R 1 x 550

P = 1.46 HP.
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Le)
o
o

Fig. E2. Fig. EJ.

En realidad, el rendimiento puede ser del orden del 60% y la potencia real del motor serfa
del orden de 2.5 H.P.

La figura E2 muestra la curva ideal cargacaudal para este caso.
Para el calculo de los componentes de la velocidad puede ser util la figura E3, donde

V, = U; + V.
V‘z = U2 '{') Vn
3460 1.25
Ul. —-— 1 = T —— e
= ND %0 X — 573 18.90 pies/seg.
Q 0085 .
V.= VB, = Vn, = E = W = 6.21 pleS/Seg.
V. 62 .
tanﬁl—E—m—0329 B = 184

Va = VU + V2 = V(1890) + (6.21)* = 19.9 pies/seg.
Ve: 621

~ Senfi.  sen 30°
V: = \/Uz2 + V2 —2U; Ve COSﬁz
= V(75.5) 4+ (1242)2 — 2 X 75.5 X 12.42 X cos 30°

= V5700 + 154 — 1620 = 65 pies/seg.

= 12.42 pies/seg.

U2 —U*  (755)° — (18.90)* 5700 — 356

Accid tri = = = = 8 ies
ccién centrifuga 75 X322 A 3 pi
Accién debida al cambio en la velocidad relativa:
2z 2 2 2 — .
Vs Ve _ (19.9) (12.42) _ 396.6 154 = 378 pies

2g. 2 % 322 T 644
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Grado de reaccién:

U2 — U V' = V2
28 2g. 83+ 378
H T 1518

= 0.572 ¢ 57.2%

GR=

La carga estitica representa pues el 57.2% y la dindmica el 42.8%. Como puede verse,
la mayor parte de la carga estatica es debida a la accién centrifuga. En este caso la accion
centrifuga representa el 96.7% de la carga estitica y el 547% de la total.

Comprobacién de la carga dindmica, sacado directamente de los valores de las veloci-
dades absolutas:

Ve — Ve (65)7 — (6.21)°

= = 65.1 pi
2g 2 % 322 pies
] 65.1
En efecto 98 + 3.78 + 65.1 = 151.88 pies o sea 518 = 42.8% que es correcto.
Velocidad especifica:
_ NGO
xz = Hx

En el sistema inglés:

_ 3460 X (0.085 X 7.48 X 60)% _ 3460 x (38.2)%

= = 496
(151.8)% 433

NH

que corresponde a una bomba centrifuga de escaso caudal.

2.6. Curvas caracteristicas reales de bombas centrifugas

La caracteristica ideal de una bomba centrifuga se deforma a causa de las pérdidas de
energia que se producen en el funcionamiento de la maquina, dando lugar a una caracteristica

Fig. 2.11 Transformocién de lo curva ideal
en real por las pérdidos.

Cuiva real
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real, cuya forma define la experimentacién. La justificacién cualitativa se da a continuacién. La
carga dinamica total (TDH = total dinamic head) se compone de los términos siguientes:

VL2
TDH = -Z_g + h + H pérd. (Ec. 2.8)

esto es, la carga de velocidad en la tuberfa de descarga, la carga piezométrica y las pérdidas.
Estas pérdidas son las que transforman la caracteristica lineal en la curva real carga-caudal,
segun puede verse en la figura 2.11. Son las siguientes:

1. Pérdidas por fugas a través de los sellos o estoperos, aunque siempre se propicia un
lacrimeo para un efecto lubricante y reduccién de la accién abrasiva que produce la friccién
del eje sobre los sellos.

2. Pérdidas por recirculacién del agua entre el impulsor y la carcasa, las cuales son
mayores en los impulsores abiertos, debido a la necesaria luz de entrehierro, aun dentro de
los mejores ajustes.

3. Pérdidas por friccién del agua sobre los contornos que definen los ductos de circu-
lacién del agua: dlabes, cubiertas y carcasa, Varian con el cuadrado de la velocidad relativa
y a pequefios gastos son practicamente nulas por ser reducida la velocidad. Influye la rugo-
sidad de las paredes.

4. Pérdidas por turbulencias debidas a la separacién del fluido de los contornos de los
slabes y por choque contra éstos en la incidencia, sobre todo al trabajar la bomba fuera de
las condiciones de disefio. Los choques se presentan al reducir el gasto y las turbulencias al
aumentarlo mds alla de las condiciones de disefio. En efecto, la V, varia en magnitud en el mis-
mo sentido que el gasto, y si se conserva constante la velocidad de giro, U: permanece Ia
misma, con lo que V.. modifica su posicién, saliéndose de la posicion tangente al dlabe, ya
chocando contra él o separdndose del mismo (Fig. 2.12)}.

Se debe procurar que la caracteristica presente siempre una pendiente negativa en todos
sus puntos para evitar situaciones de inestabilidad o marcha oscilante.

En las figuras 2.13 y 2.14 se representan varias curvas caracterfsticas reales de bombas
centrifugas para servicio general. En todas, la variable independiente o abscisa es el caudal o
el coeficiente de capacidad. Las funciones u ordenadas son la carga, la potencia y el rendimien-
to y velocidad especifica. La curva cargacaudal ya se ha justificado. La de potencia-caudal
no pasa por el origen debido a la carga necesaria para caudal nulo, Q =0, » =0, con lo que
P es indeterminado. Después tiene pendiente positiva, por ser directamente proporcional la po-
tencia al gasto y a la carga, con tendencia a una limitacién en la carga al aumentar muche el
caudal.

Fig. 2.12 Péididos por  vaoriacidn  del
gasio.
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La curva rendimiento-caudal tiene un méximo en el punto correspondiente al gasto de
disefio, en cuyas proximidades mantiene una forma ligeramente plana, para caer después a
un valor cero hacia ambos<lados de manera bastante acentuada,

2.7. Parametros y familias de eurvas earacteristicas

En las bombas, la familia de curvas caracteristicas que procura mayor orientacién ini-
cial en la seleccién de un tipo determinado, es la definida por la ecuacién implicita

m = f (Ns, Q) {Ec. 2.9)

o sea el rendimiento hidraulico como funcién de la velocidad especifica y el caudal como pa-
rametro. Esta familia es la representada en la figura 2.15; en la cual, resulta facil situarse en
la curva de caudal exigido por el servicio y en el punto de maximo rendimiento, siempre que
no haya otras limitaciones, para conocer asi la velocidad especifica y en consecuencia el tipo
de bomba correspondiente.

Otras familias resultan tomando a la N como pardmetro, como son

H = (Q, N}, P=f(Q,N) (Ecs. 2.10)

representadas en la figura 2.16, en la que también se halla otra familia de curvas de rendi-
miento constante. Las curvas de esta figura corresponden a una bomba determinada, esto es
a un D = constante. Las curvas de rendimiento constante se dibujan uniendo los puntos de
7 = cte.,, en Ja familia H = f (Q, N). Dichos puntos son gl resultade de cortar por una linea
de 5 = cte., las curvas de la familia » = £ (Q, N), para diversos valores de Q en uno y otro
diagrama.

Otras veces se toma la N como constante y la D como parimetro, resultando familias
como las de las figuras 2.17 y 2.18 que corresponden a las funciones implicitas.

H ={(Q; D), P=1(QD) (Ec. 2.11)

También se incluyen en las mismas figuras familias de curvas de rendimiento cons-
tante que son de muchisima utilidad en la seleccién de una bomba para un servicio dado. Se
dibujan en la familia H = f (Q, D), partiendo de la familia » = £ (Q, D), como se dijo ante-
riormente para la familia H = f (Q, N).

Ahora bien, para definir las caracteristicas a priori, esto es, para disefiar una bomba
que responda a unas -condiciones de servicio determinadas, es conveniente tener presente los
valores de los coeficientes de funcionamiento calculados por experimentacién sobre bombas
tipicas. Este es el objeto de las tablas T. 2.1 y T. 2.2

Ejemplo 22

Se trata de seleccionar una bomba para un servicio general. Se tiene, por ejemplo, que
alimentar un tanque de nivel constante bombeando agua de una cisterna colocada practicamente
en la misma vertical, figura E4. La altura entre el nivel de agua de la cisterna y la descarga de
la bomba es de 80 pies; el caudal exigido a la bomba es de 200 galones por minuto. Haga un
diagrama de la instalacién y calcule: 1) Tipo de bomba, 2) N on rpm, 3) D del impulsor, 4)
P del motor necesario para mover la bomba, 5) d de la tuberia de descarga. (Usese sistema
inglés).
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Velocidad especifica 2 dimensional Ngj

Bombas centrifugas
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Fig. 2.17 N=1450 RPM
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T. 2.1. COEFICIENTES DE OPERACION COMPARATIVOS DE CINCO BOMBAS CENTRIFUGAS TIPICAS
{Sistema inglés) “Handbook of Fluid Dynamics”, V. L. Strecter

Bomba ndmero 1 2 3 4 5

Descripcién de Ia bomba:

Num. de pasos 2 1 6 1 1
Num. de entradas por paso 1 1 1 2 1
N en rpm 1,700 3,450 3,500 1,750 425
Q en gpm 190 60 1,400 1,875 15,000
H en pies 230 70 - 3,400 57 22
P en el eje en HP 20 16 1,500 315 110
Alimentacidn
de
Servicio General General calderas General General
Ns. (Veloc. esp. practica) G50 1,150 1,165 2,600 3,600

Carga de caudal nulo:

Cy 50 52 55 56 44
Cp 0.057 0.085 0.14 0.55 0.73

Punto de rendimiento maximo:

Cy 4.7 19 47 37 37
Cq 0.014 0.033 0.045 0.16 0.31
Cp 0.12 0.10 0.31 067 1.51
y % 57 ‘ 65 69 86 75

N,, (Veloc. esp. adimensional) 0.038 0.067 0.068 0.15 0.21

Capacidad maxima:

Co 0.021 0.054 { 0.065 022 047
€, 0.13 020 032 0.50 150

Nota: Todos los coeficientes son sobre la base de un paso v una entrada.

T. 22. COEFICIENTES DE VELOCIDAD EN BOMBAS CENTRIFUGAS

Coeficientes Veloe, espec. baja Veloc. espec. alta
u
Coef. de la veloc. de arrastre o = - 095 a 1.25
v2g H
VR
Coef. de la veloc. de paso ¢, = - 0.10 a 0.25

v2g H
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bepﬁsito

Fig. E.4 Esguema de lo instalacién.

B
S

1) El tipo de bomba se define por la velocidad especifica. De la figura 2.15, para Q = 200
gpm y rendimiento hidraulico maximo = = 69% aproximadamente se tiene N, = 2,000, que co-
rresponde a un tipo de bomba centrifuga con impulsor cerrado, de corto recorrido radial, servi-
cio general,

2) De la Ec. 1.29

Solucién;

N Q¥
N; = =Ty

se puede deducir N; pero antes se debe calcular la carga contra la que debe trabajar la bomba.

v.?
H—h+-2—g-+HpéI‘d.

Para tuberfas verticales, las pérdidas en la descarga se suelen tomar como un porcentaje
de la carga piezométrica, aproximadamente del orden de 3.5%, en cuyo valor van incluidas las
pérdidas en codos y valvulas razonables. Redondeando siempre por arriba se pueden conside-
rar en este caso, 3 pies de pérdida.

Se debe asimismo fijar una velocidad econémica en la tuberia, la cual suele ser de
unos 5 pies por segundo aproximadamente, pues el valor final depende del didmetro que se
escoja para la tuberia de acuerdo con las medidas comerciales de fabricacién (ver Fig, 8.5,
pag. 241). De acuerdo con estos criterios la carga efectiva serd pues

2

5
H=8 +_ —— = i
0+2><32.2+3 84 pies
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Segun esto
N. H% 2,000 X (84)%

or T T oy - o0 rpm

El valor de la velocidad es muy alto. Conviene limitar la velocidad a un valor comer-
cial en motores eléctricos, que es de 3,460 rpm, lo que equivale a sacrificar ligeramente el ren-
dimiento, pero es preferible a tener velocidades excesivamente altas que aumentan mucho las
pérdidas. Con N = 3,460 rpm resulta .

3,460 x (200)%=

— =17
N. (84 1,750

Para cuyo valor de N. el rendimiento hidraulico es de 68% aproximadamente, segin se
deduce de la figura 2.15, lo que es aceptable.

3) En estas bombas se relaciona muy bien el didmetro del impulsor con la velocidad
de giro a través del coeficiente de carga Cu. Este coeficiente tiene la ventaja de que caracte-
riza la influencia de la carga, que en las méaquinas de tipo radial es la variable de mayor pon-
deracidn, por otra parte varia muy poco su valor cualquiera que sea el tipo de bomba cen-
trifuga, como puede apreciarse en la tabla T.2.1. Es pues razonable, determinar D a través
de N por medio de este coeficiente Cy. Para comparar la bomba que se esta calculando con
las cinco bombas tipicas de la tabla T.2.1, se debe fijar la atencién fundamentalmente em el
parametro mas caracteristico, que es la velocidad especifica; después en los valores de H, N
y Q. 8in que haya un ajuste completo, que serd muy dificil que se logre en algin caso, se
puede decir que al tipo que mas se asemeja es al 2, cuyo coeficiente Cy = 3.9. Pero teniendo
en cuenta el caudal, que tiende al del tipo 1, se puede fijar un valor al coeficiente de carga
de Cy = 4, con lo que se tiene

Hg.
e (Ec. 1.25)
Sustituyendo valores
_ 84 x 322
3460%°
(&)

de donde
D =0451" = 541"

El diametro también podria haberse cbtenido a partir del coeficiente ® (T. 2.2). El valor
¢s aproximadamente el mismo.’

" 4) Para calcular la potencia del motor necesario para mover la bomba, se puede admi-
tir un rendimiento global del 52%, deducido de la férmula de Wislicenus y para un rendi-
miento hidraulico del 68%, con lo que

yOQH 624 x %.%ﬁ % 84
Pm = = ’ jnd . = .
550 550 % 0.52 8.17HP ~ 8 HP

! Si de alguna manera, se pucde conocer V., se puede hallar el didmetro por la expresién de Euler

U:Vu-: o N D:Vu‘.‘
Hef = =

g g

Supuesto Vi, = 0.
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5) El didmetro de la tuberfa de descarga se obtiene ficilmente de la ecuacién de con-
tinuidad

200
. =, Q 748 x60 0445
~-dF === =
4 Vv 5 5

de donde
d =0336" = 4.03" = 4"

La posicién de la bomba debe ser tal que venza la carga por impulsién y en lo posible
que trabaje con una pequefia carga de agua en la succién. Se eliminan asi problemas de cavi-
tacién, como se verd en el inciso siguiente.

2.8. Carga en la succién y parametro de cavitacion

En el capitulo primero, inciso 1.15, ya se dio una explicacién sobre el fenémeno de
cavitacion en las turbomaquinas. En las bombas, lo mismo que en las turbinas, presenta con-
diciones criticas que es preciso conocer,

Para el estudio y experimentacién de la cavitacién en las bombas, se puede disponer
un pozo con control de nivel del agua a voluntad, fijando la bomba o banco de bombas a un
nivel determinado, figura 2.19. Se puede as{ hacer trabajar la bomba con carga de agua posi-
tiva 0 negativa en la succién y dibujar las caracteristicas de operacién en las diversas situa-
ciones, lo que permitird conocer las condiciones éptimas de funcionamiento, asi como tam-
bién saber la altura de succién (—h.) a que se presentan condiciones drésticas de cavitacion.

Se va a considerar como cero (h. = 0) €l nivel de posicién de la entrada del agua al
impulsor de la bomba (punto 1), donde la velocidad absoluta es V, y la presion absoluta Pi.
El nivel de agua de succién puede estar por encima o por debajo del nivel de la bomba, y asi,
generalizando la posicién, se expresard dicha coordenada por (:h.). Sobre el nivel del agua

= ha.

Patm

actia la presién atmosférica, a la cual corresponde una carga

]

T T

t+hs
Nivel de
i posicion cero
o r——

#_4 Bomba

Fig. 2.19 Condiciones en lo succidén de

una bomba. —hs

Patm )
2 Nive! de succién ,
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Aplicando el teorema de Bernoulli al ducto cerrado entre 1 y 2 6 2 se tiene

AU N (Ec. 2.13)
2g v

Los términos del primer miembro de esta igualdad son expresién de la carga total a
la entrada del impulsor, la cual disminuida de la carga de vaporizacién (hy,), a la temperatura
actual del liquido, representa la carga teérica en la succién (H..), o sea

‘7 2
H,, = 2% + P hee (Ec. 2.14)
2g v

P
El valor de h., = —= es muy pequefio (ver Fig. 2.19 bis).
S

Teniendo en cuenta la ecuacién 2.13, la carga teérica en la succién vendrd dada por
H.o= ha %t h. — hy (Ec. 2.15)

El coeficiente de cavitacién ¢ o de Thoma se define por la relacién entre esta carga
de succién y la carga en la descarga de la bomba, sea

Se debe hacer notar que en la estimacién de H.. se desprecian las pérdidas en el ducto
d? succién por ser en general muy pequefias; sin embargo la H de la descarga contempla no
s6lo las cargas piezoméiricas y de la velocidad sino también las pérdidas en la tuberia.



Carga en la succion 67

Observando las ecuaciones 2.15 y 2.16 se puede advertir que si la altura de succién
(—he) crece en valor absoluto, se reduce el valor de la carga de succién H.. y también el del
coeficiente de cavitacién ¢, Esta circunstancia permite provocar condiciones de cavitacién para
establecer el valor minimo de ¢ admisible en una bomba.

El recurrir a las cargas de entrada y de salida para definir el parametro de cavitacion,
resulta practico y por lo demés justificado ya que las cargas estan relacionadas con las velo-
cidades a través de los coeficientes de carga (Cu). La limitacién que debe darse a las veloci-
dades vendra asi condicionada por los valores minimos aceptables para el coeficiente o.

Si se tienen en cuenta las pérdidas en la succién H,. y se deducen de H.. se tiene la
carga neta positiva de succicn (NPSH = net positive suction head).

NPSH = Hg\- - Hps (EC. 2.17)

Como su nombre lo estd indicando, es preciso que se tenga siempre en la aspiracién
de una bomba una carga neta positiva, para que el agua pueda teper acceso a la maquina.

El valor de o depende de la velocidad especifica de la méquina. Esta relacién entre o y
N. se cbtiene a través de otro parametro denominado velocidad especifica de succidn (S) y de-
tinido por una expresién andloga a la de la velocidad especifica, tomando como carga la de
succion H.v, o sea
_NO¥

== (Ec. 2.18)

S

Esta velocidad especifica de succién es un parametro que caracteriza no sélo las con-
diciones de succién de una bomba, sino que sirve también para establecer analogias de opera-
cién en bombas similares, bajo el punto de vista de la aspiracién.

De las ecuaciones 1.32, 2.16 y 2.18 se tiene

_NQ% N.,H¥ N,
TH.X  (cHY T o

S

O sea .
_Ns (Ec. 2.19)

El funcionamiento de una bomba bajo condiciones de cavitacién se muestra en la fi-
gura 220, que representa la caracteristica carga-caudal para una N = constante, y donde se
han modificado las condiciones de succién por reducciones drésticas del gasto, o por incre-
mento de la coordenada (—h.). La linea AB es la caracteristica para condiciones de operacién
sin cavitacién, esto es, antes de que se alcance el valor critico de ¢. Pero si se disminuye la
carga de succién H., (y por lo tanto el de ¢), la caracteristica sefala una singularidad en C,
manifiesta por una cajda brusca de la carga, debido a que se presenta cavitacién. Si se acentia
mas la reduccién de la carga de succién, las discontinuidades en la caracteristica se van co-
rriendo hacia valores mas pequefios del gasto, puntos D y E. La figura 2.20, sacada de la ex-
perimentacién, revela que las reducciones drasticas del gasto tienden a favorecer la cavitacién
en virtud de que se hace mas chica la carga de succién. Curvas similares se obtienen para
otras velocidades.

Este comportamiento puede también registrarse en una curva de carga o rendimiento
vs ¢ & He, como se muestra en la figura 2.21, donde se advierte la caida brusca de la carga o
del rendimiento al presentarse la cavitacién. Se pueden asi sefialar los valores minimos de ¢
admisibles en la practica. Estos resultados son propios en bombas de baja velocidad espe-
cifica (N. < 1500), esto es, centrifugas. Stepanoff hace notar que estas bombas de tipo radial
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tienen conductos estrechos en relacién a su longitud {lo que las hace aptas para alta carga y
bajo caudal) y que si la cavitacidon ocurre, la presién del vapor ejerce su influencia sobre una
zona del canal relativamente grande que facilita el choque contra las paredes y el colapso
de las burbujas y en consecuencia se produce una caida del rendimiento con la cavitacién.
Segun Stepanoff, la relacién entre « y N para bombas centrifugas puede expresarse

por las férmulas

6.3 N4 ’ c .
T =5 {Ec.2.20) para bombas de succién simple
¢ XI—N {Ec. 2.21) para bombas de doble succion

Estas se derivan de la ecuacién 2.19 y para valores de S:

6.3
S = (E)“
4

Estos valores representan muy bien resultados promedios compilados por Wislicenus,
Watson y Karassik.

El empleo de ¢ 6 S como parametro de cavitacion no importa mucho, aunque parece
que S resulta ser mas ventajoso por ser relativamente constante para una bomba dada funcio-
nando a una determinada velocidad. Se pueden asi definir las caracterfsticas de una bomba
que ha de operar bajo ciertas condiciones,

Conocidos N., S y o se puede conocer H.. y de ahi facilmente calcular la coordenada
de posicién (—h,) que conviene respetar en la instalacién, o viceversa, de las condiciones exi-
gidas por la instalacién definir los primeros valores.

De acuerdo con estos valores, se define una velocidad de giro de la bomba, la cual se
ajusta, la mayorfa de las veces, a velocidades comerciales de los motores eléctricos que se em-
plean para moverlas. Por ejemplo: 3450, 2900, 1750, 1450, 1150, 960 rpm.

. En la figura 2.22 se dan valores de esta coordenada h. en funcién de la temperatura del
liguido de trabajo y a nivel del mar.

La figura 2.23 representa la familia H = f(N,, h:) para bombas centrifugas de doble
succion segun el Instituto de Hidraulica de EE. UU.

10
S = ( ) = 7950 para bombas de succién simple

11200 para bombas de doble succién

Ejemplo 2.3.

Se necesita ipstalar una estacién de bombeo para llevar agua de una presa a un tanque
situado en un poblado desde el cual se efectuars la distribucién para los servicios del vecin-
dario. La longitud de la tuberia es de 46,000 pies y el caudal necesario es de 16 pies cibicos
por segundo. El nivel del agua en el tanque se mantiene aproximadamente a unos 100 pies
por debajo del nivel del agua de la presa, debido a la configuracién geogrifica del terreno. Se
pide: 1) Buscar el lugar mas conveniente para la situacién de la estacién. 2) Definir la veloci-
dad de giro. 4) Calcular el diametro de impulsor, 5) Estimar la potencia total necesaria. 6) De-
terminar al didmetro de la tuberia.

Solucién:

1) Siempre que las circunstancias lo permiten convendra que las bombas trabajen con
una carga positiva de agua. Segin esto habra que buscar un lugar para la estacién de bom-
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beo préximo a la presa, con el fin de que h; sea positiva o al menos con valores inferiores a
—20 pies (Figs. 2.22 y 2.23).

2) EI tipo de las bombas lo define la velocidad especifica, para lo cual es preciso cono-
cer la carga, el caudal y la velocidad de giro. La carga es un valor muy caracteristico y se puede
determinar asi

TDI—I=h+E+Hpér¢
2g

h = —100 pies; se puede asimismo fijar una velocidad econémica de 5 pies/seg con lo que
es posible calcular el didmetro de la tuberia y las pérdidas,

~d? Q 16

4 v 5

de donde d, = 2.05 pies. Suponiendo la tuberia de concreto el coeficiente de friccién es
aproximadamente f = 0.02, valor que se obtiene de la figura A.1 para v = 1.2 X 10" pies?/seg.

Luego

LV 46000 5
Hyirs, = f = o = 0.02 = 178 pi
et = e = O s T a2 D ples

Por tanto
2

5
T = — — + 17 79 pi
DH 100+2><32.2+ 8 = 79 pies
Esta carga puede vencerse tanto con bombas centrifugas como con bombas axiales;
para tomar una decisién conviene tener presente también el caudal y las condiciones del ser-

vicio. El caudal es
Q =16 x 748 X 60 = 7180 gpm

el cual podrfa ser manejado econémicamente con una sola bomba axjal, Sin embargo no se
debe resolver el problema con una sola unidad, pues tratandose de un servicio publico se deben
ofrecer garantias de trabajo permanente, para lo cual son necesarias varias unidades en deri-
vacién, que permitan una revisién periédica de las maquinas o que eviten interrupciones del
servicio por fallas eventuales de alguna de ellas. Al dividir el caudal de forma a tener un nu-
mero de unidades razonable, como puede ser 4 por ejemplo, los valores de carga y gasto se
ajustan mejor a bombas centrffugas. En efecto, resulta asi un gasto por bomba de 1800 gpm,
que con la carga de 79 pies y una velocidad de giro de N = 1750 rpm exige un impulsor de
11 pulgadas, segiin se deduce de la figura 2.18. Se van a comprobar estos valores. La velocidad
especifica resulta ser

_ N x Q% _ 1750 X (1800)% _

N, o 79)% = 2800

cuyo valor corresponde a una bomba centrifuga de corto recorrido radial, figura 2.15, con un
rendimiento hidraulico de 82%, aproximadamente el mismo que da la figura 2.18.

También en la figura 2.23 se justifica la bomba centrifuga, que podria ser de doble suc-
cién y hasta admitir una altura de succién negativa, si asi lo exigieran las condiciones de la
instalacién (aproximadamente —20 pies).

3) La velocidad de giro N = 1750 rpm resulta conveniente y podria haberse obtenido
a partir de la carga, del gasto y de la velocidad especifica, sacando estos dos ultimos valores
de la figura 2.15, para un valor del gasto de 1800 gpm y un rendimiento méximo de 82%. Re-

: _ i _ N.Hx 2800 x (79)% _
sulta N, =2800'y N= 0% = (180" = 1750 rpm.
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4) El didmetro de 11 pulgadas dado por la figura 2.18 se puede comprobar por medio
del coeficiente de carga Cu cuyo valor puede deducirse de la tabla T.2.1. La bomba que se estd
eligiendo es andloga a la tipo 4 de dicha tabla, cuyo Cx = 3.7; por tanto, de las ecuaciones 1.25,
se tiene

Hg.
‘ Cu= N? D*
Sustituyendo
79 X 322
' 1750)‘-’
37=——| D
( 60

de donde
D = 0.90 pies = 10.8 pulgadas

Si se aplica el coeficiente & = 1.2 (T. 2.2) sale D = 11.2 pulgadas.

5) La potencia indicada en la figura 2.18 es de 45 HP, por bomba, 0 sea por las 4 bom-
bas propuestas la potencia total serd de 180 HP, Calculada la potencia analiticamente y bajo
un punto de vista de un rendimiento global del 73% deducido de la férmula de Wislicenus,

se tiene

yQH 624 X 16 X 79
Pm =
550 550 x .73 = 196 HP

La diferencia con el valor de la figura 2.18 reside en la forma de definir el rendimiento
mecanico.

6) El didmetro de la tuberia ya se calculé pues se hizo necesario para la determinacién
de las pérdidas; resulto ser d, = 2.05 pies.

En la practica conviene hacer un ajuste de estos valores de acuerdo con las medidas
comerciales de tuberia asi como de caracteristicas de impulsores y de bombas en general.

En cuanto a la instalacién, las bombas deben estar montadas en derivacién y descargar
a un cabezal comiin que se conecte con la tuberia de servicio.

Conviene colocar valvulas a'la entrada v a la salida de cada bomba, que independicen a
cada unidad de la instalacién general y asi poder proceder a las revisiones necesarias.

2.9. Bombas de pozo profundo del tipo de tazones

No hay ninguna especificacién concreta sobre la profundidad a que debe encontrarse el
espejo del agua de un pozo para considerarlo como profundo. Mas bien lo que se quiere signifi-
car con esta denominacién es que se trata de grandes cargas con relacidn al caudal manejado.
En consecuencia se advierten adecuados impulsores del tipo centrifugo, que son los que procu-
ran mayor ganancia en carga. De todas maneras siempre serd necesario disponer varios impul-
sores en serie para vencer toda la carga. La forma de la carcasa que aloja a cada impulsor se parece
a la de un tazon invertido, de donde han tomado el nombre estas bombas. Otros las denomi-
nan impropiamente bombas-turbina.

Los impulsores son generalmente del tipo abierto o semiabierto, para evitar en lo
posible la obstruccién de la bomba, ya que se presentan muchas dificultades para una repa-
racion. Pero también se emplean impulsores de tipo cerrado figura 224 cuando se trata de
mover aguas libres de cuerpos solidos que pudieran producir ¢bstruccién.

En cualquier caso, los impulsores no podran ser de gran didmetro, pues ello obigaria
a diametros grandes de tazén y por tanto del pozo, lo que resultarfa muy costoso Como por
otra parte todo el caudal debe pasar por cada impulsor, la relacién del gasto a la carga suele
ser mayor que en bombas centrifugas convencionales, esto es, la velocidad especifica aumenta
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Flg. 2.24 Impulsores de bombo de
pozo profundo. los tipos: L
M, HX vy HH son cerrados;
los MF y O son aobiertos.

TIPO HX TIPO HH

para la misma velocidad de giro. Por todo esto, los impulsores son tridimensionales en la
mayor parte de los casos y con una cierta accién axial, o sea son mixtos, bien sean abiertos
o cerrados.

El agua a la salida del impulsor es recibida por un sistema de alabes fijos engastados
en la parte interior de la carcasa o tazén, los que hacen ¢l oficio de difusor y al mismo tiempo
sen directores del liquido a la parte central del impulsor siguiente.

Todos los impulsores estan montados en serie en una flecha o drbol vertical, centrada
dentro del tubo que forma la columna de descarga del agua, por medio de cojinetes (manguitos
o arafias). En.la parte inferior de succién hay un colador (pichancha) vy una valvula de reten-
cién (de pie o check) que impide la descarga de la bomba cuando se para el motor, con lo cual
se tienen cebados los impulsores para el arranque siguiente. Esta vélvula es particularmente
util cuando se hace dificil sumergir en el agua a todos los impulsores. De todos modos es
muy conveniente mantener la columna llena de agua para evitar se resequen los cojinetes o
manguitos en aquellas bombas lubricadas por agua. En las bombas lubricadas por aceite no se
presenta esta circunstancia por hallarse independizada la flecha del agua por una tuberia de
proteccién, pero si debe estar el nivel del agua por encima de todos o de alguno de los im-
pulsores,

Toda la columna viene colgada de una chumacera de carga acoplada en el cabezal si-
tuado en la parte superior a nivel del terreno, donde también estd el motor que acciona la
flecha. A veces el motor ataca directamente a la {lecha formando parte del cabezal; figura 2.25;
otras veces la transmisién se hace por medio de un juego de engranes.

E}l nivel de bombeo es muy variable, desde menos de una decena a varias centenas
de metros, En todos los pozos y particularmente en los mas profundos, se hace necesario una
perforacién perfectamente vertical a fin de evitar vibraciones y lograr un buen funciena-
miento de [a bomba.

A veces el motor estd sumergido en el agua, foto 2.7, colocado debajo de los tazones,
con lo cual se elimina la flecha y los problemas que ésta acarrea; pero aparecen otros de otra
indole, como son fundamentalmente los de aislamiento de los conductores y la forma excesi-
vamente alargada que se debe dar al motor para que pueda irtroducirse en el estrecho tubo
de ademe. Estas dificultades estdn siendo superadas por la tecnologia moderna que cuenta
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con materiales plasticos para aislamiento que permiten el trabajo de los motores inundados y
aun el empleo de alta tensién, hasta 6000 voltios, lo que reduce el costo de los motores. La
ausencia de la flecha en este tipo de bomba con motor sumergido elimina las exigencias de
aquella respecto a la verticalidad del pozo y peligros de vibracién o pandeo. La columna queda
reducida al motor y serie de tazones, ocupandc el motor la parte inferior, seguido de la co-
ladera y los tazones. Se alcanzan profundidades de bombeo de 350 metros.

Ejemplo 2.4

Se trata de instalar una bomba de pozo profundo, tipo de tazones, lubricada por acei-
te, para un caudal de 630 gpm, v un nivel de bombeo de 380 pies, movida por un motor Diesel
a 1760 rpm. Calcular: 1) Numero de pasos de la bomba, 2) Diametro de los impulsores. 3) Dia-
metro de la tuberfa de descarga, de la flecha y del tubo de proteccién de ésta. 4) Potencia del
motor necesaria para mover la bomba,

Solucion:

1) El nimero de pasos, tazones o impulsores viene definido légicamente por la relacién

_ H(total)
T H (por paso)

siendo
H (total) = h + ;_g + H pérd.

2
La carga piezométrica es h = 380 pies. La carga dindmica 75 € estima sobre Ja base

de una velocidad en tuberfa inferior a 10’/seg. Suponiendo, por facilidad del calculo 8 pies por
segundo, pues de todos modos influye muy poco, se tiene

v:l 82
_— = — .~ I pni
75 2x 322 P

Las pérdidas en la columna, en estas bombas, se evalttan en porcentaje de la carga piezo-
métrica, siendo del orden un 4% de dicho valor, o sea

4 :
100 X 380 = 15 pies
Luego

H (total) = 380 + 1 + 15 = 396 pies

La Hef (por paso) se puede obtener de la féormula de la velocidad especifica, cono-
ciendo ésta, la velocidad de giro y el gasto. De la figura 2.15 para Q = 630 gpm y rendimiento
méximo resulta N, = 2500; que corresponde a un impulsor de tipo centrifugo de un recorri-
do radial relativamente chico, si se tratara de una bomba de tipo convencional. Pero tratando-
se de una bomba de pozo profundo se debe limitar atin més el recorrido radial, para evitar
didmetros grandes de tazones, acentuando maés la accién axial, esto es, emplear impulsores tipo
mixto, con lo que aumenta la velocidad especifica y baja ligeramente el rendimiento. En la misma
figura, el valor maximo de N, recomendable es de 3150, para el caudal de operacién de 630
gpm. Sobre esta base

P AN »\Y,
H (por paso) = (-NNi) = (1760 ;‘1_,5330) ): 33.7 pies
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i
Luego

396
= 1175
n= B =11

O sea
n = 12 pasos

2) El didmetro de los impulsores se puede determinar por medio del coeficiente de velo-
cidad ¢, que relaciona el didmetro con la carga y la velocidad de giro, variables muy funda-
mentales. D¢ la tabla T. 22, & = 1.30 (impulsor mixto) y por tanto

U _ «ND
V2gH V2gH
¢V2gH 130 V2 X 322 X 337
D = = = 9’ = .9”
=N 1760 066 !
"T60
Ajustado
D = 8 pulgadas

Para este impulsor el didmetro exterior del tazén serd del orden de 10 plg; la Iuz del
tubo de ademe aproximadamente 13 plg, v la perforacién del pozo de 14 pulgadas. En la prac-
tica se dispone de una serie de tablas y graficas para muy diferentes condiciones, que per-
miten un ajuste facil de todos estos valores.

3) Para las condiciones de profundidad y caudal dados se suele emplear flecha de
acero de 144" de didmetro, con un tubo de proteccién de 214" y tuberia de descarga de 6”, con
lo que la velocidad en tuberfa sera:

630
748 x 60 _ 1.405

(-G

inferior a 10 pies por segundo y que es aceptable en estas bombas.
4) La potencia del motor sera

V= SA_ = = 8.68 pies/seg.

_yQH
Fr = 5564
El rendimiento global % = 9n . .
De la figura 2.15, . = 79%, si se supone, dentro de lo razonable 3. = 100% y 5. = 88.5
resulta » = 70%, con lo que

624 X 1.405 X 396
550 x 0.7 HE

2.10. Otras bombas para altas cargas

Entre las bombas de gradiente de presién dindmica, las de tipo centrifugo son las que
permiten mayor ganancia de carga como ya se bha dicho. Se juzga conveniente citar otras
bombas que sin ser consideradas dentro de la teorfa general de las turboméquinas, son de
mucha aplicacién en ciertas instalaciones espec1f1cas Entre éstas se encuentran las bombas
de inyeccién, las de desplazamiento positivo, la “hilift”, las de émbolo y también el ariete
hidraulico, aunque esta 1iltima no puede ser con51derada entre las de muy alta carga.
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2,11, La bomba de inyeccion o eyector de doble tubo

Aunque la bomba de tipo tazones es la més usada en pozos profundos donde se requie-
re vencer una gran carga y el caudal es de cierta importancia, hay que comsiderar que dicha
bomba es cara y en ciertos casos puede ser sustituida por otras mds econémicas, si las condi-
ciones del servicio lo permiten, esto es, la carge y caudal exigidos. Una de estas bombas es
la bomba de inyeccién o eyector de doble tubo (Fig. 2.26). Una corriente de agua a presién
desciende por un tubo (3) y alcanza una tobera o boquilla (5), donde la energia de presién
se convierte en energia cinética, completando el efecto un Venturi (4), donde se crea una zona
de baja presién, que origina una aspiracién en la tuberfa “inferior que alcanza el agua del
pozo, la cual se absorbe a través de un colador y una valvula de pie o retencién (6). El agua
se descarga por la tuberfa (2). El rendimiento es bajo del orden del 30%, pero tiene la ven-
taja de no tener partes moviles en la parte inferior del pozo. La presién del agua en el tubo
de bajada hacia la tobera se garantiza con un tanque de agua y aire a presién, provisto de un
manémetro (1) y una valvula reguladora de la presién, La circulacién del agua y la presién
conveniente de ésta, se logra con una bomba centrifuga convencional instalada en la parte su-

Flg. 2.26 Eyector de doble tbo. 1)
Mandmetro; 2] Descarga; 3)
Tubo de presidn; 4} Venturi;
5] Tobera; &) Vélvula de pie
con colodera.
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perior de la columna, a mnivel del terreno. Son satisfactorias en cargas de hasta 150 metros,
con caudales de hasta 5 litros por segundo y a veces mas.

2.12. Bombas de desplazamiento positivo

Las bombas de desplazamiento positivo o de columna de agua se emplean en aquellos
casos en que se requieren muy altas cargas. A este tipo pertenecen las bombas de émbolo,
con movimiento alternativo, y las rotativas positivas, como las de engranes, las de disco con
alabes radiales, la “hi-lift” que trabaja por extrusion del liquido, etcétera.

Cualquiera que sea el tipo, se trata de un acarreo del liquido de la aspiracién a la des-
carga, empujandolo hacia una tuberia para levantar una columna de agua o crear unas condi-
ciones de presion si la tuberfa se encuentra cerrada. En este caso debe instalarse, como pro-
teccién, una valvula de limite de presién, que comunica la descarga con la aspiracién si se
sobrepasa un cierto valor de la presién definido por las condiciones de la instalacion, impi-
diendo asi sobrecargas peligrosas, o simplemente instalando un interruptor de presidn.

Entre estas bombas de desplazamiento positivo, la mas generalizada en la actualidad
es la rotativa, bien sea de engranes o de dlabes radiales tallados sobre la periferia de un disco
metalico o impulsor, con caras planas, bien paralelas. Cada dos alabes consecutivos forman
una celdilla; el conjunto de éstas se van llenando y descargando en su rotacion, por las lum-
breras de aspiracién y de descarga respectivamente, situadas radialmente en la carcasa. Las
celdillas suelen ser en mamero suficientemente grande para dar una continuidad a la veloci-
dad de descarga. Después de la descarga y antes de producirse la aspiracion, hay un espacio
muerto que suele ser de un octavo de la medida circunferencial del impulsor. El gasto de
estas bombas es, en general, pequefo comparado con la carga que, en general, es muy alta, la
que obliga a una construccién robusta y al empleo de sellos mecanicos muy eficaces de neo-
preno y ceradmica con resortes de presién de acero especial inoxidable. En las superficies so-
metidas a friccién producida por el giro del rotor sobre el estator, se emplean anillos de un
plastico especial que resiste el efecto abrasivo, los cuales pueden ser cambiados facilmente en
caso de deterioro. En la figura 2.27 se presenta una bomba de este tipo con el detalle de sus
partes principales.

El gasto se calcula como sigue: Sea v el volumen de una celdilla y n el namero de cel- -
dillas de un lado del impulsor; en los dos lados habrd 2n. Si la maquina gira-a N rpm y #
es el rendimiento volumétrico, el gasto volumétrico por segundo serad

7 N
Q= ”}vg(znv)go‘

ya que sélo se cargan 74 de celdillas por vuelta, supuesto un espacio muerto de 4. El rendi-
miento volumétrico en estas bombas es del orden del 80%. La velocidad de rotacién puede
ser alta, pues no se presentan problemas de cavitacién, ya que no hay zonas de bajas presio-
nes; N es del orden de 4,000 rpm.

La carga efectiva se compone, como en otras bombas, de la carga piezométrica h, de
la carga de velocidad V*/2g y de las pérdidas en la tuberia de descarga.

. s . p .
La carga piezométrica, como se sabe, es el resultado de la carga de presién — mas la
¥

carga de posicién z. Estas bombas se aplican, en general, para lograr unas determinadas con-
diciones de presién en ciertos recipientes conteniendo liquidos, siendo de poca importancia la
carga de posicién e importando fundamentalmente la carga de presién. Trabajan con frecuen-
cia con la descarga cerrada a un valor de presién fijado, alcanzando valores del orden de
20 kg/cm®.
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Fig. 2.27 Bomba rototiva positiva. 1) Flecha: 2) Cuerpo: 3| Disco media voluto;
4] Impulsor; 5) Topa medio voluta. Limite de presidn: 16 kgfcm?.
[Cortesia TISA)
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El rendimiento hidraulico se aproxima al 60% y podria mejorarse si se da menos ro-
tacién al fluido, acortando la descarga respecto a la aspiracién, esto es, multiplicando las
[umbreras de aspiracién y de descarga, pues se reducirian las pérdidas por recirculacién y tur-
bulencias; pero bajaria el caudal al disminuir el acarreo de agua por vuelta, ya que seria
menor el nimero de celdillas periféricas en transporte util debido a los espacios muertos ne-
cesarios.

La potencia del motor se calcula, como en cualquier otra bomba, por la expresion

yQH yQH

Pn = =
Nm vy Th n

en la que n. representa el rendimiento mecénico, 7. el rendimiento volumétrico, . el rendi-
miento hidrdulico y » el rendimiento global.

Estas bombas rotativas positivas tienen aplicacion en la alimentacidén de calderas, sis-
temas de refrigeracidon y torres de enfriamiento; asi como en lecherias, cervecerias, lavande-
rias, destilerias, hoteles, bares, etcétera.

Otra bomba de desplazamiento positivo, de alta presidn, que se emplea en pozos pro-
fundos de hasta mil pies con caudales pequefios de 5 a 55 gpm, es la “hi-lift”, figura 2.29. El
elemento impulsor consiste en un rotor metdlico de gran resistencia mecanica y a la oxidacion,
generalmente de acero al cromo, que presenta un contorno helicoidal redondeado, el cual gira
dentro de un estator de contornos semejantes pero construido de un hule especial resistente
a la abrasién, protegido por una caja de bromce. El agua atrapada entre ambos va siendo em-
pujada hacia arriba por la tuberia de descarga. Como ¢! rotor tiene un movimiento excén-
trico, el acoplamiento a la flecha del motor no es rigido sino flexible, estando constituido por
un cable recubierto de hule que amortigua los efectos vibratorios del rotor y de la flecha. La
velocidad de giro es del orden de 1,760 rpm.

El motor que acciona la flecha puede estar a nivel del terreno o sumergldo en el pozo,
colocado debajo del impulsor. Es de ficil operacién y puede trabajar por largo tiempo sin
revisién.

2.13. Ariele hidraulico

Debido a la economia que representa el bombeo de agua por aplicacién del golpe de
ariete, en determinadas circunstancias, se da aquf el principio del funcionamiento del ariete
hidraulico, aunque no se trate de una turbomaquina.

En un rio o corriente cercana al lugar de aprovechamiento se escogerin dos puntos
entre los cuales existird una diferencia de nivel; la distancia entre estos puntos dependera
de la pendiente del rio y de la configuracién que tenga el terreno en el lugar de emplazamien-
to del ariete, cuya cota debe estar entre la de los dos puntos anteriores en el rio. De esta
forma el agua podra llegar por’ corriente natural al ariete y de ahi también por corriente na-
tural podréd regresar al rio el agua sobrante. El caudal y cargas disponibles en la tuberfa de
salida, estdn sujetos al caudal y carga disponibles a la entrada del ariete, los cuales condicio-
nan una mayor o menor energia viva en una tuberia de alimentacién, que puede transformar-
se parcialmente en energia potencial por cierre y apertura de unas valvulas en el extremo de
una tuberia o cuerpo de bomba, produciendo repetidos golpes de ariete, que van incremen-
tando la carga piezométrica en la descarga.

La masa en movimiento aumenta con la Jongitud de la tuberia, siendo la sobrepresién
por golpe proporcional a la longitud de la tuberia como ya se sabe. Es por esto que se debe
separar prudencialmente el ariete de la toma y de acuerdo con los efectos que se quieran ob-
tener en la operacidn del ariete. La descarga del agua sobrante puede hacerse por un canal
econémico hasta el rio.
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Fig. 2.29 Esquema de una bomba
de alta presién “hi.lift".
{Cortesia Peerles-TISA)
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Depébsito

D

L

Fig. 2.30 Bombeo por ariete hidrdulico.

En la figura 2.30 se presenta un esquema de la instalacién de un ariete hidraulico cuyo
funcionamiento es como sigue. El agua se toma del rio en el punto de mayor elevacién que se
haya escogido y se hace circular por una tuberia (T), por corriente natural, hacia el cuerpo
de bombeo (B). La vilvula (X), que estaba abierta por su propio peso, se cierra ante el em-
puje del agua, con lo que se determina una sobrepresién por golpe de ariete en el cuerpo
de bomba (B), que obliga a la vilvula (V) a abrirse, forzando el agua hasta la cdmara de
aire (A). Amortiguada la sobrepresién se cierra la valvula (V) por su propio peso, dejando
atrapada una cantidad de agua en la cdmara (A) a una cierta presién. Al ceder la sobrepre-
sién, se abre también por gravedad la valvula {X), descargando por un canal el agua sobrante
hacia el punto de cota mas bzja escogido en el rio. Abierta la vilvula (X), nuevamente se
ofrece la oportunidad de circulacién del agua por la tuberia de alimentacién (T) hacia el
cuerpo de bomba (B), repitiéndose el mismo efecto. El ciclo completo de operaciones puede
ser de 40 a 200 veces por minuto. El agua va asi comprimiendo mas y mds el aire de la cé-
mara (A), hasta el punto que la presién llega a ser suficiente para impulsar el agua por una
tuberfa (I), hasta un depésito (D) colocado a una altura determinada.

Del agua que llega al cuerpo de bomba (B), sélo una fraccién sube por (I) hasta (D);
el resto se descarga por la valvula (X) y retorna de nuevo al rio. El caudal disponible esta
en razon inversa de la altura de elevacién. Asi por ejemplo, de 100 galones por minuto que
lleguen a (B), con una caida de 10 pies entre la toma y (B), se pueden elevar aproximadamen-
te 10 galones por minuto a una altura de 60 pies (altura del depdsito sobre (B)). Los mismos
100 gpm en (B), con una caida de 5 pies, elevarian aproximadamente 1 gpm a una altura del
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orden de 230 pies. Se construyen de varios tipos, segin diversas condiciones de aplicacién.
La ventaja de su uso, no obstante el bajo rendimiento, estriba, en que no hay ningin gasto
de energia externa mi tampoco de conservacién; pueden estar funcionando durante varios afios
sin revisién. Son aplicables en lugares aistados donde no hay energia eléctrica y donde es
dificil el abastecimiento de combustibles y la vigilancia de motores de combustién interna.



CAPITULO 3

Bombas axiales

3.1. Caracteristicas generales

Las bombas axiales son turboméquinas que permiten la transferencia de energia me-
cdnica del rotor al liquido mientras éste pasa a través de los alabes en direccién axial. El im-
pulsor tiene la forma de hélice de 2 a 6 aspas, por lo que estas bombas se llaman también de
hélice (foto 3.1).

La velocidad base o de arrastre, en la incidencia del liquido en el 4labe a la entrada,
conserva su valor en el borde de fuga del dlabe a la salida, o sea U, = U, y en consecuencia
la accién centrifuga es nula. La ganancia em carga de presién debe lograrse solamente a ex-
pensas del cambio en magnitud de la velocidad relativa, con resultados desacelerativos en esta
velocidad, de forma de V.. < V,,, a fin de producir un efecto de difusion a lo largo del ducto
entre dlabes, que aumenta la presién,

La energia transferida, bajo la forma de componentes energéticas, se reduce pues a

sz - vl.e Vr12 - V'rz2

H =
28 + 28

En la cual, los dos términos del segundo miembro deben ser positivos, 0 sea Vil > Ve

y Va2 V..
n 2 2

Como consecuencia de ser nulo el término Ug—zgc—l, de accién centrifuga, que es el
que en las bombas proporciona mayor ganancia en carga estética, se tiene en las bombas axia-
les una carga estdtica reducida, va que del cambio en velocidad relativa, que es de donde se
puede obtener, se hace dificil conseguir valores elevados, pues se exigirfa una velocidad rela-
tiva de entrada muy alta que deberfa ser reducida a un valor muy bajo en el ducto entre édla-
bes, lo cual es dificil lograr en el corto recorrido a través del rodete mévil. Se puede, en algu-
nos casos incrementar la carga, aumentando el mimero de alabes (5 6 6), con lo que se
operan mejor los cambios en la velocidad a través de los ductos enire los alabes, pero se au-
mentan las pérdidas por friccién. Sin embargo, si se quieren mover grandes caudales, que es
donde encuentran verdadera aplicacién las bombas axiales, se debe reducir el mimero de alabes
(3 6 4), siempre que la carga sea pequefia. La forma y disposicién del impulsor en el mismo
ducto de circulacién del liquido, es lo que facilita el paso de grandes gastos. La velocidad es-
pecifica de las bombas de hélice es alta, (alrededor de 10,000 a 20,000 en e! sistema inglés),
come corresponde- a las condiciones de gran caudal y pequeiia carga.

La velocidad absoluta del agua que penetra en la hélice impulsora en direccién axial,
sale de la misma con trayectoria helicoidal, debido a que existe componente tangencial (Vuz) v
también al efecto de puntas. Para volverla a la direccién axial y al mismo tiempo para con-
vertir la energia dindmica en estatica, se dispone a la salida del impulsor un sistema de alabes

85
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Foeta 3.1 Modelos de impulsores poro bombas de hélice con diferentes velocidodes especificas.

Nom. de dalabes = -] 5 4 3
Veloc, especif. métr. = 400 600 800 1000

fijos a la carcasa, llamados 4labes directores o difusor. En ciertos casos se produce también
un ensanchamiento gradual del ducto de descarga, con divergencia de 15 a 20°, que completa
la conversién de energia cinética en potencial, figura 3.1. La forma acodada del ducto se hace
necesaria cuando la bomba se instala directamente en la tuberia, para dar salida a la flecha,
en cuyo caso debe procurarse aprovechar algin codo existente en la misma conduccién. En
cualquier caso el impulsor debe estar inundado al empezar a trabajar la bomba.

Las bombas de este tipo son generalmente de un solo paso (aunque puedan tener varios),
constituido, como se ha dicho, por la hélice impulsora seguida de un rodete fijo a la carcasa,
con o sin ducto abocinado de descarga. En contados casos se coloca el rodete fijo antes del
impulsor, pues la primera disposicién ha probado ser mds conveniente.

Las bombas axiales se deben hacer trabajar en las condiciones de disefio, aunque pueden
también operar a cargas parciales o sobrecargas, pero con gran sacrificio del rendimiento.
Facilmente se producen separaciones o choques sobre el dlabe cuando el angulo de ataque no
corresponde a las condiciones de incidencia prevista. Para las condiciones de disefio el rendi-
miento es tan satisfactorio como el de la bomba centrifuga. Si se quiere mantener alto el ren-
dimiento al salirse de las condiciones de disefio, es preciso variar el paso del alabe para co-
rregir la incidencia (foto 3.2). De estas bombas de alabe variable o bombas Kaplan se hablara
mads adelante (inciso 3.6).

3.2. Diagramas vectoriales de velocidades

Considerando el caso mas general de estar colocado el impulsor o rotor delante del
rodete fijo o estator y que la velocidad absoluta de entrada es axial, se ha dibujado la figura

Fig. 3.1 Bomba axial de un solo paso.




Fota 3.2 Bombo axial con dlobes de
poso variable.
{Cortesia Allis Chalmars)
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Rotor
Fig. 3.2 Diagremos de velocidades a lo entrado
¥y a lo solida del rotor. Rectificacidn y
reduccién de la velocidod absoluta en
el estotor ¢ difusor.
Estator

32, En ella se representa el perfil de unos 4labes del rotor y del estator, cuya seccién es
normal a la direccién radial. Se va a suponer que la miquina es de un solo paso, esto es, un
rotor y un estator, como es comun en las bombas.

El flujo entra en direccién axial y ataca al alabe mévil en esa direccién. La compo-
nente axial de la velocidad comnserva el mismo valor entre la entrada y salida para evitar em-
pujes axiales perjudiciales (Ec. 1.7). Esta circunstancia facilita mucho la relacién entre las
distintas componentes y por tanto el disefio de la maquina.

La velocidad absoluta aumenta a su paso por el 4labe mévil, esto es, V. > V,, haciendo
VvV — V2

2g
Asimismo se advierte que V.. < V,, debido a la curvatura del ilabe, y que por tanto también
Vi — Vol

2g.
3.1. El dlabe fijo endereza y reduce la velocidad absoluta, cumpliendo las dos funciones de di-
rector y de convertidor parcial de la energla dindmica del agua en estatica.

Estos dos diagramas de entrada y salida en el 4labe mévil se suelen agrupar en uno solo
bajo las dos formas siguientes: con vértice comun o sobre base comin. En la figura 3.3 se
presentan estas dos formas, en las que se ha considerado el caso mas general de que V, no
sea axial. El vector que sirve de base comin es el U que tiene el mismo valor a la entrada
que a la salida.

81 Voo = Vo y Vo =V, se tiene simetria en el diagrama, condicién que da lugar a un
grado de reaccién del 50% como se veri mis adelante.

al término de carga dindmica positivo = +), como se exige en la ecuacién 3.1.

es positivo el término de carga estética = +), que reclama la misma ecuacién

AV,

—_———— m——

Fig. 3.3 Diagromas de vértice comin y de base comdn.
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Fig. 3.4 Diograma de vérice comun mostrondo el dngulo de la velocidad medic relativo.

Estos diagramas muestran claramente el cambio de la componente de giro, Vs — Vo =
AV,, que es factor esencial en el calculo de la emergia transferida, segun la ecuacién de Euler.

U AV,
g

H =

(Ee. 3.2)

En los diagramas con vértice comun se aprecia ademdas del cambio en la velocidad de
giro, el valor del angulo ¢ de deflexién de la velocidad relativa, el cual suele ser del orden
de unos 15° para las condiciones de disefo.

La figura 34 nos ayuda a definir otro concepto 1til como es el de “dngulo medio del
fluido” (aw) o de la “velocidad media relativa” (Vi) cuya tangente sé define por la expresién

Vaoru

tan ay, =
Va

(Ec. 33)

En la que V. es la componente axial de la velocidad absoluta Y Voo es la media arit-

mética de las dos componentes de giro de las velocidades relativas a la entrada y a la salida
del alabe, o sea

Vrul -+ Vru2

eru- ES
2

El dngulo an se puede calcular ficilmente en funcién de los dngulos a 1 ¥ @ que carac-
terizan la deflexién del fluido entre la entrada y la salida. En efecto,

vru, = Va. t-an 471

Vru, = V, tan a.

Por tanto, :
V.

Vs = -'2"' (taﬂ ay + tan ag)

y en consecuencia, sustituyendo en la_ecuacién 3.3 se¢ tiene

tan o, = % (tan & + tan «;) (Ec. 34)
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El dngulo a. es 1til en la fijacion de caracteristicas del dlabe en la inéquina axial. La
direccién de Va, y la cuerda del perfil del dlabe, definen el angulo de incidencia.

3.3. El impulsor de hélice. Anélisis del alabe como elemento con perfil
de ala

El desarrollo de las bombas de hélice ha side empirico por muchos afios, pero en la
actualidad, con la ayuda prestada por la Mecanica de Fluidos, se estan logrando progresos
notabilisimos en el disefio de los 4labes de las turbomaquinas de hélice que tienen perfil de
ala de avién.

En la figura 3.5 se representa el perf11 de dos 4labes contiguos de un Impulsor de héli-
ce, cuyas secciones son normales a la direccién radial. Se deben hacer notar las caracteristicas
siguientes:

¢ = cuerda del dlabe o linea que une al borde de atagque con el borde de fuga.
s = paso circunferencial; distancia entre 4labes resultante de dividir el valor cir-
cunferencial 2 = R entre el nimero de 4labes.
= dngulo de curvatura del alabe, formado por las dos tangentes en los bordes
de ataque y de fuga del alabe.
Vur = velocidad media relativa del fluido respecto al dlabe, segiin se ha definido
en el inciso anterior.
« = dngulo de incidencia, definido por el vector Var con la direccién de Ia
cuerda,
an = dngulo medio del fluido, segin se dijo en el inciso anterior.
B = dngulo del paso de la méquina.
Bn = dngulo de V., con la direccion tangente al rotor.
(8w + @) = dngulo del alabe, formade por la cuerda y la direccion tangente al rotor.
¢/s = relacion de la cuerda al paso, que suele llamarse solidez del alabe.

El valor del paso depende del nimero de alabes del rotor, el cual estd condicionado
por las caracteristicas exigidas a la maquina en relacién con la carga y caudal, como ya se ha
dicho. 8i la relacién c/s < 1, esto es, si la cuerda es chica en relacién con el paso, se suele
emplear, en el disefio del dlabe, el método de cdlculo de la aerohoja o perfil de ala de avién.
En este método, se pone atencién a la dindmica del fluido alrededor de un solo elemento, sin
tener en cuenta la influencia de los otros. Después se hace un ajuste al considerar dicha influen-
cia. La experimentacién, para un ajuste en forma definitiva es absolutamente necesaria. Sc
definen asi las hélices de pocas aspas como son las empleadas en bombas de agua.

Fig. 3.5 Coracteristions principales de
los dlobes de una bomba de
hélice.
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Fig. 3.6 Fuerzos que action sobre }dFa ﬁm

un elemento de élabe de
bomba de hélice.

Si ¢/s > 1, quiere decir que el nimero de alabes es mds numeroso, en cuyo caso debe
hacerse el estudio del rotor por el método llamado de cascada o rejilla, que considera la din4-
mica del fluido a través de los ductos entre 4labes. Se aplica a rotores de compresores axiales
y en algin caso a las bombas axiales a las que se exige relativa alta carga y en consecuencia
un nimero de dlabes mayor.

Aunque sea de manera sucinta, se contemplardn las fuerzas que actuan sobre el ilabe
segin la teoria del ala. La figura 3.6 representa un elemento de alabe, limitado en sentido radial
entre R y R + dR, sobre el que actua la fuerza dF al producirse la rotacién en el seno del
fluido. La seccién considerada del dlabe es normal a la direccién radial. La velocidad media
relativa es Vm, y el 4ngulo de incidencia es «. En el encuentro del elemento del dlabe con el
fluido se origina una fuerza, representada por el vector dF, que puede considerarse resultante
de dos componentes dL y dD. La dL, llamada empuje itil o levantamiento en la teorfa del ala,
es normal a la direccién del movimiento relativo del fluido, esto es, a V.. La fuerza dD repre-
senta el arrastre que tiende a producir el fluido sobre el alabe, en la misma direccién de
Vv, Los valores de estas fuerzas se calculan facilmente en la Mecdnica de Fluidos, siendo dados
por las expresiones:

dL = C.- ";‘“’ ¢dR (Ec. 3.5)
2
dD = Co” v;, c dR (Ec. 3.6)

2
mr

donde C. v Cp son los coeficientes de levantamiento y de arrastre respectivamente. p es la

presién dindmica y cdR representa un area del elemento sobre la que tiene accién el fluido.
Los valores de los coeficientes Ci, y Cp se obtienen por experimentacién en el tinel de viento
o de agua, para diferentes dngulos de ataque. La figura 3.7 muestra la variacién de CL y Cn
con « segiin experimentos de la NACA (National Asociation of Civil Aeronautics). En la figura
3.8 se presentan dos curvas que muestran los diferentes valores de C.y de L/D versus « invertido,
para los mismos datos de la figura 3.7. Estas curvas de la figura 3.8 ofrecen un interés particular
pues la C. versus « es similar a la caracteristica carga-caudal de una bomba de hélice, como
se vera adelante. La curva de L/D versus « se semeja a la caracteristica rendimiento-caudal de
una bomba de hélice. En la teoria del ala, esta relacién L/D es indicadora del rendimiento del
ala.

La fuerza dF puede también descomponerse en una componente axial dFa, y otra tan-
gencial dFt, que tiene gran significado en el funcionamiento de una bomba axial. En la figura
3.6, proyectando dL y dD sobre las direcciones axial y tangencial se tiene
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Fig. 3.7 Coeficientes de levontamiente y de orrastre pora Flg. 3.8 Voriggidén de Cr vy — con el dngule de atague
diferentes valores def éngule de atague, segon o
NACA. o {invertido), seqin dotos de la Fig. 3.7.
dFa = dL cos fm — dD sen 8. (Ec. 3.7)
dFt = dL sen fu + dDcos Bn (Ec. 3.8)

Se pueden asi conocer el empuje axial y la fuerza tangencial actuantes sobre el elémento
del 4labe considerado, en funcién de la fuerza de levantamiento o empuje util dL y de la fuerza
de arrastre dD. La componente dF,, de direccién axial, produce un empuje perjudicial sobre los
cojinetes de apoyo de la mdquina, por lo que, en primer lugar, se debe tratar de reducir, y en
segundo lugar, conviene compensarla por medios mecdnicos 0 con otra mdquina similar que
dé lugar a un efecto opuesto, sobre todo cuando se trate de maquinas de tamafo grande. La
componente dF., aplicada a una distancia R, da lugar a un momento til de giro. 8i « cs la
velocidad angular de rotacién y n el nimero de alabes, la potencia dada al fluido, por los n
elementos de distancia R, serdn n « RdF.. El flujo a través de ese anillo elemental, entre los
radios R y R + dR, serd 2 = R dR V,, el cual, multiplicado por 4p entre la entrada y la salida
del rotor, da como resultado la potencia recibida por el fluido: 2 = R dR V, Ap.

Se ha despreciado el cambio en energia cinética en la direccién axial por ser V, =
constante; y también el cambio en energia potencial que es insignificante. En consecuencia,
el rendimiento en la transferencia energética entre rotor y fluido, a un radio R sera

_ 27RdRV.ap

7= neRdF, (Ec. 3.9)

El vqlor de dF. estd dado por la ecuacién 3.8, en la cual se suele despreciar, en una
primera aproximacion, la fuerza de arrastre en la direccién tangencial, quedando

dF. = dL sen fu (Ec. 3.10)
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Teniendo presente el valor de dL de la ecuacién 3.5 se obtiene

Vil
dF, = Cup TC sen Ba dR

a

Sustituyendo en ecuaciéon 3.9 y observando que Vaur = sen queda
4 = Ap sen fm
= Ec. 3.11
7 nCrcepV, ( )

Esta ecuacidén 3.11 ofrece una relacién entre las variables fundamentales que pueden
condicionar la transferencia de energia entre rotor y fluido. Desde luego, son muchas las va-
riables que intervienen, por lo que en cada caso, y de acuerdo con las caracteristicas que se exi-
gen a la maquina, deberda hacerse up conveniente ajuste de valores. Otras férmulas deben te-
nerse en cuenta, como la de Euler de la transferencia, asi como de todas las que dan noticia
de pardmetros y de coeficientes de funcionamiento.

Si se tienen en cuenta las pérdidas debidas al arrastre representadas por nV..dD, asi
como las pérdidas a la entrada y a la salida de la maquina, se puede sacar el rendimiento
hidrdulico como se definié en la ecuacién 1.49. Para vencer las pérdidas es preciso entregar
a la bomba una potencia supletoria equivalente a la disipada, la cual viene incrementando el
denominador de la ecuacién 3.9.

La experimentacion sobre la maquina como un todo, construida con datos obtenidos
por un calculo analftico, es absolutamente necesaria, para un ajuste de valores definitivos en
la accién mutua de los diferentes elementos, que puedan ser garantia de buenos rendimientos.

3.4. Expresignes de la energia transferida y del grado de reaccién en uma homba axial

Ya se ha dicho que en las mdquinas axiales, por ser U, = U, = U, la expresiéon de la
energfa transferida, dada por Ja ecuacién de Euler, tiene la forma

_Uav,
g

H

= .éU_ (Vie — Vi) " (Ee. 3.12)

De la figura 3.4 se obtiene

-V = Vitan oz, V.,, = V,tan a,
con lo que

H = AL (tan ey — tan &)

Ee

Pero U= V,tana, + Vitane, = Vatan e + Vy tan a,, 0 sea

tan e; — tan a: = tan: — tan e,

‘Luego

- %‘L (tan o — tan a) (Ec. 3.13)

expresion de la energia transferida en funcién de los dngulos del dlabe con la direccién axial,
que marcan la deflexién del fluido entre la entrada y la salida, v que para las condiciones de
disefio definen la curvatura del alabe, esto es, ay — «. = 0. Estos angulos son faciles de medir,
asi como la velocidad tangencial del 4labe U y la componente axial del tluido V., con lo que
H se calcula facilmente.
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El grado de reaccidn, en las maquinas axiales, tiene la forma general

Vr12 - ‘}'rz2
2g

& (Ec. 3.14)

GR='

ya que la carga estatica queda reducida, en estas méquinas, al cambio energético debido a la
velocidad relativa, por no existir acciéon centrifuga. De la figura 3.4 se obtiene

.V.r‘.t2 = Vaz + (Va tal'l al)2
Vre* = Vi + (V. tan «)?
Sustituyendo estos valores en la ecuacién 3.14 y teniendo presente el valor de H dado

en la ecuacion 3.13, queda

z
a

(tan2 o — tan?® Ctz)

Ge = 2B
Va
(tana, — tan e}
2o
Va
Gk = ?ﬁ,(tan a; + tan a) (Ec. 3.15)

o en funcién del angulo de velocidad media relativa, dado por la ecuacién 3.4

Gn = %‘tan o © (Be. 3.16)

Estas ecuaciones 3.15 y 3.16 son férmulas sencillas para el cédlculo del grado de reac-
cién.

En las bombas axiales, el valor de Gg esta entre cero y uno. Esto puede probarse fa-
cilmente poniendo el grado de reaccién en funcién de las componentes energéticas, o sea

1
- Vrz_vr'z:
75 (Vn )

1
Gr = = (EC 317)
1 . . Vit — V,? -
— — Vi — Vi? - T
2 e (Vz Vi + 1 Ve ) Vi — V.o + 1
. - - . . VZQ — Vlz
Como en estas maquinas Va > V.. ¥y V. > V,, segun ya se vio, resulta que Vi vos
. T2

+, lo que hace al valor de Gr siempre positivo o sea, 0 << Gp < 1,

Dentro de esta limitacién son recomendables valores altos del grado de reaccién, por la
misma naturaleza de la bomba, de ser una méquina para dar ganancia en carga estitica a un
V. — V,?
Vr12 - Vr22
exige que V: no difiera mucho de Vi, o que V. sea muchisimo mas grande que V... En la figu-
ra 3.4 se ve que si la magnitud de V, se aproxima a la de V;, disminuye A V,, o lo que es igual, la
energia transferida, manteniendo U = constante, (Ec. 3.2). Por otra parte, se deben poner dlabes
directores a la entrada que saquen a V. de la direccién axial, si se quiere aproximar al valor

fluido. Ahora bien, para que el grado de reaccién sea alto, el término -0, lo cual
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de V2, la cual nunca puede ser axial. En méquinas de varios pasos puede efectuarse esta dis-
posicién facilmente, como sucede en los compresores, pero no es frecuente en las bombas.
Desgraciadamente, si la magnitud de V,, se acerca a la de V,, también V.. se aproxima a
Vi — V)2
‘}'1'12 - vl‘gz
es la que determina la relacién que guardaran las velocidades de salida con las de entrada.

Se advierte como solucién satisfactoria, en las bombas de hélice, disponer la V, axial
atacando al impulsor, con dlabes de poca curvatura que produzcan una V, no muy grande, lo
que mejora el rendimiento total, pues la conversién de energia cinética en potencial en el es-
tator se realiza con mucha pérdida. Desde luego, A V., = V.., en este caso, y de magnitud redu-
cida, lo que hace que la energfa transferida sea baja, pero el rendimiento puede ser aceptable
como se acaba de decir. Asi sucede también en las bombas centrifugas.

En el caso de simetria del diagrama de velocidades, V.. = V. y V.. = Vy, con lo que el
grado de reaccion resulta ser igual a un medio.

Vi, con lo que la expresién no se modifica grandemente. La curvatura del alabe

Ejemplo 3.1

Una bomba de hélice mueve un caudal de 40,000 galones por minuto girando a 600 rpm.
El agua entra al impulsor en direccién axial. La velocidad relativa a la salida también es axial.
Al impulsor sigue un difusor constituide por un sistema de alabes fijos, que enderezan la ve-
locidad absoluta y transforman parcialmente la energia cinética en potencial. La resultante de
la accién del flujo actia a un radio de 10 pulgadas en el rodete mévil. a) Dibuje el diagrama
de velocidad suponiendo que hay simetrfa en el mismo. b) Calcule la potencia tedrica exigida
por la bomba. ¢) ¢Cuénto vale el grado de reaccién?

Solucion:
a) Figura E. 1. _ :
b) Si representamos por G el gasto de masa, de la ecuacién 3.2 se tiene
P=GH = cu AV,
ge
40,000
G =Qp = m X 62.4 = 5,550 lbrn/seg
600 2% 10 )

AV., =U = 524 pies/seg.

5,550 x (524)°

332 < 550 - oot HP.
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¢) El grado de reaccién es 1%, pues se trata de un diagrama simétrico. En efecto

1 .
Gr=—r———; como Vu=Voy V=V,
V2 —V,® 41
Vrlz_ - Vr:2
resulta
Vi -V
Ved — Vit
luego
Gi=—i =}
141 2

3.5. Curvas caracteristicas carga-caudal y rendimiento-caudal

Considerando el caso mas general de disefio de bombas axiales que consiste en-colocar
el rotor antes del estator y que la velocidad absoluta de entrada sea axial (Fig. 3.9), se tendra
Vu = 0, reduciéndose la formula de Buler a

U Ve

H= (Ec. 3.18)
Be
Pero
Ve =U - Vatan a;
Luego
U
H=—(U- V.tan a.)
g
. . . Q
Si A es el 4rea axial de paso y Q el gasto volumétrico, V, = A ¥ por tanto,
2
goU_Utane, (Ec. 3.19)
g 2 A

Para un rotor determinado girando a velocidad constante, A y U son constantes. El
angulo a., del agua con la direccién axial a la salida del impulsor, estd condicionado por la
forma del 4labe en el borde de fuga, esto es, el alabe dirige al agua a la salida, pudiéndose
afirmar que en las bombas de hélice, el angulo « del agua permanece constante para cual-
quier gasto. En los compresores, con mayor numero de dlabes y altas velocidades relativas,
en muchos casos supersénicas, se produce separacién del fluido a la salida del dlabe, en mayor
o menor grado, segin el valor de la velocidad, y por tanto el dngulo «. del fluido no es cons-
tante. En la incidencia, sin embargo, los hechos son muy diferentes, como se verd oportuna-

mente.

Fig. 3.9 Diogrema wvectorial de weloci-
dades o lg entrads con Vi
axial
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La curva tebrica de la caracteristica H = f(Q) en una bomba de hélice es, pues, una recta
con pendiente negativa, como en las bombas radiales, s6lo que en el caso de bomba axial,
a: conserva siempre un valor inferior a 90° por lo que no puede haber la alternativa de cam-
bio en la pendiente. Por otra parte, este dngulo es relativamente mas grande que el 8. de una
bomba centrifuga, por lo que Ja pendiente en este caso es mas fuerte, pues ésta depende de
Ja tan «, para upa bomba dada girando a una determinada velocidad. La razon de que el an-
gulo « deba ser relativamente grande estriba en que se va buscando una V, relativamente
chica para no tener mucha carga dinamica. Ahora bien, para un gasto determinado, se tiene
una V, fija y, por tanto, para que V. se reduzca, debe ir buscando la direccién axial, lo que
obliga a la V.. a correrse hacia V.. y, por tanto, a aumentar el dngulo «,.

La curva real carga-caudal (Fig. 3.10) no es recta, aunque presenta la misma calda
rapida que la curva teérica. Para valores del 50% de la capacidad de disefio préximamente,
aparece upa zona de inestabilidad (stall), en la cual la incidencia del liquido es tal que no
produce empuje util sobre el alabe. Naturalmente el caudal de disefio estd en la segunda parte
de la curva que corresponde a grandes gastos, y pequefias cargas, como es normal en estas
bombas de hélice.

La potencia de caudal nulo es muy alta en estas bombas; de 2 a 3 veces mayor que
la potencia de disefio, debido a un fuerte efecto de recirculacién.

T31. COEFICIENTES DE VELOCIDAD PARA BOMBAS AXIALES

Coeficientes U media U exterior
Coefic. de veloc. de arrastre & = 4 1.60 2.10
’ ’ ~ VZgH ' L : J
, A%
Coefic. de veloc. de paso ¢, = —=—= ’ 045

L v2gH
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Fig. 3.11 Coracteristicas comparotivos de H v¢ G y HP vs Q, de olgunos bombas centrifugas, de

flulo mixio y de hélice, con base de.comparocion 100% de capacidad.

Exigen asi una potencia extra en el arranque, la cual baja rapidamentc a medida que
el gasto va aumentando. Se produce una inflexién en la zona de inestabilidad y la potencia
vuelve a disminuir hasta alcanzar la condiciones de régimen de trabajo para que estd proyec-
tada. Debido a la alta potencia de arranque es aconsejable no hacerla operar en sistemas que
le exijan frecuentes arrancadas y, en cualquier caso, se debe contar con un dispositivo que
permita al motor absorber esas sobrecargas.

La curva de rendimiento presenta un pico muy acentuado en 100% de capacidad, pero
con pendientes muy -fuertes a ambos lados, aunque mayor hacia el lado de las sobrecargas.
Esto indica que la bomba no conviene hacerla trabajar fuera de las condiciones para que esté
proyectada. La justificacién de este comportamiento se explica en el inciso siguiente,

En la figura 3.11 se pueden apreciar varias caracteristicas de bombas de distintos tipos,
cuya comparacién se establece sobre la base de 100% de capacidad y 100% de carga. En la
tabla T.3.1 se dan valores de los coeficientes de velocidad, ttiles en el ajuste de valores de
velocidad y tamafo, de acuerdo con la carga.

3.6. Efectos de incidencia debidos a 1a variacion del caudal. Bombas Kaplan

Todas las turbomdquinas que emplean élabes con perfil de ala de avién, bien sean
bombas o turbinas, son muy sensibles a la modificacién que puede sufrir el angulo de inci-
dencia del fluido, al variar el caudal, produciéndose facilmente separacién del contorno del
alabe o choque contra el mismo, y como consecuencia una caida rapida del rendimiento.

En la figura 3.12 se presenta un alabe de bomba de hélice, diseflado para recibir la ve-
locidad absoluta del agua en direccién axial, como caso general, La ecuacién vectorial de velo-
cidades a la entrada es

Vl - U + Vrl
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"Fig. 3.2 Separecién ¢ choque en lo
incidencia debido a la varia-
cién del caudal.

que tiene su representacién en la figura 3.12 en el diagrama correspondiente. Si se mantiene
constante la U en direccidn, sentido y magnitud, como es lo corriente, ya que el motor que
mueve la bomba estd construido para trabajar a una determinada velocidad, al variar Vi en
magnitud, variard la V., en direccién, conservdndose constante la magnitud de V5., segin
se desprende de la forma del diagrama, al mantenerse V, axial. Como se ve, al salirse V. de
su direccién se separa del alabe (V) produciéndose turbulencias; o golpea contra el édlabe

(V) dando lugar a choques. En cualquiera de los dos casos el rendimiento se cae notable-

mente, por el solo hecho de modificarse V. en magnitud.
Ahora bien, siendo el gasto volumétrico igual a la velocidad axial por el drea de paso

Q = Va Apaso

y siendo el area de paso constante, resulta que Qe V., o lo que es lo mismo Q«V,. Lo que
‘quiere decir que Ja variacion de Q trae como consecuencia la variacién en magnitud de V, y en for-
ma directamente proporcional. Por lo expuesto se deduce que la bomba de hélice no conviene

TESCHER WYSS T Puse

Foto 3.3 Bombos de hélice con élabes ojustables. Derecho: Cubo desmontado para hacer visible
la cruceta de ajuste. Gasto 5,600 1/seg contra una carga de 5.6 m.
{Cortesia Escher Wyss}
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hacerla trabajar a capacidad parcial o a sobrecapacidad; teniendo limitada la operacion a las
condiciones de disefio, donde el rendimiento es tan bueno como el de una bomba centrifuga.
Para obviar estas limitaciones se han ideado las bombas Kaplan, anilogas a las turbinas del
mismo nombre, las cuales permiten modificar el paso de los dlabes de acuerdo con las condi-
ciones de carga y caudal, ajustando la incidencia en cada caso de forma que no se produzcan
ni separaciones ni choques, con lo que la curva del rendimiento presenta una forma practica-
mente plana entre valores del gasto de 30% hasta 115% aproximadamente. Bl mecanismo de
ajuste opera automaticamente de acuerdo con el caudal, lo que encarece la miquina, pero
puede justificarse su empleo en ciertas instalaciones de importancia, véanse figuras 3.13 y fo-
tos 3.2 v 3.3,

3.7. La cavitacion en las bombhas axiales

Cuando se condiciona la posicién de la bomba respecto al nivel de succién y resultan
alturas de aspiracién negativas (—h.), se tiende a propiciar la cavitacién, debiéndose fijar
para cada tipo de maquina, de acuerdo con los coeficientes de cavitacién ¢ ¢ 8, la coordenada
de posicién que debe respetarse, establecida con una experimentacion analoga a la que se ex-
puso en el inciso 2.9. :

Evidentemente, una altura de inspiracién negativa ( —h.), reduce la presiéon a la entra-
da de la bomba; esto unide a la disminucién de presién debida a la velocidad relativa del fluido
respecto al alabe, amengua el valor de la presién a valores correspondientes a los de la tension
del vapor y se produce la cavitacién. El hecho es mas notorio en las zonas periféricas del rotor
donde las velocidades tangenciales son mds altas. De ahi, que la erosidn de los alabes por efecto
de cavitacién se presente en los bordes exteriores del impulsor y hacia la cara del 4labe que
mira a la succién, foto 3.4.

Para estar a cubierto, en parte, de estos problemas, se ha intentado, en algunos casos,
engrosar el 4dlabe en aquellas partes que pueden estar mas afectadas por la erosién a causa
de la cavitacién; pero esta solucién no se advierte satisfactoria, pues se deforma el perfil del
alabe y se reduce el rendimiento. En otras ocasiones, y con més éxito, respetando enteramente
el disefio, se emplean aleaciones especiales como bronce-aluminio o aceros especiales al cro-
mo, que resisten mejor la accién erosiva de la cavitacién. Esta solucién encarece la construc-
cién y por este en muchos casos puede incluso ser mds favorable recurrir a una construccién
estandar y tolerar una prudente cavitacién, revisando periddicamente la méaquina, si el servi-
cio lo permite, y corrigiendo los dafios en los Alabes o sustituyendo el rodete por unoc nuevo.
Las condiciones del servicio dirdn lo que puede ser més conveniente en cada caso.

3.8. Generalidades sobre la construccién de bombas

En la fabricacién de bombas de agua se suceden los procesos fundamentales siguien-
tes: '

a) Proyecto y disefio de los tipos y modelos mds convenientes para las necesidades
de la regién a que se extiende el mercado de la fabrica, conjugidndose todos los datos y refe-
rencias técnicas  que determinan modelos de buen rendimiento, ajustados, en lo posible, a
motores de construccién estdndar, bien eléctricos o de combustién interna,

b) Los disefios se objetivizan en un departamento de fabricacién de modelos, donde
se confeccionan las diferentes partes de la méquina, primero en madera y luego en aluminio
para una iteracién de las piezas.

c) Se elaboran después, a través de los modelos, los corazones de las piezas que deben
ser construidas por fundicién de hierro o bronce. Los corazones son de arena aglutinada con
aceite de linaza o productos especiales de patente, cuya pasta se somete a un recocido para
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darle consistencia. Modernamente, los corazones de piezas relativamente chicas, se elaboran
por troquelado en caliente de la masa de arena aglutinada, por medio de méquinas especiales
que permiten gran precisién en la presion y en la cochura de las piezas de acuerdo con los
diversos espesores de las mismas.

d) Un taller de fundicion de hierro y otro de bronce son necesarios. Las carcasas y vo-
luta, las ménsulas de acoplamiento, las bases, etcétera, son de hierro fundido. Los impulso--
res, anillos de retencién, arafias, etcétera, son de bronce fundido. En algunos casos se emplean
impulsores de plastico, que presentan superficies muy lisas en los ductos entre alabes.

e) De la fundicion pasan las piezas al taller de maquinas-herramientas, para su acaba-
do, ajuste y montaje. El motor generalmente se coloca del lado contrario a la succidn.

f) Finalmente las bombas construidas deben pasar a un banco de pruebas, para poder

justificar las garantias de la construccién.

3.9. Pruebas de laboratorio

Las pruebas de laboratorio son necesarias en las bombas de agua, pues a través de
ellas se conoceran las curvas caracteristicas de operacién y las condiciones de mejor readi-
miento en un determinado servicio.

Para mover la bomba durante la prueba, es aconsejable emplear un motor de corrien-
te directa, ya que éste permite una variacién facil de Ja velocidad de giro vy, por tanto, de la
potencia requerida de acuerdo con la carga y caudal.

Para medir el par conviepe emplear un dinamémetro de torsién, que debera colocarse
entre el motor y la ménsula de acoplamiento a la bomba.

El agua para la prueba se tomari de un depésito o canal inferior, de forma que se haga
posible variar la coordenada de succiéon para estudiar las caracteristicas de cavitacién, como
se indicéd en el capitulo 2, inciso 2.9. También se puede analizar la cavitacion variando la ve-
locidad de giro o produciendo una estrangulacion en el ducto de succién por medio de una
valvula, para dar lugar a una reduccidén drastica del gasto. Cualesquicra que sean las formas
empleadas para observar la cavitacién, deben anotarse, a fin de conocer las caracteristicas para
determinadas condiciones,

La carcasa de la bomba debe estar provista de ventanas protegidas con l4dminas de
plastico transparente, que permitan observar el funcionamiento del impulsor por medio de
una iluminacién estroboscépica (foto 3.4),

Un depésito de equilibrio es muy necesario en el ducto cerrado de circulacién del
agua, el cual puede estar situado cerca de la descarga de la bomba. Dicho depésito puede des-
cargar en el canal de alimentacién por medio de una tuberia en la que se puede instalar un
sistema de medicién del gasto.

Una serie de tubos piezométricos deben instalarse en diferentes puntos estratégicos
del ducto cerrado, que permitan conocer las presiones en las secciones correspondientes, par-
ticularmente a la entrada y a la salida de la bomba.

También debe efectuarse la prueba con la descarga cerrada, a fin de obtener la carga
de caudal nulo, de gran utilidad en el analisis de la curva caracteristica carga-caudal. Este
valor corresponde a la carga maxima con una recirculacién del agua en la bomba que exige
la maxima potencia, la cual conviene conocer para definir debidamente las condiciones de
arranque del motor en la operacién de la bomba.

En la figura 3.14 se presenta un esquema de una instalacién para pruebas de bombas
axiales de la Escher Wyss, Zurich, Suiza. La foto 3.5 corresponde a la misma instalacién.

Con la experimentacion se pueden dibujar las diferentes curvas caracteristicas que de-
finen la manera precisa del comportamiento de un determinado tipo correspondiente a algu-
no de una fabricacién en serie.



104 h Bombas axiales

Fole 3.5 Prueba de bombos axiales.
|Certesia Escher Wyss)

La figura 3.15 muestra caracteristicas adimensionales para una bomba axial,

Las figuras 3.16 y 3.17, del Instituto de Hidrdulica, de Estados Unidos, son de mucho
interés en la seleccién de bombas de flujo mixto y axial.

La figura 3.18 representa en forma gréfica los campos de utilizaciéon de los distintos
tipos de bombas, en funcién de la carga y del caudal.

En la figura A.1 (apéndice) se da el diagrama de Moody para el calculo de pérdidas en
tuberias.
Ejemplo 3.2 .

Para incrementar el caudal de agua en una tuberia, en la que corre por gravedad, se
monta una bomba auxiliar. Bajo una carga natural de 40 pies el caudal en la tuberia es de
20,000 galones por minuto; con la bomba instalada el caudal debe ser de 25,000 galones por
minuto. Considerando que las pérdidas sean proporcionales al cuadrado del caudal, calcular:
1) Tipo de bomba que debe instalarse. 2) Velocidad de giro N en rpm. 3) Didmetro del im-
pulsor, 4) Potencia del motor necesario para mover la bomba. 5) ¢En qué punto de la tuberia
convendria instalarla?

Solucion:

1) Como la tuberia es la misma en ambos casos, L y d son constantes. Las pérdidas
dependeran de la velocidad y del coeficiente de friccion f. Esto se modificara ligeramente pues
depende del nimero de Reynolds, €l cual va a aumentar al aumentar V; pero a falta de otros
datos, como longitud de la tuberia, didmetro, naturaleza, etcétera, suponemos que f es practi-
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Fig. 3.14 Esquemo de una instalodién para pruebo de bombas oxiales.
11 Tubo de succidn
2] Bomba que se prueba
3] Tuberio de presidn y tanque de equilibrio
4} Tuberia de descarga al conal con medidores
5) Motor
&) Nivel constantia
7) y 8} Piezométricos.
{Cortesia Escher Wyss)

camente invariable en ambos casos. El error que se comete al aceptar a f como constante es
pequefio, pues. no es muy diferente el valor del gasto en ambos casos. Asi pues, se puede poner
40 _ (20,000)
H,.  (25,000)*

H;. = 62.50 pies
Como la carga natural es de (—40) pies, corresponde 2 la bomba una carga de

H, = 62.5 — 40 = 22.5 pies

La bomba debe trabajar contra una carga de 22.5 pies y con un caudal de 25,000 gpm.
En la figura 2.15 (y también en la Fig. 3.17) se advierte que estos valores corresponden a una
bomba de tipo axial. De las figuras 3.16 y 3.17, suponiendo una altura de succién positiva de 5
pies, se obtiene N = 800 rpm y N, = 12,800, correspondiendo la bomba a un #ipo hélice.

2) N = 800 pPm.
3) Del valor del coeficiente de velocidad de arrastre

U «ND

T V2gH VagH
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Fig. 3.15 Coracleristicos de coeficlentes adimensionoles para un tipo de bombos de flujo axial
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H, carga total en pies
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Limite de la velocidad especifica segiin el Instituto de Hidriulica de los Estados Unidos, para

bombas axiales y de flujo mixto de un solo paso y unza sola entrada. Pruebas con agua dulce 2 85°F
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De la tabla T. 3.1,

& = 2.1, luego
®V2gH 21V2x322x225 .
D= N 300 = 1.91 pies
60

4) Para las condiciones de diseiio, el rendimiento hidrdulico es del orden de 80% segun
figura 2.15, pudiéndose admitir un rendimiento global del 70% y, por tanto,

624 % L,OOO_ X 22.5
P _yQH _ 7.48 X 60 _ 203 HP
Ty T 0.7 X 550 -

5) En la instalacién de la bomba debe procurarse que ésta trabaje impulsando el flui-
do, pero con una carga positiva de agua en la succidn, que se ha supuesto de 5 pies. Si las con-
diciones de localizacién exigen modificar este valor, higase el ajuste de valores conveniente.



CAPITULO 4

Turbinas hidraulicas de reaccion
de flujo radial. Turbina Francis

4.1 Definicién y caracteristicas generales de las turbinas hidraulicas

Las turbinas hidriulicas son turboméaquinas que permiten la transferencia de energfa del
agua a un rotor provisto de alabes, mientras el flujo pasa a través de éstos.

Cuando el paso del agua por el rotor se efectiia en direccién radial, las mdquinas se lla-
man radiales, de las cuales, el tipe mas representativo es la turbina Francis, Cuando ¢l paso por
entre los alabes se hace en Ia direccién del eje de la maquina, se dice que ésta es de tipo axial,
de las que son ejemplo la turbina Kaplan y la turbina Pelton, aunque a esta ultima se la clasifica
también como turbina tangencial, por la forma particular de ataque del agua al rotor.

Por otra parte, si la turbina aprovecha solamente la energfa cinética del agua, se deno-
mina de impulso, de la que es ejemplo caracteristico la Pelton. Cuando la turbina es capaz de
utilizar la energfa estatica del agua se llama de reaccidn, como son la Francis y la Kaplan. El
grado de reaccién en estas maquinas es siempre inferior a la unidad, lo que quiere decir que
también pueden aprovechar la energia dindmica del agua.

Las tres turbinas citadas, Francis, Kaplan y Pelton, son conocidas como las tres gran-
des, por ser las principales turbinas hidraulicas empleadas en la actualidad. Recientemente se
estdn introduciendo las turbinas tubulares, de bulbo y de pozo para cargas muy reducidas (has-
ta de poco mas de un metro) y grandes caudales.

La figura 4.1 representa esquematicamente las cuatro turbinas citadas y las curvas de

‘rendimiento, operando cada una dentro de las condiciones de carga y caudal propias de cada
tipo. La figura 4.2 muestra los limites de aplicacién de las turbinas Pelton, Francis y Kaplan
de acuerdp con la carga y la velocidad especifica. Bn la Francis se puede advertir el cambic de
forma que va teniendo el rodete, con mayor o menor accién radial o axial, segin la carga y
el caudal, esto es, a mayores cargas mayor accién radial y a mayores caudales mayor accién
axial. En la Kaplan se ve como disminuye ¢l namero de dlabes al aumentar la velocidad espe-
cifica, esto es, al aumentar el caudal y disminuir la carga.

Ahora bien, si la turbina es el érgano fundamental de todo aprovechamiento hidroeléc-
trico, por ser el que transforma la energia del agua en energia mecanica, el rotor de la turbina
con sus- dlabes, es el elemento basico de la turbina, pues en €l se logra la transferencia energé-
tica. Completan la maquina otros elementos auxiliares, que contribuyen a que la cesién de
energia del agua pueda realizarse con buen aprovechamiento. Asi en las turbinas de reaccién
(Francis y Kaplan) se dispone un ducto alimentador en forma de caracol circundando la ma-
quina, el cual recibe el agua de la tuberia de llegada y la sirve al rodete mévil por medio del
distribuidor; este (ltimo regula el gasto de acuerdo con la potencia exigida.a la turbina y ade-
mas impone al liquido el giro necesario para su accién sobre los dlabes. En la descarga del agua
de la mAquina se instala otro ducto abocinado, llamado fubo de desfogue, que permite una
ganancia en la gradiente de presidn y mejora el rendimiento de la maquina.
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Fig. 4.1 Curvas del rendimiento en funcién del gaste de las cuatre turbinos tipicos: 1) Pelton, 2} Francis, 3}
Koplan y 4) Tubolar. {Cortesio Escher Wyss.]
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112 Turbina Francis

En la turbina Pelton, de impulso, la alimentacién se efecttia a través de las toburas,
que transforman la energia estdtica del agua en dindmica para que asi pueda ser aproveciada
por la rueda mévil provista de dlabes. Después de su accién sobre los slabes, el agua cae direc-
tamente al socaz a la presidn atmosférica. Por ser el ataque del chorro de agua a la rueda en
direccién tangencial, se conoce también a la turbina Pelton como turbina tangencial, como ya
se ha dicho.

4.2. Coeficiente de utilizacion

El agua no puede ceder toda su energia al rotor a su paso por entre los alabes; nece-
sita conservar una energia cinética residual para que pueda correr hasta la descarga, mante-
niendo unas condiciones de flujo estable.

Se define asi un “factor de utilizacién”, que se designa por la letra griega ¢ y que viene
dado por la relacién siguiente:

_ Energia utilizada ~ E
° ~ Energia utilizable E V.?
: s (Ec. 4.1)
vlg - sz + U12 - Uz + \/’rz2 - vr12 ,
28 2g 28
¢ = ‘?rl2 U12 - Uz2 Vrzz - ‘[rl2 (EC 42)

2g. 2e. | Ze

Como puede advertirse, este factor de utilizacién siempre serda menor que la unidad, o
sea

e< 1

Seguramente, la turbina més simple que se puede analizar bajo el principio de & <1
es ¢l aspersor de agua para riego de prados, constituido por dos brazos que terminan en dos
toberas como se indica en la figura 4.a.

La ecuacién vectorial de las velocidades a la salida es

V. =1. ¥V

cuya representacién grafica estd hecha en la figura.
A la entrada, los valores de las velocidades son practicamente cero, existiendo funda-
mentalmente carga de presién.

(.,

()

—~ )

Fig. Aa Aspersar,

Va V2
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El coeficiente de utilizacién es
E
=
e —
E 4 7e

Poniendo E bajo la forma de la ecuacién de Euler, en este caso queda

0 — U (—Vu)
£ = gc
0— U, (—Vi)
ge 2 g
Como V.. = V;, resulta
U: V- U. U, 2U,
& = = = (EC. 4.3)
V2 V.. — U Ue + Vie
Us Ve + = Ua+% Us + ——— *

Come V: no puede ser cero, deberd ser Vi, > U, ya que « < 1. La representacion gréfica
del diagrama de velocidades es correcta.
El grado de reaccién de esta turbina elemental es

1 1
T e (Vee* — U.%) :‘éig (V! — Us%) 3 (V! —U?) Vi + U,

Gn = E - U. Vs = U(Va—UH 20,

Be

La reaccidn, en ese caso, resulta ser inversa del coeficiente de utilizacién y, por tanto,
mayor que Ja unidad.

> 1 (Ec. 44)

1
e

4.3. La turbina Francis

Generalidades: Como ya se ha dicho, la turbina Francis es, en la actualidad, la tur-
bina hidriulica tipica de reaccién de flujo radial. Lleva este nombre en honor al ingeniero
James Bichano Francis {1815-1892), de origen inglés y que emigré a los Estados Unidos, donde
fue encargado de realizar algunos aprovechamientos hidriaulicos, utilizando turbinas centripe-
tas, esto es, con recorrido radial del agua de afuera hacia dentro, para una debida accién del
. 2 _ TI.2

término U—iz-gi en la transferencia energética al rotor. Ya Samuel Dowd habia obtenido una
patente de la turbina centripeta en 1838, pero los perfeccionamientos introducidos por Francis
fueron de tal naturaleza que se le dio su nombre.

La turbina Francis ha evolucionado mucho en el curso de este siglo, encontrando
buena aplicacién en aprovechamientos hidraulicos de caracteristicas muy variadas de carga y
caudal. Se encuentran turbinas Francis en saltos de agua de 30 metros como también en saltos
de 550 metros y con caudales que a veces alcanzan 200 metros cubicos por segundo y otras
s6lo de’ 10 metros cibicos por segundo. Esta versatilidad ha hecho que la turbina Francis sea
la turbina hidraulica més generalizada en el mundo hasta el momento actual. De acuerdo con -
la ponderacién de la carga sobre el caudal o viceversa, se originan unas particulares caracte-
risticas en la maquina, que dan lugar a dos tipos, no siempre completameme definidos: la
Francis pura y la Francis mixta,
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Distribuidor

Fig. 4.3 Turbina Froncis pura.

En la Francis puramente radial (Fig. 4.3), practicamente toda la transferencia energé-
tica de fluido a rotor se efectiia mientras el agua pasa a través de los éalabes, todo el tiempo,
en direccién radial y de afuera hacia dentro, con un aprovechamiento méximo de la accién centri-

peta, para lo cual se procura siempre dar al agua un recorrido radial relativamente largo, que
. _

T". Sin embargo, se hace dificil el desfogue central, por lo que

el gasto se halla en cierta manera limitado. Se’ justifica este tipo de Francis pura en los saltos
de agua con cargas relativamente grandes y caudales relativamente reducidos (foto 4.1).

En la Francis mixta (Fig. 4.4), el agua recorre los alabes en direccién radial y de afuera
hacia dentro sélo en una parte de los mismos (la superior), terminando el agua su recorrido por
entre Jos dlabes en direccién axial (vertical hacia abajo en las miquinas de eje vertical), en
cuya fase final trabaja como turbina axial. La ponderacién de la accién radial y de la axial
puede establecerse en forma gradual segun las exigencias de la carga y caudal disponible. Evi-
dentemente la accién axial se acentia cuando aumenta el caudal con relacién a la carga, para
una determinada potencia. Como ya se verd al tratar de las turbinas axiales de reaccién (Ka-
plan), la disposicién del rodete para un recorrido axial del agua, permite desalojar gran cau-
dal. En la turbina Francis mixta, para lograr la doble accién, los dlabes deben tener un alabeo
muy parficilar, que los hace aparecer alargados en direccién axial, presentando conjuntamen-
te una forma abocardada que, naturalmente, facilita el desfogue de mayor caudal. La Francis
mixta tiene as{ aplicacion en saltos de agua de cargas medianas y bajas, con caudales media-
nos y relativamente grandes.

La foto 4.2 corresponde a una de las unidades Francis instaladas en Wolf Creek (U.S.
Army), de 62,500 HP, a 105.5 RPM, bajo 160 pies de carga. La foto 4.3 muestra el rodete mévil
de una de las turbinas Francis de la Planta Hidroeléctrica de Malpaso (Chiapas, México) de
218,000 KW, cuyo rotor mide 5.6 metros de didmetro y 2.5 metros de altura, con un peso
de 63,000 Kgs.; es una de las unidades mas grandes de América Latina. Las unidades mas
grandes del mundo son las 12 Francis de 820,000 HP cada una de Gran Coulee, sobre el rio
Columbia, Washington, E. U., con un peso de 520 toneladas cada una, girando a 72 RPM, bajo

I

Caracal Distribuider

U,? —

hace crecer al término

—- Fig. 4.4 Turbina Francis mixta.
-

Desfogue
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116 Turbina Francis

Foto 4.2 Seccidn de una turbina Francis, P = 42,500 HP, N = 105.5 rpm, H = 140 pies, instolada en Walf Creek Plant
{U. S. Army}. {Cortesia Baldwin Lima Hamilton.}



La turbina Francis

Foto 4.3 Reodete de turbina Francis paro 218,000 KW. Planta Hidre
eléctrico de Malpaso, Chis., México. D =56 m. A=25 m. P=
63,000 ky. (Cortesic KOBE STEEL.
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Carcasa

A Entre hisiro Fig. 4.5 Corle ecuatorial de una tur.

binc Francis.

Entrada de

. —
agua a presidn

285 pies de carga y con un gasto de 30,000 pies cibicos-por segundo, a través de valvulas de
40 pies de diametro.

4.4. Organos principales de una turbina Francis

Los ¢rganos principales de una turbina Francis, en el orden del paso del agua son: el
caracol, el distribuidor, el rodete mévil y el tubo de desfogue. La figura 4.5 representa un es-
quema, un corte ecuatorial de una turbina Francis, donde puede apreciarse el recorrido del
agua por los diferentes érganos.

La carcasa, caja espiral o caracol, como ya se ha dicho, es un ducto alimentador, de
seccién generalmente circular y didmetro decreciente, que circunda al rotor, procurando el
fluido necesario para la operacién de la turbina. Generalmente es de lamina de acero (foto
44). Del caracol pasa el agua al distribuidor guiada por unas paletas direccionales fijas a la
carcasa, que forman los portillos de acceso.

El distribuidor lo constituye una serie de 4labes directores en forma de persiana circu-
lar (foto 4.6), cuyo paso se puede modificar con la ayuda de un servomotor, lo que permite
imponer al fluido la direccién de atague exigida por el rodete mévil y ademas regular el gasto
de acuerdo con la potencia pedida a la turbina, desde valores maximos a un valor cero, en po-
sicién cerrada. En el distribuidor se transforma parcialmente la energia de presién en energia
cinética.

El rodete mdvil o rotor estd conformado por los propios 4labes, los cuales estdn en-
gastados en un plato perpendicular al eje.de la maquina, de cuyo plato arrancan siguiendo la
direccién axial, tomando en forma progresiva un alabeo y abriéndose hacia la direccién radial,
con lo que el conjunto presenta forma abocardada, tanto mas acentuada cuanto mayor sea
la accién axial exigida a la turbina. Los alabes se cifien en su extremo final por un zuncho en
forma de anillo para dar la debida rigidez al conjunto. Véanse las fotos 4.3 y 4.5.

El tubo de desfogue o difusor da salida al agua de la tuberfa y al mismo tiempo procu-
ra una ganancia en carga estitica hasta el valor de la presién atmosférica, debido a su forma
divergente, Se tiene asi a la salida del rotor una presién méas baja que la atmosférica y, por
tanto, una gradiente de presiéon dinamica mas alta a través del rodete. Su forma puede ser sim-
plemente cénica (tubo Moody) o mas compleja cuando es acodada (la seccién es cénico-
eliptica-cuadrangular). La forma acodada permite colocar el rodete mévil mas préximo al nivel
de aguas abajo, exigencia que se tiene particularmente en las maquinas de velocidad especi-
fica alta, o sea, las Francis mixtas, con mucha accién axial, que se emplean con mas grandes
caudales (foto 4.7).



Organos principales de una turbina Francis 119

Fote 4.4 Turbino Francis de 137,500 KW. Milboro, Jopdn.
(Cortesia Hitachi Ltd., Japén}
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Turbina Francis

Feto 4.5 Rotor de turbina Francis, P = 68,000 KW, H =110 m, N = 280.8 rpm, instalade en
Cambombe, Angola.

[Cortesia Escher Wyss)
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Foto 4.6 Distrbuidor de ung furbina Francis de 20,000 HP a 400 rpm, baja 413 pies de
carga, para Nueva Compaiila Eléctrica de Chapola, Jol., México.
{Cortesia Allis Chalmars)

Fote 4.7 Tubo de desfogue de una turhine Francis de 12,000 HP,
240 rpm, 153 pies de carga.
{Cortesia Afllis Cholmers)
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4.5. Expresion de la energia transferida

La turbina Francis, como méquina motriz, tiene como expresién de la energia transfe-
rida, bajo la forma Euler, la dada por la ecuacién 1.13, o sea

BE= g (U; Vi — U Vuz) (EC. 113)

en la que E representa energia por unidad de masa de fluido.
'~ También por la ecuacién 1.15

1 .
H = -é: (U) Vul - U2 Vuz) 2 (EC 115)

mas generalmente usada, al expresar H en unidades de longitud (pies o metros), que equivale
a que la energia venga dada por unidad de peso, como ya se explicd en el inciso 1.5.

Pero en muchos casos conviene emplear la expresién que da la energfa transferida bajo
la forma de componentes energéticas (inciso 1.6), que para las turbinas tiene la forma

2 _ y,2 2 — Ua? ? — Vot
po Y-V U -UF Ve oV (Ec. 4.5) .

28 2g 2ge

correlativa de la ecuacién 1.16 de las bombas, teniendo en cuenta los signos de las componen-
tes para que E resulte positiva. También se sustituye E por H expresando la H en pies ¢ metros
y la energia por unidad de peso. El primer término de la ecuacién 4.5 es expresién de la carga
dindmica y los dos restantes de la carga estatica, como ya se sabe,

4.6, Grado de reaccién ) -

Segiin se ha dicho, la turbina Francis es del tipo de reaccién y como tal traBaja en
ducto cerrado (figura 4.6). El grado de reaccién, que cuantifica la proporcién de carga esté-
tica aprovechada sobre la carga efectiva total, viene dado por la expresién

U-:l2 - [J'z2 Vr22 == vvn2
2g. 28

Gr =
. V12 - V22 U12 - U22 Vr22 - ‘/]'1-12
+ +
O sea
Ut — U + Ve — Vi
Gn = L+ Vel = Vo (Ec. 4.6)

V'l.z - V22 + U‘l2 - Uz2 + Vr’zg - v_rlz

En la turbina Francis el grado de reaccidén estd siempre comprendido entre cero y uno
y, por lo general, préximo a un medio, bien sea por encima o por debajo de este valor segin
las caracteristicas del aprovechamiento, o lo que es igual, segin el valor de la velocidad espe-
cifica de la turbina. Para la Francis pura la velocidad especifica es baja y relativamente es
bajo el grado de reaccién. La carga dindmica es alta por ser relativamente alta la carga en
este tipo de turbinas, dando lugar a velocidades absolutas de entrada altas, ya que éstas son pro-
porcionales a la carga. En la Francis mixta sucede lo contrario, las cargas son proporcional-
mente .mas bajas, las velocidades especificas mas altas y el grado de reaccién mas alto.



123

.ovo:S. obnp uz blogouy uppaw ep OMIPRMPIY ouiqunl 07 9 By

anBojsag]

. ) ofeqe sende ap jATH

200N,

IopeIausy

ugysaad 8p 2IeWg)
9

} : ouqiInba 8P BUBLNEY aslequ3

. S_S_EN ap 0204

e r

e
n

ar

s |
z




124 Turbina Francis
4.7. Variacion de la presion y de Ja velocidad del agua en una tarbina de reacciéon

La variacién de la presién y de la velocidad del agua a través de los diferentes drganos
que componen una turbina de reaccién puede verse en la figura 4.7. Se incluye un tramo de
la tuberia de presién que alimenta la mdquina, aunque en realidad la tuberia no forma parte
de la unidad, pero con ello se quiere hacer notar la forma en que va aumentando la presién
del agua hasta alcanzar el caracol, mientras la velocidad permanece constante en la tuberia,
ya que el didmetro se considera constante y el flujo estable, La velocidad en la tuberia de
presién es del orden de 15 pies por segundo y nunca debe exceder 20 pies por segundo. Desde
luego, la carga de posicién del agua va disminuyendo a medida que se acerca al caracol, per-
maneciendo la carga total constante en el ducto cerrado de Ja tuberia segun el teorema de
Bernoulli. '

En el caracol, ducto de alimentacién de seccién decreciente, se mantiene constante la
energia del fluido en toda la zona periférica del distribuidor, por razones de equilibrio dindmico.

A través de los portillos direccionales, pasa el agua seguidamente al distribuidor, donde
se produce una aceleracién que incrementa Ja energia cinética, al mismo tiempo que cae la pre-
sién y se impone al liquido el giro necesario para la transferencia de energia al rotor.

En seguida ataca el agua a los dlabes del rotor con una velocidad V. y una presién p..
En su paso por entre los alabes cede casi toda su energfa al rotor, conservando sélo valores re-
siduales (V., p.) a la salida, para continuar su curso hacia el tubo de desfogue o difusor, en el
cual el agua disminuye atin mis su energia dindmica, incrementandose ligeramente la presién.
El agua termina su recorrido por el ducto cerrado, que se inicié en el nivel de aguas arriba en el
embalse, descargando en el socaz o bajo cauce del rfo a la presion atmosférica. Como pe < Py,
el tubo de desfogue permite aumentar la gradiente de presién en el rotor, en el valor (pac — pz).

|
|
|
|
|
|
r
|
|
|
I
|
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Carac. | Fig. 4.7 Varlacién de la presién y de
Distrib, H"‘“--..___ v ; lg velocidod del agua en los
- ! diferentes érganos de vna lur-
7/ P1 bina de reaccidn.
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Se debe hacer notar que las lineas de la figura 4.7 no representan carga piezométrica ni
carga de velocidad, sino solamente la forma cualitativa de variacién de la presiéon y de la veloci-
dad. De otra manera la carga total en cada punto del recorrido deberia ser la misma; teniendo
también en cuenta la carga de posicién y la energia cedida a la turbina.

4.8. Analisis de los diagramas de velocidades a la entrada y a la salida del rotor

En la figura 4.8 se muestra en esquema el rotor de una turbina Francis con los diagramas
de velocidades a la entrada y a la salida del rotor. El agua ataca a los alabes con una velocidad
V) que tiene su origen en los drganos que preceden al rotor, como se acaba de decir en el punto
anterior. La incidencia en el alabe se produce bajo un 4ngulo e: condicionado por la posicién del
distribuidor, pero siempre de forma que se tenga una componente tangencial de la velocidad
absoluta del fluido (V..) positiva, esto es, en el sentido de Us, o de giro del rotor. Asi, el producto
U, V1 serd positivo como conviene a una turbina segtin la ecuacion de Euler de la transferencia

H = "g1_ (Us Var — Us Vag) (Ec. 1.15)

La velocidad relativa a la entrada (V..} queda definida por el vector V, de la velocidad
absoluta y el vector U, de Ia velocidad de arrastre, de acuerdo con la ecuacién vectorial

-\_[)l = ?-]’1 4> F\-;n - (EC 67)

Esta velocidad relativa V;,, del agua respecto al 4labe, no debe producir separacién ni cho-
que contra el alabe en la operacién de la turbina para las condiciones de disefio, sino dar lugar
a una accién o empuje 1til sobre el dlabe que determine un momento angular positivo maximo
sobre el eje del rotor.

gl

Fig. 4.8 Diogramas de wvelocidades a
la entreda vy o lo sofide det
rotor de wna turbino Frongis.
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A la salida del agua del rotor, la velocidad V, conviene que sea radial o casi radial, para
evitar circulacién del fluido innecesaria y pérdidas de energia. Para ello, los valores de la velo-
cidad de arrastre U: y la relativa V.. que condiciona ¢l alabe, deben ser de la magnitud y direc-

cién que exige la ecuacién vectorial s s _
Vz = Ua -+ Vrs (EC 48)

Esto se logra con un disefo adecuado del alabe que ha de girar a una velocidad determi-
nada, Obsérvese que tratindose de velocidades subsénicas, como es el caso del agua en las tur-
binas hidraulicas, los contornos de los 4labes en los bordes de fuga mandan al fluido. No es asi
en la incidencia, donde pueden producirse fenémenos de separacién o choque.

Si V; es radial, V.. = 0y la ecuacién de la transferencia se reduce a

_ UiV
E-

H (Ec. 49)

También debe procurarse que la V. sea pequefia en magnitud, a fin de que la energfa re-
sidual sea mfnima y se obtenga un mejor coeficiente de utilizacién, ya que como se sabe, éste

viene dado por
E

(Ec. 4.1)

Se consigue reducir la magnitud de V. moviendo el borde de fuga del 4labe hacia la tan-
gente al rotor, siempre dentro de los limites permisibles para el buen desfogue de la turbina. Se
procura que Vg, = Vg = Vi, segin conviene a una maquina radial, o en todo caso, que no di-
fieran mucho las velocidades radiales.

Si la turbina trabaja fuera de las condiciones de disefio, como sucede al regular la po-
tencia de acuerdo con las exigencias del generador eléctrico a que va ligada, la V.. aumenta o
disminuye en magnitud al aumentar o disminuir la potencia; y como la U, permanece contante
segin conviene al generador, la V. se desvia, en algunos casos notablemente, de la direccién ra-
dial. E] valor de V.. aumenta, unas veces en el sentido de giro y otras en sentido contrario, se-
gun se trate de carga parcial o sobrecargas; pero en cualquier caso se produce un giro del agua
a la salida que hace bajar el rendimiento de la turbina. Ademas la V. crece en magnitud lo
que disminuye el coeficiente de utilizacién. A veces se tolera una V.. pequefia, como se re-
presenta en la figura 4.7, correspondiendo a una velocidad absoluta mas chica que mejora la uti-
lizacién.

4.9. Proporcion en las dimensiones en una turbina Francis en relacién con la velocidad
especifica

La velocidad especifica en las turbinas segiin se dijo en el inciso 1.11, tiene la forma
practica

%
n, = N;_I#V) {en el sisterna métrico) (Ec. 1.28)
. 3% -
N, = N—(I-f"l"i) (en el sistema inglés) (Ec. 1.29)

La relacién entre las dos es
nNs

= 4.44 (Ec. 1.30)
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Para la turbina Francis, la velocidad especifica esti entre 12 y 100, en ndmeros redon-
dos, en el sistema inglés; correspondiendo aproximadamente a 55 y 440 en el sistema métrico.
A valores elevados de la carga y relativamente reducidos del caudal se tienen valores bajos de
la velocidad especifica; la turbina se llama en este caso especificamente lenta. Reciprocamente,
para valores relativamente altos del caudal con relacién a la carga, la velocidad especifica es
alta y la turbina se denomina entonces especificamente rdpida. En el primer caso la turbina es
de una mayor accién radial y en el segundo se acentia la accién axial. Légicamente la forma
debe irse modificando para responder a estas exigencias. Las areas de paso del agua a través
de los 6rganos de la médquina deben permitir el paso de los caudales previstos dentro de unos
limites aceptables de velocidad. La velocidad radial suele estar entre 15 y 50 pies por segundo.
La absoluta de entrada Vi, puede tener valores de 30 hasta 200 pies por segunde. El numero
de alabes del rotor estd normalmente entre 8 y 18.

La longitud de los ductos en sentido radial deben estar de acuerdo con las cargas bajo
las cuales debe operar la turbina. A mayor carga, mayor recorrido radial y mayor accién cen-
tripeta, como sucede en la Francis pura. A mayor caudal mayor accién axial y mayor 4rea de
paso, como se tiene en la Francis mixta.

La forma de los alabes y contornos de la carcasa, se define a partir de las direcciones
de las velocidades absolutas ¢ relativas, segun se trate de un contorno fijo o mdvil, en las zonas
de entrada y de salida. Se construye la red de flujo con las meridianas y las lineas de poten-
cial, dividiendo el ducto de paso por la maquina en tubos de corriente de igual gasto. La pre-
cisién del trazado es tanto mayor cuanto mds cerrada es la red. El flujo de un fluido ideal en
un espacio sin 4labes es de potencial de velocidad, como es el caso del espacio de entrehierro;
sin embargo en la zona de accién del rotor, la experiencia demuesira que la red de equivelo-
cidad conduce a resultados mds satisfactorios, Se ha comprobado asimismo, la conveniencia
de tomar una velocidad meridiana constante en toda la extensién de la arista de salida de los
alabes del rotor. A lo largo de las ortogonales la condicién de equivelocidad se establece por
la relacion

r-Asy = cte (Ec. 14)

El trazado de las formas se efectiia mediante una representacién conforme, cuya rea-
lizacién corresponde a procesos de construccidn que se salen del alcance de este curso.

En la figura 4.9 puede verse la variacién progresiva de la forma del ducto de paso del
agua, constituido por los alabes y la carcasa, en la turbina Francis, en funcién de la velocidad
especifica, segin Th. Bovet. Para un valor unitario en la salida de los 4dlabes puede advertirse
la disminucién que va teniendo el recorrido radial al mismo tiempo que aumenta la altura del
distribuidor, Para n. = 55, que corresponde a una Francis pura de alta carga y reducido caudal,

D
: —2—1 = 2.29, siendo la altura del distribuidor B = 0.152. Para n. = 440, que corresponde de una

Francis Mixta con gran accién axial, —23 = 0.572 y B = 0.768, dimensiones gue se justifican para

gran caudal y pequefia carga. '

La figura 4.10 muestra el perfil esquematico de una turbina Francis de n, = 292.

En la figura 4.11 se representan esquematicamente cuatro rotores de turbinas hidrauli-
cas de reaccién; tres Francis y dos de Hélice, todas ellas para la misma potencia. El didmetro
D: a la altura del distribuidor es mayor que el de salida D, para una velocidad especifica baja
(Ns = 35), como corresponde a una turbina Francis de relativa alta carga en relacién con el
caudal. Sin embargo, para una velocidad especifica alta (N, = 85), D; < D, al mismo tiempo
que aumenta la altura del rodete para lograr mayor accion axial, ya que en este caso la pon-
deracién del caudal sobre la carga es muy significativa. La variacién de la forma es progresiva
y adaptable a cualquier relacién entre carga y caudal, dentro de los limites establecidos para
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la Francis. Esta versatilidad de la turbina Francis ha permjtido la generalizacién de su uso
mas que el de cualquier otra turbina hidraulica.

Las dimensiones de D, y D. se relacionan con la carga y con la velocidad de giro a través
de los coeficientes ; y @, de la velocidad tangencial (inciso 1.12), para condiciones  la entrada
y a la salida del rotor, o sea

s__ U _ =NDi
T (2gHYs  (2gH)%

g (Ecs. 4.10)
(I’ _ Uz _ FNDz

_ (2gH)*  (2gH)*

Valores de estos coeficientes sen obtenidos por experimentacién en funcién de la velo-
cidad especifica; alguncs de estos resultados se dan en la figura 4.12 ¢) y d). Estos coeficientes
son muy importantes, pues, generalmente, la determinacién de D: y D. se realiza por medio
de los mismos. Como puede observarse &, varia poco con n,, debido a que al cambiar el gasto
de entrada se recurre fundamentalmente a modificar la altura del distribuidor B, para corre-
gir el area lateral de paso. Sin embargo, @. si se ve mds afectado por la velocidad especifica,
esto es, por la potencia o lo que es igual porel gasto, ya que la turbina debe desalojar toda
el agua por el drea que define el didmetro D..

El valor de la altura del distribuidor B se puede evaluar por medio del coeflclente de
la velocidad de paso (inciso 1.12), esto es

Vx Q/A Q
(2gH)% _ (2gH)%* _ = D. B (2gH )%

En la figura 4.12b se da el valor de B/D, en funcién de la velocidad especifica.

La variacién de ¥z con ® y ¥, se muestra en la figura 4.13, para turbinas Francis es-
pecificamente lentas y especificamente ripidas. En las primeras la variacién es en forma inversa
con el gasto. En las segundas es en forma directa. Esto es debido a que en las turbinas espe-
cificamente lentas se acentia la accién de la fuerza centrifuga en contra del escurrimiento
del agua, por lo que el aumento de N (esto es, de ¢,) determina una reduccién del gasto. En
las turbinas especificamente rapidas, la accién centrifuga es menos sensible debido a que el
recorrido radial es relativamente corto.

(Ec. 4.11)

¥r =

T4l ALGUNAS CARACTERISTICAS DE LAS TURBINAS FRANCIS SEGUN LA VELOCIDAD ESPECIFICA
(Handbook of Fluid Dynamics, Streeter)

Velocidad especifica practica, N, ) 12 a 17 35 a 45 80 a 100
Velocidad especifica adimensional, N, 0.045 a 0.063 0.13 a 0.17 0.3 a 0.37
- Coeficiente de la velocidad de arrastre,

¢, = \IZU N , 0 velocidad circunferencial

especfflca 0.6 07 0.9
Coeficiente de la velocidad de paso
Yy = Vs 0.14 022 0.30

v2gH

Angulo del distribuidor, «, 15 o 45
Angulo del slabe, g8, 60° 90° 125
Relacidén de la altura del distribuidor

al digmetro del rodete, I]i 0.3 0.12 06
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Fig. 4.13 Forma dg voriacién del coeficients de la velocidad de pase ym <on relacién al coeficlente de io
velotidad de uvrrostre &, pato tres vaolorss de la fracclén del gaste x.

La tabla 4.1 muestra algunos valores de estos coeficientes para tres tipos de Francis.
Con base en estos coeficientes, algunos constructores norteamericanos, suclen determinar Ds

y D. por las férmulas practicas siguientes:

4

D, = 1_34.;111 (Ec. 412)
¥

D, = (9‘%@) (Ec. 4.13)

En las cuales D, y D. vienen dados en pulgadas, para H en pies, N en rpm y la poten-

cia en HP.
M4s adelante, en el inciso 4.14, se determinan las caracteristicas de una turbina proto-

tipo en funcién de las del modelo, estableciendo las relaciones de similitud con fundamento
en estos y otros coeficientes,

4.10. Regulacién de la potencia. El distribuidor

La turbina hidraulica esta acoplada rigidamente a un alternador al cual mueve para
generar energia elécirica. Este debe girar siempre a una velocidad fija, condicionada por la
frecuencia y el namero de polos. Sin embargo, la potencia absorbida por el generador varia
segin las exigencias de la curva de demanda de energia eléctrica del sistema a que estd conec-
tado. La turbina que lo mueve, tiene que poder modificar su potencia, en cada momento, de
acuerdo con las necesidades del generador. La regulacién de la potencia en la turbma se rea-
liza por medio del distribuidor, modificando convenientemente el gasto.

La potencia de la turbina viene deflruda por las variables fundamentales Q y H segiin

Ia ecuacién

P=3yQH (Ec. 4.15)

En un instante dado, la variacién de la carga H se hace muy dificil, ya que depende
de la cota del agua en el nivel de aguas arriba del embalse que alimenta a la turbina, cuyo
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valor es constante en un momento dado. Es preciso recurrir a la modificacién de Q, para po-
der variar la potencia.

Ahora bien, el caudal depende del 4rea de paso y de la velocidad, segin la ecuacién
de continuidad. En las turbinas de reaccién, el agua tiene acceso al rotor por su 4rea circun-
ferencial lateral, correspondiente a la altura de los alabes del distribuidor, esto es, por un area
normal a la direccién radial, cuyo valor es constante en una turbina determinada. Sélo cabe
modificar la velocidad radial Vm: de paso por esa érea, ya que

siendo A, el 4rea de paso lateral de referencia. La variacién en magnitud de Vz: se logra cam-
biando la direccién de la-velocidad absoluta de entrada Vi, lo que se consigue con los dlabes
del distribuidor,

El distribuidor de las turbinas de reaccién (Fig. 4.14) esta constituido por un sistema
de 4labes pivotantes que circunda al rotor, dispuestos en forma de persiana que puede abrirse
© cerrarsé segin las necesidades de la turbina, con el auxilio de un servomotor regido por el
gobernador del grupo turbina-generador, que regula la velocidad de giro. El distribuidor tiene
las funciones ‘siguientes: a) Regula el gasto segin exigencias de la potencia. b) Convierte par-
cialmente la energia estdtica en dindmica para que asi el liquido pueda atacar a los alabes del
rotor vy tenga lugar la transferencia energética. ¢} Dirige la velocidad absoluta del fluido V.
segin una direccién determinada « que da lugar a una componente radial Vx: de acuerdo
con las exigencias del gasto, y a una V., tangencial necesaria para la transferencia de energia
del agua al rotor. Légicamente o, sera chico en las Fraocis puras y més grande en las Francis
mixtas (tabla 4.1). '

~ Los efectos de la regulacién pueden apreciarse en las figuras 4.15. Para los requisitos
del disefio la V, ataca el dlabe del rotor segin un angulo « condicionado por la posicién del
alabe del distribuidor (Fig. 4.15a) y de la direccién de V. depende el gasto (cuantificado por
Vri) ¥ la transferencia (cuantificada por V.). La magnitud de V, estd condicionada por la
carga de agua y en general no se modifica con la regulacién. La direccion de Vy debe estar de
acuerdo con la magnitud y direccién de U, y subordinada a la forma del dlabe, ya que la direc-
cién de la velocidad relativa del agua respecto al dlabe (V..) debe producirse bajo un angulo

7

abierto /
/ -~
177701 M[fl/ 2T

”{'{/ I{, I ey .‘ll.l:’-'-".'.'_.._

———— — e e e — e — ——— —

Fig. 4.14 Distribuidor de unc turbina de reaccidon con dlabes pivotantes.
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a) Dlagremas de velocldades a |a entrada y a la salida. Condiciones de disafio

’
VR1

¢) Modificacién de fos disgramas a la
. - salida, con la regulacién

Fig. 4.15 Efectos de la regulocién en la furbiha Francis.
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de ataque tal que dé lugar a una acciéon méxima afil sobre el dlabe, y en consecuencia a un
momento angular méaximo sobre el eje del rotor. El diagrama vectorial de estas tres veloci-
dades debe responder a la ecuacién vectorial.

V1 == -EJ)]. %?ﬂ (EC 47)

Bajo estas condiciones, la componente radial de la velocidad Vg tendrd un valor fijo,
que determinard a su vez un valor fijo del gasto (Ec. 4.16). Este valor del gasto, que logica-
mente debe corresponder a un rendimiento méaximo, suele ser en la turbina Francis, del orden
del 80% del caudal maximo con que puede trabajar la méquina (Fig. 4.1). El rendimiento
maximo en las turbinas Francis es del orden -del 90% y en ciertos casos se ha llegado al 94%.

También se muestra en la figura 4.15a el diagrama de velocidades a la salida, conside-
rando a V, radial. En la figura 4.15b se han dibujado tres tridngulos de velocidades a la’ entra-
da del rotor, correspondientes a tres posiciones del distribuidor, atendiendo a tres condiciones
de trabajo de la turbina. Uno para las condiciones de disefio, otro a carga parcial (literales con
prima) y el otro a sobrecarga (literales con biprima). Se va a explicar su significado.

Para los requisitos de disefio, los contornos del dlabe mévil deben ser lineas de corrien-
te, de manera que no se produzca separacién o choque del agua contra el dlabe. Se entiende
asi, que para un valor del 4ngulo del distribuidor se cumplen estas condiciones. Pero la turbi-
na sirve para mover un generador eléctrico, cuya carga esti condicionada por el servicio segun
necesidades de los usuarios, que se refleja en la curva de demnanda. Si por ejemplo, la demanda
de energia se reduce, el generador debe disminuir la produccidén, o lo que es lo mismo, exige
menor potencia de la turbina, Si, dado este caso, se conservara la misma potencia en la tur-
bina, ésta tenderfa a incrementar su velocidad al encontrar menor resistencia en el genera-
dor. Es entonces cuando entra en servicio el gobernador o regulador de la velocidad del gene-
rador. Aquél se comunica con el servomotor que mueve al distribuidor de la turbina actuando
de forma que reduce el dngulc «; a un nuevo valor « con lo cual se modifica la velocidad ab-

soluta V, en direccidn (aunque no en magnitud, pues ésta depende de H que permanece cons-
tante), dando lugar a una reduccién de la componente radial V'x, y, por tanto, a una reduccién
del gasto y por ende de la potencia de la turbina. La velocidad de. giro del gripo turbina-
generador se conserva, esto es, U, permanece constante. Mas, como puede observarse en la
figura 4.15b, la direccién de V' ya no responde al angulo del dlabe 8 sino a un valor infe-

rior, con lo que se produce una separacién del agua del contorno del 4labe, dando lugar a tur-
bulencias y a pérdidas de energia que reducen el rendimiento. Este efecto se hace tanto més
notable en las turbinas de reaccién de alta velocidad especifica con 4labes fijos, como la Fran-
cis mixta y la de hélice. En la Kaplan, con alabe mévil se corrigen estos efectos de incidencia
variando el paso de la hélice segiin -exigencias de la potencia. En ningin caso deben tolerarse
rendimientos inferiores al 75%), siende aconsejable, en caso contrario, parar la unidad.

Si trabajandé con potencia parcial se produce separacién, operando con sobrecargas
se originan choques contra el alabe, que dan lugar a vibraciones perjudiciales. En efecto, en la
figura 4.15b se advierte que al exigir mds potencia a Ia turbina por alguna sobrecarga del ge-
nerador, el gasto de agua debe aumentarse, o lo que es igual, la velocidad radial debe aumen-
tar a un valor, por ejemplo, V7 lo cual se logra aumentando el angulo del distribuidor a un
valor «f con objeto de variar la direccion de la velocidad absoluta de entrada a un valor V7.
Al permanecer U, constante, la velocidad relativa viene dirigida ahora bajo un 4ngulo mayor
que B;, produciendc un choque del agua contra el dlabe y dando lugar a una reduccidén del ren-
dimiento. Las sobrecargas toleradas en la turbina Francis son del orden del 15 al 20% sobre
las condiciones de disefio. .

¢Qué pasa en la salida del alabe? En la salida (Fig. 4.15¢) los efectos son menos noci-
vos que a Ja entrada, pues como se trata de velocidades subsénicas, el alabe manda al agua
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Fig. 4.16 Comporacién de readimientos ¢ carga parcial y sobrecarga de varios tipos de turbinas
hidrauiicas.

y la velocidad relativa sale siempre en la misma direccién. Sin embargo, como U. permanece
constante para cualquier gasto y la velocidad radial varfa su magnitud en la misma proporcién
que el gasto al ser Vs = Vi, = Vg, resulta que la velocidad absoluta de salida V. se sale de la
direccién radial que de ordinario tiene en las condiciones de disefio, apareciendo valores sen-
sibles de *£V.., que modifican la transferencia de energia; aunque lo mds perjudicial son los
efectos de recirculacién del agua, que perturban la descarga y reducen la recuperacién de
energia en el ducto de desfogue, disminuyendo el rendimiento global de la turbina.

En la figura 4.16 se muestra la variacién del rendimiento con la potencia en varios
tipos de turbinas Francis comparativamente con la Kaplan, la Pelton y la de hélice.

En la figura 4.17 se ofrecen varias curvas caracteristicas de una turbina Francis ope-
rando en diferentes condiciones de carga, caudal y velocidad, para tres aperturas del distri-
buidor 61%, 84% y 100%. Puede observarse cémo varian los diferentes coeficientes de opera-
cién, la velocidad especifica y el rendimiento. ,

Arranque de la turbina: Para arrancar la turbina, partiendo de una velocidad de giro
cero, deben tomarse algunas precauciones, entre las que se pueden sefialar principalmente las
siguientes: En primer lugar se debe introducir aceite a presién en la chumacera de carga que
soporta el peso de toda la masa rodante (turbina-generador). En algunos casos se logra con
bombas de muy alta presién, en otras se levanta previamente la masa rodante con gatos. Pro-
tegida ya la chumacera por el aceite, se va abriendo paulatinamente el distribuidor al mismo
tiempo que se incrementa la excitacién del generador, todavia sin carga, hasta alcanzar la
velocidad de régimen que corresponda a la frecuencia del sistema eléctrico. Al conectar el
generador a la red y tomar carga tenderd a reducir su velocidad, pero entrard en operacién
el gobernador, que mandara al servomotor para que abra el distribuidor segin exigencias de
la potencia. En las turbinas Francis, el par de arranque a velocidad cero, suele ser 1.6 a 1.8
veces el valor del par a plena potencia. En los Kaplan es solo 1.5,
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Fig. 4.18 Deformacién del disgrama a la entrada, per gumento instonténeo
de lo velocidad de giro, en unc tmwrbina Francis,

Para parar el grupo se procede en sentido inverso. Debe reducirse progresivamente la
excitacion del generador, al mismo tiempo que se va cerrando el distribuidor, El tiempo de
cierre debe ser estudiado en cada caso para evitar golpes de ariete en la tuberia de presién y
sobre el distribuidor. ,

Si por alguna circunstancia, el generador se quedara instantdneamente sin carga, de-
bido a que se abrieran los interruptores de proteccién por alguna averia en las lineas de trans-
misién, la turbina tenderfa a desbocarse o embalarse, con peligro de destruccién de la misma.
Observando la figura 4.18 se -advierte, en efecto, que sila U, crece y la V, permanece la misma
en direccién y magnitud, la V., se sale de su posicién y el agua choca violentamente contra el
alabe, dando lugar a una vibracién de frecuencia creciente que termina por destruir la ma-
quina si no se interrumpe a tiempo. Ahora bien, si el sistema de regulacién actia rapidamen-
te, cerrando el distribuidor, puede producirse un golpe de ariete peligroso.

Para estar a cubierto de estas eventualidades, se dispone, en las turbinas de pequena
potencia de una tuberia de rodeo o by-pass, que comunica la tuberia de presién directamente
con el socaz, al mismo tiempo que se cierra el distribuidor. En las turbinas grandes es prefe-
rible disponer una chimenea de equilibrio o pozo de oscilacién en la tuberia de presién que
alimenta a la turbina (Fig. 4.6). Puede ser innecesario el pozo de oscilacién o el by-pass, en
aquellos casos en los que la tuberfa a presién es corta y la velocidad del agua en ella es baja,

condiciones que limitan el efecto del golpe de ariete. Suele ser normativo, prescindir del pozo de
oscilacién o by-pass, cuando la relacién de la longitud de la tuberia de presién a la carga es menor

que tres (% < 3). Si ademads, la planta hidroeléctrica en que estd instalada la turbina, estd

interconectada a un sistema eléctrico gobernado por un despacho central, y la conexién se
lleva a cabo en circuito cerrado, de forma que la subestacién tenga abastecimiento y suministro
de energfa por dos lineas de transmisién, entonces se protege doblemente el grupo turbina-
generador, siendo muy dificil una pérdida de carga total que pudiera crear condiciones dris-
ticas en el grupo generador. De todas maneras sé¢ admite en las turbinas hidraulicas una velo-
cidad de embalamiento que en las Pelton suele ser 1.8 a 1.9 de la velocidad de régimen, En
las Kaplan llega a 2.2 y 2.8. En las Francis lentas 1.6 y en las répidas 2.1,

Ejemplo 4.1

Una turbina Francis trabaja bajo una carga neta de 200 pies con un caudal de 2,500
pies®/seg. Est4 rigidamente acoplada a un generador de 22 pares de polos y frecuencia de 60
ciclos por segundo. Cuando la turbina opera al 100% de la potencia nominal, el 4ngulo del
alabe del distribuidor es a; = 30°. Si el angulo del 4labe del rotor es 81 = 110°, calcule: a) La
velocidad especifica de la turbina. b) El valor del angulo del dlabe del distribuidor para una
potencia de 80% de la nominal.
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Fig. E.4.1.

Solucion:

a) En la figura E4.1 se representa el diagrama de’ velocidades a la entrada del rotor.
Para el 100% de la potencia se tiene

'\71 = ﬁ; -I-)?n

La velocidad especifica es

N (HP)*

Ns = H

Considerando un rendimiento del 90%, la potencia de la turbina sera

¥yQH 62.4 x 2,500 x 200
HP = i =
550 = 090 50 51,000 HP
La velocidad de rotacién
N 0f_60X60 _a rpM
p 22
Luego
163.33 (51,000)%
Ns = = 4 .2
(200) ?

que corresponde a una turbina Francis,

b) El valor del angulo del distribuidor regula la potencia por medio deI gasto, el cual
a su vez queda condicionado por la velocidad radial, o sea

P [ 4 Q & V“
Pero de la figura EA4.1

Vr = V,sen a

o ’ ’
\«’R—‘i.flse‘rmz1

Como la magnitud de V: no varia con la regulacién, V. = V!, luego

V’ sen a-'

VR sen o
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Foto 4.8 Caracal de uvno furbina Francis, para 56 m de corga. Didmetro a lo entrada 5 m.,
{TECNOEXPORT, PRAGA)

O sea
P V. seng

V, senag,

Las potencias son directamente proporcionales a los senos de los dngulos del distribui-
dor. En consecuencia

sen« = 0.8sena = 0.8 sen 30° = 0.8% = 04

o = 236°

4.11. Alimentacidon de las turbinas de reaccion. El caracol

Ya se ha visto cémo el distribuidor sirve el agua al rotor bajo un angulo e creando
una componente giratoria V., necesaria para la transferencia de energia, al mismo tiempo que
actia como tobera produciendo una aceleracién del fluido. El distribuidor de las turbinas de
reaccién, recibe el agua de una caja espiral o caracol, generalmente metalica en las turbinas
Francis (foto.4.8), que circunda al primero, dirigiéndola hacia los dlabes del distribuidor a tra-
vés de unos portillos constituidos por paletas directoras fijas a la carcasa.

Por razones de equilibrio, es conveniente que la energia del agua que alcanza el con-
torno del distribuidor sea la misma en todos los puntos del contorno. Como el gasto va dis-
minuyendo a lo largo del caracol, la seccidn de éste debe ir reduciéndose progresivamente. Con
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objeto de que las pérdidas de carga no influyan demasiado, se procura una velocidad de escu-
rrimiento relativamente baja, del orden de 6 a 20 pies por segundo, segiin la carga. Si la
velocidad media fuera la misma en todas las secciones, el diametro de una seccién cualquiera
serfa proporcional a la raiz cuadrada del gasto que pasa por ella, de acuerdo con la ecuacién
de continuidad. La experiencia ha demostirado, que para mantener los mismos valores de
energia periférica, es mdas ventajoso disminuir menos rdpidamente las secciones de la voluta
que lo exige la ecuacién de continuidad y considerar una pérdida de carga uniforme por uni-
dad de longitud del caracol.

En el caso de una caja espiral de seccién circular, la pérdida de carga tiene por ex-
presion

L v
he = f—— . 4,
f D 2g (EC 17)
y la condicién fijada se traduce por
VAR . Vv D\*
5= ¢ v.= () She- 18)

siendo V y D los valores de la velocidad media y del didametro en una seccién cualquiera; V.
y D, los valores a la entrada del caracol.

Llamando x a la fraccién del gasto total, que pasa por la seccién de didmetro D,
situada a un angulo 4 del origen (Fig. 4.19), se tiene

8°
x:%:l—m : (Ec. 4.19)

o° 50° 180° 270° 380° &
1 0.75 0.5 025 0 x.

= ] s (Fraccibn del gasto = % -2
E Qe

Fig. 4.19 Disminucién progresivo del didgmetro del caracol, segin necesidudes del gasto.
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= . 420)
X = Tha (Ec 0)
De las ecuaciones 4.18 y 4.20 se obtiene
D
— = x"e Ec. 4.21

Con esta ecuacién 4.21 y con Ja 4.19 se ha dibujado la curva de la figura 4.19, que
sirve para definir el didmetro del caracol, en cualquier seccién, de acuerdo con la posicién
fijada por el 4dngulo 4.

El diametro de la seccién de entrada D. viene dado en funcién del caudal y de la carga,
por la féormula empirica '

0D \%
De = 11.7 (m) (EC. 4.22)

donde Q se expresa en pies’/seg.; H en pies y D. en pulgadas.
El didmetro ecuatorial maximo de la caja empiral metalica se define por la férmula
practica

DBM =15 (DaéDz) + 15 De : (EC 423)

en la cual se tomar4 el valor de D, o D. (Fig. 4.11) que sea mds grande.
Para caracol de concreto, el didmetro ecuatorial méximo se toma igual a

DEC = 3 Dg (EC. 4;24)

4.12. Tubo de desfogue: funcién, forma, altura de aspiracién
y rendimiento

El tubo de desfogue que sirve para la descarga del agua de una turbina de reaccion
hasta el socaz, satisface ademas una funcidn muy importante como drgano de recuperacion de
energia, contribuyendo a mejorar el rendimiento global de la unidad. Puede también permitir,
que el nivel de aguas abajo, esté mas bajo.o més alto que el plano ecuatorial de la turbina,
segun lo exijan las condiciones de la instalacién.

Al servir como 6rgano de recuperacién de energia tiene justificado el nombre que tam-
bién se le da de difusor, ya que debido a su forma divergente, produce una desaceleracién del
agua que sale de la turbina, convirtiendo la energfa cinética del liquido en energia de presidn.
Ahora bien, como la presién de salida del ducto es la atmosférica, se tendra en el origen del
mismo, a la salida del rotor, una presién inferior a la atmosférica, que dard lugar a una gra-
diente de presién mas alta entre la entrada y la salida del agua del rodete mévil y por tanto
a un mejor aprovechamiento de la energia del fluido, que incrementa la potencia de la turbina,
ya que P = Q Ap.

En la figura 4.21 pueden observarse las condiciones basmas de la descarga de una tur-
bina de reaccién que trabaja en ducto cerrado. En el caso a) la turbina descarga directamente
a la atmoésfera y se pierde la carga debida a la altura entre los niveles 2 y 3. En el caso
b) se aprovecha integramente la carga entre 2 y 3 al prolongar el ducto cerrado de forma
que descargue dentro del agua del socaz. Pero si se da al ducto de descarga la forma diver-
gente que presenta el caso c), se obtendrd unma ganancia en presién a la salida del ducto, a
expensas de la velocidad del agua a la salida de la turbina.
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Nivel de 8)
aguas arriba RSy — |

b}

Mivef de aguas abajo
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Fig. 4.21 El wbo de desfogue de forma divergente permite uno gonancla en presidn.

Clrcular

a) Tipo acodado

Rectangular

b) Tipe ¢bnico

Fig. 4.22 Formaos del twbo de desfogue.
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En cualquier caso debe hacerse notar, que la altura fisica del tubo de desfogue debe
ser menor que el de una columna de agua real equwalente a la presic’:n atmosférica, para
impedir 'que’ la vena liquida se rompa en el ducto. ’

La energia recuperada en ¢l difusor es proporcionalmente mas elevada cuanta mayor es
la velocidad especifica de la turbina. ‘En las turbinas especificamente réapidas, como las Ka-
plan, la altura del tubo de desfogue puede ser en algunos casos significativa respecto a la altu-
ra del salto y las velocidades de salida del rotor relativamente altas. Se justifica en estos casos
un disefio cuidadoso del tubo de desfogue que permita la recuperacién de la energia cinética
del agua a la salida del rotor, que a veces llega a ser del orden del 50% de la energia total
transferida del fluido a la maquina. En las turbinas Francis, de tipo mixto, especificamente
répidas, tiene también notable importancia la energia recuperada en el tubo de desfogue. De
menor trascendencia es en las Francis puras o especificamente lentas. ‘

La forma del tubo de desfogue légicamente debe ser conforme con los principios que
rigen a un difusor de buen rendirniento. Aunque el ducto recto cénico de seccién circular re-
sulta tedéricamente el mas aconsejable, sin embargo, en muchos casos, por motivos de exca-
vacién y sobre todo para ganar potencia en turbinas grandes, se hace uso del tubo acodado,
normalmente a 90°, En la figura 4.22 se presenta en esquema un tubo de desfogue acodado
tipico. La seccién es circular en el origen, en la parte que se conecta con la turbina; cambia
a la forma eliptica en el codo y termina en la descarga con seccién rectangular. En la seccién
elfptica y en la rectangular, el eje mayor es horizontal. En la parte acodada lleva generalmente
paletas directoras que favorecen el escurrimiento. La divergencia progresiva del ducto requie-
re un cuidadoso estudio, a fin de evitar la separacién del fluido de los contornos, dando lugar
a turbulencias que incrementan notablemente las pérdidas de energia. Para la parte tronco-
cbnica, el 4ngulo en el vértice del cono no debe pasar de 10°, aunque la falta de espacio obliga
a veces a aumentarlo. A la salida del difusor la energia cinética residual debe ser minima;
habitualmente 0.5 a 1% de la carga neta.

Otro tipo de tubo de desfogue es el que se presenta en la figura 422 b), en forma de
cono recto, abocardado a la salida y con otro elemento conico en la segunda mitad, que define
con el cono principal un drea de paso anular en esa zona. El ensanchamiento final del Area
permite reducir la longitud del ducto de desfogue. La seccién anular creada por los dos conos
coaxiales, favorece la difusién, reduciéndose las pérdidas de recirculacién del agua debidas a
la componente tangencial de la velocidad del agua a la salida del rotor.

Los tubos de desfogue son generalmente metélicos en las turbinas Francis. En algiun
caso de grandes caudales, con maquinas de velocidad especifica muy alta, pueden ser de con-
creto, con proteccién de acero en las zonas de méas alta velocidad del agua, como a la salida
del rotor, donde puede hacerse mas sensible la erosién de la pared.

Si en algun caso, y por circunstancias muy particulares, se originan cierres relativamen-
te rapidos del distribuidor, pueden producirse depresiones peligrosas en el tubo de desfogue, al
reducirse drasticamente el gasto. Una vélvula de limite de presién, instalada en el ducto préxi-
ma a la descarga del rodete de la turbina, permite la entrada de aire y protege la unidad.

La altura geométrica que debe tener el tubo de desfogue o difusor, llamada altura
de aspiracion (Hs), se calcula facilmente aplicando el teorema de Bernoulli entre el origen (2)
y la salida (3), y entre la salida (3) y el nivel de aguas abajo (a) (Fig. 4.23), se tiene, pues

2 VS
+&+a~—+“+a+m (Ec. 4.25)

55

V,*
——+—+&_0+ +L+H (Ec. 4.26)
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Fig. 4.23 Esquema paro la determinocién de la olturo geoméirica del tubo de
desfogue.
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Fig. 4.24 Variacidn del rendimiento de un difusar con el dngulo de expansidn.
{Adaptada de Patterson)
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siendo h, las pérdidas en el tubo de desfogue y h! las pérdidas debidas al vaciado brusco a la

salida. Estas dltimas pueden considerarse iguales a la pérdida de energia cinética a la salida,
donde la velocidad pasa del valor V, al valor V, =0, o sea

po= Yoo °0_Ys (Ec. 4.27)

P 2g 2g

De las ecuaciones anteriores se obtiene

Vit ’ a Vs?
DA LN Y N AETALINE X
2g v Y g
o sea
_ 2 _ .2
Ho=7, 27 =P P”—("“zgS—hp) (Ec. 428)
Y
El rendimiento del tubo de desfogue o difusor puede definirse por la relacién
Va? — V5 h
fa cinéti erad 2 ST
pt = energia c'm .lca recuperada _ g (Ec. 4.29)
energfa cinética recuperable V? — V¢
2g
Luego
o — V2t — V2
g, = PP a— e s (Ec. 4.30)
Y

El rendimiento del difusor es del orden del 90% y sélo puede ser determinado por
experimentacién. Estd influenciado por la forma. En la figura 4.24 se representa el valor del
rendimiento en funcién del angule de deflexiénm, para varias secciones circulares y una cua-
drangular, de acuerdo con la relacién del area de salida a la de entrada.

En tubos de desfogue acodados, se suelen dar las dimensiones practicas siguientés:

Anchura méxima del ducto de desfogue:

Aca = 3D, (Ec. 431 a)

Altura vertical, desde el plano ecuatorial del distribuidor a la parte inferior del codo:

V=27D: (Ec. 431b)

Longitud horizontal, desde la linea central del eje de la turbina al extremo de la des-
carga: -

L=38D, (Ec. 4.31¢)

D: es el didmetro del rodete a la salida (Fig. 4.10).
En la figura 4.25 se dan varias disposiciones del desfogue en turbinas Francis.
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Z a="0
Fig. 4.26 Esquema para definir el
pardmetre de covitacién,

Vs =0

4.13. Parametro de cavitacion y posicion de las turbinas de reaccién
respecte al nivel de agumas abajo

Como se acaba de ver, el tubo de desfogue crea una depresién en la zona de salida del
agua del rotor, que pudiera alcamzar valores tan bajos, que comprometiera el buen funciona-
miento de la turbina, debido al fenémeno de cavitacién.

El fenémeno de cavitacién ya se discutié en el capitulo 1, inciso 1.16. Ahora se va a
definir el pardmetro o coeficiente de cavitacién para turbinas de reaccién, al mismo tiernpo
que se van a sefialar valores del mismo, que limitan la posicién de las unidades respecto al
nivel de aguas abajo.

Las turbinas de reaccién se sittan generaimente por encima del nivel de aguas abajo,
pero también pueden instalarse por debajo de dicho nivel empleando convenientes tubos de
desfogue acodados, como ocurre con ciertas turbinas de alta velocidad especifica. El criterio
lo fija el parametro de cavitacién que se va a definir.

En la figura 4.26 se representa en esquema el caso mas general, de estar colocada la

unidad mas alta que el nivel de aguas abajo.
Las condiciones a la salida del rotor se representan con el subindice (2) y las del nivel de
agua en el socaz por (a). A la coordenada z. se la denomina generalmente por la literal H. que
representa la altura de aspiracién. Considerando como plano de referencia el correspondiente al
nivel de aguas abajo, z. = 0; y siendo V, = 0, aplicando el teorema de Bernoulli entre (2) y
(a) se tiene

Vv, '
I LN R
2g v y

6
Ve PP g (Ec. 4.32)
2g vy y

. . ) V.2 ; ' )
Designando 1’7 — H.,, queda ?‘25 +2 g, -, _ (Ec. 4.33)
- Y

El coeficiente o pardmetro de cavitacién se designa por la letra griega ¢ y se define por
la expresién

o= He — H. (Ec. 4.34)

H.

El numerador representa cuantitativamente el valor de la carga de velocidad més la
carga de presion a la salida del rotor, segin puede observarse en la ecuacién 4.33. El denomi-
nador es la carga neta sobre la turbina.
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Los valores del coeficiente o se establecen por experimentacién en funcién de la velocidad
especifica. La figura 4.27 presenta resultados de experimentacién con turbinas Francis de dife-
rentes velocidades especificas. Para un' mismo valor de n. pueden presentarse condiciones de no
erosion, de ligera, mediana o fuerte erosion de los dlabes o incluso condiciones criticas, de
acuerdo con el valor del coeficiente de cavitacién o. En la misma figura se hallan dibujadas
cuatro curvas respondiendo a cuatro ecuaciones analiticas de o = f(n,). Las curvas promedian
los valores obtenidos en la experimentacidn y sirven para fijar un criterio sobre las condicio-
nes en que puede hacerse trabajar una turbina Francis. La curva (2) es la que ofrece condi-
ciones mas satisfactorias. La curva (4) corresponde a valores criticos del coeficiente de cavi-
taciéon, que no deben aceptarse en el funcionamiento de la maquina.

En la figura 4.28 se dan resultados anélogos, fruto de otras fuentes de investigacién, con
alcance a turbinas de reaccién Francis y Kaplan. Las curvas presentan la misma tendencia,
con un crecimiento casi proporcional de ¢ con n..

La figura 4.29 muestra los limites de la velocidad especifica en funcién de la carga,
para las tres turbinas hidriulicas de aplicacién en la actualidad, Francis, Kaplan y Pelton. Para
las dos primeras (turbinas de reaccion) se sefialan varias curvas de n, = f(H), para diferentes
valores de la altura de aspiracién H.. Para la Pelton (de impulso}, se indica, en las curvas, el
niimero de chorros més conveniente.

Del analisis de todas estas curvas se deduce, que para una misma carga, si se emplean
turbinas de reaccién (Francis o Kaplan), de velocidad especifica alta, se debe reducir la altu-
ra de aspiracién. En las turbinas de impulso (Pelton) se debe aumentar el nimero de chorros
al aumentar la velocidad especifica.

En algunas instalaciones, con turbinas de reaccién, con velocidad especifica alta, como
Francis mixta o Kaplan, se hace necesario a veces situar la turbina por debajo del nivel de
aguas abajo, a fin de reducir la altura de aspiracién y aumentar ¢ al valor exigido por las
normas establecidas sobre la cavitacién,

Esta disposicién obliga a realizar, en muchos casos, excavaciones importantes, sobre
todo tratdndose de unidades grandes, lo que puede elevar notablemente los costos de primera
instalacién. Téngase también presente, que el rendimiento de las turbinas de reaccién baja lige-
ramente al aumentar la velocidad especifica (Fig. 4.30). Sin embargo, si en un aprovechamien-
to hidriulico se dispone de muy grandes caudales, puede resultar mas econémico instalar me-
nor numero de unidades, sobre todo en plantas interconectadas, aumentando la potencia por
unidad a base del gasto, no obstante que resulten velocidades especificas mas altas y unidades
de mayor tamafio, que naturalmente pueden dar lugar a cargas de succién negativas, y a exca-
vaciones miés profundas. En otros casos tal vez sea mas ventajoso aumentar el nimero de uni-
dades, reduciendo la potencia por unidad dividiendo mas el caudal total, con lo que se dismi-
nuirdn los valores de la velocidad especifica, en cuyo caso las cargas de succién pueden ser
positivas y las excavaciones menores. Un estudio econémico debe hacerse en cada caso para
ver la solucién mas conveniente.

La figura 4.31 sefiala limites de la velocidad especifica segun la carga, de acuerdo con
los criterios americanos y europeos. Por lo general, las turbinas Francis se suelen situar de
forma que el plano ecuatorial del distribuidor esté entre 6 y 10 pies sobre el nivel de aguas
abajo, dependiendo de la velocidad especifica. La elevacién sobre dicho nivel es mayor cuanto
méas baja es la velocidad especifica. Propiamente instalada, la turbina Francis con N, = 35
(n, = 155), es la que tiene mejor rendimiento (Fig. 4.30). C

4.14. Ensayos sobre modelos. Diagramas topograficos. Transposicién
de rendimientos

El andlisis de la dindmica del fluido en las turbinas es muy complejo para ser confiado
solamente al célculo tedrico, si realmente se quieren tenmer en cuenta todos los factores que
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intervienen. Se definen desde luego unas condiciones de disefio por medio del calculo, pero en
cualquier caso deben estar confirmadas por la experimentacién., Por otra parte, la maquina
no trabaja siempre en las condiciones de disefio, estando sujeta continuamente a variaciones
m4s o menos sensibles del caudal v de la carga, segin exigencias del servicio. Incluso hay fac-
tores, como el fenémeno de cavitacién, de tanta trascendencia en las turbinas hidraulicas, que
resulta dificil someterlo a un calculo tedrico,

Como ya se sefialé en el capitulo primero, la experimentacién es una via de conoci-
miento de la méquina concebida como un todo, que confirma los aciertos o desaciertos de un
calculo analitico. Ahora bien, no puede limitarse la experimentacién al estudio de los resulta-
dos obtenidos de la maquina prototipo operando en una planta determinada. Los ensayos que
puedan realizarse en este caso serdn fragmentarios y por tanto insuficientes; ademis pueden
ser costosos y las deficiencias inevitables. Verdad es que la miquina prototipo debe responder
a unas condiciones de funcionamiento que pueden ser comprobadas “in situ”. Pero esta ga-
rantfa debe procurarla el fabricante a través de upa experimentacién sobre modelos en un
laboratorio de ensayos.

Las prucbas sobre modelos reducidos deben realizarse respetando las condiciones fija-
das por las reglas de la similitud. La ley de Froude es aplicable en cualquier circunstancia,
pero conduce a una experimentacién con cargas del orden de las dimensiones lineales de las
turbinas, lo que no siempre es posible. Cuando no sea indispensable reproducir la reparticién
local de presiones, esto es, en ausencia de cavitacidn, se puede sujetar el ensayo a las leyes de
Combe-Rateau y la carga puede ser cualquiera. Es sin embargo necesario, para reproducir los
fenémenos en la proximidad de los contornos solidos, experimentar con nimeros de Reynolds
suficientemente altos, esto es, operar con modelos de dimensiones relativamente grandes (los
didmetros de los rotores de ensayo sop del orden de (.25 a 1 metro) bajo cargas relativamente
grandes. :

Cuando po se trate de observar la cavitacion, puede emplearse como fluido de ensayo
el aire en lugar del agua, siempre que pueda ser despreciable la compresibilidad de! aire. La
experimentacién con aire es mas facil y los resultados son satisfactorios, no sélo sobre ele-
mentos aislados sino sobre maquinas completas. Las instalaciones de aire son mds simples que
que las de agua y se pueden emplear materiales mas baratos (madera, cartdn, yeso); ademas
se facilita la medicién de presiones. Aunque los ensayos con aire no reemplazan completamen-
te a los ensayos con agua, si se justifica una instalacién de esta indole, por la facilidad con
que pueden obtenerse resultados avanzados de nuevos modelos.

El programa de ensayos puede establecerse como sigue:

1) Construccién de modelos y determinacién sobre éstos de las caracteristicas de los
prototipos bajo diversos regimenes de operacién, de forma que permitan dibujar los diagra-
mas topogrificos que ligan los diferentes coeficientes de funcionamiento. Los resultados obte-
nidos permitiran, después de la conveniente transposicién, definir los rendimientos que se
garantizan,

2) Estudio de la cavitacién, que darid a conocer la posicién de la turbina con respecto
al nivel de aguas abajo, corregir en su caso el trazado del tubo de desfogue y estudiar el com-
portamiento de los materiales bajo los efectos de este fenémeno.

3) Observaciones directas, estroboscépicas o con pintura, de la dindmica del fluido a
través de los diferentes ductos. Mediciones locales de presiones y de velocidades que permitan
detectar la presencia de zonas de estancamiento, la inestabilidad del flujo, etcétera; el empleo
de aire puede justificarse en este caso. ;

4) Mediciones de esfuerzos sobre los diversos elementos a regimenes diversos, empu-
jes axiales, fendmenos transitorios a causa de la regulacién, etcétera.

El ensayo sobre el modelo se lleva a cabo generalmente de la manera siguiente: Se
mantiene la carga constante; se varia la velocidad desde cero hasta el valor de embalamiento,
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por medio de un mecanismo de frenado, que permita bloguear totalmente el motor, frenarlo
parcialmente o dejarlo completamente libre. Dicha operacién se repite para diferentes posicio-
nes del distribuidor u érgano de regulacién del gasto. Se mide en cada caso el par o momento
M, la velocidad de rotacién N y el gasto Q. Se puede asi calcular:

La potencia absorbida

P.=yQH  (Ec. 435)
La potencia restituida por la turbina
P, = Mo =M:%'—6PS ' (Ec. 4.36)°
Y el rendimiento global
7= ;;: {Ec. 4.37)

Con objeto de tener una comparacién facil de modelos de tamafio diferente ensayados
bajo cargas cualesquiera, es ventajoso referir los resultados obtenidos a la unidad de carga y
a la unidad de didmetro de salida del rotor por medio de las relaciones de similitud: Veloci-
dad unitaria, gasto unitario, potencia umitaria y par unitario, que se dan a continuacién, deri-
vadas de los coeficientes de velocidad y de funcionamiento (incisos 1.10 y 1.12):

ND
Nn = ?I;

Q
Qll H!é Dz

' (Ecs. 4.38)

Pll P

H" D*

M
Mll b ewe——

HD?

Si durante 10s ensayos no es posible conservar una carga neta constante, esta reduccién
mantiene los valores en su debida relacién.

Para una apertura del distribuidor determinada, » es a la vez funcién de Ny de P 6 de
N y de Q. Como N wviene calificada por N, P por Pu y Q por Qu, se pueden generalizar las fun-
ciones P = f(N) y Q = ®(N) por medio de los parametros correspondientes, o sea Py, = E(Ny.)
y Qu = Q(Nu).

Para cada posicidn del] distribuidor se tendrdn curvas diferentes definidas por dichas
funciones. Si se unen los puntos de igual rendimiento se obtienen unas curvas de rendimiento
constante, las cuales semejan curvas de nivel de un plano topografico, por lo que se denomina
a todo este sistema de curvas, diagrama topogrdfico del modelo o diagrama de ensayos (Figs.
4,32 v 4.33). En ciertos casos se incluyen también en el mismo diagrama las curvas de « =
constante, o curvas de cavitacidén., El diagrama topografico del modelo permite conocer los
valores éptimos de los pardmetros gue sirven para definir las caracteristicas de la turbina pro-
totipo. .

Ahora bien, si las solas leyes de la similitud pueden dar a conocer las dimensiones de
la turbina prototipo a partir del modelo, no es posible conservar los mismos valores del ren-
dimiento para ambas mAaquinas sin cometer errores sensibles, pues es dificil que se logre una
similitud fisica completa (geométrica, cinemaética y dindmica) de ambas miquinas.

Para calcular el rendimiento de una turbina prototipo a partir de las caracteristicas
del modelo ensayado se utilizan las férmulas lamadas de transposicion, cuya forma general es:

- (5 &)
=1—-k|1—-{— — . 4.
e D, ") | _ (Ec. 4.39)
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Las variantes que se encuentran en la practica, que difieren en los valores dados a los
parametros k, m y n, son las siguientes:

Moody I: k=1, m=0.25 n=0

1= Vi (Dm %
== Ec. 4.

Moody II: k =1, m = 0.25, n = 0.01 '

1— ] Dm % Hm Vi

= (D) (E,) (Ec. 4.41)
Medici: k=1, m =025, n =0.1 ’

=) &)

— . 4.42
1 — 9 D, H, (Ee )

Ackeret; k=05 m=02, n=01

l_ _ & l_).z &)D.I}
1_%_1 05[1 (DD) (H (Ec. 4.43)

Estas férmulas se pueden emplear cualquiera que sea la naturaleza del fluido de trabajo
del ensayo, aplicAndose en particular a la transposicién de los resultados obtenidos en las prue-
bas con aire. No son por tanto aplicables a turbinas Pelton, pero sf a turbinas de reaccion Francis
y Kaplan. Por lo general, el constructor y el usuario determinan en cada caso la férmula que
regira.

Ejemplo 4.2

Una turbina Francis debe trabajar bajo una carga neta de 60 m, con un caudal de
30 m®/seg. Definir: 1) La velocidad especifica y Ja altura de aspiracién. 2} La velocidad de ro-
tacién ajustada a la de un generador de 60 ciclos/seg. 3) Los didmetros del rotor D, y Do..
4) Altura del distribuidor. 5) La curva del rendimiento en funcién del gasto a carga constante.

Solucién:

1) En la figura 4.29 y para una turbina Francis simple, la velocidad especifica métrica
tiene un valor del orden de 260 para una carga de 60 m y con una altura de aspiracién
H. = + 3 m. Se acepta como base el valor de n, = 260, para poder definir la velocidad de
giro. Con este valor de la velocidad especifica se encuentra similitud diniamica con el mo-
delo reducido a que se refiere el diagrama topografico de la figura 4.33, donde las condiciones
6ptimas de funcionamiento (rendimiento maximo) corresponden a n, = 260 y para valores
unitarios Niu = 88 RPM y Qun = 744 1/seg. Se puede, pues, hacer uso de este diagrama topo-
grafico para el calculo del rendimiento en funcién del gasto, como se vera en el punto 5).

2) La velocidad de rotacién de la turbina prototipo se sacara del valor de la velocidad
especifica como se acaba de decir, o sea

_N(CV)¥

= (Ec. 1.28)

Aunque no se conoce la potencia de la turbina exactamente, pues no se sabe el rendi-
miento, si se puede estimar en forma suficientemente aproximada en funcién del caudal y de



158 Turbina Francis

la carga, para poder definir la velocidad de giro. Sin grave error se puede considerar para
este efecto un rendimiento global del orden de 88%, valor recomendado por muchos construc-
tores, con lo que la potencia en flecha sera

1,000 x 30 x 60

P= H = 0.88
77 Q _ X =

= 21,100 CV

Sustituyendo valores en la ecunacién 1.28 se tiene

N (21,100)%
260 = — " °
(60)5"‘
de donde
N = 303 RPM

Ajustada a la velocidad de sincronismo para 60 ciclos/seg resulta
N = 300 RPM
El nimero de polos del alternador rigidamente unido a la turbina sera

_120f 120 X 60

= 24 pol
N 300 2 polos
valor correcto. La velocidad especifica vendrd siendo
0 %
N, = 300 (21,100)* = 258

(60

valor que no modifica en nada Jas condiciones establecidas.
3) Los didmetros D, y D. se pueden obtener de los figuras 4.12¢ y 4.12d, donde ®, = 0.79
y ¥ = 0.94, luego

B, V2gH 079V2 X 9.81 X 60

D, = - =173 m.
=N 300
: T 7760
o, V2gH 094V3 X 981 x 60
D-,= = = R N
: N ., 300 206 m
%760

El didmetro D. de salida se puede calcular en este caso con mas exactitud por la ecuacidn
Q Q

011 = HT:D2 de doﬂde D = ‘{m | (EC. 4.38)

Para Q., = 0.744 m?*/seg, Q = 30 m®/seg H = 60 m, resulta como didmetro D, de salida

del rotor del prototipo

30
Bieale - S _229m,
? J0.744 X (60)% m
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Difiere ligeramente del valor obtenido por medio del coeficiente de velocidad, siendo
en todo caso mds aconsejable el valor D, = 229 m obtenido del diagrama del modelo redu-
cido, ya que corresponde a condiciones de similitud dindmica mas concretas. Comprobando
el coeficiente unitario Ni, con este valor de D; = 2.29 m, se tiene para el prototipo

3 ND 300 x 2.29

que corresponde a las condiciones éptimas de funcionamiento.
4) La altura del distribuidor se puede fijar por la relacién B/D, en funcién de n., que

da la figura 4.12b, 0 sea para
ns = 258

€es
B/D; = 0.28

de donde
B=028D, =028 X 1.73 = 0485 m.

5) La curva del rendimiento en funcién del gasto, 0 sea 3 = f(Q) a H = cte. y N = cte,,
se obtiene del diagrama de ensayo del modelo que representa la figura 4.33, de la manera si-
guiente: Se traza una vertical correspondiente a N,; = cte. para las condiciones de funciona-
miento Gptimas. Los puntos de interseccién con las curvas de n = cte, van dando distintos
valores de Q. que a su vez producen otros tantos valores de Q mediante la ecuacién

Q=0Q, H%D? (Ec. 4.38)
I

100%

)

90% / \

pal ™

80%

70%

60%
12 16 20 24 28 30 32 36 40

Qp m3/seg.

Fig. E4.2 Variacién del rendimiento ¢con ef gosto en lo turbina Froncis del ejemplo 4.2.
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Por ejemplo: Para 5 = 0.90, se obtiene Q.. = 0.728 m*/seg y, por tanto,
Q, = 0.728 (60)% (2.29)2 = 29.5 m?*/seg.

Y asi para otros valores, recopilados en la tabla E4.2.
Por otra parte hay que calcular los valores del rendimiento del prototipo en funcién de
los del modelo, por medio de una de las férmulas de transposicién, por ejemplo la Moody 1I

1 — o .D’_" % _H__lxi Yim
1 - 1;,“: (Dp) (Hp) (Ec. 4.41)

o[- ) ()]

Para D =1 m, H, =1 m; D, =22% m y H, = 60 m se tiene

vp=1_(1_qm)(ﬁ)%(6_10)vm

7 =1 — (1 — na) (0.942)

de donde

esto es, 7 = f(ym). Asi por ejemplo, para 7., = 0.90
75 = 1 — (1 — 0.90) (0.942) = 0.9058

y lo mismo para otros valores de 7. se van obteniendo valores para 7, con cuyos resultados
se ha elaborado la tabla E.4.2 que se da a continuacion:

TABLA E42
3 Max. | 050 | 089 | 088 | 086 | 084 | 082 | 080 | 078 | 075 | 070 | 065
Q,,1/seg 744 | 728 | 680 | 625 | 556 | S515 | 472 | 435 | 408 | 380 | 344 | 316
Q, m3/seg. 30 | 295 | 276 | 253 | 225 | 209 | 192 | 176 | 166 | 154 | 139 | 128
Q,, 1/seg. 744 | 788 | 836 | 873 | 920 | 952 | 984 | 1020
Q, mé/seg. 30 | 319 | 339 | 358 | 373 | 386 | 398 | 413
2 Mx. | 9058 | 896 | 887 | 868 | 849 | 30 | sz | 793 | 768 | ms | 670

Con los valores de esta tabla se ha dibujado la curva de la figura E42, 7, = £(Q).

4.15. Determinacién del tipo y caracteristicas de las turbinas
de un aprovechamiento hidraulico

En un aprovechamiento hidraulico, los datos que normalmente se conocen son la carga
y el caudal, los cuales permiten calcular la potencia total disponible. Es evidente que el dato
de la carga es muy significativo, segiin ya se sefiala en la figura 4.2; desde luego es el mas
ponderativo en la decision sobre el tipo de turbinas a instalar, pero no puede ser el unico, ya
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que para una misma carga se puede encontrar solucién con turbinas Francis o Pelton, o bien,
con Francis o Kaplan, segun el caudal que se tenga por unidad. También importan la veloci-
dad de giro y el tamafo, pues para una potencia disponible, funcién de la carga y del caudal,
se puede hallar respuesta con mdquinas de variado tamafio -y velocidad. Se sabe, en efecto,
que la potencia es proporcional al cubo de la velocidad de giro (N°®) y a la quinta potencia
de las dimensiones geométricas (D*) (inciso 1.9, Cap. 1). '

El éxito y acierto, en todo proyecto, estd en encajar debidamente todas las variables
de que el mismo depende, En esta labor, son ayuda del proyectista, los pardmetros y coeficien-
tes, que ya viene estableciendo la experiencia. Estos parametros y coeficientes relacionan, por
grupos, las variables a que esta subordinado el sistema. Entre todos estos parametros, segura-
mente el mas significativo, es la velocidad especifica, porque relaciona las variables méas pon-
derativas, como son, en una turbina, la carga, la potencia y la velocidad de giro. El tamaifio
o diametro, ya se obtendra después de otros coeficientes, como el de la velocidad tangencial
{®), que proporciona D con N y con H.

Partiendo, pues, de la carga y del caudal, o mejor de la carga y de la potencia, convie-
ne, en primer lugar, sefialar un valor a la velocidad especifica; se dice senalar y no calcular,
ya que haria falta conocer la velocidad de giro para una determinacién correcta, pero general-
mente ésta se deduce de aquella, sin perjuicio de un ajuste definitivo obligado por la velocidad
de sincronismo con el generador gue mueve la turbina.

Senalando una iniciativa, algunos investigadores procuran adelantar valores para la ve-
locidad especifica en funcién de la carga solamente, como lo muestran las figuras 4.29 y 4.31.
Estos resultados son fruto de la experiencia recogida en el funcionamiento de muchas turbinas
que vienen operando a través del tiempo, En la figura 4.29, por ejernplo, para una carga de-
terminada, la velocidad especifica se ve condicionada por la altura de aspiracién. 'Si aumen-
ta n, se reduce H;, y esto puede influir notablemente en el proyecto; las unidades pueden
ser mas grandes, pero también las excavaciones van a ser mas profundas y mas costosas. Si
por el contrario, se toma una n. mas chica, se incrementa H,; légicamente se disminuye la
potencia por unidad, pero se alivia el costo de primera instalacién. La tecnologia moderna va
permitiendo el uso de unidades de mayor potencia, pero debe haber un Ifmite en cada caso.
La figura 4.31 marca las limitaciones de la velocidad especifica de acuerdo con la carga.

Parece, pues, que un procedimiento atinado para la determinacién del tipo y caracte-
risticas de las turbinas de un aprovecharniento hidrdulico podria ser el siguiente:

1)} Partiendo de la carga y del caudal, se puede estimar un rendimiento global - (que
suele ser del orden de 87%) y calcular la potencia total disponible.

2) De acuerdo con la potencia de la planta y su ponderacién en el sistema a que va a
estar interconectada, se puede prejuzgar la magnitud de la potencia unitaria v el mimero de
unidades, teniendo presente las limitaciones aconsejables para la velocidad especifica. Siem-
pre serd necesario un cédlculo previo, para una evaluacién estimativa de las caracteristicas que
pueden ir resultando, hasta llegar a un ajuste y a una decision finales.

3) Definido el caudal y la potencia por unidad y conocida la carga, se estima la velo-
cidad especifica, teniendo ademés presente el coeficiente de cavitacién que puede resultar de
acuerdo con la altura de aspiracién que se piensa admitir. Las figuras 4.27, 4.28 y 4.29 pue-
den servir de ayuda en estas determinaciones.

4) La velocidad de giro de la turbina se saca de la férmula de la velocidad eSpElelca
El ajuste con la velocidad de sincronismo se hace necesario, procurando, en lo posible, que re-
sulte un nimero de polos en el generador que sea miiltiplo de 4, para facilitar la construccién
de éste. Esto obligard a un ligero recédlculo de la velocidad especifica que no ha de modificar
sensiblemente otros criterios,

5) Las dimensiones del-rotor de la turbina (didmetros D, y D. y la altura del distri-
buidor (B), se determinan por medio dé los coeficientes ®,, &, y ¥a, Figs. 4.12¢c, d y b).
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6) El cdlculo de las dimensiones de la cdmara espiral o caracol puede realizarse segiin
procedimiento sefialado en el incise 4.11. Viene estando condicionado por el caudal, la carga
y las dimensiones del rodete mdovil.

7) Para el tubo de desfogue se dan indicaciones de su tamafio y dimensiones,-en el in-
ciso 4.12, Viene siendo funcion de la altura de aspiracion y de las dimensiones del rotor de la
turbina,

He aqui un ejemplo.

Ejemplo 4.3

En un aprovechamiento hidroeléctrico se dispone de un caudal de 776 m®/seg y de una
carga neta estimada en 101 m. Se trata de definir el numero y tipo de turbinas que se deben
instalar, sefialando sus caracteristicas principales, considerando que esta planta estard inter-
conectada a un sistema de gran capacidad, aun dentro de la importante aportaciéon de esta ins-
talacién.

Solucicn:

1) La potencia total disponible, considerando un rendimiento global de 87%, es

_7yQH _ 0.87 X 1,000 x 776 X 101

P
T 75 75

=9 % 10° €V

2) Para estimar el nimero de turbinasy tipo de las mismas, es.un dato impartante
saber que la planta estard interconectada a un sistema de gran capacidad. Se puede asi pensar
en el empleo de unidades de gran potencia. Se va a suponer, que el problema de excavaciones
y otros de realizacidn; transporte e instalacién, no son inconveniente en este caso para el uso

" de unidades grandes. Para la potencia total disponible, dentro de las técnicas de construccién
actuales y considerando un equilibrio en la operacién de la planta, se pueden admitir cuatro uni-
dades de 225,000 CV cada una. El caudal por unidad serd 776/4 = 194 m*/seg.

3) Para la carga de 101 m y caudal de 194 m?*/seg o potencia de 225,000 CV, se puede
estimar la velocidad especifica y definir el tipo de turbinas. En la figura 4.29 se advierte, para
dichas condiciones, que la solucién por turbinas Francis es la mas adecuada. La velocidad
especifica, depende ahora de la altura de aspiracién que se escoja, la cual hay que ajustar con
el valor del coeficiente de cavitacién dado por las graficas de las figuras 4.27, 4.28. Como son
méquinas de gran potencia, con gran ponderacién deél caudal, la velocidad especifica debe ser
m4s bien alta y la altura de aspiracién reducida. Como primera aproximacién se tomarda n. =
210 para H = 101 m (Fig. 4.29). Para este valor de n. = 210 se tiene un valor del coeficiente
de cavitacién ¢ = 0.13 (Fig. 4.28). Si se admite para el lugar de la instalacién, una presién
atmostérica equivalente a 10 m de agua, se tiene

Hat - Hs
H'I'I

o =

O Sea
Hs = H.:ll. - o'I'In _
H.=10-013x 101 = -3.13m.

Se puede establecer un reajuste de la velocidad especifica ante ese valor de o, pero nos

4) Se calcularid pues la velocidad de giro sobre el valor de n, = 210, aplicando la férmu-
la de la velocidad especifica, o sea
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N (CV)*%

moX = (Ec. 1.28)

Sustituyendo valores

N (225,000)%

0=
o (101)7

de donde
N = 141 rpm

Si la velocidad de sincronismo es en este caso de 50 ciclos/seg el numero de polos del
generador serfa

120f 120 x 50
N T4 2.5 polos

Ajustando p = 44 polos, que es multiplo de 4, queda

_120f 120 x 50

N
P 44

= 1364 rpm

La velocidad de giro definitiva sera pues
N = 136.4 rpm

La velocidad especifica queda ligeramente corregida y encajada en valores completa-
mente aceptables, o sea :

_136.4 (225,000)%

o2 ’

La altura de succién, para las condiciones de disefio serd
Hs = “_3.10 m.

Esto quiere decir, que el plano ecuatorial del distribuidor deberd estar a un nivel 3.10
m es inferior al del nivel de aguas abajo.

5) Los diametros D, y D. del rodete Francis se calculan por los coeficientes ® y ¢
(Figs. 4.12a y b).

Para n. = 203 resultan @, = 0.75 y 9. = 0.78, esto es casi iguales en en este caso. Lo que
quiere decir que los didmetros D, y D: van a ser casi de la misma dimensién. Sustituyendo los
valores de los coeficientes en las férmulas correspondientes, se tiene

_ WND:
5. (ZgH)!:

1

de donde .
_®(2gH)Y:  075(2 X 9.81 X 101)*

=N 136.4

T mati—

60

D, = 4,67 m.
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y
o _ *ND:
" (2gH)*
de donde
_ @, (2gH)% _ 078(2 X 9.81 X 101)% _
De=— = 1364 = 4.86m.
" 760
La altura del distribuidor B se define de la figura 4.12b; para n, = 203 resulta
B
D.= .23
luego

B =023 X D, =0.23 X 467 = 1.07 m.

6) Para la cimara espiral o caracol, se tiene

Q \% .
D, =117 (ﬁ) (EC. 4.2.2)

en la cual D, viene dado en pulgadas, Q en pies*/seg y H en pies. Sustituyendo, se tendra

( 194 )%
B 0.0283 B B
Do = 117\ (j51 % 3287% ) = 227plg =576 m.

Con este valor y mediante la férmula

D R
== x/e (Ec. 4.21)

se puede calcular el didmetro en cualquier seccién y disefiar el caracol.

El didgmetro ecuatorial maximo se puede obtener de la ecuacién

Dex = 1.5(D;) + 15D,  (Ec. 423)
Dev = 1.5 X 4.86 + 1.5 X 576 = 1595m.

7) Las dimensiones del tubo de desfogue acodado se pueden determinar por las férmu-
las 4.31a, b y ¢. La anchura maxima sera

Ara=3D; =3 X 4.86 = 1458 m.

Altura vertical, desde el plano ecuatorial del distribuidor a la parte inferior del codo

V=27D:=27 X 486 = 13.12 m.
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Longitud horizontal desde la linea central del eje de la turbina al extremo de la des-

carga
L=38D, =38 X 486 = 18.50 m.

Todos estos valores pueden servir de base para establecer la similitud con un modelo
reducido, proceder a una experimentacién sobre el mismo y observar resultados, que pueden
conducir a las dimensiones definitivas del prototipo. En una obra de esta importancia estaria
justificado.



CAPITULO 5

Turbinas hidrdulicas de reaccion
de flujo axial. Turbina Kaplan

5.1. Caracteristicas generales de la turbina Kaplan

En el capitulo IV, inciso 4.1, se sefialé la turbina Kaplan como la turbina hidriulica
tipica de reaccién de flujo axial que tiene verdadera importancia en la actualidad. La Kaplan
es una turbina de hélice con 4labes ajustables, de forma que la incidencia del agua en ¢l bor-
de de ataque del alabe pueda producirse en las condiciones de maxima accién, cualesquiera
que sean los requisitos de caudal o de carga. Se logra asi mantener un rendimiento elevado a
diferentes valores de la potencia (Figs. 4.1 v 4.16); caracteristica importantisima para un rotor
de hélice, pues es una de las deficiencias méas notables que se advierten en las turboméquinas
de hélice de dlabe fijo, en las cuales la incidencia del agua sobre el borde de ataque se pro-
duce bajo angulos inapropiados, dando lugar a separacién o choques, que reducen fuertemente .
el rendimiento de la unidad. Puede, sin embargo, justificarse el empleo de turbinas de hélice
de dlabe fijo en aquellas instalaciones en las que no sea muy sensible la variacién de potencia.

La turbina Kaplan (foto 5.1) debe su nombre al ingeniero Victor Kaplan (1876-1934),
profesor de la Universidad Técnica de Brno (Checoslovaquia), quien concibi6 la idea de corre-
gir el paso de los 4labes automaticamente con las variaciones de la potencia. Una técnica cons-
tructiva de las turbinas hidrdulicas poco desarrollada al comienzo del siglo, hacia concebir la
idea de Kaplan como irrealizable. Pero con el avance del siglo progresaba el desarrollo tec-
nolégico, y la construccién de la turbina Kaplan fue imponiéndose, primero en Europa y des-
pués en el mundo entero, Incluso va invadiendo el campo de cargas medias en el que la Francis
parecia ser insustituible. En la actualidad, la turbina Kaplan encuentra aplicacién en una gama
de cargas que varfa aproximadamente de 1 metro a 90 metros, si se incluyen a las turbinas
tubulares o de bulbo, que también son de hélice con paso variable.

La turbina Kaplan, ademés de mantener buen rendimiento en la regulacién del gasto
o con las oscilaciones de la carga por variacién de la cota de nivel del embalse, permite tam-
bién aumentar el caudal por unidad, para una determinada carga y por tanto la potencia, con
lo cual se puede reducir el ntimero de unidades en ciertos aprovechamientos hidriulicos y en
consecuencia disminuir los costos de primera instalacién. La multiplicacién de unidades para
atender mejor a las necesidades de la demanda se hace obligado en las plantas que operan
aisladas. Pero, en la actualidad, lo mis frecuente es la interconexién de plantas, controladas
por un Despacho Central, con lo que una planta, en el sistema interconectado, viene a ser como
una unidad operando en una planta aislada. Las unidades pueden ser pues de mayor potencia,
lo cual por otra parte se va haciendo posible gracias al desarrollo de la tecnologia constructiva.
Bien es verdad, sin embargo, que si para una carga determinada, la potencia de la Kaplan pue-
de ser mayor que la de la Francis, dentro de una posible solucién con ambos tipos, en forma
absoluta, la tecnologia actual estd desarrollando unidades mas grandes em turbinas Francis
que en ninguna otra turbina hidrdulica, debido a que esta turbina permite combinar caudales
importantes con cargas relativamente altas. Las Francis de Grand Coulee, sobre el rio Colum-
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ESCHER WYSS W T 3500

Foio 5.1 Rotor de turbina Kaplan de 65,000 H.P. para el oprovechamiento hidravlico
de Aswon, sobre el rio Nile {Egipto]. [Cortesia Escher Wyss.}
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bia, Washington, EE. UU., de 820,000 HP cada una, se consideran las mayores del mundo. En
Kaplan, en la planta de John Day, también sobre el rio Columbia, se tienen turbinas de 212,000
HP, como unidades gigantes. Entre las Pelton estin dos unidades de la planta Mont-Cenis,
sobre los Alpes franceses, de 272,000 HP cada una, bajo una carga de 870 metros.

La velocidad especifica de la turbina Kaplan es alta, en virtud de que la carga es pe-
quefia con relacién al caudal, el cual, como maquina axial, es muy grande. En el sistema mé
trico, la velocidad especifica practica llega a variar de n, = 300 a n. = 1100 (Fig. 4.2}, cuya
equivalencia en el sistema inglés es de N. = 70 a N, = 250 aproximadamente, aunque valores
de N, inferiores a 100 son poco frecuentes. El ntiimero de 4labes de una turbina Kaplan, varia de
4 a 9, correspondiendo a mayor velocidad especifica menor nimero de édlabes. Segin Finnie-
combe, que ha recopilado datos de diferentes turbinas hidraulicas, las velocidades de rotacién
varian de 50 a 200 RPM; las velocidades tangenciales en el extremo del dlabe estdn entre 64 y

124 pies/seg; las velocidades de cafda (V = V2gH) son de 37 a 82 pies/seg; las velocidades
axiales (V,)} de 22 a 36 pies/seg.

5.2. Organos principales de una turbina Kaplan

Los organos principales de una turbina Kaplan son, como en la Francis, la cdmara de
alimentacién o caracol, el distribuidor, el rodete mévil y el tubo de desfogue, ya que es tam-
bién turbina de reaccién. En la figura 5.1 se presenta una secciéon de una turbina Kaplan de
67,700 KW, en donde puede apreciarse el ducto de escurrimiento y también el gobierno de los
alabes del rotor y del distribuidor.

Las funciones de estos érganos son las mismas que se describieron en la turbina Fran-
cis, con excepcidén del de regulacién del paso de los 4labes del rotor,

La cdmara de alimentacidn suele ser de concreto en muchos casos, debido a la gran
capacidad de gasto que admite la. turbina Kaplan. La seccién toroidal puede ser circular o
rectangular (Fig. 5.2).

El distribuidor, que sigue a la cdmara de alimentacion, regula el gasto y ademds impri-
me al agua el giro necesario, en una zouna de voértices libres, que precede al rotor, propiciando
el ataque adecuado del agua a los 4labes para una transferencia de energia eficaz. Los dlabes
del distribuidor se ajustan automaticamente, de acuerdo con las necesidades de la potencia, por
medio de un servomotor ligado al gobernador que controla la velocidad del eje del grupo
turbina-generador.

El rotor de la turbina, de forma de hélice, esta constituido por un robusto cubo, cuyo
diametro es del orden del 40% al 50% del didmetro total al extremo de los 4labes, en el cual
van empotrados los alabes encargados de efectuar la transferencia de energia del agua al eje
de la unidad. '

La robustez del cubo se justifica no sé6lo por razones de resistencia mecanica sino tam-
bién porque debe alojar en su intreior el mecanismo de reglaje del paso de los labes del rotor.

Los dlabes del rotor tienen perfil de ala de avién y desarrollo helicoidal. El perfil de ala
permite obtener una accién til del agua sobre el alabe en el movimiento que aquella tiene
respecto a éste. La forma helicoidal o alabeo se justifica, en virtud de que la velocidad rela-
tiva del flujo varia en direccién y magnitud con la distancia al eje de giro, debido a que la
velocidad de arrastre (U, = «R,) se modifica en magnitud con el radio, supuesta » constante,
y considerando la velocidad absoluta constante en magnitud y direccién. La ecuacién vectorial

?) = I—L -l-)VH

debe cumplirse y el tridngulo vectorial que materializa a dicha ecuacién debe cerrarse siempre
(véase ejemplo 5.1).
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Fig. 5. Secctdn de una turbing Kaplan de 47,700 KW, bajo 34 m de corga y 225 mPfseg de caudol, insteloda

en Ribarroja, scbre el rio Ebro, Espafia. El didmetro del rotor es de 5.7 m.

1} Cubo. 2] Servomotor del rotor. 3) Selic. 4} Cojinete. 5) Tubos de lubricacion. &) Chumocers de carga.
7) Bomba para lubricocidn de la chumacera. 8] Grba. 9) Alabe del distribuider. 10} Servemotor de! dis-
tribuidor. 11) Caracol metélica. 12) Tubo de desfogue.

[Cortesia Eschar Wyss)
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Camara de
alimentacion %

Flg. 5.2 Esquema de ung furbina r
Distribuidor

Kaplan.

IRRIITRINRY

A Rotor

Desiogue

8i para unas condiciones dadas por Ja magnitud y direccién de V. y por fa velocidad de
giro o, se quiere una incidencia correcta a lo largo del aspa para una maxima accién de la can-
tidad de movimiento en cada punto de la misma, y mdximo momento sobre el eje de giro,
conviene que el borde de ataque del alabe corresponda con la direccién que en cada punto
exige la velocidad relativa. Abora bien, si V, se modifica en direccién, por ejemplo, mantenien-
do la misma velocidad de giro, V. se modifica en direccién y en magnitud a lo largo del borde
del dlabe, produciéndose separacién o choque contra el dlabe (Fig. 5.3). Este hecho se presenta
en la regulacién de Ja carga de la turbina por medio del cambio en direccion de la velocidad
absoluta. :

Se puede corregir la incidencia modificando el paso de los 4labes, labor que realiza
precisamente la turbina Kaplan, por medio de un servomotor ajustado con el distribuidor y
con el gobernador, con lo cual se logra mantener practicamente el mismo valor del rendimiento
para diferentes condiciones de trabajo.

El 1ubo de desfogue es casi siempre acodado y semejante al de fa turbina Francis.

5.3. Expresiones de la energia transferida, del grado de
reaccion y del factor de utilizacién

La energia transferida de fluido a rotor, en una turbina, segin se dedujo en el capitulo
primero, tiene como expresion, bajo la forma de Euler "

E = l/g (UIVuI - U‘.’Vn?) (EC- 1-13)
O también '
H = ]/g {Uanl - UzVu‘.') - (EC. 1.15)

si se da H en unidades de longitud, que equivale a considerar la energia por unidad de peso,
como ya se sebald en el inciso 1.5.
Expresando la energia transferida bajo la forma de componentes energéticas, en la
turbina axial tiene la forma
Vit = V5 Vo=V, 2

E = = . Ec. 5.1
S -+ e (Ec )
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t '
Vi Vet Flg. 5.2 Modificacién de la velocidod
relativa V. con el cambio en
direccidén de lo velocidad chso-
’Um Vi

esto es, desaparece ¢l término de accién centripeta, ya que la velocidad de arrastre conserva
el mismo valor a la salida que a la entrada, pues no hay traslacién radial del agua durante el
paso de ésta por el rotor, sino solamente axial, lo que justifica su nombre. _

También se puede sustituir E por H, expresando H en pies o metros y considerando la
energia por unidad de peso.™ .

La carga dindmica viene representada por el primer término del segundo miembro en
la ecuacién 5.1. La carga estatica, aprovechada por la maquina, queda reducida en este caso
al cambio energético debido a la velocidad relativa del fluido, manifiesta por un efecto acele-
rativo del agua a lo largo del ducto entre los alabes del rotor.

El grado de reaccién en la turbina axial quedard expresado por

Vrz?' - .‘}rrl.2
= Ec. 5.2
Gr V¥ — V2 + Vo' — Vo ( )
o también _
1
Gr = T " | (Ec. 5.3)
V't'z2 - Vr12

Como V, > V,'y Vi, > V., el grado de reaccién sera positivo y menor que la unidad.
Con frecuencia se expresa el factor de utilizacién en funcién del grado de reaccién. En
efecto, el factor de utilizacién se define por la relacién ya citada

£ = L ' (EC. 4.1)

\'75
E
+ s

Sustituyendo E por su valor se tiene

2 _ 2z o2 — Vo2
e = Vi Vel + Ve ' (Ec. 5.5)
Vlz + 'Vrr22 — Vrlz

Eliminando las velocidades relativas en las ecuaciones 53 y 5.4 se obtiene

r=_° 2
em © (Ec. 54)
[ R 4

Expresién del factor de utilizacién en funcién del grado de reaccién y de las velocidades
absolutas de entrada y de salida. Se observa que el grado de reaccién debe ser inferior a la
unidad y positivo, como ya se indicé, pues el factor de utilizacién siempre es menor que uno.
Se advierte también que con un grade de reaccién alto se mejora el coeficiente de utilizacién.
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Fig. 5.4 Diagramas de velocidades o lo ensrada y a lo solido del dlobe en una turbina Koplan.

5.4. Diagramas de velocidades a la entrada y a la salida
de los alabes del rotor

En la figura 54 se presenta un é4labe de turbina Kaplan, en seccién normal a la direc-
cién radial, a una distancia R del eje. El agua, procedente de la cdmara de alimentacién y
guiada por los 4labes del distribuidor, gira en vértices libres en la zona existente entre el dis-
tribuidor y el rotor (Fig. 5.1 y 5.2), hasta alcanzar a este dltimo, atacando al 4labe con una
velocidad absoluta V., que es variable en magnitud y direccién para cada punto del borde de
ataque del 4dlabe. Si la velocidad tangencial del 4labe en ese punto es U (velocidad de arras-
tre), la velocidad relativa del fluido respecto al 4labe serd V.. cerrando el triangulo vectprial
correspondiente a la ecuacién vectorial

= [_J) -H‘_?)n

La V;, debe incidir sobre el dlabe de forma que se logre una maxima accién del agua,
evitando separacién o choques, que reduzcan el rendimiento. El 4ngulo de incidencia « se fija
por la velocidad media relativa Vo v la cuerda cuyos valores se definieron al tratar las bom-
bas axiales en el capitulo tercero.

La magnitud de la compcnente axial a la entrada V. generalmente se conserva a la sali-
da en las médquinas axiales. La velocidad absoluta a la salida V. se procura que sea axial o
con una componente giratoria minima, a fin de tener un buen desfogue y para reducir su
magnitud, aumentando el coeficiente de utilizacién. Como la velocidad tangencial del alabe U
es la misma, pues los dos puntos de entrada y salida estdn a la misma distancia del eje, se ten-
dra que disefiar el borde de fuga de forma que la componente relativa del agua V.: cierre el
tridngulo vectorial correspondiente a la ecuacién

Vz == ﬁ %vﬂ

ya que en velocidades subsénicas, como es el caso del agua en las turbinas hidriulicas, el 4labe
manda al fluido en la salida y la V,. saldrd tangente al dlabe.
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La curvatura de] alabe, definida por el 4ngulo ¢ para V. = constante, hace que V. < V,
y Vi: > V,, con el fin de tener un aprovechamiento de la carga dindmica y de la carga estatica
del agua (Ec. 5.1),

Esta disposicion del alabe para una correcta incidencia del agua, es la correspondiente
a las condiciones de disefio de toda turbina de hélice. En el caso de la Kaplan, se consigue,
como se dijo, para diversas condiciones de trabajo, en virtud del.cambio de paso que puede
operarse en los alabes.

El disefio de los dlabes suele hacerse para el 80% de la capacidad de gasto de Ia tur-
bina, ya que en €Stas condiciones se favorece el rendimiento global del alabe en las diferentes
condiciones de carga parcial o sobrecarga, en las que con frecuencia se ve obligada a trabajar
la maquina, Para las condiciones de disefio la apertura del angulo del distribuidor suele ser
de 45°, pudiendo variar entre 20° y 50° en términos generales.

El alabeo en los bordes de ataque y de fuga se define por los valores de los dngulos 8.
y Be, a lo largo de dichos bordes (Fig. 5.5):

tan = ——n—;
b=gz Va
siendo

La.componente giratoria V., se calcula en cada punto de la zona de vértices libres, que
precede al rotor, aplicando el principio de conservacién del momento de la cantidad de movi-
miento.

En la seccién de salida del distribuidor (subindice cero) se puede conocer la compo-
nente de giro V.. y el radio R.. El momento de la cantidad de movimiento sobre la unidad
de masa serd V..R., que serd constante en toda la zona de vértices libres, pues no hay momento
exterior en esa zona. Por lo tanto, si se designa por el subindice (1) la seccién de ataque del
agua al rotor se tendra

V.oRa = VR, = constante
donde R, puede variar del cubo al extremo del 4dlabe y en consecuencia V., varia también, pero

en forma opuesta a R, para conservar el valor constante del producto. Como V, es constante,
resulta que tan 8, 6 B8, varia con U y con V,, o lo que es igual con el radio.

Fig. 5.5 Oiogramas de velocidodes a
lo entrado ¥ o lo solida.
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En el borde de fuga el cambio de tan 8; 6 8., varia con U = zND, el cual, como se ve
tiene valores diferentes a distintos didmetros, para una misma velocidad de giro (véase ejem-
plo 5.1).

5.5. Proporcién en las dimensiones en las turbinas Kaplan
y de hélice

Las turbinas de agua axiales, como la Kaplan de 4labes méviles y la de hélice de dlabes
fijos, son de alta velocidad especifica, lo que caracteriza a estas maquinas para ser empleadas
en saltos de agua de gran caudal y pequefias cargas. La variacién progresiva de la forma en la
turbina Francis (Figs. 4.9 y 4.11), llega a eliminar toda accién radial en favor de una total
accién axial, esto es, se tiene una turbina de hélice, capaz de un mayor caudal, que exigira
también secciones mayores para el paso del agua. Es evidente, que al desaparecer la accién
centripeta en el rodete moévil, se reduce notablemente el aprovechamiento de la carga estitica
del 'agua, que ahora queda a cargo solamente de] cambio en la velocidad relativa, como ya se
ha dicho,

El ducto de escurrimiento de una turbina axial se presenta radial al nivel del distri-
buidor, avanza por una zona de vortices libres hasta alcanzar al rodete mévil en la direccién
axial y termina en el tubo de desfogue, véanse figuras 5.6 y 5.8a. La zona de accién del rotor
se encuentra comprendida generalmente entre dos superficies cilindricas coaxiales en las tur- -
binas de hélice y entre dos superficies esféricas concéntricas en las turbinas Kaplan, para
permitir en este caso el pivoteo de los dlabes.

La red de flujo (Fig. 5.6} se establece con las lineas de corriente y las ortogonales, de-
finiendo tubos de corriente coaxiales (embudos coaxiales) de igual gasto, sin tener en cuenta
el efecto de obstruccion de los 4labes en la zona de accién del rotor, dada la gran dimensién
de los canales de paso.

El coeficiente de la velocidad meridiana (véase inciso 1.3) viene dado por

A o
Y = Q ! = v (Ec. 5.6)

2nRase V2gH V2gH

Suele tener valores entre 0.30 y 0.70 dependiendo de la velocidad especifica, correspon-
diendo valores més altos a mayores valores de n,.
El coeficiente de la velocidad de arrastre esta dado por la expresién

g TND_ (Ec. 5.7)

V2gH

y su valor se muestra en la figura 5.7 en funcién de la velocidad especifica.
Como puede verse es mayor que en la Francis (Fig. 4.12d) y también crece con n.. Este coefi-
ciente es atil en la determinacién teérica del empuje del agua sobre el alabe. El coeficiente @
proporciona la velocidad de giro y el tamafio en funcién de la carga. Los valores de estos coefi-
cientes son fruto de la observacién de miquinas que han dado buenos resultados de trabajo.
En la turbina Francis se tenian dos coeficientes ® correspondiendo a dos didmetros del
rotor, uno a la altura del distribuidor D, v otro a seccién de salida D.. En la turbina axial los
dos diametros se han convertido en uno solo D, que es el didmetro de la hélice (Fig, 5.8a). El
valor de este diametro se fija por la experiencia a través de férmulas empiricas, entre ellas la

siguiente:
’68 HP
2 : Ec. 5.8
D (Ec )
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i
Fig. 5.4 Ducto de escurrimiento y red
de flujo en wng turbino de
? ! hélice. :
R
.
3
Y
2.5 ,..-/
2 Pl
y 1% L=
l .
500 600 700 800 300 1000 1100 1200 ng

Fig. 5.7 Valer de! coeficiente de velocided en funcién de la velocidad especifica en uno
turbina Kaplan. {L. Vivier}.
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a) Dimensiones fundamentzles de una turbina Kaplan
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Fig. 5.8 Proporcidn en las dimensiones en una turbina Kaplan. (L. Vivier].
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en la cual D viene dado en pulgadas, para valores de la carga en pies y de la potencia en caballos.
La velocidad de giro se define también por férmulas practicas, como la siguiente:

950 H%
= (P (Ec. 5.9)
donde N viene en revoluciones por minuto, la carga en pies y la potencia en caballos.

La distancia A entre el plano ecuatorial del distribuidor y el del rodete mévil estd entre
el 40 y el 50% del valor del didmetro de este dltimo, siendo menor para valores altos de la
velocidad especifica. '

El didmetro ecuatorial del distribuidor D, medido entre los puntos de pivoteo de los
alabes, es del orden de 1.20 a 1.30 D, correspondiendo valores menores para mayor velocidad
especifica.

y La relacién B/D (altura del distribuidor al didmetro de la hélice) es del orden de 0.40,
esto es, mayor en la turbina Kaplan que en la Francis, como puede observarse en la figura 5.8b
comparativamente con la figura 4.12b. Ello se debe a la necesidad de aumentar las secciones de
paso a mayores caudales, sin agrandar exageradamente el didmetro del distribuidor.

La proporcién entre el didmetro del cubo y el de la hélice (d./D) se da en la figura 5.8¢
en funcién de la carga. El cubo es muy robusto en la turbina Kaplan (més atn que en la de
hélice) ya que debe alojar ¢l mecanismo de reglaje del paso de los alabes del retor y al mismo
tiempo soportar el tremendo par que produce la accién del agua sobre los alabes.

En la figura 5.9 se da el namero de alabes del rotor en funcién de la carga, en la tur-
bina Kaplan. Como puede observarse, varia de 4 a 8, aunque hay turbinas Kaplan para altas
cargas que llegan a tener 9 alabes. Los dlabes son de grandes dimensiones a causa de la gran
cantidad de agua con que deben operar para tramsmitir potentes pares al eje de la unidad.
La relacién del paso a la cuerda (s/c, inciso 3.3) es del orden de 1 a 1.5; y como la cuerda
requerida es grande, se advierte que el niimero de dlabes debe ser reducido, como se ha dicho
antes.

Los édlabes del rotor de toda turbina de hélice tienen muy poco espesor en relacién a
su gran tamafio, evitdindose en todo momento formas redondeadas que produzcan aceleracio-
nes locales que propicien la cavitacién. Bs por esto que las aristas de ataque.se presentan
relativamente agudas y que la curvatura del ilabe es pequefia, lo que reduce la transferencia,
ya que Vo no puede hacerse muche mas grande que V.., limitandose la aplicacién a pequeias
cargas.,

El estudio y disefio de los alabes de una turbina Kaplan ha side por mucho tiempo
empirico o al menos no sujeto al arpdlisis detallado que se realiza en las turbinas axiales de
vaper o gas. No obstante, el rendimiento alcanzado en turbinas Kaplan llega a valores del or-
den del 93%, lo que justifica que no se haya prestado gran atencién a los estudios analiticos.
Sin embargo, la teoria del ala es aplicable en el disefio del perfil del dlabe y en la determi-
nacién de la distribucién de presiones y velocidades en los contornos del mismo, con objeto

No. de &labes
F-a

[ 10 20 30 40 50 60 70

H.en metros

Fig. 59 NoOmero de dlobes del rotor en funcién de la corga, en una turbina Koplan. L. Vivier).
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de predecir su comportamiento ante la cavitacién. En el inciso 3.3 se han establecido algunos
de estos principios fundamentales.

Ejemplo 5.1:

La turbina Kaplan de la figura 5.1 de 67,700 KW, bajo 34 metros de carga y 225 m®/seg
de caudal, tiene un rotor de 5.7 metros de diametro. La altura del distribuidor es B = 1.88 m. -
El didmetro ecuatorial medido a la salida del distribuidor es D] = 6.15 m. El didmetro del

cubo es d. = 2.90 m. Suponiendo que la velocidad absoluta de salida del distribuidor forma
un angulo de 45° con la direccién tangencial y considerando V. = constante, determinar: a)
Las velocidades tangenciales del agua (V.), en la arista de ataque del rotor (11}, a distancias
R = 145 m (arranque ¢n el cubo), R = 2.15 m (medio) y R =285 m (extremo del &labe).
b) El 4ngulo de la velocidad relativa del agua con la direccién tangencial (4ngulo del édlabe
B: para las condiciones de disefio), para los tres puntos indicados. La velocidad de giro calcu-
lese por la ecuacién 5.9, ajustada para un generador de una frecuencia de 50 ciclos/seg.

Solucion:

a) En la zona de vértices libres que precede al rotor, no se ejerce ninguna accién so-
bre el agua, o sea, que el momento exterior es cero; se comserva, por tanto, ¢l momento de la
cantidad de movimiento, luego

d
Mx1. =% (mV,R) =0

mV, R = cte.
(5}
V. R = cte.
En la secci6én de salida del distribuidor se tendra
V; o R; = cte.
como :
V' = V' cos45° = V/ sen 45° = V7,
¥ Q 225
f = = = 6.2 I/ S€eg.
Ve = TDB T 7 X 6.15 X 188 /seg
resulta
V=62 m/seg.
por tanto

V'R =62 x 3075 = 19.05 = cte.

En la arista de ataque al rotor (11) se tendra:
Para R = 145 m (arranque en el cubo):

Vul R]_ = Vul > 1-45 = 19.05 cte.

de donde

19.05
Vi = a5 = 13.13 m/seg.
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= Fig. E.5.1.1.
: 45°
| Vo
I
i vuo
—— el — =¥
Para R = 2.15 m (medio):
19.05
Vi = 215 = 8.85 m/seg.
Para R = 2.85 m (extremo del alabe):
19.05
b) De las figuras 54 y 5.5 se tiene
Va
tan ‘61 - Ul - Vul

Es preciso calcular V. y U, puesto que V. ya se conoce

Q 225

V, = =
Apese 7 (2.85° — 1.45%)

= 11.6 pies/seg.

Para calcular U, se- necesita la velocidad de giro de la turbina, De la ecuacién 5.9

__ 950 H%
- (HP )*%
67,700 KW
H = 34m = 129 pies; la potencia —o7a6 =90,600 HP, luego
950 x (129)%
N=———1\—_—=120 RP.M.
(90,600)*

Ajustada a un generador de 50 ciclos/seg, se tiene un niimero de pares de polos

60f 60 X 50
e R — Py e T d
P=g 120 25 pares de polos
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Fig. E.5.1.2 Voriacién del &ngulo del dlabe R
sieinplo ‘5.1, {f,) en et borde de otaque, en la turbina Kaplan del



182 ' Turbinas hidriulicas de reaccion

o sea, 50 polos. Se suele tomar mejor un multiplo de 4, esto es, 48 polos, o sea 24 pares, con
lo que la velocidad de giro viene ajustada a

N=Pf_60X50_ s ppM.
_ P 24
Por tanto, para R = 145 m
125
Ui=2-RN =2 X 145 X E = 19.0 m/seg.
R=215m |
125

Ui=27X215X% T = 28.1 m/seg.

R=285m

U =2 X285 X %ZOE = 38.3 m/seg.

En consecuencia, los Angulos del alabe en los tres puntos sefialados de la arista de
ataque seran:
Para R= 145 m
11.6

tan B: = S ERE 1.976; B, = 63.15°
Para R = 2.15 m y 6
tan £ = BT — 885 = 0.6025; B = 31.1°
Para R =285 m
tan B = ——“—6—-— = 0367: f.=20.3°
383 — 6.68

(Véase Fig. E.5.1.2).

5.6. Alimentacién, regulacién y desfogue en la turbina Kaplan

La alimentacién, la regulacién del gasto y el desfogue de las turbinas hidriulicas de
reaccién Francis y Kaplan, es semejante, de forma que todo lo dicho para la turbina Francis
en el capitulo 4 es practicamente aplicable a la turbina Kaplan. Bien es verdad, que dadas las
condiciones de operacién de cada una caracterizadas por la velocidad especifica, se definen di-
mensiones y proporciones diferentes, que ya -se han considerado en incisos anteriores. También
debe hacerse notar que en la regulacién de la turbina Kaplan ademads del distribuidor que con-
trola el gasto, es preciso corregir debidamente la orientacién de los 4labes del rotor. En el in-
ciso 5.8 y en el ejemplo 5.2 se hacen notar estos dos parametros de regulacién, al definir el
diagrama topogréfico de la turbina Kaplan. '

5.7. Valores del pardmetro de cavitacién en la turbina Kaplan

El parametro o coeficiente de cavitacidon en turbinas de reaccion se definié en el inciso
4.13. Se designa por la letra griega ¢ y tiene como expresién

Hat e Hs
o = T B (EC. 4.34)
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A (Cargs parcisl)

/
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Fote 5.2 Turbing Kaplan medelo con resultados de experimentacién del rendimiente y la cavitacién: Condi-
ciones &ptimas (Bl, paro la carga parcial (A) y con sobrecargn |C). Se presentan tombién los
observaciones estroboscépicas en los tres casos. Lo turbulencic se ve acentuada en [A} y (C).

[Cortesia Escher Wyss.)
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1'8: 1 0=233x 106 ng? —2.47 x 1074 ng +0.181
1 A : . 1 ng
16p 2 Aplicaciones hidrafilicas 0= 0.28 + 1= (m
1.4[ 3 Oficina de reclamacién 0= ng 1.64/39100
o
S : 4 Valores criticos de o de la turbina modelo
'S 12k
il | O, = 0.0304 (ng/100)1-737 E:
N
o 1.0F o No hay erosibn
E o Mediana erosibn
S o8} * Ligera erosibn
‘8 = Valores criticos de o
= en el modelo o
S 0.6
0.4
0.2F

200 300 400 500 600 700
Velocidad especiﬂ_ca métrica ns

Fig. 5.10 Relazién enire la velocidad especifica y el coeficiente de cavitacion en
turbinas Kaplon. (TAKASHI HASHIMOTO—Water Power, cobrll de 1968.)

donde H.. representa la carga debida a la presién atmosférica, H. es la altura de aspiracién
o carga de aspiracién y H, significa la carga neta sobre la turbina. En la Kaplan, lo mismo
que en la Francis, ambas turbinas de reaccién, el coeficiente de cavitacién se deriva de la mis-
ma ecuacion 4.34. El valor es, sin embargo, diferente, pues lo condiciona fundamentalmente
la velocidad especifica, que fija valores distintos para H, segtin resultados de la experimentacién.

En la figura 4.28 se da en forma gréafica la variacién de ¢ con n, para turbinas Francis
y Kaplan. El valor de o crece con n,, siendo por tanto mayor en la Kaplan que en la Francis.

También en la figura 4.29 se seifalan valores de H, en funcién de H y de n, para tur-
binas Francis y Kaplan. En la figura 5.10 se dan expresamente valores del coeficiente de cavi-
tacién ¢ en funcién de la velocidad especifica para turbinas Kaplan, sefialando precisamente
los limites de aplicacién. La foto 5.2 muestra una turbina Kaplan modelo con resultados de
experimentacién del rendimiento y la cavitacién.

En cuanto a la posicién de la turbina Kaplan con relacién al nivel de aguas abajo, se
remite al lector al inciso 4.13, en donde se conterpla, en general, a las turbinas de reaccién
Francis y Kaplan. Desde luego, el coeficiente ¢ va a determinar la posicién de acuerdo con la
velocidad especifica.

5.8. Diagrama topografico de la turbina Kaplan

En el inciso 4.14 se traté ya de los ensayes sobre modelos, de los diagramas topogra-
ficos y de la transposicién de rendimientos. En el caso de la turbina Francis, la regulacién
se realiza por un solo érgano: el distribuidor. Los valores de la potencia y del rendimiento
estdan condicionados pues por un solo pardmetro. No sucede lo mismo en la turbina Kaplan,
en la cual intervienen dos paridmetros de regulacién: el distribuidor que controla el gasto, y
el mecanismo (de cruceta y bielas) que corrige la orientacién de los dlabes del rotor, sobre los
cuales actila al mismo tiempo el servomotor que manda el gobernador,

En este caso es preciso dibujar dos diagramas topograficos parciales, con lineas de ni-
vel correspondientes a iguales valores del rendimiento. Uno se establece con los alabes del
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Fig. 5.11 Diagrama topogréfice de una turbina Koplon D, =1y H, = 1,).
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rotor bloqueados y el otro con el distribuidor fijo. El diagrama topografico de la turbina Ka-
plan queda constituido por las envolventes de las curvas de igual rendimiento trazadas sobre
los dos diagramas parciales superpuestos. _

La figura 5.11 representa un diagrama topogrifico de una turbina Kaplan (Hn =1 m
v Do = 1 m) obtenido por el procedimiento indicado. Se hallan también dibujados: el diagra-
ma parcial correspondiente al distribuidor con los alabes del rotor bloqueados; la familia
Qu = £ (N, X), que tiene como parametro la fraccién del gasto x y la familia Qu = f (Nuy, )
que tiene como pardmetro el dngulo « de inclinacidén de los dlabes del rotor.

Para valores determinados de Nu y Qu quedan definidos los valores de x, « y #. EI
ajuste entre « y X, para una velocidad de giro dada, se logra en la maquina por medio de una
leva intercalada en el mecanismo que liga al distribuidor con el de variacién del paso de los
dlabes del rotor, ,

Debe hacerse notar que si la carga no es constante se modifica la Ny o lo que es lo
mismo, la conjugacién hélice-distribuidor, En este caso es preciso prever también un juego
de levas correspondientes a diversas condiciones de carga.

A continuacién se da un ejemplo de aplicacién de un diagrama topogrifico o diagrama
de ensayos en una turbina Kaplan.

Ejemplo 5.2

Determinar las caracteristicas de operacién de una turbina Kaplan que debe trabajar
bajo una carga normal de 40 m desarrollando una potencia de 13 100 kw (17 800 CV) acoplada
a un generador de 60 ciclos/seg,

Solucion:

Segun la figura 4.29, para una carga de 40 m puede haber solucién con una turbina Kaplan
0 una Francis, correspondiendo a una velocidad especifica de n. = 400. El problemia exige gue
sea Kaplan, aunque la velocidad especifica es baja para este tipo, pero se busca aplicacién del
diagrama topografico del modelo reducido que representa la figura 5.12, donde las condiciones
6ptimas corresponden a n, = 400, cuyo pardmetro es el que mejor puede caracterizar una simi-
litud dindmica entre modelo y prototipo.

La velocidad de giro se puede pues deducir del valor de n, = 400, 0 sea

_ N(CV)¥
=

n:

(Ec. 1.28)
de donde

_ n.H% 400 (40)*

N= (CV)Y% ~ (17,800)%

= 300 RPM

Velocidad de sincronismo para 60 ciclos/seg. Para

N = 300 RPM

el nimero de polos del generador es

_120f 120 X 60
N 300

= 24 polos
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cuyo valor es correcto, pues es par y multiplo de 4.
Para definir el didmetro de la hélice del rotor se tendra en cuenta la ecuacién

ND

Nn:"ﬁ

Como el coeficiente Nu, es el mismo en modelo y prototipo, y segin figura 5.12 en
el modelo es N;, = 123, se tiene en el prototipo

300D

lB:W

de donde
D, = 2.60 mts.

Es ttil conocer los valores del rendimiento en el prototipo en funcion de la potencia
exigida a la turbina, a H= cte. y N = cte,, regulada mediante el gasto que controla el distribui-*
dor. Se trata de conocer la funcién.

n, = f(P)

que se va a obtener graficamente.
Como P,; es el mismo en modelo y prototipo, de la ecuacién

P
Py = W (ECS. 438)
se tiene
P = P, H2D?

para los valores del prototipo
P =P11 (40).'& (2.6)2 = 1,7% P11

En la figura 5.12 se van obteniendo diferentes valores de P, para diversos valores del
rendimiento y un valor constante de la velocidad de giro, los cuales van produciendo otros
tantos valores de P. Para ello basta trazar una vertical por el punto deseado Ni, que en este
caso serd N .= 123, que corresponde a las condiciones éptimas de funcionamiento. Asi se han
obtenido los valores de P (en CV) que figuran en la tabla ES5.2,

Los valores del rendimiento », se calculan por alguna de las férmulas de transposicién
que se seflalaron en el inciso 4.14, por ejemplo la Medici

= % Y
1=w _ (%”l) (—%‘i) (Ec. 4.41)
p P
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Fig. 5.12 Diggramo topografico de una turbina Koplon de ensoyos que permite conocer las
corocteristicos de operocion del pretotipe (D, = 0.332, y H, =3,

En este caso D,, = 0332 m y H. =3 m. Como D, = 2.60 m y H, = 40 m. Se tiene

- % Wi :
.;_ Mo (0'332) (i) =06 % 0977 = 0.5862

— B 2.60 40
de donde

7o = 1 — (1 — ym) (0.5862)

Los valores de n., se van tomando en la vertical N;, = 123 los cuales se van traduciendo
mediante la expresién anterior en los valores 7, que figuran en la tabla E.5.2, que se da a con-
tinuacién:

TABLA E.S52

T Max. 89 88 tr 87 86 84 82 80 78
P,,CV | 105 9.0 67 5.7 5.0 42 a7 30 25
PCV_ | 17800 | 15300 11,400 9,709 8,500 7,150 6,300 5,100 4,250
P, cv | 105 12.1 142, | 158 17.1 19.0 207 218 225
PCV | 17800 | 20600 | 24200 | 26800 | 29000 | 32300 | 35,200 37,000 | 38200
:_7,—,,‘ Max. 934 929 o 918 906 294 883 211

Con Jos valores de la tabla ES52 se ha dibujado la curva de- la figura ES52, 3, = £{(P).
5.9. Turbinas bulbo, tubulares y de pozo para cargas minimas y grandes caudales

Buscando condiciones econdmicas favorables para el aprovechamiento de energia del
agua, los ingenieros han fijado siempre su atencién en los saltos de mediana y gran altura. Se
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Fig. E.5.2 Veriacién del rendimiento con lo potencio en la turbina Koplan del ejemplo 5.2.

Fote 5.3 Twhbina tipo TUBULAR en pro-
cese de montoje.  (Cortesia
Allis Chalmers.) '

han desarrollado asi potentes turbinas, tratando de concentrar, cada dia, mayor potencia en
una sola unidad; Jo que ha obligado, necesariamente, a proyectar miquinas de grandes dimen-
siones. Se menospreciaban los aprovechamientos de pequefias cargas (5, 10 y hasta 15 metros)
por resultar incosteables con el empleo de las turbinas convencionales Francis e incluso hé-
lice o Kaplan, debido, fundamentalmente, a las profundas y costosas excavaciones.

Pero la creciente demanda de energia estaba obligando a pensar en toda clase de apro-
vechamientos. Si las maguinas convencionales no satisfacian, seria necesario idear otros tipos.
Es asi como aparecieron, en los pasados afios, las turbinas bulbo, las tubulares vy las de pozo
(Fig. 5.13), que permiten aprovechar caidas de uno a quince metros.
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Turbina
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Fig. 5.13 Turbinas bulbe, pozo y tubular para carges minimas y' grandes cocdales.
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La particularidad fundamental en todas ellas es, que el eje se ha dispuesto en la direc-
cién horizontal o casi horizontal, a fin de reducir las dimensiones en vertical y por tanto las
excavaciones; circunstancia esta, que se presenta en la turbina Kaplan de eje vertical, a la cual
podria recurrirse en los casos de pequefias cargas.

En estos nuevos tipos, desaparece la camara espiral o caracol, practicindose la alimen-
tacién directamente desde el embalse, por medio de un tubo de aspiracién rectilineo, que man-
da el agua sobre el rotor de la turbina a través de unas paletas ‘directoras. El rotor, tipo hé-
lice, con alabes fijos o ajustables, tiene su eje en la misma direccion del ducto, facilitando el
paso de grandes caudales de agua. La descarga se logra por una continuidad del mismo ducto,
en forma aniloga al desfogue de una turbina de reaccién convencional. Sélo en el tipo de tur-
bina tubular se hace necesario un cambio en la direccién del ducto en la descarga para dar
salida al eje del generador.

En la turbina TUBULAR, en efecto, el generador va instalado al exterior, fuera del duc-
to de paso del agua. Esto reduce el costo del generador, que puede ser asi de tipo convencio-
nal, aunque presente algunos problemas de sellado de la flecha, de vibracién por mayor lon-
gitud y de desfogue (Figs. 5.13 y foto 5.3).

En la turbina BULBO, el generador estd encerrado en un recinto metdlico estanco, que
generalmente precede al rotor, apareciendo el conjunto como una pera o bulbo, de donde
deriva su nombre esta turbina. Para el acceso al generador, asi como para el paso de las con-
ducciones y servicios, se dispone de un ducto o chimenea que comunica con el exterior (Fig. 5.13
y foto 5.4). Este sistema es ligeramente més costoso, pues requiere el empleo de generadores
de disefio especial, pero tiene la ventaja de que se facilita el desfogue, incrementidndose la ener-
gia recuperada en el mismo.

En el tipo POZO, el generador se independiza del rotor de la turbina por medio de
muros de concreto, manteniéndolo en el mismo eje de la turbina o desplazandolo transversal-
mente. En este ultimo caso la trasmisién de la potencia se efecttia por medio de un multipli-
cador, pudiéndose hacer uso de generadores mas econdémicos. La obra de fébrica es un poco
complicada en cualquier caso y por esto el empleo de turbinas de pozo es mas limitado.

El rendimiento de estos tres tipos de turbinas es tan satisfactorio o superior al de una
turbina Kaplan, particularmente en aquellos casos en los que se disponen dlabes ajustables en
el rotor y en los portillos de acceso del agua al rotor. Ademas, el ducto rectilinéo de alimen-
tacién y de desfogue reduce al minimo las pérdidas de energia en el flujo. La curva de rendi-
miento se mantiene asi casi plana, a un nivel aproximado del 90%, para diferentes valores
de la potencia.

Como obra hidraulica importante realizada con turbinas BULBO se puede citar la
Planta Maremotriz del Rance, en la costa de Bretafa {Francia), que consta de 24 grupos bulbo
de 10,000 KW cada uno, girando-a 93.35 RPM y con didmetro de 5.35 metros en la hélice del
rotor, cuyos alabes son ajustables. La carga media es de 5.75 metros y el caudal de 750 m®/seg
por unidad. Las maquinas hidraulicas pueden operar como turbinas y como bombas, modifi-
cando la orientacién de los 4labes del rotor y las directrices. Las maquinas eléctricas tienen
a su vez la doble funcién de generadores y de motores. Se consigue, en esta forma, una flexi-
bilidad en el funcionamiento de la planta, pudiéndose llevar ‘la explotacién a un régimen de
operacidon independiente del ritmo de las mareas.



Turbinas hidrdulicas de impulso.
Turbina Pelton

6.1. Peculiaridad de las turbinas de impulso. La turbina Pelton

Las turbinas de impulso o de accién tienen la peculiaridad de aprovechar solamente la
energia cinética del fluido; no existe, pues, gradiente de presion entre la entrada y la salida
de la maquina. El grado de reaccién es cero.

Entre las turbinas hidraulicas de este tipo la mas representativa vy por asf decir, casi
la vnica, es la Pelton, aungue también se podria citar la Michell-Ossberger de chorro cruzado,
pero estad poco generalizada y su empleo se halla limitado a muy pequefios aprovechamientos
(25 a 2,000 1/seg y saltos de 12 a 50 m).

La turbina Pelton debe su nombre a Lester Allan Pelton (1829-1908) quien buscando
oro en California, concibié la idea de una rueda con cucharas periféricas que aprovechara
la energia cinética de un chorro de agua, proveniente de una tuberfa de presidn, incidiendo
tangencialmente sobre la misma. Ensayd diversas formas de alabes hasta alcanzar una paten-
te de la rueda en 1880, desde cuya fecha ha tenido gran desarrollo y aplicacién.

En Ja turbina Pelton actual la energia cinética del agua, en forma de chorro libre, se
genera en una tobera colocada al final de una tuberia de presién. La tobera estd provista de
una aguja de cierre para regular el gasto, constituyendo el conjunto, el 6rgano de alimentacién
y de regulacién de ]a turbina.

El 4labe tiene la forma de doble cuchara, con una arista diametral sobre la que incide
el agua, produciéndose una desviacién simétrica en direccién axial, buscando un equilibrio
dindmico de la maquina en esa direccién. Por ser el ataque del agua en sentido tangencial
a la rueda se la denomina también turbina “tangencial”; por tener el fluido un recorrido axial
a su paso por el dlabe, se clasifica también entre las miquinas de tipo axial (foto 6.1).

Encuentra justa aplicacién la turbina Pelton, en aquellos aprovechamientos hidrauli-
cos donde la ponderacién de la carga es importante respecto al caudal. La velocidad especifica
es pues baja (Fig. 4.2), entre 10 y 60 en el sistema métrico y entre 2 y 12 en el sistema inglés
aproximadamente, siendo preferible valores centrales entre estos limites por razones del ren-
dimiento, el cual es del orden del 90% y se conserva bastante bien a carga parcial, segiin puede
observarse en la figura 4.16.

Entge las turbinas Pelton mas grandes instaladas hasta el momento pueden citarse las
de Mont-Cenis (Alpes franceses) de 272,000 HP cada una, bajo 870 m de carga.

6.2. Turbinas Pelton de eje horizontal y de eje vertical

La clasificacion més general que puede hacerse de las furbinas Pelton es en tipos de
eje horizontal y tipos de eje vertical. Existen otras divisiones que toman en cuenta el namero
de inyectores por rueda o el miimero de rotores montados en un mismo eje.
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Foto 6.1 Rueda Pelion de wna pieza P = 37,000 KW, H = 4155 m, N = 400 rpm.
|Coresic Escher Wyss)
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En la disposicién de eje horizontal el nimerc de chorros por rueda se reduce general-
mente a uno o dos, por resultar complicada la instalacién en un plano vertical de las tuberias
de alimentacién y las agujas de inyeccién. La rueda queda sin embargo, mas accesible para su
inspeccion, lo mismo que los inyectores, con lo que [a reparacion de averias pequeias y des-
gastes por erosién pueden efectuarse sin desmontar la turbina. Encuentra asi aplicacion, este
sistema de montaje, en aquellos casos donde se tienen aguas sucias que producen deterioros
0 notable accién abrasiva. Con el eje en horizontal se hace también posible instalar turbinas
gemelas para un solo generador colocado entre ambas, contrarrestando empujes axiales (Fig.
6.1).

Con la disposicién de eje en vertical (foto 6.2) se facilita la colocacion del sistema de
alimentacién en un plano horizontal, lo que permite aumentar el namero de chorros por rueda
(4 a 6); .se puede asi incrementar el caudal y tener mayor potencia por unidad (Fig. 6.2). Se
acorta la longitud del eje turbina-generador; se amenguan las excavaciones; se puede dismi-
nuir el didmetro de la rueda y aumentar la velocidad de. giro; se reduce en fin el peso de la
turbina por unidad de potencia. Todo esto viene dando lugar a que encuentre mas partidarios
la disposicién en vertical hoy dfa, a pasar de la preferencia que siempre tuvo, hasta hace poco,
la instalacidn con eje horizontal. Conviene hacer notar, que con el montaje del eje en verti-
cal, la inspeccién y las reparaciones se hacen méas dificiles, por lo que conviene reservar esta
disposicion para aquellos casos en que se tengan aguas limpias que no produzcan gran efecto
abrasivo sobre los alabes e inyectores; tanto mas, que los alabes en este caso, estdn ya some-

‘tidos a una accién mds repetida del agua, al existir mayor nimero de chorros por rueda. En

la figura 6.2 se ofrece un diagrama para la seleccion de la disposicién mas conveniente, en el
que puede advertirse la ventaja del eje vertical en grandes potencias.

6.3. Caracterislicas constiructivas del rodete Pelion,
Numero de alabes.

El rodete o rueda Pelton, como se muestra en las fotos 6.1 y 6.4, estd constituido por
un disco de acero con 3labes periféricos en forma de doble cuchara. Estos pueden estar fun-
didos con el disco en una sola pieza (foto 6.1) o individualmente (foto 6.3), sujetdndose des-
pués al disco por medic de bulones.

La fundicién por separado de disco y dlabes ha sido la forma mas tradicional, ya que
no sélo se facilita la construccién (fundicién, maquinado y pulido de piezas) sino que también
hace posible la reposicion de cucharas averiadas por la erosion. Sin embargo, modernamente
se advierte una gran tendencia a fundir disco y 4labes en una sola pieza, sobre todo cuando
se trata de ruedas de alta velocidad especifica. Se consigue con este procedimiento mayor: ri-
gidez y solidez; uniformidad en la resistencia y montaje rapido. Para la misma potencia, las
ruedas resultan mas ligeras. Métodos modernos de fundicién y de control de calidad (Magna-
flux, Magnaglo, ultrasonidos, etcétera) permiten obtener piezas sin grietas ni fisuras en el
templado.

El material de los Alabes debe resistir a la fatiga, a la corrosién y a la erosion. Cuando
estas acciones son moderadas puede bastar la fundicién de grafito laminar. Si las condiciones
de trabajo son mas drasticas debe recurrirse al acero, al carbono aliado con niquel (0.7 a 1) —
molibdeno (0.3). Aceros con 13% de cromo y los aceros austeno-ferriticos (Cr 20, Ni 8, Mo 3)
presentan una resistencia extraordinaria a la cavitacién y a la abrasion. El material del disco
de la rueda es de acero fundido o forjado.

El mimero de alabes suele ser de 17 a 26 por rueda, dependiendo de la velocidad es-
pecifica de la turbina, Para alta velocidad especifica el nimero de dlabes es menor. En efecto,
para una rueda de un didmetro determinado por una carga y una velocidad de giro, st la velo-
cidad especifica es alta es que el gasto es grande, lo que exige dlabes mayores, y por tanto
caben menos en la misma periferia de la rueda. En cualquier caso, el nimero de dlabes debe
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Fote 6.3 Maodelo reducide de turbing
Pelton.
{Cortesia Hitachi Ltd.)

ser tal que el agua proveniente del chorro no tenga lugar para pasar entre dos alabes sin accién
sobre alguno de ellos. La determinacién del paso se realiza con el trazado de las trayectorias
relativas del agua respecto a la rueda concebida estd en su plano ecuatorial geométrico.

La arista media del alabe no es completamente radial, sino que est4 ligeramente inclinada
con relacién a la direccidn del chorro. El 4ngulo de inclinacién es tanto mayor cuanto mayor
es la velocidad especifica de la turbina.

6.4. Forma y dimensiones de los alabes

Eos dlabes de una rueda Pelton tienen la forma de doble cuchara como ya se ha dicho,
con una arista mediana donde se produce e! ataque del chorro del agua. Las dimensiones del
alabe (Fig. 6.3} son proporcionales al didmetro del chorro; éste a su vez es funcién del dia-
metro de la rueda y de la velocidad especifica (Fig. 6.4). El valor de d, esta entre el 5% y el
129 aproximadamente del valor de D,.

Seria deseable que el dngulo « que forman las dos caras interjores del 4labe fuera
cero, para evitar componentes de choque de la velocidad en la incidencia; sin embargo, esto
no es posible, ya que se debilitaria demasiado la arista media, sujeta a la accién directa del
chorro de agua y a los efectos no solo mecénicos sino de erosién y corrosién. El dngulo « es
del orden de 20° segiin recomendacién de los constructores,

A la salida, el angulo del dlabe 8 estd normalmente entre 8° y 12° en la parte media
del 4labe. También aqui convendria reducir en lo posible el valor de 8 para disminuir el valor
de la velocidad absoluta de salida V. y mejorar la utilizacién de la energia del agua, pero se
presenta el peligro de recirculacién y de choque del agua contra el extradds del alabe siguiente.
Hay que dar salida al agua con la propia forma del borde de fuga, a la cual se ayuda con las
lineas de “thalweg” en la superficie del intradés (Fig. 6.3). El disefio del 4labe se realiza de-
finiendo las lineas de nivel de la superficie activa, cuyo trazado esta basado, en mucho, en la
practica y la experiencia.

Como la energia cinética del agua del chorro decrece con la distancia al orificio de
salida, conviene colocar los inyectores lo mas cerca posible del rodete, para lo cual se produce
en los 4labes una entalladura en la parte periférica, la que adem4s impide que el agua sal-
pique por el borde de la cuchara e incluso que la ataque por la parte posterior. En las ruedas
de alta velocidad especifica debe acentuarse el tamafio de la entalladura o destalonado de los
dlabes, por ser el caudal relativamente mas abundante.
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6.5. Diagramas de velocidades y expresion de la energia
transferida en funcién del angule g

En la figura 6.5 se presenta en esquema un corte del 4labe de una turbina Pelton pro-
ducido por un plano perpendicular al radio de la rueda (paralelo al eje de la turbina).-El
chorro, con velocidad V., ataca al dlabe en la arista media de la doble cuchara, la cual lo divide
en dos porciones iguales de agua que recorren el dlabe en direccién axial y escapan por el
borde de fuga hacia el socaz. En la incidencia se desprecian los efectos de las componentes
de choque que se producen al no ser cero el dngulo «, en parte compensados por la misma
simetria del 4labe, y se considera a la velocidad relativa V.. en la misma direccién de la velo-
cidad tangencial del dlabe U,, en cuya direccién estd también la velocidad absoluta V., con
lo que la ecuacién vectorial

- — —>

V] = U! '%" yrl
se convierte en la ecuacién escalar

V] - Ul + Vrl

cuyo diagrama se representa en la figura 6.5.

A la salida, la direccién de la velocidad relativa esta definida por el angulo 8. La velo-
cidad base conserva su valor en magnitud, direccién y sentido, esto es U: = U, = U, ya que
se trata de una maquina axial como se ha dicho. La ecuacién vectorial de las velocidades a

la salida es
vz = U -Hvrz

El 4ngulo B vale de 8° a 12° en la parte media del dlabe, segiin se dijo. La rna.gnitud
de las velocidades relativas es la misma, esto es Voo = V. = V.. En efecto, de la ecuacién de
la transferencia bajo la forma de componentes energéticas

Vi — V)7 UsE ~ U2 + Voot — Vi (EC 6.4)

E= 2g. t 2g. 2g.

se tiene en este caso de turbina de impulso, un valor cero para la carga estatica, representada
por los dos términos

Uz — U, N Vel — Vo N (Ec. 6.5)
2 g. 28

Alabe . Vi
- Chorro =¥ —

Fig. 6.5 Alobe de turbine Pelton y diogramas de velocidades o la entrada y o la solida.
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y como U, = U. el primer término es cero, por tanto -tamibién lo sera el segundo, con lo que

Vee=Va =V,

La ecuacién de la transferencia se reduce en la turbina Pelton a

Eo ¥V (Ec. 6.6)
2g.
Y bajo la forma de Euler a

E = v (Vur — Vue) (Ec. 6.7)
g~

Generalmente se expresa la energia transferida en funcién del dngulo 8. Para ello bas-
ta sustituir los valores de V, y V. en la ecuacion 6.6, de la siguiente manera:
Del tridngulo de velocidades (Fig. 6.5) a la entrada, se tiene

‘

V. =U|+Vr|

o también
V|'=(U +Vr|) -—U1 +v|: +2U Vrl

Del triangulo de velocidades a la salida, se saca
Vi=Us + Vol —2U.Vi,cosf
Como U =U.=Uy V. =V, =V, queda
Vi — Vs =20V, (1 + cos B)
sustituyendo en la ecuacién 6.6

E=9-éy-i(l + cos 8) - (Ec. 6.8)

Expresion de la energia transfenda en una turbina Pelton e¢n funcién del dngulo g o
angulo del élabe a la salida.

6.6. Condicion para la maxima utilizacién de la energia del agua
Se definié ya el coeficiente de utilizacién (inciso 4.2) por la relacién

E (Ec. 4.1)

E + Ve
2g.

Se va a calcular el valor miximo de » en funcion de la relacién U/V,, a sea velocidad
tangencial de la rueda a la velocidad absoluta del chorro, Sustltuyendo en la ecuacién 4.1 los
valores de E dados por las ecuaciones 6.6 y 6.8 se tiené

ol
ok __?_(l+c05f3)_uv,_(1+cosﬁ)
F = V.2 — Vl: — V._.: V___E - v

E+or e g -
2¢g. Zg. - 2 2
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y como V. =V, — U, sustituyendo queda

s=2U(Vl*U‘z_1§1+COSﬂ)=2(—‘%—(“U71)2)(1+C03,3)

. U . . . .
Derivando respecto a v comno variable independiente e igualando a cero, se puede calcu-
1

U L .
lar el valor de v, due hace maximo el coeficiente de utilizacién e, 0 sea
1 .

@=o=2(1—2%)(1+cosﬁ)

La segunda derivada es negativa, lo que prueba que la primera es un maximo. Como se
estd calculando U/V, para una turbina determinada, con un angulo del dlabe a la salida 8 fijo,
se tiene, que en la expresién anterior sélo puede anularse el primer paréntesis, o sea

, U _
1-25=0

1

de donde

v Ec. 69

V.~ 2 (Ec. 69)
Esta ecuacién representa pues la condicién para obtener una maxima utilizacién de la

energia del agua con una turbina Pelton.

6.7. Conjugacion del diametro de la rueda y de la velocidad de giro.
Coeficientes de velocidad

Con la ecuacion 6.9 se puede definir facilmente el didmetro de la rueda en funcién de la
velocidad tangencial o viceversa. En efecto, la velocidad V, del chorro viene condicionada por
la carga H, o mejor por (2gH)¥%, afectada de un coeficiente C,, de rendimiento de la tobera
de inyeccion, denominado coeficiente de velocidad de tobera. Bste se definié precisamente en el |
capitulo 1, inciso 1.12 y es

Vi
Cos = Gy (Ec. 1.41)

La experiencia prueba que este coeficiente es del orden de 0.98. Segin esto, facil es
caleular V, a partir de la carga H. Tenida V, se estima U por la ecuacién 6.9. Conocida asf
la velocidad tangencial de la rueda U, en el punto de incidencia del chorro, se conjugan la ve-
locidad de giro y el didmetro o tamafio de la rueda, ya que

U==ND (Ec. 6.10)

Como siempre, velocidad y tamafio son las dos variables que juegan el principal papel
en el disefio de las magquinas.
Con las observaciones anteriores y con la experiencia se puntualizan valores del coefi-
ciente que califica a la velocidad tangencial o velocidad de arrastre, definido en el capitulo 1,
inciso 1.12 y que tiene por expresién
U

zm (Ec. 1.36)

o]
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Fig. 6.6 Valores del coeficiente ¢ en
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Para C.. =098 y V.= %, saldrfa ® = 0.49. Sin embargo, el valor de ¢ es, en general,

ligeramente inferior a ese valor, segiin puede apreciarse en la figura 6.6, fruto de la experien-
cia, la cual justifica mejores rendimientos reduciendo ¢ a valores de 0.46 o 0.47. Esto equivale a
tomar U algo menor de 0.5V, o lo que es lo mismo, V. algo mayor de 05V, con lo que
Ve (que es igual a V.;) serda mayor que U. (que es igual a U, = U). As{ la V. tendra una di-
reccién mas axial {Fig. 6.5), con lo que se facilita la salida del agua de la rueda, mejorando
el rendimiento.

He aqui dos foérmulas practicas que usan algunos constructores que aplican el sistema
inglés.

Para calcular la velocidad de giro:

25H

= THPy" (n)% (Et. 6.11)

N

Para obtener el diametro de la rueda al punto medio de incidencia del chorro:

_ 850 (H)%

N (Ec. 6.12)

D,

En las cuales, N viene en rpm, H en pies, n = niimero de chorros, D, en pulgadas y
la potencia en HP.

6.8. El inyertor: 6rgano de alimentacién, de regulacidn y de conversion

de energia. El deflector. .

ELa tuberia de presién que sirve el agua a una turbina Pelton termina en un inyector
en forma de tobera convergente, con aguja de cierre cénica, que cumple las funciones de ali-
mentador, de regulador del gasto y de convertidor de la energia potencial del agua en energia
cinética para ser aprovechada por la turbina.

En la figura 6.7 se muestra un inyector, donde puede observarse la forma de la tobera
y de la aguja de cierre.[La posicién de la aguja determina el grado de apertura de la tobe-
ra y en consecuencia el gasto. El movimiento de la aguja se logra por medio de un servomo-
tor ligado al gobernador del grupo turbina-generador. La potencia exigida queda asi regulada
por el gasto. La forma convergente de la tobera realiza la conversién de la energia de presién
en energia de velocidad, que se traduce en un chorro de agua que ataca a los dlabes de la rue-
dfi-También se presenta en la figura 6.7 el deflector, cuya misién es la de desviar el chorro
fuera de la rueda, impidiendo la accién sobre ésta, cuando la turbina se queda violentamente
sin carga por alguna averia en el sistema de generacién y distribucién de energia eléctrica a
que da servicio la turbina.
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En ¢l esquema de la figura 6.8 se muestra la doble funcién del servomotor conectado
con el gobernador de la velocidad, actuando simultineamente . la aguja del -inyector y el de-
flector, en una turbina Pelton.

El material de la punta de la aguja y el de la boca de la tobera, debe resistir la accién
abrasiva y corrosiva del agua, por lo que en su construccion conviene emplear acero de alta
calidad, andlogo al de los alabes. Particularmente requieren especial cuidado los inyectores que
deben trabajar con aguas sucias ¢ que traen mucha arena en suspensién. En ciertos casos se
hace la punta de la aguja intercambiable. Cuando se trata de pequefias cargas, en turbinas
de pequefia potencia, .las agujas pueden -ser de acero forjado en una sola pieza con el vastago.

Ei chorro de agua, que sale de la tobera, se contrae a un diametro menor que el del
orificio en las proximidades de éste, debido fundamentalmente a un efecto inercial. Influye,
pues, en la contraccién, la velocidad del agua, pero también la tension superficial, la forma del
inyector, la convergencia de los contornos y la posicién de la aguja. Estos factores influyen
también en ¢l efecto de dispersién, que se manifiesta después de la contraccién y a medida
que el chorro sc aleja mas y mas del orificio de salida. La energia cinética del chorro decrece
con la distancia al orificio, por lo que es recomendable que los alabes de la rueda sean alcan-
zadcs lo mas pronto posible por el chiflén de agua, para lo cual se coloca a los inyectores tan
cerca de Ja rucda como sea posible, produciendo incluso en los alabes una entalladura peri-
férica que permite mayor acercamiento, segin ya se indicd en el inciso 6.4.

6.9. Nuamere de chorros por rueda en {uncién de la carga y de la velocidad especifica

Ya en el inciso 6.2 se hizo patente que en las turbinas de eje horizontal el nimero de
chorros por rueda era de uno o dos y que en las turbinas de eje vertical se colocaban de cua-
tro a seis. Se sefalaron también las ventajas de tener mds chorros por rueda, como son, la
de incrementar el gasto y la potencia por unidad, la de reducir el didmetro de la rueda y au-
mentar su velocidad para un gasto determinado.

De todos modos, en las maquinas de eje vertical, el namero de chorros viene restrin-
gido, por una parte, por limitaciones de espacio para la evacuacién del agua que sale por la
parte superior del rodete, y por otra parte, por la fatiga del metal de los alabes, sometidos
a una accién muy repetida del agua a medida que aumenta el nimero de chorros.
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En la figura 6.9 se precisa el ntimero méaximo de impactos por minuto sobre los 4la-
bes en funcién de la carga neta, La figura 6.10 sefiala la velocidad especifica maxima por
chorro que debe admitirse en funcién de la carga. En la figura 4.29 se muestra asimismo el
nimero de chorros por rueda en relacion con la carga y con la velocidad especifica. La ecua-
cién 6.11 relaciona también el nmimero de chorros con la velocidad de giro, la carga y la po-
tencia. En el diagrama de la figura 6.4 puede observarse la relacién que debe guardar el dia-
metro del chorro con respecto al didmetro de la rueda en una turbina Pelton.

6.10. Diagrama lopogrifico del modelo reducido que permite deducir las caracteristicas
de operacién de la turbina Peltor prototipo

La figura 6.11 representa un diagrama topografico de una turbina Pelton modelo cuyas
condiciones éptimas de operacién corresponden a una velocidad especifica n, = 30, una poten-
cia Pu = 0.0795 CV y una velocidad Ni, = 106.4 rpm; con una apertura del inyector corres-
pondiente a un gasto de 18.4. Como el gasto no esta influenciado por la velocidad, las carac..
risticas de apertura del inyector resultan practicamente paralelas a la coordenada de la velocidad.
Las curvas de rendimiento constante aparecen con tendencia parabélica, esto es, alarpadas en la
direccién del eje de la potencia, lo que indica que el rendimiento no se modifica grandemente
cuando Ja turbina trabaja a potencia parcial.

Con este diagrama topografico se pueden estimar las caracteristicas de operacién de
una turbina Pelton prototipo con la misma velocidad especifica que la del modelo. A continua-
cién se da un ejemplo.
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Fig- 6.11 Diagramo topogrdfico de wno furbing Pelton madelo.
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Solucion

Ejemplo 6.1

En un salto de agua de 700 m de carga neta se quiere instalar una turbina Pelton
de 34,000 KW (46,200 CV) para mover un generador de 50 ciclos por segundo. Determinar las
caracteristicas de operacién de la turbina.

Solucion:

Tratando de hacer aplicable el diagrama topografico de la figura 6.11 se han escogido los
valores de los datos y asi en la figura 429 se observa que para una carga de 700 m hay
manera de encontrar solucién con una turbina Pelton de dos chorros y una velocidad especifica
n, = 30 (véase también Fig. 6.2), se puede, pues, establecer similitud de esta turbina prototipo
con la turbina modelo del diagrama de la figura 6.11 a través de la velocidad especifica.

El cédleulo de la velocidad de giro se efectta por medxo de la férmula de la ecuacién
1.28, o sea

n, = S LEVO* (Ec. 128)
H/l
de donde
n. H” _ 30X (700)™:

(CV)% (G6.200)%  ~ ~0% rem

N =

Ajustada la velocidad a la de sincromismo se admitira
N = 500 rpm

El nimero de polos del generador sera

_120F 120 X 50
P="N = 500

= 12 polos

que es multiplo de 4, Jo cual es muy conveniente en la construccién del generador,
El didmetro de la rueda al punto de incidencia del chorro se calcularda por expresién

4.38 que da el valor de Ni;, o sea

N, = E\II'I—P— (EC 438)

Como este coeficiente de velocidad es el mismo en modelo y prototipo y segun figura
6.11, N, = 1064, se tendra para el prototipo

500 D
1064 = 7007%

de donde
D = 564 .mts.

Para trazar la curva del rendimiento en funcién de la potencia, regulada por el gasto,

para H = cte. y N =cte., 0 sea
1 = E(P)

se recurre a la expresién de Py, en las ecuaciones 4.38

Pu = EE—D“' (ECS. 4.38)
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de donde
P = Pn H:': D:

Para valores del prototipo H =700 m y D = 5.64 m queda
P =P, (700)" (5.64)° = 5.8 x 10° Py,

Para un valor constante de la velocidad de giro, acorde con las condiciones dptimas
de operacién N,, = 106.4, se van obteniendo en la figura 6.11 diferentes valores de P, a cuyos
valores corresponden otros tantos valores del rendimiento. En este caso de turbina Pelton
no son aplicables las férmulas de transposicién del rendimiento (Ecs. 440 a 4.43) por no ser
turbina de reaccion, trabajando en ducto cerrado, exigencia que tienen las pruébas con .aire
que sirven de base para Ja deduccién de dichas formulas de transposicién. La turbina Pelton
es de impulso y trabaja en camara abierta a la presién atmosférica. El rendimiento del proto-
tipo se considerard ¢l mismo del modelo. Asi s¢ han deducido los valores de la tabla E.6.1
que se da a continuacion:

TABLA E&.1.
7 Max. .89 0.88 0.87 0.86 0.85 .54
P, CV 0.0795 0.0522 0.0424 0.0355 u.0308 0.0275 0.0228
P CV 46,200 30,288 24,600 201,600 17490 15,940 13,200
P, CV 0.0795 0.103¢ 01183
P CV 46,200 60,200 68,600
Con los valor'ex de fa 1abla E6.0, se ha trazacto la curva de Ia tigurs
E6.1, » = f(P).
90 hﬁ_‘““-\
" ==
88 / \
% //
86 //
84
]
=
f=)
o
(]
1€
20000 28000 .}6000“"—-“ 43090 52000 60000 65000
Polencia en C¥
Fig. E.6.Y Vaoriacién del rendimiente con la potencia en lo turbina Pelton del Ejemplo &.1.
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La disposicién més conveniente, para la potencia de 34,000 KW bajo 700 m de carga
puede deducirse de la figura 6.2, segiin'la cual, esta turbina cae en la zona P\N. —H, o sea
una turbina de eje horizontal con dos chorros

Ejemplo 6.2

En un aprovechamiento hidroeléctrico s€ dispone de un caudal de 5.55 m®/seg y una
carga neta de 460 m. Justificar el empleo de una turbma Pelton y determmar sus caracte-
risticas principales. :

Solucion:
Potencia: Considerando un rendimiento de 90%, la potencia de la turbina sera:

p_7 77?H _ 0.90 x 1,0007? 5.55 X 460 — 30,600 CV

Tipo: Para esta potencia de 30,600 CV (22,600 KW) y una carga de 460 m se encuentra so-
lucién con turbinas Pelton segiin puede observarse en la figura 6.2. Se puede instalar una sola
unidad P, N: — V, esto es, una turbina de eje vertical con 4 chorros, o también dos unidades
P, H. — H, o sea, dos turbinas de eje horizontal con dos chorros cada una. Para una decisién
entre estas dos soluciones, es preciso tener en cuenta otras consideraciones, como el estado del
agua, la naturaleza de la excavacién, interconexién con otras plantas, etcétera. A falta de
datos y como vfa de ejemplo se va a considerar la conveniencia de instalar una sola unidad
de eje vertical con 4 chorros, que también puede ser mas econdmico,

Velocidad especifica: Se puede estimar por la figura 429. Para 460 m de carga y 4 chorros
la velocidad especifica es n. = 49, en el sistema métrico.

Velocidad de giro: Sale de la férmula de la velocidad especifica, o sea

n. H" 49 (460)"
(CV)% — (30,600)%

N = = 600 rpm

Que resulta ser velocidad sincrénica para un generador de 50 6 de 60 ciclos por segun-

do. Resulta mds conveniente para 60 ciclo/seg ya que el nimero de polos es

120f 120 x 60
N ~ 600

p= = 12 polos

o sea, miltiplo de 4, que es muy conveniente en la construccién del generador.
Didmetro de la rueda: Se deducird por medié del coeficiente @ de la velocidad tangencial de
giro, esto es :
U »ND,

En la figura 6.6 se da el valor de este coeficiente en funcién de la velocidad especifica
por chorro, la cual es
' 30,600\ %
NGV 600( i ) =244
H* - (460)”‘ - b

A0 —
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a cuyo valor corresponde ® = 48, luego

_@®(2gH)* 048 (2 X 9.81 X 460)%
- - 600

=N T—_

60

D, =147 m

Valor del diametro al punto de incidencia del chorro.
Didmetro del chorro: En la figura 6.4, para n., = 244, se obtiene

do

— =0.1
D,

luego _
do =0.1D, =0.1 x 147 = 0.147m

dy = 14.7 cm



CAPITULO ,

Acoplamientos fluidos

7.1. El sistema bomba-turbina como base del acoplamiento fluido en la
transmision de un momento de giro

Se ha visto cémo la transferencia de energia de un rotor a un fluido puede realizarse
por medio de una bomba, y también, cémo puede aprovecharse, en el eje de un rotor, la energia
de un fluido por medio de una turbina. Conjugando las dos acciones en una sola mé
quina se puede obtener la transmisién de energia de un eje de potencia a un eje de carga a
través de un fluido. Esto es, en efecto, lo que constituye un acoplamiento fluido: un conjunto
bomba-turbina con un fluido de trabajo entre ambos. Este fluido es, por lo general, aceite, de
una viscosidad que no sobrepase 180 segundos Saybolt a 130 grados Farenheit, que corres-
ponde a un No. 10 S.A.E.

Como se indica en la figura 7.1, el eje de potencia o eje primario mueve el impulsor de
bomba, el cual es, usualmente, de alabes radiales. Este imprime una energia al fluido, que aumen-
ta con la velocidad de giro, hasta ser capaz de arrastrar al rotor de la turbina dispuesto enfrente, y
con él, al eje secundario o de carga a que estd ligado. El fluido se mueve en una trayectoria
toroidal, formada por la caja o carcasa que aloja a los dos rotores. La conexidn entre el eje de
potencia y el eje de carga queda realizada a través del fluido, de aqui el nombre de “acoplamien-
to fluido”, que gozara de las mismas propiedades elasticas del fluido.

Las ventajas de este acoplamiento son: FAcil alineamiento de los ejes de potencia y de
carga, desembrague rapido y control inmediato de la velocidad, bloqueo de vibraciones y gol-
pes, economia de potencia y proteccion del sistema de transmisién.

Ha encontrado asf acertada aplicacién en las maquinas Diesel de alta velocidad emplea-
das en la propulsién de barcos; en la traccidn ferroviaria; en la industria automotriz y en
incontables instalaciones industriales. La potencia transmitida puede variar desde un HP hasta

Trayectoria
del fluido

Turbina
_—~ Bomba

Eje secundario Eje primario

Fig. 7.1 Acoplamiento fluide.

' - Carcasa
__Ji

giratoria
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Fote 7.1 Acoplamiento fluide
de automavil.

Acoplamientos fluidos

40 000 HP. En la foto 7.1 se muestra un acoplamiento empleado en automéviles, para potencias

inferiores a 500 HP.

El calor producido por friccién en el fluido del acoplamiento debe ser disipado por
algin sistema de refrigeracién o ventilacién. En ciertos casos de transmisién de grandes po-
tencias, se hace necesario un sistema de enfriamiento por medio de un intercambiador de

calor con bomba auxiliar (Fig. 7.2).

Fig. 7.2 Acoplamiento fluido, con sis-
fermc de enfriomiente por cir-
culacién de aceite, con bom-
ba auxiliar.

" Eje

sec, |
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7.2. Caraeteristicas de operacién

Como no hay elementos que produzcan un par de reaccién, con excepcién del impul-
sor de la bomba y del rotor de la turbina, el par en el eje secundario equilibra en todo instante
al par del eje primario, Esto es, M. = M, = M, para un verdadero acoplamiento, despreciando
esfuerzos debidos al empleo de alabes de curvaturas variadas.

La velocidad del eje secundario es siempre menor que la del primario, determinandose
un deslizamiento, que tiene por expresién

dzmp_{dn_Np—"Ns:I-_‘Ei (EC.?.I)

o N N,

en la que d significa el deslizamiento, », la velocidad angular del eje primario y «. la del secun-
dario. Al iniciarse la operacién, el eje primario comienza a girar sin producir accién de giro
sobre el eje secundario hasta que la energia del fluido es suficiente para mover al rotor de la
turbina. Mientras o, = 0, el deslizamiento es 100%: este valor se va reduciendo al iniciarse el
movimiento del eje secundario hasta alcanzar valores del 4% o inferiores en funcionamiento de
régimen normal.

Las caracteristicas de operacién de un acoplamiento fluido se pueden determinar por
medio de pruebas. dinamométricas. La figura 7.3 ilustra tres tipos de curvas, cada una funcién
de la velocidad del eje primario. La curva de M para N, = 0, significa la variacién del par mien-
tras el eje de carga esta bloqueado. El punto de velocidad méxima a la que el eje motor puede
girar con el eje secundario blogqueado, se llama punto de “stall”. En acoplamientos de auto-
méviles esta velocidad varia de 900 a 1400 rpm. A partir del punto de “stall” el deslizamiento
cae répidamente en cuanto el eje secundario empieza a girar, reduciéndose notablemente 2
medida que crece la velocidad de giro de dicho eje, esto es, a medida que la relacién entre
las velocidades de ambos ejes se hace menor, segun puede advertirse en la ecuacién 7.1. La
curva M indica el par maximo transmitido a través del acoplamiento.

El rendimiento » del acoplamiento es la relacién de la potencia de salida 2 la potencia
de entrada, o sea

E Mg Wy _ -7 _ Ns (EC 7.2)

Combinando las ecuaciones 7.1 y 7.2 se obtiene
n=1-4d (Ec. 7.3)

Seguin esto, la curva de deslizamiento en la figura 7.3,-es en algtin modo expresién del
rendimiento, el cual crece a medida que el deslizamiento disminuye.
La potencia perdida en el acoplamiento es

Mp'(ﬂp —_ M, g — M(Np - 0)3)
Si Q representa el gasto volumétrico de fluido que circula entre los dos rotores, la pér-

dida de carga o epergia perdida por unidad de peso de fluido serd

hpera. = M_(“"’_:“_’) (Ec. 7.4)
v Q

Ahora bien, segtin la ecuacién de Euler

hi = g (Rz vuz - R'L Vul) (EC 1'8)

Ee
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150 M
Punto de “stall’*
200 160
2 150
) #0 52 Hyg. 7.3 Caracteristicos de operacién
s o ] de un acoplamiente fluido.
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é!' daslizamiento E
H
¥ E:
-
50
1] 1]
[H 19000 2000 apoo
Np en rpm

Considerando que los dlabes de ambos rotores son radiales y de idénticas dimensiones
(acoplamientos de automéviles), las velocidades relativas del fluido serdn radiales y por tanto
las componentes tangenciales del fluido coincidirdn en direccién, sentido y magnitud con las
velocidades tangenciales de los alabes, Entonces, en la salida de la bomba.

V..z = R2 Wp
y en la entrada en la turbina
Vm = R1 Wa

Como los dos rotores son iguales, sustituyendo en la ecuacion 1.8, se tiene
Q
M= Z-‘ (Rzzmn — erws)
g
Sustituyendo en la ecuacién 7.4 queda

hperd, = i (Raz wg — R,z ms)(mp — cua) (EC 75)

C

Los coeficientes de funcionamiento dados por las ecuaciones 1.25 del capitulo 1, son
aplicables al acoplamiento fluido. Asi para la. bomba, el coeficiente de potencia sera

P
o N,*D3
¥ el coeficiente del par o momento
Mg,
Cu = —r 20
o NpgDs

En la figura 7.4 se muestran las caracteristicas de estos dos coeficientes en funcién del
deslizamiento, donde puede observarse que para una velocidad del eje primario constante, la
potencia y el par aumentan riapidamente con el deslizamiento, particularmente a bajos valores
de éste,
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7.3. El converlidor de par

El convertidor de par es un acoplamiento fluido en el cual se intercalan una serie de
alabes fijos a Ja carcasa, a la salida de la turbina y antes de la entrada en la bomba, los cuales
producen un cambio en la direccién y magnitud de la velocidad del fluido, que se traduce en
una transformacion en el valor del par y de la velocidad de giro en el eje secundario, esto es,
dan lugar a un incremento en ¢l momento con una reduccién de la velocidad. Se tiene asi

M9=Mp+Mt

Son varios los arreglos que suelen adoptarse para la colocacién del impulsor de bomba,
del rotor de turbina y de los slabes fijos, Lo m4s usual es que los alabes fijos ocupen la mitad
del espacio toroidal, como se ilustra en la figura 7.5. A veces se disponen varios pasos para
multiplicar el poder de conversi6én.

En la figura 7.6 se dibujan en esquema los dlabes estacionarios y de los rotores de bom-
ba y turbina; se indican también los diagramas vectoriales tfpicos de las velocidades a la en-
trada y a la salida de los alabes de cada uno de estos elementos fundamentales del converti-
dor. El disefio y disposicién de los alabes puede modificar las curvas caracterfsticas en el
sentido deseado y de acuerdo con el servicio exigido. En la figura 7.7 se muestran algunas de
Ps Ms@s

Py My

estas curvas tipicas. El rendimiento (a} = ) en general, es alto a bajas velocidades

y alcanza del 80 al 85%.

Turbina Alabes fijos

Trayectoria del
fiujo
i Eje primario
o4 . Fig. 7.5 Convertidor de par.

Bomba
Eje secundario

Carcasa fija
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La variacién, en forma inversa, del par del eje secundario con la velocidad de giro de
dicho eje, es ventajosa, ya que favorece el arranque y la aceleracién con fuertes cargas. La ve-
locidad y el par del eje primario permanecen constantes, para cualquier valor del par y de la
velocidad en' el eje secundario, incluso para N. = 0, o bloqueo del eje secundario por un exceso
de carga. En la figura 7.8 se presentan las mismas curvas tomando la relacién de velocidades
como variable independiente. Para el caso presente y en las condiciones de méaximo rendimien-
to, el par del eje secundario es mdas del doble del primario y llega a ser hasta cinco veces
mayor en las condiciones de bloqueo. -

Curvas semejantes a las de estas figuras pueden obtenerse para los coeficientes del par
en el eje motor y en el eje de carga, en funcién de las velocidades. Los coeficientes del par son:

M, g.
Cup =
P P sz D’
M. g
Cus = __P NZDs

Los convertidores de par encuentran excelente aplicacion en todos aquellos casos en los
que es preciso disponer de fuertes pares en el eje de carga y amortiguar al mismo tiempo accio-
nes vibratorias o sacudidas intensas, como por ejemplo: Propulsién de hélices de barcos, trac-
cién ferroviaria, trabajo pesado de “bull-dozers” o en ciertas operaciones industriales. La trans-
misién de potencia puede alcanzar valores de 20000 HP o mais.

7.4. Combinacién del acoplamiente fluido y del convertidor de par

En ciertas aplicaciones (los automéviles por ejemplo) resulta conveniente combinar el
acoplamiento fluido con el convertidor de par, con objeto de equilibrar mejor los valores del
rendimiento, en diferentes condiciones de operacién, de una transmisién fluida. Si se obser-
van, en efecto, las curvas de rendimiento de un acoplamiento fluido y de un convertidor de
par, en funcién de la relacion de velocidades del eje secundario al primario (Fig. 7.9), se ad-
vierte que el rendimiento del acoplamiento fluido, parte de cero y va subiendo en linea recta
a medida que la velocidad del eje secundario aumenta respecto a la del primario, hasta alcanzar
un’ valor mdximo, ya en las proximidades del valor unitario de la relacién N,/N,, cayendo en
seguida subitamente a cero. El rendimiento del convertidor de par presenta, por otra parte,
una configuracién diferente. Bste arranca también de cero para N./N, =0, pero crece pro-
gresivamente por encima del rendimiento del acoplamiento fluido, hasta llegar a un méximo,
para descender después gradualmente hasta cero. Debidamente combinados y operados los dos
elementos, se pueden lograr excelentes condiciones de rendimiento en una transmisién de esta
{ndole.

a
7% &
. o a9
Fig. 7.9 Voriccién del rendimiento con la refacién de 50 “\QK\
velocidades en un acoplamiente fluldo y un Q\s“\\e
convertidor de par. e
0
¥ S 1) L] T T ¥ L) b
0 as 1.0
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Una forma de arreglo puede ser la siguiente: Disponer un convertidor de par con alabes
gufa o dlabes de reaccion ligado a un sistema de embrague y volante, de un solo sentido de
giro, el cual permitird el movimiento s6lo en el sentido del eje motor ¢ impedira el giro en
sentido contrario. Los alabes guia se mantienen estacionarios para valores bajos de la relacion
de velocidades N./N,, operando el conjunto como un convertidor de par. A valores altos de la
relacién N./N,, los alabes guia podran girar, sin producir efecto de reaccién, con lo cual el
sistema funcionard como un acoplamiento fluido. De esta manera podré trabajar la trans-
misién en condiciones de buen rendimiento para diferentes valores de la relacion de velocida-
des de los ejes de potencia y de carga.



CAPITULO 8

Aprovechamientos hidrdulicos.
Saltos de agua

8.1. El aprovechamiento de la energia del agua.
Los saltos de agua

El agua, bajo la forma liquida o de vapor, es el fluido de que méas se sirve el hombre en

los procesos de conversién de energfa. Se aprovecha la energia del agua de los rios, transforman-
dola en electricidad en plantas o centrales hidroeléctricas; se beneficia también su energfa, en
forma de vapor, en las plantas o centrales termoeléctricas.
' En este curso de Turbomagquinas Hidraulicas, se pondra atencidn solamente en aquellas
obras o iustalaciones hidrdulicas, que hacen capaz la utilizacion de la energfa del agua de los rios
(e incidentalmente del mar) por medio de turbinas hidrdulicas, convirtiéndola en energia me-
cénica, para una aplicacién inmediata en la generacién de energia eléctrica, base del desarrollo
econémico y social de los pueblos. Las construcciones hidriulicas que permiten llevar a cabo
estos aprovechamientos hidraulicos se denominan cominmente saltos de agua.

8.2. Prevision de caudales. Aforos

Para la explotacién de un salto de agua es muy conveniente prever los caudales, a fin
de conocer las disponibilidades de energia, fijar la ley de embalses més ventajosa y prevenirse
contra dafios que pudieran ocasionar riadas. El problema de prevision de caudales es complejo
y depende de las caracteristicas locales de cada cuenca, que deberan estudiarse con gran cui-
dado, siendo dificil dar normas generales utiles para todas las cuencas.

En épocas secas, en las que todo el caudal procede de las aguas retenidas en el terreno,
la ley de reduccién del caudal es funcién del tiempo y responde aproximadamente a la ecuacion

Q=ae®(t)* (Ec. 8.1)

En la cual Q representa el ¢audal y t el tiempo; a y b dos pardmetros que deben deter-
minarse experimentalmente mediante observaciones.

La previsién del caudal procedente de la funcién de la nieve o glaciares se hace, para
cada cuenca, mediante curvas empiricas, que dan los caudales en funeién de la temperatura en
determinados puntos.

El caudal de avenidas o caudal maximo que suele ocurrir cada afio (avenidas ordina
rias) o el m4ximo que se conoce en un periodo largo de afios (50 afos generalmente) que
puede dar lugar a avenidas extraordinarias, son datos que hay que conocer para fijar la capa-
cidad de la evacuacién de los vertederos de demasias. Mediante datos pluviométricos y con una
cbservacién cuidadosa se pueden predecir avenidas y evitar los dafios que éstas ocasionan, ma-
nejando acertadamente las compuertas de los vertederos de presas de retencién y regulacién
de caudales,

219
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Para llegar a conocer los recursos hidrdulicos de una cuenca, que sirva de base a la
obra de ingenieria que se proyecta, es necesaric medir, con constancia, el caudal diariamente
y durante el mayor niimero posible de afios.

Varios son los procedimientos de aforo, entre los que se pueden citar: El método
.volumétrico, el de flotadores, vertederos, hidrotimetros (molinete, tubo de Pitot), etcétera. De
todos ellos, el método voluméirico es el més exacto, a condicién de que el depdsito de medi-
cién sea bastante grande y se pueda cubicar su capacidad de un modo preciso. Consiste en hacer
desembocar la corriente en un depésito” impermeable y cuyas pérdidas por evaporacién pue-
dan valorarse con certidumbre, '

El método de flotadores consiste en calcular la velocidad media de la corriente en una
seccién determinada y calcular el gasto por la ecuacion de continuidad.

Los vertederos de pared delgada constituyen un método muy exacto de aforo, aunque
s6lo encuentre aplicacién en caudales relativamente pequefios. La férmula es

Q=2/3Cbh(2gh)% (Ec. 8.2)

En la cual Q es el caudal, C un coeficiente, b el ancho de la ldmina de agua y h el espe-
sor tomado antes de producirse la depresién superficial.

Los hidrotimetros como el molinete y el tubo de Pitot,.sirven para medir la velocidad
del agua en una seccién de una corriente. El molinete consiste en una hélice que gira ante la
accidn de la energfa cinética del agua y cuyo movimiento se transmite a un sistema medidor
de vueltas. El tubo de Pitot, bien conocido, mide la carga dindamica produciendo un punto de
estancarniento,

8.3. Tipos de saltos de agua

En dos formas o sistemas de particular realizacién puede resumirse las construcciones
que permiten el aprovechamiento de la energia del agua de los rios, comunmente denomina-
dos, saltos de agua. El sistema de presa de derivacién, canal y tuberia de presidn, y el sistema
de presa de embalse. En el primero se gana la altura de salto derivando el agua del rio por
medio de un azud, hacia un canal construido en la margen del cauce, que con reducida pen-
diente, conduce el agua a una cierta distancia, en la direccién de aguas abajo, hasta una caAma-
ra de agua, cuyo nivel es muy superior al del agua del rio en igual trayecto. El agua cae por
una tuberfa de presién sobre la turbina instalada al nivel del rio. La ganancia en carga serd
tanto mayor cuanto mayor sea el desnivel natural del cauce del rio entre la presa derivadora
y la turbina.

En el sistema de presa de embalse, el salto se crea mediante la altura de una cortina de
atajamiento de la corriente del rio, que determina una elevacién del nivel del agua retenida,
la cual forma un embalse o pantano que sirve también para regularizar el caudal y controlar
riadas aguas abajo de la presa. A la caida aprovechable que se origina se llama salto de pie
de presa.

Las construcciones que integran el salto de agua son: Presa, regulador y toma de agua,
canal o galerfa de presién, cdmara de presién o chimenea de equilibrio, compuertas, rejillas,
tuberia de presion, turbinas, casa de miquinas y canal de desagiic.

8.4. Azud o presa derivadora

Se llama azud o presa derivadora a una construccién, de relativamente escasa altura,
que se levanta en el lecho del rio, para producir un remanso, que facilite la derivacién de
parte del agua a una canal, sin interrumpir el curso del caudal restante por encima de 1a misma
presa, de donde su nombre también de presa vertedero, con que también se la conoce. Al perfil
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longitudinal del- nivel del agua remansada se llama curva de remanso. Como al disminuir
la velocidad del agua, aumenta la sedimentacién de su caudal sélido, es conveniente prever
desagiies en ¢l azud junto a la toma del canal.

La ubicacion del azud estd sujeta a las circunstancias siguientes: Si se trata, no sola-
mente de desviar el agua al canal, sinc también de regular su empleo de acuerdo con las nece-
sidades de los suministros de energia, conviene aumentar la capacidad del embalse, elevando
la altura de la cortina, en cuyo caso convendrd situar la obra cerca de la casa de méquinas, sin
olvidar que el costo de la censtruccién crece con el cubo de la altura.

En el caso de existir un rapido en el rio convendra situar el azud aguas arriba de aquel
y asi con pequefia altura de presa lograr una prudente caida.

Un recodo del rio puede ser propicio para la ubicacion del azud, ya que se puede colocar
la toma del canal en la parte céncava, reduciendo la sedimentacién y facilitando los desagiies
de fondo, como se vera mas adelante. En cualquier caso debe buscarse un lugar de buena ci-
mentacién y de facil acceso.

La longitud del azud ofrece dos posibilidades. Si es corto se disminuye el costo pero
pueden resultar demasiado elevados el nivel del remanso y la cresta de agua sobre el verte-
dero. Si es de gran longitud se aumenta el costo, pero se baja el nivel del remanso, haciéndose
mds delgada la lamina vertiente, lo que favorece la regulacién del nivel por medio de com-
puertas y reduce los peligros de socavacién en el pie de presa. En cada caso particular habrd
de estudiarse la solucién mdas conveniente, para fijar la altura y la longitud del azud.

En cuanto a la forma planimétrica, los azudes pueden ser, rectos, curvos y quebrados.
La disposicién rectilinea es la que da menor longitud y, por tanto, el volumen de obra es menor..
El trazado puede ser normal u oblicuo a la corriente. Puede adaptarse el primer trazado cuan-
do la longitud de presa es relativamente grande y se tienen aguas limpias que no producen mucha
sedimentacién, ya que se frena mucho la velocidad del agua. La disposicién oblicua guia me-
jor el agua hacia la toma o bocal, donde también se halla el desagiie de fondo, pero tieme
el inconveniente de que derrama el agua en sentido transversal a la corriente del rio y se pue-
de producir erosién en las margenes.

Por lo que afecta a la constancia o variabilidad del remanso, los azudes se cIas1f1;:an
en fijos y moviles, En los fijos no es posible controlar la curva de remanso, que puede ser
necesario en ciertas circunstancias de caudales irregulares. En los azudes méviles se puede
regular ¢l nivel del agua retenida por medio de compuertas, semejantes a las que se presen-
tan en la foro 8.1.

El perfil transversal de un azud fijo (Fig. 8.1) consta de: frente AB, coronacién BC,
escarpe CD, zampeado o contraescape DE, y en ciertos casos de la escollera o enrocamiento
EF. El azud debe resistir la accién de las fuerzas estaticas y dinamicas del agua. El perfil
Creager (Fig. 8.2), de bastante aplicacién, tiene el frente recto, la coronacién (labio) curvada
y el escarpe parabélico. Para evitar las fuertes presiones y erosiones que se producirian sobre
el zampeado o sobre el terreno, como consecuencia de un cambic brusco en la pendiente, se
deben unir el escarpe de la presa y el zampeado mediante un acuerde circular, cuyo radio debe
ser tanto mas grande cuanto mayor sea la altura de la presa y el espesor de la lamina ver-
tiente. Al pie del azud la lamina tendrd un minimo de espesor, y como la velocidad serd mu- .
cho mayor que la que corresponde al régimen normal de aguas abajo del rie, se producirad
un resalto en el tramo del rio que sigue el azud, pero antes puede producir erosiones en el
cauce o0 al pie de la presa. Se protege, en muchos casos, el pie del azud con un cuenco de
agua que absorbe la energia de la caida (Fig. 8.3). En algunos casos se construyen hitos o
dados de concreto en la contraescarpa para destruir la energia del agua. En otros casos se ha
usado un trampolin semisumergido en la contraescarpa.

Por otra parte, la naturaleza de la cimentacién debe tenerse en cuenta al definir el
tipo de construccicn. Siempre es preferible contar con un terreno firme impermeable, pero
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Folo B.1 Compuertas de vertedor de presa.
{Cortesia  Allis Chelmers)

a} De guillotina
b] Basculante
¢} De sectar
d} De redillo
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si en alguna ocasién se tiene que levantar un azud sobre terrenc permeable, deben realizarse
las debidas protecciones con inyecciones dé cemento, para evitar filtraciones de agua que pue-
dan poner en peligro la estabilidad de la obra, no solo por falta de un buen asentamiento sino
también porque pueden producirxse esfuerzos hacia arriba por presion del agua filtrada.

' De acuerdo con el material empleade en la construccién, los azudes pueden ser: De
ramaje y material menudo, obtenido por lo general del mismo rio; la altura no debe exceder
2 metros. De escollera o enrocamiento, cuando se cuenta con una cantera préxima, rellenando
con material menudo para evitar filtraciones; la altura puede llegar hasta 3 metros. De en-
cofrado formado por pilotes de madera ligados por una tablazén superior, con relleno de pie-
dra, arena y tierra; alturas de 3 a 4 metros, De gaviones metdlicos o cajas formadas con ta-
blestacas de hierro y tela de alambre galvanizada, rellenos de grava y acarreos del rio; alturas
de 2 a 3 metros. Y por fin los azudes de fabrica, que por su resistencia y duracién son los in-
dicados para soluciones definitivas y en aprovechamientos importantes. El material puede ser
mamposteria si la altura no es muy grande, con recubrimiento de sillerfa en los paramentos
de aguas arriba y de aguas abajo, lo que les da belleza y resistencia al desgaste. Pero el ma-
terial mas usado hoy dia es el concreto por la facilidad que se encuentra en la construccién
y por su constitucién monolitica. En presas de gran altura se usa el concreto armado.

Las presas mdviles o de compuertas (foto 8.1) se justifican en aquellos casos en los
que se quiere aprovechar en estiaje el maximo caudal a que se puede elevar el remanso, lo
que no puede lograrse con la presa fija, porque en crecidas inundaria terrenos o perjudicaria
- la cola del embalse a otros aprovechamientos aguas arriba. Con la presa mévil se consigue que
el remanso llegue al limite superior admisible; al sobrevenir un aumento de caudal por riadas,
puede conservarse el mismo nivel abriendo las compuertas. También tienen buena aplicacién
las presas moéviles en aquellos casos de aguas sucias que traen mucho -material sélido en sus-
pensién, como suele suceder en casos de avenidas; abriendo las compuertas se evita, no solo
que se produzcan desbordamientos aguas arriba sino que se deposite mucho de dicho mate-
rial s6lido en el embalse que produce el azud. Las compuertas son de varios tipos y formas.
En Ja foto 8.1 se muestran cuatro tipos: De guillotina, basculante, de sector y de rodillo.

8.5. Canales

Canal es un conducto abierto por el que puede fluir agua conservando la superficie
libre a la presién atmosférica. Se emplea en servicios de riego, de abastecimiento de agua a
poblados o para la industria y como parte esencial en la explotacién de un salto con presa
derivadora. En ciertos casos se construyen canales navegables que permiten el transporte de
personas y mercancias.

En el caso particular, que aqui interesa, de un canal para llevar agua del remanso de
una presa denvadora hasta una cdmara de presién, en la explotacién de un salto de agua, deben
tenerse en cuenta en el proyecto las consideraciones siguientes: Buscar la solucién que repre-
sente la mayor economia, no sélo en construccién sino en explotacién. Evitar el paso por
terrenos permeables, para reducir al minimo los revestimientos, ya sean de arcilla, de mam-
posterfa, de concreto en masa o de concreto armado y en algunos casos con cubierta asfaltica.
Procurar llevar el canal en desmonte. No pasar demasiado cerca de los escarpes del rio, para
nc ser atacado por éste en las crecidas. Reducir la construcc:on de diques o malecones de
contencién.

La velocidad del agua en el canal se determina por las conomdas férmulas de Chezy,
Bazin, Manning, etcétera. Las pendientes adoptadas varian segtn las circunstancias entre
0.00005 y 0.005. En saltos de gran caudal y poca altura se reduce la pendiente en el canal
para no perder carga, exigiendo en este caso mejor acabado para reducir pérdidas y trabajos
de limpieza, pues aumentard la sedimentacién; también el costo serd mayor por unidad de
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longitud. Cuando el salto sea de gran altura y poco caudal se puede admitir mayor pendiente
en el canal y buscar soluciones mas econdmicas.

La seccidn transversal del canal puede ser trapecial, correspondiente a un semiexdgono,
o rectangular, con altura igual a la mitad de la base. Como se sabe, el perimetro minimo co-
rresponde a esta ultima, con lo que €l radio hidriulico es mayor y por tanto mds alta la ve-
locidad del agua, para un drea de paso dada. La excavacién serd también menor con perimetro
mas chico. Sin embargo, la estabilidad de los taludes, sobre todo en canales de tierra, es mas
critica con la seccién rectangular que con la exagonal. Tedricamente la seccion ideal es la circu-
lar, pero no resulta préactica, debido también a problemas de estabilidad.

En algunas ocasiones, para reducir la longitud del canal, puede justificarse la perfora-
cion de tineles en la montafa, en cuyo caso hay que fijar bien los puntos de ataque y de
apoyo, de manera a no elevar demasiado los trabajos de excavacién y revestimiento si éste se
hace necesario. En determinadas circunstancias puede hacerse inevitable la construccién de
acueductos, pero en lo posible debe reducirse la obra de fabrica.

8.6. Toma de agua. Bocal y regulador

Se llama bocal! a la construccién que se realiza en el origen del canal para dar paso
al agua remansada del rfo. Se designa con el nombre de regulador al dispositivo de cierre, a
la entrada del canal, que controla el caudal que debe pasar dentro de las posibilidades de ca-
pacidad de la conduccién. Bocal y regulador constituyen la toma de agua,

La mejor ubicacién de la toma de agua es inmediatamente al lado del azud y junto
a los desagiies de fondo, para que los sedimentos que se depositen junto al bocal sean arras-
trados al abrirse las compuertas de desagiie. Si se aprovecha alguna curva del rio para la
situacién del azud, se debe colocar la toma en la parte céncava de la sinuosidad, que estd mads
libre de sedimentos, los que por ¢l movimiento helicoidal de los filetes liquidos en el codo,
tienden a depositarse en la parte convexa.

El decantador del bocal suele estar en angulo recto con la direccién de la corriente
en el rio (Fig. 8.4), para evitar sedimentos frente al bocal, aunque no se evita se depositen
dentro de éste, debido al cambio de direccién en el movimiento del fluido. En la misma figu-
ra 8.4 se advierte la situacién del canal de limpia para estos sedimentos. También se sefiala
la posicién de la presa mévil o compuerta para el desagiie de fondo del azud.

El regulador esta constituido por una compuerta, generalmente de tipo de guillotina,
que permite la admisién del agua por la parte inferior. Como quiera, conviene prever verte-
deros o aliviaderos en el canal para ciertas eventualidades, como pueden ser obstrucciones en
el canal o una falsa maniobra del regulador.

SECCION-9.b.

Pantalla  Canal de limpia

Presa Regulador

Prasa mévil
ngﬂe da fonda

Canal de limpla

Canat de derivaciin

Fig. 8.4 Esquema de la tomo de agua, a la entrada del canal, en una presa derivadora.
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8.7. Tuberias de presién

El agua, retenida en una presa o almacenada en una cdmara de presion, se hace llegar
a las turbinas por medio de conducciones a presién. Si la casa de maquinas estd cerca se ins-
tala directamente una tuberia de presién; pero si esta lejos, se gana distancia con una galeria
de presién de escasa pendiente (Fig. 4.6), al final de la cual se coloca una chimenea de equi-
librio, y seguidamente se pone la tuberia de presién con una acentuada inclinacién. La chime-
nea de equilibrio se hace necesaria como proteccién de la galeria de presién contra el golpe
de ariete, cuyos efectos son tanto mas sensibles cuanto mas largo es el ducto cerrado; se limita
asi su accién sélo a la tuberia de presion.

Las tuberias de presién o tuberias forzadas son de acero, de concreto precomprimido
0 de concreto armado, segiin sean los esfuerzos a que estén sometidas, Se suele definir la
naturaleza de la tuberia por el valor del producto d X h, siendo d el didmetro de la tuberia
en metros y h la carga o altura del salto en metros. Si el resultado es mayor que 1,000 m® se
aconseja tuberia de acero, pudiendo llegar a 2,000 m? o mds, sin importar la relacién de va-
lores entre d y h. Esto es, inclusc para el valor de d =1 m y h = 2,000 m. Para valores del
producto d X h comprendidos entre 200 m* y 1,000 m?® se suele emplear tuberia de concreto
armado precomprimido. La altura de salto no debe ser superior a 500 metros. Las tuberias
corrientes de concreto armado no es prudente usarlas en saltos de mdas de 60 metros, ni en
valores del producto d x h superiores a 200 m®.

El nimero de tuberias dependera del mimero de unidades y de la oportunidad de man-
tener la independencia de las mismas. En algunos casos, si la toma de agua estd lejos de la
casa de mdquinas, puede resultar mas econémico instalar una sola tuberfa o galeria de presién
para todas las unidades y realizar después las derivaciones convenientes a cada una de las
turbinas,

El didmetro de las tuberfas de presi6én puede ser constante o decreciente (hacia la
turbina). En saltos de poca altura, si se escoge espesor de pared constante, lo m4s préctico
es adoptar un didmetro constante. Pero si se tienen altas cargas, puede resultar méas conve-
niente construir los tramos de tuberfa con didmetro decreciente. El célculo del didmetro se
establece de acuerdo con el costo de la tuberia y con las pérdidas en la misma, estimadas para
una velocidad del agua alrededor de 5 m/seg (Fig. 8.5).

Al calcular el espesor de pared de la tuberia de presion, se deben tener presentes no
solo las presiones de carga normal, sino, sobre todo, las sobrepresiones que resultan al pro-
ducirse golpes deariete, donde entran en juego la velocidad del agua, la longitud de la tu-
beria y el tiempo de cierre y de apertura de las valvulas. Dada su importancia, se estudia a
continuacién este fendmeno.
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Tuberias de presion

Fig. 8.5 Representacion grafics de un golpe de ariete positiva
{cierre del distribuider de la turbina).
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8.8. Golpe de ‘ariete

Las variaciones de carga en las turbinas, motivo por el cual y debido a la accién de
los reguladores, se cierra o se abre el distribuidor, son la causa de variaciones en el caudal que
circula por la tuberia forzada, y por consiguiente de la velocidad del agua. Ello origina sobre-
presiones o depresiones, que, como se comprende, tienen influencia sobre la tuberia, que debe
poder resistir aquellas y cuya determinacién es objeto de este inciso. Supongamos una turbina
y tuberia esquematicamente representada en la figura 8.6. En ella son A, nivel del agua en la
camara de presién, que se estima de suficiente capacidad para que no tenga influencia sobre
aquella los fenémenos relativos al golpe de ariete; O, es el distribuidor, que obtura o abre la
entrada del agua y que es movido por el regulador automitico de la turbina.

Supuesto. que, por reducirse la carga del grupo, el regulador cierre la entrada del
agua, adaptando el caudal al necesario para equilibrar los trabajos motor y resistente, la ener-
gia cinética de la masa de agua, al quedar reducida en parte, se transforma en energias vi:
bratorias, ondulatorias y en calor, manifiestas en presiones equivalentes a la energfa viva que
ha desaparecido. Esto origina un golpe de ariete positivo en la tuberfa, que dara lugar a una
serie de sobrepresiones decrecientes desde el distribuidor al origen en la embocadura de la
conduccién. En la figura 50 la sobrepresién se representa por la linea piezométrica A-C, que
se supone, para simplificar, que es una recta. Al terminar de cerrarse el distribuidor, las so-
brepresiones positivas A-C oscilan hasta la linea piezométrica A-D aproximadamente simétrica
de aquella con respecto a la linea de carga estética A-B, y siguen una serie de sobrepresiones
y depresiones entre las posiciones extremas A-C y A-D, que, a consecuencia de los rozamientos,
torbellinos y cambios de direccién de los filetes liquidos, se van amortiguando.

En el caso de apertura del distribuidor (Fig, 8.7) la conduccién sufriré un golpe de
ariete negativo segiin la linea piezométrica A-C, y cuando haya cesado tal apertura, las depre-
siones A-C oscilan hasta la linea piezométrica A-D, en la que se verifica que B-D es menor que
B-C, estableciéndose también en la forma anteriormente expresada una serie de depresiones
y sobrepresiones que, por las razones apuntadas en el caso de cierre del distribuidor, se irdn
también amortiguando.

Es necesarioc que el trazado de la tuberia se haga en forma que las lineas de depresio-
nes A-D (Fig. 8.6) y A-C (Fig. 8.7) queden por encima de la arista superior de la tuberia, pues,
en caso contrario se producird, en el punto K de las referidas figuras, que es el mas elevado,
un vacio parcial que de no poder soportarlo producirfa el aplastamiento de la tuberia.

En caso de reguladores autométicos de las turbinas, el problema se agrava, pues al
crecer la presién en la tuberfa aumenta la potencia de la turbina, que se acelerara por tal mo-
tivo y el regulador cerrard mas de prisa y con ello se elevara la presién del golpe de ariete.

Como se verd, el golpe de ariete es tanto mayor cuanto mas rapido es el cierre del
distribuidor, y por ello es necesario conmocer el valor de la sobrepresion en funcién del tiempo
de cierre para calcular con arreglo a aquella el espesor de la tuberia. .

Teorig de Allievi: El ingeniero L. Allievi ha sido reconocido como uno de los investiga-
dores que mejor han estudiado el fenémeno del golpe de ariete, al contemplar con la debida
ponderacion la influencia de la elasticidad del agua v de la tuberia en los distintos procesos
de cierre brusco y cierre lento de la conduccién. He aqui una sintesis de su contenido.

Como se ha dicho, las sobrepresiones debidas al golpe de ariete se propagan a lo largo
de la tuberia, entre el 6rgano de cierre y la cimara de presién, en forma ondulatoria, mani-
fiesta por compresiones del agua y dilatacién de la tuberfa en un sentido, y en forma inversa
en sentido contrario. La velocidad de propagacidn de esa onda eldstica (también lamada’ ce-
leridad) se deduce facilmente conjugando el fenémeno elastico en el fluido y en el material
de Ia tuberfa; se suele expresar por la letra a y tiene como exprésién
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a= m/seg. . (Ec. 8.3)

1+ 4

e

mie|o

en donde ¢ simboliza la velocidad del sonido en el agua (1,420 m/seg a 15° C), ¢ es el médulo
de elasticidad del agua (2 X 10° kg/m?), E es médulo de elasticidad del material de la tuberia
(kg/m?), e y d representan respectivamente el espesor y el diametro de la tuberfa (m).

o> 8 . - - -
La relacién f’ tiene los valores aproximados siguientes:

Para tuberia de acero ........... 0.01
Para tuberia de fundicién ....... 0.02
Para tuberia de cencreto armado . 0.10 a 0.15

El valor hallado para la velocidad de la onda elastica supone que la tuberia es de un
mismo material, didmetro y espesor constante. Si se tratase de tramos desiguales habria que
calcular para cada uno de ellos el correspondiente valor de g, y supuesto que éstas fuesen:

2, 8z, A3, ... an ¥ que las longitudes correspondientes de los tramos tuviesen los valores
Li, Lz, La ..... Lw, el valor medio de a que habria de considerarse seria:
—’I:“”[:‘*LL:’“ """ 1.[: (Ec. 8.4)
= 4+ e —m
a A &s Am

La velocidad de propagacién disminuye con el aumento del didmetro y con la reduc-
cién del espesor de la tuberia, y, como orientacién, estos valores suelen oscilar entre 800 y
1,000 m/seg para tuberfas metalicas, y 1,000 a 1,200 m/seg en las tuberfas de concreto armado.

Golpe de ariete con cierre brusco. La onda de presién con origen en la seccién de cie-
rre, una vez que ha llegado a la cAmara de presién se refleja y va nuevamente hacia la turbina.
Si el tiempo de cierre (ritmo) T., es igual o menor que el periodo px = 2L/a, o sea el tiempo
de cierre es menor que el necesario para que la onda que parte del distribuidor vuelva a éste,
la sobrepresién, entonces, se obtiene por la férmula:

h = E (Vo — V) (Ec. 8.5)

en la que A es la sobrepresién en metros, 4 la velocidad de la onda elastica, V, la velocidad
de régimen (m/seg) en la tuberia forzada, V, la velocidad final (m/seg) después de la manio-
bra de cierre. '
Por ejemplo, si V, = 4 m/seg y supuesto un cierre completo, para el que V, = o, ten-
dremos:
Para tuberfa metdlica ........... h=370 m
Para tuberia de hormigén armado h = 450 m

La sobrepresién hallada puede ser grande o aceptable, segin sea la altura del salto. Si
se admite que la sobrepresién limite debe ser 50% de altura del salto y ésta es H, tendremos
en el caso considerado que h=370m =05H,H = %_759 = 740 m; para un salto menor, la sobre-
presién seria inadmisible y por ello el tiempo de cierre habria de ser mayor que el correspon-
diente al cierre brusco. '
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Esta sobrepresién se manifiesta a partir de la seccién de cierre (distribuidor de la
turbina) en un tramo de la tuberia hacia arriba de longitud igual a: L — a (T./2), para decre-
cer finalmente hacia la cAmara de presién.

Golpe de ariete con cierre lento. Asi como el cierre brusco requiere T. = p = 2L/a, el
cierre lento se efectiia en un tiempo mayor que 2L/a. Admite la teoria de Allievi que el cierre
del distribuidor es lineal y completo en T. segundos, es decir, que las secciones de paso del
distribuidor varian linealmente con el tiempo; si o, representa la abertura del distribuider co-
rrespondiente al instante {, que se convierte en cero para T, en el instante ¢, ¢l grado de
apertura vendra expresado por:

= — = =1— = (EC. 86)

Las ecuaciones obtenidas en su teorfa por Allievi, permiten deducir en todos los casos
las presiones y velocidades ante el distribuidor de la turbina para todos los valores compren-
didos entre 0 y T,. Este Gltimo puede expresarse en funcién de g por: T, =i X u -+ t,, siendo
f: < u; por consiguiente i es el nmimero de fases durante el tiempo de cierre cuyo valor sera
igual a cero para el caso de cierre brusco. El tiempo relativo de cierre 9, tiene por valor:

o= TI’: ~ X ' (Ec. 8.7)
JL
a

Por otra parte, el grado de aperiura y,, al final de la fase i, y teniendo en cuenta que
ti = iy, resultars;
ts lp. i
=1—— — =1 - Ec. 8.8
=1 T, =1 5 1 3 {Ec. 8.8)

En virtud de lo expuesto, se procederd a determinar la presién relativa al final de la
primera fase (i = 1} llamada de golpe directo y cuyo valor de apertura sera entonces.

1
ny = 1 — -g (EC. 8.9)

La ecuacién de Allievi, para este caso de cierre lento de la tuberia se escribird entonces

en la siguiente forma:
B+2pln—-(14+2p)=0 ' (Ec. 8.10)

que es de segundo grado y cuya solucién positiva resuelve el problema, obteniéndose:
==+ (@414 2p)% (Ec. 8.11)

En dicha férmula, % es la presién relativa en el obturador, es decir (H+ h)/H, y p
es el nimero de Allievi, que tiene por valor:

aV
=_— Ec. 8.12)
P=3gH (Ec

llamado también caracteristica de la conduccion, designando, en ella: V la velocidad que co-
rresponde al régimen permanente, a la velocidad de las ondas y H la presién estatica sobre
el distribuidor,
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El valor maximo del golpe directo &* tiene lugar para = 0, o sea para el caso de cierre
brusco y, por tanto, es €l maximo que puede alcanzar en el distribuidor la presién relativa
{? durante un cierre lineal cualquiera.

.Considera igualmente Allievi, el golpe de ariete limite o presién limite relativa corres-
pondiente al periodo perturbador, el cual obtiene por la ecuacién:

c:;‘_ 1 = gcm (EC. 8.13)
cuya solucién positiva da:
SR AN
b=t o5+ ((20) t 1) (Ec. 8.14)

elevada al cuadrado dari el golpe limite o sea presién relativa, que corresponde al perfodo per-
turbado.

Los gréficos de las presiones ante el distribuidor pueden clasificarse en cierto nimero
de curvas tipicas que muestra la figura 8.8, observandose en ellas que la méaxima presién relati-
va {* puede producirse al final de la primera fase, es decir, coincidiendo con el golpe directo,

o durante el final de una de las fases siguientes. .
Para calcular la presién maxima {* en un cierre lineal, se determina el golpe directo {2

y el golpe limite {?> mediante las respectivas ecuaciones 8.11 v 8.14; tomando para {* el mayor
valor de los hallados se obtiene un resultado con suficiente aproximacién. En el caso de cierre
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lineal lento, la sobrepresién decrece también linealmente desde el distribuidor a la cdmara de
presién; por ello, en un punto a la distancia x a lo largo de la tuberia y desde el origen, la so-
brepresién tendra por valor:

h, = xE (Ec. 8.15)

|

Allievi ha establecido un 4dbaco (Fig. 8.9), que permite en funcién de p y &, obtener la
maxima presion {* para el cierre del obturador y para cualquier velocidad. Estudié, asimismo,
el golpe de ariete en el caso de apertura del distribuidor (lineal)} y también ha establecido como
resumen de sus célculos un abace (Fig. 8.10), que permite determinar la depresién maxima que
se produce en este caso.

El valor de p es, segiin hemos visto, funcién de la velocidad V,, de régimen permanente;
pero si la tuberia estuviese formada por varios tramos de distintos didmetros, entonces la
velocidad que habria que introducir en el valor de p seria:

_LiVit LVed L Vs

T (Ec. 8.16)

\'%

enlaquel, L, Ls..... L., son las diversas longitudes, y V., Vi ... V;, las velocidades corres-
pondientes al caudal de agua de que se trate, en los varios didmetros de cada uno de los tramos.

Hay que observar que, segin Allievi, en la determinacién de g, si se trata de tramos con
caracteristicas diferentes y para los cuales se calcula el valor medio a., se parte del supuesto
de que el fenémeno de régimen variable es de suficiente duracién para que actde la elasticidad
de la tuberfa en su totalidad, es decir, que se trata de cierres o aperturas lentos. Si tal no fuese, no
podrfa hacerse la sustitucién del conducto real por otro ficticio y serfa preciso seguir la onda
en todas sus reflexiones parciales que corresponden a los cambios de caracterfstica de la tuberfa.

Pero en la practica las manijobras rapidas, de duracién inferior a la fase, aun cuando
son posibles, ponen en juego tnicamente variaciones de caudal relativamente pequefias, que no
producen las sobrepresiones mas peligrosas, y por ello es posible la aplicacién del método de
sustitucién indicado.

Ejemplo de cdlculo por la teoria de Allievi. Se supone una tuberia compuesta de distin-
tos trozos de diversas secciones y que calculada la celeridad de las ondas por la ecuacién 8.3
se obtiene a = 840; asimismo la velocidad correspondiente es de 3.2 m/seg, el caudal 15 m*/seg,
la longitud de la tuberia 270 m y la presién estitica H, en el final de la tuberia, alcanza el valor
de 100 metros. En estas condiciones:

2L 2 x 270

B=— = = 0.645

que es el tiempo critico. Se consideraran los tres casos siguientes:

a) Determinacién del tiempo de cierre minimo para que la sobrepresion al final de la
tuberia no exceda, por ejemplo, del 5i%, esto es: h = 0.51 X 100 = 51 m de columna de agua.

b) Determinacién de la méxima presidn que se producira en el final de la tuberfa (junto
a la turbina), si el tiempo de cierre es por ejemplo de 2.75 segundos.

¢) Determinacién de la depresién que se obtendra cuando se abra el distribuidor de la
turbina en un tiempo de 1.5 segundos, para un caudal de 0.6 del de la plena carga, es decir, de
9 m*/seg. :

En el caso (a) se tendra: H + h = 100 + 51 = 151 m de columna de agua y por consi-
guiente: ’
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e _151_‘_151 _avVv. B x32

mee =700 70 Y PTI3gH 2x981x100

Para £ =151 y p = 14, corresponde la curva S = 1.8, es decir la presién maxima se

obtendrd en un tiempo: 18 =18 X 2L/a = 1.8 X 0. 645 = 1.16 segundos a contar desde el
instante en que ha comenzado la maniobra.

En el caso (&) ¢l tiempo de cierre es de 2.75 segundos y hay que determinar la sobre-

presién maxima en la tuberia. Para ello se procederd en sentido inverso, comenzando por hallar

1.4

aT 840 x 275
= —————— =4,
2 2 % 270 4.3

por otra parte:

que es igual segin se ha visto anteriormente a 1.4. Conocidos pues ¢ y p, se buscars, en el dia-
grama de la figura 8.9, el punto de interseccién que corresponde a

¢ = 151 = (h x 100)/100

de donde h = 51 m y la sobrepresién sera 1517100 = 1.51.

En el caso (c) se determinard la depresién que se produce al abrir el distribuidor por
aumento de carga, en el supuesio de que ésta exija el 0.6 del caudal méximo y que la maniobra
se ha de realizar en un tiempo de 1.5 segundos.

La velocidad del agua a plena carga es de 3.2 m/seg; luego, para 0.6 del caudal méximo,
la velocidad correspondiente sera: 0.6 X 3.2 = 1.92 m/seg, y por otra parte se tiene que:

aT 840x 1.5
T2L T 2x 270 =234
aVv 840 x 1.92

= = = 0.825
P2 H  ZX9BI X100 0

En el diagrama de la figura 8.10 se hallara el punto de interseccién de los valores p y ¢
y se obtendra:
=049
por lo cual:
b, + H h, + 100,
H ~— 100 '
que es la depresién por bajo de la presién estdtica.

Hay que tener en cuenta que si hubiese chimenea de equilibrio, tanto en el caso de so-
brepresién como en el de depresién, habria que sumar —a % 6 a u— el valor de h;, que es la
altura de la columna de agua equivalente a la variacién méaxima del nivel del liquido en la chi-
menea de equilibrio. _

El valor de p es un nimero que Allievi definié como la relacién entre la energia cinética
unitaria (o fuerza viva de la unidad de longitud de la columna liguida) y la energia potencial
unitaria (que comprende la compresién elastica del liquido v la distension elastica del tubo). Otra
forma de la ecuacidn de Allievi, es la siguiente:

049 = h, = 49 — 100 = —~51 m.

h==[c*%+cV{4+c)1H

ol =
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el signo + corresponde a la reduccién del caudal (sobrepresion) y el signo, — al aumento
de caudal (depresién). Ademads:

LV

—_— —

CT % T gHT

e

Cuando ¢ es muy pequefio, la ecuacion. anterior se convierte en la siguiente:

LV
e

= == = = —
h cH 2T

que es aplicable a los tubos de aspiracién de las turbinas. Si la caractéristica p tiene valores
inferiores a 1, 0 6 1. 5, se puede emplear la férmula:

h==x2cH

2LV
t
gT

conocida como fdrmula de Allievi-Michaud, mediante cuya aplicacién se procede con cautela
a estimar la sobrepresién debida al golpe de arjete.

En estas dltimas férmulas son también: H, Ja altura (m) de la columna de agua so-
bre el distribuidor, V, la velocidad del agua en la tuberia (m/seg) y 7T, el tiempo de cierre
del distribuidor de la turbina.

8.9. Dispositivos de cierre de las iuberias. Vilvulas

En el origen de las tuberfas hay que poner cierre hermético, que conviene vaya seguido
de una chimenea de ventilacioén, para evitar el vacio interior y el peligro de aplastamiento.
Varios son los tipos de valvulas de cierre.

Las llaves-compuerta, que segun la presién a que estdn sometidas pueden maniobrarse
a mano O con motor. Para facilitar la apertura, cuando la presién es alta, se provee de una
tuberfa de roden o by-pass, que permite un equilibrio de presiones de ambos lados de la com-
puerta. Tiene la ventaja de producir cierres estancos, gran resistencia mecénica y manejo sen-
cillo. Sin embargo, resulta dificil conservar en buen estado de funcionamiento las gufas de
desplazamiento de la compuerta, requiriendo grandes esfuerzos para vencer las resistencias por
friccién, sobre todo cuando no estan equilibradas las presiones.

En tuberias grandes se suelen instalar vdfvilas mariposa o de disco giratorio alrededor
de un eje diametral, las cuales se mueven mecanicamente o con presién de aceite (foto 8.2).
Tienen la ventaja de engendrar un equilibrio de presiones en el disco durante la maniobra
y por lo general no necesitan tuberfa de rodeo. Presenian el inconveniente de no procurar cie-
rres estancos y originar cierta pérdida de carga en la posicion de abiertas, a causa de la re-
sistencia de la lenteja (foto 8.2). Son sencillas y de bajo costo, encontrando buena aplicacién
con caudales abundantes y cargas moderadas, inferiores a 200 metros. Existe un tipo de valvu-
la de mariposa accionada por un dispositivo, generalmente hidraulico, que actiia cuando la ve-
locidad del agua en la tuberia alcanza un determinado valor, del orden del 20% superior al
normal, determinando el cierre automadtico de la tuberia. Se llaman valvulas de cierre auto-
mético.

Un tipo de vdlvula que esta dando buenos resultados en medianas y grandes cargas
es la vdlvula esférica. En la figura 8.11 se presentan en esquema tres secciones de este tipo
de vélvula, Consta de un segmento de tubo, que puede girar alrededor de un eje horizontal;
alineado éste con la tuberfa (posicién a, tuberia abierta), la valvula deja paso libre al fluida
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Foto 8.2 Tres tipos de vélvula mariposa.
Arriba; Dos Allis Chalmers con accién mecdnica.
Abajo: Una Hitachi, Japén, de cierre avtomdtico accionada por aceite o presion,
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Fig. 8.11 WValwlo esférica sistema Escher Wyss & Co.
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b)

Fote 8.3 Valvulos para olias cargos. (Cortesia Allis Chalmers)

u) Valvula  esférico.
b) Rotovdlvula.
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sin crear practicamente pérdida de carga. En la posicién de cierre (posiciones » y ¢) presenta
dos discos paralelos, uno fijo, ab, que deja entre él y la envolvente un espacio para paso del
agua, y otro, cd, con posibilidad de cierto desplazamiento para aplicarsé contra una guarni-
cién fija. En la posicién de valvula cerrada, la cdmara e queda en comunicacién con aguas
arriba a través de la holgura del disco ab, presionando el agua al disco c¢d contra su asiento.
Para abrir, se comunica la cdmara e con aguas abajo por medio de una pequefia tuberia de
rodeo ({sehalada con puntos en el corte horizontal), se equilibran las presiones en las dos
caras del disco ¢d y se gira la valvula facilmente hasta la posicién de apertura. Se ha empleado
hasta en 1,000 metros de carga con caudales reducidos, pero puede operar con didmetro de
tuberia hasta de 4 metros, reduciendo la carga a unos 200 metros (foto 83a). En la foto 8.3b
se muestra otro tipo de vélvula para altas cargas con giro alrededor de un eje vertical, la
rotovdlvula, que la Allis Chalmers recomienda hasta en 1,100 metros de carga con diametros
de tuberia de 60 cent{metros.

Existen otras vdlvulas de descarga libre o vélvulas de alivio de los embalses, con disi-
pacion de la energia de salida (foto 8.4), también Ilamadas de chorro hueco, pues la valvula,
de tipo de aguja, tiene un vastago cénico que cierra contra una guarnicién fija, liberando el
agua por una corona, que da lugar a un chorro hueco con gran dispersion, para disipar la
energfa del agua. :

La pérdida de carga en las vdlvulas se calcula por la férmula de Weisbach

Vz
h, =K — (Ec. 8.17)
2g

Siendo V la velocidad del agua en la tuberia y K un coeficiente que depende de la for-
ma de la valvula y del grado de apertura de la misma. El valor de K varfa mucho con el grado
de apertura. En una vdlvula de compuerta rectangular puede valer desde cero, para una aper-
tura total, hasta 45 para una apertura de 2/10. En la vdlvula de compuerta circular, para las
mismas condiciones, puede variar de 0.4 a 48. En las valvulas mariposa es funcién del angulo
que forma la lenteja con la direccién del flujo; para 10° es del orden de 0.5 y para 60° llega a
valer 74, La variacién no es lineal en ninguna, sino que se acentian las pérdidas extraordinaria-
mente con la estrangulacién de la corriente.

8.10. Rejillas

Las rejillas son elementos de proteccién que se colocan a la entrada de las tuberias o
galerias de presién, antes de las compuertas (foto 8.5). Tienen por objeto impedir el paso
a cuerpos solidos que puedan dafiar los dlabes del distribuidor y del rodete de la turbina. Se
clasifican en gruesas y finas. Las primeras estin constituidas por barrotes metalicos que de:
jan entre si una luz de 5 a 25 cent{metros y detienen cuerpos de regular tamaiio, casi siempre
productos lefiosos o témpanos de hielo en climds frios. Las rejillas finas son las que en rea-
lidad ofrecen verdadera proteccién a los elementos de las turbinas. La distancia entre barrotes
es menor, s6lo de unos 3 centimetros.

8.11. Presas de embalse

Presa de embalse es una construccién, configurada por una cortina, de relativamente
gran altura, levanta en el cauce de un rio, en direccién transversal, que produciendo una obs-
truccién a la corriente, crea, en el propio cauce, un embalse o pantano artificial, cuya capa-
cidad es con frecuencia de varios miles de millones de metros cubicos de agua, alcanzando la
cola varias decenas de kilémetros aguas arriba de la cortina. A veces se hacen necesarios digues
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Foto B.5 Rejilla de proteccion con rastrille limpiader.
{Cortesia Allts Chalmers)
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de contencién en ciertas partes del cauce para mantener un determinado nivel en el vaso, El
nivel se controla por medio de un vertedor de demasias, de compuertas y de valvulas de
alivio.

Este tipo de obra cumple casi siempre los fines siguientes:

1) Regulariza el caudal del rio de forma a mantenér unas condiciones de flujo de
acuerdo con las necesidades que se tengan aguas abajo de la presa.

2} Garantiza el régimen de riegos de las tierras limitrofes, de manera que éstos pue-
dan realizarse en las épocas y momentos propicios, sin importar los perfodos de seca.

3) Asegura los abastecimientos de agua potable, servicios sanitarios o industriales de
las ciudades y pueblos que atraviesa el rio.

4) Debidamente regulado el nivel, ofrece proteccién en caso de avenidas, reteniendo
en su vaso las avalanchas producidas por abundantes lluvias.

5) La elevacion del nivel en el embalse sobre el nivel de aguas abajo de la cortina, per-
mite el aprovechamiento de un salto de agua, denominado salto de pie de presa, cuya energia
se utiliza en la generacién de electricidad para toda clase de usos industriales y domésticos.
El agua embalsada es energia almacenada, bajo la forma potencial, cuyo consumo puede re-
gularse y administrarse segin necesidades de los usuarios.

Las condiciones fundamentales a que estd sujeta la construccién de una presa de em-
balse suelen ser:

a) Que se pueda formar un vaso de gran capacidad, para lo cual es preferible buscar
zonas del cauce con fondo plano y bordes abiertos. Las gargantas profundas y cauces cerra-
dos son buenos para ganar altura de salto, pero en general no procuran tanta cubicacién como
los valles abiertos,

b) Que haya seguridad de llenado del vaso, y para esto debe hacerse un estudio cui-
dadoso del régimen de Iluvias y de aportacién de afluentes, a fin de llegar a conocer el caudal
disponible en el aprovechamiento del agua embalsada.

¢) Que los terrenos que constituyen el embalse sean impermeables y que no se haga
necesaria mucha obra de fabrica (diques.c malecones de retencién) para evitar derrames con

la elevacién del nivel.

d) Que se tenga un lugar propicio para el emplazamiento de la cortina, como puede
ser un estrechamiento en el cauce, que permita reducir la longitud de la presa y que ofrezca
la posibilidad de obtener buena altura de salto. El terreno debe ser firme para la cimenta-
cién de la construccién.

8.12. Tipos de presa de embalse

De acuerdo con el material empleado en su formacién las presas de embalse pueden
Ser:

1) Presas de materiales incoherentes, que se mantienen unidos por su peso, consiguién-
dose la impermeabilidad con apelmazamiento, mediante apisonado, cilindrado, sedimentacidn,
o por una pantalla de fibrica dispuesta junio al paramento de aguas arriba, o por un corazén
de arcilla. De este grupo son las presas de tierra, las de enrocamiento o escollera y las mixtas.

2) Presas construidas con materiales coherentes, que, a la vez dan resistencia e imper-
meabilidad. En este grupo se clasifican las cortinas de fabrica, como son, las de gravedad,
boveda sencilla, bovedas multiples y otros tipos.

Las presas de embalse han de ser pricticamente impermeables para que sea eficaz el
almacenamiento de agua; v han de ser estables, resistiendo, con suficiente garantia, a los es-
fuerzos a que estan sometidas,
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8.13. Presas de tierra

Son las mas antiguas en la historia de la construccion de embalses, y se comprende
que, al llevarlas a cabo, se pretendié crear un atajamiento natural analogo al que constitu-
yen las laderas de un valle. En la actualidad se emplea este tipo de presas en los casos de
valle abierto, donde por lo general se requieren cortinas de mayor longitud y altura reducida,
y donde ademés es dificil encontrar terreno propicio para cimentar la construccion.

El perfil transversal tipico es el trapecial, con taludes mas o menos tendidos y con
un ancho de coronacién correspondiente al lado menor del trapecio. La impermeabilizacién
se fia, o al macizo total, 0 a un espalddn aguas arriba, 0 a un nuicleo central de arcilla o de
concreto. Las dimensiones que se adoptan para el perfil no se deducen de céalculos matema-
ticos, sino de las modernas teorias de Geotecnia sobre la estabilidad de taludes, los cuales
se protegen con enrocamiento contra la erosién por oleaje.

La figura 8.12 representa, en seccién, la cortina de tierra, de tipc inglés, de la planta
“El Infiernillo”, Estado de Michoacén, México. Un corazén central de arcilla evitara cualquier
filtracién de agua; se halla protegide por capas de material seleccionado de arena y grava;
fuertes y espesas capas de enrocamiento constituyen los paramentos de aguas arriba y de aguas
abajo. En la misma figura se observan las dos ataguias que sirvieron para independizar un
fondo seco donde se levanté la cortina. Las ataguias se aprovecharon, en este caso, en la
formacion de la misma cortina.

8.14. Presas de enrocamiento o escollera

Las primeras presas de este tipo nacen en California, en 1848, con los buscadores de
oro. Esencialmente estan formadas por un macizo estabilizador de rocas y una pantalla im-
permeabilizadora. La adopcién de estas presas estd justificado en los casos siguientes:

1) Cuando no se tiene buena cimentacidn para una presa de fabrica, ni se encuentran
préoximas tierras de buera calidad para levantar una presa de tierra.

2) Cuando la obra de fibrica puede resultar muy costosa por dificultades de acarreos
de cemento y otros materiales.

3) En regiones muy frfas, que reducen el tiempo de trabajo en una obra de fdbrica.

4) Cuando el terreno de cimentacién es de roca muy agrietada, que diera lugar a filira-
ciones y a subpresiones que pusieran en peligro la estabilidad de una obra de fabrica.

5) Cuando se cuenta con canteras proximas para la sacada de las rocas necesarias
para levantar la cortina.

Este tipo de presas, lo mismo que las de tierra, requieren mds gastos de conservacidén
que las presas de concreto, pero resisten mejor que las de concreto a los movimientos sismicos
y las eventualidades de posibles roturas,

Se distinguen dos tipos o perfiles: el americano y el italiano. En Norteamérica la roca
se vierte a piedra perdida, arreglandola sélo a mano en un cierto espesor, en donde debe apo-
yarse la pantalla impermeabilizadora. El perfil resuita muy tendido y el volumen de cons-
truccién grande, pero se economiza mano de obra. En Italia se va arreglando la piedra a mano
como si se construyera un muro seco; el volumen de cortina es menor, pero se encarece la
mano de obra.

La pantalla impermeabilizadora se coloca en el paramento de aguas arriba y suele ser
de arcilla, protegida finalmente con capa de rocas para resistir al oleaje.

En algunos casos se construyen presas con muros o pantallas de concreto protegidos
por espaldones de rocas y tierra, a las cuales se les llama presas mixtas.
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GRAND COULEE
Longitud coronacifn 1280 m

L

——

Rio Cotormbia

Fig. B.13 Planic y perfil de la presau de grovedad de Grand Coulee, EE.UU.

8.15. Presas de gravedad

En la construccién de embalses, lo mds frecuente es emplear cortinas de fabrica y espe-
cialmente cortinas o presas de gravedad, asi denominadas porque resisten por su propio peso
los esfuerzos a que estdn sometidas. Como todas las presas de fabrica, las presas de grave-
dad requieren esencialmente, cimentacién sobre roca sana, resistente e impermeable. Se cons-
truyen de cemento, empleando grandes piedras, junto con otro material mas menudoe, ya que
es muy grande el volumen de obra; es lo que se Ilama concreto u hormigén ciclépeo. La tem-
peratura tiene gran jmportancia en la construccién y en la explotacién.

La forma planimétrica de las presas de gravedad puede ser rectilinea, o curvada en
el plano horizontal. Son varias las razones que arguyen los defensores de una y de otra de
estas dos formas, las cuales pueden resumirse asf{: Los partidarios de la forma curvada sostie-
nen que ésta puede presentar mejores condiciones de resistencia al empuje de las aguas y ante
las variaciones de temperatura. Los que defienden la forma recta prueban, que no son nece-
sarios los arcos horizontales para soportar Ja carga hidrostatica, que el volumen de obra es
menor y que se facilita Ja construccién. En la figura 8.13 se muestra en esquema la presa rec-
ta de Grand Coulee (EE. UU.).

8.16. Presas-bhdveda

Cuando se cuenta con un cauce estrecho y profundo para el emplazamiento de la cor-
tina, con laderas resistentes, es aconsejable una presa-boveda, por la economia de material
que ésta representa, En estas presas la subpresién es menor y el coeficiente de seguridad al
deslizamiento es mayor. Requieren un calculo v una construccién cuidadosos, asi como buena
impermeabilizacién. En algunos casos puede hacerse necesario crear estribos artificiales de
gravedad para regularizar las laderas.

La presa trabaja como ménsula empotrada en el piso y como arco apoyado en las la-
deras. La tendencia, al construir este tipo de presa, es reforzar mucho la base para dar resis-
tencia a la ménsula, de tal manera que la verdadera bdveda se tiene en la parte superior.

_ En su evolucién, la presa-béveda ha ido aligerando la base, introduciendo una junta
perimetral de apoyo en el piso, con lo que se han logrado estructuras méas esbeltas con forma
de capula. Son las conocidas presas de arco-cupula, que permiten abordar su calculo como
membranas. Descompuesta en elementos horizontales y verticales, los primeros son arcos que
rotulan en los estribos, y los segundos, ménsulas que rotulan en la base y apoyados en el arco
de coronacién que es de mayor espesor y rigidez por requerirlo la ubicaciéon del vertedor de
demasias. En la foto 8.6 se muestra la presa de arco-cupula del salto de Eume (Espafia).
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8.17. Planta o ecasa de maquinas

Se denomina planta, central o casa de maquinas al local destinado a alojar las tur-
binas, generadores, tableros de maniobra y aparatos auxiliares. La subestacién para la eleva-
cién del voltaje para el transporte de la energia eléctrica generada, se instala, por lo general,
a la intemperie (transformadores, interruptores, sistema de proteccion, barras colectoras, etc.).

La planta debe situarse junto al pie de presa y lo mas cerca posible del nivel de aguas
abajo, evitando desagiies largos, pues en caso de aluviones se pueden producir retrocesos o
zonas de calma que propician el depésito de sedimentos, los cuales pueden obstruir o elevar
el nivel, dificultando la descarga y reduciendo la altura de salto. Conviene tener presente, al
sefialar la ubicacién, las condiciones de acceso, que deben ser ficiles y buenas. De igual ma-
nera se debe procurar que la cimentacién encuentre roca firme y sana, siendo ésta una condi-
cién muy importante, ya que de la estanqueidad de la construccién depende también la amor-
tiguacion de las vibraciones de las maquinas. Es prudente prever espacio para futuras
ampliaciones. La construccién se realiza, por lo general, de concreto armado y en forma de
edificio de varios pisos, segin exigencias y proporciones de los grupos turbina-generador. En
ciertos casos, debidamente justificados, se sitia la planta en una excavacién subterranea, abier-
ta en las laderas del cauce (Fig. 8.14) o se aloja dentro de la misma cortina.

La toma de agua del embalse es muy variada. Se construye a veces una torre, llamada
torre de toma, a la cual penetra el agua por unas rejillas de proteccién contra cuerpos séli-
dos. De la torre pasa el agua a la conduccién a presién, en cuya entrada se dispone upa com-
puerta de cierre. En otros casos, se hace la toma en la ladera del embalse (Fig. 8.14), o en la
misma presa, siempre con la proteccién de la rejilla y la compuerta. La conduccién a presién
puede ser una galeria o tunel con poca pendiente en el primer tramo, con tuberia de presién
y fuerte pendiente en un segundo tramo, o también, la tuberfa de presién puede arrancar direc-
tamente de la toma.

Como saltos de apua de magnitud gigante pueden citarse el de Grand Coulee, sobre el
rio Columbia, en el estado de Washington (EE. UU), donde se hallan instaladas 12 turbinas de
820,000 HP cada una, con un peso de 520 toneladas por unmidad, girando a 72 rpm, bajo 285
pies de carga y con un gasto de 30,000 pies®/seg a través de vilvulas de 40 pies de didmetro.
En Rusia el salto de Krasnoyarsk, sobre el rfo Yenisei, el mas caudaloso de la URSS, tiene
una potencia instalada de 6.000,000 KW,

8.18. Plantas maremotrices

Las modernas turbinas hidriulicas de tipo axial, como las BULBO, capaces de apro-
vechar muy pequefias cargas y grandes caudales, estdn haciendo posible la utilizacién del
salto que puede producirse con la amplitud de la marea, esto es, por la diferencia de niveles
entre la marea alta y la marea baja en un lugar apropiado. Esto ha originado las plantas
maremotrices.

Para que sea realizable una obra de esta naturaleza, es preciso encontrar condiciones
propicias, como son, una variacién de nivel sensible dentro de un gran volumen de agua en
movimiento, con un ciclo regular de las mareas; un lugar satisfactorio para la ubicacién del
embalse y para la construccién de los digues de retencién del agua que arroja el mar.

La planta més importante de esta indole es sin duda, hasta hoy, la del Rance, en las
costas de Bretafla (Francia), que ya lleva varios afios en operacién. En el estuario del Rance
la amplitud de la marea es por término medio de 8.50 metros, alcanza a veces 13.50 metros,
en los equinoccios, cuando el desplazamiento del agua llega hasta 180 millones de metros cubi-
cos, que corresponde a un caudal de 18,000 m?*/seg. Por otra parte, el ciclo de mareas es muy
favorable: Dos pleamar y dos bajamar en 24 horas 50 minutos. He aqui el ritmo de apro-
vechamiento que puede seguirse: : ‘
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1} Ciclo de simple efecto, al vaciar el embalse.
2) Ciclo de doble efecto, al Henar y al vaciar el embalse.

Estos ciclos operan de la manera siguiente:

1) Ciclo de simple efecto al vaciar el embalse. Se llena el vaso al subir la marea (fase
a, Fig. 8.15). A mar alta se cterran las compuertas, quedando el vaso lleno; el nivel del mar y
el del embalse es el mismo, punto B. Viene una fase de espera, o de bombeo, (b); el nivel
del mar baja hasta C; el del vaso puede ser C’' o C”, sin o con bombeo respectivamente. Sigue
la fase de trabajo (c), dando salida al agua a través de las turbinas, aprovechindose la car-
ga C'C, que va descendiendo hasta el valor A’A. Cesa la utilizacién y comienza de nuevo el
llenado del vaso, al empezar a subir el nivel mar en A, repitiéndose el ciclo de nuevo.

2) Ciclo de doble efecto, al llenar y al vaciar el embalse. Al empezar a subir la marea
(punto A, Fig. 8.16) hay una fase de espera durante la cual el nivel del agua del mar sube
hasta B, pero el del embalse permanece en AB’, porque estdn cerradas las compuertas y no
entra agua en el vaso. Ya en B el nivel del mar, se da entrada al agua por las turbinas (previa
la debida orientacion de los alabes, ya que cambia el sentido del flujo), con lo que se genera
energia en la subida de la marea, aprovechdndose la carga BB’, la cual va cayendo ligeramen-
te hasta CC’, pues. va subiendo el nivel en el embalse a un ritmo més rapido que el del mar.
Al reducirse la carga a CC’ se paran las turbinas y se termina de llenar el vaso por las com-
puertas, hasta el punto D. Se cierran las compuertas y viene una fase de espera, o de bombeo,
durante la cual, el nivel del mar baja hasta E y el del vaso permanece en DE’ (sin bombeo), o
sube hasta E” (con bombeo). Entra la fase de trabajo dando salida al agua por las turbinas;
la carga aprovechable varfa de E'E (o0 E”E) hasta F'F (0o F”F), (sin o con bombeo). Al redu-
cirse la carga a F'F se interrumpe e! funcionamiento de las turbinas y el embalse se vacia
hasta el nivel G en que se encuentra el mismo nivel que el mar, ya empezando a subir la ma-
rea. Se cierran las compuertas en G y sigue una fase de espera, o de bombeo (ahora del vaso
al mar}), hasta que la diferencia de niveles entre e¢] mar y el vaso alcanza el valor HH" o HH”
(sin o con bombeo). Se da seguidamente entrada del agua al vaso por las turbinas, aprove-
chandose la carga HH' ¢ HH”, la cual se va reduciendo snavemente hasta el valor II" o 1177, Se
interrumpe el trabajo de las turbinas y termina el llenado del embalse por las compuertas
hasta A, donde se repite de nuevo todo €l ciclo.

Como ya se ha sefalado, las turbinas tienen que poder operar en dos sentidos opues-
tos de flujo, y con carga vartable. Las turbinas tipo BULBO, instaladas en Rance, son de hélice
con Alabes de paso variable, tipo Kaplan, permitiendo el ajuste conveniente con la variacién
de la potencia y el cambio de sentido del flujo. Hay instalados 24 grupos turbina-generador,
de 10,000 KW cada uno, para una carga de 575 metros, con un didmetro de hélice de 5.35
metros, girando a 93.75 rpm, los cuales generan unos 544 millones de KWH anuales.

8.19. Esquema de una plania hidroeléctrica

En la figura 8.17 se presenta en esquema una planta hidroeléctrica. Una cortina pro-
duce el atajamiento de la corriente del rio y determina un embalse. Parte de la cortina sirve
de vertedor de demasias, permitiendo ademas regular el nivel del agua por medio de compuer-
tas (3), las cuales se abren en el caso de que se tengan que desalojar grandes caudales, Para
pequefios caudales se hace uso de las valvulas de descarga libre (6).

El agua que van a utilizar las turbinas se hace pasar a través de unas compuertas
(2), protegidas por rejillas, hacia la tuberfa de presién, al final de la cual se halla una vilvula
de cierre (5). Cede el agua su energia a las turbinas (9) y descarga por el tubo de desfogue
(8) en el socaz.
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Fig. B.16 Ciclo de dcble efecto, al vaciar y llenor el embalse.
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Montados en el mismo eje de las turbinas estan los generadores eléctricos (10), y sus
excitatrices (11). La energia eléctrica generada se manda a las lineas de transmisién, elevada
la tensién previamente por medio de los transformadores (12), protegidos por los interrup-
tores (14),

El control de operacién de la planta se lleva a cabo en una sala (13) donde se hallan
instalados los tableros de mando,
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Problemas sobre bombas

B.l. Una bomba centrifuga tiene un gasto de agua de 300 galones por minuto girando a
1,450 rpm. El angulo del alabe a la salida 8. = 30°. La luz entre cubiertas a la salida es

1
e, = Splg. La componente radial es constante e igual a 6 pies por segundo. a) Dibuje el diagra-

ma vectorial a la salida. ) Calcule la carga suponiendo un rendimiento de 100%. ¢) Dibuje la
curva carga-caudal. d) Sefiale la carga correspondiente a la salida cerrada.

B.2. El agua alcanza al impulsor de una bomba centrifuga en direccién axial a una ve-
locidad de 8 pies/seg operando en condiciones de disefio. El didmetro exterior del ojo es de 4
pulgadas, el interior de 1'% pulgadas y el del impulsor 14 pulgadas. La luz entre cubiertas a la
salida es una pulgada. El caudal es de 1 ,000 gpm y la velocidad de giro 1,760 rpm. Los dlabes es-
t4n curvados hacia atrds y 8. = 35°

a) Defina rendimientos y calcule la carga y la potencia.

b) Calcule el grade de reaccion,

¢) Calcule los angulos del 4labe a Ja entrada, en los puntos interior y exterior del ojo.

d) Demuestre que se produce golpeteo o separacién al modificar el caudal a valores de
+50% sobre los valores de disefio.

B.3. Se desea construir una bomba prototipe para un gasto de 20 pies®/seg y una carga
total de 50 pies. Se procede antes de realizar unas pruebas en el laboratorio con un modelo de
caracteristicas similares, donde se dispone de un motor de 10 HP nominales y un caudal de 3
pies®/seg. Determine para el modelo: a) Tipo de bomba. b) Velocidad de giro en rpm. ¢} Dis-
metro del impulsor,

B4. Calcule el gasto de agua en gpm de una bomba centrifuga de las caracteristicas si-
guientes: N = 2,400 rpm, Diw, = 10 plg; luz entre cubiertas a la salida, e = 1% plg. Alabes
curvados hacia atras, 8. = 30°. No hay componente tangencial de la velocidad del agua a la en-
trada. La bomba se mueve con un motor de 150 HP nominales y ¢l rendimiento global del grupo
moto-bomba es de 65%. ,

B.5. El gasto normal de una bomba radial es de 260 gpm trabajando en condiciones
de disefio y girando a 1,450 rpm, El didmetro del impulsor es de 12 plg y la luz entre cubjer-
tas a la salida % plg. Con la salida cerrada la diferencia de presién entre la entrada y la sa-

(- i)
Nma =
lida es de 44 lbs/plg®. Considerando que el readimiento manométrico Us V] o de 60%,

calcule el dngulo del 4labe a la salida. Considere 4labes bidimensionales y que no hay giro del
agua a la entrada.

B.6. Para secar una laguna, cerrada por un dique, se emplean bombas axiales que
permiten mover grandes caudales aunque a cargas reducidas. Justifique el empleo de este tipo
de bombas al tratar de instalar unidades para un caudal de 40,000 gpm y una carga de 30 pies.
Calcule la velocidad de giro, el didmetro del impulsor y la potencia del! motor por unidad.

2533
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B.7. Para dar servicio a un poblado se toma agua de una presa y se eleva a un tanque
- desde donde se efectda la distribucién al vecindario. La diferencia de niveles entre la presa
y el tanque es de 250 pies; la longitud de la tuberia, de acero comercial, es de 40,000 pies y
el caudal necesario 8,000 gpm. Defina la estacion de bormbeo necesaria, el tipo de bombas, la
velocidad de giro, el diametro de los impulsores, y la potencia total necesaria para dar este
servicio.

B.8. Resuelva el problema 7 para una diferencia de niveles de 600 pies.

B.9. Resuelva el problema 7 suponiendo que el nivel del tanque de distribucién esta
60 pies mds bajo que el de la presa.

B.10. Resuelva el problema 7 suponiendo que la longitud de la tuberia es de 10,000 pies.

B.11. De un tanque de almacenamiento situado en una loma se alimenta otro tanque
de servicio por corriente natural, manteniéndose una diferencia de niveles de 90 pies con un
caudal de 2 pies’/seg, Se quiere aumentar el caudal a 2.5 pies®/seg poniende una bomba auxi-
liar y conservando la misma tuberfa. Supuestas las pérdidas en tuberia proporcionales al cua-
drado del gasto, calcular: a) Tipo de bomba. b) Velocidad de rotacién. ¢) Didmetro del im-
pulsor. d) Potencia del motor.

B.12. Calcular la velocidad de rotacién en rpm, el nimero de pasos y la potencia del
motor de una bomba de pozo profundo del tipo tazones, cuya carga piezométrica sea 750 pies,
el gasto 550 gpm y el impulsor de 8 pulpadas.

B.13. Una bomba radial gue gira a 1,200 rpm impulsa agua por una tuberia contra
una columna de 120 pies. El diametro del impulsor es de 14 plg y la luz entre cubiertas a
la salida es una pulgada. Los dlabes estan curvados hacia atrds y 8. = 35°. Suponiendo nn =
80%, calcule el gasto v la potencia del motor. Las pérdidas en tuberia son 25 pies y no hay
giro del agua en el ataque del agua al alabe a la entrada.

B.14. El impulsor de una bomba centrifuga tiene un didmetro de 8 plg v gira a
1,200 rpm. Los alabes estan curvados hacia atrds y 8. = 28°. La luz entre cubiertas a la salida
es de 3 plg. La voluta convierte ¢l 60% de la carga dindmica en carga de presién. En la suc-

L3

cién hay una pérdida de carga equivalente a 0.8%. No hay giro del agua a la entrada y

Vr =cte. Calcule el valor de Vi que hace méxima la energia de salida y los valores correspon-
dientes de Q, H v el rendimiento global. Considere que los dlabes son bidimensionales y que
el espesor de los Alabes reduce el drea de salida en un 12%,

B.15. Una bomba de iipo radial con 4labes bidimensionales tiene las siguientes carac-
ter{sticas: R, = 4”7, R, 127, 8, = 30°, B. = 25° e, = 2", e: = %", N = 1,750 rpm. Despreciando
el espesor de los dlabes y suponiendo que no hay giro del agua a la entrada, calcule el gasto
y la gradiente de presién creada por la bomba entre la entrada y la salida. Desprecie las pér-
didas.

B.16. Definir las caracteristicas de una bomba de pozo profundo, para un caudal de
300 gpm y una carga de 400 pies.

B.17. Para incrementar el caudal de agua en una tuberfa se instala una bomba auxiliar.
Sin la bomba y debido a una pendiente natural de 50 pies entre la toma y la descarga, el gasto
es de 10,000 gpm; con la bomba instalada se espera tener un gasto de 20,000 gpm. Defina la
bomba que pueda hacer este servicio.

B.18. Con fines de recuperacién de energia, se almacena agua en un gran depdsito si-
tuado en una loma. El agna se eleva de un rio cercano por medio de bombas que trabajan un
turno de 8 horas por dfa; la recuperacién se efecttia con turbinas que operan en otro turno
de 8 horas por dfa. Suponiendo que la diferencia media de niveles entre el rio y el depdsito
es de 350 metros y que el caudal a mover es de 20 m’/seg, calcular las caracteristicas de la
estacién de bombeo.

B.19. Resuelva el problema B.18 para una diferencia de niveles de 80 pies y el mismo
caudal. :
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B.20. Resuelva el problema B.18 para una diferencia de niveles de 80 pies y un caudal
de 20,000 gpm,

Problemas sobre turbinas hidranlicas

T.1. En un salto de agua se cuenta com una carga estimada neta de 97.75 m y un
caudal disponible de 11.4 m®%/ seg. Por condiciones del servicio se van a instalar dos unidades
generadoras. Calcular: 1) Tipo de turbinas. 2) Potencia por unidad. 3) Velocidad de giro.

T.2. La potencia disponible en un aprovechamiento se ha estimado en 100,000 CV, ins-
talando 4 turbinas hidréulicas que permitan- utilizar una carga de 510 metros, Calcular: 1)
Tipo de turbinas. 2) Caudal por unidad. 3) Velocidad especifica.

T.3. Una planta hidroeléctrica tiene instaladas 5 unidades Francis bajo una carga de
37.5 metros y un caudal de 19 m*/seg, como condiciones de disefio. Calcular: 1) Velocidad
especifica. 2) Potencia por unidad. 3) Velocidad de giro. 4) Parametro de cavitacién. 5) Po-
sicién de las turbinas respecto al nivel de aguas abajo. 6) Didmetros Dy y D..

TA4. Una turbina hidraulica trabaja bajo una carga neta de 25 metros dando una po-
tencia de 15,400 CV. Calcular: 1) Tipo de turbina, 2) Velocidad especifica. 3) Caudal. 4) Ve-
locidad de giro. 5) Altura de aspiracién. 6) Didmetro del rodete.

T.5. Una turbina Pelton opera con una carga de 450 metros y un caudal de 10 m®/seg.
Calcular: 1) Velocidad especifica. 2) Potencia. 3) Velocidad de giro. 4) Didmetro de la rueda.
5) Numero de chorros. 6) Posicién del eje (horizontal o vertical). 7) Numero de alabes.

T.6. Una turbina trabaja bajo una carga de 57 metros, dando una potencia de 30,200
CV. Determinar: 1) Tipo de turbina. 2) Velocidad de giro. 3) Caudal. 4) Pardmetro de cavi-
tacién. 5) Posicién de la turbina respecto al nivel de aguas abajo.

T.7. Una turbina Kaplan debe operar bajo upa carga de 3550 metros, produciendo
una potencia de 12,900 HP. Calcular: 1) Velocidad especifica. 2) Velocidad de giro, 3) Caudal.
4) Didmetro de la hélice. 5) Velocidad axial del agua. 6} Altura de aspiracién.

T.8. Una turbina trabaja bajo una carga de 460 metros, dando una potencia de 30,600
CV. Calcular: 1) Tipo de turbina. 2) Velocidad de giro. 3) Didmetro del rodete movil.

T.9. Se tiene un salto de agua de 149.5 metros y un caudal disponible de 1 m?®/seg.
Defina tipo, nitmero y caracteristicas de las turbinas para este aprovechamiento hidraulico.

T.10. En un salto de pie de presa se hallan instaladas 6 turbinas, cada una con una
potencia de 170,000 CV, operando bajo una carga de 139 metros. Calcule: 1) Tipo de turbinas.
2) Velocidad especifica. 3) Velocidad de giro con generadores de 50 ciclos/seg. 4) Parametro
de cavitacién. 5) Posicién de las turbinas respecto al socaz. 6) Diametros del rodete, 7) Altura
del distribuidor. 8) Dimensiones de la cdmara de alimentacién. 9) Dimensiones del tubo de
desfogue,

T.11. Una turbina Kaplan de eje vertical trabaja bajo una carga de 45 metros, con
un caudal de 27.60 m®/seg. Determine: 1) Velocidad especifica. 2) Velocidad de giro. 3} Po-
tencia. 4) Didametro de la hélice. 5} Dimensiones de la caja espiral. 6) Dimensiones del tubo
de desfogue. 7) Numero de polos del generador para una frecuencia de 60 ciclos/seg.

T.12. Se proyecta sacar del embalse de una presa un caudal de 120 m*/seg. Si la carga
de disefo es de 87 metros, determine: 1) Nuamero de turbinas. 2) Tipo de turbinas. 3) Velo-
cidad especifica. 4) Velocidad de giro. 5} Nitmero de polos del generador ajustado a una fre-
cuencia de 60 ciclos/seg. -

T.13. En un salto de agua de 342 metros se obtiene una potencia de 166,000 CV. De-
termine el pumero, tipo y caracteristicas de las turbinas instaladas.

T.14. Un salto de 942 metros es aprovechado por una turbina produciendo una poten-
cia de 99,000 CV, Determine el tipo de turbina y sus caracteristicas principales.

T.15. Una turbina aprovecha un caudal de 17.5 m*/seg. y una carga de 48.50 metros.
Calcule las caracterfsticas principales de dicha turbina, conectada a un generador de 60 ci-
clos/seg,
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T.16. En una planta hidroeléctrica se halla instalada una potencia de 108400 CV
aprovechando un salto de 32.3 metros. Defina el niimero de unidades, tipo y caracteristicas
fundamentales.

T.17. Dos turbinas Francis se encuentran instaladas aprovechando cada una un caudal
de 49.5 m®/seg. bajo una carga de 71 metros (condiciones de disefio). Calcule: 1) Velocidad
especifica. 2) Velocidad de giro. 3) Didmetros D y D.. 4) Altura del distribuidor. 5) Coeficien-
tes de velocidad &, y ¢,. 6) Dimensiones de la caja espiral. 7) Dimensiones del tubo de desfo-
gue. 8) Parametro de cavitacién. 9) Posicién de las turbinas respecto al nivel de aguas abajo.

T.18. En una turbina Francis, trabajando en las condiciones de disefio, el valor del
dngulo del distribuidor es de 35°. Si el angulo del dlabe del rodete moévil es de 100°, ¢cual sera
el valor del angulo del distribuidor cuando la turbina trabaje al 80% de la potencia de disefio?
¢Y cuanto para el 110%?

T.19. Una turbina operando bajo una carga de 48.50 metros da una potencia de 28,500
HP. Defina el tipo de turbinas y sus caracteristicas principales.

T.20. Dibuje la curva de rendimiento en funcién de la potencia de una turbina Francis
que deba trabajar con una carga de 90 metros, considerando n. = 260 y N = 225 rpm.

T.21. Trace la curva de rendimiento en funcién de la potencia de una turbina Kaplan
que trabaja bajo una carga de 45 metros, considerando n, = 400 y N = 300 rpm.

T.22, Dibuje la curva de rendimiento en funcién de la potencia de una turbina Pelton
que opera bajo una carga de 220 metros, considerando n, = 30 y N = 600 rpm.

Tabla de eguivalencia de unidades

Por razones que se explican en el prélogo, se ha juzgado 1til hacer uso de los sistemas
inglés y métrico, en las unidades, debido a que ambos tienen aplicacién practica en el campo
de las turboméquinas que se estd tratando. Para facilitar las conversiones se da la tabla de
equivalencias siguiente:

LONGITUD SUPERFICIE
1 in 2.5400 cm 1 sq in 6.4516 cm*
1 ft 0.3048 m 1 sq ft 92903 dm®
1yd 09144 m 1 sq yd 0.8361 m*
1 stat mile 1.6093 km 1 acre 4840 sq yd
1 naut mile 1.8532 km

CAPACIDAD GASTO VOLUMETRICO
lecuin 163871 cm’ 1 US gal/min 02271 wm’/hr
lcuft 28.3167 dm® 1 US gal/min 0.063 It/seg

" lecuyd 0.7646 m® 15.852 gal/min 1 1t/seg

1 US galén 37854 dm*
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1lb
22046 lbs
22046 Ibs
2000 lbs
2240 lbs

TEMPERATURA

°F = 9/5°C + 32
°R = °F + 460
K= “C + 273
R =9/5°K

erg/seg

int. I/seg
Kgm/seg.
Ib-pie/seg
in KW

IT Kcal/seg
BTU/seg
Ccv

HP

045359 K
1 'Kg Sii

%

1 Ton. corta

! Ton. larga

INT. KW

9.9981 x 10-"

1.0000 x 10°*

9.8048 x 10~

13556 x 10~
1

4.1860

1.0549

0.73536

0.74556

257 .

= iwsm Kgfcm"
34532 x 10 Kg/em®

1 BTU

1 BTU/Ib 555 1T §
1 lb-pie 0.1383 Kgm
1 Kgm 72333 Ibspie

POTENCIA

cv HP
1.3596 »x 10 1.3410 x 10-%
1.3599 x 10° 1.3413 x 10+
1.3333 x 10- 13151 x 10~
1.8434 x 10-° 1.8182 x 10~
13599 133
56925 56147
14345 14149

1 0.98632
10139 1
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