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2 Bombas Centrifugas

0. INTRODUCCION

El movimiento de fluidos para su utilizacion industrial o agropecuaria requiere que a
éstos se le entregue energia. Por otra parte, se presenta con frecuencia la situacion
opuesta: un fluido dispone de energia y se la desea aprovechar en una forma u otra. En
ambos casos se realiza un intercambio de energia entre un fluido y una maquina
apropiada.

Los casos anteriormente planteados sugieren una primera clasificacion de
las maquinas en que se intercambia energia con un fluido:

e maquinas operadoras : las que entregan energia al fluido; se trata de las bombas, los
ventiladores, los compresores y sus variantes

e maquinas receptoras o motores : las que retiran energia del fluido; se trata de las
turbinas hidraulicas o edlicas, los motores hidraulicos y neumaticos y sus variantes.

Una clasificacion mas extensa se muestra en el cuadro siguiente.
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Méquinas
operadoras

Magquinas
receptoras

Rotativas

Fluido
incompresible

Otras

Rotativas
Fluido compresible

Otras

Rotativas

Fluido compresible

Fluido
incompresible

Rotativas

Reciprocantes

Reciprocantes

Volumétricas

Turbodindmicas o
turboméquinas

Bombas de pist6n
Bombas de diafragma

ariete hidraulico
eyector
bomba mamut (air-lift)

Cinéticas

Volumétricas

Reciprocantes | Compresores de piston

| De anillo liquido

Turbina de gas
Turbina de vapor
Turbina de paletas
(motor neumatico)

Motores de combustién
interna

Méquinas de vapor
Motores de gas (o de
aire comprimido)

De desplazamiento
positivo (volumétricas)

Cinéticas

Bombas de I6bulos

Bombas de paletas deslizantes
Bombas de tornillo

Bombas peristalticas

Bombas radiales

Bombas y ventiladores axiales
Bombas de flujo mixto
Soplantes Sirocco

Bombas periféricas

Bombas de vértice

Turbocompresores

De tornillo
De paletas deslizantes
De I6bulos (Roots, ...)

De paletas

De engranajes

Eologeneradores
Turbinas Pelton

Turbinas Francis
Turbinas Kaplan
Turbinas de flujo cruzado

Ruedas de pelo de agua
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(Se podria afadir otros tipos de bombas que no encuadran exactamente en la
clasificacién anterior, como las electromagnéticas o las turbomoleculares, pero
cuyo escaso uso industrial las hace de menor interés)

En lo sucesivo, salvo advertencia expresa, se estudiara el funcionamiento de
las maquinas operadoras. Dentro de éstas, cabe distinguir entre las que
trabajan con fluido compresible o las que entregan energia a un fluido que
se puede considerar incompresible.

Se hard especial hincapié en las maquinas operadoras Ilamadas
turbomaquinas, debido a su amplisimo uso, logrado en base a la versatilidad
de su funcionamiento y a los desarrollos cientificos y tecnoldgicos que han
posibilitado su difusion.

1. DESCRIPCION DE UNA BOMBA CENTRIFUGA.

Una bomba centrifuga radial estd representada, en cortes meridional y
transversal, en las figuras 1.1 y 1.2. Sus partes principales, segun el
recorrido del fluido, son:

A) Entrada, roscada o con platina, unida a la cafieria de succién S

B) Rotor o rodete o impulsor movil R, girando con velocidad angular o.
Estd constituido, fundamentalmente, por paletas o &alabes que entregan
energia al fluido. De su disefio y construccion dependen fundamentalmente
las caracteristicas de la bomba. Se indicara que una magnitud hidraulica esta
medida a la entrada o a la salida del rotor afectandola con un subindice 1 6 2
respectivamente.

C) Difusor D, cuyo cometido es reducir la velocidad absoluta v, a la salida
del rotor hasta un valor v; (a la salida del difusor). Esta constituido por
alabes o paletas directrices, fijas. En muchas bombas no se utiliza difusor.

D) Una voluta o caja espiral V que cumple también una funcién de difusor:
reducir la velocidad absoluta del fluido que sale del rotor o del difusor,
guiando ademas al fluido hasta una salida (roscada o con platina) que va
unida a la caferia de impulsion.
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Figura 1.1.- Figura 1.2
Corte meridional de una bomba centrifuga. Corte transversal de una bomba centrifuga

En la figura 1.3 se presentan las dimensiones caracteristicas del rotor de una
bomba centrifuga:

= Didmetros exterior e interior D; y D,
= Anchos del rotor a la entrada a los alabes y en su salida, I,y I,
= Angulos de alabe a la entrada y a la salida, Sip Y Bop

|

Figura 1.3
Dimensiones caracteristicas de un rotor.
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2. GENERALIDADES DEL DISENO DE UNA BOMBA.

2.1. Introduccion.

La energia entregada por el rotor al fluido depende de las condiciones
cinematicas del escurrimiento asi como de la geometria del rotor y las
distintas partes de la bomba.

El rotor estd constituido por canales curvilineos rotatorios por los que
circula el fluido. En estas condiciones, la estructura cinematica del flujo en
su interior es de suma complejidad. Para permitir su abordaje analitico se
debe realizar algunas hipoétesis simplificadoras. Modernamente, se dispone
de herramientas computacionales que permiten el estudio numérico; pero
este tipo de estudios debe ser realizado caso por caso, informando al modelo
numérico, en detalle, la geometria de cada bomba y realizando una corrida
para cada condicién de borde que se desee estudiar. Para los fendbmenos no
estacionarios, ademas, se debe definir la condicion inicial para cada caso.
Dependiendo de la precision deseada, cada corrida de dichos modelos
numéricos (cada punto de funcionamiento que se desee estudiar) puede
involucrar un tiempo de maquina de varios minutos a muchas horas y ain
dias.

Por estos motivos, tiene interés un abordaje analitico que, alimentado con

informacion experimental, permita el conocimiento de las caracteristicas
bésicas del funcionamiento de las bombas.

2.2 Triangulos de velocidades.

Como primera aproximacion se admitira:

1-  que las velocidades de entrada o de salida al rotor (absolutas o
relativas) son respectivamente uniformes (a menos de una rotacion)
(ver figura 2.1);

2-  que las velocidades relativas de salida son colineales con las tangentes
al borde de fuga de los alabes (ver figura 2.2);

Sean Vi, V, las velocidades absolutas de entrada y de salida
respectivamente; VRr1, Vro las velocidades relativas correspondientes a un

referencial solidario al rodete y Ul , Uz las de arrastre en la entrada y la
salida.
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Estas velocidades cumpliran
las relaciones conocidas:

formando los "triangulos de
velocidades" a la entrada y a la salida
(ver fig.2.2).

Es usual considerar que v, es radial.
Ello se cumple si al entrar al rotor el
fluido tiene momento de cantidad de
movimiento nulo respecto al eje de la
maquina, lo cual ocurre cuando la

Figura 2.1 cafieria de admision esta bien disefiada
Velocidades a la entrada y salida del rotor y no existe ningun sistema de &labes,
fijos o moviles, corriente arriba del

rotor. En este caso, entonces, a, = 37[

Los angulos de las tangentes a los alabes
en el borde de ataque y el de fuga se
indicaran comof,, Sy (ver figura 1.3) y
se diferenciaran, como se indica en la
figura 2.2, de los angulos formados por las
velocidades relativas del fluido; éstos se
indicaran como A, y /5 respectivamente.

Para que no haya separacion de la capa
limite en el borde de ataque del alabe
(efecto que se suele denominar “choque™),
éste debera formar, en la entrada, un
angulo con la tangente a la circunferencia:

P =H

Suponiendo  velocidad de rotacion
constante, u; y u, no dependen del caudal
circulante:

siendo D, y D, los diametros de entrada y
salida, respectivamente, del rotor (ver
figura 1.3).

Figura 2.2
Triangulos de velocidades
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Pero v; y V, variaran directamente con el caudal, dentro de las hip6tesis

admitidas. Por lo tanto los triangulos de velocidades se modifican no
homotéticamente.

Entre otras consecuencias, merece sefialarse que si, cuando la bomba trabaja
a su caudal de disefio se cumple £, = f, esta condicion no se cumplira
cuando circule un caudal distinto a ese.

2.3 Teorema de Euler.

Sea Q un volumen de fluido en movimiento. Sea p la densidad de dicho
fluido y v su velocidad, referida a un referencial galileano. La segunda
ecuacion cardinal, o ecuacion de conservacion del momento angular o de
conservacion del momento de la cantidad de movimiento del fluido aplicada
a dicha porcion de fluido se expresa:
M = % [(P-0)A p¥]dv (2.3.1)
Q

donde O es un punto fijo respecto al referencial galileano de referenciay M
es el momento, respecto a O, de las fuerzas que un rotor ejerce sobre el
fluido que por él circula.

Aplicando el teorema del transporte, se obtiene

M= iz[[(P—O)/\pV]dQ + [[(P-0)npv](vxn)ds (2.3.2)

El principal interés técnico se centra en la determinacion de componente del
par segtn el eje respecto al cual gira el rotor. Se puede demostrar* que, en
régimen estacionario, la proyeccion M del par sobre el eje de rotacion vale

M — 7/ Qt (rz V2 COSO!Z _ rl Vl Cosal ) = j/_Qt 02 X\_/Z _alX\_/l
g

0w

donde vy es el peso especifico del fluido y o es la velocidad de rotacion del
rotor.

La potencia por unidad de gasto en peso vale, entonces,

M o _ U2 XV2 — U1 XV1 (2.3.3)
7 Q g

! Se demuestra rigurosamente en el curso de Maquinas para Fluidos 2.
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La ecuacion (2.3.3), llamada teorema de Euler?, es la ecuacién basica que
explica el intercambio energético en las maquinas centrifugas. Es valida
tanto para fluido perfecto como viscoso, compresible o incompresible.

2.4 Carga tedrica ideal.

Se llama H; a la potencia por unidad de gasto (en peso) que le entrega el
rotor al fluido. O sea,

H, - Mo (2.4.1)

7Q,

Ahora bien, la potencia entregada por el rotor al fluido no es aprovechada en
su totalidad, pues parte se transforma en calor. Ello se evidencia bajo la
forma de pérdidas de energia mecénica en el interior del rotor, que
basicamente se transforman en calor. Aplicando el teorema de Bernoulli
generalizado, se llega a que :

Ho = E2-E1+ & = H+ & (2.4.2)

donde E; y E; son los trinomios de Bernoulli evaluados a la entrada y a la
salida del rotor respectivamente; H =E,-E; esla potencia por unidad
de gasto en peso recibida por el fluido (potencia mecanica) y <12 son las
pérdidas de energia en el rotor por unidad de peso circulante (potencia
térmica).

En virtud del teorema de Euler (2.3.2), en las hip6tesis 1 y 2 mencionadas
en 2.2, la potencia por unidad de gasto se puede expresar:

Hy, = — 243
t g (2.4.3)

Ahora bien, el cumplimiento de las hipdtesis referidas requiere un flujo
perfectamente guiado. Esto se cumple en mayor medida cuanto mayor es el
namero de alabes. Por ello, al valor de la potencia por unidad de gasto
calculado en base a dichas hipdtesis se lo Ilama H:.., donde el subindice «
advierte que el calculo se refiere al caso limite (irreal) de flujo
perfectamente guiado por la existencia de infinitos alabes.

Por otra parte, en esas mismas hipdtesis se llega, aplicando el teorema del
coseno a los triangulos de velocidades a la entrada y a la salida, a:

o (ivi)e(u ;:12)_@;2 Vi) (2.4.4)

2 Obtenida en 1754 por Leonhard Euler (1707, Basilea, Suiza - 1783, San
Petersburgo, Rusia)
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ecuacion en la que se utilizan sélo los médulos de las velocidades a la
entrada y a la salida.

El primer sumando del segundo término de (2.4.4) representa el aumento de
altura debido a la variacion de energia cinética del fluido entre antes del
rotor y después de salir de éste. El segundo y tercer sumandos representan el
incremento en la presién desde la entrada al rotor hasta su salida.

Para el caso a, = g queda:

Hy, = = — 245
t ] (2.4.5)

0, llamando v, a la proyeccion de v, sobre a,,

Hy, = % (2.4.6)

2.5 Relacion entre caudal v velocidades relativas.

En la hipotesis de que la velocidad absoluta v, de entrada al rotor es
constante (a menos de una rotacion) en toda la superficie cilindrica de
entrada, el caudal seré:

Qt': JT- Dl.ll.V]-: T Dl'll‘VRl'Senﬁl (251)

siendo I; el ancho del rotor en la entrada. Pero el espesor t; de los alabes a
la entrada disminuye la seccion a considerar (ver fig. 2.3 ). Por lo tanto,
siendo Z el numero de alabes del rotor, el caudal que fluye por él sera:

Q = [ﬁ-Dl—Z L Jll'v1

sen g,
0 sea:
Q= 7.D1.hvig (2.5.2)
donde:
Z-t
81 = 1——1
7-D,-sen By,

Suponiendo  que el fluido  estd
perfectamente guiado por el empaletado del

. S, . Figura 2.3
rotor, la direccion de vg, estara dada por el Espesor de los alabes

angulo f,, de las paletas con la tangente a la
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circunferencia de salida. Por lo tanto, se verificara:

P = P

El caudal, calculado a la salida, vale entonces:

Qt = . D2 . |2 .VR2 . senﬂz . & (253)
donde I, es el ancho del rotor a la salida, D, es el didmetro de salida y
Z-t
g, = 1- 2
7-D,-sen g,,

Para élabes con borde de salida afilado se puede, en una primera
aproximacion, suponer que &, = 1. Pero los bordes de ataque del &labe
siempre tienen un espesor no despreciable. En rotores bien construidos
dicho borde se hace redondeado. Un borde de ataque afilado permitiria al
flujo una sola direccion de entrada sin desprendimientos. En cambio los
bordes redondeados tienen una gama de angulos de ataque para el flujo que
no provocan desprendimientos notables.

2.6 Correccion por numero finito de alabes.

Las ecuaciones (2.4.3) o (2.4.4) permiten calcular Hi, a partir de los
triangulos de velocidades segun se vio previamente. Pero dichas férmulas
reposan sobre las hipétesis de simplificacion mencionadas en 2.2. En los
casos reales las velocidades no son uniformes (a menos de una rotaciéon) ni
en magnitud ni en direccion en la superficie cilindrica entre dos alabes
consecutivos.

Una explicacion de esta falta de uniformidad reposa sobre el intercambio de
energia entre rotor y fluido: el fluido ejerce una reaccion sobre el rotor, que
se manifiesta como una diferencia de presiones entre la parte convexa de
cada &labe (extradds) y su parte concava (intradds). La consecuencia
inmediata es que las velocidades relativas son distintas en el extrados y en el
intrados. (Ver fig. 2.4 (a)).

Otra consecuencia de la diferencia de presiones entre ambas caras del alabe
es que no todo el labe entrega energia uniformemente. Por continuidad con
el fluido a la salida del rotor, en dos puntos inmediatos a la arista de salida
del alabe pero de un lado y otro de éste las presiones seran sensiblemente
iguales. La diferencia de presiones sera mayor, entonces, en la zona central
del rotor. Ello no implica que haya pérdidas de energia sino sélo que cada
alabe entrega una cantidad de energia menor de la que prevé el teorema de
Euler.

Por otra parte, el hecho de que el fluido deba cambiar de direccion (de axial
a radial) hace no uniforme el campo de velocidades en una seccién
transversal al movimiento. Este fendmeno es andlogo al que ocurre en un
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cambio de direccion en una
cafieria por la que circula fluido
(ver fig. 2.4 (b)). Puede verse en
la Ref. 2 un estudio detallado y
cuantificacion de este efecto
individualmente.

Otro hecho que explica la no
uniformidad del campo de
velocidades es la existencia de
una circulacion no nula en el
fluido que escurre entre alabes.
Este fenémeno puede
comprenderse en forma en
extremo simplificada si  se
imagina un fluido perfecto
escurriendo por el rotor. Se puede
demostrar (teorema de Lord
Kelvin) que el movimiento
absoluto del fluido, si es
irrotacional a la entrada a la
bomba, debe ser irrotacional en el
interior del rotor: siendo v la
velocidad absoluta,

VAV =0,
Por lo tanto

VAV, +7;)=0
de donde

siendo @ la velocidad angular del
rotor y k un versor colineal con
el eje orientado en sentido directo
respecto al sentido de giro.

En consecuencia, un observador
solidario al rotor que examine el
movimiento (relativo) del fluido
entre un par de alabes verg,
superpuesto a la corriente que
fluye desde la seccion de entrada
1 a la seccion de salida 2 (fig.

2

(a)

<
<

2

(b)

)

(©)

)

(d)

)

(€)

Fig. 2.4
Distribucion de las velocidades en un canal
de rotor
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2.4.(c) ), un torbellino, tal como se indica en la fig. 2.4 (d), que gira en
sentido opuesto al rotor. Ello indica que si se calcula la circulacion del
vector vy en el circuito cerrado C (ver fig. 2.4 (c)) ésta resulta no nula. En la
hipotesis de fluido perfecto valdra:

§ VdP = [ (VAV,)-NdA=-2-0- A,

siendo S la region comprendida en el interior de la curva cerrada C y Asel
area de dicha region.

Debido al fendmeno precedente, la velocidad relativa sera, en modulo,
menor en la cara convexa del alabe y mayor del lado concavo ( fig.2.4(e)).

El resultado es que la velocidad v,, también varia. Dicha variacion equivale
a restar una velocidad Vs a la componente tangencial de la velocidad; en la
hipétesis de fluido perfecto,

Vs = Vs ( Z, sz, Dz/Dl )

En una segunda aproximacion, Vs también depende del coeficiente de
rozamiento de las superficies
internas del rotor.

Colabora a esta diferencia la
distorsion del angulo de entrada:
como resultado del movimiento
superpuesto, habra una componente
adicional de la velocidad a la
entrada que modifica el triangulo de

velocidades a la entrada (ver figura
2.5). Figura 2.5

Variacién del triangulo de velocidades a la entrada

Todos los efectos mencionados

explican la diferencia entre H; y Hi, segun dadas por (2.4.1) y (2.4.3)
respectivamente. Ello muestra que las hipotesis 1y 2 efectuadas en 2.2, que
introducen un esquema muy Util y simple como es el triangulo de
velocidades, tienen como desventaja que este esquema refleja el
comportamiento de un rotor ideal, que difiere sensiblemente del rotor real.

En conclusién, H; es igual a Hi..s6lo en un rotor ideal en el cual el flujo esta
perfectamente guiado a los efectos de reducir el fendmeno de circulacion
expuesto.

Para tomar en cuenta el hecho de que en un rotor real el nimero de alabes Z
es finito, se han elaborado varios métodos (ver ref. 4). La mayoria de ellos
corrigen el valor de vy, en base a una teoria sobre la forma de las
perturbaciones de la velocidad de salida y a mediciones experimentales.
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El método mas utilizado consiste en expresar H; como:
Hi = C. Hi (2.6.1)
donde C es un coeficiente C<1.

El coeficiente C depende del nimero Z de alabes y de la geometria del rotor
segun una relacién que se determina tedrico-experimentalmente.

Una formula de uso comun es la formula de Busemann / Wiesner (ver Refs.
5y 6):
A/ sen
C _ 1 _ ﬂz p

707 (1= Vo
u, tg B,

valida, con buena precision, para paletas muy inclinadas hacia atras (por ej.,
20° < S, < 40°, que son valores usuales) y nimero no muy bajo (Z > 6).

Para bombas centrifugas radiales y de flujo mixto de velocidad especifica no
demasiado alta se usa a menudo el llamado coeficiente de Pfleiderer, debido
a Carl Pfleiderer, cientifico aleman que estudi6 en profundidad esta
reduccion de H;. :

1
C= Y (2.6.2)
1+(V//Z)'E

donde S es el momento estatico del filete medio
meridiano AB (ver fig. 2.6) respecto al eje:

S = Jfrds

Para alabes radiales,

S=[‘rds=r-v _Di|, (D)
h 2 8 D,
El coeficiente w ha sido determinado

experimentalmente. Para bombas con difusor de
alabes y siendo B,< n/2, vale aproximadamente:

0,6.(L+senPByp) si Di/Dy<s¥%
1,2.Dy/D;. (1 +sen Byp) si Di/Dr>%.

a) vy
b)

>

Figura 2.6
Linea media meridiana del rotor



Bombas centrifugas

Notese que si Z tiende a +oo, C tiende a la unidad. Un estudio mas detallado
de la correccién de Pfleiderer se puede hallar en la Ref. 1 y un anélisis
critico en la Ref. 4.

Para bombas de flujo mixto de alta velocidad especifica, con Dy/D;< 1.1,
se ha hallado més aproximado (ver Ref. 4) calcular Vs mediante

2
Vo L Tentgla- 2 (2
Uz 2 D2 D2
ﬂlp-i-ﬂz
2

donde 8 =

2.7 Alturas estatica y dindmica

Conociendo los triangulos de velocidades se puede calcular la altura Hy.,
suministrada por la bomba y, con la correccion de Pfleiderer, H;. Llamando,
como en la ecuacion (2.4.2),

H* = E;-E;
sera
H*Z p2_p1+v22_vf+
/4 29

-4y (2.7.1)

donde z; es la cota del baricentro de la seccion i.
Entonces, H™ se compone de una "altura dinamica"
H*(din) = (V.2 -v:?)/2g

debida a que aumenta la velocidad absoluta de la corriente, y una "altura
estatica"

H*(est) = (p2-p)/y+ 22 - 11

Comparando (2.7.1) y (2.4.4) (y despreciando la correccion de Pfleiderer y
las pérdidas de energia en el rotor), se halla que:

H e = (uZ —uZ)/2g —(v2 —Vv2 )/2g

Esta "altura estatica”, entonces, es debida a la fuerza centrifuga, de
magnitud proporcional a  (u2®> — u:® )/ 2g, v a la disminucién del valor
de la velocidad relativa entre la entrada al rotor y la salida de éste (efecto
difusor del rotor).

De la construccion del rotor depende la importancia relativa de la altura
estatica y la dindmica.
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En general, en una bomba se requiere que aumente la presion y suele ser
secundario o indeseable el aumento de la velocidad.

Para ello conviene disminuir H*gin) , para lo cual hay que lograr que la
velocidad absoluta de salida v, sea todo lo pequefia que se pueda.

2.8 Angulo de paletas.

Segun se vio, en las bombas se cumple

He, :(Uz sz)/g :(uz 'V2u)/g

Un mismo valor de Hy. (dato) puede lograrse con valores de u, mayores que
vy (fig 2.7) 0 menores que vy, (fig 2.8). Ello corresponde a angulos S,
menores 0 mayores que /2.

Figura 2.7 Figura 2.8
Triangulo de velocidades a la salida (B, < 7/2) Triangulo de velocidades a la salida (B, > 7/2)

En el caso indicado en la fig. 2.8 se obtienen velocidades v, relativamente
mas grandes, con lo que aumenta la "altura dindmica".

Por el contrario si u, es sensiblemente mayor que vy, (S chico) crece la
importancia relativa de la altura estatica. Por eso se acostumbra elegir
angulos de paletas g, entre 20° y 50° aproximadamente aunque rara vez
mayores de 30° ("paletas curvadas hacia atras"). S6lo en casos especiales se
usan angulos de salida mayores.

En particular si g, > /2, ("paletas curvadas hacia adelante”) las

velocidades absolutas a la salida son tan grandes que se hace imperioso el
uso de un difusor. En general, ello conduce a maquinas mas lentas, grandes
y caras.
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En ciertos casos se utilizan angulos a la salida rectos: f, = 12 ("paletas
rectas"); se utilizan, por razones de resistencia mecanica cuando la
velocidad de rotacion es muy grande.
También son dtiles cuando el fluido
arrastra particulas soélidas. En estos
casos, si los alabes fueran curvados,
las particulas podrian ser retenidas
mas facilmente dentro del rodete,
pudiendo llegar  finalmente a
obstruirlo. Si la paleta es radial, la
fuerza centrifuga impulsa a las
particulas obligandolas a
desprenderse de los &labes. En la fig.
2.9 se presentan esquemas de alabes
recto, hacia adelante y hacia atrés.

Figura 2.9
Formas de los canales de rodete con distintos valores
de los &ngulos de entrada
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