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PRESENTACIÓN 

La presente publicación es una recopilación de los apuntes de clase explicados en las 

diferentes asignaturas recogidas bajo la denominación de Máquinas Hidráulicas en las 

diferentes titulaciones que se imparten en la E.T.S. de Ingenieros Industriales de 

Valencia. 

El contenido del presente libro se ajusta al temario correspondiente a los Fundamentos 

de Máquinas Hidráulicas. Dicho contenido se complementaría con los correspondientes 

a asignaturas más avanzadas, como es el caso de Ampliación de Máquinas Hidráulicas, 

Turbinas Hidráulicas, Energía Eólica y Centrales Hidroeléctricas, impartidas también en 

esta Escuela. 

Nuestro agradecimiento a todos cuantos han hecho posible la apanc1on de esta 

publicación, en especial a todos los profesores que componen las Unidades Docentes de 

Mecánica de Fluidos y Máquinas Hidráulicas y a los becarios del Grupo Mecánica de 

Fluidos que han colaborado en la edición del texto. 

Agradecemos también su colaboración a todos los alumnos que durante todos estos años 

han posibilitado la corrección de los errores y erratas existentes en las manuscritos 

originales del texto, cuando éstos eran tan sólo apuntes de clase. 
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Junio de 1998 





INDICE DE CONTENIDOS 

UNIDAD l. FUNDAMENTOS DE LAS MÁQUINAS HIDRÁULICAS ............................. 1 

Lección J. Fundamentos de las Máquinas Hidráulicas . ........................................................ 3 

l. Definición de las Máquinas de Fluidos . ...................................................................... 3 

2. Definición y Clasificación de las Turbomáquinas Hidráulicas. . ................................ .4  

Lección 2. Ecuación General de las Turbomáquinas Hidráulicas ......................................... 9 

l. Descripción del Flujo en el Interior del Rodete . .......................................................... 9 

2. Teorema Fundamental de las Turbomáquinas o Teorema de Euler . ......................... 10 

3. Altura Teórica aportada por una Bomba con un Número Infinito de Alabes . ........... 12 

4. Teorema de Bemouilli aplicado a un Movimiento Relativo con Rotación

Uniforme. . ................................................................................................................. 14 

5. Aplicación al Movimiento de un Fluido en el Interior del Rodete de una

Turbomáquina . .......................................................................................................... 16 

6. Diversas Consideraciones en tomo a la Ecuación de Euler . ...................................... 17 

Lección 3. Comportamiento Real de las Turbomáquinas Hidráulicas . ............................... 21 

1. Comportamiento Real de una Bomba . ....................................................................... 21 

2. Comportamiento Real de las Turbinas . ..................................................................... 24 

3. Punto de Funcionamiento de una Turbomáquina en una Instalación . ....................... 26 

Lección 4. Generalidades sobre Máquinas de Desplazamiento Positivo . ............................. 31 

l. Clasificación de las Bombas de Desplazamiento Positivo . ....................................... 31 

2. Generalidades y Definiciones . ................................................................................... 32 

3. Principios de Funcionamiento de una Bomba Alternativa . ....................................... 34 

4. Diversos Tipos de Bombas Rotativas . ....................................................................... 40 

- i - Indice de Contenidos 













MÁQUINAS HIDRÁULICAS 

I. Fundamentos de las
Máquinas Hidráulicas

Grupo 
Mecánica 
de Fluidos 

UNIVERSIDAD PDLIT(CNICA DE VALENCIA 























Fundamentos de las Máquinas Hidráulicas 

(8) 

lo que constituye el teorema de Euler básico de las turbomáquinas hidráulicas. Se podría repetir 

todo el desarrollo anterior para el caso de trabajar con una turbina, con los Triángulos de 

Velocidad mostrados en la Figura I.8. En este caso de rodete de un motor o turbina, tendremos 

un par teórico recibido, y el teorema de Euler se escribirá: 

(9) 

o 

Figura 1.8. Triángulos de Velocidad para una Turbina Centrípeta. 

3. Altura Teórica aportada por una bomba con un número infinito de álabes.

La Ecuación de Euler de las Turbomáquinas Hidráulicas aún admite alguna mejora. En el caso 

de bomba centrífuga, por ejemplo, si multiplicamos el par motor teórico con número con 

número infinito de álabes por la velocidad de rotación obtenemos la potencia teórica de 

accionamiento, 

(10) 

Pero la velocidad de arrastre, en general, se define como u = r OJ, quedando: 

(11) 

La potencia recibida por el fluido a su paso por el rodete se puede poner como: 

(12) 

por lo que, igualando las anteriores expresiones resulta: 

(13) 

que es la altura teórica creada por la bomba con número infinito de álabes. Esta altura es el 

trabajo recibido por la unidad de peso de fluido circulante por el interior del rodete; tiene 
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Combinando las ecuaciones (15), (16) y (18) con la ecuación (14) de Euler nos quedará una 

expresión de la altura en función de los parámetros geométricos del rodete, la velocidad de 

giro del mismo y el caudal que circula por él: 

(19) 

Expresión que sólo es válida para rodetes diseñados con una entrada radial, a = 90º.

4. Teorema de Bernouilli aplicado a un movimiento relativo con rotación uniforme.

Vamos a deducir el teorema de Bemouilli generalizado para un movimiento relativo (contornos 

móviles), cuya aplicación al rodete de una turbomáquina nos conducirá de nuevo al teorema de 

Euler. Se trata, en definitiva, de llegar al mismo resultado partiendo de la ecuación de la energía 

en lugar de la del momento cinético, si bien el nuevo enfoque nos va a permitir conocer algo 

más sobre el comportamiento del flujo en el interior del rodete. 

Trayectoria Relativa de 

una Línea de Corriente 

Figura 1.10. Aplicación de la ecuación del movimiento en coordenadas intrínsecas a un movimiento relativo 

en rotación uniforme. 

Partiremos para ellos de las ecuaciones del movimiento absoluto de un fluido en coordenadas

intrínsecas, esto es, proyectadas en la dirección del movimiento s y en la dirección normal n, tal 

y como se deducen de las ecuaciones generales de Navier-Stokes para el régimen permanente: 

v dv =-i_(p +g =J-J, 
ds ds p 

v2 
= _-5!__ ( p + g =J 

r dn p 

-14 -

(20) 
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obtendremos un balance de energías de la forma: 

dp 
w dw-w2 r sen [Jds+-= O 

p 

donde p se ha supuesto constante por tratarse de un fluido incompresible. 

(24) 

De la Figura 1.10 se desprende que sen fJ ds = dr y desarrollando el segundo término de la 
expresión anterior resulta ol r dr = u w dr = u du = d(u2 /2), por lo que finalmente se tiene: 

(25) 

La integración de la ecuación anterior a lo largo de una línea de corriente conduce a la ecuación 
de Bemouilli generalizada: 

w2 - u2 p+ = cte 
2 p

válida a la largo de cualquier línea de corriente. 

(26) 

En el caso del flujo real por el interior del rodete de una bomba con fuerzas de rozamiento no 
despreciables, la integración de (25) entre dos puntos a y b de una trayectoria cualquiera, 
considerando las pérdidas, proporciona: 

(27) 

en la cual todos los términos se han dividido por g. El término ha----,b representa las pérdidas entre 
los referidos puntos a y b. Si en particular aplicamos la (27) entre la entrada del rodete J y la 
salida 2, supuestas todas las trayectorias idénticas, el término de pérdidas se corresponderá en 
este caso con la suma de todas las pérdidas por fricción y por choque en el interior del rodete (en 
lecciones sucesivas se analizará el significado de estas pérdidas). 

5. Aplicación al movimiento de un fluido en el interior del rodete de una turbomáquina

Consideremos la ecuación (27) aplicada entre la entrada y salida del rodete, sin tener en cuenta 
por ahora las pérdidas. El teorema del coseno, aplicado a los triángulos de velocidades de 
entrada y de salida, permite escribir w2 = u2 + v2 - 2 u v cos a, y sustituyendo queda: 

v7 -2u1v1 cos a¡ P1 v}-2u2 v2 cos a2 P2 
�-------+- = �------� +-

¼ y ¼ y 
(28) 

Recordando ahora que los términos de Bemouilli a la entrada y a la salida del rodete, con campo 
gravitatorio despreciable, tienen por expresión: 
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y que v cos a = v2u, resulta: 

vJ P¡
B¡=-+-

2g r
(29) 

(30) 

La diferencia fü -B 1 representa la energía por unidad de peso ganada por el fluido a su paso por 
el rodete bajo todas las hipótesis consideradas hasta ahora (flujo ideal y todas las trayectorias 
idénticas), esto es, la altura teórica creada por la bomba Ht,=, de modo que la ecuación (30) 
representa nuevamente la ecuación de Euler: 

IH,,oo =B2 -B1 = u2 v2u
;

U]V]ul (31) 

Si consideramos ahora que el número de álabes es finito y tenemos en cuenta las pérdidas de 
todo tipo en el interior del rodete, 21z(r) ,tendremos: 

(32) 

Finalmente, si admitimos también la existencia de unas pérdidas en la boca de entrada del rodete 
antes de la sección I1, y unas pérdidas en el difusor y caracol después de la sección I2 del 
rodete, la altura útil Hu creada por la bomba será: 

Hu = B1 -BA = B2 -B1 -Lh(d) - Lh(c) 
=

= 

u2 v'2u -UJVJu _ Lh(r) _ Lh(d) _ Lh(c)
g 

(33) 

donde 21z(áJ representa las pérdidas en el difusor y 21z(c) las pérdidas en el caracol referidas. Los 
subíndices A e / se refieren ahora a las bridas de entrada (Aspiración) y salida (Impulsión) de la 
bomba, entre las cuales se mide la altura útil de la misma. 

Nótese que mientras el Bemouilli en 2 contiene una parte importante de energía en forma 
cinética, el Bemouilli en I está constituido casi en su totalidad por energía de presión, gracias a 
la transformación habida en el difusor y caracol. Este efecto también se verá con más detalle en 
lecciones posteriores. 

6. Diversas consideraciones en torno a la Ecuación de Euler.

A lo largo de esta lección, se ha obtenido en primer lugar una expresión teórica de la altura que 
da una bomba en función de las características geométricas del rodete, la velocidad de giro del 
mismo y el caudal impulsado (ecuaciones (13) y (19)). También se ha visto la apariencia que 
toma la altura útil o efectiva de la bomba al aplicar el Teorema de Bemouilli Generalizado, 
considerando todas las pérdidas hidráulicas de la bomba. 
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FUNDAMENTOS DE LAS MÁQUINAS HIDRÁULICAS 

LECCIÓN3 Comportamiento real de las Turbomáquinas Hidráulicas. 

l. Comportamiento real de las bombas.

La existencia de pérdidas por fricción en el interior de la máquina, localizadas 

fundamentalmente en el rodete y en el difusor (o caracol en su caso), además de las pérdidas 

por choque localizadas sobre la arista de entrada del rodete, son la causa de que la altura útil 

Hu disminuya con respecto a la altura teórica modificada para tener en cuenta los efectos de la 

desviación, H1,z. La diferencia entre ambas alturas es pues la suma de todas las pérdidas 

hidráulicas en la bomba, siendo el rendimiento hidráulico 1]h, definido como el cociente 

entre ambas alturas, quien las cuantifica: 

Pérdidas debidas 
a la desviación 

Pérdidas hidráulicas por 
fricción y por choque 

Q 

Figura 1.11. Curvas características teórica y real de una bomba centrífuga. 

La curva ideal H-Q para una bomba radial debería ser una recta del tipo: 

Ht,z = A 'N2 - B 'NQr 

(1) 

donde A ' y B' son constantes numéricas relacionadas con las constantes A y B ya vistas en la 

lección anterior; y N velocidad de giro en rpm, según se desprende de la ecuación de la 

Ecuación de Euler modificada para tener en cuenta los efectos de la desviación suponiendo 

entrada radial. Tras efectuar unas simples transformaciones que tengan en cuenta las pérdidas 
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hidráulicas y otra parte va al caudal de fugas, constituyendo las pérdidas volumétricas. La 

potencia que finalmente aporta la bomba al fluido es lo que denominamos potencia útil. 

Eje Rodete Fluido 

Pérdidas Mecánicas Pérdidas Hidráulicas Pérdidas Volumétricas 

en el Eje por Fricción en el Rodete 

Figura 1.13. Balance Energético en una Bomba. 

2. Comportamiento de turbinas.

Vamos a estudiar ahora el caso de las turbinas. El caudal efectivo que llega a la entrada de la 

turbina Q es mayor que el que circula por el rodete, Q, ya que una parte q se pierde circulando 

entre rodete y carcasa, tal y como aparece en la Figura 1.14: 

Q = Q, + q (11) 

definiéndose el rendimiento volumétrico como: 

Q, 
Q, + q (12) 

La altura útil de la turbina (también llamada salto útil), o altura entre entrada y salida, es H. En 

las turbinas, la altura que cede potencia al rodete es Ht.- siendo la diferencia entre ambas alturas 

la suma de todas las pérdidas hidráulicas en la turbina. En el caso de las turbinas centrípetas, el 
hecho de que los canales entre álabes sean convergentes hace que el efecto de la desviación sea 

despreciable. Por tanto, la relación entre altura teórica y altura útil quedará como 

(13) 

El rendimiento hidráulico se define ahora como: 

H1 ,= _ H - 2,,h 
H - H 

(14) 
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3. Punto de funcionamiento de una turbo máquina en una instalación.

Tanto en bombas como en turbinas, la altura teórica H1,z es función de los triángulos de 

velocidades a la entrada y a la salida. Estos triángulos cambiarán, para una turbomáquina 

hidráulica dada, cuando así lo haga el caudal bombeado, con lo que se deduce que la altura 

teórica será función del caudal. Además las pérdidas en la bomba son asimismo función del 

caudal, por lo que en general podemos decir H = H(Q). Si asumimos que las pérdidas 

hidráulicas, en el caso de flujo turbulento, suelen ser proporcionales al cuadrado del caudal, la 

función anterior se puede poner de la siguiente forma: 

H =A+ BQ + CQ2 
(22) 

que gráficamente se representa como viene indicado en la Figura 1.15: 

H 

Turbina 
( distintos grados de 
apertura del difusor) 

Q 

Figura 1.15. Curvas características de una bomba y de una turbina. 

Si suponemos una bomba en una instalación, Figura I.16, el teorema de Bemouilli entre A y B 

se puede expresar como: 

Ps Vl, 
-+-2 +zs+ Í.hjinst 
y g 

(23) 

Si se bombea con ambos depósitos a presión atmosférica, p,4/y = ps/y = O y si éstos son 

suficientemente grandes, VA z vs z O, el punto de funcionamiento corresponderá a un caudal 

bombeado Qo que sea solución de la ecuación: 

que se puede poner como: 

2 2 
(A + B. Qa + C. Qo )b = Hg + I k. Qo . 

- 26

(24) 

(25) 
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UNIDADI 

FUNDAMENTOS DE LAS MÁQUIN AS HIDRÁULICAS 

LECCIÓN4 Generalidades sobre Máquinas de Desplazamiento Positivo.

l. Clasificación de las bombas de desplazamiento positivo.

Las bombas de desplazamiento positivo se pueden subdividir en dos grandes grupos: las bombas 

rotativas y las bombas alternativas. Una bomba rotativa es una máquina de desplazamiento 

positivo que consiste en una cámara que contiene engranajes, levas, tomillos, aspas, émbolo o 

elementos similares movidos por un eje conectado a un motor, y la cual no tiene válvulas que 

separen la entrada de la salida. Estas bombas se caracterizan por la aparición de huecos o 

cámaras en su funcionamiento. 

Comúnmente, se distinguen siete tipos básicos de bombas rotativas, identificados por el tipo de 

elemento de bombeo. Las relaciones entre estos tipos de bombas se muestran en la Figura 1.20. 

{
Paletas en el rotor 

Paletas 
Paletas en el estatorlAxial 

Embolo Radial
Perifericol Paletas flexibles

Bombas rotativas Elemento flexible Tubo flexible (peristalticas)
Rotor excentrico

Lobulos 

{
Internos 

Engranajes 
Externos

{
Rueda y tornillo 

Tornillo 
Tornillo helicoidal

Figura 1.20. Tipos de bombas rotativas. 

El funcionamiento de una bomba alternativa simple (Figura 1.21) es muy sencillo. La bomba 

consiste en su configuración más sencilla en un émbolo y dos válvulas de retención, una a la 

entrada (admisión) y otra a la salida (impulsión). Cuando la carrera del pistón es negativa, la 

cavidad del cilindro crece y el fluido accede a la cámara a través de la válvula de admisión, 

permaneciendo la de impulsión cerrada. Conforme avanza el pistón la cámara empieza a 
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decrecer hasta que llega a un punto en que la presión en la misma es suficiente para vencer la 

resistencia de la válvula de impulsión y el fluido abandona la máquina; en este instante, la 

válvula de admisión actúa como válvula de retención, cerrada. 

a) Fase de Admisión b) Fase de Expulsión

Figura 1.21. Bomba de émbolo o pistón. 

2. Generalidades y definiciones

En este apartado se van a describir los términos que caracterizan una bomba de desplazamiento 

positivo y las relaciones que hay entre ellos. 

• Desplazamiento (V). El desplazamiento de una máquina rotativa es el volumen desplazado

por cada vuelta del rotor (o rotores). Puede calcularse a partir de las dimensiones geométricas

de los elementos de bombeo, o puede determinarse empíricamente como el volumen de

líquido bombeado por cada revolución cuando la diferencia entre las presiones de entrada y

salida es cero (presión diferencial nula). En las bombas que incorporan varios rotores girando

a distintas velocidades, es el volumen desplazado por cada revolución del rotor principal. La

unidad principal es el m
3
/vuelta. En una máquina de desplazamiento variable, se tomará el

máximo desplazamiento. En general, se determina geométricamente como el volumen de una

cámara de trabajo (V) por el número de cámaras (z).

• Velocidad nominal de giro (N). Indica la velocidad de rotación del eje que comunica la

potencia del motor al rotor, y se expresa generalmente en revoluciones por minuto. En el caso

de máquinas de velocidad variable, se suele utilizar la máxima velocidad permitida para la

misma.

• Caudal medio teórico (QJ. La capacidad o caudal de una bomba volumétrica es el volumen

impulsado por unidad de tiempo, incluyendo tanto líquido como el gas que pudiese hallarse

en la máquina, bajo unas determinadas condiciones. En ausencia de gas entrando o

formándose en el interior de la máquina, y en ausencia de fugas; este caudal se denomina

caudal teórico y es igual al desplazamiento multiplicado por la velocidad nominal de giro:

(1) 

- 32 - Unidad 1 





Fundamentos de las Máquinas Hidráulicas 

• Rendimiento mecánico ( 1Jm). Se define el rendimiento mecánico como el cociente entre la

potencia teórica de la bomba, P1, y la potencia de accionamiento o potencia absorbida, Pabs­

Es decir:

(5) 

• Rendimiento global (17r). Se define como el cociente entre la potencia útil suministrada por la

bomba, Pu, y la potencia de accionamiento, Pabs-

(6) 

verificándose: 

(7) 

3. Principios de funcionamiento de una bomba alternativa

La bomba alternativa básica comprende un pistón o émbolo que se desplaza alternativamente en 

un cilindro. El caudal resultante es el producto de la sección recta del cilindro, la longitud de la 

carrera y el número de carreras realizadas por unidad de tiempo. 

El caudal práctico, sin embargo, queda reducido en virtud de las fugas internas; es decir, las 

pérdidas por fugas internas; es decir, las perdidas por fugas en los aros del pistón o en cualquier 

otro dispositivo incorporado en paralelo entre los espacios a un lado y otro del pistón. Con un 

proyecto correcto, el rendimiento volumétrico puede llegar a ser muy próximo al 100% después 

de un período inicial de rodaje. Así pues, en la estimación del caudal de una bomba alternativa a 

cualquier velocidad se utiliza habitualmente el valor teórico total, aunque en la práctica es 

mucho más realista tomar, para las bombas que se encuentran en buenas condiciones, un valor 

que es el 95 - 98% del caudal teórico. Las perdidas de potencia se deben fundamentalmente al 

rozamiento; esta particularidad asociada al elevado rendimiento volumétrico justifica y explica 

la inherente capacidad de las bombas, alternativas para lograr grandes bombas, tendiendo a 

disminuir a medida que se reduce el tamaño de la máquina si bien se puede compensar esta 

tendencia recurriendo a una construcción de mayor precisión. 

Los términos pistón, émbolo y martinete son sinónimos ya que describe un tipo de bomba en 

particular. Así, pistón es la descripción utilizada normalmente en el caso de grandes bombas de 

gran diámetro y elevadas capacidades, mientras que martinete se puede utilizar para gamas de 

tamaños similares diseñadas específicamente para desarrollar grandes alturas manométricas o 

presiones de descarga. El término émbolo se utiliza en caso de bombas de alta presión con 

pequeño diámetro de cilindro, y específicamente cuando el elemento difiere físicamente de un 

verdadero pistón. Así un pistón está montado sobre un vástago, mientras que un verdadero 

émbolo es una unidad rígida accionada de manera alternativa por una leva o mecanismo similar. 
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empaquetaduras extraordinariamente largas o bien complicadas. Por otra parte, si el fluido 

trasegado no tiene propiedades lubricantes satisfactorias, puede resultar necesario lubricar la 

empaquetadura a partir de una fuente externa con el consiguiente riesgo de contaminar el fluido 

que es bombeado, pues la fuga se produce tanto hacia dentro como hacia afuera. De igual forma, 

para impedir la fuga de un fluido tóxico, corrosivo o bien nocivo, puede recurrirse a la inyección 

de un chorro de un fluido inerte en la empaquetadura, con lo cual la fuga externa será 

únicamente de dicho fluido inerte mientras que el fluido bombeado quedará contaminado por el 

mismo. 

La dificultad de lograr empaquetaduras que cierren satisfactoriamente, sin tener que recurrir a 

diseños complicados o costosos, limita la aplicación de las bombas alternativas para servicios de 

proceso o en la industria química, si bien no queda totalmente excluida de tal dominio cuando se 

puede aceptar la posibilidad de fuga por la empaquetadura. 

4. Diversos tipos de Bombas Rotativas.

4.1 Bombas de paletas 

En este tipo de bombas, las paletas, las cuales pueden tener forma de álabes, cangilones, rodillos 

o rasquetas, actúan junto con las levas para conducir el fluido impulsándolo fuera de las cámaras

de la bomba. Estas bombas pueden estar fabricadas con las paletas tanto en el rotor como en el 

estátor y con equilibrio de fuerzas hidráulicas o sin él. Las bombas con paletas en el rotor pueden 

tener elementos de bombeo con desplazamiento fijo o variable. En la Figura 1.29, a) y b) vemos 

unas bombas con paletas en el rotor y en el estátor, respectivamente. 

a) Bomba de paletas en el rótor b) Bomba de paletas en el estátor

Figura 1.29. Bombas de paletas. 

El principio de funcionamiento de una bomba de paletas es el siguiente: un rotor ranurado 

acoplado al eje de accionamiento gira dentro de un anillo ovalado. En las ranuras del rotor 

están dispuestas las paletas, que siguen la superficie interna del anillo cuando el rotor gira. La 

fuerza centrífuga y la presión aplicada en la parte inferior de las paletas las mantiene apoyadas 
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UNIDAD II 

ESTUDIO DE LAS BOMBAS CENTRIFUGAS 

LECCIÓN 5 Características Teóricas. 

J. Funcionamiento en Régimen Variable de una Bomba Centrífuga.

1.1 Triángulo de Velocidades en la Sección de Entrada. 

En una bomba centrífuga, el caudal de diseño se define como aquel que provoca pérdidas por 

choque a la entrada del rodete nulas, tal y como se verá con posterioridad. A este caudal por el 

rodete le llamaremos Q,,o y el triángulo de velocidades a la entrada, con velocidad absoluta 

radial por diseño, es el indicado en la Figura 11.1. Además, al no existir choque la velocidad 

relativa w1,0 debe ser tangente al álabe a la entrada, por lo que éste tendrá un ángulo a la entrada, 

respecto a la dirección contraria a u1, de valor P1* = P1,o-

Así tendremos 

siendo:b1 

lf/1 

= ancho del rodete a la entrada. 

= coeficiente de paso de la sección de entrada = 

= (sección de paso por I1)1(2nr1b1) 

/ 
W1 / 

/ 
/ 

�¡ > �1,0 ( 
/ 

/. 
/ 1 V1 > V10 

/ 1 
' 

/ 1 

Figura 11.1. Triángulo de velocidades a la entrada del rodete. 

(1) 

Supongamos que la bomba trabaja en un punto distinto al de diseño. En la entrada, con 

incidencia radial del fluido, si por ejemplo tenemos Q, > Q,,o , la velocidad absoluta V¡ debe 

aumentar, ya que por la ecuación de continuidad se cumple 

- 51 - Unidad 11 



Estudio de las Bombas Centrífugas 

Vi 

(2) 

Por otra parte a N = cte, u1 = cte, de modo que el triángulo de velocidades modificado es el 

representado a trazos sobre el triángulo de diseño en la Figura II. l. Consecuencia inmediata de 

ello es que w1 ya no es tangente al álabe y aparecen las pérdidas por choque, cuya forma 

veremos más adelante, y la posibilidad de despegue de la capa límite. 

1.2 Triángulo de Velocidades en la Sección de Salida. 

Para el caudal de diseño, el triángulo de velocidades a la salida con z = oo es el representado en 

la Figura II.2. Aquí, la velocidad relativa w2,o debe ser tangente al álabe a la salida, ya que el 

trazado del mismo impone la trayectoria relativa de las partículas fluidas dentro del rodete. 

Figura Il.2. Triángulo de velocidades a la salida del rodete. 

Veamos cómo cambia el triángulo de velocidades a la salida cuando Q, > Q,,0• También aquí, 

como N = cte, se va a cumplir u2 = cte. Por la ecuación de continuidad, la componente 

meridiana de la velocidad absoluta de salida, v2m, aumentará, ya que 

(3) 

siendo: = ancho del rodete a la salida 

'Fi= coeficiente de paso de la sección de salida = 

Teniendo presente que la velocidad w2 no cambia de dirección, por haberse adaptado al álabe, el 

triángulo de velocidades nuevo será el representado a trazos en la Figura II.2. En este caso 

vemos que quien cambia de dirección es v2, y las pérdidas por choque se nos van a producir en 

los álabes del difusor, si existen. Por otra parte se puede observar que la componente tangencial 

de la velocidad absoluta de salida, v2u, disminuye, por lo que cuando Q, aumenta H1,- disminuye. 
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Estos hechos constituyen la principal razón de la influencia nefasta de un grado de reactividad 

débil sobre el rendimiento hidráulico; por el contrario, un grado de reactividad elevado es a 

menudo sinónimo de un buen rendimiento hidráulico. 

Respecto de las pérdidas por fugas, se puede comprobar fácilmente que un aumento del grado de 

reactividad incrementa la altura de presión H
p
,= y, en consecuencia, aumentan las pérdidas de 

caudal por fugas en las juntas laberinticas. 

En resumen, un grado de reactividad alto es favorable al aumento de 1Jh, pero desfavorable en lo 

que concierne a las pérdidas por fugas. Entonces, respecto del rendimiento global, el grado de 

reactividad óptimo dependerá esencialmente de la importancia relativa de las pérdidas 

hidráulicas y de las pérdidas por fugas. Si, por ejemplo, el caudal a elevar es débil, las fugas 

alcanzarán una importancia grande e interesará un grado de reactividad débil. Para caudales 

elevados, por-el contrario, se requerirá un grado de reactividad elevado. 

4. Influencia de las características del rodete en las curvas teóricas de las bombas.

Como hemos visto en el punto anterior, el ángulo /h es el parámetro que más influye en la 

pendiente de la curva caracteristica de una bomba. También hemos visto que por 

consideraciones de la potencia absorbida, entre otras cosas, en bombas centrifugas el ángulo fh 

debe ser menor de 90º. En este caso, si consideramos las pérdidas en el interior de la bomba, la 

curva caracteristica real en función de Q,, H = H(Q,), viene indicada en la Figura II.7. El 

segmento de la curva a la izquierda del máximo constituye la rama inestable; estas bombas 

pueden presentar problemas en el arranque e inestabilidad de funcionamiento. Para conseguir 

una caracteristica estable en la cual la altura máxima tiene lugar a caudal nulo, es necesario 

construir la bomba con ángulos /Ji pequeños. 

H 

Figura 11.7. Curvas caracteristicas teórica y real de una bomba centrífuga. 

Aunque se utilizan en la práctica ángulos /h en la gama 14+600, en general la gama más 

favorable se encuentra entre los 20+30°. Un valor de 22+23º se recomienda como valor 
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ESTUDIO DE LAS BOMBAS CENTRIFUGAS 

LECCIÓN 6 Influencia de la Desviación en las Curvas Características. 

J. Introducción.

Se ha comentado ya en puntos anteriores la existencia de dos alturas teóricas: H,,= y H,,z- La 

primera se obtiene con todos los filetes perfectamente guiados (infinitos álabes de espesor nulo), 

y la segunda con un número limitado (finito) de álabes. Entre ellas existe la relación cualitativa 

H,,-> Hi,z y vamos a analizar en la presente lección el motivo de esta disminución de altura. 

Desde un punto de vista experimental, si en una bomba que trabaja en un determinado punto de 

funcionamiento medimos H, Q, MeJe y OJ, podemos calcular inmediatamente el rendimiento 

global 1Jg· Con este valor y haciendo una estimación de los rendimientos volumétrico y mecánico 

( 1Jv y 1Jm) como se verá más adelante, se obtendrá el rendimiento hidráulico 1Jh para el punto de 

funcionamiento considerado. 

La altura teórica con número finito de álabes (o altura ideal), que nos estará dando la bomba se 

evalúa por la expresión 

H 
H,,,=- (1) 

r¡h 

Si se calcula por medio de la fórmula de Euler la altura teórica en el supuesto de filetes 

perfectamente guiados, H,,=, se puede comprobar que H,,= > H1,z, como ya hemos comentado. 

Esta diferencia se explica con la teoría de la desviación, como vamos a ver. 

Desde el punto de vista del triángulo de velocidades, cuando todos los filetes son guiados, el 

ángulo de salida fh es en todos el mismo; en caso contrario no es así. Imaginemos una serie de 

álabes fijos, prescindiendo de su rotación, para centrarnos mejor en el problema. Cuando los 

álabes están muy juntos, prácticamente la totalidad de filetes fluidos tienen el mismo ángulo de 

salida que impone el álabe, en tanto que si el canal entre álabes es más ancho el filete medio 

tiende, por inercia, a conservar su dirección original y sale con un ángulo más próximo al de 

entrada, Figura II.12. Entonces cabe hablar de un ángulo de salida medio, a'2 , y de una 

desviación L1a2 = a'2 - a2. 
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2. Ecuaciones intrínsecas completas del movimiento de un fluido en el interior del canal

de un rodete. 

Al objeto de poder determinar las trayectorias de todos los filetes fluidos a través de un rodete 
centrífugo y con ella evaluar la desviación, es imprescindible establecer las ecuaciones que las 
gobiernan. Partiremos de las ecuaciones intrínsecas de Navier-Stokes, y por el hecho de 
referirlas a unos ejes móviles, deberemos corregir la aceleración con las componentes que 
provienen del Teorema de Chasle. No obstante, por el tipo de movimiento relativo que 

consideramos, tan sólo contribuirán las (i)A [mA Y] y [2m A w], que son aceleraciones centrífuga 

y de Coriolis, respectivamente. 

Recordemos Navier-Stokes en intrínsecas en los supuestos de fluido ideal y fuerzas gravitatorias 
despreciablei. Tendremos, por ser movimiento permanente: 

o bien, por ser fluido incompresible:

v ºv +!_ op =O
os pos 
v2 1 op -+--=O
R pon 

(1) 

(2) 

La trayectoria del fluido, contemplada desde los ejes móviles, es PM, Figura II.14. En el grupo 
de ecuaciones anterior la velocidad v debe ser w, la absoluta respecto de los álabes y relativa
desde el punto de vista del sistema de ejes fijo en la tierra. 

La velocidad de rotación mes tal que hace fJ < 1ll2, como debe ser. La tomamos, en cuanto a
módulo, positiva, aunque vectorialmente sea negativa, por ser opuesta al vector que definen los 
unitarios s y n. 

Los productos (i)A [mA r] y [2m A w] quedan representados en la Figura II.14, habiendo tenido 

en cuenta el auténtico sentido de OJ, vector, al efectuar el producto vectorial. 

Las aportaciones de estas aceleraciones en direcciones s y n son,

• tangencial (s): -al r sen fJ

• normal (n): -2 OJW + al r COS /J

en donde, como se habrá observado, r es el radio de la circunferencia del punto P en el cual
estamos analizando el movimiento, en tanto que R es el radio de curvatura de la trayectoria.

-65- Unidad 11 







Estudio de las Bombas Centrífugas 

lo cual quiere decir que la velocidad relativa disminuye al pasar de un punto a otro situado en 

dirección nonnal a la trayectoria. Así, WA > WB. 

Figura 11.16. Campo de velocidades en el canal entre álabes. 

3. Rotación de la partícula elemental. Consecuencias.

De la última expresión a la que se ha llegado en el punto anterior podemos deducir conclusiones 

muy interesantes. Para ello podemos poner esta expresión de la siguiente fonna: 

(12) 

mientras que el rotacional de una partícula en coordenadas intrínsecas, como ya se habrá visto en 

asignaturas anteriores de "Mecánica de Fluidos", se puede poner como: 

(13) 

ya que 

dW dW ---
dR an 

(14) 

el cual representa la velocidad instantánea de rotación de la partícula en movimiento relativo. 

Luego, comparando entre sí las dos últimas expresiones, podemos decir Q = -OJ, o sea, que el 

rotacional de la partícula coincide en módulo con la velocidad de giro del rodete, pero tiene 

sentido contrario. Una partícula orientada MN, Figura Il.17, posee una rotación relativa Q (en 

movimiento relativo) y una rotación de arrastre OJ, de manera que en conjunto se anulan, y el 

movimiento absoluto de la partícula no posee rotación alguna, sino tan solo traslación según una 

trayectoria curva. 

Desde otro punto de vista, la corriente que llega al rodete es potencial, y en consecuencia, 

aunque se trate de una trayectoria curva, sus partículas no tienen rotacional alguno. A su llegada 

al rodete recibe una aceleración tangencial, pero debido a la falta de rozamiento supuesto, no se 
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produce ninguna fuerza cortante sobre las partículas, y por tanto no puede producirse ninguna 

rotación en su movimiento absoluto. 

Figura 11.17. Traslación de la partícula en el interior del rodete. 

En realidad, todo ocurre en este movimiento de manera análoga a la superposición de un 

movimiento uniforme y de un movimiento circular puro (torbellino relativo de intensidad .Q = -

w), dando como resultado el movimiento relativo de un líquido ideal a lo largo del pasaje entre 

álabes, Figura II.18. 

'ª 
t, 

u� Q:-w = 
Torbellino 

Relativo 

Mov. Relativo 

entre álabes 

Figura 11.18. Descomposición del movimiento relativo en el interior del canal. 

4. Transmisión de la energía en el rodete.

Hemos visto en las consideraciones precedentes que, con las hipótesis que venimos manejando, 

el flujo en el interior del rodete es potencial y, en consecuencia, la constante de la ecuación de 

Bemouilli para movimiento relativo es la misma cualquiera que sea el punto considerado. 

Además, y de forma intuitiva, hemos visto también que Wa > Wb estando ambos puntos sobre la

misma circunferencia de radio r, Figura II.19. 

El teorema de Bemouilli, aplicado a los puntos a y b será: 
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y su proyección en dirección tangencial: 

dFI 
1 

= llp dA sen f3 (18) 

el cual origina un par resistente que es vencido por medio de un par motor diferencial de la 

forma: 

dM,,, = /J.p r dA sen /3 

Figura 11.21. Fuerza elemental sobre un diferencial de álabe. 

El par teórico con número finito de álabes, necesario para impulsar el rodete, será: 

S2 r2 

M,,,=z f /J.prsen/3bds=z f llprbdr
s, r, 

(19) 

(20) 

que depende de la trayectoria seguida por las partículas fluidas únicamente en la forma que 

adopta el término Llp. La potencia teórica sería, por último: 

r, 

P,,, = OJ M,,, = OJ z f llp r b dr (21) 
r, 

5. Determinación del campo de velocidades por integración aproximada. Primera

estimación de la desviación. 

Vamos a ver cómo a partir de la ecuación (10), deducida en el apartado 2, podemos calcular 

mediante tanteos los valores de la velocidad relativa y la trayectoria exacta de los filetes fluidos 

en el espacio entre álabes. 

La expresión que estamos comentando, puesta en forma incremental, adquiere la forma: 

(22) 

Para aplicarla supondremos ancho de rodete b constante y considerando dos álabes consecutivos

tomemos un punto cualquiera de la parte cóncava del que se encuentra en posición avanzada, por 
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dirección. Ello se deriva de la consideración de que en el extremo de salida del álabe Llp = O, por 

lo que I WA 1 = 1 wc 1, así que en el arco AC las w no pueden diferir mucho de este valor. 

Figura 11.23. Trazado de las líneas de corriente a la salida del canal. 

Así pues, 1 w A I se adopta como valor de w '2 . Además, puesto que I w A I es mayor que w2, por 

la distorsión antes estudiada, se tiene w'2 > w2. Respecto del ángulo, WA y wc salen con /32* por 

ser adyacentes al álabe; del resto no se sabe nada, aunque las velocidades en puntos intermedios 

serán tangentes a las líneas de corriente trazadas como espirales logarítmicas en la zona ABC, 

donde el fluido se acelera. Sin embargo, este conocimiento no es necesario, ya que disponiendo 

en este momento de u2 , v2m y w'2 se puede reconstruir el triángulo de velocidades reales a la 

salida (con los valores ya desviados) como se ha visto en la Introducción de la presente lección, 

con lo que quedará definido /3'2 < /32 por ser w '2 > w2, y d2 < a2 que es una de las hipótesis 

hechas en la introducción. 

6. Fórmula semiempírica de Pfleiderer.

El cálculo de la desviación en cada caso particular por el método gráfico que acabamos de 

exponer es poco menos que impracticable. Por ello se han ensayado distintas expresiones 

deducidas por medio de aproximaciones que simplifican el problema. Una de estas expresiones 

es la debida a Pfleiderer, cuyo desarrollo vamos a abordar en el presente punto. 

Hemos visto en el apartado 4 que la diferencia de presiones entre las dos caras de un álabe viene 

dada por: 

A 2 2 
:3!_= Wa-Wb 

p 2 
(24) 

diferencia que debe de anularse parar = r2 , en donde Wa debe coincidir con Wb, o bien, según la 

Figura II.24, a =A, b =C, Wa =WA; Wb =Wc. 
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conforme a los primeros ténninos del desarrollo en serie. 

Como valores del coeficiente semiempírico , Pfleiderer cita que él utiliza la expresión: 

'I' = 0.6 (1 + sen p
i
} (47) 

Si bien el coeficiente de Pfleiderer obtenido se define para las proximidades del punto de diseño, 

en la práctica se utiliza también para puntos bastante alejados del mismo. Donde únicamente no 

es extrapolable, si no queremos cometer grandes errores respecto de los valores experimentales, 

es en las zonas de pequeños o grandes caudales. 

En definitiva, la zona válida de la curva Hi,z de la bomba, con respecto de la curva H1,= , se 

muestra en la Figura II.26. Para caudales nulos o casi nulos, ya veremos cómo los valores de H1,z 

crecen al�jándose de la proporción Hi,z = µ H1,= comentada .

.. 

.__ _________ .. _.-.....;.Q, 

Figura 11.26. Curvas de H
.,. 

y H,,= en función del caudal en el rodete. 

7. Otras teorías aproximadas.

Pfleiderer cita también la adaptación de su fórmula a bombas con álabes curvados hacia delante, 

a bombas con álabes axiales y también a bombas con álabes de doble curvatura. No vamos a 

entrar en estos detalles. 

Bindemann aplica una temía similar a la de Pfleiderer pero corregida para rodetes 

helicocentrífugos, obteniendo: 

x= g (H,.-2- H,.,) (48) 
U2 

En esta expresión e = G/r2 , con G la distancia axial entre el borde de entrada del filete fluido 

que divide al caudal en dos partes iguales y el punto medio del borde de salida del rodete (ver 

Figura II.27). El valor de 'Fes el proporcionado por Pfleiderer. 
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LECCIÓN 7 Las Pérdidas Hidráulicas en una Bomba Centrífuga. 

l. Introducción al estudio de la Capa Límite en el interior del Rodete.

Hemos estudiado en la lección anterior el flujo ideal de un fluido a través de un rodete, esto 

es, prescindiendo del rozamiento. En el caso real deberemos considerar la formación de las 

capas límite en contacto con los álabes, así como con los discos anterior y posterior de modo 

que el flujo, tal y como veíamos en Mecánica de Fluidos, habrá que estudiarlo en dos zonas 

bien distintas: 

l. Capa límite.

2. Zona de flujo ideal, cuyas ecuaciones ya hemos visto anteriormente.

Consideremos un álabe MN (Figura II.30), y en un punto A una normal AA' a este álabe. 

Llevemos perpendicularmente a AA' las velocidades relativas teóricas w del flujo 

correspondiente y sea WA la velocidad teórica en A. La curva real de velocidades es la OBCD, 

la que define el espesor 8de la capa límite y el espesor de desplazamiento 81• 

: .... { J.s ..... ,ih 

Figura 11.30. Capa límite en el interior del canal entre álabes. 

Supongamos que se trata de un rodete tal que los álabes tienen un espesor pequeño con 

relación a la anchura del canal, de tal manera que las capas límite de los álabes vecinos no 

tienen un espesor suficiente como para afectar al movimiento global en el interior del canal. 

Se puede entonces estudiar las capas límite de los álabes separadamente. 

Para obtener el flujo fuera de la capa límite, es suficiente calcularlo como se indica en la 

lección anterior, suponiendo el espesor de los álabes aumentado con el espesor de 
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2. Forma y número de los álabes del rodete.

Como hemos comentado en el apartado anterior, en el estudio de la capa límite junto a los 

álabes del rodete se desprecia la curvatura de dichos álabes. Sin embargo, es sabido que 

cambios bruscos de curvatura provocan despegues, razón por la cual el estudio de la forma del 

canal adquiere una gran importancia. 

Para estudiar la forma del canal, Figura II.32, se rectifica éste y se dibuja el canal equivalente, 

tomando por anchura un segmento proporcional al producto a.b. En esta figura se representa 

la rectificación del canal para /h < 90º, /'2 = 90º y P2 > 90º. 

Esta construcción se emplea en el proyecto de las turbomáquinas hidráulicas para el estudio 

del flujo y de los posibles desprendimientos del mismo. Los peligros de desprendimiento 

· serán menores en el primer caso representado en la Figura II.32, siendo ésta otra razón por la

cual casi todas las bombas centrífugas se construyen con álabes curvados hacia atrás. Así, sin

variar el ángulo P1 y variando el ángulo de salida en la gama P2,min < P2 < 90º , y tanteando

por el método del conducto equivalente que acabamos de exponer, se puede estudiar el

conducto más favorable, en el que la longitud no sea muy grande (para disminuir las pérdidas

de superficie) ni muy pequeña para que la difusión no sea grande (para disminuir las pérdidas

de forma). En resumen, si la difusión que resulta con un P2 determinado fuese excesiva, se

puede corregir P2 y alargar el canal, o bien, actuar sobre el valor de b.

[ ] 

Difusión Gradual 

Difusión Rápida 

Peligro de desprendimiento 

de la Capa Límite 

Difusión Rápida 

Conducto muy poco 

favorable 

Figura U.32. Rectificación del canal para diferentes valores del ángulo �2• 

Una vez elegido p2 y determinada la longitud del álabe, así como la forma de los mismos, su 

número es un compromiso entre el aumento del perímetro mojado (y por consiguiente las 

pérdidas por fricción) con la disminución de la desviación (y por consiguiente, aumento de 

H1,z) y la disminución de las posibilidades de despegues a caudales reducidos, todo ello como 

consecuencia del aumento de z. 

El valor de Zópt puede elegirse en base a dos criterios: 
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3. Teoría simplificada de las pérdidas hidráulicas. Influencia en las curvas características.

Las pérdidas hidráulicas o internas que aparecen en una bomba ya hemos indicado en su 

momento que responden a dos hechos, o bien podemos separarlas según dos causas 

claramente diferentes. Por una parte tenemos las pérdidas por rozamiento propiamente dicho, 

el cual se establece principalmente en rodete, difusor (si existe) y caracol. Por otra parte 

tenemos las pérdidas por choque con los álabes a la entrada del rodete, y con los álabes a la 

entrada del difusor (si existe difusor con álabes). 

Las pérdidas por rozamiento o fricción, para flujo turbulento, son prácticamente 

proporcionales al cuadrado del caudal que las origina, por lo que podemos decir: 

(37) 

y como Q = 1Jv Q,, tomándose generalmente 1Jv constante e igual al valor de diseño, agrupando 

coeficientes de la forma: 

(38) 

podemos modelizar las pérdidas por fricción de la forma: 

(39) 

Las pérdidas por choque son nulas para el caudal de diseño y aumentan con la diferencia entre 

un determinado caudal y el de diseño. Cuidadosas experiencias han podido determinar que son 

de la forma: 

(40) 

y teniendo en cuenta la relación Q = 1Jv Q,, agrupando coeficientes como hemos hecho en el 

caso anterior se pueden modelizar las pérdidas por choque como: 

(41) 

Por supuesto, los coeficientes k1 y k2 son valores que dependen de las características de la 

bomba. 

La altura útil o manométrica creada por una bomba se obtendrá restando de H,.z la suma de 

pérdidas hidráulicas, 

(42) 

cuya representación gráfica aparece en la Figura 11.34. 
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4. Pérdidas a caudales nulos o casi nulos.

La potencia absorbida por una bomba se puede poner como: 

Pabs=yQH 
=rQH

,,
z

r/g 'lm 'lv 
(51) 

Así, si de los datos del ensayo estimamos las pérdidas que corresponden a fugas (r¡v) y 

rozamiento en discos (11m), podemos reconstruir la curva H,,z = H,,z(Q,) real. Más allá de un 

cierto caudal, esta curva adopta los valores de una recta como indica la teoría de Pfleiderer, 

pero a caudales pequeños se aleja de estos valores y tiende hacia grandes H,,z con el caudal 

tendiendo a cero, Figura II.36. Ni la teoría del flujo ideal ni la teoría de pérdidas simplificada 

explican este hecho. 

H,,z 
H,., (experimental) 

Figura 11.36. Gráfica de H
.,. 

real en función del caudal Qr 

Según la teoría vista hasta ahora, 

H = U2 V2u = U2 (u2 - V2m cfg /J'2) , { Qr ➔ 0 
t,z µ ' 2¡ g g H1,z ➔ µ U2 g

(52) 

siendo v2m el valor medio de la velocidad meridiana a la salida que le corresponde al caudal 

Q,. Por ello, cuando el caudal es nulo, las superficies I1 y I2 son tales que separarían 

perfectamente el fluido en reposo antes y después del rodete, del fluido que existe en el 

interior del mismo. 

En la práctica y sobre todo en la superficie I2, con caudal neto nulo, existe caudal de paso a 

través de I2, si bien en media es cero. El movimiento supuestamente permanente no lo es, y el 

análisis que debemos realizar tiene que ser más profundo. Para efectuar este análisis vamos a 

suponer una bomba con álabes en el difusor, Figura II.37. 
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UNIDAD II 

ESTUDIO DE LAS BOMBAS CENTRIFUGAS 

El Control de las Pérdidas Mecánicas y Volumétricas en una Bomba 

Centrífuga. Curvas Características Reales. 

l. Tipos de Cierres hidráulicos y sellos mecánicos.

· En toda bomba centrífuga existe un cuerpo móvil (rodete) y un cuerpo fijo (carcasa), pasando el

, fluido en movimiento de uno a otro. Ello trae como consecuencia la necesidad de disponer 

cierres hidráulicos y sellos mecánicos, con objeto de evitar al máximo las fugas de caudal en los 

huelgos imprescindibles entre parte fija y móvil de la bomba. 

Control de las Pérdidas Internas: 

q, 

Control de las 

Figura 11.40. Caudales de fuga eu uua bomba. 

Recordemos que Q es el caudal suministrado por la bomba y que se mide, por lo tanto, a la 

salida de la misma; se denomina caudal perdido q (o caudal de fugas) el que es impulsado por el 

rodete de la bomba, pero que no es suministrado por la misma. Este caudal q, Figura 11.40, es 

suma del caudal de fugas externo, qe, que sale al exterior entre carcasa y eje de accionamiento 

del rodete, y el caudal de fugas interno, q;, que recircula entre disco anterior del rodete y carcasa. 

En general, las fugas internas son mucho mayores que las externas, ya que éstas son más fáciles 
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2. Cuantificación de las pérdidas por fugas. Influencia en las curvas características.

Las pérdidas internas por fugas dependen esencialmente del coeficiente de fricción del orificio 
formado entre los dos anillos de la junta laberíntica existente entre el disco anterior del rodete y 
la carcasa. Evidentemente se busca multiplicar los obstáculos para que este caudal sea mínimo y 
de hecho en algunos casos, como se ha visto, se construyen laberintos complejos. 

En este punto de la presente lección vamos a estudiar el caudal de fugas que aparece en un 
huelgo liso como el representado en la Figura II.46, aplicando conceptos básicos de la Mecánica 
de Fluidos. 

Figura II.46. Huelgo liso en una bomba. 

Consideremos que tanto a la entrada como a la salida del huelgo existen pérdidas de carga 
similares a las que existen en entradas y descargas de tuberías de bordes vivos. Estas pérdidas se 
evalúan por la expresión: 

(1+0.5)� 
2g 

siendo v la velocidad de paso del fluido por el huelgo. 

En el huelgo propiamente dicho tendremos una pérdida de carga que se evalúa como: 

1!:.L d 2g 

(1) 

(2) 

con/ un factor de fricción semejante al utilizado en el ábaco de Moody mientras que d = 4.Rn, o 
sea, Rn = radio hidráulico del huelgo. 

Stepanoff ha dado el resumen de varios autores en una gráfica tal como la que aparece en la 
Figura II.47, siendo el número de Reynolds: 

R=vd 
V 

(3)

Las distintas curvas que aparecen en esta gráfica, en función de la velocidad periférica del 
rodete, son debidas a otros tantos autores. Además, se distingue claramente cuándo el flujo por 
el huelgo es laminar y cuando es turbulento. 
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siendo en este caso hA = O al ser q; = O. Si prosigue la disminución de H
p 

se consigue q; < O, 
aunque ello aparece en un punto de funcionamiento excesivamente alejado del óptimo y en la 
práctica nunca se va a dar. 

El caudal de fugas internas es generalmente mucho mayor que el de fugas externas, por lo que 
podemos decir que el caudal total de fugas, q, vale: 

(12) 

y el rendimiento volumétrico: 

Q Q -q
1] =-=-r-

v Qr Qr 

(13) 

La curva de rendimientos volumétricos tendrá la forma de la Figura 11.49, alcanzándose el valor 
1 cuando q = O. Todas las curvas vistas hasta ahora, en función de Q,, se pueden poner en 
función de Q tan sólo desplazándolas hacia la izquierda el valor de q, que a su vez es función de 
Q,. El procedimiento será, pues, semejante al indicado para las curvas de la Figura 11.49. 

H 

TJ, 

Q,=q q=O 

Figura II.49. Curvas de TJv y H en función de Q y Q,. 

Q, Qr 

3. Cuantificación de las pérdidas por rozamiento en discos. Curvas definitivas.

Dentro del término de pérdidas mecánicas se han englobado una serie de pérdidas tales como las 
de fricción en prensaestopas y cojinetes, así como las pérdidas por fricción en discos. Estas 
últimas son debidas a la potencia necesaria para hacer girar el rodete en el seno del líquido que 
existe en el entrehierro entre discos y carcasa, siendo éstas las únicas que evaluaremos al ser las 
más importantes. Las primeras no suelen tomarse en consideración por dos motivos 
fundamentales: su escasa incidencia y por su difícil cuantificación al depender de una serie de 
detalles constructivos muy variables según el tipo de bomba, dimensiones del prensaestopas, 
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ESTUDIO DE LAS BOMBAS CENTRIFUGAS 

LECCIÓN 9 Elementos Restantes de la Bomba. 

l. Introducción.

Tras un análisis funcional del rodete, que nos permite a partir de las características del mismo 

predecir todas sus prestaciones, vamos a referimos a los demás elementos que constituyen la 

bomba. Nos referiremos en esta última lección del capítulo dedicado a las bombas centrífugas al 

difusor (en sus dos variedades con álabes o sin ellos), a la cámara espiral, voluta o caracol, y al 

cálculo de los empujes axiales, cuyos valores serán datos de partida para el diseño de ejes y 

cojinetes de la bomba. 

2. El difusor liso o difusor sin álabes.

Un difusor es un órgano que convierte energía cinética en energía de presión, al contrario que 

una tobera. En una bomba centrífuga, a la salida del rodete, la velocidad absoluta v'2 suele ser 

bastante elevada; como las pérdidas por fricción dependen del cuadrado de la velocidad, estos 

valores de v después del rodete deberán ser reducidos al mínimo valor posible, con objeto de que 

las pérdidas sean mínimas. Esta transformación se lleva a cabo en el difusor, que viene a ser una 

cámara circular de sección rectangular o trapecial, con o sin álabes fijos, situada a continuación 

del rodete. En bombas sin difusor, la transformación se realiza solamente en la cámara espiral. 

Vamos a planteamos el estudio del difusor liso sin álabes (Figura Il.54) con una serie de 

hipótesis simplificativas, tales como: 

• Considerar el fluido ideal, o lo que es lo mismo, suponer que no existen pérdidas en el

difusor.

• No existen puntos de despegue, que pudiesen originar flujos en sentido inverso.

• La salida del fluido por la sección exterior �2 del rodete es uniforme, con velocidad

absoluta v'2• Las componentes de esta velocidad son v'2u y v'2m, con un ángulo de salida

fJ'2. Se cumplirá, para estas velocidades:
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Tld,p (%) 
------- _ ]00% 

rh2 
..._ ____ ..,__ _____ _ 

2 3 

Figura 11.56. Rendimiento del düusor con respecto de la presión. 

3. El Difusor con Alabes o Aletas.

Puede ser en ocasiones interesante tratar de obtener una transformación más rápida de energía 

cinética en energía de presión que la dada con el difusor sin álabes. Hay que disponer, en este 

caso, unos álabes que disminuyan con mayor rapidez la referida velocidad, de modo que en este 

caso r. Vu ya no es constante, en tanto que a los álabes se les da un ángulo a(z) superior al a'2 que 

es el que mantiene la trayectoria en forma de espiral logarítmica. 

V amos a analizar el difusor con álabes con las mismas hipótesis que el difusor del punto 

anterior. Conceptualmente ocurre lo que se explica a continuación. La componente meridiana Vm 

de la velocidad en una sección genérica del difusor, de radio r, disminuye al aumentar r (por la 

ecuación de continuidad). Y vemos en la Figura II.57 que para un Vm dado, el valor absoluto de 

la velocidad con álabes en el difusor, v(z), es tanto menor cuanto mayor es el ángulo a(z) 

impuesto por el trazado de álabes. Comparando, pues, el triángulo de velocidades en uno y otro 

caso se concluye que para a(z) > a= a'2, v(z) < v, indicando con (z) los valores para difusor con 

álabes. 

Figura 11.57. Esquema del difusor con álabes. 

La ecuación de continuidad nos da la ley de variación de la componente meridional, y en el caso 

de ancho bd constante, viene dada, tenga o no álabes el difusor, por: 
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mayores que en la parte cóncava, lo cual se traduce en una relación inversa de velocidades, 

indicado todo ello en la Figura II.59. 

El dF se descompone en un dR, radial, y en un dT, tangencial (Figura II.60); en definitiva, es 

esta última componente la que crea una acción sobre el álabe en forma de par estático y cuyo par 

inverso, actuando sobre el fluido, y en virtud del teorema de Euler, permite el crecimiento de 

a(z) con respecto de a = a' 2• 

Para concluir diremos que sólo las bombas de cierta entidad se dotan con difusores de este tipo. 

4. Cálculo y Funcionamiento de la Voluta o Caracol.

A la salida del difusor, si lo hubiese, el fluido debe ser conducido por un conducto de sección 

recta circular (algunas veces rectangular o trapecial) hasta la sección de salida de la bomba, 

generalmente circular. Esta voluta, cámara espiral o caracol, Figura II.61, se encarga de ir 

recogiendo el caudal que sale del difusor, o del rodete, y conducirlo, a través de secciones cada 

vez mayores, hacia la salida de la bomba. 

Figura 11.61. Desarrollo de la cámara espiral. 

Los criterios de cálculo de la voluta pueden ser los siguientes: 

• Suponer velocidad media constante en cada sección recta de la voluta (en realidad, la

componente circunferencial de la velocidad media). Esto significa que las secciones de la

voluta aumentan en proporción a la distancia angular al punto de arranque, 0. El valor que

adopta esta velocidad media se de termina por criterios experimentales.

• Trazar a partir del arranque del caracol una línea de corriente que constituya el límite exterior

en el caso de sección rectangular. Esta línea de corriente será una espiral logaritmica.

Posteriormente, en caso de sección circular, se transformarla la sección rectangular en su

equivalente circular.
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comprendida entre la ordenada de r ce y la de un radio cualquiera R;, representa el valor de la 
integral: 

Superf(GHCD)= f bc(r) dr
r 

r� 

(32) 

y de la expresión anterior podemos determinar el valor de 0; que le corresponde a la sección 
de radio exterior R; que estamos considerando. De esta manera podemos trazar la curva 
O=O(R), y sacar los valores de R correspondientes a valores de O comprendidos entre O y 2n.

Finalmente, la arista viva AB se sustituye por la curva A'B' más suave, de forma que las áreas 
S1 y S2 correspondan al mismo caudal. El caudal por el caracol lo proporciona Vu, y tomando 
valores VuJ y vu2 representativos de Vu en S1 y S2, de manera que se cumpla la ley de áreas: 

VuJ YgJ = Vu2 Yg2 

siendo r
g1 y r

g2 el radio del centro de gravedad de S1 y S2, se cumplirá: 

Q,¡ - Q,2 . Q - Q-rg1--rg2 , ,¡
= 

s2 
S; S2 

De aquí se concluye que las superficies S1 y S2 deberán cumplir la relación: 

Ygl Yg2 

5. El Empuje Axial Soluciones.

(33) 

(34) 

Es evidente que para dimensionar el eje de una bomba es fundamental calcular las 
solicitaciones a que está sometido. Desde el punto de vista hidráulico, que es el que en nuestro 
caso interesa, estas solicitaciones son debidas, por una parte, al cambio de dirección del fluido 
entre entrada y salida del rodete, y por otra, a las presiones que se le comunican al fluido y que 
actúan, también, sobre el rodete. 

Estas acciones se traducen en un esfuerzo en sentido radial y otro en sentido axial sobre el eje 
de accionamiento. En bombas centrífugas, y debido a la simetría del rodete, los esfuerzos 
radiales se compensan y prácticamente su resultante es despreciable, mientras que las 
solicitaciones axiales dan origen a una resultante, en sentido axial, cuyo cálculo es el objeto 
del presente punto. 

Supongamos el rodete de una bomba centrífuga, junto con su eje de accionamiento, como se 
indica en la Figura II.66. Sobre este conjunto tomaremos un volumen de control como el 
indicado, que abarca todo el rodete y su eje de accionamiento. Se indica, además, la dirección 
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6. Particularidades de las Bombas Multicelulares.

Cuando se desean obtener alturas importantes que sobrepasan las posibilidades de un solo 

rodete centrífugo, no hay más solución que utilizar las bombas centrífugas multicelulares. En 

teoría, cualquier altura de presión es alcanzable con un solo rodete, a base de aumentar las 

dimensiones y la velocidad de giro. Pero es evidente que las dificultades constructivas sí 

existen y limitan el tamaño del rodete. Existen, por otra parte, aplicaciones en las cuales las 

dimensiones del cuerpo de bomba están limitadas como, por ejemplo, en las bombas de pozo 

profundo, cuyo diámetro de perforación es pequeño (0,40+0,50 m) y las alturas de elevación 

grandes (200 m ó más), con tamaños de rodete pequeños. No hay más solución que asociar los 

rodetes en serie, acoplados todos al mismo eje, estando el motor de accionamiento sumergido 

en la parte inferior de la bomba por cuestiones de refrigeración. El caudal, según la riqueza del 

pozo, puede llegar a sobrepasar los 0,20 m3/s. 

Se distinguen, en principio, dos formas de ejecución de bombas multicelulares, a saber, el tipo 

de "cuerpo de bomba único" y el de "células independientes". En el primero, que es el más 

antiguo, se reúnen en una sola carcasa todas las fases; esta carcasa estará partida por un plano 

horizontal que pasa por el eje de giro, con objeto de facilitar el montaje de rodetes. En el tipo 

de células independientes, cada fase puede considerarse como una bomba individual, estando 

el conjunto de rodetes acoplados al mismo eje y las carcasas unidas entre sí mediante tirantes 

de acero o pernos de sujeción individual. El conjunto de todas las fases se completa con las 

correspondientes piezas de aspiración e impulsión situadas cada una en el extremo 

correspondiente de la máquina. Esta disposición tiene la ventaja de que, al ser las células 

iguales, se puede aumentar a voluntad el número de fases, dependiendo de la altura total que 

se desea conseguir; sin embargo, hay que comprobar la estanqueidad de cada fase por 

separado. 

En cuanto a la compensación del fuerte empuje axial que debe producirse en bombas 

multicelulares, los dispositivos que se pueden adoptar, ya comentados en el punto anterior, 

pueden ser los siguientes: 

• Disponer los rodetes en oposición. Caso de existir número impar, se puede compensar

mecánicamente el empuje resultante.

• Disponer anillos y orificios de equilibrado en el disco posterior de cada rodete, en el caso

de bombas de pozo, por ejemplo.

• Disponer disco de equilibrado en el extremo del eje de accionamiento.
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UNIDAD III 

ESTUDIO DE LAS BOMBAS AXIALES Y HELICOCENTRÍFUGAS 

LECCIÓN JO Comportamiento de un filete sobre un perfil aislado. 

J. Introducción.

En las lecciones precedentes se ha desarrollado toda una serie de cuestiones comunes a las 

TMH, además de un análisis detallado de las bombas centrífugas. Sin embargo, algunos 

aspectos que pudieran parecer específicos de estas últimas también son de utilidad en el 

estudio de las bombas axiales como, por ejemplo, la cuestión de rendimientos. Disponemos, 

pues, de un buen bagaje para adentrarnos en el estudio de estas turbomáquinas, cuya 
complejidad conceptual es notablemente superior al de las centrífugas. 

Es importante destacar la circunstancia de que el campo de utilización de las bombas 

centrífugas y axiales está perfectamente delimitado y sin ningún tipo de solapes. Entre ambas 

se encuentran las bombas helicocentrífugas, a las que al final nos referiremos brevemente. 

Quien nos conduce de unas a otras es el valor del número específico de revoluciones, n
q
, que, 

como se verá en la Unidad IV, depende directamente de N y de Q, e inversamente de H314 • Los 

valores de Q y H están fijados por las características de la instalación, en tanto que sobre N se 

dispone de una cierta capacidad de maniobra aunque dependiendo del número de pares de 

polos de motor eléctrico. Como veremos, las bombas axiales se corresponden con valores 

altos de n
q
, lo que implica un caudal notable frente a una altura pequeña. 

La característica más importante de las bombas axiales, y que condiciona todo su estudio, se 
deriva del hecho de que los filetes fluidos que lo atraviesan son distintos en función de la 

distancia al eje de giro de la máquina. En consecuencia, los triángulos de velocidad, el caudal 

diferencial y la altura difieren de un filete a otro, por lo que su análisis requiere hacer el 

estudio de la máquina filete a filete, esto es, por capas axisimétricas respecto al eje de la 

bomba. Por tanto, un elemento de fluido lo constituirá una corona circular de superficie 2·r·dr,

con una altura igual al paso del álabe en ese punto. 

La instalación general de una bomba axial (Figura III.l) consta de una brida de entrada C, la 

bomba R y un difusor con álabes r a la salida de la bomba, unidos al cubo M y a la carcasa 
exterior. Como la velocidad axial al salir de r es normalmente elevada, se reduce su valor por 

medio de un difusor axial D (sin álabes) y, por último, un codo E permite el paso del eje de 

accionamiento para su acoplamiento con el motor de arrastre. 
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Q 
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e 

Figura ill.1. Instalación General de una bomba Axial. 

Para el estudio de cada filete se adoptará el punto de vista de que el flujo rodea a las secciones 

producidas en los álabes por la superficie cilíndrica que contiene dicho filete, en lugar de 

suponer que viene confinado por las referidas secciones, debido a la gran amplitud de los ca­

nales en relación con la longitud de éstos. 

2. Estudio Teórico de un Filete.

Para el estudio teórico de un filete en una bomba axial se van a hacer las siguientes hipótesis 

de partida: 

• El movimiento de las partículas a través del rodete es helicoidal, desarrollándose a lo largo

de una anillo cilíndrico coaxial con el eje. Su justificación exige un equilibrio radial de

filetes, y éste a su vez una salida uniforme, como más adelante demostraremos. En rigor,

esto podrá ser válido únicamente para un punto de funcionamiento de la bomba.

• Se admite una entrada exenta de componente giratoria, es decir, el fluido a la entrada tiene

un movimiento exclusivamente axial. Ello equivale, como en las bombas centrífugas, a

eliminar el término sustractivo de la ecuación de Euler. Cuando la entrada va precedida de

un codo, esta hipótesis puede fallar.

• El flujo es ideal en este estudio (más adelante abandonaremos esta hipótesis).

Para estudiar un filete fluido hay que tomar el anillo cilíndrico y rectificarlo, de manera que el 

resultado se asemeja al flujo alrededor de un perfil enrejado correspondiente a las secciones 

producidas en los álabes por la superficie cilíndrica. La Figura IIl.2, que muestra una bomba 
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Figura m.s. Triángulos de Velocidad a la Entrada y a la Salida del Difusor. 

En particular, al ángulo físico de salida del álabe (borde de fuga), lo llamaremos /Ji* y apenas 

nos referiremos a él, pues para determinar el triángulo efectivo una vez perfilados los álabes, 

en lugar de partir del triángulo teórico que resultaría de tomar /32 = /32* y aplicar una teoría de 

desviación semejante a la de Pfleiderer, lo que haremos será determinar directamente éste a 

partir de la teoría de los perfiles enrejados, que a continuación se desarrolla. Lo primero 

tendría sentido si estudiásemos el flujo como discurriendo entre dos perfiles, es decir, por un 

canal; sin embargo, lo que estamos haciendo es consecuencia de estudiar el flujo como si 

rodeara a los perfiles. 

3. Aplicación de la Teoría del Perfil Enrejado a las Bombas Axiales.

Vamos a desarrollar primeramente las relaciones que existen entre los triángulos de esfuerzos 

sobre un perfil y los triángulos de velocidad. En el punto siguiente estudiaremos la relación 

entre los coeficientes de sustentación y arrastre C y Cx de un perfil y los triángulos de 

esfuerzos, para ligar así estos coeficientes con los triángulos de velocidad, en el caso real e 

ideal, que es lo que se persigue. 

Comenzaremos recordando los esfuerzos que actúan sobre una cascada de álabes 

bidimensional fija cuando sobre ellos incide un flujo de velocidad v1 y ángulo a1 y, como 

consecuencia de la desviación que le producen los álabes, sale con velocidad v2 y ángulo a2. 
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dM,je =r·dT, ⇒dP,je =CO·dM,je =CO·r·dT, =

=CO·r· p·w=m ·t·V1u -dr=CO·r·p·V¡ ·t·v2. ·dr

y desde el punto de vista hidráulico, 

dP,
1, =yH1dQ=yH1

v
1
tdr 

Igualando ambas expresiones, se obtiene: 

de donde, 

H = 
U1V2u 

t 

(23) 

(24) 

(25) 

(26) 

Hemos encontrado de nuevo la ecuación de Euler aplicada a un filete fluido sobre la superficie 
cilíndrica de radio r. Esta demostración es equivalente a la que se hacía de la ecuación de 
Euler a partir de la ecuación del momento cinético en bombas centrífugas, pero aplicada al 
caso de las máquinas axiales. Hemos pues demostrado la expresión de Euler desde el punto de 
vista energético y desde el punto de vista del cambio de cantidad de movimiento. 

4. Utilización de las Características Aerodinámicas de un Perfil Aislado en el Diseño de

Turbomáquinas. 

Vamos a admitir de momento que el flujo alrededor de un perfil perteneciente a una cascada 

provoca sobre él unos esfuerzos equivalentes a los que produce un flujo de intensidad w= y 

dirección fJ= sobre el mismo perfil aislado; esta hipótesis, aunque no es cierta, resulta bastante 

válida porque en la práctica w 1 y w2 no difieren mucho de w=. Más adelante la corregiremos 
con la teoría de las interacciones. 

En realidad, si comenzáramos a separar unos de otros los perfiles de la cascada, cada vez w 1 y 

w2 se confundirían más con w=; y fJ1 y fJ2 tenderían a fJ=, siendo cierta la hipótesis anterior 

para el caso límite de una separación t = oo. 

Si un perfil aislado lo ensayamos en un túnel aerodinámico podemos evaluar 
experimentalmente los esfuerzos reales de sustentación Fz y arrastre Fx que provoca sobre el 

mismo un flujo de velocidad v=. Estos esfuerzos se pueden expresar como, 

(27) 
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LECCIÓN 11 Teoría de las Interacciones. Curvas Características. 

J. Pérdidas Hidráulicas en una Bomba axial

Las pérdidas hidráulicas que aparecen en un filete fluido de una bomba axial están ligadas 

intrínsecamente al coeficiente de arrastre Cx, ya que éste se evalúa experimentalmente a partir 

del esfuerzo real encontrado para distintos ángulos i de incidencia. Así, como estos esfuerzos 

ya vienen disminuidos por los efectos de rozamiento, choques, despegues si existen, etc., las 

pérdidas hidráulicas se podrán conocer en su totalidad a partir del valor de Cx real, según el 

razonamiento que vamos a desarrollar a continuación en el presente punto. 

Teniendo en cuenta el diagrama de esfuerzos que actúa sobre el perfil para los casos real e 

ideal, Figura III.14, podemos decir que el valor CB es la disminución de esfuerzo obtenido por 

efecto de las pérdidas hidráulicas en el caso real, al diseñar de manera que dT sea el mismo en 

ambos casos. Si llamamos L\p, la disminución de presión respecto al caso ideal, debida a las

pérdidas hidráulicas, la correspondiente disminución de esfuerzos será: 

CB = L\p,tdr 

por lo que podemos decir, 

y de aquí, 

D 

A 

dN dN1 

,----h.,,---:---. B 

Figura III.14. Diagrama de esfuerzos sobre el perfil para los casos real e ideal. 
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H 
- ¾J

r 

= 
DC 

= J 
- CB 

= J 
-

C = 
1 

y
'llh,r 

DB DB pr H, 

mientras que si lo que definimos es un rendimiento hidráulico del conjunto rodete-difusor, 

para el filete considerado, deberemos escribir 

H _ ¾Jr _ ¾Jd 
1 y y 

H, 

Teniendo en cuenta las expresiones ya desarrolladas anteriormente(ecuaciones (6), (32) y (35) 

de la lección anterior), la expresión del rendimiento hidráulico para el conjunto rodete-difusor 

quedará de la siguiente forma: 

(40) 

aplicada esta expresión a un filete fluido determinado. 

En definitiva, en bombas axiales conocemos la expresión del rendimiento hidráulico a partir 

de los triángulos de velocidad y de los coeficientes reales de sustentación y arrastre. Ello era 

inconcebible en bombas centrífugas, como ya hemos visto en lecciones anteriores. 

2. Interacciones existentes entre los Distintos Alabes de un Pe,fil Enrejado.

Los coeficientes de sustentación y arrastre que hemos estado utilizando hasta ahora han sido 

obtenidos a partir de las características del perfil aislado, sin tener en cuenta las acciones que 

se pueden derivar de los perfiles contiguos. La realidad física del problema es bien distinta 

debida a la interacción que existe entre álabes contiguos, por lo que, hablando con todo rigor, 

no se pueden garantizar los Cx y Cz obtenidos para perfil aislado y utilizarlos en perfil 

enrejado. 

Considerando el flujo como ideal, las características de sustentación del perfil aislado se 

resumen en una curva (Cz)a = f(i) la cual toma la forma de una recta, al menos hasta un cierto 

valor del ángulo de incidencia. Para el mismo perfil formando parte de una cascada de álabes, 

con un ángulo de calado fJ y paso relativo ti/, la curva (Cz)c en función de i es asimismo una 

recta hasta un cierto valor de i, pero ni la pendiente ni el ángulo de incidencia que hace la 

sustentación nula, coinciden con los valores correspondientes al perfil aislado. 
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3. Efectos del Rozamiento en un Perfil Enrejado. Despegues.

Hemos visto anteriormente la influencia de las interacciones en el valor del coeficiente de 

sustentación, habiéndose tratado el tema en el punto 2 bajo el supuesto de flujo ideal. La 

realidad, como sabemos, es bien distinta y el fluido tiene una viscosidad que se traduce en la 

aparición del coeficiente de arrastre y en la disminución del coeficiente de sustentación. De 

hecho, como se puede observar en la Figura III.19, la curva teórica Cz,th (recta para ángulos de 

incidencia y pequeños, con perfiles rectos), pierde ordenada de manera sistemática, al tiempo 

que aparece un coeficiente de arrastre, cuyo valor no cambia apreciablemente mientras no 

aparezcan despegues. Para perfiles buenos, Cxm = 0.010 + 0.015. 

\.�•11¡ 

-A

Figura 111.19. Coeficiente de sustentación y arrastre en función del ángulo de incidencia, para los casos 

teórico y real. 

Sin embargo, la aparición de despegues tanto en el extradós como en el intradós del álabe 

como consecuencia de separarnos de los valores de i recomendables, ocasiona un notable 

aumento del coeficiente de arrastre y una acusada disminución del de sustentación. En la 

práctica, y debido a que los despegues aparecen progresivamente, es difícil asignar una 

posición bien definida a los puntos de despegue A y B. 

Ciertos autores fijan la posición de los puntos de despegue A y B según la relación del valor 

de Cxen estos puntos, al valor de Cxm mínimo, de manera que 

e 
____E =1.5 +2 
Cxm 

o bien, en otros casos, Cxd = Cxm + 0.01.

En la Figura III.20 se presentan dos velocidades de entrada relativas que daóan ángulos de 

incidencia con despegues. En el primer caso, para velocidad w /J con ángulo [J/1) pequeño e 

incidencias altas, aunque tiende a aumentar la sustentación, dará lugar a despegues en el 
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una polar exterior que envolvería en su interior los restantes. Debe, sin embargo, pensarse que 

entonces perderíamos capacidad de transformación de energía, ya que como vemos ésta 

depende del producto Cz-l/t. 

4. Coeficiente de Carga y Factor de Difusión.

Dos cuestiones queremos plantear en este punto. La primera de ellas introducir el llamado 

coeficiente de carga \lf, que juega un papel similar al coeficiente de sustentación Cz en la 

cascada de álabes para flujo ideal. Este coeficiente es muy utilizado por diversos autores, 

teniendo su principal aplicación en el estudio de las turbinas de vapor. El segundo punto es 

acotar la carga unitaria que puede llegar a alcanzar un álabe (a través de Cz o \lf), ya que un 

aumento importante de estos valores conlleva la posible aparición de despegues, según hemos 

visto. Además daremos un criterio para establecer tal limitación a través del coeficiente de 

difusión. 

El coeficiente de carga, según hemos dicho, hace las veces de coeficiente de sustentación. Las 

definiciones de ambos son: 

Cz 
== dFz 

1 
-pw:., l dr
2 

\11 == dF
2 

1 
-pwj l dr
2 

(42) 

en donde, como vemos, la diferencia está en referir la fuerza de sustentación a la presión 

dinámica aguas abajo de la estela. 

Como quiera que entre ambos coeficientes se verifica la relación, 

C
2 

w:, 
== 

\lf w;

la ecuación que liga las características del perfil con la cinética del flujo (supuesto éste ideal), 

será, 

(43) 

de donde resulta, 

(44) 

pudiendo ver que el segundo miembro da una relación entre la presión sustentatriz 

(proporcional a w=·Liwu) y la presión dinámica a la salida. Su aumento, por tanto, indica un 
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aumento de carga relativa por álabe y ello nos puede llevar a la aparición de despegues. Se 

admite para 'lf un valor máximo de 1.35 para evitar despegues. 

Existen, además, multitud de criterios para tratar de esta problemática. Uno de los más 

sencillos y acertados es el factor de difusión definido como, 

D=l- W2 + Aw. !
w1 2w1 l 

pudiendo aparecer los despegues a partir de 0.55 en el factor de difusión. 

5. Curva Característica de un Filete.

(45) 

El concepto de curva característica, tan fructífero en bombas centrífugas, pierde significado 

físico en bombas axiales al ser distinta para cada filete fluido, como ya se podía intuir. Tienen, 

qué duda cabe, todas ellas un punto común, el de diseño (Q, H), ya que con este requisito se 

estudia y analiza toda la bomba axial. Sin embargo, en los restantes puntos las características 

son distintas para cada filete. Lo veremos en la próxima lección cuando estudiemos el 

funcionamiento de una bomba fuera del punto de trabajo óptimo, tras analizar el problema 

"equilibrado de filetes". 

Centrados pues en un filete fluido resulta, además, que la característica (Q elemental, H1) no

es tan siquiera una recta en la mayoría de los casos. Sólo la constancia del ángulo fli (lo que 

será tanto más cierto cuanto menor sea ti!) lo garantiza. Veamos lo que ocurre con esta altura

teórica "individual", para pasar finalmente a la curva real. 

Inicialmente se efectúan una serie de hipótesis para el estudio de la curva teórica, tales como: 

a) El fluido es ideal (se desprecian las pérdidas por rozamiento viscoso en el fluido, v = O).

b) La entrada del flujo es siempre axial.

c) El ángulo de salida /32 se mantiene constante.

d) El filete fluido está equilibrado y discurre siempre en el interior de un cilindro de

espesor diferencial (o incremental).

En estas condiciones el triángulo de velocidades correspondiente al punto de diseño es el 

representado en la Figura III.22, y el lugar geométrico de la serie de puntos M representa, a 

una determinada escala, la curva H1 = H1 (Qe), En efecto, su ordenada v2,J2 es proporcional a 

H1, según 

MN= V2. = gH, =kH2 2u 

en tanto que su abcisa Wm lo es al caudal elemental, 
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LECCIÓN 12 Estudio Global de la Bomba Axial lntroduccion a las Bombas 

Helicocentrífugas. 

l. Equilibrio entre los distintos Filetes de una Bomba Axial.

En las dos lecciones precedentes hemos supuesto que los filetes fluidos se desplazan siempre 

sobre superficies cilíndricas y que H1 es constante para todas ellas. Esta ha sido una condición 

de diseño que ha definido los triángulos de velocidades para cualquier filete y, a posteriori, se 

han escogido perfiles y se han dispuesto con calados determinados para que tales triángulos 

sean respetados. En definitiva, hemos llegado a la fijación del ángulo /32 y conociendo la 

desviación o siendo ésta nula, a la definición de /32*, de modo que se tiene 

(49) 

Si el diseño es adecuado con estos ángulos de salida tendremos Hi constante para cualquier 

filete, es decir Ht será independiente del radio para el punto de diseño. Cabe pensar, sin 

embargo, que una vez definida la ley {J2*(r), los álabes tienen una configuración dada, y 

cuando cambie el punto de funcionamiento los triángulos que se deriven de la condición dada 

/32* = /32*(r) no nos conducirán al cumplimiento de H1 = cte. 

Como introducción diremos, pues, que la condición de diseño la introducimos a partir de la 

ley exigida a H1, perfilamos los álabes y obtenemos una ley /32* = /J2*(r), que cumple con la 

imposición de diseño en un punto de trabajo. Al cambiar éste, sin embargo, quien persiste es 

la relación /32* = /32*(r), y tal ley, a partir de las expresiones, anteriores, es la que nos servirá 

de base de partida para ver cómo es este nuevo flujo a través del rodete. 

Pero planteemos las ecuaciones en su contexto más general, cuando admitimos que el flujo de 

fluido a través del rodete no es totalmente cilíndrico, tal y como se muestra en la Figura IIl.25. 

El vector velocidad tendrá tres componentes, si bien hay que admitir que debido al 

confinamiento v, tendrá escasa entidad. La ecuación de Navier-Stokes, en cilíndricas, para la 

proyección radial, se expresa como: 
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2. Diseño de una Bomba Axial

En el punto 4 de la lección 10 ya se exponía cuál es el proceso de cálculo del perfil 

correspondiente a un determinado filete fluido de una bomba axial. Quedaban, sin embargo, 

una serie de cuestiones sin resolver que vamos a abordar seguidamente. 

Debemos referimos, en primer lugar, al fraccionamiento de la bomba en una serie de filetes 

fluidos cuyo número, n, va a depender de la precisión de diseño que se desee; en general, 

conviene que sea un número impar al objeto de tener un filete medio. Sin embargo, lo que 

sigue nos vamos a referir a los triángulos extremos, exterior e interior respectivamente. 

Una segunda precisión a la exposición efectuada en dicho punto son las rectificaciones a 

efectuar en los coeficientes Cx y Cz considerando que el perfil forma parte de una cascada. 

Sólo un valor de ti/ ;::: 2.5 permite, con toda propiedad, utilizar las hipótesis de perfil aislado. 

Tales correcciones dependen, obviamente, del valor calculado para el paso relativo t/1. 

Finalmente enfatizaremos en la elección del perfil. Está muy claro que definidos P1 y P2 

tenemos una idea aproximada de las características reales del perfil, pero no exacta. En el 

presente punto vamos a desarrollar estos tres puntos comentados y al final trataremos de 

establecer una relación entre las principales características de un rodete axial y la velocidad 

específica n
q
. 

Los triángulos de velocidades correspondientes a filetes extremos quedan representados en la 

Figura IIl.27 y se han dibujado a escala. Se supone un diseño para el punto óptimo y con el 

supuesto de H1 = cte. cualquiera que sea el filete fluido considerado. 

Figura 111.27. Triángulos de Velocidad correspondientes a filetes extremos. 

En las condiciones de diseño supuestos, se cumple (v2u)e < (v2u)i al ser Hr = cte. y Ue > V;, lo 

que se traduce en una mayor l en la base de la pala (suponiendo ahora, para simplificar el 

razonamiento, la ausencia de pérdidas). En efecto, 

o bien, en general,
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habiendo tomado la relación entre V2u, Cz, Cx, lit , fJ= y w= para el caso real. 

Sustituyendo estas dos últimas expresiones en la definición de n
q
, resultará, 

(59) 

Como quiera que, y según se ha visto, los valores Cz;, Cx;, (lit); y u;/woo; están prácticamente 

definidos, no pudiendo actuar sobre ellos, el valor de n
q 

depende fundamentalmente del 

producto, 

de manera que su incremento lleva implícito el crecimiento de la relación v,,,lu; y la 

disminución de v, estando ligados de alguna manera estas dos variaciones (si D; disminuye, la 

relación v también disminuye y a su vez U;, aumentando vmlu;). 

3. Funcionamiento de una Bomba Axial a distintos regímenes.

La condición de diseño de una bomba axial es que en el punto de funcionamiento óptimo dé la 

mayor altura (supuesto el criterio Hr = cte). Sin embargo, cada filete fluido tiene su propia 

curva característica (analizada en el punto 5 de la lección 11), cuya pendiente es tanto menor 

cuanto mayor es fJ2 (lo que ocurre en dirección al cubo), siendo la ordenada en el origen 

aproximadamente proporcional a u2
/g (en caso de 8 = O, esta proporcionalidad se transforma 

en igualdad). En consecuencia, si representamos las rectas características de los filetes 

extremos tendremos algo semejante a la Figura ill.29, en donde asimismo podemos ver las 

curvas reales correspondientes a estos filetes. 

Fuera del punto de diseño (H1 = cte), a cada caudal corresponden alturas distintas. Si Q < Qo, 

la altura crece a medida que nos acercamos a la periferia, de manera que tenemos una ley del 

tipo H, = K-r (apartado 1.2 de esta lección). Veíamos cuando lo estudiábamos que los filetes 

externos suministran un caudal superior a los internos, y en consecuencia las trayectorias eran 

curvadas hacia la periferia. Por ello, la distribución de caudales para Q < Q0 no es uniforme, 

de manera que, para un caudal medio bombeado Q, el filete exterior proporciona una altura 

que corresponde no al punto M sino al M1, como si el caudal medio fuese mayor que el real; a 

su vez, el filete interior tendrá un punto de funcionamiento no como N sino como N1, con un 

caudal medio inferior al real. Para los filetes intermedios los puntos de funcionamiento se 

situarán, pues, sobre el segmento M1N1. 
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además de vibraciones. Por ello, la parte de funcionamiento aconsejable se encuentra a la 

derecha de P. Sin embargo, en ocasiones no aparece la zona inestable, cuando la relación v,,,Ju 

es pequeña (n
q 

más bajos, según se ha visto), y en consecuencia también lo sean los valores de 

/3. 

La curva de potencia absorbida da, por lo general, un valor doble para caudal nulo que el 

requerido para el punto de funcionamiento óptimo. Este hecho puede presentar 

inconvenientes, principalmente en el arranque de este tipo de bombas. Ello es debido a los 

obstáculos que impiden la rotación del agua que tiende a girar normalmente con la rueda, por 

lo que esta potencia disminuirá al aumentar la distancia entre el rodete y el difusor, y 

separando el soporte anterior del eje de la entrada del rodete. Asimismo influyen el número de 

álabes y la relación de diámetros v = D¡/ De. 

En las bombas axiales tiene una gran influencia en la característica final que pueden presentar, 

el hecho de tener una aspiración uniforme, máxima cuando cada filete fluido tiene, a lo largo 

del rodete, un tratamiento particular. En tal sentido, es fundamental uniformar el flujo y evitar 

la prerrotación a la entrada del rodete. 

4. Introducción a las Bombas Helicocentrifugas.

Las turbomáquinas axiales son un caso límite de las helicocentrífugas, en las que llega a 

suprimirse el disco exterior como consecuencia de la menor importancia del caudal de fugas 

en el huelgo entre álabes y carcasa, frente a la disminución que se deriva en las pérdidas por 

rozamiento, consecuencia de la supresión de tal disco. En definitiva, se va tendiendo a una 

morfología óptima en función de las necesidades (Q, H). 

A su vez, las helicocentrífugas están entre las centrífugas y las axiales, y corresponden a 

valores intermedios de n
q
; en su estudio hay que tener presente las diferencias que aparecen en 

cada uno de los filetes fluidos, por lo que su estudio se asemeja más a una bomba axial. El 

flujo, sin embargo, se encuentra confinado entre canales móviles de geométria 

helicocentrífuga; vamos a ver como se procede, por lo general, a realizar su estudio. 

En el supuesto de que el criterio de diseño sea comunicar idéntica altura Ht a todos los filetes, 

que el fluido sea ideal y que tengamos una entrada uniforme energéticamente hablando, 

podemos suponer que el flujo meridiano deriva de un potencial y trazar una red de corriente 

en el interior del canal que forma el rodete. Se visualiza en la Figura ill.31 una sección 

meridiana del mismo. 

La red de corriente que trazaremos prescinde por completo de la existencia de álabes en el 

interior del rodete. Estos deben ser trazados a posteriori, según veremos, de modo que no 

afecten a la red previamente obtenida. 
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APLICACIÓN DE LAS LEYES DE LA SEMEJANZA A LAS 

TURBOMÁQUINAS HIDRÁULICAS 

LECCIÓN 13 Introducción a las Leyes de Semejanza. 

J. Introducción.

Las leyes generales de la semejanza, aplicadas a las turbomáquinas hidráulicas, nos van a 

permitir estimar las características de funcionamiento de una máquina dada a partir de las de otra 

semejante. En la práctica son muchas las aplicaciones en las que se hace uso de las leyes de 

semejanza. Todas ellas giran en tomo a tres objetivos fundamentales: 

a) Determinar las curvas de respuesta de una bomba cuando cambia su velocidad de

rotación.

De interés para el fabricante con el fin de estimar las curvas de una bomba girando a una

velocidad diferente de la de ensayo, bien sea una velocidad de sincronismo en el caso de

un arrastre directo con motor eléctrico, o bien a cualquier otra velocidad en caso de un

arrastre indirecto o mediante un motor de combustión tipo Diesel. Desde el punto de vista

de la explotación, el cambio de la velocidad de giro mediante variadores de frecuencia está

siendo utilizado como uno de los modos de regulación más eficiente de las bombas.

Finalmente, para el estudio del golpe de ariete por parada de bomba, nos será también

necesario conocer la respuesta de la misma a distintas velocidades de giro.

b) Obtener las características de una máquina semejante a otra dada, pero de diferente

tamaño.

En el caso de las bombas, el cambio escalonado del tamaño del rodete según criterios

normalizados constituye el principio de la fabricación en serie. El fabricante trata con ello

de cubrir con un modelo de bomba dado una amplia zona del diagrama H-Q, pudiendo

finalmente adaptar el punto óptimo de trabajo de la bomba seleccionada al valor deseado

mediante el recorte del diámetro del rodete. Tanto para estimar las curvas de los diferentes

rodetes como para determinar el recorte necesario, se requiere la aplicación de las leyes de

semejanza.

Por otra parte, el deseo de disminuir al máximo el riesgo de un diseño defectuoso en la

construcción de máquinas de gran potencia, ha aconsejado desde hace mucho tiempo

efectuar ensayos con modelos reducidos, sobretodo en el caso de las turbinas. Al objeto de
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que los resultados obtenidos en los modelos de ensayo se puedan trasladar a los grandes 

prototipos, se precisa conocer con exactitud el alcance de las leyes de semejanza y las 

condiciones en que éstas pueden ser aplicadas. 

c) Parametrizar el comportamiento de las máquinas ensayadas a través de ábacos

adimensionales y diagramas universales.

La finalidad de estos ábacos es disponer de valores de referencia para futuros diseños, lo

que se consigue caracterizando la geometría y comportamiento de las máquinas actuales

mediante una serie parámetros adimensionales. También a través de estos parámetros se

puede generalizar el comportamiento de una familia de bombas semejantes mediante leyes

o diagramas universales. Finalmente el parámetro nq, conocido como velocidad específica,

nos permitirá seleccionar la bomba más adecuada para una determinada aplicación, 

además de utilizarse como valor de referencia para expresar el resto de los parámetros 

adimensionales. 

De todo ello trataremos en la presente unidad didáctica, de gran importancia para entender el 

mundo de las turbomáquinas hidráulicas, tanto desde el punto de vista de su motfología como de 

su comportamiento. 

Esta unidad posee un carácter general para todas las turbomáquinas, motivo por el cual hemos 

considerado conveniente adelantarla a otras unidades con contenidos más específicos, en 

contraposición al criterio de otros autores. 

2. Condiciones de Semejanza.

En el curso de Mecánica de Fluidos se establecieron las condiciones generales de semejanza, 

según las cuales, una vez garantizadas la semejanza geométrica y cinemática entre modelo y 

prototipo, había que igualar a continuación todos los parámetros fundamentales de la Hidráulica 

que intervinieran en el fenómeno, para poder establecer finalmente la semejanza dinámica y 

trasladar, como consecuencia, los resultados del modelo al prototipo. La aplicación de la 

semejanza a las turbomáquinas constituye un caso particular, en el que para conseguir la 

semejanza cinemática habrá que tener en cuenta la velocidad de giro de la máquina, que aparece 

como un grado de libertad adicional respecto a los clásicos modelos estáticos de laboratorio. 

Veamos, pues, con más detalle cada uno de estos requisitos, para el caso que nos ocupa. 

• Semejanza geométrica. El modelo de la máquina ha de ser geométricamente semejante al

prototipo, tanto en lo relativo.al rodete (diámetros exterior e interior, ángulos de los álabes y

trazado, etc.) como al cuerpo exterior de la máquina y sus órganos auxiliares (difusor,

caracol, tubo de aspiración, etc.). Esta condición, en principio fácil de cumplir, tropieza a

veces con dificultades insuperables en lo referente a rugosidades superficiales, juegos y

holguras de las partes móviles respecto a las fijas, etc., sobretodo cuando la escala geométrica

(longitud modelo/longitud prototipo) es muy pequeña. Esta semejanza es preceptiva en la
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importantes (en ensayos con modelos de turbinas por ejemplo), lo más exacto será tener presente 

la diferencia de Re aplicando fórmulas de conversión de rendimientos, lo que nos llevará a la 

Teoría de la Semejanza Restringida, la cual será estudiada en la última lección de esta unidad. 

3. Leyes de semejanza absoluta.

Las leyes de la semejanza absoluta para turbomáquinas se pueden deducir a partir de las 

técnicas generales de análisis adimensional, o bien directamente a partir de las leyes que 

caracterizan el comportamiento de las Turbomáquinas Hidráulicas, procedimiento que 

adoptaremos en primera instancia, por su mayor claridad y sencillez. En la lección siguiente lo 

haremos desde el punto de vista del análisis adimensional. 

Partiremos del supuesto de que se cumplen las semejanzas geométrica, cinemática y dinámica 

entre modelo y prototipo. En consecuencia, los rendimientos serán iguales en puntos de 

funcionamiento homólogos, así como el coeficiente de Pfleiderer por depender únicamente de 

parámetros geométricos. 

Para las bombas se suelen tomar como variables independientes la velocidad de rotación N y
una longitud característica D que se identifica usualmente con el diámetro exterior del rodete,

siendo dependientes las restantes variables Q, H, P y M. 

Identificando con el subíndice cero los valores correspondientes al modelo en un punto de 

trabajo determinado, y sin subíndice los correspondientes al prototipo funcionando en un 

punto homólogo, resulta fácil deducir la leyes de semejanza absolutas a partir de las 

ecuaciones de definición de cada una de las variables dependientes, teniendo en cuenta que 

por la proporcionalidad de los triángulos de velocidades, la razón entre cualquier componente 

de ésta y su homóloga siempre será la misma: 

V2u = V2m = _!!],_ = .!!!.._ .!1:_ = !!_ D
v2uo v2mo u20 Wo r20 No Do 

mientras que por otro lado todos los rendimientos se conservan, así como el coeficiente de 

Pfleiderer. En consecuencia, resulta: 

H ( N)
2
( D)

2 

Ho 
= 

No Do 
. d u2v2u 2 2 apartzr eH=-- µr¡h ➔ aN D 

g 

Q N 
( 

D)
3 

-=- - a partir de Q
Q0 No Do 

-= - - apartirde Pe·e =_Y __ ➔ a N3 D5 
p 

( N)
3

( D)
5 QH 

Po No Do 7 

T/g 
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( )2( )5 M N D P� --= - - apartirde Me·e = --➔a N2 D5 

Mo No Do 11 m (4) 

Para el caso de las turbinas, las leyes de semejanza absoluta son análogas a las de las bombas, 

con la única diferencia de que se suelen adoptar H y D como variables independientes, ya que

H puede evolucionar con el tiempo mientras que N permanece rigurosamente constante

impuesta por el sincronismo de la red. Las variables dependientes pasan a ser, en 

consecuencia, N, Q, P, y M, y entre puntos de funcionamiento homólogos podremos escribir:

:o-; m:' go -
(
!J

2

m: 

p (D)
2

(H)½ M (D)3 H 
Po - Do Ho ' Mo - Do Ho 

(5) 

La primera relación se obtiene despejando de (1) y las restantes por sustitución del cociente 

N/No por la referida relación. Las variables que aparecen en (5) hacen referencia en este caso a

la altura neta y al caudal por la tubería forzada como variables de entrada a la máquina, y a la 

potencia y par obtenidos en el eje como variables de salida, en oposición al caso de la bomba 

donde potencia y par eran variables de entrada y altura útil y caudal de impulsión variables de 

salida. 

4. Cambio de la velocidad de giro de un rodete.

Las leyes de semejanza para bombas vistas en el punto anterior nos permiten determinar las 

curvas características de una misma bomba funcionando a distintas velocidades de giro. En 

este caso, la relación de tamaños o escala geométrica será la unidad, y entre puntos homólogos 

se verificará: 

indicando con el subíndice cero valores tomados de las curvas características a la velocidad de 

referencia No. 

De las dos primeras expresiones deducimos fácilmente: 

H Q Ho 2 2 
(

)
2 

Ho = 
Qo 

⇒ H = 

Qü
Q = k Q (6) 

de manera que todos los puntos de funcionamiento semejantes a uno dado (Qo, Ho), para una

misma bomba girando a distintas velocidades, se encuentran sobre una parábola que pasa por 

el origen y por el punto de referencia. En todos los puntos de dicha parábola el rendimiento de 

será el mismo, constituyendo por consiguiente una curva de isorrendimiento, definida ésta 
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5. Cambio del tamaño del rodete.

Al tratar las leyes de semejanza por cambio en el tamaño del rodete, vamos a distinguir dos 

casos: 

• el cambio del rodete a otro tamaño, manteniendo fielmente la geometría del rodete, y

• el denominado recorte o torneado del rodete, en el cual compararemos entre sí dos rodetes

idénticos, a uno de los cuales se le ha disminuido el diámetro exterior -o bien se le ha

agrandado el diámetro interior- practicando un rebaje del diámetro correspondiente con el

tomo.

El primer caso se presenta típicamente en ensayos con modelos, y también en la fabricación en 

serie de bombas centrífugas, helicocentrífugas y axiales. El segundo caso constituye una 

forma de adaptar el punto de funcionamiento de las bombas centrífugas a las necesidades del 

sistema, y constituye asimismo un eslabón fundamental en la fabricación en serie de éstas. 

5.1 Cambio del tamaño manteniendo la geometría 

El mismo razonamiento visto hasta ahora se puede utilizar para la determinación de las curvas 

características de bombas geométricamente semejantes girando todas ellas al mismo número 

de revoluciones, Figura IV. 2. Las relaciones de semejanza darán origen en este caso a las 

siguientes expresiones, válidas para puntos de funcionamiento semejantes: 

donde todos los puntos de funcionamiento semejantes a uno dado cumplirán la relación: 

H=kQ213 (23) 

siendo ahora las curvas de isorrendimiento parábolas de exponente 2/3. Un punto de 

funcionamiento homólogo al (Qo, Ho) de la bomba de diámetro Do, pero ahora en la bomba de

diámetro D, estará sobre la parábola de isorrendimiento 2/3 con un caudal (D/Do/ Qo. 
Uniendo los puntos de funcionamiento (Q, H) hallados de esta manera se determinará la curva

característica de la bomba de diámetro D, semejante a la de diámetro Do girando a sus mismas

revoluciones. 
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Fabricación en serie

Diámetro de la brida
/ �metro exterior del rodete, D

2 

25-250 

Figura IV.7. Cuadrilátero curvilíneo correspondiente a una bomba girando a 1450 rpm. 

6. Velocidad especifica de una bomba.

Si tenemos una bomba girando a la velocidad No, de dimensiones D o  y siendo Po (Qo, Ho) uno

de sus puntos de funcionamiento, cualquier otro punto del plano Q-H, por ejemplo el P(Q, H), 
puede ser homólogo del de referencia si se cambian convenientemente tamaño y número de 

revoluciones de la bomba original. Ello se puede demostrar gráficamente, Figura IV.8, si 

pasamos de Po a P' cambiando solamente las revoluciones, y posteriormente de P' a P 
cambiando solamente el tamaño de la bomba. Como Po es homólogo de P' y éste homólogo de

P, se concluye que Po es homólogo de P, pero al pasar de uno a otro se han modificado

velocidad de rotación y dimensiones de la bomba. 

Si de una bomba consideramos su punto óptimo de funcionamiento Po (Qo, Ha) (será el punto

de rendimiento máximo), podemos definir como velocidad característica de esta bomba a la 

velocidad de rotación de otra semejante, denominada patrón, que desarrolla una potencia útil 

de 1 CV, elevando agua a 1 m de altura, y funcionando en un punto homólogo al Po. Esto

siempre es posible, por lo visto anteriormente. 

Consideremos las expresiones de semejanza: 

H 
( 

N
)

2

( 
D

)
2 p 

( 
N

)
3

( 
D

)
5 

H o - No Do 
' Po - No Do 

(30) 

Si a partir de ellas eliminamos la razón de semejanza ,1, = D/Do, obtenemos la expresión:

( p0
)112( H

)
514 

N=No - -
P Ho 

(31) 

e identificando (P, H, N) con (1 CV, 1 m, n,), siendo ns la velocidad característica

correspondiente al punto de funcionamiento óptimo (Po, Ha, No) de la bomba de partida, la

velocidad característica se calcula por la expresión: 
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7. Coeficientes de velocidad.

Los coeficientes de velocidad se utilizan, sobre todo, en el predimensionado de TMH para 
caracterizar las velocidades más importantes y en el ensayo de las mismas para asegurar la 
semejanza cinemática en todo el trazado. 

Definimos como coeficiente de una velocidad cualquiera, a la relación existente entre dicha 
velocidad y (2gHo)

112
, siendo Ho la altura efectiva en las bombas o la neta en las turbinas 

hidráulicas, trabajando en el punto óptimo de funcionamiento. Este coeficiente será, pues, 
adimensional, y valdrá dado en general por una expresión del tipo: 

(40) 

siendo, además, función de nq. 

Justificaremos a continuación de dónde salen estos coeficientes. Recordemos que: 

y (41) 

Si tomamos una bomba de referencia de una familia de bombas geométricamente semejantes, 
podemos escribir: 

Para la bomba patrón de la serie se tendrá, análogamente, 

_ 1tdq nq ¡ U2q----¡¡¡¡- , uego 

o bien, u2q = uil H/12
, donde u2q depende exclusivamente de nq. 

En la práctica, puesto que u2q no es adimensional, se toma 

_ U2q 
Ku2 - ..fig 

que sí es adimensional, quedando el coeficiente de velocidad correspondiente a u2 : 

(42) 

(43) 

(44) 

(45) 

Además, de una manera análoga a ésta, se pueden definir tantos coeficientes de velocidad como 
velocidades se contemplen en una TMH. En la práctica, los Kv se dan en ábacos, en función de 
nq. Sus valores hay que tomarlos tan sólo como aproximados, pues de lo contrario se puede 
llegar a incongruencias. De hecho, son valores medios típicos de predimensionado. 
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APLICACIÓN DE LAS LEYES DE LA SEMEJANZA A LAS 

TURBOMÁQUINAS IDDRÁULICAS 

LECCIÓN 14 Curvas Universales. Semejanza Restringida. 

J. Teorema II de Vaschy-Buckingham.

Como ya se ha dicho, las principales variables en el estudio de las turbomáquinas son el tamaño 

del rodete, D2; la velocidad de giro del mismo, N; la altura aportada por la máquina, H (también 

se puede expresar como incremento de presión, Llp); y el caudal trasegado, Q. Además, hay que 

incluir las propiedades del fluido, densidad p y viscosidad v, así como la aceleración de la 

gravedad, g. Así, la diferencia de presión aportada por una Máquina se puede expresar como: 

El teorema rr de Vaschy-Buckingham aplicado a la ecuación fundamental de las máquinas 

hidráulicas da lugar a otros grupos adimensionales. 

Recordemos que dicho teorema expresa que si un fenómeno físico depende de (m - 1) variables 

independientes, dicho hecho puede ser estudiado con arreglo a las variaciones que sufren (m - n) 

parámetros adimensionales, siendo n el número de magnitudes fundamentales del sistema de 

unidades que se emplee. Estas magnitudes fundamentales deben ser obviamente adimensionales. 

En el caso que nos ocupa, se han definido 7 variables independientes, y en el Sistema 

Internacional existen tres magnitudes fundamentales (tiempo T, longitud L, y masa M). Por 

tanto, serán necesarios 4 parámetros adimensionales. 

Para conocer estos cuatro parámetro adimensionales vamos a aplicar el análisis dimensional. Las 

dimensiones de cada una de las variables son: 

Llp D p V Q N g 

M 1 o 1 o o o o 

L -1 1 -3 2 3 o 1

T -2 o o -1 -1 -1 -2

Si asumimos como variables repetidas las correspondientes a D, p y N. A partir de ahí, 

despejaremos el valor de las otras 4. 
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siendo a = NolN y íL = D20ID2. 

Si expresamos los parámetros adimensionales anteriores, nq y dq en función de los que acabamos 
de definir, tendremos las siguientes relaciones: 

/14 
-// 1t 

d =g1,_ q 
f<p 

(59) 

2. Evolución de la Mo,fología y Comportamiento de los Rodetes en función de n,¡-

2.1 Relación entre n4 y las características geométricas y cinemáticas del rodete. 

También existe una relación directa y sencilla entre el grado de reactividad G= y el coeficiente 
7ú,=, ya que: 

de donde, haciendo las operaciones correspondientes queda: 

(60) 

El número específico de revoluciones indica, observando su expresión de definición, rapidez de 
marcha, capacidad de admisión, y el valor inverso de la capacidad de presión. En principio, para 
cada par de valores Q y H determinados por el punto de funcionamiento de la instalación (y 
suponiendo la bomba trabajando en su punto óptimo), el nq está prácticamente determinado al 
fijarse la velocidad de rotación del rodete en un valor próximo a la velocidad de sincronismo del 
motor eléctrico de arrastre, generalmente con uno o dos pares de polos (en la práctica, N = 2.900 
rpm ó N = 1.450 rpm). 

Vamos ahora a analizar la relación cualitativa entre nq y las características geométricas del 
rodete, suponiendo la velocidad de rotación constante e igual a uno de los dos valores 
anteriormente reseñados. Según la expresión que relaciona nq con ,ry (fl, cuando nq i se cumplirá 
que (fJ i ó que ,r-!, ó ambos a la vez. Cuando (fJ i tendremos que D2-!. y viceversa. 

Por otra parte, cuando ,r-!,, G = i, y admitiendo que al pasar de una máquina a otra no se obtienen 
grandes variaciones de µ y 1]h, ello quiere decir que H ➔ Hp cada vez más. Pero, 

2 2 2 2 

H = u2-u1 + w1 -w2
P 2g 2g 

y como en esta expresión pesa mucho más el primer término que el segundo, podemos concluir 
que cuando ,r-!, , H-!., Hp-!, y, en este caso, (u.i/u1)-!. , o lo que es lo mismo, (Dz!D1)-!.. 
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• En serie:

, - jQ, - ,JQ Zp 
-

C-
n q- N --------¡;¡- N -y¡-- nq ,J Zp

H, H 
(64) 

(65) 

Si hubiese Zs rodetes en serie y Zp de estas series en paralelo, el n'q del conjunto, girando los 
rodetes a igual N y siendo todos iguales, resulta ser:

✓z; 
n'q = nq -¡;:¡ 

Zs 
(66) 

Así por ejemplo, la asociación en serie se emplea para obtener bajos valores de nq, hasta 4, con 
rodetes centrífugos (bombas multicelulares), y la asociación en paralelo para obtener grandes 
caudales con rodetes centrífugos (bombas de doble rodete). 

3. Semejanza Restringida. Conversión de Rendimientos.

3.1 Fórmula general para la conversión de rendimientos. 

Vamos a desarrollar la formulación de la teoría semiempfrica de carácter general, que nos 
relacione los puntos de funcionamiento homólogos de dos TMH geométricamente semejantes, 
en el caso de que no se conserven los rendimientos en modelo y prototipo. Esta formulación 
corresponderá a la teoría de semejanza restringida, no conservándose el valor del número de 
Reynolds (Re) en puntos de funcionamiento homólogos.

El rendimiento hidráulico de una bomba se ha definido como: 

H H 

r¡h
= 

H+�hh H+�h +�h ¿,, ¿,, h,r ¿,, h,ch 

siendo "f.hh,r las pérdidas por rozamiento en el interior del rodete, y que dependen de Re, y °f,hh,ch 

las pérdidas por remolinos y choque, que no dependen de Re. Llamando:

k
= 

Lhh.ch 

H 

a las pérdidas relativas que no dependen de Re, y supuesto que este valor es constante para dos
puntos de funcionamiento homóÍogos, la expresión anterior queda: 

1 
TI=-�---

h ]+ Lhh,r +k
H 

de donde, 
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APLICACIÓN DE LAS LEYES DE LA SEMEJANZA A LAS 

TURBOMÁQUINAS IDDRÁULICAS 

LECCIÓN 15 Influencia de la Naturaleza del Fluido en las Curvas Características de 

una Bomba. 

J. Selección de una Bomba en unas Determinadas Condiciones de Altura, Caudal y

Viscosidad.

Como ya se ha visto, el funcionamiento de las bombas se ve afectado cuando se trasiegan 

líquidos viscosos. Con viscosidades medias y altas, aparece un acusado incremento de la 

potencia absorbida y del rendimiento, reducción en la altura y alguna reducción en el caudal. 

Las Figura IV.13 proporcionan medios de determinar el funcionamiento de una bomba 

centrífuga convencional manejando un líquido viscoso, a partir del funcionamiento de esa 

misma bomba trasegando agua. Estas figuras pueden utilizarse también como una ayuda para 

la selección de una bomba para una determinada aplicación. Los valores mostrados en la 

primera de las gráficas fueron preparados para bombas pequeñas (<1") y la de la segunda 

figura son valores promediados a partir de ensayos realizados sobre bombas centrífugas 

unicelulares con diámetros del rodete entre 2 y 8 pulgadas (entre 50 mm y 200 mm, 

aproximadamente), trasegando aceites de petróleo. Las curvas de corrección son, por tanto, 

inexactas para una bomba en particular. Cuando se requiere cierta precisión, los ensayos han 

de realizarse con el líquido viscoso para el cual quiere determinarse el comportamiento de la 

bomba. 

Con respecto a las figuras mencionadas, puesto que están basadas en ensayos empíricos y no 

en consideraciones teóricas, la extrapolación fuera de los límites mostrados en las mismas se 

salen del rango en que se ha realizado la experiencia y no es, por tanto, recomendable. 

Además, estas gráficas representan las experiencias sobre un reducido grupo de bombas, y 

esto supone una serie de restricciones para su utilización, como son: 

• Sólo bombas centrífugas convencionales, no de flujo mixto ni axiales.

• Sólo cuando existe unas condiciones adecuadas en la aspiración, es decir, un adecuada

NPSRi (ya se explicará en la próxima unidad qué es esto) para que no aparezca la

cavitación en el interior de la bomba.

• Sólo con fluidos newtonianos.
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2. Determinar la curva de una Bomba trabajando con un Fluido V,scoso a partir de las

Curvas Características de Ensayo trabajando con Agua.

Dadas las curvas completas de funcionamiento de una bomba funcionando con agua limpia, el 

problema consiste en determinar el funcionamiento de la misma cuando se bombee un 

líquiedo distinto, con una determinada viscosidad. Aunque lo más aconsejable es realizar un 

ensayo con dicho fluido, se puede obtener una curva aproximada de su funcionamiento 

aplicando las gráficas anteriores. Los pasos a seguir son los siguientes: 

l. De la curva de rendimientos de la bomba ensayada con agua, determinar el punto óptimo

de funcionamiento, para el cual el rendimiento máximo. El caudal óptimo obtenido lo

denotaremos por QNW.

2. Con este caudal determinaremos cuatro puntos de funcionamiento de la bomba,

correspondientes a los valores de 0.6xQNw, 0.8xQNw, 1.0xQNw y 1.2xQNw.

3. Entrar en la gráfica por la parte inferior con el valor del caudal óptimo, QNw, y subir hasta

la altura correspondiente a dicho caudal, obtenida de la curva característica de la bomba

funcionando con agua limpia: HNw = H(QNw).

4. Desplazarse horizontalmente hasta encontrar el punto correspondiente a la viscosidad

deseada.

5. Proceder en vertical hacia arriba hasta encontrar los valores de los coeficientes correctores,

CH, CQ y Cr¡. En el caso de trabajar con la segunda gráfica, seleccionaremos los cuatro

valores de CH , es decir, los valores correspondientes a las curvas 0.6xQNw, 0.8xQNw,

1.0xQNw y l.2xQNw.

6. Multiplicar los valores deseados para la bomba trabajando con el fluido viscoso, Hv, Qv y

r¡v, por los coeficientes de corrección CH, CQ y Cr¡ para obtener los valores usuales de la

bomba trabajando con agua limpia, que denominaremos Hw, Qw y r¡w. Esta operación ha de

realizarse para los cuatro puntos de funcionamiento antes señalados.

7. Ajustar los puntos obtenidos a una curva a fin de facilitar la interpolación de puntos de

funcionamiento. La altura a válvula cerrada se puede suponer igual en los casos de agua

limpia y fluido viscoso. Al fin y al cabo, la viscosidad afecta principalmente a las pérdidas

de carga y si no hay caudal, no tiene por qué haber grandes diferencias al no existir apenas

pérdidas.

3. Otras aproximaciones.

Además de las gráficas presentadas en la Figura IV.13, existen otras fórmulas para ajustar el 

funcionamiento de bombas a distintas velocidades y con distintos fluidos. A continuación se 

presenta una fórmula para la corrección del caudal y la potencia absorbida en bombas de 
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UNIDAD V 

LA CAVITACIÓN EN LAS TURBOMÁQUINAS HIDRÁULICAS 

LECCIÓN 16 Cuestiones de Funcionamiento y Diseño en Cavilación. 

J. Introducción.

La cavitación constituye un fenómeno universal en la hidráulica, que puede presentarse tanto 
en las estructuras fijas (venturis, sifones, aliviaderos, etc.) como en las máquinas hidráulicas. 

Se entiende por cavitación la vaporización del líquido circulante, a causa del descenso local de 
presión hasta alcanzar la tensión de vapor a la temperatura a la que se encuentre el líquido, y 
posterior colapso de las bolsas de vapor formadas cuando éstas alcanzan zonas de presión 
creciente. 

Se distinguen pues en la cavitación dos fases, Figura V.l. En la primera, el líquido que se 
mueve en tomo a un cuerpo sólido, o en reposo y en cuyo seno se mueve el sólido, alcanza en 
algún punto o zona de la corriente la presión de saturación; se inicia así la formación de 
cavidades o burbujas llenas de vapor, las cuales aumentan de tamaño con tal de mantener 
constante la presión en el interior de las mismas. 

Sentido de la 
----------'►.,._ Corriente 

rFase 

p = T
v 

Crecimiento 

2ªFase 

P > T
v 

Colapso 

Figura V.1. Esquema explicativo del fenómeno de la cavitación. 

Zona de 
Erosión 

En la segunda fase las burbujas son arrastradas por la corriente, algunas de ellas junto al 
contorno sólido en contacto con el líquido; en la zona alcanzada por las burbujas donde la 
presión es mayor que la tensión de vapor, el vapor del interior de estas burbujas condensa casi 
instantáneamente, por lo cual el líquido circundante se dirige hacia el centro de las mismas 
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d) Energéticos y destructivos. A causa de la disminución de la sección transversal útil de los

canales entre álabes se perturba más o menos la configuración de la corriente, por lo que 

desciende el caudal con relación al esperado, aumentan las pérdidas de potencia y disminuye 

el rendimiento. Además, el material de las paredes sólidas llega a romperse por fatiga. 

En bombas, y de acuerdo con lo que acabamos de comentar, la aparición de este fenómeno va 

a depender de lo siguiente: 

• Las condiciones de aspiración, esto es, valor de la altura a la que situemos la bomba a partir

del nivel de captación, y distintas pérdidas de carga existentes en este tramo de tubería.

• Energía cinética que posee el fluido a la entrada de la bomba.

• Trabajo que hay que realizar para vencer el rozamiento existente desde la entrada del fluido

al cuerpo de la bomba hasta la llegada al punto de mínima presión en el interior del rodete.

Estos factores nos van a definir dos conceptos, los cuales se utilizan ampliamente cuando se 

trata de comprobar si la bomba en un determinado punto de funcionamiento está trabajando 

con cavitación. Estos conceptos son: 

• Altura neta positiva disponible (NPSHd)-

• Altura neta positiva requerida (NPSH,).

2. Altura neta positiva disponible (NPSH,t).

Vamos a centrar nuestra atención en bombas instaladas a un nivel superior al de la superficie 

libre en el depósito de captación, o bombas instaladas en aspiración. 

En el inicio de la aspiración, la energía disponible es la de la presión atmosférica existente en 

el depósito de que se trate. Conforme se ve aspirado el fluido esta energía en forma de presión 

se transforma, parte en energías potencial y cinética, parte se emplea en vencer el rozamiento 

y parte permanecerá en forma de presión. Por consiguiente, a la entrada de la bomba habrá una 

presión manométrica negativa, y tanto más cuanto mayores sean la altura de aspiración y las 

pérdidas en esta parte de la instalación. La presión absoluta seguirá siendo positiva, aunque 

menor que la atmosférica. 

Lo que supere en valor esta presión existente a la entrada de la bomba a la tensión de vapor 

del líquido, es la energía que nos queda disponible para vencer las pérdidas adicionales y 

acelerar el fluido hasta alcanzar el punto de mínima presión dentro del rodete. 

En la Figura V.2 tenemos representada una bomba centrífuga de eje horizontal, con una altura 

de aspiración hA. Notando con la letra A la entrada de la bomba, y con origen de cotas para las 

alturas geométricas la propia superficie libre, el planteamiento de la ecuación de Bemouilli 

entre la superficie de aspiración y la entrada de la bomba es la siguiente: 
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3. Altura neta positiva requerida (NPSH,).

Hemos considerado, en principio, como punto más desfavorable la entrada del líquido en el 

rodete. Sin embargo, un análisis más detallado del funcionamiento de una bomba muestra que 

no es éste el punto de menor presión, sino que dicho punto se encuentra sobre la cara cóncava 

de los álabes. Vimos que la distribución de presiones sobre las dos caras de un álabe era la que 

daba lugar al par resistente que oponía la bomba y que posibilitaba el intercambio energético. 

Para una cierta evolución de la presión, desde PA a la entrada del rodete hasta Pe a la salida del 

mismo, tenemos una distribución de presiones a lo largo de las dos caras del álabe como la 

indicada cualitativamente en la Figura V.3. 

Desde la entrada a la bomba, y hasta que se alcanza el punto de mínima presión sobre el 

rodete, existirán pérdidas de carga debido a rozamientos y choques del fluido contra el borde 

de ataque de los álabes. Por ello, y hasta que el efecto de subida de la presión debido al trabajo 

de la bomba llegue a apreciarse, se perderá presión. Por tanto, habrá un punto de mínima 

presión, señalado en la Figura V.3 como punto B, que será el más desfavorable respecto al 

problema de la cavitación. 

La caída de presión entre los puntos A y B, hA-+B, se suele modelizar de la forma: 

(5) 

siendo w1 la velocidad relativa de entrada al rodete y A un coeficiente de pérdidas función del 

caudal y de la rugosidad de la cara cóncava del álabe. Los valores que se dan para éste 

coeficiente generalmente corresponden para el punto de diseño de la bomba, y para caudales 

cercanos al mismo se puede asumir que permanece constante, en primera aproximación. 

Tomando como referencia la expresión (3), la NPSH, se define como: 

(6) 

Vamos a analizar la variación en función del caudal de los términos que entran en la 

definición del NPSH,, como se representa en la Figura V.5. En principio, estos valores no sólo 

depende del trazado de la bomba, sino también de su punto de funcionamiento. En efecto, el 

sumando Aw/l2g resulta ser mínimo en el punto de diseño de la bomba, o bien en sus 

cercanías, al ser las pérdidas por choque nulas. A la derecha de este punto, dicho sumando 

crece con gran rapidez, mientras que a la izquierda este crecimiento no resulta tan claro 

debido a que el caudal disminuye pero A tiende a aumentar; realmente tiene un crecimiento 

mucho más pronunciado en bombas axiales que en centrífugas. En cuanto al otro sumando, 

vil2g, éste crece cuadráticamente con el caudal bombeado. 
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Es evidente que a la derecha del caudal de diseño, el valor de NPSH, aumenta porque así lo 

hacen los dos sumandos. Sin embargo, a la izquierda de este caudal el NPSH, igual puede ser 

que aumente como que disminuya; para concretar diremos que con Q < Q0, en máquinas con 

baja nq (centrífugas), la NPSH, se mantiene aproximadamente constante, mientras que con nq 

altas (axiales), la NPSH, aumenta al disminuir Q. 

El valor de la NPSH, lo debe suministrar el fabricante, ya que es propio de las características 

de entrada del rodete y función del caudal. 

Alturas (mea) 

\ Bombas Axiales 
' 

' ' 
... ' 

.... , ', 
----- ............ 1 

Bombas ---==-- 1 
Centrífugas 

2g 

Q 

Figura V.5. Variación con el caudal de los términos que definen el NPSH,. 

4. Condición de no cavitación. Altura máxima de aspiración.

Físicamente, la condición de no cavitación es que en ningún punto la presión sea inferior a la 

tensión de vapor. Como el punto de mínima presión es el punto B, Figura V.3, resultará: 

Pe > T V 

y 
(7) 

Esta desigualdad, conceptualmente clara, no es de mucha utilidad. De acuerdo con los 

conceptos anteriores, se puede expresar de otra forma de más inmediata utilización. 

De las expresiones (3), (4) y (6), se tiene: 

(8) 

y recordando la desigualdad (7), la condición de no cavitación resulta: 

(9) 

Si examinamos la evolución de estas distintas alturas en función del caudal, se ve que, por 

decrecer NPSHd y crecer NPSH,, se llegará a un punto en el que se igualen ambos valores, y a 
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H 

,__ __ _,JJ(m) 

NPSH, 

Q 

Figura V.7. Determinación de la máxima variación en la altura de aspiración. 

5. Funcionamiento de bombas en cavitación. Posibles soluciones.

En una instalación de bombeo, para cada valor de altura de aspiración hA existe un caudal 

máximo por encima del cual tendremos cavitación. Para provocar la cavitación podemos 

disponer de la instalación indicada en la Figura V.8, donde se utiliza una bomba centrífuga 

con altura de aspiración hA; al ir abriendo una válvula a la salida de la bomba a fin de 

aumentar el caudal, un par de manómetros y un caudalímetro permitirán conocer pares de 

valores (Q, H) que se situarán sobre la curva característica de la bomba. 

Medidor de Caudal 

Figura V.8. Instalación de bombeo para el estudio de la cavitación. 

Cuando llegamos al caudal máximo teórico, correspondiente a hA, que hace la 

NPSHd = NPSH,, la aparición y crecimiento de las burbujas de vapor en la zona próxima a la 

pared cóncava de los álabes, donde comienza a desarrollarse la cavitación, origina una 
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inactividad exigido para la sustitución. A la larga, siempre resultará más económico actuar. 

sobre el montaje o la obra civil, modificando incluso la ubicación de la máquina si fuese 

necesario, que vemos obligados a sustituir periódicamente el rodete a lo largo de toda su vida 

útil. 

6. Diámetro óptimo de entrada en un rodete centrífugo desde el punto de vista de la

cavilación. 

Cuando se quiere elevar un caudal Q a una altura H girando el rodete a una velocidad de 

rotación N, el número específico de revoluciones nq y el diámetro exterior del rodete D2 

quedan con ello definidos. El diámetro de entrada del rodete D1 no influye en principio en la 
altura H y resulta pues irrelevante. 

Sin embargo, desde el punto de vista de la cavitación, el NPSHr depende de D1, pues si D1 
aumenta, disminuirá v1 y como también u¡ aumenta: 

W¡ =✓vf +uf j (12) 

al ser u1 >> v1 y suponiendo la entrada al rodete radial. En consecuencia, dado que un término 

aumenta con D1 y el otro disminuye, y NPSHr depende de los dos, probablemente existirá un D1 
que haga NPSHr mínimo. V amos a ver el desarrollo que nos conducirá a su determinación. 

Supondremos, sea cual sea D 1, que: 

• la bomba va a funcionar en su punto óptimo,

• A será constante,

• también Q0p1. y N serán constentes. 

Además, por diseño, se asume que la velocidad a la entrada del rodete es prácticamente la misma 

que en la brida de aspiración. Por tanto, se hará: 

ºopt 4 Qopt 
V¡ =---=--

2 
=V

A 

n D1b1 n D1 

Al ser la entrada radial, NPSHr se puede poner como: 

y teniendo presente que: 

se puede escribir: 

vr wr vr ur NPSHr 
= - +J- =(I+J) - +J-

2g 2g 2g 2g 

= nD1 N 
U¡ 

60 
, V¡ 
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LA CAVITACIÓN EN LAS TURBOMÁQUINAS HIDRÁULICAS 

LECCIÓN 17 La Teoría de la Semejanza aplicada al estudio de la Cavitación. 

J. Leyes de la Semejanza Absoluta aplicadas a la Cavitación.

V amos a desarrollar las leyes de semejanza respecto de los parámetros de los cuales depende la 
cavitación en una bomba, en la hipótesis de que se conserve la semejanza dinámica. Las 
expresiones de Q y NPSH, son, respectivamente, 

y para bombas geométricamente semejantes funcionando en puntos de funcionamiento 
homólogos, bajo el supuesto de que /4 sea la misma en ambas bombas y se mantenga constante, 

NPSHr 
NPSHr0 

g_ = _l2_i_ k Y.!.!,,_ = .!!_ !2 

( )J Q0 Dio b10 VJmO No Do 

vi + A wf 
vio + A wio 

N2 D2 N2 D2 
2 +),,, 2 

V10-2-2 W10_2_2 No Do No Do 
vio + A wio 

( 
N 

)
2( D 

)
2 

No Do 
(27) 

Como vemos, las leyes de semejanza obtenidas para Q y H se repiten para Q y NPSH,, o sea, 

g_=a),,,1 NPSH, =a,2
),,,

2 (28) 
ºº NPSHr0 

donde: 

N D 
a = - y A = -

No Do 

Supongamos ahora que se propone un ajuste analítico por mínimos cuadrados de la curva 
NPSH,0 = NPSH,0(Q0), de tipo parabólico, para la bomba patrón de la serie geométricamente 
semejante, 

NPSHro = I Q� + J ºº + K 

con Do y No parámetros de la bomba patrón. 
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y varia con Q. Este coeficiente se mantiene constante para puntos de funcionamiento homólogos 
de bombas geométricamente semejantes. 

Existe cierta relación entre a0p1 , ( o sea, definido en el punto óptimo de funcionamiento), S y n
q
: 

o bien:

S = N A, 
= N A, H314

= 
!!J,._ 

NPSH3/4 H314 NPSH3/4 cr3:r,� 

_ 4/3 ( 
J 

)
413 

CTopt- S nq

(33) 

(34) 

donde vemo� que si n, aumenta, también lo hará a0p1, y en definitiva, disminuye la capacidad de 
aspiración dela bomba, como ya vimos en anterior ocasión. 

En particular, dijimos que S cambia poco en el campo de las centrifugas, de modo que a bajos 
valores de n

q 
(S = 150), la anterior expresión se ajusta a: 

CTopt = 0.00125 n13 (35) 

En conclusión, si a la hora de elegir una bomba para una necesidad determinada se piensa en 
aumentar n

q 
(p.e., porque aumentamos N) por el ahorro subsiguiente (porque disminuye el 

tamaño), pensemos que estamos también disminuyendo su capacidad de aspiración. 

2. Efecto del Recorte de Rodete en la curva de Cavilación.

Nos planteamos ahora relacionar los valores de dos puntos de igual rendimiento en una bomba 
sometida a recorte de rodete, antes y después de del mismo. Siguiendo el mismo razonamiento 
expuesto en la expresión (27), nos encontramos con que la relación entre los diámetros 
interiores no se ve afectada, es decir: 

NPSH, vf + A wf 
NPSH r0 vfo + A wfo 

N2D2 N2D2
2 1 +A 2 1 V10_2_ 2_ W10_2_2_ 

( 
N 

)
2 

NoD10 NoD10 = _ 
vfo+Awfo No 

(36) 

Dicho de otra forma, el valor absoluto de la NPSH, no se ve alterado al comparar dos 
puntos con igual rendimiento durante una operación de recorte de rodete, sólo afecta la 
velocidad de giro. Sin embargo, el caudal sí se ve afectado. Tal y como se vio en la lección 
anterior, un nuevo proyecto de norma ISO indica que para turbobombas centrífugas, el efecto 
que un recorte de rodete tiene sobre el caudal vendrá dado por: 

Esto quiere decir que, si expresamos la curva de NPSH, como: 
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NPSHr0 = I Q� + J Q0 + K 

e intentamos escribir cómo quedaría dicha curva tras el recorte, llegaríamos a: 

(37) 

Dicho de otra forma, el valor absoluto de la NPSHr no varía entre dos puntos de igual 

rendimiento, pero sí la forma de la curva. Este efecto puede explicarse gráficamente en la 

Figura V.13: 

H 

NPSH, 

Ho = f(Qo) 

H = f(Q) 

1 
1 

1 1 

1 
1 

Q 

• - • - • - • -

0

ÑPSH,= NPSH,o

Q 

Figura V.13. Relación entre curvas H y NPSH, en una bomba con el rodete recortado. 

3. Magnitudes reducidas en cavilación.

Análogamente a como se hacía para la altura H, se puede definir también un parámetro 

adimensional asociado con la NPSHr, idéntico para todas las bombas semejantes: 

_ g NPSH, 
n,- N2 D2

2 

y denominando coeficiente de cavitación. 

En realidad, sería más lógico haber definido 

_g NPSH, 
n,- N2 D2

J 

(38) 

porque la cavitación depende de D
1; pero por uniformar parámetros se define respecto del

diámetro a la salida D2, conservando así la definición de tppara el caudal,
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A todos los efectos, la curva o;.= o;.(rp) puede sustituir a la n:,.= n:,.(rp), de modo que en ocasiones 

se dan también las curvas universales de una bomba parametrizadas de la 

forma 1t=1t(<p,a), T=T(<p,a)y 1J=1J(<p,a). 

4. Ensayos de Cavilación en Bombas.

Pretendemos realizar una serie de ensayos sobre la cavitación de una bomba, y llevarlos a efecto 

de manera que los resultados obtenidos sean utilizables para toda la serie de bombas semejantes 

a la patrón, sobre la que se efectúa el ensayo. Es preciso, para cumplir con esta condición 

impuesta, que las pruebas se desarrollen sobre un circuito cerrado, de modo que los distintos 

puntos de funcionamiento que se obtienen solamente cambiando la velocidad de rotación del 

rodete, sean homólogos y se transformen en uno sólo en el plano (n, <p). Posteriormente, para 

recorrer la curva caracteristica de la bomba a N = cte., modificaremos el circuito resistente 

mediante el accionamiento de una válvula. 

Al objeto de que las pruebas sean lo más fiables y precisas posible, el agua no debe contener gas 

(aire) disuelto, ya que cuanto mayor sea la cantidad disuelta, más propensión habrá a la 

cavitación. Digamos de paso que en aspiraciones muy forzadas es fundamental que no se formen 

remolinos en el depósito de aspiración que contribuyan a airear el agua . 

.....,----. Toma de vacio 

Pa 

Bomba Válvula 

Figura V.15. Circuito para ensayos de cavitación de una bomba. 

El circuito que en la práctica se utiliza para la realización de estos ensayos consta de un depósito 

cerrado, al objeto de que variando la presión interna sobre la superficie libre, regulemos la altura 

de aspiración de la bomba, Figura V.15. Esta, para obtener resultados en puntos de 

funcionamiento homólogos, debe ser susceptible de variar su velocidad de giro; y, además, se 

dispone una válvula en la impulsión de la bomba al objeto de obtener distintas curvas resistentes 

de la instalación. El aire se elimina calentando y agitando el agua, con objeto de que se 

desprenda y salga por la abertura superior. Posteriormente se cierra esta abertura y se deja enfriar 

el agua. La presión Pa se regula después hasta dejarla en un nivel acorde con la NPSHr de la 

bomba, a fin de facilitar la cavitación en el campo del ensayo. Podemos imaginar que la cantidad 
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uniendo después los puntos de N = cte tendremos la curva adicional de funcionamiento de la 

bomba en cavitación (a N = cte), obtenida como si hubiésemos ido abriendo la válvula a N = cte. 

Al punto de arranque de cada una de estas curvas le corresponde un <p y un valor de n:,. que sirve 

para caracterizarla adimensionalmente. 

5. Efecto de escala en las características de aspiración de una bomba.

En todo lo que hemos expuesto en la presente lección, se ha tenido en cuenta la semejanza 

absoluta. De cualquier modo, hay que pensar que las curvas obtenidas no son absolutamente 

universales para una familia de bombas semejantes, porque no se cumple el requisito de la 

semejanza dinámica. Vamos a proceder a una descripción cualitativa de lo que ocurre en la 

realidad, sin que, posteriormente, ello se tenga en cuenta. 

7t = 7t (q>) 

n, = n,(q>) 

q> 

Figura V.19. Efecto de escala en las características de aspiración de una bomba. 

Supongamos que ya hemos obtenido experimentalmente las curvas ;,r = 1l(<p) y n:,. = n:,.(<p) para 

una bomba determinada, Figura V .19. Se comprueba que con una bomba de mayor número de 

Reynolds, las curvas se desplazan en el sentido de favorecer las prestaciones de la misma, en 

tanto que con un número de Reynolds menor, las curvas son más desfavorables. Podemos dar 

una sencilla interpretación del leve desplazamiento de las curvas en el supuesto, por ejemplo de 

un Re mayor: 

• La reducción relativa (tratamos parámetros adimensionales) de las pérdidas por rozamiento

que acompañan al crecimiento del número de Reynolds, se traduce en un ligero aumento del

valor de 7t. Este hecho, sin embargo, no se traduce en un aumento de n:,. al ser la mayor parte

de las pérdidas desde la entrada a la bomba hasta el punto de presión mínima debidas al

choque a la entrada de los álabes, independientes de Re.

• Por otra parte, existe una reducción del espesor de desplazamiento de las capas límite al

aumentar Re, lo que se traduce en un crecimiento del coeficiente de caudal en ambas gráficas.
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UNIDAD VI 

ANÁLISIS FUNCIONAL DE LAS BOMBAS CENTRÍFUGAS Y 

AXIALES 

LECCIÓN 18 Determinación Gráfica del Punto de Funcionamiento de Distintos 

Sistemas Hidráulicos. 

l. Introducción.

En el cursos anteriores de Mecánica de Fluidos se expuso la determinación, tanto analítica 

como gráfica, del punto de funcionamiento de un sistema elemental. Sin embargo, a medida 

que la instalación se complica, la resolución deja de ser inmediata. Presentamos, en este 

apartado, algunos sistemas más complejos incluyendo su resolución gráfica, mientras la 

analítica se pospone para los capítulos donde se estudian las redes hidráulicas. 

El interés que presenta el familiarizarse con las técnicas gráficas de cara a los capítulos de 

regulación es, desde luego, muy grande. La idea fundamental en que se basa la resolución 

gráfica del punto de funcionamiento de un sistema hidráulico es que en cualquier punto físico 

de la instalación (punto de referencia), siempre se pueden definir las dos curvas siguientes, 

supuesto conocido el sentido del flujo en todas las líneas del sistema: 

• Curva motriz de la instalación, ymJ = Jlm)(Q): Es la altura piezométrica que dispone el

fluido, en función del caudal que circula por el punto de referencia, y que viene

proporcionada por el sistema de bombas o depósitos que impulsan dicho fluido.

• Curva resistente de la instalación, Jlr) = Jlr) (Q): Es la altura piezométrica que debe tener

el fluido, en función del caudal que circula por el punto de referencia, para alcanzar los

depósitos o puntos finales de la instalación, o bien para proporcionar a los usuarios el

caudal deseado.

La altura piezométrica y el caudal circulante por el punto de referencia serán los 

correspondientes a la intersección de las curvas motriz y resistente, representadas 

gráficamente en función del caudal sobre el plano Q-H como se indica en la Figura VI.l. 

En la resolución gráfica del punto de funcionamiento de una instalación se va a despreciar el 

término cinético v2/2g, debido a su escaso valor en comparación con la altura piezomética H = 

z + p/y; por ello, la diferencia de alturas piezométricas entre dos puntos de una conducción por 
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la que circule un caudal constante será igual a la suma de pérdidas de carga entre ambos 

puntos. 

Q 

Figura VI.1. Punto de Funcionamiento de una Instalación. 

Una última consideración es que si tenemos un nudo C donde se unen tres (o más) tuberías, se 

definen los puntos C 1 , C2 y C3 pertenecientes respectivamente a las tuberías 1, 2 y 3 pero ya 

sobre dicho nudo, como se indica en la Figura VI.2. Si despreciamos las pérdidas en el nudo 

siempre podemos decir que Hc1(Q1) = Hc2(Qi) = Hc3(Q3). La ecuación de continuidad 

indicará Q1 = Q2 + Q3. 

Figura VI.2. Nudo donde se unen tres tuberías. 

2. Distintas formas de las características motrices y resistentes de un sistema.

2.1 Impulsión que asegura un suministro de caudal en un punto intermedio. 

La Figura VI.3 nos muestra una impulsión simple, pero con la singularidad de tener que 

proporcionar un caudal q conocí.do en un punto intermedio l. Pretendemos determinar el punto 

de trabajo a partir de las características de la bomba y de la instalación (longitud, diámetros, 

rugosidad, curva característica de la bomba, etc.). 

El punto de referencia para el trazado de las curvas motriz y resistente será el B a la salida de 

la bomba. La resolución gráfica del punto de funcionamiento se inicia con el trazado de la 

curva resistente del punto lz, Figura VI.3, 
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LECCIÓN 19 Cuestiones Funcionales en la Utilización de las Bombas. 

l. Estabilidad de funcionamiento de una bomba.

Cuando un sistema hidráulico se encuentra funcionando en un determinado punto de trabajo y 

aparece una perturbación, el punto de funcionamiento se modifica. Si la desaparición de tal 

perturbación comporta el que el sistema vuelva al punto de trabajo inicial, diremos que es 

estable. Si nos alejamos del mismo, estaremos ante un sistema inestable. 

Como vemos se trata de un concepto similar al de estabilidad de un sistema eléctrico, 

mecánico, etc. 

H 

Q 

Q,+L\.Q 

Figura VI.9. Punto de funcionamiento estable de una bomba centrífuga. 

Nos vamos a referir, de una manera cualitativa, al análisis de la estabilidad del sistema 

hidráulico más sencillo, esto es, del conjunto bomba-impulsión simple. Sabemos que el punto 

de funcionamiento P 1(Q1, H1) se encuentra en la intersección de las curvas motriz y resistente,

tal como se indica en la Figura VI.9. 

Supongamos que por cualquier circunstancia, y sin cambiar las curvas motriz y resistente, el 

caudal que proporciona la bomba pasa a ser Q1 + LIQ. En este momento la altura 

proporcionada por la bomba vale H1 - LIH y la altura necesaria para que circule dicho caudal 

-255- Unidad VI 





Análisis Funcional de las Bombas Centrífugas y Axiales 

< Jl'J, lo cual se cumplirá siempre que en ese punto la pendiente de la curva motriz sea 

inferior a la de la resistente, o sea, 

(1) 

En instalaciones hidráulicas sencillas, las curvas resistentes suelen ser ascendentes o a lo 

sumo horizontales, mientras que las motrices son descendentes; por ello no se suele presentar 

el fenómeno de inestabilidad. Sin embargo, cuando una bomba presenta una parte de su curva 

característica ascendente, el punto de funcionamiento puede ser inestable si las curvas motriz 

y resistente se cortan como en el punto P2 anterior. Por ello, a la rama ascendente de la curva 

característica de una bomba se le denomina rama inestable. 

Sistemas hidráulicos más complejos pueden llegar a presentar problemas de estabilidad de 

difícil análisis teórico. 

2. Acoplamiento de Bombas.

El acoplamiento de bombas puede llevarse a cabo, bien en serie, bien en paralelo. En el primero 

de los casos la impulsión de una bomba constituye la aspiración de la siguiente unidad, por lo 

que el caudal bombeado será el mismo en todas ellas aunque las alturas creadas deberán 

sumarse. 

Cuando acoplemos las bombas en paralelo, se aspira el fluido de un punto común, inyectándose 

después el caudal a la impulsión general. Por tanto, en este caso lo que se suman son los 

caudales, conservándose las alturas. Pasemos a describir las peculiaridades y posibilidades de 

utilización de cada acoplamiento. 

2.1 Acoplamiento en serie. 

El acoplamiento de bombas en serie puede presentar interés cuando haya que elevar un mismo 

caudal a distintas alturas. Tal situación resulta muy poco frecuente, por lo que en la práctica este 

montaje es sumamente extraño. 

Sin embargo, un caso especial de acoplamiento en serie es la disposición de los rodetes en 

bombas multicelulares. Decimos que es especial porque pese a estar montados los rodetes en 

serie, como el cuerpo de bomba es único, no existe la posibilidad de seleccionar un determinado 

número de etapas, al haber sido éste previamente establecido y fijado. 

Las bombas multicelulares encuentran su campo de aplicación cuando se desean bombear 

caudales a grandes alturas, como por ejemplo en el caso de bombas de pozo. De hecho, la 

utilización de un único rodete para estos casos nos llevaría a diámetros excesivamente grandes, 

con unos tamaños de bomba desproporcionados. Además, este acoplamiento nos permite elevar 
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no está dotada de válvulas de retención. En este caso, la situación será la mostrada en la 

figura de la derecha, donde la bomba B2 estará actuando como bomba freno. Físicamente no 

puede hablarse de inestabilidad, por tratarse de un punto de funcionamiento estable, aunque 

indeseable. Así, según estén trabajando las bombas en uno u otro punto se obtiene una 

segunda curva de funcionamiento (curva en negrita) que recogería todas las combinaciones 

posibles de esta asociación. Si consideramos ahora una curva resistente lf'J, existen tres 

puntos de funcionamiento con la resultante, 1, 2 y 3, de los cuales el 2 es inestable y el 1 es 

claramente indeseable. El punto de funcionamiento puede oscilar entre el 1 y el 3, 

bombeando el fluido y consumiendo inútilmente una buena parte de la energía. Por ello, en 

estos casos, la curva resistente de la instalación deberá estar por debajo de aquella que es 

tangente a la curva de trazo grueso, y no cortar nunca a ésta última. 

H 

Figura VI.17. Punto de funcionamiento de dos bombas iguales con rama inestable en una instalación. 

3. Equipamientos Hidráulicos en una Estación de Bombeo.

Vamos a hacer una breve descripción de los elementos hidráulicos que se instalan en toda 
estación de bombeo y que de hecho no forman parte de la bomba. Los distinguiremos según se 

encuentren localizados antes o después de la propia bomba. 

3.1 Equipamientos en la aspiración. 

En general, la aspiración se realiza a partir de un depósito. En poblaciones importantes, con 

grandes estaciones de bombeo equipadas con bombas acopladas en paralelo, se dispone de un 

colector de alimentación general a partir del cual se lleva a cabo la toma de cada bomba. 

Veamos la función de cada uno de los componentes a instalar: 

a) Tulipa de aspiración.

Es el cono convergente con el que se inicia la tubería de aspiración cuando toma agua de un 

depósito. Su importancia radica en el hecho de que proporciona una alimentación uniforme a 

la bomba. De cualquier modo, resulta obligado disponerla cuando la velocidad en la 

aspiración rebasa los 0.8 mis, debido a que la pérdida de carga menor localizada en la misma 
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• Respecto a las válvulas, acostumbra a disponerse una de retención y una de compuerta. La

finalidad de la primera es impedir el vaciado de la tubería de impulsión, así como evitar el

giro de la bomba en sentido inverso. La válvula de compuerta, en cambio, es utilizada para

variar el punto de funcionamiento cuando hay necesidad de ello. Nos referiremos a esta

cuestión al hablar de la regulación de bombas, donde incluso se indicará la conveniencia de

motorizarla.

• Cuando hayan golpes de ariete importantes se puede equipar el tramo de impulsión con un

sistema de protección para amortiguar las sobrepresiones y/o depresiones generadas. En el

estudio del golpe de ariete ya veremos los equipamientos encaminados a dicha protección.

4. El Cebado de las Bombas.

V amos a estudiar el caso particular de la puesta en marcha de una bomba centrífuga instalada 

en aspiración, en la cual la tubería de aspiración y el rodete se encuentran llenos de aire, 

Figura VI.19. Ello puede ocurrir en la primera puesta en marcha de la instalación, después de 

una reparación en la bomba, o bien en una parada normal en la que se ha vaciado la tubería de 

aspiración. 

La altura suministrada por una bomba rotodinámica es independiente del fluido bombeado, si 

prescindimos para simplificar de la influencia que dicho fluido ejerce sobre el rendimiento 

hidráulico. Esta altura sólo depende, con la salvedad indicada, de la forma del rodete, de la 

velocidad de rotación del mismo y del caudal impulsado. En particular, un rodete centrífugo 

funcionando a una cierta velocidad de rotación suministra la misma altura al aire y al agua, 

aunque en metros de columna del fluido bombeado. 

Figura VI.19. Bomba centrífuga con la tubería de aspiración llena de aire. 

Al poner en marcha la bomba en las condiciones que estamos indicando, ésta funciona como 

un ventilador porque su rodete está lleno de aire. Vamos a aceptar el hecho de que la bomba 
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Figura VI.21. Esquema de una bomba centrífuga autoaspirante. 

Por último, indicar que si se instala la bomba en carga, como es el caso de las bombas 

helicocentrífugas, axiales y muchas veces el de las centrífugas en las estaciones de bombeo 

que nos ocupan, el rodete de la bomba se encuentra permanentemente lleno de agua y el 

sistema de cebado no es imprescindible. 

5. El Arranque de las Bombas.

5.1 Revisiones Previas a la Puesta en Marcha. 

La puesta en marcha supone la transición entre la instalación y la operación normal. Es 

recomendable realizar las operaciones de puesta en marcha junto con el personal técnico de la 

casa suministradora de la bomba, a fin de familiarizarse con los equipos. Los pasos que se 

pueden acometer durante esta operación son: 

• Siempre que sea posible, conviene leer atentamente las recomendaciones del fabricante.

• Si se desea comprobar un funcionamiento correcto, se pueden colocar provisionalmente

sendos manómetros en las bridas de aspiración e impulsión.
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LECCIÓN 20 La Regulación de las Estaciones de Bombeo. 

J. Generalidades de los sistemas de inyección directa.

En la inyección directa a red, el sistema de bombeo está constituido generalmente, por varias 

bombas principales idénticas, acopladas en paralelo, junto con una o dos bombas auxiliares de 

pequeño caudal que serán utilizadas para la alimentación de la red en horas valle, cuando la 

entrada en servicio de un grupo principal suponga un rendimiento excesivamente bajo. En 

ocasiones se instala también un depósito acumulador a presión con el fin de "suavizar" los 

transitorios provocados por la parada o arranque de los grupos y, en el caso de pequeños 

abastecimientos, mantener la presión en la red durante las horas de bajo consumo sin 

necesidad de tener en constante funcionamiento los grupos (en este caso el sistema funciona 

de manera análoga a como lo hacen los grupos hidropresores de los edificios). Actualmente se 

instalan también bombas de velocidad variable, normalmente en paralelo con uno o más 

grupos de velocidad fija, a fin de efectuar la regulación de una manera más precisa. 

En el caso de alimentación de una red a través de un depósito alimentado a su vez desde una 

estación de bombeo (EB), el diseño de las instalaciones se plantea como un problema de 

optimización donde deben tenerse en cuenta: 

• Horas de funcionamiento de las bombas (intentar aprovechar las horas valle de consumo

eléctrico).

• Coste de implantación de la EB, dependiente del número de bombas y tamaño de las

mismas.

• Coste de la conducción desde la EB hasta el depósito, dependiente del caudal a bombear.

• Coste del depósito, relacionado con el volumen del mismo, que viene condicionado por el

caudal que se puede bombear desde la EB y la curva de modulación horaria de la

población.

La noción de seguridad en el suministro queda garantizada si se dispone de un volumen de 

reserva suficiente en el depósito. 
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El rendimiento energético de la instalación desde el punto de vista de la EB será bueno, ya que 

el caudal. a bombear estará perfectamente determinado, lo que facilitará enormemente la 

elección de unas bombas de elevado rendimiento. 

Sin embargo, desde el punto de vista del sistema depósito-red el rendimiento disminuirá 

considerablemente, tanto más cuanto menores sean los caudales a suministrar. A menor 

caudal, más nos alejamos de la curva de consigna de la red, es decir, la curva que determina 

cuál es la presión (o altura manométrica) de inyección en cabecera para poder satisfacer una 

demanda de un determinado caudal con unas condiciones mínimas de presión en el punto de 

consumo. Esto ocurre porque, aunque el rendimiento de la máquina sea aceptable, la presión 

aportada al sistema es mayor que la mínima necesaria. Es decir, con menos presión (y, por 

tanto, menos energía) podrían cumplirse las demandas de la red. 

El problema de optimización así planteado no aparece en el caso de inyección directa a red, ya 

que el caudal debe seguir el consumo y no existe depósito. Se pueden conseguir sin embargo 

rendimientos más elevados del sistema dada la capacidad de maniobra que proporciona el 

disponer de altura de cabecera variable, frente a la rigidez de un depósito. Existen varias 

posibilidades de regulación que son las que se presentan a continuación. 

Los objetivos que persigue un sistema de regulación de alimentación directa a red desde una 

EB se pueden resumir en: 

• Optimizar el rendimiento de la propia EB, haciendo que las bombas trabajen en zonas de

elevada eficiencia.

• Funcionar siempre lo más cerca posible de la curva de consigna de la red, a fin de que el

rendimiento global de la instalación sea lo más alto posible, evitando gastos energéticos

innecesarios.

• Mantener una seguridad de suministro frente al caso de averías en la EB.

• Limitar al máximo las bruscas variaciones de caudal originadas por las maniobras de

arranque o parada de grupos.

2. Utilización de depósitos acumuladores para la regulación.

2.1 Zona útil de las bombas. 

La zona útil de la curva característica de una bomba está delimitada, generalmente, por 

condicionamientos de tipo económico. Cuando una bomba funciona con caudales muy 

separados de su valor nominal, el rendimiento alcanza valores excesivamente bajos, como se 

puede observar en la forma que adoptan las curvas características y de rendimiento mostradas 

en la Figura VI.29. Por ello, la parte útil de una curva característica H = f(Q) quedará 
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siendo éste el caudal a sustituir en la expresión (15) para determinar el volumen del calderín.­

Además deberá preverse que el caudal Qmax iguale al menos el máximo caudal de consumo, con 

objeto de que la instalación resulte suficiente en cualquier circunstancia. 

Finalmente, hay que destacar un hecho importante asumido en la deducción de la expresión (25), 

y es que la cantidad de aire presente en el calderín, que pasa a ocupar el volumen lfmax cuando la 

altura manométrica disminuye a Hmm, se encuentra desde un principio en su interior. Ello 

significa que la vejiga de aire deberá haberse llenado previamente, mediante una bala de gas a 

presión por ejemplo, con la cantidad de aire suficiente. Dicha cantidad de aire inicial puede 

determinarse fácilmente controlando la presión de prellenado o presión de hinchado Po•. 
Efectivamente, según la ecuación de la evolución isoterma, la presión de hinchado deberá ser: 

• _ • • _ • rfmax _ Pmin 
Po 'ilca/d- Pmm 'ilmax ➔ Po- Pmm-- -k

'i/ cald 
(18) 

Si el calderín no es del tipo de vejiga, y existe un contacto aire-agua, la cantidad de aire presente 
en el calderín deberá introducirse mediante el auxilio de un compresor de aire. Dicho compresor 
se calcula con la condición de llenar el calderín totalmente en un tiempo aproximado de una 

hora. Mientras dura el llenado de aire, después de conectar el calderín a la red y dejar que éste se 

llene de agua, la presión se mantendrá constante e igual a la presión de inyección, variando tan 
solo el nivel del agua en el calderín. El llenado deberá detemerse cuando se alcance el nivel 

correspondiente a la presión de inyección, que si es igual a p • max, corresponderá al volumen 

mínimo lfmin• 

Así pues, la fórmula (15) deducida anteriormente es válida bajo estos supuestos, es decir, 

calderín con vejiga o asistido por compresor. 

No obstante, existen en el mercado calderines de aire desprovistos de vejiga y de compresor. En 

ellos, es la masa de aire presente en el interior del calderín antes de su llenado, y que quedará 
retenida al comenzar la operación de llenado, la que desempeña después el papel de colchón de 
aire para regular el llenado y vaciado del calderín. Por supuesto, en este caso el tamaño del 

calderín deberá ser bastante mayor. Mediante un cálculo similar al expuesto, se puede deducir el 

volumen de este tipo de calderines. 

3. Regulación mediante válvulas motorizadas.

Uno de los métodos más clásicos para regular el punto de funcionamiento de las bombas, ya sea 
en estaciones de elevación, de riego o en la impulsión directa a abastecimientos, ha sido 

mediante la maniobra de una válvula, preferiblemente de lenteja, instalada a la salida de las 
bombas, bien en serie o bien en derivación. Esta solución destaca sobre las demás por su 

simpleza y economía, pero, a cambio, da lugar a un bajo rendimiento de la instalación debido a 
las caídas de presión que la válvula provoca. 
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En la práctica, la regulación de la válvula del by-pass se efectúa de forma continua a partir de las 

presiones detectadas en la conducción principal. Nuevamente la regulación ideal sería aquella 

que permitiese seguir con la curva motriz la curva de consigna C, pero en la práctica se emplean 

detectores de presión máxima y mínima a la salida de la bomba, con maniobras temporizadas 

para tratar de mantener una H constante. En ocasiones una simple válvula de alivio, 

convenientemente tarada puede realizar la misma misión, actuando de un modo puramente 

mecánico. 

Con el by-pass se evitan las fuertes caídas de presión que podrían provocarse en una válvula 

dispuesta en serie con el circuito, pero en cambio, se gasta inútilmente una energía en bombear 

un caudal Q1 a la presión H, que después es retomado al depósito. Energéticamente hablando, la 

solución no es mucho mejor que la anterior. Para relacionar las pérdidas en uno y otro caso 

deberíamos comparar a escala conveniente los segmentos P'S y PS de la Figura VI.34, pues el 

segmento SC, que representa una energía ahorrable invertida en incrementar innecesariamente la 

presión sobre el valor de consigna, es derrochado en ambas soluciones por el hecho de 

simplificar control. La relación P'S/PS dependerá de la pendiente de la curva motriz, de forma 

que para curvas de mucha pendiente la regulación mediante by-pass puede resultar más 

económica que la regulación por válvula en serie, y al revés para curvas muy planas. Por 

supuesto que estas consideraciones quedan supeditadas a la evaluación del rendimiento propio 

de los grupos en los puntos P y P'. 

Puede concluirse que tanto este sistema de regulación como el anterior de válvulas en serie son 

admisibles solamente para pequeñas instalaciones donde el rendimiento energético del sistema 

regulador no sea excesivamente importante, en instalaciones que experimenten pequeñas 

variaciones de caudal, o en las que el tiempo de funcionamiento en condiciones extremas sea 

mínimo. 

De hecho, existen en la práctica instalaciones de bombeo en perforaciones de pequeña entidad 

provistas de una regulación mediante válvula serie o by-pass a la salida de la perforación, que 

permiten inyectar el caudal directamente a red sin depósito intermedio. 

4. Control de Estaciones de Bombeo con Bombas de Velocidad Fija.

La inyección directa a red hará que un cambio de caudal demandado por los usuarios 

provoque la modificación del punto de funcionamiento del equipo de bombeo. Con un 

determinado número de grupos en marcha, las variaciones del caudal demandado pueden 

obligar al punto de funcionamiento a salirse de la zona útil de las bombas; para evitar esta 

eventualidad se deberá poner en marcha un nuevo grupo o bien parar uno de los que están en 

funcionamiento, según sea el caso. 
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4.3 Regulación manocaudalimétrica. 

Este sistema utiliza las señales de presión y de caudal, separadamente, para gobernar la parada 

o puesta en marcha de las bombas. Se aplica al caso de bombas con curvas características

verticales, manteniendo un rendimiento energético aceptable. 

En la regulación manométrica, el mayor inconveniente que aparece es el escalonamiento de 

los umbrales de presión para el accionamiento de las bombas. Si estas señales no están 

suficientemente separadas pueden aparecer órdenes contradictorias de parada o puesta en 

marcha. 

En la regulación manocaudalimétrica se hace funcionar las bombas entre dos niveles fijos de 

presión, o sea, utilizar el mismo umbral de presión para la puesta en marcha, Hmín y para la 

parada, Hmáx de todas las bombas. Estos umbrales permiten decidir, pues, cuándo se debe 

poner en marcha una nueva bomba o parar uno de los grupos en funcionamiento; el número de 

bombas que deben estar funcionando en cada momento vendrá fijado por el caudal a bombear 

Q,. 

En resumen, el caudal determinará el número de bombas en funcionamiento, mientras que la 

presión es la que decide la puesta en marcha o la parada de las bombas. 

5. Control de Estaciones de Bombeo con Bombas de Velocidad Variable.

La regulación del caudal inyectado en red variando la velocidad de giro de las bombas es un 

procedimiento mucho más racional que la utilización de grupos de velocidad fija, en los que la 

alimentación se regula por arranque o parada de bombas acopladas en paralelo. 

El método comporta, desde la perspectiva hidráulica, ventajas fundamentales con respecto a 

otros tipos de regulación: 

• Mínimas pérdidas hidráulicas en la impulsión, al poderse adaptar los puntos de

funcionamiento a la curva de consigna.

• Mantenimiento del valor del rendimiento próximo al óptimo del grupo.

• Disminución del número de bombas necesarias para efectuar la regulación.

Ello, sin duda alguna, se va a traducir en un coste energético notablemente inferior. El 

inconveniente que presenta es, lógicamente, un coste de inversión en los grupos mucho mayor 

al haber incluido los variadores de velocidad, pero que en una instalación con un elevado 

número de horas de funcionamiento puede estar justificado. 

Describiremos, en líneas generales, algunos de los métodos existentes para poder realizar una 

variación de velocidad en el motor de arrastre de la bomba. En general, los podemos clasificar 

en: 
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FLUJO TRANSITORIO EN ESTACIONES DE BOMBEO 

LECCIÓN 21 Fundamentos Básicos del Flujo Transitorio. 

J. Introducción.

El diseño de una conducción o de un sistema de tuberías discurre por ciertas etapas bien 

definidas: 

• concepción inicial del proyecto

• estudios de factibilidad

• líneas generales del diseño

• diseño detallado

Las características principales del proyecto se basan en la función primaria del sistema que se 

pretende llevar a cabo, -abastecimiento de agua, alcantarillado, transporte de sustancias 

petroquímicas, etc.-, y están, en general, fuertemente condicionadas por restricciones sobre 

construcción y operación de tipo económico. Los timbrajes y materiales de las tuberías, así 

como el resto de componentes, se determinan usualmente en base a curvas de demanda que 

generan, de manera aproximada, situaciones estacionarias de flujos y presiones. 

Durante la elaboración del diseño, no obstante, ha de tenerse en consideración la posibilidad 

de que se materialicen determinadas circunstancias que pueden conducir a condiciones de 

operación inaceptables. 

Incluso en período de operación normal, los flujos a lo largo de las tuberías pueden cambiar 

debido a cambios en la demanda; las presiones también cambian, consecuentemente. Estos 

son acontecimientos sobre los que el diseñador y el operador tienen control. Sin embargo, 

pueden aparecer otros acontecimientos, como fallos de corriente eléctrica, que son totalmente 

inesperados; el diseñador debe también evaluar los riesgos que suponen tales situaciones y 

prever debidamente la aparición de las situaciones inaceptables que acarrean. Ejemplos de 

situaciones inaceptables son las siguientes: 

a) presiones demasiado altas que conducen a deformaciones permanentes y rupturas de la

tubería y/o de sus componentes, daños en juntas, asientos y anclajes, goteo de la tubería

provocando pérdidas, contaminación ambiental, peligro de fuego, etc.;
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b) presiones demasiado bajas que pueden causar colapso de la tubería, filtraciones hacia el

interior, contaminación del líquido que conducen, peligro de incendio para ciertos líquidos

si se introduce aire, ... ;

c) flujo inverso que puede producir daños a los anclajes de la bomba y a los motores, vaciado

de depósitos y tanques de almacenamiento, ... ;

d) movimientos y vibraciones de la tubería que producen fatiga y fallo de soportes y

conductos y peligro mecánico para equipos y estructuras adyacentes;

e) velocidades excesivamente bajas que, especialmente en líneas de conducción de sustancias

viscosas, pueden favorecer la solidificación y consecuente obstrucción.

Estas condiciones inaceptables o fallos pueden ser creados con enorme facilidad por flujos 

transitorios rápidamente cambiantes en el interior de una tubería. 

Dos modelos, el rígido (conocido también como Oscilación en Masa), y el elástico 

(denominado Golpe de Ariete) permiten analizar los transitorios hidráulicos. Para el modelo 

rígido una perturbación se propaga instantáneamente, mientras que para el modelo elástico lo 

hace a velocidad finita. Dicha velocidad de propagación de las ondas de presión es lo que se 

conoce como la celeridad de las ondas de presión, que viene dada por la expresión: 

(1) 

Cuanto menor es la rigidez de la tubería y/o el fluido es más compresible, las partículas tardan 

más en ajustar sus posiciones a los cambios producidos, y la perturbación se propaga con 

celeridad menor. 

2. Descripción del fenómeno físico del Golpe de Ariete como Transitorio Hidráulico

Elástico.

Independientemente de conocer mejor o peor los aspectos más profundos, resulta 

imprescindible entender el comportamiento cualitativo del fenómeno físico conocido como 

Golpe de Ariete, así como de disponer de una base de análisis que permita obtener una visión 

general previa al análisis numérico de un problema concreto. 

Consideremos una instalación simple consistente en un grupo de bombeo provisto de una 

válvula de retención en la descarga que alimenta a un depósito a través de una tubería 

horizontal, tal y como se muestra en la Figura VII. l. El transitorio sobreviene cuando por un 

fallo en el suministro de energía eléctrica, por ejemplo, se produce la parada del grupo de 

bombeo. Como se va a ver en ,la descripción del fenómeno, el proceso se caracteriza por una 
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Figura VII.8. Efecto de empaquetamiento de ondas. 

3. Ecuaciones Básicas del Flujo Transitorio.

Cuando se analiza un transitorio, admitida la unidimensionalidad del flujo, se pretende 

obtener el detalle de la solución a través del pleno conocimiento de las funciones: 

p = p(x,t) 

v = v(x,t) 
(2) 

esto es, de los valores de la presión y de la velocidad a lo largo del espacio y del tiempo, a 

partir del instante en que se genera la perturbación que hace abandonar el estado estacionario. 

Las funciones p(x, t) y v(x, t) resultan ser la solución de un problema diferencial mixto en el que

los ingredientes son: 

• Las ecuaciones en derivadas parciales que rigen el fenómeno y que se obtienen al aplicar

sendos balances de masa y fuerza a un elemento de volumen diferencial;

• La condición inicial que señala el punto de partida para la evolución del transitorio; y

• Las condiciones de contorno que describen el comportamiento de los elementos activos

que provocan y/o modifican las perturbaciones.

En este apartado se presentan las ecuaciones diferenciales que gobiernan el fenómeno. En 

primer lugar, la ecuación de continuidad aplicada a un volumen de control diferencial 

básicamente plantea que el flujo de masa entrante en el volumen de control más la variación 

temporal de masa encerrada en el mismo es igual a cero. Tras una .serie de consideraciones, 
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esto da lugar a la primera de las ecuaciones que rigen el flujo transitorio, la ecuación de 

continuidad: 

gdH ov g 
--+-+-vsen0=O 
a

2 dt ox a
2 

(3) 

Planteando un balance de fuerzas en el mismo volumen de control diferencial, nos quedará la 

segunda de las ecuaciones, la ecuación de conservación de la cantidad de movimiento: 

(4) 

La deducción completa de estas ecuaciones es objeto de estudio en cursos anteriores de 

"Mecánica de Fluidos". 

4. Análisis de los Transitorios mediante el Modelo Elástico.

La simplificación que el modelo rígido proporciona es altamente interesante siempre, claro 

está, que la idealización que supone no lleve a cometer errores de importancia. No obstante, 

hay transitorios hidráulicos para los que la condiciones de aplicabilidad del modelo rígido no 

se dan en absoluto. Estos transitorios deben ser necesariamente analizados mediante el modelo 

elástico. 

Partiendo de la condición inicial correspondiente, el análisis de un transitorio mediante el 

modelo elástico se lleva a cabo resolviendo el sistema formado por las ecuaciones (3) y (4) 

junto con las condiciones de contorno adecuadas. Recuérdese ahora que para el modelo 

elástico la línea de alturas piezométricas no es siempre recta y la velocidad no es la misma en 

todos los puntos de una tubería de características uniformes. Consecuentemente, el objetivo 

del problema ahora es la determinación de las alturas y de las velocidades (o los caudales) en 

los puntos de interés (quizá todos) durante el transcurso del tiempo. 

El planteamiento general del problema en una tubería simple que se extiende desde x = O 

hasta x = L es, pues, utilizando caudal en vez de velocidad: 

Determinar H(x,t), y Q(x,t) para O ::{x::; L, t>O a partir de 

a) la condición inicial dada por

H(x,O), Q(x,O) O�x�L 

b) las ecuaciones del modelo elástico (3) y (4)
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LECCIÓN 22 Estudio detallado del Transitorio generado por el Arranque o la Parada 

de una Bomba en una Impulsión. 

J. Condiciones de Contorno en el Problema de Parada de una Bomba.

Ya se ha comentado en la lección anterior el papel que desempeñan las condiciones de 

contorno. Básicamente resulta ser una ecuación o conjunto de ecuaciones que modelizan al 

comportamiento hidráulico de los extremos de un tramo de conducción, aportando siempre 

una relación adicional entre velocidad y altura piezométrica que unida a la caracteristica que 

proceda (C
+ 

o C-) nos dirá qué ocurre en ese punto. En este punto vamos a estudiar la parada

de una bomba protegida con válvula de retención producida por un corte en el suministro 

(parada brusca). 

En el caso de una impulsión simple como la de la Figura VII.10, el contorno de aguas abajo es 

bien sencillo de modelizar (depósito), en tanto que en la salida del grupo, el otro contorno, 

pueden distinguirse dos etapas bien diferenciadas según el flujo haya invertido o no su 

sentido, esto es, según la válvula de retención esté cerrada o abierta. 

Estas dos etapas se analizan por separado en dos fases secuenciales, modelizando 

convenientemente el comportamiento de los elementos existentes y que constituyen las 

respectivas condiciones de contorno de cada fase. 

Las condiciones de contorno en este caso serán las del depósito (altura constante) y las de la 

bomba (curva caracteristica H-Q correspondiente a cada instante en función de la velocidad de 

giro de la bomba). Las pérdidas de carga se pueden tener en cuenta de muy diversas maneras. 

Una de ellas, muy simple, consiste en suponer que el desnivel entre el depósito de aspiración y 

el de impulsión es superior, en las pérdidas de carga, al real. En este caso, la altura H0 de 

régimen será mayor que el desnivel geométrico H
g
. 

Asimismo, es posible localizar las pérdidas bien a la salida de la bomba, bien en el depósito 

de impulsión, mediante la existencia de una válvula "ficticia" parcialmente cerrada, 

análogamente a como hemos visto en el caso de conducciones por gravedad. En estos 

primeros casos simplemente asumiremos que el factor de fricción vale O. 
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Para el caudal de entrada: (37) 

Si asumimos que el calderín no tiene pérdidas (calderín ideal), en ambos casos nos queda 

como condición de contorno una recta horizontal, que en variables reducidas se escribirá 

como: 

(38) 

2. Análisis del transitorio generado por el arranque de una bomba.

2.1 El método gráfico aplicado al arranque de una bomba. 

Este es, sin duda, un problema mucho más sencillo. Supongamos que queremos analizar la 

puesta en marcha de una bomba, y conocemos la evolución de la velocidad en el proceso de 

arranque. En consecuencia tenemos una relación de enlace HA-QA a lo largo del tiempo t, 

según la ecuación (21): 

H=Aa.2 
+Ba.Q+CQ

2 

r¡=E
Q

+F
Q

2 

a a.2 

que se puede representar gráficamente en diversos instantes f;. Los distintos puntos A¡ se 

encontrarán en la intersección de la curva correspondiente de la bomba y la ecuación de 

propagación de la onda en el tramo de conducción. 

Se pretende analizar el transitorio originado por el arranque de una bomba desde a= O hasta a 

= 1 en una instalación con válvula de retención a la salida de la bomba y con la válvula de 

impulsión completamente abierta. 

En ese caso, cuya resolución gráfica aparece en la Figura VII.19, a partir del momento en que 

se conecta la energía eléctrica la bomba se va acelerando y va incrementándose la altura 

manométrica que proporciona. Hasta el momento en que la altura manométrica no sea igual a 

H
g 

el caudal será nulo, dado que la válvula de retención no se podrá abrir (aguas abajo de la 

misma existe una columna de H
g 

metros de altura. El instante en que la válvula de retención 

abre es el que se ha considerado con el subíndice O, mientras que en este caso, para reducir 

variables se utilizan los valores correspondientes al punto de funcionamiento final de la 

instalación. 
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