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RESUMEN

En la presente tesis se realiza un relevamiento del estado del arte
relacionado con la utilizacion de bombas como turbinas. Debido a las
condiciones hidrologicas y topograficas de Uruguay, el tipo de
turbomaquina mas conveniente a ser instalado en centrales hidroeléctricas
(de cualquier porte) son las axiales. Por ello se hace énfasis en la utilizacion
de bombas axiales como turbinas. Luego se presentan las principales
caracteristicas de bombas y turbinas axiales, destacando las diferencias y
semejanzas entre ambas. Se analiza el comportamiento hidraulico en modo
bomba y en modo turbina, utilizando ecuaciones teoricas. Se enumeran
algunas causas que provocan pérdidas en el intercambio energético entre
el fluido y la turbomaquina, y se estudia como afectan el desempefio en
ambos modos de funcionamiento. Por ultimo se describe el ensayo de
funcionamiento de una bomba axial con angulo de pala variable, en modo
bomba y en modo turbina. Se describe el banco de ensayos utilizado y las
principales caracteristicas de la bomba ensayada. El ensayo realizado con
un angulo de pala de 10°, permitio obtener la curva caracteristica en modo
bomba y en modo turbina, hasta el caudal de maximo rendimiento. A partir
de estas curvas, se obtuvieron los parametros caracteristicos
correspondientes al punto de maximo rendimiento para dicha apertura. Por
altimo se obtuvieron los coeficientes entre los parametros caracteristicos
en modo turbina y en modo bomba, siendo comparables con los valores

encontrados en las referencias bibliogréficas.
PALABRAS CLAVE

Bomba como turbina, bomba axial, hidroeléctrica
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NOTACION
Letras romanas
b Largo de alabe
Cy, Coeficiente de sustentacion del perfil
Cp Coeficiente de arrastre del perfil

C,  Coeficiente de presiones sobre perfil

D Diametro, 0 fuerza de arrastre
g Aceleracion de la gravedad
h Cociente entre la carga en modo turbina y modo bomba en los

puntos de méaximo rendimiento

H Carga hidraulica o potencia por unidad de peso en flujo

i Angulo de incidencia o choque a la entrada de un perfil

k, Ordenada en el origen de curva teorica carga-caudal de
bomba axial

k, Pendiente de curva tedrica carga-caudal de bomba axial

ks Cociente entre la componente axial de la velocidad media en
modo turbina y en modo bomba

ky Constante para correccion de la carga desde los valores de
fabrica a las condiciones del ensayo

ky  Constante para correccion del par mecanico desde los valores
de fabrica a las condiciones del ensayo

ko,  Constante para correccion del caudal desde los valores de

fabrica a las condiciones del ensayo

o~

Largo de cuerda del perfil

L Fuerza de sustentacion

M Proyeccion del momento de las fuerzas sobre el eje de giro
N Velocidad de rotacién

q Cociente entre el caudal en modo turbina y modo bomba en

los puntos de maximo rendimiento

Q Caudal o flujo volumétrico

Vi



Distancia al eje de giro

Resultante de las fuerzas de interaccion entre fluido y alabe
Luz entre alabes del rotor y carcasa

Paso de las palas del rotor

Velocidad de transporte

Velocidad absoluta

Velocidad relativa en el sistema de referencia no inercial
Numero de alabes del rotor

NUmero de alabes del difusor

Letras griegas

a Angulo de ataque del flujo respecto a un perfil

a; Angulo del flujo absoluto en la seccién i de una grilla de alabes
Bi Angulo del flujo relativo en la seccion i de una grilla de alabes
By Angulo de la cuerda del perfil respecto a una grilla de alabes
y Peso especifico del fluido

) Desviacion del flujo a la salida de una grilla de alabes

{ Pérdida de carga

n Rendimiento total de la turbomaquina

0 Angulo de curvatura del perfil (dngulo de camber)

Ty Numero adimensionado de la carga hidraulica

T Numero adimensionado del caudal

p Densidad del fluido

w Velocidad angular de rotacion del eje de la turbomaquina

Q Velocidad especifica adimensionada referida al caudal

Q, Velocidad especifica adimensionada referida a la potencia
Subindices

1 Corresponde al valor de una variable a la entrada al rotor en

modo bomba (salida en modo turbina)

viii



2 Corresponde al valor de una variable a la salida del rotor en
modo bomba (entrada en modo turbina)
B Correspondiente al modo bomba

bep Correspondiente al punto de maximo rendimiento

g Correspondiente a la grilla de alabes

n Correspondiente a condiciones nominales de la turbomaquina
r Corresponde a la proyeccion en direccion radial de un vector
S Corresponde al valor de una variable en la seccion de succion

0 admision de la maquina

T Correspondiente al modo turbina
t Correspondiente al valor tedrico de una variable
0 Corresponde a la proyeccion en direccion tangencial de un

vector (positiva en el sentido de giro)

x Corresponde a la proyeccion en direccién axial de un vector
(positiva en el sentido del flujo)

e Corresponde al valor de una variable en un punto alejado de

cualquier perturbacion (p. ej.: lejos del alabe)



INTRODUCCION

Generacion de energia eléctrica

En los dltimos afios ha tenido mucha importancia en el sector energético
mundial el concepto de generacién distribuida, que consiste en la presencia
de pequeiios generadores de electricidad ubicados cerca de los
consumidores o en la red de distribucién (Ackerman et al., 2001). Dentro
de las ventajas de la generacion distribuida se destacan: mejoramiento del
perfil de tensiones, reduccidon de emisiones de COz, reduccién de pérdidas
activas y reactivas, reduccion en los picos de carga, aplazamiento de
inversiones en expansion de la red, mejoramiento en los niveles de
confiabilidad y alivio de congestion en la red (Buitrago y L6pez, 2013). En
Uruguay existe desde el 2010 una reglamentacion (Decreto 173/010) para
la generacion distribuida. Desde entonces se han instalado varios parques
eolicos, algunos fotovoltaicos y con generacién a partir de biomasa, que

aportan en este sentido.

Se esta llevando a cabo un plan denominado “Politica Energética Uruguay
2005-2030”, con el objetivo general de lograr una “diversificacion de la
matriz energética, tanto de fuentes como de proveedores, procurando
reducir costos, disminuir la dependencia del petréleo y buscando fomentar
la participacion de fuentes energéticas autdctonas, en particular las
renovables” (MIEM-DNETN)?.

De acuerdo a dicha politica de mediano y largo plazo, “dado que el pais
cuenta con fuentes de energia renovables abundantes y que permiten
generar energia a costos de mercado, se impulsara la introduccion de

aguellas formas de energia que no necesitan subsidios, como la edlica de

1 MIEM-DNETN. Politica Energética 2005-2030. Pagina web consultada el 18/08/2017.
http://www.miem.gub.uy/documents/49872/0/Pol%C3%ADtica%20Energ%C3%A9tica%?2
02030?version=1.0&t=1352835007562



medio y gran porte, la biomasa, la solar térmica, el uso de ciertos residuos,
la microhidraulica, ciertos biocombustibles, aunque se ensayaran también,
a través de experiencias piloto acotadas, otras formas de aprovechamiento

energético renovable”.

La mayoria de las plantas de generacion de energia con fuentes
provenientes del petréleo, no pueden ajustar flexiblemente sus salidas para
igualar a la demanda fluctuante de energia. Este tipo de centrales, asi como
las centrales nucleares, tienen la desventaja de las demoras en el
encendido. Las ultimas (nucleares) operan mejor de continuo y su salida no
puede incrementarse o disminuirse rapidamente. Por otro lado la energia
eodlica y la solar, son fuentes energéticas poco firmes, en el sentido de no
ser de despacho programable con antelacion mayor a unos pocos dias. El
aprovechamiento de la energia hidraulica aparece como una alternativa

gue presenta varias ventajas respecto a las antes mencionadas.

En el marco de la mencionada politica energética, en los ultimos afios se
han venido implementando varios proyectos de aprovechamiento de
energia solar, edlica y a partir de biomasa. Sin embargo, poco se ha
realizado en cuanto a la generacion hidraulica, cuya potencia instalada (que
aporta a la red eléctrica nacional) sigue siendo de 1538 MW, como desde
hace mas de 20 afios. De hecho sélo se registraron leves incrementos en
la potencia instalada, desde la ultima instalacion de una central de gran
porte (Central Hidroeléctrica Constitucion en 1982), debido a la

repotenciacién de los equipos de generacion de una de las centrales.

La generacién hidroeléctrica es un conjunto de tecnologias maduras, en el
sentido de que hay muchisima experiencia disponible en la region y el
mundo. Esa experiencia incluye instalaciones realizadas, estudios teoricos
y de laboratorio, ensayos en modelo y en prototipo; y ello tanto para las

obras civiles como para los equipos hidraulicos y electromecanicos. Hace



ya décadas que algunas normas técnicas de aceptacion practicamente

uné&nime detallan la realizacién de ensayos de turbinas.

Las pequefias y micro centrales hidroeléctricas aparecen en el horizonte
cercano como una fuente prometedora de generacion de energia renovable
para Uruguay (en el resto del mundo hace varios afios que se viene
explotando dicho recurso). Es muy poco probable que se construyan
nuevas grandes centrales, adicionalmente a las tres centrales existentes
sobre el Rio Negro y la central binacional sobre el Rio Uruguay. Las
grandes centrales implican la inundacion de grandes superficies,
representando impactos muy negativos. Sin embargo existen numerosos
sitios en Uruguay donde se podrian instalar pequefias o micro centrales
hidroeléctricas, con muy poco impacto sobre la zona. Estas centrales
podrian estar conectadas a la red de transmisién eléctrica nacional, o bien
alimentar poblados o comunidades aisladas. Es de destacar que hasta el
momento no se han implementado proyectos de estas caracteristicas en el

pais.

Es por todo lo anterior que la atenciébn se focaliza en pequefios
aprovechamientos que impliquen la menor cantidad de superficie afectada,
gue en general estardn asociados a bajos saltos, como para obtener
potencias en el entorno de las que se denominan Micro Centrales
Hidroeléctricas (hasta 100 kW), Mini Centrales Hidroeléctricas (entre 101
kW y 2000 kW) y Pequefias Centrales Hidroeléctricas (entre 2 MW y 10-15
MW).

Turbinas hidraulicas.

Las turbinas se pueden clasificar por su grado de reaccion, que se define
como el cociente entre la variacibn de carga hidraulica estatica y la
variacion de carga hidraulica total del fluido a través de la turbina. En
turbinas de accion o de impulso, el grado de reaccion se aproxima a cero.

En turbinas de reaccion, el grado de reaccion se aproxima a la unidad.



Las turbinas de reacciobn se caracterizan porque aprovechan
principalmente la energia hidraulica estéatica del fluido. Por lo general el
agua llena por completo el area de pasaje de la turbina. Dentro de las
turbinas de reaccién se destacan las turbinas de flujo radial (Francis o
Dériaz-de alabes orientables) y las de flujo axial. Dentro de las de flujo axial,
se pueden mencionar las turbinas de &labes fijos (tipo hélice), turbinas
Kaplan (alabes del distribuidor y rotor orientables) o turbinas semi-Kaplan
(solo los alabes de uno de los componentes de la turbina orientables). A las
turbinas axiales dispuestas horizontalmente y con su generador

encapsulado se les denomina Bulbo.

En las turbinas de impulso el aprovechamiento de la energia se da
mediante la conversion de la energia cinética. El flujo de agua a la entrada
y salida de la misma se encuentra a presion atmosférica. Las mas

populares son las turbinas Pelton y las de flujo cruzado o Michell-Banki.

Otra forma de clasificacion de turbinas hidraulicas esta basado en la
velocidad especifica. En la Ec. 1 se define la velocidad especifica referida
a la potencia (Qp) utilizada frecuentemente para seleccién de turbinas, y la
velocidad especifica referida al caudal () utilizada para seleccion de

bombas.

w(%). [P o(kg/m*) 0o w(rad/s). Q(m3/s) M

7 3/4
(g(m/s?).Hm))** (g(m/s?).H(m)) /

Donde w(rad/s) es la velocidad de rotacion, P(W) es la potencia en punta
de eje, p(kg/m?) es la densidad del fluido, g (m/s?) es la aceleracién
gravitatoria, H(m) es la carga o salto neto y Q(m3/s) el caudal a través de
la turboméaquina. Todas las variables son calculadas en el punto de maximo

rendimiento de la turbomaquina.



Qp presenta valores altos en las turbinas de reaccién en las que el flujo es
axial; valores bajos en las turbinas de reaccion en las que el flujo es radial,

y aun menores valores en las turbinas de impulso.

Asociado a los valores de velocidad especifica, también se pueden
clasificar las turbinas hidraulicas en funcion del caudal y del salto con los
gue operan en mejores condiciones. La Fig. 1 es un ejemplo de seleccion

de turbina aplicando este criterio.

1000

PELTON

100

PELTON

FRANCIS

Carga (m)

10

KAPLAN

BULBO

0.1 1 10 100
Caudal (m3/s)

Figura 1. Gréfico de seleccidn del tipo de turbina, segun valores de carga y caudal.
Adaptada de Chapallaz et al. (1992)

En la mayoria de los potenciales sitios para aprovechamiento hidroeléctrico
en Uruguay, la turbina a instalar seria una de flujo axial (Kaplan, Bulbo o de
hélice). Este tipo de turbina opera con buen rendimiento para saltos
pequeiios (menores a 30-40 m) y caudales altos (mayores a 2-3 m%/s). Para
saltos y caudales bajos, en el rango de microgeneracion, se recomiendan

las turbinas de flujo cruzado o Michell-Banki.



En el rango de pequeiias y muy pequefias potencias, el costo de los
componentes electromecéanicos (turbina y generador eléctrico) suele
representar un alto porcentaje del costo total de un aprovechamiento
hidroeléctrico, pudiendo superar al 40% (Jain y Patel, 2014). Este
porcentaje podria ser algo menor para Uruguay, ya que en rios de llanura
los costos de obra civil son mayores (mayores volimenes de presa, mas
movimiento de tierra). Los fabricantes de turbinas, no suelen fabricar en
serie turbinas para tan bajas potencias. En los ultimos afios ha crecido la
oferta de turbinas de baja potencia, y hay algunos disefios estandarizados,
pero los costos siguen siendo elevados.

Aparece como una alternativa interesante la utilizacion de una bomba
funcionando como turbina (conocidas como PAT’s por las siglas en inglés:
Pumps used As Turbines, o en espafiol BUTU’s: Bombas Usadas como
Turbinas). En el funcionamiento como turbina se invierten el caudal y el
sentido de giro, respecto del funcionamiento normal como bomba. La
potencia mecénica en el eje de la bomba es transformada en potencia
eléctrica mediante un generador eléctrico, que puede ser el propio motor

de induccion de la bomba.

Las principales ventajas que presenta la utilizacion de bombas como
turbinas son la simplicidad, los bajos costos asociados (tanto iniciales como
de mantenimiento) y la gran disponibilidad para amplios rangos de caudales
y de cargas. Existe una gran cantidad de fabricantes de bombas, las cuales
suelen ser fabricadas en serie. Sin embargo, generalmente los fabricantes
de bombas no ponen a disposicion las caracteristicas de éstas funcionando
como turbinas. Se hace necesario por tanto, recurrir a la experimentacion

o la simulacion numérica para encontrar dichas caracteristicas.

Un caso especial es la utilizacion de bombas-turbina en centrales de
acumulacion. En este tipo de centrales se acumula agua en embalses

elevados para ser turbinada en horas pico de demanda (o cuando sea



necesario), a expensas de consumir energia al bombear nuevamente el
agua desde el reservorio bajo al elevado en horas de poca demanda
energética (o de exceso de oferta de energia proveniente de otras fuentes,
por ejemplo de la edlica). La gran ventaja de estas centrales es la capacidad
de almacenar grandes cantidades de energia. La maquina utilizada como
bomba-turbina suele ser disefiada especificamente para este

funcionamiento dual.
Objetivos

En la presente tesis se presenta una revision del estado del arte del estudio
de bombas funcionando como turbinas. Se mencionan los principales
resultados de las investigaciones realizadas especificamente sobre
bombas axiales. Se proponen posibles aplicaciones para Uruguay donde
seria posible la utilizacion de una bomba axial como turbina. Se realiza un
estudio tedrico, que incluye el andlisis de los triAngulos de velocidades a la
entrada y salida, y el célculo de balances globales que permitan obtener
valores de rendimientos de tales maquinas, tanto en modo bomba como en
modo turbina. Se analizan las diferentes pérdidas de energia que se dan
en el flujo a través de una bomba operando como turbina. Se hace alguna
mencion sobre las caracteristicas en cuanto a la cavitacién. Luego se
describen los ensayos fisicos realizados a una bomba axial de disefio
convencional acoplada a un motor trifdsico de induccion. Se presentan las
caracteristicas del banco de ensayos, asi como de la bomba ensayada. Se
muestran los principales resultados y se concluye sobre las posibilidades
de utilizacion de la bomba ensayada para generar energia. Se concluye
sobre las posibilidades de generacion hidroeléctrica mediante una bomba
axial, y se plantean lineas futuras de investigacion. No es la intencion
introducirse en los mecanismos de generacion de la energia eléctrica, que
incluiria aspectos de seleccion y caracteristicas de funcionamiento de los

generadores a utilizar.



1. UTILIZACION DE BOMBAS COMO TURBINAS
1.1. Revision del estado del arte
Desde la década de 1930 se ha estudiado el funcionamiento de bombas
operando como turbinas, ya sea intencionalmente o por accidente. Segun
varias referencias, el primer trabajo publicado sobre la utilizacion de
bombas como turbinas, es el realizado por Kittredge y Thoma (1931). Al
relevar el funcionamiento completo de una bomba centrifuga con el fin de
analizar fendmenos transitorios indeseados, observaron que la misma
podria operar como turbina para ciertos valores de caudal y velocidad de

giro.

1.1.1. Diagrama de los cuatro cuadrantes
Una forma de presentar el funcionamiento de una turbomaquina como
bomba y como turbina en un solo grafico, se presenta en la Fig. 2. Alli se
representa el funcionamiento a velocidad de giro constante, en sentido
normal (+N) o inverso (-N). La curva continua a velocidad de giro +N en el
cuadrante (+H,+Q) representa el funcionamiento en modo bomba. La curva
punteada a velocidad de giro +N en el cuadrante (+H,-Q) representa el
funcionamiento en modo disipacion de energia. La curva continua a
velocidad de giro -N en el cuadrante (+H,-Q) representa el funcionamiento
en modo turbina. Por ultimo la curva punteada a velocidad de giro -N en el
cuadrante (+H,+Q) representa el funcionamiento en modo bomba inversa
(s6lo en bombas centrifugas, en axiales y de flujo mixto dicha curva se
ubica en el cuadrante (-H,+Q) y corresponde al modo disipacién de
energia). Se indican los puntos de maximo rendimiento (o bep por las siglas

en inglés: Best Efficiency Point) en cada modo de funcionamiento (util.



A
Tmax.T T]\méx.B
- ‘ ‘ >
-Q QT bep QB bep +Q

Figura 2. Curvas caracteristicas de una bomba en modo bomba y turbina. Adaptada
de Chapallaz et al. (1992)

El campo completo de operacion de una turbomaquina se suele representar
en un diagrama circular o diagrama de los cuatro cuadrantes, presentado

por primera vez por Knapp (1937), a sugerencia del Prof. Von Karman, para



mostrar el funcionamiento completo de una bomba centrifuga de doble
succion. En varias referencias se lo identifica como el Diagrama Circular de
Karman-Knapp. Este diagrama es utilizado comunmente para estudiar el
pasaje transitorio entre distintos modos de funcionamiento. Si bien
Kittredge y Thoma (1931) presentaron el funcionamiento completo de una
turbomaquina, no lo hicieron en un Unico diagrama, sino que utilizaron

cuatro diagramas distintos.

Los parametros que intervienen en el estudio del funcionamiento de una
turbomaquina son el caudal de fluido que atraviesa la maquina (Q), la
diferencia de carga hidraulica del fluido (H), la velocidad de giro del rotor
(N) y la proyeccion sobre el eje de giro del momento que se ejerce sobre el
rotor (M). Todos estos pardmetros adquieren valores positivos cuando la
turbomaquina opera como bomba normal (o en la zona de maximo
rendimiento como bomba — se vera mas adelante que existe una zona de
funcionamiento como bomba inverso donde los rendimientos son mas

bajos).

Se define el modo de funcionamiento como bomba cuando la turbomaquina
recibe potencia mecénica (MN se define positivo) y le entrega potencia
hidraulica al fluido (YQH se define positivo). EI modo de funcionamiento
como turbina se da cuando la turbomaquina recibe potencia hidraulica (QH
es negativo) y le entrega potencia mecanica al eje (MN es negativo). Si la
potencia mecanica es positiva y la potencia hidraulica es negativa,
entonces la turbomaquina opera como un freno disipando energia, y por lo

tanto no es un modo de operacion atil como turboméaquina.

El diagrama de los cuatro cuadrantes consiste en un grafico donde en
abscisas figura el caudal adimensionado (Q/Qn) y en ordenadas la
velocidad de rotacion adimensionada (N/Nn), aungue los ejes pueden estar

intercambiados. Para adimensionalizar se suelen utilizar los valores
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correspondientes al punto de maximo rendimiento funcionando como

bomba, identificados con el subindice n.

En el diagrama se identifican los 8 modos posibles de operacion de una
turbomaquina (Fig. 3), asociados con distintas combinaciones de signos de
los pardmetros de funcionamiento (Q, H, M y N). En particular la zona de
funcionamiento como bomba normal est4 delimitada por el eje de las

abscisas (Q=0) y una semirrecta de carga nula (H=0).
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Figura 3. Graficos explicativos de los diagramas de los cuatro cuadrantes para

una turbomaquina de flujo radial (arriba) y una de flujo axial (abajo).



El modo de funcionamiento como bomba inversa, significa que la
turbomaquina funciona como bomba con sentido de rotacion invertido
respecto al normal (y en caso de turbomaquinas axiales también con flujo

invertido).

El modo de funcionamiento como turbina inversa, significa que la
turboméaquina funciona como turbina con el flujo y el sentido de rotacién
invertidos respecto al normal como turbina. O sea, en este modo el caudal
y la velocidad de giro tienen el mismo sentido que en el modo bomba normal

(primer cuadrante de los diagramas de la Fig. 3).

En las zonas de funcionamiento como bomba inversa y como turbina
inversa, los rendimientos son bastante menores a los observados en los

modos de funcionamiento normales (Knapp, 1937; Swanson, 1953).

En el modo de funcionamiento como turbina normal, los sentidos de flujo y
de rotacién se invierten respecto al modo normal como bomba. Esta zona
esta delimitada por el eje de las ordenadas (N=0) y una semirrecta de par
nulo (M=0). Los valores de rendimiento maximo como turbina en esta zona
son similares a los valores de rendimiento maximo en la zona de bomba

normal (Knapp, 1937; Swanson, 1953).

Entre zonas de funcionamiento como bomba y como turbina, se tienen
zonas donde no es util operar la turbomaquina (se tendria un valor de
rendimiento negativo). Segun Knapp (1937) estas zonas corresponden a
disipacion de energia, sin embargo Swanson (1953) plantea una diferencia
entre zonas de disipacion de energia y zonas de pérdidas por friccion (y
también choque). Las zonas de disipacién estan delimitadas por los ejes de
abscisas y ordenadas (velocidad de rotaciébn nula y caudal nulo,

respectivamente) y por semirrectas de carga o par nulos.

Tedricamente en un caso ideal los puntos de funcionamiento (Q(N)) a carga
nula coincidirian con los puntos de funcionamiento a par nulo (es decir las

semirrectas H=0 y M=0 serian las mismas). Al considerar pérdidas de
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energia estas semirrectas se separan, creando dos nuevas zonas de
funcionamiento de la turbomaquina (Swanson, 1953). Debido al origen de

estas zonas, es entendible la denominacion de zona de pérdida por friccion.

En el modo turbina normal, la semirrecta de par nulo identifica para cada
caudal, la maxima velocidad de giro (o velocidad de embalamiento cuando
trabaja sin carga), o para cada velocidad de giro, el minimo caudal al que
se genera energia. En el modo bomba normal, la semirrecta de carga nula
identifica para cada velocidad de giro, el maximo caudal que puede
entregar la bomba, o para cada caudal, la minima velocidad de giro a la

cual la bomba le aporta energia al fluido.

Swanson (1953) encontr6 diferencias entre el diagrama completo de
caracteristicas de funcionamiento de turbomaquinas de flujo axial y las de
flujo radial, tal como se aprecia en la comparacion de los diagramas de la
Fig. 3.

Debido a la forma geométrica de los rotores axiales, la rotacion inversa de
una bomba axial produce naturalmente un cambio en el sentido del flujo,
operando como bomba inversa para caudales (negativos) no muy elevados.
Entonces el modo de funcionamiento como bomba inversa para las axiales
se ubica en el cuadrante (-N,-Q) (tercer cuadrante en la Fig. 3). Por otro
lado, el funcionamiento de una bomba centrifuga con sentido de rotacion
inverso, se asemeja al funcionamiento normal de bombas centrifugas con
alabes inclinados hacia adelante (aunque es mas comun de observar esta
forma de alabes en ventiladores). En este ultimo caso el flujo no se invierte,
por lo que la maquina opera como bomba inversa con el caudal en el
sentido correcto (positivo). Entonces el modo de funcionamiento como
bomba inversa para las centrifugas se ubica en el cuadrante de (-N,+Q)

(segundo cuadrante en la Fig. 3).

Las zonas de pérdidas por friccion (y choque) abarcan un sector en el

diagrama circular de mayor angulo en turbomaquinas radiales que en
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axiales (ver Fig. 3). Segun Swanson (1953) se deberia a una mayor
superficie en contacto con el fluido en el caso de las primeras.

La zona de disipacion de energia ubicada en el cuadrante (-N,+Q) (cuarto
cuadrante en la Fig. 3) abarca un sector de menor angulo en turbomaquinas
radiales que en axiales. En turbomaquinas radiales, el cuadrante (-N,+Q)
es compartido por la zona de disipacion y la zona de bomba inversa. En
turbomaquinas axiales el cuadrante (-N,+Q) es ocupado en su totalidad por

la zona de disipacion.

En el diagrama de los cuatro cuadrantes, se pueden representar las curvas
de carga relativa (H/Hn) constante y de par relativo (M/My) constante de la
turbomaquina. La Fig. 4 muestra los diagramas de funcionamiento de una
bomba centrifuga de doble succion de velocidad especifica Q = 0.66
(ensayada por Knapp (1937)) y de una bomba axial de Q = 4.95 (ensayada
por Swanson (1953)). En estos diagramas los ejes estan invertidos
respecto a la Fig. 3 (en abscisas se ubica la velocidad de giro y en
ordenadas el caudal). En la Fig. 4 sélo estan representadas las curvas de
carga y par correspondientes a los valores nominales o de maximo

rendimiento, y las semirrectas de carga y par nulos.
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Figura 4. Diagrama de los cuatro cuadrantes para una turbomagquina de flujo radial (arriba)

y una de flujo axial (abajo). Extraidas de Swanson (1953).
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Tanto en la Fig. 3 como en la Fig. 4 se observa que la zona de
funcionamiento como turbina normal es mayor para turbomaquinas radiales
que para las axiales. Esto significa que trabajando a velocidad de giro
constante, el minimo caudal al que una bomba funciona como turbina, es
mayor (en términos relativos) para axiales que para centrifugas. A partir de
los diagramas de la Fig. 4 se aprecia que si se hace operar una bomba
centrifuga a una velocidad de giro igual en médulo y opuesta en direccion
a los valores normales (N/Nn = -100%), el minimo caudal para operar como
turbina (aquel donde el par es nulo) es aproximadamente el 65% del caudal
de maximo rendimiento como bomba. Por otro lado, en el caso de una
bomba axial se tiene que el minimo caudal es aproximadamente el 105%
del caudal de maximo rendimiento como bomba. En estos valores de
caudales minimos, que corresponden a par nulo, el rendimiento también es
cero, por lo que los caudales donde deberian operarse las bombas en modo
turbina deberian ser aiin mayores. Esta diferencia fue observada por Gilich
(2010) comparando la separacion de las curvas de salto contra caudal a la
velocidad de embalamiento (M=0) y las curvas de salto contra caudal a rotor
bloqueado (N=0), para los dos tipos de bombas funcionando como turbina

(estas curvas se acercan a medida que aumenta la velocidad especifica).

Respecto a la variacion de velocidad como método de control al variar el
caudal, se puede decir que trabajando a salto constante, si se incrementa
el caudal, una bomba centrifuga funcionando como turbina debe disminuir
su velocidad de giro para poder procesar dicho caudal. Por el contrario, en
el caso de una bomba axial funcionando como turbina, la velocidad de giro

debe aumentar para procesar un caudal mayor (a salto constante).

De lo anterior también se desprende que ante un rechazo de carga por una
falla eléctrica del generador (que lleva a que la turbina se acelere hasta la
velocidad de embalamiento), el caudal que circula en una bomba axial

funcionando como turbina se incrementa, mientras que en una bomba
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centrifuga desciende. Ademds las turbinas axiales alcanzan mayores

velocidades de embalamiento que las de turbinas radiales.

Gulich (2010) menciona que ante la falta de publicacién de diagramas de
cuatro cuadrantes de bombas de distintas velocidades especificas, los
publicados por Knapp (1937) y Swanson (1953) pueden ser tomados como
referencia. Sin embargo, se han encontrado diferencias entre el
comportamiento de diferentes bombas axiales con igual velocidad
especifica (Ayder, 2009), principalmente en las zonas de funcionamiento
como turbina (normal e inversa) y de disipacion de energia (del segundo y
cuarto cuadrantes). Se concluye que el método de disefio y la geometria
resultante influyen en las caracteristicas completas de bombas axiales, en

mayor medida que en bombas centrifugas.

1.1.2. Bombas funcionando como turbinas
En cuanto a la bibliografia que trata especificamente la utilizacion de
bombas en lugar de turbinas convencionales, se destacan los manuales
técnicos de Chapallaz et al. (1992) y de Williams (1995) y la revisién del
estado del arte llevada a cabo por Jain y Patel (2014). Esta revision incluye
menciones a estudios analiticos, computacionales y experimentales. Los
estudios analiticos o tedricos se basan en el teorema de Euler para
turbomaquinas y los triangulos de velocidades a la entrada y salida del rotor
(ver capitulo 3). Los estudios computacionales incluyen célculos iterativos
sencillos para solucion de ecuaciones simplificadas de la dinamica de
fluidos (ecuaciones de Navier-Stokes y de conservacion de la masa) en
superficies de corriente y célculos iterativos mas complejos para la solucién
completa de las ecuaciones de la dinAmica de fluidos en tres dimensiones
(lo que se conoce en inglés como CFD por Computational Fluid Dynamics).
Los estudios experimentales (que pueden ser realizados en laboratorio o0
en campo), son indispensables para evaluar el desempefio de una
determinada bomba funcionando como turbina y muy necesarios para

validar los resultados obtenidos a partir de CFD. Mediante trabajos
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experimentales de laboratorio, se pueden obtener las caracteristicas de
funcionamiento globales de la bomba en modo turbina, como las curvas

carga-caudal y rendimiento-caudal.

Algunos autores han propuesto métodos para la seleccion de la bomba mas
adecuada para operar como turbina en funcion del caudal y salto
disponibles, pero la gran dispersién de los resultados y las diferencias entre
los métodos propuestos, dan un panorama de gran incertidumbre. Puede
hacerse una seleccion preliminar del tipo de bomba con la ayuda de
graficos como el que se propone en Chapallaz et al. (1992) y se representa
adaptado en la Fig.5, que reproduce en buena medida el criterio de
seleccion de turbinas basado en la velocidad especifica. Es evidente la
semejanza entre los graficos de la Fig. 5 y la Fig. 1 (éste ultimo para la

seleccién preliminar de turbinas convencionales).
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Figura 5. Gréfico de seleccidn del tipo de bomba para ser usada como turbina, segin

valores de carga y caudal. Adaptada de Chapallaz et al. (1992).
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Como principal resultado mencionado en los numerosos estudios previos,
se destaca que el méximo rendimiento en el funcionamiento como turbina
suele ser muy similar al maximo rendimiento en modo bomba. Ademas
dicho punto de funcionamiento en modo turbina corresponde a mayores
caudales y cargas que en modo bomba. En el capitulo 3 se analizan las
causas de estas diferencias.

Una forma muy comun de presentar las caracteristicas de funcionamiento
de una bomba como turbina, es a través de coeficientes que relacionan la
carga y caudal correspondientes al maximo rendimiento en modo bomba y
en modo turbina (h = H;/Hz y q = Qr/Qg). En dichos coeficientes, que pueden
ser hallados tedrica o experimentalmente, suelen intervenir los valores de
rendimiento maximo y/o de la velocidad especifica tanto en modo bomba
como en modo turbina. Estos coeficientes se pueden utilizar para predecir
las caracteristicas de funcionamiento de una bomba como turbina. También
pueden aplicarse de forma inversa, conociendo el caudal y el salto
disponible en un aprovechamiento, para determinar las caracteristicas de
la bomba a seleccionar. En la Tabla 1, que contiene datos mencionados en
Alatorre-Frenk (1994) y en Jain y Patel (2014), se presentan algunos de los
coeficientes sugeridos por diversos investigadores (acompafado del afo
en que fueron propuestos). Donde figura el valor del rendimiento como
bomba o como turbina, siempre esta referido al valor maximo del mismo.
Donde figura la velocidad especifica, siempre es la referida al caudal y en
modo bomba.
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Prediccion

Investigador/ Coef. de prediccion de Coef. de prediccion del méx. Rango de
Afio caudal q de carga h rendimiento validez
nr
Stepanoff 1 0.8 < QOp
1957 1S Mg = <12
Childs 1 )
1962 15 N8 =1
Hancock B
1936 U U
Diederich o171 o174 0.28 < Qp
1067 1.402 Q5 1.556 Q5 nr =g < 1.04
nr 02 < Qg
Grover
1082 2.643 — 1.399 Qp 2.693 —1.212 Qp =1ng(0.893 <11
+0.0466 Qp)
Ventrone y R. 1 1 )
1982 15 13 =1
Sharma 1 1 0.8 <
1984 158 npl? =1 <12
Gopalakrishnan 1.86 — 0.551 Ln(5 Qg) 2.6 —9.1 Ln(5 Qp) -
nr=n
1986 +0.11 [Ln(505)]22 +7.96 [Ln(50,)]*1 T
Naber y H. 13 135 B
1987 ' ' =1
Palgrave 1471 1471 11 )
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-1378 4 ————— 1516+ ——— | = . <1
1988 p117)0%5 s | TP
—0.265 Q)
Williams 11 11 -
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Sanchez -
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1991
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1.12 1.1 0.1<0p
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B
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+LnOg)?] %6 | <09
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Alatorre-Frenk 1.21 0.93 Q%! nr
_ 124 <Qp <
1994 15%° 157 = 0.887,%5 ?
496

Tabla 1. Coeficientes de prediccién del funcionamiento de bomba como turbina.

Alatorre-Frenk (1994) propone métodos de prediccion del funcionamiento
como turbina, diferenciados para tres tipos de bombas: bombas centrifugas
de entrada axial; bombas centrifugas de doble succion; y bombas verticales
tipo turbina (mayormente de flujo mixto o axial). Los coeficientes figuran en
las tres ultimas filas de la Tabla 1. Se basan, al igual que la mayoria de los
deméas métodos, en la velocidad especifica y en el rendimiento maximo en
modo bomba. Pero ademas utiliza caracteristicas geométricas de cada

bomba, como la forma de la carcasa (voluta, difusor, etc.).

La aplicacion de los diversos métodos de prediccion resumidos en la Tabla
1 presenta diferencias con resultados experimentales del orden de + 20%

o0 mayores (Jain y Patel, 2014).

También se han realizado intentos de predecir el funcionamiento de una
bomba como turbina en puntos alejados del correspondiente al maximo
rendimiento. Algunos de los métodos de prediccion propuestos estan
resumidos en Alatorre-Frenk (1994). La mayoria se basan en ensayos

experimentales (por ejemplo Chapallaz et al., 1992) o en simulaciones
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numeéricas (por ejemplo White et al., 2005). Las desviaciones resultantes

son aun mayores que para la prediccién del punto de maximo rendimiento.

En cuanto al estudio del fenbmeno de cavitacién en bombas funcionando
como turbinas, se encuentran disponibles algunos pocos trabajos (Jain y
Patel, 2014). En turbinas hidraulicas convencionales, generalmente se
admite la existencia de cavitacion, al menos en un nivel aceptable desde el
punto de vista econémico (Kumar y Saini, 2010). Escaler et al. (2006)
presentaron varios métodos para detectar cavitacion en turbinas
hidraulicas, basados principalmente en analisis de vibraciones
estructurales, emisiones acusticas y presiones hidrodinamicas medidas
dentro de la turbina. En los dltimos afos, se esta utilizando la mecénica de

los fluidos computacional para estudiar cavitacion en turbinas hidraulicas.

Desde hace varias décadas, se ha estudiado ampliamente por parte de
investigadores y técnicos de todo el mundo, la utilizacion de bombas
centrifugas operando como turbinas (analitica, experimental vy
numéricamente), incluyendo varios casos implementados en campo con
éxito. La preferencia de este tipo de bombas para utilizarlas como turbinas,
se debe a la gran disponibilidad para un amplio rango de cargas y caudales,
al bajo costo por unidad de potencia instalada, a la facilidad del
mantenimiento y disponibilidad de repuestos, y a que los rendimientos
observados son tan buenos como en su operacién normal como bomba.
Sin embargo, se han encontrado muy pocas referencias sobre estudios de
funcionamiento de bombas de flujo axial operando como turbinas. Una de
las posibles causas es el mayor costo por unidad de potencia instalada de
éstas respecto de las centrifugas (para lograr la misma potencia las
bombas axiales mueven caudales mayores por lo que resultan mas
grandes gue las centrifugas), que harian disminuir las ventajas econémicas
de utilizar una bomba en lugar de una turbina convencional. Alatorre-Frenk
(1994) menciona algunas causas adicionales que justificarian la

desmotivacién por el uso de bombas axiales como turbinas, entre otras se
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destacan: la posibilidad de estandarizacion de pequefas turbinas axiales
(lo que reduce su costo), la propension a la cavitacion; la elevada velocidad
de embalamiento; y el bajo rendimiento. Se discrepa con esta Ultima causa,
ya que las turbinas axiales y las bombas axiales funcionando como
turbinas, pueden alcanzar rendimientos tan elevados como los de las
tubomaquinas radiales. A pesar de estas desventajas, en paises donde no
se tenga la infraestructura industrial necesaria para fabricar turbinas axiales
estandarizadas, el uso de bombas axiales (o de flujo mixto) como turbinas
puede ser una solucion al acceso de energia eléctrica de la poblacion,
especialmente si hay disponibilidad de las mismas (Alatorre-Frenk, 1994).

1.1.3. Bombas axiales funcionando como turbinas
A continuacion se presenta un resumen (ordenado en forma cronolégica)
de los escasos trabajos encontrados que hacen particular énfasis en el

funcionamiento de bombas de flujo axial operando como turbinas.

Swanson (1953) observo que hasta la fecha de publicacion de su trabajo,
s6lo se habian presentado diagramas de caracteristicas completas de
bombas centrifugas. Por lo tanto decidi6 realizar un andlisis de las
diferencias que existen con bombas de flujo axial y mixto. Primero,
basandose en las ecuaciones de la energia y de Euler (ver Ec. 2 en 3.1)
aplicadas a una turboméaquina de flujo axial, obtuvo una relacion entre
carga, caudal y velocidad de giro y otra relacion entre el par, caudal y
velocidad de giro. Propuso un método para trazar, a partir de las relaciones
anteriores, el funcionamiento completo de una bomba axial en el diagrama
de los cuatro cuadrantes. Aplicé dicho método a una bomba axial hipotética
(sin alabes direccionadores, rotor con perfiles simétricos sin curvatura) e
introdujo correcciones al diagrama ideal, basadas en consideraciones de
flujos reales. Asimismo propuso un método alternativo para el mismo fin,
basado en las curvas adimensionadas de carga y par a caudal constante y
velocidad de giro constante. Aplico este ultimo método para determinar de

forma experimental las caracteristicas de funcionamiento completo de una
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bomba axial de tipo comercial, con rotor de 10 pulgadas de diametro, asi
como de una bomba de flujo mixto de tamafio similar. Compard los
diagramas resultantes de sus ensayos, con el diagrama obtenido por Knapp
(1937) para una bomba centrifuga de doble succion. Las diferencias
encontradas ya se mencionaron en 1.1.1. Presenté un nuevo método para
representar el rendimiento de una turbomaquina en todo el campo de
funcionamiento. Observd, como un resultado interesante, el hecho de que
los maximos rendimientos en modo bomba y turbina normal fueron
similares (80% y 78% respectivamente). A raiz de esto propuso utilizar la
misma turboméquina para bombear y turbinar el agua en centrales de
acumulacion, aunque esto ya se estaba haciendo al menos desde 1882 en
Suiza y 1885 en USA (ASME, 1980).

Gantar (1988) realizé una breve descripcion de las bombas de flujo axial
mas comunes, destacando las caracteristicas a favor y en contra de su
utilizacion como turbinas. Mencioné que la tobera con forma de campana
por donde ingresa el fluido en el modo bomba (ver Fig. 8), funciona como
un difusor de gran angulo en modo turbina con su consiguiente pérdida de
carga, por lo que propone sustituirla por un difusor cuidadosamente
disefiado. Por otro lado, los alabes difusores ubicados en la salida del rotor
de la bomba juegan un papel muy importante en el modo turbina
imponiéndole una componente tangencial a la velocidad del flujo a la
entrada, incrementando el momento angular. Destac6 que para la
determinaciéon del punto (carga-caudal) de maximo rendimiento de una
bomba en modo turbina, es necesario la realizacion de ensayos
experimentales, ya que no es posible predecirlo con exactitud a partir del
punto de maximo rendimiento de la bomba en modo de operacién normal.
En este mismo trabajo se presentaron los resultados de ensayos realizados
a varias bombas de flujo axial operando en modo normal y en modo turbina,
obteniendo como resultado que el nimero adimensionado de la carga en

modo turbina es entre 1.13 y 1.59 veces mayor que en modo bomba y que
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el numero adimensionado del caudal en modo turbina es entre 1.23 y 1.44
veces mayor que en modo bomba (todos los valores calculados para el
punto de maximo rendimiento). Asimismo se presentaron resultados de un
ensayo minucioso a una bomba axial de alabes regulables operando en
modo inverso. Se obtuvieron las curvas caracteristicas para varios angulos
de pala, asi como conclusiones sobre el incremento en el empuje axial y el
momento en los alabes en modo turbina. Destacd como principal resultado
que los rendimientos maximos son similares en ambos modos de
funcionamiento, y resalt6 la importancia de contar con regulacion del &ngulo
de pala para cubrir un amplio rango de operacion en modo turbina con
rendimientos elevados. También concluy6 que la operacién como turbina
presento caracteristicas mas favorables en cuanto a la cavitacion, pudiendo

trabajar con menores sumergencias que en modo bomba.

Sudevan y Subir Kar (1993) plantearon un estudio teérico de una
turbomaquina de flujo axial reversible (bomba-turbina) disefiada a tales
efectos. Compararon los resultados tedricos contra resultados
experimentales propios y de otros investigadores. Las caracteristicas
geomeétricas del rotor de la turbomaquina estudiada difieren de las de una
bomba axial tipica y también de las de una turbina axial tipica. Fueron
construidos con perfiles simétricos respecto al punto medio de su cuerda,
con dos formas posibles: de linea media recta y doblemente curvados en
forma de “S”. Las bomba-turbinas estudiadas incluyen la presencia de
alabes guia tanto a la entrada como a la salida, introduciendo pre-rotacion
a la entrada en modo bomba, y pérdidas adicionales en ambos modos de
funcionamiento. Por esto, los rendimientos en ambos modos de
funcionamiento de la turbomaquina reversible analizada, son menores a los
correspondientes a bombas y turbinas convencionales. Ademas se destaca
la forma en punta de las curvas de rendimiento en ambos modos de
funcionamiento (los rendimientos caen rapidamente para caudales distintos

de los nominales), que puede deberse a los borde de ataque afilados en
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ambos modos de funcionamiento y la imposibilidad de modificar los &ngulos
de los alabes guia. Por ultimo, presentaron el funcionamiento completo de

la turbomaquina axial reversible, en el diagrama de los cuatro cuadrantes.

Joshi et al. (2005) propusieron un método sencillo de seleccion de una
bomba de velocidad especifica elevada para un aprovechamiento
hidroeléctrico de bajo salto. Utilizaron las curvas caracteristicas completas
(diagrama de los cuatro cuadrantes), de 3 bombas de diferentes
velocidades especificas publicadas por Swanson (1953). Con estos datos
estimaron las curvas caracteristicas de una bomba axial en modo turbina
que podria instalarse en un sitio particular. La poca cantidad de bombas
incluidas en el estudio, sumado a que solo una de ellas es de velocidad
especifica alta, hacen dudar de la confiabilidad del método propuesto. Este

aspecto es reconocido como una debilidad por los propios autores.

White et al. (2005) predijeron las curvas caracteristicas de funcionamiento
de una bomba axial (para varios angulos de pala) en modo turbina mediante
simulaciones numeéricas utilizando el software comercial CFX. Validaron el
método de simulacién contrastando los resultados de simulaciones en
modo bomba con las curvas caracteristicas presentadas por el fabricante
de la bomba. Presentaron en forma muy escueta, las posibilidades de
visualizacion del flujo a través del rotor a partir de los resultados de las
simulaciones. Encontraron, al igual que otros investigadores, que el
maximo rendimiento en modo turbina es similar al correspondiente en modo
bomba. Dichos rendimientos maximos (que se calcularon sin tener en
cuenta pérdidas mecéanicas) resultaron cercanos al 85% para la bomba
ensayada. Ademas que dicho punto de funcionamiento se da a una carga
1.68 veces mayor y un caudal 1.48 veces mayor al correspondiente en
modo bomba (valores promedio para todos los angulos de pala estudiados).
Destacaron asimismo, que el rendimiento en modo turbina no decae tan
rapidamente al incrementar el caudal, observandose que para un caudal 3

veces mayor al de maximo rendimiento en modo bomba, el rendimiento
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permanecia por encima del 60%. Los resultados de las simulaciones
numéricas en modo turbina fueron comparados con los resultados
experimentales de Swanson (1953) correspondientes a la bomba axial.
Entre la bomba usada para validar los resultados numéricos y la bomba
para la cual se presentaron los resultados experimentales, no existe
similitud geométrica ni igualdad de velocidades especificas, aspecto que es
reconocido como una debilidad por los propios autores. En la Fig. 6 se
presenta la comparacion de las curvas caracteristicas como bombay como
turbina, obtenidas de las simulaciones numéricas. La forma de
presentacion de las curvas caracteristicas difiere de la forma habitual
utilizada en el diagrama de los cuatro cuadrantes (Fig. 4) y de otras formas
de presentacion utilizadas por algunos investigadores (Fig. 2). La diferencia
es que los valores de caudal, carga y potencia, son positivos tanto en el

modo bomba normal como en el modo turbina normal.
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Figura 6. Curvas caracteristicas normalizadas en modo bomba (lineas punteadas) y

modo turbina (lineas continuas), obtenidas mediante CFD para una bomba de

Qp = 4.36. Extraida de White et al. (2005).
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Prasad et al. (2006) presentaron resultados de ensayos experimentales a
dos bombas de distintas velocidades especificas fabricadas por la empresa
KBL (Kirloskar Brothers Limited). Una corresponde a una bomba de flujo
mixto y la otra a una bomba de flujo axial. Compararon los resultados
experimentales con los resultados obtenidos de aplicar modelos predictivos
presentados en el manual de Chapallaz et al. (1992). Concluyeron que el
desempeiio como turbina de la bomba de baja velocidad especifica se
puede predecir correctamente a partir de los modelos del manual. Sin
embargo no sucede lo mismo para la bomba de velocidad especifica alta,
atribuyendo esto a que en el manual de referencia no se ensayaron muchas
bombas en este rango de velocidades especificas. Mencionan que ambas
bombas operan adecuadamente en modo turbina en condiciones de poca
variacion de la carga, debido a la falta de mecanismos de control como los
alabes distribuidores presentes en turbinas convencionales y la posibilidad
de variar el angulo de las palas como en las turbinas Kaplan o las Dériaz.
Aligual que los anteriores investigadores, destacan que el punto de maximo
rendimiento como turbina ocurre a caudales y cargas mayores que en el

modo bomba.

Singh y Nestman (2011a y 2011b) presentaron un estudio tedrico poco
exhaustivo (utilizando la ecuacion de Euler y analizando los triAngulos de
velocidades) sobre las posibilidades de utilizar bombas axiales de distintas
geometrias como turbinas. Mas precisamente estudiaron el efecto del
angulo de pala a la salida del rotor. Los rotores con palas curvadas hacia
adelante (angulo de pala a la salida mayor que a la entrada) son los mas
usados en bombas axiales. Una variante utilizada por algunos fabricantes
de bombas axiales, es construir rotores con palas curvadas hacia atras
(angulo de pala a la salida menor que a la entrada). El funcionamiento como
bomba de este tipo de disefio es algo peculiar, aumentando la velocidad
relativa (contrario a los criterios de disefio de bombas), por lo cual tiende a

operar en una zona de carga negativa (pérdidas) o incluso como turbina
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inversa. Los autores concluyeron que para el funcionamiento como turbina,
los primeros rotores son mas convenientes que los ultimos. De hecho, los
rotores con palas curvadas hacia atras serian proclives a operar en la zona
de carga negativa, o sea en modo bomba con sentido de rotacion inverso
(tal como las bombas centrifugas con palas curvadas hacia adelante).
Incluyeron, a modo descriptivo, el efecto de las pérdidas hidraulicas para el
calculo de la carga real. Destacaron, al igual que la mayoria de los
investigadores, la necesidad de realizacidon de ensayos experimentales,

incluyendo andlisis del flujo en grilla de alabes (cascada).

Bozorgi et al. (2011) presentaron los resultados de simulaciones numéricas
del flujo a través de una bomba axial operando como turbina (previamente
ensayada por Nourbakhsh y colaboradores en 2010), utilizando diferentes
modelos de turbulencia. Se resolvieron las ecuaciones de continuidad y de
Navier-Stokes promediadas con el nimero de Reynolds (RANS, por sus
siglas en inglés) con el software comercial NUMECA, lo que les permitio
obtener las curvas caracteristicas adimensionadas (carga-caudal,
potencia-caudal y rendimiento-caudal) las cuales fueron comparadas con
las curvas experimentales. Se propusieron diversos modelos de
turbulencia: el modelo de Spalart-Allmaras (modelo de una ecuaciéon, muy
utilizado en la resolucion de flujos con fronteras soélidas, especialmente en
turbomaquinas) y varios modelos del tipo k- (modelos de dos ecuaciones
ampliamente utilizados en simulaciones numéricas). Encontraron que el
modelo de Spalart-Allmaras fue el que presentdé mejores resultados al
comparar con los resultados experimentales. Este modelo de turbulencia
ha sido utilizado (con buenos resultados también) por otros investigadores
para la simulacion de flujos en bombas axiales (Geerts, 2006). Si bien no
concluyeron sobre la conveniencia de utilizar una bomba axial como turbina
(el trabajo tenia como objetivo principal la validacion de modelos de
turbulencia), se observa que el maximo rendimiento presenta valores

moderados (en el entorno del 60%). Destacaron las ventajas de utilizar una
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bomba como turbina en lugar de turbinas convencionales, mencionando
que se podria lograr un ahorro econémico mayor al 15% de la inversion

total de un aprovechamiento hidroeléctrico.

Bozorgi et al. (2013) presentaron resultados de simulaciones numéricas y
de ensayos experimentales propios realizados a una bomba axial industrial
en el rango de generacion de pico-hidroeléctrica (potencia nominal algo
menor a 6 kW). Presentaron la malla generada para modelar la geometria,
asi como las ecuaciones utilizadas para las simulaciones numéricas
(ecuacion de continuidad y ecuacion de Navier-Stokes), y el modelo de
turbulencia. El modelo utilizado es el de Spalart-Allmaras (el que presento
mejores resultados segun Bozorgi et al. (2011)), que se ha vuelto muy
popular en la resolucién de flujos complejos por su robustez y menor uso
de procesador y memoria. Luego realizaron una descripcion del banco de
ensayos y los instrumentos de medicion. La bomba ensayada presentaba
un rotor de cuatro palas con un diametro exterior de 300 mm. Estaba
acoplada a un generador sincrono, cuya velocidad se regulé a 750 rpm
mediante un controlador electrénico de carga. Presentaron los resultados
de ambos ensayos en forma de curvas caracteristicas adimensionadas,
concluyendo que existe una buena coincidencia entre los resultados
experimentales y los numéricos. Ademas, destacaron que la bomba axial
ensayada puede operar como turbina en un amplio rango de caudales, con
rendimientos algo mayores a 60% (como se puede apreciar en la Fig. 7
extraida de este trabajo). Las debilidades de este trabajo (al igual que el
anterior) son la falta de comparacién entre el funcionamiento como bomba
y como turbina, y la falta de imagenes de visualizacién del flujo a través de

la turbomaquina, a partir de los resultados de las simulaciones numéricas.
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Figura 7. Curva de rendimiento-caudal adimensionado para una bomba axial

funcionando como turbina. Extraida de Bozorghi et al. (2013).

Qian et al. (2016) explicaron las ventajas de utilizar alabes directores
ajustables, con el fin de ampliar el intervalo de caudales de funcionamiento
en modo turbina con rendimientos elevados. Basaron sus conclusiones en
resultados de simulaciones numéricas, validados con resultados de
ensayos experimentales. Para ello utilizaron la geometria de una bomba
axial comercial de 300 mm de didmetro, de 3 palas girando a 1450 rpm, y
disefiaron un dispositivo para ajustar el angulo de los alabes directores.
Resolvieron las ecuaciones de continuidad y de Navier-Stokes
promediadas con el numero de Reynolds con el software comercial
FLUENT, utilizando un modelo de turbulencia del tipo k-&. Obtuvieron la
curva caracteristica adimensionada carga-caudal en modo bomba, la que
fue comparada con la curva experimental, presentando una diferencia
maxima del 4%. Los cocientes de valores de carga y caudal entre ambos
modos de funcionamiento, correspondientes al maximo rendimiento,
resultan 1.34 y 1.40 respectivamente. En el caudal de maximo rendimiento

correspondiente a la posicién original de los alabes directores, no se logré
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un incremento significativo en el rendimiento, al ajustar el angulo de dichos
alabes (aumenta menos de 0.2%). Sin embargo, para un caudal de 0.87
veces el caudal de maximo rendimiento (carga parcial), concluyeron que el
rendimiento se pudo incrementar un 7% al ajustar el angulo de los alabes
directores. Es poco comun encontrar bombas axiales con élabes difusores
ajustables, lo que implicaria fabricar e instalar en la bomba un dispositivo
gue permitiera modificar el angulo de dichos alabes (tal como los hicieron
los autores de este trabajo). Esto encareceria el proyecto y disminuirian las

ventajas de utilizar una bomba en lugar de una turbina convencional.

Las conclusiones mas interesantes de los trabajos anteriores se podrian

resumir en la siguiente lista:

e EI caudal y la carga correspondientes al punto de maximo
rendimiento en modo turbina son entre 1.2 y 1.6 veces mayores que los
correspondientes en modo bomba. Una posible explicacion de las causas
que provocan esto se da en 3.4.

e El maximo rendimiento en modo turbina es similar al correspondiente
en modo bomba (tal como ya habia sido observado por Knapp (1937) y
Swanson (1953)), aunque algo inferior al maximo rendimiento de una
turbina convencional de caracteristicas similares.

e Se observa que para caudales mayores al correspondiente al
maximo rendimiento, el valor del rendimiento se mantiene elevado (a
diferencia de lo que ocurre en modo bomba en el que cae rapidamente),
posibilitando un amplio rango de operacion en modo turbina.

e Es importante la presencia de alabes difusores en la bomba, para
gue aporten el giro necesario a la entrada del rotor en modo turbina.

e Seria muy conveniente tener la posibilidad de ajustar el angulo de
los alabes del rotor y/o del difusor, para mantener el rendimiento elevado
en modo turbina a carga parcial.

e Puede lograrse una buena prediccion del funcionamiento de una

bomba como turbina mediante simulaciones numeéricas (CFD).
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e Si bien la utilizacion de bombas como turbinas se remonta al menos
a principios del siglo XX, las del tipo axial recién se comenzaron a utilizar
hace pocos afios. Por un lado, se debe a la misma razén que explica que
la mayoria de las turbinas instaladas son del tipo radial (Francis), y es que
primero se explotaron los sitios con menor necesidad de represamiento (y
caudal) y mayores saltos disponibles. Ademas las ventajas economicas de
la utilizacién de bombas centrifugas como turbinas son mayores que para
bombas axiales.

1.2. Aplicacion en Uruguay

En Uruguay existen varios escenarios donde puede ser posible la utilizacion

de una bomba axial operando como turbina:

e En el riego de ciertos cultivos (el caso mas claro es el arroz, pero no
el Unico), el agua es trasegada por gravedad desde embalses hacia los
predios a regar, a través de canales. Para regular el caudal suele utilizarse
una compuerta que generalmente se encuentra estrangulada (se disipa
energia) y se va abriendo a medida que baja el nivel en el embalse a lo
largo de la temporada de riego. Se podria aprovechar la energia disipada
en la compuerta instalado una bomba funcionando como turbina. Algunos
de estos embalses presentan saltos brutos entre 5y 10 metros, y caudales
de riego del orden de 2 a 5 m%/s (sobre todo en embalses multiprediales),
por lo que las turbinas que trabajan con mejores rendimientos son las de
flujo axial. Durante los periodos del afio en los que no se riega y el embalse
no tenga capacidad de almacenar mas agua, se puede generar energia con
el caudal excedente que normalmente es vertido al cauce original. Es usual
que algunos productores rurales tengan en sus depdésitos alguna bomba
axial con capacidad ociosa que pueda usarse con este fin.

e Enlaslineas de distribucion de agua potable de las ciudades, suelen
instalarse valvulas reductoras de presion para adecuarse a la demanda de
caudales. Estas valvulas podrian ser sustituidas por bombas operando

como turbinas para generar potencias del orden de decenas de kW (se
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pueden ver casos de estudio presentados por Carravetta et al., 2012 y de
Marchis et al., 2014).

e Se podrian instalar centrales de acumulacioén, las cuales ya fueron
mencionadas en el capitulo Introduccion. La misma turboméquina puede
utilizarse para bombear el agua desde el reservorio inferior hasta el
reservorio superior (en horas de poca demanda de energia) y para
turbinarla en sentido inverso (en horas de mucha demanda de energia). Si
la diferencia de nivel entre los reservorios es baja y hay suficiente volumen
de agua, se podria usar una bomba axial.

e En nuevos aprovechamientos hidroeléctricos de saltos bajos y
potencias menores a 100 kW, se puede lograr una reduccién en la inversion
del proyecto al utilizar una bomba axial en lugar de una turbina axial
convencional. Los ultimos proyectos analizados en el pais no se han
implementado principalmente por los elevados costos de los equipos

electromecanicos.
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2. CARACTERISTICAS DE BOMBAS Y TURBINAS AXIALES

2.1. Caracteristicas generales de bombas axiales

Existen configuraciones de bombas axiales con el eje en todas las

posiciones posibles (vertical, horizontal o inclinado). Los principales

componentes de una bomba axial son (ver Fig. 8):

El rotor formado por el cubo y las palas o alabes, es donde se
intercambia energia entre el fluido y la bomba. Algunos modelos
cuentan con mecanismos de variacion del angulo de las palas en
operacion, o tienen la posibilidad de modificarlos con la bomba
desarmada.

Los &labes difusores, cuya funcion es la de transformar energia
cinética en estatica. Disminuyen la velocidad absoluta a la salida,
redirigiéndola hacia la direccién axial.

El ducto exterior o carcasa que generalmente cuenta con una
entrada convergente tipo campana, un difusor y un codo de 90° (u
otro Angulo menor) en la impulsion a los efectos de permitir la salida
del eje para el acoplamiento con el motor. Algunos modelos de
bombas cuentan con motores sumergibles, en las cuales no
necesariamente se cuenta con un codo (o de estar presente el
mismo se ubica en la instalacion hidraulica y no en la carcasa de la

bomba).
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Figura 8. Componentes de una bomba de flujo axial.

2.1.1 Cubo
El cubo es la parte del rotor en donde se fijan las palas o alabes, y a donde
se encuentra acoplado el eje que lo hace girar. Pueden tener forma
cilindrica de seccion circular, forma conica, o esférica (ver Fig. 9). En las
bombas con posibilidad de variacién del angulo de pala, el cubo y la carcasa
en la zona del rotor tienen forma esférica para permitir el movimiento de las

palas manteniendo las luces constantes.
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Figura 9. Diferentes tipos de cubos: conico (izq.) y esférico (der.)

Usualmente la seccion que se enfrenta al flujo en modo bomba (la nariz del
cubo) presenta un perfil hidrodinAmico de modo de disminuir los
desprendimientos de capa limite y la pérdida de presion correspondiente
(ver Fig. 10). Es de destacar la falta de informacion en la bibliografia sobre

criterios de disefo de la nariz.

Figura 10. Nariz del cubo

2.1.2 Perfiles
Las palas o alabes del rotor, son cuerpos (cilindricos o no) cuyas secciones
transversales suelen presentar la forma de perfiles aerodinamicos (Fig. 11).
Estos perfiles tienen formas geométricas variadas, que estdn normalizadas
por institutos como NACA (actual NASA) de Estados Unidos, Gottingen
(Alemania) y RAF (Reino Unido), que brindan ademas de resultados de
ensayos aerodinamicos, las principales dimensiones geométricas de los
perfiles. En Abbott y Von Doenhoff (1959), se muestran entre otra
informacion, las ecuaciones que describen la geometria de los perfiles, y
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graficas con los valores de los coeficientes de sustentacion y de arrastre en

distintas condiciones para ciertos perfiles de las series NACA.

y(x) z(x)

l[inea media

borde de
ataque

Figura 11. Perfil comun utilizado en la construcciéon de alabes

En la Fig. 11 la coordenada x representa la distancia entre un punto de la
cuerda y el borde de ataque, la coordenada y es la distancia entre la linea
media y la cuerda, y la coordenada z es el espesor del perfil (que se mide
perpendicular a la linea media). Los extremos de la linea media son el borde
de ataque (mas redondeado) y el borde de fuga (mas afilado). Al angulo
gue forma la tangente a la linea media en sus extremos se le llama angulo

de pala.

Entre las caracteristicas principales de los perfiles aerodinamicos, se
destacan el espesor maximo (valor maximo de la coordenada z), y el valor
maximo de la distancia entre la linea media y la cuerda (valor maximo de la
coordenada y), y la ubicacion sobre el perfil donde estos maximos ocurren.
Al valor maximo de la coordenada y se le suele llamar por su nombre en
inglés camber, que suele asociarse a la diferencia de angulo entre las

tangentes a la linea media en sus extremos (6 = B, — f1p)-

Cabe destacar también la utilizacibn de perfiles de poco espesor (y

constante) curvados de formas parabdlicas o de arco de circunferencia.
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Pueden o no estar redondeadas en el borde de ataque y en el borde de
fuga. Otra opcion es la utilizacion de perfiles en forma de “S” usados en
maquinas reversibles bomba-turbina (como los ya citados en Sudevan y
Subir Kar, 1993).

Suele ser comun la utilizacion de dos o mas perfiles distintos a lo largo de
la pala, partiendo de perfiles con mayores espesores en la zona proxima al
cubo hasta perfiles mas finos en la punta de la pala (esto por razones
estructurales). También puede utilizarse un solo perfil todo a lo largo de la
pala, eventualmente afinandose y variando su cuerda desde el cubo hasta
la punta (de Souza, 2011). En cualquier caso, el &ngulo que forma la cuerda
con el eje de giro varia (en mayor o menor medida) desde el cubo hasta la

punta de pala.

2.2 Comparacion con turbinas axiales
En un trabajo de investigacion para el gobierno de Estados Unidos, Acres
American (1980) mencionaron que las bombas axiales son las que menos
modificaciones necesitarian (en comparacion con las centrifugas y la de
flujo mixto) para poder ser operadas como turbinas. Sin embargo, como se
vera a continuacioén, existen algunas modificaciones que se podrian realizar

con el fin de aumentar el rendimiento como turbina.

2.2.1 Regulacion del punto de funcionamiento
La principal diferencia entre una turbina axial convencional (Kaplan o semi
Kaplan) y una bomba axial, es la posibilidad que tiene la primera de
regulacion del caudal mediante alabes distribuidores mdéviles (Fig. 12). En
la mayoria de las turbinas de eje vertical que se usan en las grandes
centrales hidroeléctricas dichos alabes se ubican entre la camara espiral
(de seccion circular o trapezoidal) y el rotor. En estos casos el flujo ingresa
en un plano perpendicular al eje de la turbina, los alabes pre-distribuidores

y distribuidores aportan la cantidad de movimiento angular necesaria (ver
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Ec. 2 en el capitulo 3) y luego el flujo se adapta a una direccidon con

componente axial a la entrada al rotor.

\/

d

Figura 12. Esquema tipico de turbina Kaplan o semi Kaplan.

Por otro lado, en la mayoria de las turbinas de posicion horizontal o
inclinada, no hay camara espiral (por ejemplo en las turbinas Bulbo). Sin
embargo, también en estos casos se suele disponer de &labes

distribuidores moviles instalados coaxialmente con el eje de la turbina.

En las turbinas Kaplan, también se tiene la posibilidad de modificar en
marcha el angulo de los alabes del rotor. La posibilidad de modificar el
angulo de los alabes distribuidores, junto con la eleccion del angulo de los
alabes del rotor (conjugacién), hacen que la turbina pueda operar con
buenos rendimientos en un amplio rango de caudales y saltos. Aunque
existen bombas con la misma funcionalidad llamadas bombas Kaplan, no
son muy comunes de encontrar en la industria. Si se encuentran
disponibles bombas que pueden desarmarse y modificarseles el angulo de

las palas.
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Se destaca la existencia de microturbinas axiales con alabes distribuidores

fijos y rotores sin regulacion de angulo de pala, llamadas a veces turbinas

hélice (o en inglés propeller). Este tipo de microturbinas son las mas

semejantes a las bombas axiales comunes. Cuando se trata de turbinas de

hélice de mayor porte, se suelen construir con &labes distribuidores de

angulo variable.

Al no contar con las posibilidades de regulacibn mencionadas, las opciones

para regular el punto de funcionamiento de modo que la bomba opere como

turbina cerca del punto de maximo rendimiento, son:

instalacién de varias bombas funcionando como turbinas en paralelo
(poniendo en operacion la cantidad necesaria para que cada una
trabaje a caudal 6ptimo);

regulacion del caudal mediante la derivacion de una parte del mismo
(si bien se operaria la bomba como turbina cerca del punto de
maximo rendimiento, se estaria desaprovechando parte del caudal
atil, lo cual no seria recomendable);

una combinacién de los dos métodos anteriores; por ejemplo, 2
bombas como turbina en paralelo, una siempre en sus condiciones
nominales y la otra, de menor potencia, usada para regular;
regulacion por estrangulacion de una valvula aguas arriba de la
bomba (significara la disipacion de la energia excedente lo que no
seria recomendable);

variacion de la velocidad de rotacidon mediante un conjunto de poleas
(la pérdida de potencia de la transmision podria ser importante);
variacion de la velocidad de rotacion mediante controladores
electrénicos (lo que puede ser costoso y afectar la frecuencia si se
genera en corriente alterna con generadores asincronos, en este
sentido es preferible el uso de generadores de imanes

permanentes).

42



Sélo conociendo las caracteristicas ensayadas de la bomba como turbina
(principalmente curva de rendimiento-caudal), se podra evaluar con

precision la conveniencia de la regulacion por alguno de estos métodos.

2.2.2 Alabes del rotor
En los rotores de turbinas axiales se suelen utilizar, para construir los
alabes, perfiles aerodindmicos similares a los observados en bombas
axiales (ver Fig. 11), redondeados hacia el borde de ataque y filosos (romos
o delgados) hacia el borde de fuga. En la utilizacion de una bomba axial
como turbina, el flujo ingresaria por el borde filoso y saldria del rotor por el
borde redondeado. De presentarse condiciones de caudal variable y si no
se tuviese la posibilidad de modificar el angulo de los alabes, ocurririan
importantes desprendimientos de capa limite y pérdidas de carga por
choque para un mayor intervalo de caudales alejado del de maximo
rendimiento como turbina. Sin embargo, si la operacion de la bomba como
turbina es a caudal fijo (condiciébn habitual por ejemplo en embalses
destinados a riego por gravedad), se puede lograr con alabes guia que el
flujo ingrese al rotor bien guiado (tangente a las palas) y las pérdidas serian

minimas.

Se puede aumentar el intervalo de caudales donde la bomba opere con
buen rendimiento en modo turbina, si se modifican los bordes filosos de los
alabes para hacerlos méas redondeados. Esta modificacion (ver Fig. 13) ha
sido recomendada para rotores de bombas centrifugas (Singh, 2005;
Derakhshan, 2009; Gulich, 2010).

Singh (2005) investigo el efecto de redondear los bordes de fuga de alabes
en rotores de siete bombas centrifugas y una de flujo mixto. En todos los
casos encontro una mejora en el desempeifo en el caudal correspondiente
al maximo rendimiento, y aun mayor en el funcionamiento a carga parcial
(caudales menores) y sobre carga (caudales mayores). En la bomba de

flujo mixto se obtuvo un incremento de 6.8 puntos en el rendimiento a carga
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parcial, mientras que el incremento en el caudal de maximo rendimiento fue

sélo de 0.9 puntos y en sobrecarga del 1.3 puntos.

Figura 13. Redondeo de borde de fuga de alabes en rotor de bomba centrifuga. En

linea punteada se ve la forma original del borde de fuga. Extraida de Giilich (2010).

2.2.3 Condiciones del flujo a la entrada al rotor
En una bomba operando en modo turbina, es deseable que el flujo ingrese
al rotor con cantidad de movimiento angular y salga del rotor con poca o
nula componente tangencial, para lograr aprovechar la mayor cantidad de
energia hidraulica. Adicionalmente es deseable que ingrese con una
velocidad relativa en direccidon lo mas préxima al angulo de la pala, para
disminuir las pérdidas hidraulicas por choque. Parece razonable entonces
la utilizacion de los &labes difusores de la bomba para lograr las
caracteristicas deseables de ingreso al rotor en modo turbina. En general
en las bombas no se tiene la posibilidad de variar el angulo de dichos
alabes, por lo que el rendimiento como turbina seria bajo a caudales
alejados del nominal. En el modo bomba, los &labes difusores se encargan
de transformar la velocidad absoluta de salida del rotor en lo més axial
posible, para de este modo aprovechar al maximo la energia hidraulica

entregada al fluido.

Los alabes del difusor suelen ser fijos a la carcasa, y se disefian teniendo
en cuenta la distribucién de velocidades a la salida del rotor en modo bomba
(para evitar choques y pérdidas de energia) y de manera de lograr un flujo
axial a la salida. Se recomienda en general que los difusores tengan entre
5 y 8 alabes, pero deben tenerse en cuenta efectos de interaccion entre

rotor y difusor que den lugar a pulsaciones de presién elevadas (Giilich,
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2010). La peor situacion es cuando el numero de alabes del rotor (Z;) y del
difusor (Z4) son multiplos, generandose fuertes pulsaciones de presion en
dos o mas élabes simultaneamente. Sin embargo no es la Unica
combinacion de numeros de alabe que deberia evitarse. Si se calcula el
valor absoluto de la diferencia entre pr.Z: y pd.Zd, para valores enteros de pr
y paentre 1y 3,y el resultado es 0 (Zr y Zq son multiplos), 1, 0 2, se pueden
generar esfuerzos indeseables sobre los alabes (Gulich, 2010). Se
muestran en la Fig. 14 dos imagenes correspondientes a alabes difusores

de dos bombas distintas.

Figura 14. Imagenes de alabes difusores de dos bombas diferentes.

Ademas, en modo turbina el flujo ingresa a los alabes difusores de la bomba
luego del codo que generalmente esta presente. Las condiciones del flujo
a la entrada al rotor en estas circunstancias, pueden distar mucho de las
que se tienen en la entrada al rotor en una turbina convencional. Seria
conveniente que el codo esté lo mas alejado posible de los alabes difusores
de la bomba, y que a su vez estos sean suficientemente largos como para

lograr direccionar el flujo sin pérdidas apreciables.

2.2.4 Condiciones del flujo a la salida del rotor
En las turbinas axiales convencionales, la nariz del cubo (de estar presente)
se ubica en la seccion de salida (ver Fig. 12), en una configuracion similar
a lo que se tendria en una bomba funcionando en modo turbina, aunque

los disefios pueden presentar diferencias (ver Fig. 9). Puede haber turbinas
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en donde el cubo no tiene nariz, asi como algunos tipos de turbina con nariz

en ambos lados del cubo (por ejemplo las turbinas Bulbo).

A la salida del rotor de las turbinas se encuentra el tubo de aspiracion, que
cumple la funcion de difusor, reduciendo la velocidad del flujo antes de
retornar al cauce (arroyo o rio) lo que incrementa la energia hidraulica
aprovechada. En las bombas usadas como turbinas, esta funcion la
cumpliria el ducto convergente de entrada, que no es disefiado como
difusor, por lo que se tendrian pérdidas adicionales. Se podria pensar,
como sugiri6 Gantar (1988), en reemplazar el ducto convergente por un
difusor cuidadosamente disefiado que puede ir acompafado de un codo si

la configuracion lo requiere.
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3 ESTUDIO TEORICO DEL FUNCIONAMIENTO EN MODO
BOMBA Y EN MODO TURBINA
3.1 Generalidades
En el estudio del funcionamiento de una turboméaquina axial, suelen
hacerse varias hipotesis sobre la geometria de la maquinay las condiciones
del flujo, que se mencionaran a continuacion y se evaluara con detalle si

las mismas son verificadas en las condiciones reales.

El modo bomba normal de una turbomaquina se caracteriza porque la
velocidad de rotacion, el caudal, la carga y el par asociado son positivos
(segun la convencion de signos de la Fig. 3). Los puntos de funcionamiento
en este modo se ubican en un sector del primer cuadrante en un diagrama

de caracteristicas completas (Fig. 3).

El modo turbina normal de una turboméquina se caracteriza porque el
caudal y la velocidad de rotacién son negativos, mientras que la carga y el
par son positivos (segun la convencion de signos de la Fig. 3). Los puntos
de funcionamiento en este modo se ubican en el tercer cuadrante en un

diagrama de caracteristicas completas (Fig. 3).

La energia especifica o carga hidraulica tedrica (H,) intercambiada entre el
fluido y la turbomaquina, puede obtenerse mediante el planteo de la
ecuacion de Euler para turbomaquinas que se presenta en la Ec. 2,

asumiendo condiciones uniformes del flujo a la entrada y salida del rotor.

Mo -
=2 =
v.Q )

)

Donde:

M es el modulo de la proyeccion sobre el eje de giro, del momento aplicado

sobre el rotor (ver convencién de signo utilizada en la Fig. 3);

w es el mbédulo de la velocidad angular de rotacion de la maquina (ver

convencion de signo utilizada en la Fig. 3);
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y es el peso especifico del fluido que circula;

Q es el caudal que atraviesa la maquina (ver convencién de signo utilizada

en la Fig. 3);
g es la aceleracion de la gravedad (cuyo valor se asumird 9.81 m/s?);

u es la velocidad tangencial de giro del rotor (velocidad de transporte en el

triangulo de velocidades);
v la velocidad absoluta del fluido;

El subindice 1 representa la seccién de entrada en modo bomba o la salida
en modo turbina, y el subindice 2 representa la seccion de salida en modo
bomba o la entrada en modo turbina. Con esta convencion, la carga toma
valores positivos en los intervalos de funcionamiento en modo bomba
normal y modo turbina normal. Es importante hacer énfasis en esta
notacion elegida, ya que difiere de la usada convencionalmente (en general
el subindice 1 indica siempre la entrada y el 2 siempre la salida, ya sea

bomba o turbina).

La hipétesis de flujo uniforme tanto a la entrada como a la salida del rotor,
sélo seria valida si se asumiera un rotor con numero infinito de alabes. En

la seccion 3.4.1 se levanta esta hipétesis.

En la Ec. 2 no se consideran pérdidas de energia (por lo que el valor que
se obtiene es la carga tedrica), las cuales son comentadas en la seccién
3.3.2, ni pérdidas volumétricas. En la seccién 3.4.2 se levantan estas

hipotesis.

Se analizara el caso mas simple, que corresponde a un rotor con cubo y
carcasa cilindricos y asumiendo componente de velocidad radial nula
dentro del rotor. Este enfoque se conoce como la teoria de cascada o grilla
de &labes, pues se analiza intersectando el rotor de la maquina con un

cilindro coaxial de radio r que al desarrollarlo resulta en una grilla infinita y
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plana de perfiles paralelos. Ademéas las superficies de corriente son

cilindricas y coaxiales con el eje de la turbomaquina.

Vale la pena destacar que la suposicion de que la componente radial de la
velocidad sea nula, aun dentro de un rotor con cubo cilindrico, es una
primera aproximacion al flujo real. En realidad, el flujo dentro del rotor
presenta cierta tridimensionalidad que dificulta el andlisis, y debe por lo
tanto tomarse otro camino diferente para estudiar con més detalle o
precision el intercambio energético entre rotor y fluido (como se comentara
en 3.5).

Observando la Ec. 2 se deduce que hay dos caminos posibles para
determinar el valor de la carga hidraulica entregada o absorbida por la
turbomaquina, ya sea bomba o turbina respectivamente. En 3.1.1 se
describe el célculo de H; a partir de la ecuacion de Euler, o sea, utilizando
los triangulos de velocidades a la entrada y salida del rotor. En 3.1.2 se
describe el calculo de H, directamente a partir de su definicién, o sea,

utilizando el momento de las fuerzas de interaccion entre fluido y maquina.

3.1.1 Caélculo de la carga hidraulica a partir de Euler

A continuacién se definen todas las variables que aparecen en el analisis
posterior. Las proyecciones tangenciales de las velocidades se consideran
positivas si presentan el mismo sentido que la velocidad de rotacién en
modo bomba. Las proyecciones axiales de las velocidades se consideran
positivas si presentan el mismo sentido que el caudal en modo bomba.
Todos los angulos (de los alabes y del flujo, absolutos y relativos) se miden
respecto a la direccion tangencial.

4Q

= v,, = —5 = €S la componente axial de la velocidad del flujo
2% = 7(03-07)

Uy = Vi

absoluto (que tiene el mismo valor en las secciones 1y 2, antes y después

del rotor);
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u=1u, =u, =w.r es la velocidad de transporte de la grilla (que tiene el
mismo valor en las secciones 1y 2, ya que la distancia de la particula al eje

no varia);

v, Y v, son las velocidades absolutas en las secciones 1y 2, tomadas lejos
del rotor (lo suficiente como para despreciar los efectos que éste causa
sobre el flujo);

w; Yy W, son las velocidades relativas en las secciones 1y 2, tomadas lejos

del rotor;
B1 Y B2 son los angulos de las velocidades relativas en las secciones 1y 2;

B1p Y B2p SON los angulos de las tangentes a la linea media del perfil en las

secciones 1y 2;

a; Y a, son los angulos de las velocidades absolutas en las secciones 1y
2;

p . . —s  witwy
B es el angulo de la velocidad relativa media wy, = =22
Se supone que el flujo absoluto en la seccion 1 es puramente axial, y que
el flujo relativo a la entrada y salida es tangente al &ngulo de pala en dichas

secciones.

Se considera que los triangulos de velocidades corresponden a una seccion
media o significativa del rotor. Dicha seccién es representativa del
funcionamiento de la bomba, por lo que la ecuacion de Euler utilizando
dichas velocidades resulta en la carga intercambiada entre el fluido y el

rotor.

En los andlisis que se plantean en esta seccidn, no se consideran efectos
o fendmenos de interaccion entre rotor y difusor. En estas condiciones la

velocidad absoluta del flujo entre el rotor y el difusor se mantiene constante
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y uniforme. M&s adelante se mostrard que esto no ocurre en la realidad, y

tiene efectos negativos sobre el desemperio hidraulico del rotor (Fig. 23).

En la Fig. 15 se muestran los triangulos de velocidades (vectores de
velocidad absoluta, de transporte y relativa) en las distintas zonas del rotor
de una bomba axial con alabes difusores, en modo bomba. La seccion 3

corresponde a la salida de los alabes difusores.

V3

seccion 3 o _____
alabe
direccionador
seccion2 . ____________________ .. ® _______________
seccion 2 ____________ bPn | % N
sentido
de giro
alabe del
rotor
,,,,,,,,,,,,,,, seccion 1

U1

Figura 15. Tridngulos de velocidades a la entrada y salida del rotor y de los &labes

direccionadores, en la seccién significativa, en modo bomba.
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Si se realizan algunas operaciones trigonométricas, se simplifica la
ecuacion de Euler para la seccion significativa, que describe la relacion
entre carga y caudal tedricos de una bomba a determinada velocidad de

rotacion fija (Ec. 3).

Hthg-(u_#zzp)):kl_kz-QtB1 (3)

donde k; y k, (constantes positivas) dependen del area de pasaje del rotor,
de la velocidad de rotacién, de las dimensiones del rotor en la seccion

significativa y del angulo f3,, en dicha seccion. La constante k, representa

el valor de la carga tedrica a caudal nulo.

En el flujo real existira una diferencia entre los angulos del flujo relativo y
los &ngulos de los alabes, tanto a la entrada como a la salida del rotor
(Pfleiderer, 1960). La diferencia entre el angulo del alabe en el borde de
ataque y el angulo del flujo relativo a la entrada se denomina angulo de
incidencia (i = B, — B; en modo bomba y i = 5, — 5, en modo turbina) y
en general su valor corresponde a una decision de disefio. La diferencia
entre el &ngulo del flujo relativo a la salida y el angulo del alabe en el borde

de fuga se denomina desviacion (§ = f,, — f, en modo bombay § = B, —

B, en modo turbina) y depende en gran medida de la geometria del rotor.
Cuando circula por el rotor, el flujo se debe adaptar desde una region donde
existe una diferencia de presiones entre el extrados y el intradds, hasta
llegar al borde de fuga donde dicha diferencia de presiones se hace nula.
Por lo anterior, el flujo relativo medio no logra seguir perfectamente la
direccién de la linea media de los é&labes. La desviacion depende
principalmente de la geometria de la grilla de alabes y en condiciones
normales suele tener un valor bajo. En general en modo bomba se dara
que B, < B, (Wright y Gerhart, 2009), por lo que la componente tangencial
de la velocidad absoluta a la salida (y por lo tanto la carga) es menor que

la calculada sin desviacion. En 3.2.2 se hacen algunos comentarios
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respecto del valor éptimo del angulo de incidencia y se recopilan algunos
métodos para estimar el &ngulo de desviacion.

En la Fig. 16 se muestran los triangulos de velocidad para la misma bomba
axial con alabes difusores, en modo turbina. Se considera que el flujo a
través de los alabes direccionadores sigue la geometria sin desviacion, o
sea que la velocidad absoluta a la entrada del rotor tiene el mismo angulo

a, que el que se consideré en modo bomba.

Como se analiza en 3.4, el caudal de maximo rendimiento (y por lo tanto la
velocidad axial) son mayores (en valor absoluto, opuestos en sentido) a los
correspondientes en modo bomba. Por lo tanto se propone escribir la
componente axial de la velocidad absoluta en modo turbina, como una
constante (—k3) multiplicada por la componente axial de la velocidad

absoluta en modo bomba.

La velocidad de transporte de la grilla de alabes es igual en modulo y
opuesta en sentido a la correspondiente en modo bomba. Esto s6lo podria
lograrse utilizando un generador sincrono, pero a efectos de entender el
funcionamiento puede extenderse al uso de generadores asincronos
(cuando estan conectados a la red la diferencia de velocidades —en valor

absoluto- puede ser de un 10% aproximadamente).

Por estas ultimas tres hipotesis se desprende del triangulo de velocidades
que el flujo relativo a la entrada del rotor presentara un angulo de incidencia

negativo.

En una primera aproximaciéon se puede suponer que no hay desviacion a
la salida, es decir que el &ngulo 3, es el mismo que el considerado en modo
bomba. Es una hipétesis plausible dado que la grilla representativa de la
turbina es aceleradora (opera como una contraccién), guiando mejor al flujo

gue una grilla difusora (como la de una bomba).
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Figura 16. Triangulos de velocidades a la entrada y salida del rotor y de los alabes

direccionadores, en la seccion significativa en modo turbina, sin desviacion.

Se puede probar que bajo las hipétesis anteriores, las componentes
tangenciales de la velocidad absoluta a la entrada y salida cumplen v, =
(ks —1).u y vy9r = —k3.v,95. Operando en la Ec. 2, la carga teorica en

modo turbina sin desviacion cumple
uZ
Hir = k3. Hep + (k3 — 1); 4)

Como puede apreciarse de la Ec. 4, el cociente entre la carga en modo

turbina y en modo bomba para los puntos de maximo rendimiento (h) es
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mayor que el cociente entre el caudal en modo turbina y en modo bomba

(q). Este resultado ya ha sido analizado, y coincide con lo expresado por

los coeficientes de la Tabla 1.

En la Fig. 17 se presentan los triangulos de velocidades en modo turbina,

considerando que el flujo a la salida presenta un angulo de desviacion.

seccion 3

seccion 2

seccion 2

alabe del
rotor

!

alabe
direccionador

angulo de incidencia

sentido
de giro

B

seccion 1

angulo de desviacion

! Vx| | V1

1
U1 V1o

Figura 17. Tridngulos de velocidades a la entrada y salida del rotor y de los alabes

direccionadores, en la seccidn significativa en modo turbina, con desviacion.

A modo de ejemplo se puede calcular la carga tedrica en modo turbina,

considerando un angulo de desviacion a la salida tal, que la componente

tangencial de la velocidad absoluta sea nula (v,4r = 0). En esta situacion
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se tiene que la carga tedrica en modo turbina y en modo bomba cumplen
H,r = k5. H.5, €s decir que disminuye la carga teorica en modo turbina
respecto al caso sin desviacion. Si ahora la desviacién es mayor y resulta
en v, < 0 (como se ejemplifica en la Fig. 17), la carga tedrica en modo

turbina es aiin menor.

3.1.2 Célculo de la carga hidraulica a partir de las
fuerzas
La carga hidraulica tedrica entregada al fluido (en el funcionamiento como
bomba) y absorbida por el rotor (en el funcionamiento como turbina) puede
calcularse también a partir de su definicibn como la energia por unidad de

peso circulante (Ec. 2).

En la Fig. 18 se presentan las fuerzas resultantes de la interaccion entre el
fluido y un alabe, correspondiente a una distancia al eje r. La imagen de la
izquierda corresponde al modo bomba y estan representadas las fuerzas
gue realiza el alabe sobre el fluido. Mientras tanto, la imagen de la derecha
corresponde al modo turbina y estan representadas las fuerzas que realiza
el fluido sobre el alabe. El sentido de las fuerzas en cada modo de

funcionamiento corresponde al sentido de mayor interés practico.

Modo bomba Modo turbina w

Figura 18. Diagrama de fuerzas aplicadas sobre el flujo en modo bomba (izq.) y sobre el

perfil en modo turbina (der.).
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Donde D y L son las fuerzas de arrastre y de sustentacion (por unidad de
largo de pala), que pueden deducirse de las Ecs. 5 y 6 a partir de
coeficientes adimensionados, cuyos valores hallados experimentalmente,
estan disponibles en la literatura (por ejemplo en Abbott y von Doenhoff,

1959) para alabes aislados construidos con distintos perfiles.

Cp = Loiw? ®)
2 o0
L
(L= %.p.l.wfo ©6)

La componente tangencial (en el sentido de rotacion) de la fuerza resultante
por unidad de largo de pala, se deduce facilmente segun la Ec. 7, donde el
signo positivo corresponde al modo bomba y el signo negativo al modo

turbina.

Ry = L.sen(fs) £ D.cos(f) (7)

Aplicando la definicién de carga hidraulica, como la energia por unidad de
peso circulante entregada o absorbida por la maquina (Ec. 2), para una
seccion anular del rotor situada a una distancia r del eje de giro y de ancho
Ar, se obtiene el resultado expuesto en la Ec. 8. Al igual que en la Ec. 7, el
signo positivo corresponde al modo bomba y el signo negativo al modo

turbina.

H,(r) =t 2xllo <1+Cﬂ 1 > (8)

t2g sen(Beo) ~ Cig “tan(Bw)

Los coeficientes de sustentacion y arrastre son los correspondientes a un
alabe inmerso en una grilla (de ahi el subindice “g”). Se han propuesto
varios metodos para corregir los valores de Cp y C, de un alabe aislado para
tener en cuenta el efecto de la grilla, siendo el mas utilizado el método de

Weinig, citado en Wislicenus (1986) y Lakshminarayana (1996).
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Un analisis mas detallado del procedimiento anterior, se puede encontrar
en referencias como Stepanoff (1957) o Csanady (1964).

Se pueden estimar las pérdidas hidraulicas debido a la fuerza de arrastre

ejercida por las palas del rotor y del difusor de acuerdo a la Ec. 9.

___ Db _ _fpg Lwk
crotor/difusor - t.sen(Boo)-y - sen(Be) 't 2g (9)

Otras fuentes adicionales de pérdidas de carga (o presidén) son enumeradas
en 3.3.2.

3.2 Criterios de disefio
Para determinar las caracteristicas geométricas de los alabes de rotores de
bombas y turbinas axiales (diametros, perfil hidrodinamico, largos de
cuerda y angulos), se suelen considerar las condiciones deseadas del flujo
a través del rotor (incidencia y desviacion, pérdidas por choque y friccion,
posibilidad de cavitacion) y la distribucion de la carga sobre el largo de los
alabes (carga uniforme o variable). El rotor disefiado teniendo en cuenta
las consideraciones previas, puede representar ventajas o desventajas en
el momento de que la bomba sea utilizada como turbina. A continuacién se

analizan algunos criterios utilizados para el disefio de los rotores axiales.

3.2.1 Distribucién de velocidades
De la ecuacién de Euler se desprende que la forma que adquiera v, tiene

un efecto directo sobre la variacion de la carga a lo largo de la pala del rotor.

Es comun el uso de alguna de estas distribuciones: v, = A/r, v, = Br.
Ay B son constantes a determinar. Con la primera distribucion, el flujo es
irrotacional y se denomina disefio “vortice libre”. Con la segunda
distribucion, la componente tangencial se asemeja a la rotacion de un
cuerpo rigido y se denomina disefio “vortice forzado” o “vortice no-libre”. La

eleccion de la distribucion de velocidades tangenciales depende del tipo de
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turboméaquina, de la relacion entre el diametro exterior e interior y de la

distribucion de velocidades en la salida deseada.

En un disefio del tipo vortice libre, la carga seria constante a lo largo de las
palas. La carga esta directamente vinculada a las fuerzas de sustentacion,
y éstas ultimas a la circulacion del campo de velocidades alrededor del
perfil. Por lo tanto se puede decir que la circulacion también es constante a
lo largo de las palas. En la zona cercana al cubo se tienen velocidades
tangenciales altas y se le impone al flujo un cambio de direccién elevado,
resultando en riesgo de separacion de flujo y pérdidas importantes de
energia. Ademas las palas resultan demasiado retorcidas ya que los
angulos varian considerablemente a lo largo del radio. La ventaja es que la
energia intercambiada entre el rotor y el fluido se distribuye
homogéneamente a lo largo de las palas y no hay desprendimiento de
vortices. Esto ultimo, que se debe a la uniformidad del campo de
velocidades y de presiones (Lakshminarayana, 1996), permite asumir que
el flujo se desarrolla en tubos cilindricos (flujo bidimensional) y entonces se
puede utilizar la teoria de cascada para el disefio de las palas (Vad et al.,
2002).

Por otra parte, en un disefio del tipo vértice forzado la carga (y la circulacion
alrededor de la pala) aumenta de forma proporcional al cuadrado del radio.
Se tienen velocidades tangenciales altas en la zona cercana a la punta de
las palas, resultando en pérdidas importantes de energia. Los angulos de
las palas no varian tanto, facilitando la construccion de las mismas. Pero
se tiene un intercambio de energia que varia a lo largo de las palas, puede
haber desprendimiento de vortices y aumenta el riesgo de cavitacion en la
punta de pala. Al existir desprendimiento de vértices, debido a la no
uniformidad del campo de velocidades y de presiones (Lakshminarayana,
1996), la descripcion bidimensional del flujo no resulta adecuada,
dificultando la optimizacion del disefio de las palas. A priori, debido a la

carga reducida en la zona del cubo, se pensaria que se elimina el riesgo de
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entrada en pérdida de sustentacion (stall, ver 3.3) y posterior separacion
del flujo en esa zona. Sin embargo Vad et al. (2002) observa mediante
simulaciones numeéricas del flujo en un rotor disefiado con el criterio de
“vortice libre” y a otro rotor con “vortice no-libre”, que el stall en el cubo
aparece en el segundo rotor, pero no en el primero. Esto se deberia
principalmente a los efectos del flujo tridimensional entre palas y a la capa
limite sobre el cubo (Vad et al., 2002).

Stepanoff (1957) menciona varias objeciones al considerar un flujo tipo
vortice libre como base para el disefio de un rotor axial. Entre otras cosas,
muestra que esta condicién sb6lo es posible en un Unico punto de

funcionamiento de la curva carga-caudal de la bomba.

En el disefio de bombas axiales, histéricamente se ha seguido la solucion
del tipo vértice libre (Sédille, 1967; Stepanoff, 1957; Vad et al., 2002). Pero
mas recientemente se ha optado por una distribucion de compromiso, que
resulta de una combinacién entre las distribuciones de tipo vortice libre y
vortice forzado (v,9 = A/r £ Br). Se le conoce como disefio exponencial
(Lakshminarayana, 1996) y con ella se tiene una distribucion relativamente
uniforme de carga y velocidad a lo largo de la pala. Ademas, se lograrian
mejoras en el desempefio del rotor desde el punto de vista de las pérdidas
(Geerts 2006; Lakshminarayana, 1996; Vad et al., 2002).

También es importante mantener una circulacibn constante en las
proximidades del cubo, para disminuir el riesgo de stall en las esquinas

formadas por las palas y el cubo (Vad et al., 2002).

3.2.2 Curvatura del perfil, angulos de incidencia y
desviacion
Ademas de la eleccién de la distribucion de velocidades tangenciales que
se quiera tener en la entrada y salida, se debe elegir la curvatura del perfil,
gue junto con el efecto de los angulos de incidencia y desviacion, producen

un determinado cambio en la direccion del flujo relativo. Dicho cambio, que
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se puede representar por la diferencia entre los angulos del flujo relativo
medio a la salida y entrada al rotor (8, —f; =6 +i—6) en el caso de

bombas, es una indicacion de la carga entregada por la turbomaquina.

En Cumpsty (1989) se mencionan valores de incidencia éptima o de disefio
en compresores axiales, propuestos por varios investigadores, la mayoria
de ellas arrojando resultados similares. Parece no haber consenso en
cuanto a la definicibn de incidencia 6ptima. Uno de los investigadores
citados en (Cumpsty, 1989) la relaciona con la mayor relacién sustentacion-
arrastre, otro con pérdidas minimas, otro con una distribucion suave de
presiones en la superficie de succién y otro simplemente dice que la
incidencia deberia ser pequefia (menor a 5°, tal vez cero). Al margen de
esto, el desempefio del rotor es sensiblemente independiente de la
incidencia para un amplio rango de valores de la misma (Cumpsty, 1989).
La referencia anterior esta basada principalmente en el estudio de

compresores, que puede extenderse aceptablemente a bombas.

En cuanto a la eleccion del angulo de incidencia en turbinas axiales, Wright
y Gerhart (2009) le atribuyen muchisima menos importancia que en
bombas. Se podria asumir igual a cero para un analisis preliminar, y
seleccionar la solidez (I/t) asumiendo un valor elevado de C; (que podria

estar entre 0.8y 1).

La desviacion en bombas puede estimarse a partir de ecuaciones derivadas
para fluidos no viscosos como las resumidas en Cumpsty (1989) para
compresores. En el mismo texto se menciona la poca dependencia de la
desviacion con la incidencia y con el crecimiento de la capa limite. La

desviacién depende en gran medida de las dimensiones del canal de
pasaje entre alabes, siendo la curvatura o camber (6) y la solidez (l/t)

variables representativas de la misma (Wright y Gerhart, 2009). Se
destacan las dos ecuaciones mas utilizadas. La mas sencilla es conocida

como ‘“regla de Carter” (Carter, 1950), desarrollada a partir de
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modificaciones a una ecuacidon propuesta por Constant en 1939.
Posteriormente Lieblein presenté una modificacion a la regla de Carter a la
gue le incorporé mas parametros (Lieblein, 1965). Esta ultima se reproduce
en la Ec. 10,

b

§ =8, +m.6. (t/z) (10)

Donde:

&, es la desviacion en una grilla similar de un perfil sin camber con el mismo

angulo de flujo a la entrada;

m (que depende de la forma de la linea media y del &ngulo del flujo a la
entrada) para el caso de un perfil con linea media en forma de arco de
circulo, varia continuamente entre 0.17 cuando el flujo a la entrada es axial

y 0.32 cuando el flujo ingresa con un angulo de 30°;

b (que depende del angulo del flujo a la entrada) varia continuamente entre
0.97 cuando el flujo a la entrada es axial (grillas aceleradoras) y 0.55
cuando el flujo ingresa con un angulo de 30°.

La regla de Carter no introduce la variable §,, y sugiere valores de b fijos,
dependiendo si se trata de grillas difusoras (b = 0.5) o aceleradoras (b =
1). Por su simplicidad, la ecuacion de Carter es ampliamente mas utilizada
(aunque la de Lieblein es mas exacta). En ambos casos se disponen de
valores empiricos de m. En Wright y Gerhart (2009) se mencionan métodos
muy similares a los anteriores para la estimacion de la desviacion en

bombas, desde algunos muy simples como la regla de Howell (6 =

0.5
0.269(%) ), hasta los mas complejos como el propuesto por Lieblein.

Vale la pena destacar que las anteriores ecuaciones para predecir la
desviacion, fueron deducidas (tedrica o experimentalmente) para flujo en

cascadas. Este tipo de flujos es estacionario, bidimensional y se desprecian
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efectos de pared, a diferencia de lo que ocurre frecuentemente en el flujo a
través de una bomba o turbina axial, donde se tienen fenébmenos no
estacionarios, tridimensionales y muy influenciados por las capas limite en
las paredes. Okiishi et al. (1975) propuso una modificacion a la regla de
Carter, introduciendo un exponente variable (con la incidencia y el area de

pasaje) en el pardmetro 6.

Respecto a la estimacion de la desviacion en grillas de alabes de turbinas
axiales, Wright y Gerhart (2009) le restan importancia a la misma, ya que
no hay que lidiar con limites de difusion como en el caso de bombas axiales.
Igualmente mencionan un método de estimacion propuesto por Ainley y

Mathieson en 1951, que en el caso de palas planas cerca del borde de fuga

. ., 7 . e,
de la turbina (seccion 1) se reduce a §; = gﬁlp — 5°, 0 una desviacion igual

a s ==py,— 5

En Wright y Gerhart (2009) se hace el ejercicio de estimar el valor del
camber necesario en una grilla de una bomba para lograr una determinada
relacion B, — B;, mediante el método mas simple (asumiendo i =0 y
obteniendo la desviacion de la regla de Howell) y también mediante los
métodos mas complejos. Para t/l =1, B,—p1=20° vy B,=45° la
diferencia entre los resultados de ambos métodos es de apenas 1° (26.3°y

27.3° respectivamente).

3.2.3 Consideraciones sobre cavitacion
Cuando la presion estatica de un liquido, localmente disminuye por debajo
de la presion de vapor (p,) de ese liquido a la temperatura en que se
encuentra, se forman cavidades llenas de vapor. Este fenébmeno conocido
como cavitacion se da generalmente en zonas de elevada velocidad, o en
zonas donde se producen pérdidas de carga o en el seno de vértices.
Cuando dichas cavidades avanzan hacia zonas de mayor presion, las
mismas colapsan, produciendo erosion si lo hacen sobre una frontera

sélida, y descenso en el rendimiento de la turbomaquina.

63



A los efectos de comparar los valores minimos de presion que se dan en el
interior de la turboméaquina con el valor de presion de vapor del agua que
circula, es conveniente la introduccion del coeficiente de presion: Cp. El
coeficiente de presidn en un punto x sobre la superficie de un perfil, inmerso
en un flujo de velocidad w,, y presion p, (lejos del perfil), se define

mediante la Ec. 11.

Cp (X) — C ) (11)

1/2pwi

Para tratar de restringir la cavitacion en turbomaquinas axiales, en la
construccion de las palas se suelen seleccionar perfiles aerodinamicos con
distribuciones de presion planas (o con picos suavizados, ver Fig. 19) y
valores absolutos bajos del coeficiente de presion minimo Cpmin (Gllich,
2010).

En el caso del andlisis de una turbomaquina, el valor de p, puede
corresponder con la presion en la seccion de aduccion o succion (ps) 0 ser
un promedio entre las presiones en las secciones de succién y de impulsion
o presion. Si se tiene un valor razonable de p., (Que no sea muy restringente
en cuanto a la posibilidad de cavitacion) y de w,, (que estara dado por el
punto de funcionamiento) y a partir del valor de Cpmin para cada angulo de
ataque, se podria hallar el mayor angulo para que en ningun punto sobre la
superficie del perfil se tengan presiones por debajo de la presion de vapor.
Por su puesto que existen valores de p,, muy bajos, que hacen que para
ningun angulo de ataque la turbomaquina pueda operar en condiciones

libre de cavitacion.

En la Fig. 19 se presentan distribuciones de presién sobre las superficies
de succidn (ss) y de presion (sp) de un perfil NACA 23012 bajo tres angulos
de ataque distintos. Los valores de Cp se obtuvieron a partir del programa
XFOIL (Drela 'y Youngren, 2001).
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Figura 19. Distribucion de presiones (Cp) en las superficies de succién (ss) y de

presion (sp) de un perfil NACA 23012 para distintos angulos de ataque.

La distribucion de presion sobre el perfil, para un angulo de ataque
determinado, esta dominada en gran medida por el espesor (y su variacion
a lo largo de la cuerda) y por la curvatura de la linea media (camber). La
sensibilidad a la cavitacion se incrementa en la medida que se usan perfiles
de mayor espesor y de mayor camber. En Gulich (2010) se recomienda
seleccionar perfiles en los que el mayor espesor no sea superior al 15-18%
de la cuerda y que esté ubicado al 50% de la misma (como por ejemplo los
perfiles de la serie NACAG65). Si se ubica méas cerca del borde de fuga

aumentaria el riesgo de separacion.

Asimismo se deben evitar bordes de ataque afilados. Si bien se minimizan
las pérdidas en el punto de disefio, producen sensibilidad de algunos
pardmetros al angulo de incidencia y pueden inducir desempefios muy
negativos respecto a la cavitacion (Gulich, 2010). Esta situacion se podra

presentar en el funcionamiento en modo turbina.
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Usualmente los puntos de estancamiento sobre el perfil (punto en el borde
de ataque en el que la velocidad es nula y la presion es maxima) desde el
cubo a la punta de pala no se encuentran en una recta radial, sino
levemente inclinados hacia atras (es decir, en el sentido opuesto al de
rotacion). El &ngulo de inclinacién de la pala en este plano se denomina en
inglés sweep, por lo que es comun el término backward-sweep para
referirse al disefio de rotor como el que se muestra en la Fig. 20. No debe
confundirse con el sentido en el que esta curvada la pala (hacia adelante o
hacia atras) que se utiliza en el contexto del estudio en una grilla de alabes
para identificar la diferencia entre los dngulos de pala a la entrada y salida
de la grilla. Al disefar las palas del rotor inclinadas hacia atras se tienen
mayores valores del Cpmin (Mmejorando las caracteristicas respecto a la
cavitacion), se reduce la carga cerca del cubo, se reducen los flujos
secundarios (mejorando el rendimiento), mejora la estabilidad de la curva
carga-caudal y previene que fibras de cualquier tipo que se encuentren en
el flujo sean atrapadas por el borde de ataque (Gulich, 2010). Algunas de
estas caracteristicas son observadas también en rotores de turbinas axiales
siguiendo un disefio similar de sus palas. En especial se obtiene una
disminucién de las pérdidas debido a flujos secundarios en las zonas
cercanas al cubo y a la carcasa (Pullan y Harvey, 2008), pero por otro lado
se incrementan las pérdidas por friccion en la zona media del largo de pala
(Pullan y Harvey, 2007).
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Figura 20. Pala inclinada hacia atras en un rotor de una bomba axial.

En el anadlisis del fenomeno de cavitacion en bombas, se define otro
pardmetro de mayor aplicacién practica, como es el NPSH (por sus siglas
en inglés: Net Positive Suction Head) o ANPA (por sus siglas en espafiol:
Altura Neta Positiva de Aduccion), que se calcula segun la Ec. 12, donde el
subindice s en las variables representa el valor de la misma en la seccién
de succion o aduccién de la turboméaquina. Asimismo en el andlisis de este
fendémeno en turbinas, se define el coeficiente adimensionado o, (sigma de
Thoma), calculado segun la Ec. 13.

_ 2
NPSH =2Pv % (12)
Y 29

_ NPSH
= y

(13)

Se suelen disponer en la bibliografia, de graficos de variacion de los valores
de o7 para los distintos tipos de turbinas, asi como intervalos de seguridad

donde la se operaria libre de cavitacion.

3.3 Fenbémenos especiales
3.3.1 Funcionamiento inestable
Cuando se incrementa el angulo de incidencia sobre un perfil aerodinamico
se da la entrada en pérdida de sustentacion del perfil, conocido en inglés
como stall. Esto da lugar a la separacion de capa limite del lado de succion
del perfil (ver Fig. 21). En el rotor de una turbomaquina axial, esto sucede

cuando se reduce demasiado el caudal, y trae aparejado una disminucion
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del rendimiento y de la carga. El valor del caudal en el cual ocurre este
fenémeno, coincide aproximadamente con el pico en la curva carga-caudal

observado en la mayoria de este tipo de turbomaquinas (Day, 2016).

Cuando un perfil ubicado en una grilla de alabes entra en pérdida de
sustentacion, el bloqueo ocasionado por el flujo separado, genera una
redistribucién de la corriente a través de la grilla. Asi, en una pala adyacente
ubicada del lado contrario al sentido de rotacion de la grilla, ocurrird un
incremento en el angulo de incidencia. Mientras tanto, en una pala
adyacente pero ubicada del lado del sentido de rotacion de la grilla, ocurrira

un descenso en el &ngulo de incidencia.

Figura 21. Pérdida de sustentacion en un alabe (arriba) y zona de separacién de flujo

en una grilla (abajo).
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A éste fendmeno se lo conoce como pérdida de sustentacidén rotatoria
(rotating stall). Se genera lo que se conoce como celda con pérdida de
sustentacion (stall cell) que rota en el mismo sentido de giro que el rotor y
a menor velocidad que éste, entre el 50% y el 70% (Lakshminarayana,
1996). Mientras tanto Gulich (2010) menciona que si la celda se genera en
el rotor, la misma rota en el sistema absoluto a una velocidad de entre 50%
y 90% de la de rotacion, pero si la celda se genera en el difusor de una
bomba la misma rota a una velocidad de entre 10% y 25% de la de rotacion.
Segun Gldlich (2010) se ha demostrado recientemente mediante
experimentos con bombas que el fenébmeno de pérdida de sustentacion
rotatoria se puede dar a velocidades muy bajas (del orden del 1% de la
velocidad de rotacion). Si la celda generada ocupa solo una parte del largo
de la pala (Fig. 22, izq.), se le conoce como pérdida de sustentacion parcial
(part-span stall). Si la celda ocupa toda la zona entorno a una pala, entre el
cubo y la punta de la pala (Fig. 22, der.), se le conoce como pérdida de
sustentacién plena (full-span stall) y las celdas rotan mas lento que en el
caso parcial. En cualquiera de los casos, ocurren fluctuaciones de presion,
pero el flujo neto a través del rotor se mantiene constante. La observacion
de stall es mucho mas usual en compresores que en bombas o turbinas,

debido al mayor niumero de alabes de los primeros (Giilich, 2010).

@

Figura 22. Pérdida de sustentacion parcial (izq.) y plena (der.).
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Este fendmeno ocurre frecuentemente en la operacion de bomba-turbinas
(radiales) en centrales de acumulacion, y esta asociado a la forma en “S”
gue pueden presentar las curvas Q-N a salto constante en el diagrama de
los cuatro cuadrantes (que en particular no se observa en el diagrama de
la Fig. 4). Estas curvas se ubican en el cuadrante (-N,-Q), entre la
semirrecta de par nulo (M=0), y el eje de caudal nulo (Q=0). Si la curva tiene
esta forma, una velocidad de giro fija corresponde a mas de un valor de
caudal, posibilitando el pasaje entre modo turbina, modo disipacion y modo
bomba inversa. Entre otros problemas puede generar dificultades de
sincronizacion con la red durante el encendido en modo turbina y

funcionamiento inestable si hay rechazo de carga (Zuo et al., 2016).

Existe un fendmeno inestable mas severo conocido como surge. Hay
investigadores que tratan el stall y el surge como fendmenos
independientes (Cumpsty, 1989; Lakshminarayana, 1996), mientras que
otros mencionan que se manifiestan de forma secuencial conforme se
reduce el flujo por el rotor (Shobeiri, 2005). Es usual confundir ambos
fendbmenos, pero hay al menos dos caracteristicas que los distinguen: el
surge requiere un almacenamiento de fluido en el sistema, y cuando ocurre,
el caudal comienza a fluctuar fuertemente, llegandose a observar inversién
del flujo por el rotor (Day, 2016). El surge es un fenédmeno influenciado
fuertemente por la instalacién donde opera la turbomaquina y depende en
menor grado de la curva de funcionamiento de esta. Mientras que el stall
esta mas asociado con fendbmenos que ocurren dentro del rotor y tiene poca

influencia de la instalacion.

En el rotor de una turbina, si bien puede ocurrir separacion del flujo sobre
las superficies de succién en turbinas de baja carga (como las axiales),
segun Schobeiri (2005) nunca ocurrira la separacion total del flujo (por ser
una grilla aceleradora) ni inversion del flujo en condiciones normales de
funcionamiento. Como en la operacion en modo turbina, el caudal sera

mayor al caudal de disefio en modo bomba (para operar a maximo
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rendimiento), no se espera observar estos fendmenos en el funcionamiento
normal, aunque se podria llegar a transitar rapidamente por esta condicion

durante el encendido.

3.3.2 Pérdidas de energia
En 3.1.2 se propuso una ecuacion para la estimacion de las pérdidas
hidraulicas (Ec. 9), debido a las fuerzas de arrastre originadas por los
alabes del rotor y del difusor. Como se menciond en dicha seccién, hay
otras fuentes de pérdidas hidraulicas que disminuyen el rendimiento de la

turbomaquina.

A continuacion se listan algunas de las pérdidas de energia que se
producen en la interaccion entre el flujo de agua y el rotor de una
turbomaquina axial (Csanady, 1964; Lakshminarayana, 1996; Shobeiri,
2005):

e Pérdida por friccion, en las paredes del rotor y de la carcasa. Se
disipa directamente en forma de calor, pero ademas genera falta de
uniformidad en el perfil de velocidades, lo cual induce flujos
secundarios y por lo tanto pérdidas adicionales (Csanady (1964)).

e Cuando ocurre la separacion de capas limite (debido a gradientes
de presion adversos en el caso de bombas), la distribucion de
presiones sobre los alabes cambia radicalmente, lo cual incrementa
las fuerzas de arrastre sobre las mismas y por lo tanto las pérdidas
hidraulicas (término D en Ec. 9). El trabajo realizado por las fuerzas
de arrastre se termina disipando en forma de calor (Csanady (1964)).

¢ Laformacién de capas limites viscosas bloquea parcialmente el area
de pasaje de flujo, provocando una disminucion en la cantidad de
energia intercambiada entre el fluido y el rotor. En una bomba, al
descender el caudal aumenta el angulo de ataque, lo que tiende a
incrementar la carga entregada al fluido. Sin embargo, los efectos

viscosos también se incrementan, aumentando las pérdidas por
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choque y por friccion a medida que desciende el caudal. Esto limita
el aumento de carga (Lakshminarayana (1996)), creando un pico
caracteristico de las curvas carga-caudal de algunas bombas axiales
a medida que el caudal desciende. En el caso de turbinas, un
descenso en el caudal provoca una disminucion del angulo de
ataque, y por lo tanto una disminucion en la carga aprovechada.

Aguas abajo de una fila de &labes (fijos o méviles), al igual que en
cualquier objeto inmerso en una corriente de un fluido viscoso, se
forma una estela, generando un flujo no uniforme (Fig. 23). La estela
induce una zona de déficit de velocidad (pudiendo en algunos casos
presentarse flujo inverso), y puede ir acompafiada de separacion de
flujo y turbulencia. Si las filas de alabes fijas y méviles estan muy
préximas entre si, la estela generada por la primera fila alcanzara la
segunda, induciendo vibraciones y generando condiciones del flujo
diferentes a las de disefio individual de cada grilla. Pero si las filas
estan alejadas, entre medio ocurrira un proceso de mezcla
turbulenta que uniformizara el flujo a expensas de una pérdida de
energia (Shobeiri (2005)). Cuanto méas delgados sean los bordes de
fuga de los alabes, o0 mas separados estén entre si, menor es este
efecto. En una bomba axial funcionando como turbina, los bordes de
fuga de los éalabes del rotor y del difusor seran redondeados y

gruesos, por lo que se prevé una pérdida de energia por esta causa.
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Figura 23. No uniformidad y pérdida de presion en borde de fuga de una cascada.

e Cuando el flujo incide sobre bordes de ataque gruesos suele

presentarse un vortice tipo herradura en las cercanias del cubo (ver

Fig. 24). Este vortice que se disipa antes de abandonar el rotor,

produce separacion del flujo en las esquinas, efectos

tridimensionales y pérdidas adicionales. Las consecuencias son

mayores en perfiles con mucha curvatura (Lakshminarayana (1996))

como los utilizados en turbinas de gas o de vapor. En bombas

axiales los perfiles utilizados suelen ser levemente curvados, y en

modo turbina el flujo ingresa por el borde mas delgado, por lo que

en estos casos los efectos serian despreciables.
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Figura 24. Vértices herradura en una cascada de alabes

La presencia de esquinas (especialmente las formadas por el lado
de succién de la palay el cubo) introduce separacion del flujo, debido
al fuerte gradiente de presion en la direccion del flujo, a flujos
secundarios y a la unién de las capas limite del cubo y la pala
(Lakshminarayana (1996)).

Al igual que en el pasaje por un codo de una tuberia, cuando un flujo
con perfil de velocidades no uniforme (tanto en direccion radial como
en direccion circunferencial) escurre por una cascada de alabes, se
producen flujos secundarios en un plano transversal al flujo principal
(Fig. 25). Las pérdidas relacionadas con esos flujos son de menor
importancia y se disipan en forma de calor. Sin embargo, los flujos
secundarios pueden inducir otras pérdidas mas significativas, como
las debidas a la fuerza de arrastre o la acumulacién de flujo de baja

energia en las proximidades del cubo (Csanady (1964)).
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Figura 25. Generacion de flujo secundario en una cascada

e En las luces entre la punta de los alabes y la carcasa del rotor, se
presenta una diferencia de presiones entre los lados del alabe, lo
que induce un flujo recirculado (en bombas) o de by-pass (en
turbinas), como se esquematiza en la Fig. 26. Este flujo a su vez
induce la formacion de vortices que causan tridimensionalidad en el
flujo entre la punta del alabe y un 10-30% del largo del mismo. Los
procesos de disipacion y mezcla de estos flujos inducen pérdidas de
energia que representan entre un 20 y 40% del total de las pérdidas.
Si tiene lugar en una fila de alabes fijos (difusores o enderezadores)
su efecto se traslada hasta el borde de ataque de los alabes del rotor
y viceversa, causando inestabilidades en la presion, ruido, vibracion,

mayores esfuerzos sobre las palas (Lakshminarayana (1996)).
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Figura 26. Representacion del flujo de recirculacién o by-pass y zona de separacién

en punta de pala.

e Los vortices desarrollados por alguna de las causas anteriores,
tienen un ndcleo de baja presién donde puede originarse cavitacion

y un consiguiente descenso en el rendimiento.

En varias referencias se exponen diversos métodos, ecuaciones y graficos
para el célculo o estimacioén de las pérdidas de energia mencionadas. Este
calculo escapa el alcance de la tesis.

3.4 Diferencias entre modo bombay modo turbina
Como se aprecia a partir de los coeficientes de la Tabla 1 y el resultado de
la Ec. 4, para una misma velocidad de rotacion, el caudal y la carga por el
rotor correspondiente al punto de maximo rendimiento en modo turbina, se
encuentran entre 1.2 y 1.6 veces los valores de los mismos parametros en
modo bomba. Chapallaz et al. (1992) atribuye esto a dos causas: la
modificacion del valor tedrico de la carga debido a la circulacion dentro del

rotor (debido a la existencia de numero finito de alabes); pérdidas
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hidraulicas (por choque y por friccion). Estos fendbmenos son diferentes
para maquinas radiales y axiales, y sus efectos no son los mismos en modo

bomba y en modo turbina.

3.4.1 Efecto del n°finito de alabes

a) En maquinas radiales

La principal consecuencia de que el rotor tenga un namero finito (acotado)

de alabes es la no uniformidad del flujo a través de los canales del rotor.

Esto se explica en parte por el intercambio energético entre el alabe vy el
fluido y la existencia de una diferencia de presion en ambos lados del alabe.
En el canal comprendido entre dos alabes adyacentes, se tendran mayores
presiones en la zona proxima a uno de los alabes (el que tenga la superficie
de presion hacia el lado del canal). Segun la ecuacién de Bernoulli se
tendran por lo tanto menores velocidades en dicha zona. Esta diferencia de
presiones a los lados de cada &labe debe disminuir en el sentido del flujo,
hasta hacerse nula en el borde de fuga. Por este motivo, no todo el alabe

entrega energia uniformemente.

Como fue mencionado anteriormente, el cambio de direccion del flujo
relativo producido por el rotor, introduce al igual que en codos de cafierias,
no uniformidad en el campo de velocidades.

Es razonable pensar que estos efectos actian de manera similar en una

turboméaquina axial.

Por dltimo, otra explicacion de la no uniformidad del campo de velocidades
es la existencia en el sistema relativo de una circulacion no nula en el fluido
gue escurre entre alabes. Si el campo de velocidades absoluto dentro del
rotor es irrotacional, entonces el campo de velocidades relativo no lo es,

induciendo un flujo secundario o vorticidad que gira en sentido contrario al
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giro del rotor. Este flujo secundario tiene mayores consecuencias en

turbomaquinas radiales que en las axiales?.

Dentro del rotor de bombas centrifugas en modo bomba, tiene mayor efecto
sobre el triAngulo de velocidades a la salida del rotor (donde las velocidades
son mayores). El &ngulo del flujo relativo a la salida (8,) es menor que el
qgue seria sin circulacion, disminuyendo la componente tangencial de la
velocidad absoluta y por lo tanto también la carga tedrica calculada a partir
de Euler. Si se asume que el angulo del flujo absoluto a la salida (a,) esta
gobernado por la voluta, el mismo no se modificaria por efecto de la
circulacién. Si sucede esto, entonces tiene que disminuir la componente
radial de la velocidad absoluta (ver el triangulo de velocidades en modo

bomba en la parte derecha de la Fig. 27).

En modo turbina la circulacion tiene mayor efecto también sobre el triangulo
de velocidades a la salida, pero que corresponde en este caso al didmetro
interior en las bombas centrifugas, por lo que su efecto es despreciable (las
velocidades son menores que en el didmetro exterior). Por otra parte, a la
entrada en modo turbina en el caudal de disefio, el angulo del flujo relativo
coincide con el angulo de la pala (no hay choque). Se analiza ahora una
condicioén en la que el &ngulo del flujo absoluto a la entrada en modo turbina
coincide con el angulo del flujo absoluto a la salida en modo bomba (a,).
Entonces el triAngulo de velocidades a la entrada en modo turbina seria el
correspondiente al modo bomba sin los efectos de la circulacion (ver el
triangulo de velocidades en modo turbina en la parte izquierda de la Fig.
27). Por lo tanto ni el caudal ni la carga tedricos se verian disminuidos,

siendo entonces mayores en modo turbina que en modo bomba.

2 Esto se debe a que la aceleracion de Coriolis que tiene lugar en el sistema de referencia

rotativo (a;, = —2@w A W) presenta direccion radial en turbomagquinas axiales, y por lo tanto

perpendiculares a las superficies de corriente.
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Figura 27. Triangulos de velocidades con circulacion en el rotor de una bomba
centrifuga, en modo turbina (izg.) y en modo bomba (der.). Adaptada de Chapallaz et
al. (1992)

b) En maquinas axiales

A pesar del menor efecto del flujo secundario en bombas axiales, en este
tipo de turbomaquinas se da una reduccion del angulo de salida (5,)
respecto del &ngulo del &labe (ver desviacion en 3.2.2), que hace disminuir
el valor de la carga tedrica entregada por la bomba (y para mantener a, fijo
también debe disminuir el caudal teérico). En modo turbina la desviacién
tiene mucha menor importancia que en modo bomba. Segun Pfleiderer
(1960), la zona de separaciéon en el lado de succion del alabe (debido a
sobre-velocidades), junto con el efecto del espesor finito del alabe, que
traen como consecuencia una disminucién del angulo de salida del flujo
relativo y una disminucion en la carga, solo est4 presente en bombas
axiales y no en turbinas. Por lo tanto Pfleiderer (1960) concluye que en
general no es necesario calcular el efecto del numero finito de alabes en
turbinas axiales.

3.4.2 Efecto de las pérdidas (hidraulicas y volumétricas)
En el modo bomba las pérdidas hidraulicas (mencionadas en 3.2.2) se
restan de la carga teérica (Euler) para obtener la carga real entregada al
fluido, mientras que en el modo turbina dichas pérdidas se suman a la carga
tedrica (Euler) para obtener la carga real extraida del fluido. Por otro lado,
las recirculaciones en la punta de los alabes hacen que el caudal real que

abandona la turbomaquina en modo bomba sea menor que el caudal que

79



efectivamente atraviesa el rotor y al cual se le aporta energia. Mientras
tanto en modo turbina, el caudal real que ingresa a la turboméquina resulta
mayor que el que atraviesa el rotor ya que parte del flujo tiende a circular
por las luces entre el rotor y la carcasa (flujo de by-pass) y no forma parte
del intercambio de energia. En la Fig. 28 se presenta el efecto de las
pérdidas hidraulicas sobre las curvas teodricas, para ambos modos de

funcionamiento.

HT bep oy

-Q QT bep QB bep +Q

Figura 28. Andlisis de las pérdidas hidraulicas en modo turbina (izg.) y modo bomba (der.).
Adaptada de Chapallaz et al. (1992).

Por lo tanto, el caudal util y la diferencia de carga real que experimenta el
fluido, para el punto de méaximo rendimiento en modo turbina, resultan
mayores que los correspondientes al modo bomba. Esto sucede incluso
asumiendo valores teéricos de caudal y carga idénticos (despreciando el

efecto del n° finito de alabes) en modo bomba y modo turbina.

Es de esperar que algunas de las pérdidas de presion mencionadas en

3.3.2 se acentuen si la bomba se encuentra operando como turbina, ya que
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no fue disefiada para ello. Por ejemplo, si los alabes del rotor de la bomba
presentan bordes de fuga afilados, con un bajo &ngulo de incidencia el flujo
se separaria mas facilmente que si el borde fuese redondeado. Es
altamente probable que el flujo a la entrada de la bomba operando como
turbina, sea no uniforme y presente pre-rotacién, sobre todo ante la
presencia del codo para permitir la salida del eje hacia el motor (la corta
distancia entre el codo y la bomba no seria suficiente para permitir que el
flujo se uniformice). Dificilmente el flujo en la seccién de salida sea

puramente axial (existird seguramente una pequefia componente de giro).

3.5 Flujo tridimensional
Como se menciond, el andlisis realizado en 3.1y 3.2, es valido so6lo si se
asume que el flujo es bidimensional. Sin embargo, el flujo real a través del
rotor de una bomba o turbina axial es tridimensional debido a causas
vinculadas a la viscosidad del fluido, pero también se encuentran otras
razones que estarian igualmente presentes aunque se asumiera fluido no

VISCO0SO.

Entre las causas que provocan que el flujo de agua dentro del rotor de una
bomba o turbina axial sea tridimensional, se pueden mencionar las

siguientes (Lakshminarayana, 1996):

e Viscosidad del fluido (y todos sus efectos, algunos de los cuales se
mencionaron en 3.3.2).

e Variacion radial del espesor y la geometria de los alabes (oblicuidad,
inclinacion y torsionado).

e Presencia del cubo y la carcasa, y cambio en el area de pasaje
anular.

e Variacion radial en la carga hidraulica (para disefios “vortice forzado”
y “exponencial’, ver 3.2.1) y por lo tanto en la potencia intercambiada
entre el rotor y el fluido.

e Componente radial de la fuerza de los alabes.
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¢ Recirculacion o flujo de by-pass en la punta de los &labes.

¢ No-uniformidad en la velocidad a la entrada y presencia de alabes
fijos aguas abajo y/o aguas arriba del rotor.

e Flujo secundario provocado por gradientes en la velocidad y presion
a la entrada al rotor, y por la pre-rotacion del flujo.

Debido a la gran complejidad de las condiciones de borde del flujo real en
el rotor de una bomba o turbina axial, es necesario recurrir a métodos
alternativos a la resolucion analitica de las ecuaciones del movimiento y de

la energia.

Una posibilidad es hallar una solucién axisimétrica del flujo aguas arriba y
aguas abajo del rotor (y suficientemente alejado de éste) para predecir la
variacion radial del flujo, para luego resolver, mediante la teoria de cascada,
el flujo entre palas (ver superficies Si1 en Fig. 29). A partir de estos
procedimientos (los cuales pueden aplicarse sélo si se hacen algunas
hipotesis adicionales) se pueden llegar sé6lo a soluciones aproximadas del
flujo real.

Se ha propuesto un método (Vavra, 1960; Lakshminarayana, 1996) en
donde se resuelven de forma acoplada, las ecuaciones que gobiernan el
flujo “promedio™ en distintas superficies (en las que el flujo “promedio” se
supone bidimensional), llegando finalmente a predecir las caracteristicas
del flujo tridimensional. En la Fig. 29 se representa una de las superficies
“‘de pala a pala” (blade to blade) llamadas Si, en las cuales el flujo se
resuelve mediante la teoria de cascada, y una superficie de “cubo a punta
de pala” (hub to tip) llamada S2. El proceso iterativo puede resultar muy
inestable, por lo que actualmente este método es usado de forma
desacoplada (resolviendo de forma independiente las ecuaciones en las

superficies S1y S2), principalmente para el disefio de turbomaquinas. Una

3 Se resuelven las ecuaciones de movimiento, con valores medios de las variables, en superficies
de pala a pala y de cubo a punta de pala (ver Fig. 29).
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revision de los métodos utilizados para resolver estas ecuaciones puede

encontrarse en Laksminarayana (1996).

Fig. 29. Representacion de las superficies “de pala a pala” (S1) y “de cubo a punta
de pala” (Sz).

El método mayormente utilizado en la actualidad (gracias al aumento en las
capacidades computacionales) es el de la resolucibn numérica de las
ecuaciones de continuidad y de Navier-Stokes (CFD, Computational Fluid
Dynamics). Hoy en dia, practicamente todos los disefios de turboméaquinas
se basan o utilizan la técnica de CFD para evaluar el desempefio, antes de
pasar a la etapa de fabricacion. También el uso de CFD esta muy difundido
cuando se desea evaluar el desempefio de una turbomaquina en operacion
(ya construida). Geerts (2006) mencioné varias causas que hacen que el
flujo a través de una turbomaquina axial resulte tridimensional, y presentd
una revisidon de los métodos mas utilizados para resolver dicho flujo.
Realiz6 una comparacion detallada de los resultados obtenidos con CFD y
a partir de ensayos experimentales a una bomba axial. Utiliz6 dos modelos
de turbulencia (Baldwin Lomax y Spallart Almaras), concluyendo que con
el modelo de Spallart-Almaras es con el que se obtuvieron mejores
resultados. Se destaca la importancia de los resultados experimentales
presentados, gracias a la medicion del campo de velocidades dentro del
rotor mediante LDV (Laser Doppler Velocimetry). Estos resultados podrian
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servir para validar otros resultados de simulaciones mediante CFD,
comparando campos de velocidades tal como se presenta en la Fig. 30, 0
comparando curvas caracteristicas como se presenta en la Fig. 31 (ambas
extraidas de Geerts, 2006).
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Figura 30. Comparaciéon de campo de velocidades axiales (izq.) y tangenciales
(der.) obtenidos de mediciones experimentales (arriba) y de CFD (abajo). Extraida
de Geerts (2006)
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Comparing Performance Data:
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Figura 31. Comparacion de curva adimensionada carga-caudal obtenida de
mediciones experimentales (rombos color negro y curva de ajuste) y de CFD con
modelo de Baldwin Lomax (cuadrados color magenta) y Spallart Aimaras (triangulos
color verde). Extraida de Geerts (2006)

La forma mas exacta y precisa de conocer el funcionamiento real de una
turbomaquina, es sin duda la experimentacion en modelos fisicos.
Dependiendo del tipo y tamafio de la turbomaquina, la construccion del
banco de pruebas y los instrumentos de medicion necesarios pueden
representar un costo demasiado elevado. No resulta dificil implementar un
ensayo para determinar las curvas caracteristicas de una turbomaquina.
Pero si se pretende entender caracteristicas del flujo real dentro del rotor y
el origen de las pérdidas de energia mediante ensayos fisicos, los
requerimientos de instrumentacion son mucho mayores. Se debe medir el
campo de velocidades en grillas de puntos ubicados en diferentes zonas

del rotor, por ejemplo mediante técnicas costosas como PIV (Particle Image
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Velocimetry), LDV (Laser Doppler Velocimetry), anemometro de hilo
caliente giratorio u otras, asi como relevar el campo de presiones en las
mismas grillas y sobre las superficies sdlidas (rotor y carcasa). En estos
casos suele ser mucho mas conveniente utilizar la técnica de CFD, aunque
ésta Ultima necesita ser validada, justamente contrastando con resultados

experimentales.
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4 ENSAYOS EN MODELO FiSICO
4.1 Descripcion de la bomba ensayada
Se realizaron ensayos de funcionamiento de una bomba axial operando
como turbina. Dichos ensayos se llevaron a cabo en las instalaciones del
Laboratorio de Hidromecanica de la Facultad de Ingenieria de la
Universidad Nacional de La Plata, Buenos Aires, Argentina. El banco de
ensayos es un banco didactico fabricado por la empresa britanica Armfield
en la década del '60 (banco R-17), pensado originalmente para el estudio

del funcionamiento de bombas axiales y turbinas Kaplan.

En las Figs. 32 y 33 se muestran imagenes de la bomba axial ensayada, la

cual tiene las siguientes caracteristicas:

e Diametro de cubo (esférico en la zona del rotor): 146 mm

e Diametro exterior del rotor: 274 mm

e Largo de palas: 64 mm

¢ N°de palas del rotor: 4

e Angulo de palas del rotor regulable entre 0° y 29° (ver mecanismo
en Fig. 34)

e Camber en seccion al 47% del largo de pala (r = 103 mm): 24.5°

e Largo de cuerda en seccion al 47% del largo de pala: 155 mm

e Longitud axial del difusor de alabes: 140 mm

e N° de palas del difusor: 7

e Angulo de pala de entrada de difusor: 41° (respecto a eje axial)

e Angulo de pala de salida de difusor: 0° (respecto a eje axial)
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Figura 32. Imagen frontal del rotor de la bomba axial ensayada como turbina.

Figura 33. Imagen lateral del rotor de la bomba axial ensayada como turbina.
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Figura 34. Mecanismo de regulacién del angulo de pala.

En la Fig. 35 se muestra un plano de corte longitudinal de la bomba axial,
donde puede observarse el cubo, las palas del rotor, el difusor de &labes,

el eje y parte del codo de 90°.
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Figura 35. Plano de corte de la bomba, obtenido del proveedor (Armfield).
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En la Fig. 36 pueden verse los perfiles del rotor y del difusor en la seccion
m-m (ver Fig. 35) correspondiente al 47% del largo de las palas del rotor.
Tanto en esta figura, como en la Fig. 33, puede observarse que el borde de
fuga del rotor (borde de ataque en modo turbina) es romo (no afilado).
Aungue no es redondeado, se estima que en modo turbina no introduciria
grandes pérdidas de carga si el &ngulo de incidencia se mantiene cerca de
cero. También es de destacar el perfil casi simétrico (respecto a un eje
perpendicular a la cuerda que pase por el baricentro del perfil) de los alabes
del difusor y la redondez de sus bordes. Es de esperar que el difusor cumpla
adecuadamente la funcién de incrementar el momento angular del flujo

absoluto en modo turbina, sin introducir grandes pérdidas.
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Figura 36. Perfiles del rotor y difusor en la seccion m-m (ver Fig. 35), obtenidos del

proveedor (Armfield).

En la Fig. 37 se presentan las curvas caracteristicas (carga-caudal y
rendimiento-caudal) de la bomba axial en modo normal para varios angulos
de pala distintos, a velocidad de rotacion 1450 rpm. Las magnitudes estan
expresadas en el sistema de unidades inglés: carga en pies (ft) y caudal en

pies cubicos por segundo (cfs).
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Figura 37. Curvas caracteristicas de la bomba en modo normal a 1450 rpm, obtenidas

del proveedor (Armfield). Arriba curvas carga-caudal y abajo curvas rendimiento-caudal.

A patrtir de las graficas de la Fig. 37 se deduce que la bomba ensayada
tiene una velocidad especifica en el entorno de Q = 3 (varia poco para los

distintos angulos de pala).
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4.2 Descripcion del banco de ensayos
En las Figs. 38 y 39 se presentan imagenes del banco de ensayos, mientras
que en la Fig. 40 se presenta un croquis del mismo. La cafieria en la
secciones de baja y alta presion de la bomba presenta un didmetro interior
de 264 mm. El tramo recto donde se inserta la placa orificio tiene una
longitud de 4800 mm y un didmetro interior de 350 mm. Antes de la seccion
de baja presion se tiene una chimenea de equilibrio (de 1800 mm de altura
maxima) usado para establecer la carga en la referida seccion. Entre el
tanque pulmén y la seccidn de baja presion se cuenta con un enderezador

de flujo (para que en modo bomba el flujo sea puramente axial a la entrada).

La fotografia de la Fig. 38 fue obtenida antes de las modificaciones
realizadas, y corresponde al formato original del banco de ensayos, donde
puede verse a la derecha la turbina Kaplan que luego fue removida. En la
Fig. 39 puede verse una imagen de las adaptaciones realizadas al banco,
principalmente para instalar una bomba de alimentacion a los efectos de

ensayar la bomba axial como turbina.

Figura 38. Imagen del banco de ensayos antes de las modificaciones.
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Figura 39. Imagen de la bomba de alimentacién en el banco de ensayos.

7

placa orificio
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piezometro equilibrio bomba centrifuga
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Figura 40. Croquis del banco de ensayos.
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La bomba de alimentacion es del tipo centrifuga con rotor de 300 mm de
diametro, acoplada a un motor trifasico de induccion, de potencia y
velocidad de giro nominales 30 HP y 1450 rpm respectivamente. Hay
instalada una valvula esclusa de 200 mm en la impulsion de la bomba. Se
tiene una instalacion de by-pass de 100 mm de diametro para recircular
parte del caudal de la bomba de alimentacion a los efectos de una

regulacion mas precisa del caudal.

La energia absorbida por la bomba axial funcionando como turbina es
convertida en energia mecanica y luego en energia eléctrica mediante un
motor de induccion trifasico funcionando como generador. Dicho motor
tiene doble bobinado, pudiendo girar a velocidades nominales de 1450 rpm
o 980 rpm, entregando una potencia nominal de 30 HP o 20 HP,
respectivamente. La energia eléctrica generada en el motor/generador es

transmitida al tablero de la red eléctrica del laboratorio.
El banco estéa equipado con los siguientes instrumentos de medida:

e PiezOmetro de rama abierta en la seccion de baja presion de la
bomba axial, de rango 0 a 2 m, 1 mm de resolucion. El piezometro
se conecta a 4 tomas ubicadas a 90°, segun norma ISO 9906:2012,
mediante un anillo.

e Transmisor de presion electronico con sensor ceramico, marca
Nuova Fima modelo ST18, instalado en la seccién de alta presion de
la bomba axial. El transmisor tiene un rango 0:1600 mbar, 1 mbar de
resolucion. Se calibré previamente utilizando como patron un
mandémetro Fluke modelo 717 30G de 0 a 1200 mbar, con una
incertidumbre expandida maxima en el rango del instrumento de
0.22 mbar.

e Placa orificio instalada en cafieria de diametro D=350 mm,
construida segun norma ISO 5167:2003, con un orificio de diametro

d=253.5 mm (d/D = 0.7243), espesor de placa de 4.7 mm, espesor
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del orificio de 2.3 mm. Para el ensayo en modo bomba se utilizaron
tomas de presion a 1 Dy % D aguas arriba y aguas abajo de la placa
respectivamente. Para el ensayo en modo turbina se utilizaron tomas
de presion a ¥2 D y ¥ D aguas arriba y aguas abajo de la placa
respectivamente. Se tuvo en cuenta esta diferencia, tal como lo
establece la recomendacion ISO/TR 12767:2007, en el calculo del
coeficiente de descarga y mediante un incremento en la
incertidumbre del valor del mismo.

Termoresistencia Pt100 marca SYAR, para la medicion de la
temperatura del agua, de rango 0 a 250 °C, 0.1 °C de resolucion. La
termoresistencia se conecta a un controlador de temperatura marca
Novus modelo N321 PT100.

Transmisor de presion diferencial capacitivo, marca Rosemount
modelo 3051 CD1, conectado a las tomas de presion de la placa
orificio. El transmisor tiene un rango de 0 a +634 mmH20, 0.01
mmH20 de resolucion en el intervalo 0 a 99.99 mmH20, 0.1 mmH20
en el intervalo 100.0 a 634.0 mmH20. EIl transmisor se calibro
previamente contra un piezémetro de rama abierta.

Balanza de momento para la medicion del par entregado al
motor/generador de la bomba axial. La carcasa del motor esta
suspendida y gira debido al par intercambiado, mediante pesas se
vuelve a la configuracion de equilibrio (ver Fig. 41). Se midieron las
masas de las pesas (entre 0.0778 kg y 5.023 kg) con una balanza
digital.

Tacometro laser de mano, marca Extech modelo 461920. El

tacometro se calibr6 previamente en un laboratorio de calibracion.
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Figura 41. Imagen del motor suspendido y sistema de medicion de par.

4.3 Mediciones realizadas

Para diferentes regulaciones del &ngulo de las palas del rotor (entre 10°y
20°), se procedi6 a relevar varios puntos de funcionamiento de la bomba en
modo bomba, y luego en modo turbina. En ambos casos se utilizé la
configuracion de baja potencia del motor (en la que la velocidad de giro
nominal es de 980 rpm). En cada caso, se realizaron las mediciones
necesarias para obtener los valores de carga, caudal y rendimiento, y
trasladarlos a una unica velocidad de rotacion mediante las leyes de
similitud (Ec. 14, 15y 16), donde Ni, rormaao = 980 rpm Y Nepsqyo Varia para

cada punto de funcionamiento:

Qensayo _ Qinformado (14)

NensayoD3 NinformadoD3

9-Hensayo _ 9-Hinformado (15)

NzensayoDz NzinformadoD2
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Nensayo = Ninformado (16)

Las modificaciones introducidas al banco original para poder ensayar la
bomba en modo turbina, resultaron en un incremento de las pérdidas de
carga propias de la instalacion. Por este motivo se vio muy limitado el
maximo caudal alcanzado en el funcionamiento en modo bomba, siendo en
todos los casos inferior al caudal correspondiente al maximo rendimiento.
Asimismo se observé que no se alcanz6 el caudal correspondiente al
méaximo rendimiento en modo turbina para la mayoria de los angulos de
pala ensayados. Por esto ultimo solo se presentan los resultados de los

ensayos con los dos angulos de pala mas pequerios, 10°y 13°.
4.4 Incertidumbres

Para la estimacion de las incertidumbres de las mediciones se siguieron las
recomendaciones de la GUM (Guide for the expression of Uncertainty in
Measurements). Los valores que se presentan corresponden a
incertidumbres expandidas en un intervalo de confianza del 95%, obtenidas
multiplicando las incertidumbres estandar combinadas por un factor de

cobertura igual a 2.

En la estimacion de la incertidumbre del caudal interviene el calculo del
coeficiente de la placa orificio segun la norma ISO 5167:2003. En los
ensayos de funcionamiento en modo turbina se utilizaron tomas de presion
ubicadas a % D desde la placa orificio aguas arriba y aguas abajo, a
diferencia de lo que exige la norma ISO 5167:2003 (distancias entre toma
y placa de 1 D y %2 D aguas arriba y abajo respectivamente). De acuerdo al
documento ISO/TR 12767:2007, se agreg6 un término de incertidumbre

adicional a la incertidumbre del valor del coeficiente de descarga.

En la Tabla 2 se presentan los valores maximos de las incertidumbres

expandidas para las variables de los ensayos en modo bomba y turbina.
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Variable Maxima incertidumbre | Maxima incertidumbre
exp. modo bomba exp. modo turbina

Caudal (I/s) 4 12

Carga (m) 0.04 0.06

Potencia (kW) 0.04 0.04

Rendimiento (%) 4 8

Tabla 2. Valores maximos de incertidumbre expandida de las variables de ensayo.

4.5 Resultados y discusion

En la Figs. 42 y 43 se presentan las curvas carga-caudal y rendimiento-

caudal en modo bomba, a una velocidad de rotacion de 980 rpm para

angulos de pala de 10° y 13° respectivamente. En cada figura, se

graficaron los valores obtenidos de los ensayos junto con los valores

obtenidos del proveedor de la bomba (Fig. 37). Por claridad no se

incluyeron en las gréaficas las bandas de incertidumbre de los valores.
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Figura 42. Curvas caracteristicas en modo bomba: dngulo de pala 10°, N=980 rpm.
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Curvas caracteristicas Bomba - 980 rpm - =13°
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Figura 43. Curvas caracteristicas en modo bomba: angulo de pala 13°, N=980 rpm.
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Se destaca por un lado, que el caudal maximo ensayado resultd muy
inferior al caudal correspondiente al méximo rendimiento, obtenido de la
curva del fabricante. Esta situacion se podria mejorar si se redujeran las
pérdidas de carga del banco de ensayos 0 si se instalara una bomba
adicional que trabajara en serie con la bomba ensayada, pero no se tuvo la
posibilidad de realizar las modificaciones necesarias.

Por otro lado, si bien las curvas de los ensayos no se superponen con las
curvas obtenidas del proveedor, se aprecia que hay cierto paralelismo entre
ellas. Es notorio que el estado de la bomba no se corresponde al de una
maquina recientemente fabricada e instalada. El rotor de la bomba es de
bronce y no presenta imperfecciones significativas, pero el difusor de
alabes es de fundicion y se pudo apreciar el mal estado de la superficie que
autoriza a suponer que introduce pérdidas de carga importantes. Se
informé que los cojinetes que soportan los esfuerzos del eje de la bomba
no han tenido mantenimiento en varios afios (ademas se desconocia el
estado de la lubricacién). Se pudo apreciar a simple vista un incremento de
algunas décimas de milimetros en las luces entre el rotor y la carcasa de
acrilico (por desgaste de ésta). Esto ultimo aumenta el caudal recirculado
(disminuyendo el rendimiento volumétrico) e introduce pérdidas de carga

adicionales debido a flujos secundarios y vortices.

No se encontraron muchas referencias bibliograficas sobre la modificacion
de las curvas caracteristicas de bombas luego de varios afios de uso,
debido principalmente al desgaste. Bunn (2009) presenté para dos bombas
centrifugas, una comparacion entre las curvas caracteristicas de origen y
las obtenidas luego de varios afios (9 y 21 afios después). Las curvas
carga-caudal luego de afos de uso resultaron aproximadamente paralelas
a las de origen, y con una separacion de unos 10 metros de carga (mayores
cargas en la curva de origen). Las curvas rendimiento-caudal también
resultaron ser paralelas entre si para caudales mayores al 70% del caudal

de maximo rendimiento (a caudales menores las curvas se van acercando
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hasta llegar al valor de rendimiento nulo a caudal nulo). El descenso en el
méaximo rendimiento resulté ser de 13% y 25% para ambas bombas. Segun
Gulich (2010) el incremento de las luces de bombas con rotor abierto o
semi-abierto, provoca un descenso en la carga, en la potencia consumida
y en el rendimiento. Ademas el punto de maximo rendimiento se desplaza
hacia valores de menor caudal a medida que se incrementan las luces.
Segun Pfleiderer (1960) se puede estimar de forma aproximada el efecto
de las luces sobre los valores de carga, caudal y rendimiento segun la Ec.

17 (vélida para rotores radiales, semi-axiales y axiales):

Donde para rotores axiales, s es la luz entre las palas y la envolvente y b>
es el largo de pala a la salida. Para la bomba ensayada: s=2 mm
originalmente y se estima un incremento de 1 mm, b>=64 mm, por lo que
se estima una disminucion del 2% en los valores de carga, caudal y

rendimiento, respecto a los valores originales.

Observando las Figs. 42 y 43 se puede deducir que se dio un incremento
en el caudal recirculado, mas significativo para los valores mas bajos de
caudal. Estos puntos corresponden a valores altos de carga, lo que significa
una diferencia de presion mayor entre ambos lados del rotor, que facilita la
recirculacion. Es de esperar que en los puntos de funcionamiento de
caudales elevados, que corresponden a cargas bajas (con diferencias de
presion bajas) el caudal recirculado sea poco significativo. Si la luz entre
las palas del rotor y la carcasa es significativa como en este caso, entonces
el caudal a través de la luz se asemeja al caudal a través de un orificio.
Entonces el caudal resulta proporcional a la raiz cuadrada de la diferencia
de presion entre ambos lados del orificio (luz), o de forma aproximada la
carga entregada por la bomba en punta de pala. Si bien no se puede
asegurar que la carga en punta de pala sea representativa de la carga

entregada por el rotor (la geometria no corresponde con un disefio tipo
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vortice libre), se utiliza este ultimo valor a los efectos de estimar las
recirculaciones. El caudal de la curva de fabrica corregido a las condiciones

del ensayo se estimaria utilizando la Ec. 18.

Qcorregido = Qfébrica - kQ \/ﬁ (18)

Por otro lado las pérdidas hidraulicas por friccibn podrian haberse
incrementado, por lo que la carga de la curva de fabrica en las condiciones

del ensayo se estimaria utilizando la Ec. 19.
— 2
Hcorregido - Hfébrica - kH Q (19)

Se supone que las pérdidas mecanicas aumentaron de forma constante
para todos los puntos de funcionamiento. El par mecéanico de la curva de
fabrica corregido a las condiciones del ensayo se estimaria utilizando la Ec.
20.

Mcorregido = Mfébrica + kym (20)

Por altimo se puede escribir una relacién entre los valores de rendimiento
en las condiciones de fabrica y en las condiciones del ensayo (despejando
e igualando la velocidad de rotacion). La misma se presenta en la Ec. 21.

_ Qcorregido Hcorregido Mysprica 21
ncorregido - “!lfabrica (21)

Qfébrica Hfébrica Mcorregido

Se ajustaron los valores de las constantes k, (= 0.0065 l/s/ml/z),

ky(=0)y ky(=6 Nm) con el fin de minimizar el error cuadratico medio
(ECM) de los ajustes a los valores de carga y rendimiento, para las curvas
caracteristicas correspondientes a los angulos 10°, 13°y 15°. El ECM de
los valores de carga resulta igual a 0.03m, 0.04m y 0.03m respectivamente,
mientras que el ECM de los valores de rendimiento resulta igual a 0.3%,
0.7% y 0.7% respectivamente. Se hace notar que el mejor ajuste se logré
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sin considerar un incremento en las pérdidas hidraulicas, lo cual resulta

coherente con la observacion del estado de las superficies del rotor.

Es usual representar el funcionamiento de una bomba utilizando las formas

adimensionadas de carga (my) y caudal (), definidas en las Ecs. 22y 23

respectivamente.
gH
Ty = N2DZ (22)
_Q
o = m (23)

En las Figs. 44 y 45 se presentan las curvas adimensionadas carga-caudal
y rendimiento-caudal para el angulo de pala 10°. En las Figs. 46 y 47 se
presentan las mismas curvas para un angulo de pala de 13°. En cada figura
se presentan las curvas de fabrica, los valores del ensayo y las curvas de

fabrica ajustadas a las condiciones actuales de la bomba.
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Figura 44. Curvas adimensionadas carga-caudal en modo bomba con angulo de pala 10°. Curva continua: valores de

fabrica; curva punteada: valores del proveedor ajustados al estado actual; circulos: valores de ensayo.

107



0.70

;0.65

0.60

0.55

0.50

0.45

0.40

0.35

0.30

0.25

0.20 +=

0.010

0.015

0.020

0.025

0.030

0.035

TTq

0.040

Figura 45. Curvas adimensionadas rendimiento-caudal en modo bomba con angulo de pala 10°. Curva continua: valores

de fabrica; curva punteada: valores del proveedor ajustados al estado actual; circulos: valores de ensayo.
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Figura 46. Curvas adimensionadas carga-caudal en modo bomba con angulo de pala 13°. Curva continua: valores de

fabrica; curva punteada: valores del proveedor ajustados al estado actual; circulos: valores de ensayo.
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Figura 47. Curvas adimensionadas rendimiento-caudal en modo bomba con angulo de pala 13°. Curva continua: valores

de fabrica; curva punteada: valores del proveedor ajustados al estado actual; circulos: valores de ensayo.
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A partir de las gréficas anteriores pueden inferirse los valores de
rendimiento maximo y de caudal y carga adimensionados correspondientes
a dicho punto de funcionamiento. Estos valores se presentan en la Tabla 3.
Es de destacar que a las incertidumbres calculadas en 4.4 se les deberia
sumar la incertidumbre por el ajuste realizado (lo cual no fue realizado por
lo complejo de su estimacion). En la tabla 4 se presentan los valores no

adimensionados.

Angulo de pala
© T T Hmax (%)
10 0.031 +£0.003 | 0.0259 + 0.0006 45+ 4
13 0.039 £ 0.003 | 0.0296 + 0.0006 53+4

Tabla 3. Valores adimensionados en el punto de méximo rendimiento en modo bomba.

Angulo de pala
© Q (I/s) H (m) Hmax (%)
10 66 +4 2.05+0.04 45+ 4
13 82+4 2.39 £0.04 53+4

Tabla 4. Valores no adimensionados en el punto de méaximo rendimiento en modo

bomba.

En el analisis dimensional del funcionamiento de una turbina es comun
definir variables adimensionadas distintas de las utilizadas en el analisis de
una bomba. Sin embargo, a los efectos de poder comparar entre ambos
modos de funcionamiento, fueron utilizados las mismas formas
adimensionadas para turbinas, tal como se definieron para bombas en las
Ecs. 22y 23.

En la Figs. 48 y 49 se presentan las curvas adimensionadas carga-caudal

en modo turbina para angulo de pala 10°. En las Figs. 50 y 51 se presentan
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las mismas curvas para un angulo de pala de 13°. En cada figura, se
graficaron los valores obtenidos de los ensayos junto con la curva

polinbmica que mejor ajusta por minimos cuadrados los valores ensayados.
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Figura 48. Curva adimensionada carga-caudal en modo turbina con angulo de pala 10°. Circulos: valores de ensayo; curva

continua: ajuste polinémico a los valores de ensayo.
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Figura 49. Curva adimensionada rendimiento-caudal en modo turbina con angulo de pala 10°. Circulos: valores de

ensayo; curva continua: ajuste polinémico a los valores de ensayo.
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Figura 50. Curva adimensionada carga-caudal en modo turbina con angulo de pala 13°. Circulos: valores de ensayo; curva

continua: ajuste polinémico a los valores de ensayo.
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Figura 51. Curva adimensionada rendimiento-caudal en modo turbina con angulo de pala 13°. Circulos: valores de

ensayo; curva continua: ajuste polinémico a los valores de ensayo.
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Los resultados del ensayo en modo turbina con angulo de pala 13°
presentaron gran dispersion, ademas de no haberse alcanzado el caudal
de maximo rendimiento, por lo tanto no seran considerados. En el ensayo
de funcionamiento con el angulo de pala en 10°, los valores presentan poca
dispersion. La tendencia de la curva de rendimiento-caudal para 10°
permite estimar que se alcanzo6 el caudal de maximo rendimiento. En la
tabla 5 se presentan los valores adimensionados del punto de maximo
rendimiento como turbina para angulo de pala 10°. En la tabla 6 se

presentan los valores no adimensionados.

Ttq

Ty

77méx (%)

0.054 £ 0.004

0.0690 + 0.0007

696

Tabla 5. Valores adimensionados en el punto de maximo rendimiento en modo turbina.

Q (Is)

H (m)

1méx (%0)

114 +£8

5.57 £ 0.06

696

Tabla 6. Valores no adimensionados en el punto de maximo rendimiento en modo turbina

Las relaciones entre los valores de maximo rendimiento en modo turbina y

en modo bomba, para un angulo de pala de 10°, serian:

T Vs
q= Qr h= Hr 77_T
T[QB nHB B
1.74+£0.3 2.59+£0.8 1.53+0.25

Tabla 7. Coeficientes entre caracteristicas de funcionamiento en modo turbina 'y en

modo bomba.

Los valores de estos coeficientes se encuentran dentro del rango de
variacion observado en las referencias (resumidos en la Tabla 1), aunque
llama la atencion lo elevado del coeficiente del rendimiento. De hecho es

de esperar que el maximo rendimiento como turbina resulte algo menor que
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el maximo rendimiento como bomba, en el caso de bombas axiales
(Gllich, 2010). Este elevado coeficiente puede deberse a la estimacion del
rendimiento maximo como bomba (recordar que no se llegé a ensayar al
caudal correspondiente), el cual resultdé muy inferior al presentado por el
fabricante. La utilizacion de los coeficientes del ultimo método de prediccion
mencionado en la Tabla 1 correspondiente a bombas tipo turbina de
velocidad especifica elevada (Alatorre-Frenk, 1994), dan como resultado
un rendimiento maximo como turbina del 59% (también mayor que el
rendimiento maximo como bomba). En este método de prediccién, tiene
mucha influencia el bajo rendimiento méaximo como bomba. Para
rendimientos en modo bomba menores al 77%, el rendimiento predicho en
modo turbina resulta mayor. A medida que aumenta el rendimiento como
bomba, el rendimiento como turbina que predice el método es cada vez

menor.
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CONCLUSIONES
Se realiz6 un relevamiento de las investigaciones sobre el funcionamiento
de bombas como turbinas, especificamente el caso de bombas de flujo
axial, ya que seria el tipo de bomba a usar en la mayoria de los
aprovechamientos hidroeléctricos en Uruguay. Todas las referencias
destacan la posibilidad de bajar los costos de un aprovechamiento
hidroeléctrico, mediante la utilizacion de bombas en lugar de turbinas
convencionales. Asimismo se menciona que el maximo valor de
rendimiento encontrado en el funcionamiento como turbina, resulta similar
al correspondiente al funcionamiento normal como bomba, aunque
razonablemente algo inferior al de wuna turbina convencional de

caracteristicas similares.

Mediante un andlisis tedrico considerando un flujo bidimensional (teoria de
cascada), se dedujo que el funcionamiento en modo turbina de una bomba
axial es posible y las pérdidas de energia pueden reducirse si se presentan
determinadas condiciones de disefio y operacion. En particular es
importante la presencia de alabes difusores de la bomba para que en modo
turbina aporten al flujo un momento angular a la entrada del rotor. También
seria aconsejable que el borde de fuga de las palas del rotor de la bomba
sea redondeado, para que en modo turbina se pueda operar en un amplio
rango de caudales (y por lo tanto distintos angulos de incidencia) sin
aumentar  considerablemente las pérdidas de energia por
desprendimientos.

El ensayo realizado a una bomba axial se vio limitado en el rango de
caudales debido a las pérdidas de carga de la instalacion. Sin embargo se
pudo observar para cierto angulo de pala, que la bomba ensayada puede
operar como turbina con rendimientos mayores a los observados en el
modo normal. Las relaciones entre los valores de carga y caudal

correspondientes al maximo rendimiento como turbina y como bomba
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resultaron similares a los presentados en las diversas referencias

bibliograficas.

LINEAS FUTURAS DE INVESTIGACION
Si bien se logr6 un avance significativo en la comprension del
funcionamiento de bombas axiales como turbinas, quedan varias
interrogantes por responder. A continuacion se mencionan algunas
acciones que podrian encaminarse para obtener mas y mejores

conclusiones.

Si bien se realizaron ensayos en laboratorio que arrojaron resultados
interesantes, no se logré abarcar todo el intervalo de caudales de
funcionamiento de la bomba. Se podria pensar en realizar algunas
modificaciones a la instalacion hidraulica, de modo de disminuir las
pérdidas de carga, y poder asi alcanzar los caudales correspondientes a
los puntos de maximo rendimiento y mayores. Podria ser Gtil también, en el
ensayo en modo turbina, disponer de una bomba auxiliar de mayor
capacidad que pueda hacer circular mayores caudales. En futuros ensayos
en laboratorio, seria importante tener la posibilidad de incluir ensayos de
cavitacion (los cuales no fueron realizados debido a limitaciones propias de
la instalacion de ensayo utilizada). Conocer el comportamiento respecto a
los valores de o, (sigma de Thoma) en modo turbina es esencial, como
complemento de las curvas de salto y rendimiento en funcién del caudal,
para limitar el intervalo de funcionamiento Gtil. Se destaca que en los
ensayos de funcionamiento realizados (en modo bomba y turbina) se operé

la bomba en condiciones de no cavitacion.

Las posibilidades de realizar ensayos de funcionamiento en modelos fisicos
no se agotan en los laboratorios. Se podria instalar una bomba axial para
funcionar como turbina en una instalacion preexistente. Al efecto podria
utilizarse un embalse destinado al riego por gravedad; todos ellos cuentan

con un conducto que atraviesa la presa a cuya salida puede instalarse una
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bomba operando como turbina. Puede utilizarse alguna bomba en desuso
previa verificacion de su estado de conservacion y realizacion de

eventuales adaptaciones.

Desde el comienzo de los trabajos de esta tesis, se intentd obtener
resultados mediante simulaciones numéricas (CFD) que pudieran ser
comparados con los resultados experimentales. Se decidi6 utilizar el cdédigo
de CFD denominado caffa3d.MB, desarrollado en los ultimos afios por
docentes del Instituto de Mecénica de los Fluidos e Ingenieria Ambiental.
El codigo libre caffa3d.MB (disponible en
http://www.fing.edu.uy/imfia/caffa3d.MB/) es una implementacion del
método implicito de volimenes finitos en Fortran 90, para resolver las
ecuaciones de Navier-Stokes tridimensionales de un flujo incompresible en
geometrias complejas. Fue desarrollado a partir del cédigo en dos
dimensiones denominado caffa por sus siglas en inglés (Computer Aideed
Fluid-Flow Analysis) desarrollado por Peric (Lilek et al., 1997). Puede verse
una descripcion de las capacidades de simulacion del cédigo en Mendina
et al. (2014). Se model6 geométricamente el rotor de una bomba axial tipica
y se realizaron simulaciones, incorporando al codigo las modificaciones
necesarias para resolver el flujo en un sistema de referencia rotatorio. La
generacion de la malla fue realizada por fuera del codigo, utilizando Matlab.
Se desarroll6 un procedimiento para generar mallas considerando distintas
geometrias de rotor (perfil NACA de 4 digitos, diametros, largos de cuerda
y angulos de pala) asi como distintos refinamientos de malla. Se realizaron
pruebas con el rotor en reposo (sin girar) para verificar las caracteristicas
de la malla, obteniéndose buenos resultados en un amplio rango de
nameros de Reynolds. El cddigo no se habia utilizado hasta ahora para
resolver problemas de turbomaquinas, ni tampoco se habian resuelto
problemas en sistemas de referencia rotatorios. Los resultados
preliminares soélo resultaron cualitativamente satisfactorios para bajos

nameros de Reynolds, por lo que se decidio no incluirlos en la tesis. Seria
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interesante, que paralelamente al trabajo a realizar en el codigo
caffa3d.MB, se lograra interiorizarse en el uso de otros codigos de CFD
como el OpenFOAM (ampliamente difundido y utilizado en todo el mundo,
y ademas de cddigo abierto y acceso libre) u otros que tengan experiencia
probada en la resolucién de flujo en turbomaquinas (en este tema abundan
los codigos comerciales, dentro de los cuales se prioriza el cédigo
Turbomachinery CFD de la empresa checa CFD Support, ya que esta
basado en OpenFOAM).
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