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1.1 CIRCUITOS CERRADOS DE RECIRCULACION

Las bombas son dispositivos mecanicos empleados
para el transporte de liquidos por las redes de tuberias.
Este documento se centra en las bombas empleadas en
circuitos cerrados de instalaciones de calefaccion, aire
acondicionado, energia solar y agua caliente sanitaria.

Eltransporte del fluido en estas instalaciones se realiza
con el objeto de transportar energia entre los distintos

Parte |I: Bombas

Introduccion

elementos de la instalacién. Se trata de aplicaciones
donde lo que se pretende es transportar energia y no
transportar agua (como ocurre en instalaciones de
abastecimiento de agua).

En circuitos de recirculacion, la energia de bombeo se
emplea (inicamente para vencer pérdidas hidraulicas. El
correcto disefio de los circuitos, asi como la seleccién
de labomba mas adecuada, afecta de forma muy impor-
tante al consumo energético.

Ejemplo 1.1: Calcular el caudal de agua que debe impulsar la bomba de la instalacién de calefaccion doméstica de la

figura.
T=75°C P=3kW P=4kW P=3kW E P=2kw
T=60°C
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Del calculo de cargas en cada habitacion se obtiene la
potencia a disipar por cada radiador y, por tanto, el di-
mensionado de los radiadores. La potencia de la caldera
sera la suma de la potencia de los radiadores (24 kW).

Si empleamos como criterio de disefio un salto de tem-
peraturas del fluido de 15 °C, el caudal que debe pasar
por cada elemento sera:

P=mc, AT
Caudal a circular por cada radiador:

2 kW = mkg/s-4,18 kJ/kg °C-15 °C => m = 0,032 kg/s,
Q=0,0321/s=115l/h

3 kW = mkg/s-4,18 kJ/kg °C-15 °C => m = 0,048 kg/s,
Q=0,0481/s=1721/h

4 kW = mkg/s-4,18 kJ/kg °C-15 °C = m = 0,064 kg/s,
Q=0,0641/s=2301/h

Caudal a circular por la caldera:

24 kW = mkg/s-4,18 k)/kg °C-15 °C => m = 0,383 kg/s,
Q=0,3831/s=1.3781/h

La bomba debe impulsar por tanto un caudal de 1.378 l/h.
¢Cuénta energia es necesaria para transportar ese caudal?

Si no existieran pérdidas: cero. Evidentemente exis-
ten pérdidas energéticas por friccion del fluido en los
tubos y por pérdidas de presién en los accesorios, en
los radiadores y en la caldera, ademas de las pérdidas
propias de la bomba.

Las bombas objeto de este trabajo son maquinas ro-
todindmicas o turbomdaquinas, las cuales tienen dos
partes principales: la parte mévil o rodete, y la parte fija
o estator. La Figura 1.1 muestra de forma esquematica
las partes de una bomba centrifuga.

A continuacién se describen las caracteristicas mas
destacables de los elementos principales de las bom-
bas centrifugas:

Rodete. El rodete o impulsor es el elemento principal de
las turbomaquinas. Su disefio se realiza de forma que
para el punto nominal de funcionamiento, el flujo circule

Carcasa

Fig. 1.1: Elementos principales de las bombas

por los canales formados por los alabes sin choques y
optimizando al maximo el momento cinético del flujo a
la salida. Las bombas centrifugas suelen tener entre 5
y 9 alabes. Cuantos mas alabes se forman mas canales,
y el flujo es mejor conducido por los mismos toman-
do mejor la componente de velocidad deseada. Por el
contrario, los alabes disminuyen la seccién de paso y
forman mas superficies donde existira friccion.



Voluta. Se trata de un canal de seccién creciente que ro-
dea al rodete, recogiendo el fluido que sale del mismo.
La mision de la voluta es la de reducir la energia cinética
del flujo de forma ideal (sin pérdidas) de forma que esta
energia pase a presion estatica.

En circuitos cerrados se emplean generalmente bombas
rotodinamicas accionadas mediante un motor eléctrico.
Las bombas absorben energia eléctrica de la red y pro-
porcionan energia al fluido.

El motor eléctrico mueve el rodete a su velocidad de giro
comunicandole su potencia. El rodete esta provisto de
alabes que forman unos canales de forma que producen
a la salida del flujo una velocidad en direccién tangen-
cialelevada. Se produce un cambio de momento cinético
del flujo entre la entrada y la salida del rotor, debido a
una transmisién de par rodete-fluido y por tanto a un
intercambio de energia rodete-fluido.

La Figura 1.2 muestra las componentes de la velocidad
delflujo a la entraday a la salida de la bomba. El disefo
se suele realizar de forma que a la entrada el flujo tenga
direccién radial. El momento cinético o par del flujo a la
entrada es, por tanto, nulo.

Sin embargo, a la salida el flujo presenta una compo-
nente de velocidad tangencial importante provocada
por el rodete. A la salida del rodete, la velocidad de
arrastre es muy superior a la velocidad relativa. Des-
preciando la velocidad relativa frente a la velocidad de
arrastre, se puede suponer que tanto la velocidad ab-
soluta como su componente rotacional son similares
a la velocidad de arrastre. El par del flujo sobre eje es
por tanto:

M =RV, =RV, = R*Q
y la energia especifica:
w,,, = RQV,,. . = RQV,, = R*()*

esp abs,r arr

Expresion que proporciona la energia especifica maxi-
ma que el rodete de didametro R de una bomba giraa Q)
puede suministrar al fluido.

A la salida del rodete la velocidad del flujo es muy
elevada (unos 15 m/s para la bomba del Ejemplo 1.2),
mientras que la velocidad del flujo a la salida de la bom-
ba es muy inferior (del orden de 1 m/s). En la voluta se
recoge el flujo al tiempo que se reduce la velocidad del
flujo y la presion aumenta.

Carcasa X
Salida

Vv,

u,

Rodete

w: Velocidad relativa
u: Velocidad de arrastre
v: Velocidad absoluta

Rodete

Fig. 1.2: Principio de funcionamiento de las bombas rotodinamicas

La voluta de la bomba esta disefiada para conseguir la
mayor conversion de la energia cinética del fluido en
energia en forma de presiones, bien mediante un in-
cremento uniforme de su seccion de paso o mediante



alabes difusores. Si la velocidad se reduce de forma
ideal, sin turbulencias ni pérdidas, puede aplicarse la
ecuacion del flujo ideal entre la salida del rodete (2) y la
salida de la bomba (3):

_1 2 2
p3 - P2 _5P(Vz _V3)

Al reducirse la velocidad en la voluta, aumenta la pre-
sién proporcionada por la bomba.

Ejemplo 1.2: En una bomba que gira a 3.000 rpm, y tie-
ne un rodete de 100 mm de diametro, calcular de forma
aproximada su par maximo y su potencia especifica.

Se supone que el flujo a la entrada es completamente
radial y que la componente rotacional de la velocidad
absoluta es similar a la velocidad de arrastre.

La velocidad de arrastre viene dada por:
V,. =~ RQ = 0,05(3.000- 2 m)/60 =15,71m/s

El par que el rodete proporciona al fluido es:

, 3.000-2-m

M = R*Q) = 0,05 %o

= 0,785 m?/s

y la energia especifica:
W, = R*()* = 246,7 m*/s®

En bombas, es habitual emplear el término de altura ma-
nométrica H,, en lugar de energia especifica. La relacion
entre ambos términos es la aceleracién de la gravedad

gH, = W,,; H, = 246,7/9,81 = 25,15 m c.a.

Ejemplo 1.3: En una bomba que gira a 3.000 rpm, la ve-
locidad del flujo a la salida del rodete puede ser de unos
15,7 m/s, mientras que la velocidad del flujo a la salida
de la voluta es de 1 m/s. La recuperacion de presion es-
tatica que supone la reduccion de la velocidad de 15,7 a
1m/sesde:

p,—p.= % pv;—v)= —1 1.000(15,7°-1")=122.700 Pa (12,51 mc.a.)

Se observa que la energia aportada por la bomba se
convierte principalmente en aumento de presiones. Del
incremento de presién producido por la bomba (aprox.
25,15 m c.a.) la mitad (12,51 m c.a.) se produce en la vo-
lutay la otra mitad en el rodete.

La experiencia practica ha llevado a la existencia de
distintos tipos de bombas disefiadas especificamen-
te para aplicaciones concretas. De hecho, la mayoria
de fabricantes siguen esta clasificacion. En cuanto a
aplicaciones para sistemas de aire acondicionado, cale-
faccion, ACS y energia solar, las bombas generalmente
empleadas, ordenadas de menor a mayor potencia son:

Bombas circuladoras. Bombas centrifugas sencillas,
muy silenciosas, disefiadas para la recirculaciéon de
agua fria o caliente en los sistemas de climatizacion y
agua caliente sanitaria. Se trata de bombas de rotor hi-
medo donde el propio liquido refrigera el motor.

Bombas compactas o monobloc. Conjunto compacto con
eje (nico motor-bomba, adecuados para bajas y medias
potencias y funcionamiento en continuo. Aplicaciones in-
dustriales para bombeo de aguas limpias y no agresivas:
equipos de presion, aire acondicionado y calefaccion,
sistemas de riego y equipos contra incendios.

Bombas de bancada u horizontales. Bombas de medias-
altas potencias donde la conexién al motor se realiza
mediante poleas o mediante acoplamiento elastico que
no precisa de alineamientos precisos. El acoplamiento
indirecto mediante correas y poleas facilita la extraccién
del rodete. En el caso de acoplamiento directo debe ins-
talarse un espaciador para permitir acceder al rodete sin
mover el motor eléctrico. Se emplean en industrias, riego,
construccion, grandes instalaciones de calefaccion y aire
acondicionado, municipios, equipos contra-incendios, etc.

Habitualmenteseempleaestaclasificacionparalasbom-
bas empleadas en circuitos cerrados de recirculacion:

Bombas de rotor hiimedo. Se trata de las bombas circu-
ladoras mencionadas anteriormente. Caracteristicas:

e Bajas potencias. Generalmente inferiores a 1 kW
aunque hay modelos de hasta 3 kW.

¢ Bajas presiones. Generalmente inferiores a 15 m c.a.

e Silenciosas. El motor se refrigera con el fluido re-
circulado, no existiendo ventilador.

e Practicamente sin mantenimiento.

e Deben montarse siempre con el eje en posicion
horizontal.



a) Bomba circuladora

.—‘='—|\©l @

b) Bomba compacta horizontal - inline

Too]

H

¢) Bomba horizontal

Fig. 1.3: Tipos de bombas empleadas en circuitos cerrados

¢ Bajo rendimiento. El rendimiento de estas bom-
bas suele ser muy bajo. El rendimiento se puede
mejorar en el caso de emplear motores de iman
permanente.

e Tres curvas caracteristicas. Las bombas se suminis-
tran con tres velocidades de giro distintas siendo
muy sencillo el cambio de velocidad y por tanto de
curva caracteristica.

¢ Habitual en instalaciones de calefaccion, agua ca-
liente sanitaria y energia solar.

Bombas de rotor seco. Se trata de las bombas mono-
bloc, inline y horizontales mencionadas anteriormente.
Caracteristicas:

e Altas potencias. Disponibles en potencias entre
0,25y 40 kW.

¢ Ruidosas. El motor eléctrico y el ventilador produ-
cen ruido.

¢ Mantenimiento del cierre mecanico (cambio cada
3-4 afos).

e Resistentes a las impurezas que contiene el liqui-
do y a la formacion de cal.

e Alto rendimiento. Debe considerarse que el ren-
dimiento se suele proporcionar respecto a la
potencia en el eje. Para el rendimiento global de-
bera tenerse en consideracién el rendimiento del
motor eléctrico.

¢ Habitual en instalaciones de climatizacion y gran-
des instalaciones de calefaccion.






Una vez introducidas las bombas como sistemas meca-
nicos que transforman la energia mecénica procedente
del motor eléctrico en energia del fluido, en esta seccién
se aborda el balance energético en la bomba.

El balance energético se realiza estableciendo la ecuacion
de conservacion de la energia en un volumen de control
formado por la maquina. Se hara la hipétesis de flujo es-
tacionario e ideal, afiadiendo los términos de pérdidas.

En esta seccion se respondera a las siguientes preguntas:

¢A qué se destina la energia de la bomba? y

éDonde va finalmente la energia?

Energia mecanica del flujo

La energia mecanica del flujo de un punto p se presenta
en tres modos:

* Energia de presion: e, =p,/p
* Energia potencial: e,=gz,
* Energia cinética: e =v:/2

La energia mecanica especifica del flujo en un punto p
viene dada por:

2

o, =—"t+gz + 2
esp P 82, 2

o

[m*/s7]
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La energia por unidad de tiempo (potencia) del flujo en
un punto p viene dada por:

Pf = rh(")esp [W]

Otra expresion de la energia mecanica empleada habi-
tualmente es:

[mc.a.]

Donde H, se denomina “altura del punto p” y esta rela-
cionada con la energia especifica: gH, = o ,,. La energia
por unidad de tiempo (potencia) del flujo en un punto p
viene dada por:

P.=pgQH, [W]
Siendo:

p, la densidad; para agua y mezclas de aguay propilen-
glicol p = 1.000 kg/m?

g, la gravedad; en el Sistema Internacional g = 9,81 m/s?

Q, el caudal; en el Sistema Internacional las unidades
son m?/s

H,, la altura manométrica en el punto; en metros de co-
lumna de agua m c.a.

Ejemplo 2.1: Determinar la energia mecanica de un flu-
jo de 2.000 |/h que circula por una tuberia de 20 mm de
didametro interior, presion: 2 atmy altura: 12 m.



En primer lugar, pasaremos el caudal a unidades del S.1.:

2.000

Q= 3.600:1.000

=5,5:10" m’/s

La velocidad del flujo viene dada por:

v=2._ 2/3.600

= 1,77 m/s
A 1-0,02°/4

donde Q es el caudal en m?/s y A la seccion transversal
del tubo en m?.

La energia mecénica del flujo en m c.a. viene dada por:

_ 2+101.300
1.000-9,81

2
+12 + L77 _ 32,8 mc.a.

P 2.9,81

La energia por unidad del tiempo del flujo:

P=p gQ H,=1.000-9,81:5,5-107-32,8 =178,8 W

Flujo ideal en una instalacion

La hipétesis de flujo ideal consiste en despreciar el
efecto de la influencia de la viscosidad en el flujo. En el
estudio de instalaciones hidraulicas se considera que
el flujo es estacionario y uniforme en la pared, donde
la trayectoria de una particula de fluido coincide con la
linea de corriente.

En un flujo ideal no existe rozamiento ni por tanto trans-
formacion de la energia mecanica del flujo en energia
térmica. En el caso del flujo en un tubo, la energia meca-
nica del flujo entre dos puntos se conserva, resultando:

2 2

V, "
p1+Z+—1=p2+Z+2

H = 1 2
" pg 28 pg 2g

Se trata de una ecuacién de conservacion de la energia
donde dnicamente se producen intercambio de energia
mecanica: la energia mecénica del flujo H; se conserva.
En el transito de una particula de un punto 1 a un punto
2 de una linea de corriente, la energia asociada al flui-
do se transforma de una clase a otra, pero se mantiene
constante.

Ejemplo 2.2: En un flujo de 2.000 |/h que circula por una
tuberia de 20 mm de didmetro interior, se mide en el punto
1 una presion de 2 atm. Determinar la presion en el punto
2 despreciando las pérdidas en la tuberia (flujo ideal). El
punto 1 estad a 2 metros de altura y el punto 2 estd a 12
metros de altura.

12

En este caso, la velocidad del flujo se mantiene
constante (v=1,77 m/s), produciéndose una transfor-
macién de energia de presién en energia potencial:

2 2

H,= P, +z1+\/—f=&+zz+v—f = £+21 =&+z2
Pg 28 p§g 28 pg pPg
2:101. p
01.300 +2= P +12 => p, =104.500 Pa

1.000-9,81 B 1.000-9,81

Se observa que en el punto 1 la presion es de 20,65 m
c.a. (202.600 Pa) y en el punto 2 la presion es de 10,65
m c.a. (104.500 Pa), légicamente 10 m c.a. menos.

Flujo real en una instalacion

En el flujo real se producen pérdidas en la instala-
cion, tanto por friccién del fluido como por los tubos
o por pérdidas en accesorios. En ese caso, se sigue
la formulacion de flujo ideal, afiadiendo un térmi-
no de pérdidas. Aunque no aparece en la ecuacion,
cabe decir que las pérdidas produciran un incremento
de la energia interna del fluido. Este calentamiento
del fluido es muy reducido y no se suele tener en
consideracion.

Hi,=H, +H,

2 V2
£+zl+—f=&+zz+—f+HL
pPg 28 P8 28

Donde H, son las pérdidas entre los puntos 1y 2, dadas
por la suma de las pérdidas en tuberias y pérdidas en
accesorios:

H=H_ w+H

L,acc

Pérdidas en tuberias

Las pérdidas de presion en las tuberias (pérdidas pri-
marias) se determinan mediante:
L v?

H Litub— f——

D 2g

Siendo f el factor de friccion de Darcy. Se trata de un
nimero adimensional, cuya determinacion es gene-
ralmente experimental. Para tuberias lisas se puede
emplear la ecuacién de Blasius:

-0,25

f=0,316 Re



Para tuberias rugosas es habitual emplear la ecuacién
de White — Colebrook:

= |-2log, —E/D +—2’51 ’
| 37  Reyf

Siendo, £/D larugosidad relativa de la pared deltuboy
Re el nimero de Reynolds dado por:

Re =m

H

donde p es la densidad del fluido, v la velocidad del
flujo, D el diametro interior del tubo y p la viscosidad
dinamica del fluido.

Pérdidas en accesorios

Las pérdidas de presion en los accesorios se suelen deter-
minar proporcionalmente a la energia cinética del flujo.

En la bibliografia se pueden encontrar ecuaciones, ta-
blas o curvas para determinar el coeficiente x, para
codos, “Tes”, reducciones, etc.

En algunas ocasiones, las pérdidas por accesorios se
expresan como una longitud equivalente de pérdidas en
tubos. La ecuacion de pérdidas en accesorios resultara:

L 2
HLacc=f eqv
’ D 2g

Donde la longitud equivalente de pérdidas en accesorios
se determinara a partir de datos experimentales en forma
de tablas, curvas o abacos disponibles en la bibliografia.

Ejemplo 2.3: Se repite el Ejemplo 2.2 suponiendo que
hay pérdidas por friccion en la tuberia (tuberia lisa de 20
metros de longitud) y pérdidas en codos y en vélvulas
que producen una pérdida de carga equivalente a 4 me-
tros de tubo. Datos agua fria: densidad, p=1.000 kg/m>;
viscosidad dindmica, p=0,001 Pa-s.

En este caso:

Hf1=Hf2+HL1-2

2 2 L 2
i.p Zl+v_f=&+zz+v_f+ fﬂv_
Ppg 28 pg 28 D 2g
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El factor de friccion viene dado por: f=0,316 Re™*

Siendo el nimero de Reynolds: Re

pvd _ 1.000-1,77:0,02
0,001

Re = = 35.400

El factor de friccién para tubos lisos viene dado por:

f =0,316 Re **=0,316-35.400°%° = 0,023

Despejando p, de la ecuacion, resulta:

L
p2=p1—(zz—zl)pg—f7“;pv

24 1
p,=202.600-(12-2)-1.000- 9,81- 0,023 241 1.000-1,77%;
0,02 2

'y

p,=202.600-98.100 - 4.323=100.176 Pa

En el punto 2 la presion es de 10,21 m c.a. (100.176 Pa),
se han producido unas pérdidas de 4.323 Pa, esto es,
0,441 mc.a.

Nota: el calculo correcto de las pérdidas de presién en
una instalacién es muy importante ya que, en circuitos
cerrados, la energia suministrada por la homba se des-
tinara Gnicamente a vencer estas pérdidas.

En una bomba, el trabajo especifico comunicado al flui-
do gH,, es positivo y se emplea en aumentar por un lado
la energia mecanica especifica del fluido, y por otro en
lo que puede llamarse pérdidas por disipacién viscosa
en el interior y por turbulencia en la salida.

Por otra parte, aunque el aumento de la energia espe-
cifica puede ser en forma de presion, energia cinética o
potencial, se suele emplear el término de altura mano-
métrica para denominar a este incremento, midiéndolo
en unidades de longitud utilizando la constante de la
gravedad. Se define por tanto la altura manométrica, H,,
suministrada por la bomba como:




La energia mecanica especifica atil que suministra la
bomba se calcula determinando la variacién de ener-
gia (til que produce en el fluido entre la entrada y la
salida:

(Desp=gHm=[£+ gz+v_}
P 2

e

La potencia mecanica Gtil que recibe el fluido viene
dada por:

Pf=n'1mesp=n'1gHm=ng H,

Ademas de la energia mecanica (til dada por la altura
manométrica, la bomba suministra una parte de ener-
gia que pierde. Se trata de la energia suministrada para
vencer las pérdidas por friccion, choques y disipacién
viscosa en el rodete y en la carcasa, gH,:

D
gH=—""
m

La potencia total que recibe el fluido es la suma de la
empleada en la altura manométrica conseguida y de la
correspondiente a las pérdidas internas:

Pf,T0T=mg (Hm+HL)

Se puede asi definir el rendimiento hidraulico o mano-
métrico como el cociente entre la potencia manométrica
realmente comunicada al fluido y la suma de ésta con
las pérdidas internas:

__mgH, _ H,
mgH, +®, H_+H,

MNh

Por otro lado, aunque el gasto masico que impulsa la
bomba es m, por el rodete de la misma hay que con-
siderar que pasa un gasto mayor, suma de éste mas
el de fugas, tanto hacia el exterior m;,, como el de
recirculacién en el interior, m;; es decir, que el gasto
total de fugas es m; = m;, + m;,. Se puede definir el ren-
dimiento volumétrico como el cociente entre el gasto
realmente impulsado por la bomba y el total que pasa
por el rodete:
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Por esto, la potencia que el rodete precisa, y que puede
llamarse potencia interna, es superior a la que recibe el
fluido que sale de la bomba, y viene dada por lo tanto por:

Prodete =(rh+rhf)g (Hm+HL)

Fig. 2.1: Pérdidas volumétricas en bombas

Ademas existiran unas pérdidas mecanicas, también
llamadas organicas P, por el rozamiento del eje con
los prensaestopas, los cojinetes o el fluido en las hol-
guras entre el rodete y la carcasa. Todo esto hace que
la potencia que es preciso suministrar en el eje de la
bomba sea mayor. Se definira por tanto el rendimiento
organico como el cociente entre la potencia internay la
suministrada al eje de la bomba,

P P

rodete rodete

P.  Puee* P

eje rodete

No=

Puede definirse finalmente el rendimiento total del sis-
tema como el cociente entre la potencia manométrica
suministrada al caudal de fluido que sale de la bomba, y
la total suministrada al eje de la misma,

P, _mgH,__ H, m_ (m+rm)g (H,+H,)
P. P (H,+H) Mm+m,) P

eje eje eje

ne =

que con todas las definiciones anteriores se puede po-
ner por lo tanto como el producto de los rendimiento
hidraulico, volumétrico y organico,

nT = nhnvno
Si ademas queremos tener en cuenta las pérdidas ener-

géticas en el motor eléctrico, se obtiene larelacion entre
la potencia eléctrica consumida y la potencia en el eje:

eje
T]motor =
P

e

El rendimiento del grupo bomba-motor resultara:

MNeruro = MM Mo Nimotor



A continuacién se muestra el diagrama de Sankey de energias de una bomba centrifuga:

Potencia eléctrica Potencia suministrada Potencia que recibe Potencia total Potencia atil
suministrada al motor al eje de la bomba el rodete que recibe el fluido que recibe el fluido
- Pr,ror= Pf=rﬁgHm
eje = r?de(e' fh g(Hm+HL)
(m+m)g(H_+H) (m+m)g(H _+H)
Pe = Peje/nmolur T]o
Pérdidas
Pérdidas internas
pérdidas volumétricas mgH,
organicas mg(H, +H)

o

T]motor

Fig. 2.2: Diagrama de Sankey de una bomba centrifuga

Ejemplo 2.4: Determinar la altura manométrica que
esta suministrando la bomba de la figura si trasiega un
caudal de 10.000 I/h.

P, =3 bar @ 50 mm

Q=10.0001l/h

P, =1bar
00
@ 60mm
e
z,=20mm

La velocidad del flujo viene dada por: v=Q/A, donde
Q es el caudal en m*/s y A la seccidn transversal del
tubo en m®.

v =—1O/3'6200 = 0,98 m/s
70,06 /4

v =L’6200 =1,41m/s
T+0,05/4
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La altura manométrica de la bomba viene dada por:

Hm= ps_ pe +(Zs_ Ze)+ Vs _Ve
pPg
_ 2 _ 2
H, = 300.000—100.000 . (0’5 N 0’2) + 1,41* - 0,98
1.000-9,81 2:9,81

La altura manométrica viene dada por:

H_=20,39+ 0,3+ 0,05 =20,74 m C.a.

De la altura manométrica suministrada por la bomba
el 98,3% se emplea en aumentar la energia de presion
del fluido, el 1,4% en aumentar su energia potencial
y un 0,3% en incrementar su energia cinética. Para la
mayoria de aplicaciones practicas resultara suficiente
suponer que la altura manométrica de la bomba se em-
plea en aumentar la presion del fluido:

H,=(p,-p.)/pg

La energia por unidad del tiempo suministrada al flujo es:

P.=Qp g H,=10/3.600-1.000-9,81- 20,74 =565,2 W






Las condiciones del flujo a la entrada de las bom-
bas deben cumplir ciertas condiciones para evitar la
existencia de cavitacién. La cavitacion es la vapori-
zacion del liquido debido a la reduccién local de la
presién absoluta por debajo de la presién de vapor
del fluido.

En elinterior del rodete el flujo se aceleray la presion
local es inferior a la presion a la entrada. Las burbu-
jas formadas en la seccion de entrada del rodete son
arrastradas por el flujo, y al llegar a las zonas de alta
presién condensan. La reduccion casi instantanea del
volumen produce un fuerte movimiento del liquido
circundante hacia el centro de la burbuja. Se trata de
un violento colapso de las burbujas que lleva asocia-
das presiones muy elevadas. Cuando el colapso de
las burbujas se produce cerca de las superficies s6li-
das produce un picado caracteristico en la superficie
de los alabes.

La cavitacién produce un ruido caracteristico similar al
de arena deslizandose por una superficie metalica.

Problemas de la cavitacion:

e Picado de los alabes del rotor que puede llegar a
producir su rotura.

e Vibraciones en las bombas que pueden deterio-
rarlas.

e Disminucion del incremento de presion producido
y del rendimiento.
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En la fase de diseno deberemos asegurar que la bomba
no cavite. En lafase de puesta en marchay mantenimien-
to se debera asegurar que en ning(in caso se produzca
cavitacion prolongada.

La cavitacion se presenta en la parte de baja presién de
una maquina, es decir, en la parte céncava de los ala-
bes del rodete de la bomba. La presencia de cavitacion
no sélo es funcion de la maquina, sino también de la
instalacion, por lo que su analisis hay que realizarlo
conjuntamente con la misma.

La diferencia de presion entre la seccion de entrada y
este punto de presion minima dependera del disefio y de
las condiciones de funcionamiento de la maquina, y pue-
de considerarse en principio proporcional a la energia
cinética de la velocidad relativa en la entrada del rotor,
de la forma:

1 2
Px =P.—E€-PW,
2
donde g es un parametro adimensional, funcién de la
bomba.

La condici6n para que no exista cavitacion es que la pre-
sién minima p, esté por encima de la presién de vapor,

Px> P,



Donde la presion de vapor del agua viene dada en la si-
guiente tabla:

10 1.230,6 0,13
20 2.344,2 0,24
30 4.253,0 0,43
40 7-387,8 0,75
50 12.344,0 1,26
60 19.917,7 2,03
70 31.142,9 3,17
80 47328,2 4,82
90 70.091,6 7,14
100 101.392,3 10,34

Tabla 3.1: Presion de vapor del agua en funcién de la temperatura

En un circuito cerrado la aparicién de la cavitacién de-
pende de:

e La presion de vapor del fluido p,, que depende del
tipo de fluido y de la temperatura.

e La energia cinética del fluido a la entrada de la
bomba.

¢ La posicion del vaso de expansion, la presion de
llenado y en su caso de las pérdidas de presién del
circuito.

A modo de ejemplo, se va a analizar el campo de pre-
siones que se produce en un circuito cerrado cuando
se instala el vaso de expansion en la impulsién y en la
aspiracion de la bomba. Supongamos que en ambos ca-
sos el circuito se llena presurizandolo hasta una presién
relativa inicial de p, = 1 bar (2 bar abs).

Vaso de expansion en la aspiracion de la bomba

La Figura 3.1 muestra la distribucién de presiones en un
circuito cerrado cuando el vaso de expansion se sitia en
la aspiracion de la bomba. Al arrancar la bomba, la pre-
sién inicial p; permanece constante en el punto donde
se encuentra el vaso de expansion. Si entre el vaso de
expansién y la bomba no hay accesorios como un filtro,
la presion a la entrada de la bomba p, sera similar a la
presion inicial de llenado p, = p;. Si la pérdida de pre-
sion entre el vaso y el filtro fuera importante, entonces,
p. = p;— Ap,. La presiéon minima en la bomba resulta:

1 2
=p-e—pwW -A
px pl £2p 1 pL

E. Terminal
T=60°C Caldera T=85°C
A - I— A
. | | | | | |
| | | | | | I
35 i I o I I I I 5
3 | | s | | | | [,
= | ! I I Bomba ON I I i =
s >1 ., ! i f | LS
= 2 I ) I |\ 1 =
2 ] P, .\ [ : : | Bomba OFF | | I s
s 57 I I I I I I R
2 ] 1P I I I I [ 2
) - x L
< ! ] | | | | | | I © ,i;—’
S og 4 Lo I I I I L 0,5
1 Bomba Caldera Elemento terminal
0 -1

Fig. 3.1: Distribucién de presiones en circuito cerrado. Vaso expansion en la aspiracion de la bomba
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Elinconveniente de instalar el vaso de expansién en la aspiracion de la bomba radica en que la caldera se somete a
variaciones de presion con el arranque y parada de la bomba, lo que puede reducir su vida atil.

Vaso de expansion en la impulsion de la bomba

La Figura 3.2 muestra la distribucion de presiones en un circuito cerrado cuando el vaso de expansion se sitda en la
impulsion de la bomba. Al arrancar la bomba, la presidn inicial p, permanece constante en el punto donde se encuen-
tra el vaso de expansion, esto es, en la impulsion de la bomba (se considera que la pérdida de presion entre la bomba
y el vaso de expansion son despreciables). La presion a la entrada de la bomba p, queda por debajo de la presion ini-
cial: p, = p;— Apg, siendo Ap, el incremento de presién producido por la bomba. La presién minima en la bomba queda:

1 2
P = P _ApB_szpwl

Valor que debe ser superior a la presién de vapor del fluido del circuito.

T=60°C

Caldera

E. Terminal

- Jjj S

Presién absoluta (bar)

| | | |
| | | |
| | | | 25
| | | | [ 5
| | | | | =
I I I I L 15 ;8,
! ! Bomba OFF ! ! ©
| | | | 1 2
|\ | | ks
I T | I L 0,5 2
| | Bomba ON |\. ’ S
| | | | L o ‘o
| | | | I &
| | | | L o5

Caldera Elemento terminal

-1

Fig. 3.2: Distribucion de presiones en circuito cerrado. Vaso expansion en la impulsion de la bomba

La instalacién del vaso de expansion en la impulsion de
la bomba permite que la caldera funcione a presiones
relativamente uniformes y en todo caso por debajo de
la presion de llenado. Si se asegura la no presencia de
cavitacion, en muchos casos puede ser recomendable
instalar el vaso de expansion en la impulsion.

El anélisis de la presencia o no de cavitacion se realiza
en la practica empleando el concepto de altura neta po-
sitiva definida por:
V2
+

e

NPSH = Pe~ Pv
pg 28
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Actualmente, todos los fabricantes de bombas propor-
cionan de forma grafica o tabulada la altura neta positiva
requerida o necesaria NPSH, para que no se produzca ca-
vitacién. La altura neta positiva necesaria es funcion del
caudaly se conoce al seleccionar la bomba. La Figura 3.3
muestra la curva del NPSH, de una bomba comercial.

10 A
] Valores NPSH_(m)
755 -//
2,5
0 1 1 1 1 1 v 1
o 2 4 6 8 10  Q(l/s)

Fig. 3.3: Curva del NPSH, de una bomba comercial



En un circuito cerrado, podemos calcular de forma sen-
cilla el valor de la altura neta positiva disponible en la
aspiracion de la bomba. Considerando las pérdidas de
carga del tramo entre la bomba y el vaso de expansion
Ap, se obtiene:

¢ Vaso de expansion en la aspiracion de la bomba:

NPSH, —Pe=P Ve _P=P Ve AP
pg 28 P 28 p§g

¢ Vaso de expansion en la impulsién de la bomba:

2

NPSH = Pe= P Ve _P=AP=p, Ve AP
*  pg 28 pg 28 pg

La condicién para evitar la cavitacién es que la altura
neta positiva disponible sea superior a la altura neta
positiva requerida o necesaria,

NPSH, > NPSH,

La altura neta positiva de aspiracion requerida NPSH,
aumenta con el caudal trasegado por la bomba.

La altura neta positiva de aspiracion disponible NPSH,
depende Gnicamente de la instalacién y es funcién de
la presion de llenado de la instalacién p;, de la presion
de vapor del fluido p,, de la presién dinamica del fluido
a la entrada vZ/2g y de las pérdidas de carga del tramo
entre la bomba y el vaso de expansion Ap, que suelen
ser despreciables.

e En circuitos cerrados, el valor de la presion de lle-
nado p, se fija generalmente para que la presion
relativa minima en el punto mas alto de la instala-
cién sea superior a 1 bar.

e La presion de vapor p,, depende del fluido y de la
temperatura de trabajo. Puede considerarse que
las mezclas agua-etilenglicol y agua-propilengli-
col tienen una presion de vapor similar a la del
agua.

e La presion dinamica del fluido a la entrada vi/2g
es funcion Gnicamente de la velocidad del flujo en
la aspiracién de la bomba. En circuitos cerrados,
la velocidad del flujo esta comprendida entre 0,5 y
2,5 m/sy el valor de la presion dindmica en m c.a.
es muy reducida.
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0,5 0,01
1 0,05
1,5 0,11
2 0,20
2,5 0,32

Tabla 3.2: Presion dinamica en funcién de la velocidad del flujo

En circuitos cerrados, la altura neta positiva de aspi-
racion disponible NPSH, es practicamente constante,
depende de la temperatura del fluido y en caso de pro-
blemas de cavitacién, puede aumentarse aumentando
la presion de llenado.

Ejemplo 3.1: Analizar si se producird cavitacion en
una instalacion de calefaccion con las siguientes
caracteristicas:

Fluido de recirculacién: agua

Presidn relativa de llenado: 1 bar (2 bar abs)

Caudal: 1.800 I/h, velocidad en la aspiracion: 1,5 m/s

Deberan despreciarse las pérdidas de presion entre la
bombay el vaso de expansion

10 _ H: Altura de impulsion (m c.a.) Modelo E
1.450 rpm
755
5 -
2,5
0
6 -

Valores NPSH_(m)

: //

Q9

[} 0,2 0,4 0,6 0,8 1,0



De la curva de funcionamiento de la bomba, se obtiene
que para Q =1.800 l/h (0,5 l/s):

NPSH, =3 mc.a.
Caso 1: Vaso de expansion en la aspiracion:
La altura neta positiva disponible viene dada por:

NPSH =Pi=P Ve
pg 28

Donde

Presion de llenado p, = 2 bar (abs) = 200.000 Pa
Presién de vapor a 65 °C p, = 25.000 Pa
Velocidad en la aspiracion: v, = 1,5 m/s

Sustituyendo resulta:

200.000-25.000 1,5
1.000-9,81 2-9,81

NPSH,= =17,83+0,11 =

=17,94 m c.a. >3 m c.a. NO CAVITA.
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Caso 2: Vaso de expansion en la impulsion:

La altura neta positiva disponible en la aspiracion viene
dada por:

NPSHD = pi_ApB_ pv +V_e
ps 28

Sustituyendo y teniendo en cuenta que el incremen-
to de presion producido por la bomba es: Ap,=pg
H,=1.000-9,81:8=78.480 Pa.

Sustituyendo resulta:

200.000 - 78.480 — 25.000 1,5°

NPSH, = -
° 1.000 - 9,81 2-9,81

=9,84+0,11=9,95 m C.a.

Valor superior al NPSH, = 3 m c.a., por tanto NO CAVITA.






Las curvas caracteristicas de las bombas centrifugas
muestran graficamente la dependencia de la altura
manomeétrica, rendimiento y potencia absorbida con el
caudal. Se trata de curvas obtenidas experimentalmen-
te por los fabricantes (generalmente segln 1SO 9906),
que indican el comportamiento de las bombas en distin-
tas condiciones de servicio.

La Figura 4.1 representa las curvas caracteristicas de
comportamiento de una bomba horizontal. Se trata de 4
curvas diferenciadas Q-H, Q-NPHS,, Q-ny Q-P.. Las cur-
vas se obtienen en un banco de pruebas, manteniendo
constante la velocidad de giro de la bomba y variando
el caudal mediante la estrangulacién en la tuberia de
impulsion.

Las curvas caracteristicas de las bombas centrifugas
suelen ser de tipo plano, donde la presion maxima
producida a caudal nulo no es muy superior a la corres-
pondiente al caudal nominal. Las curvas planas son las
mas adecuadas para su funcionamiento en circuitos ce-
rrados con regulacion por valvulas de dos vias. Como se
vera mas adelante, con estas curvas planas se consigue
una buena regulacién del caudal sin producirse sobre-
presiones en la instalacion.

Desde el punto de vista del motor eléctrico, éste se
suele seleccionar para soportar sin sobrecalentarse la
potencia maxima requerida. De esta forma se garantiza
su funcionamiento seguro y la posibilidad de trabajar
en todos los caudales posibles.

Ejemplo 4.1: Determinar el caudal Q, el NPSH,, la altura
manomeétrica, el rendimiento y la potencia en el eje de
la bomba Modelo C cuando se encuentra trabajando en
su punto nominal.
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(m) | Altura de impulsion

40

30

20

10

10

755

2,5

60

40

20

Modelo C
3.000 rpm

] Valores NPSH (m)

.. ’/

1 Rendimiento (%)

] Potencia en el eje (kW)

r r T r
(o] 2 4 6 8 10

Q9

Fig. 4.1: Curvas caracteristicas de la bomba Modelo C



La curva Q-m muestra que el punto nominal de labomba
(maximo rendimiento) se produce a caudal Q=9,5 /s,
para este punto:

Altura manométrica: H,, = 25 m c.a.

NPSH,=7m c.a.

Rendimiento: m = 63%

Potencia en el eje: P, = 3,8 kW

eje
La potencia mecanica atil recibida por el fluido es:

P.=Qp gH_=9,5/1.000-1.000-9,81-25 =2.330 W

El rendimiento calculado resulta n = P /P, = 2,33/3,8
= 61,3%, valor muy préximo al 63% obtenido en la
figura.

Ejemplo 4.2: Analizar el comportamiento de la bomba
Modelo C en la situacién de caudal nulo.

La altura proporcionada por la bomba es de 34 m c.a.

El comportamiento teérico nos daria:

H,=Q?R?*/g= (2.900- 2-71:/60)2-0,0752/9,81 =52,9mc.a

valor muy superior al realmente obtenido.

La potencia Gtil suministrada al fluido es:
P,=QpgH,=0-1.000-9,81-34 =0 W

El rendimiento es nulo.

=1,2 kW.

La potencia en el eje es minima: P,

eje

Ejemplo 4.3: Analizar el comportamiento de la bomba
Modelo C en la situacién de caudal maximo.

CaudalQ=11,51/s
La altura proporcionada por la bomba es de 20 m c.a.
El rendimiento es m = 60%
Potencia Gtil suministrada al fluido:

P,=QpgH, =11,5/1.0001.000-9,8-20 = 2.256 W
La potencia en el eje es maxima P, = 3,95 kW

ELNPSH, de la bomba asciende a 8.
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Si la altura o caudal que hay que comunicar al fluido no
es alcanzable con una determinada bomba, se puede
plantear la instalacién de dos o mas bombas en serie
o en paralelo.

Acoplamiento en serie

El acoplamiento en serie no es habitual en circuitos ce-
rrados. Se emplea principalmente en el caso de que una
sola bomba no pueda proporcionar la altura necesaria.
Elacoplamiento se realiza de modo que el flujo después
de pasar por la primera bomba, pase por la segunda.

La curva caracteristica del conjunto de ambas bombas
esta formada por la suma de la altura manométrica de
cada una de ellas para un mismo caudal,

Qserie = Q1 = Qz’

H =H,,+H

m2*

m,serie m1

HA

Bserie

2H* ﬁ%

Q* 2Q* Q

Fig. 4.2: Acoplamiento en serie y en paralelo de dos bombas iguales

Acoplamiento en paralelo

El acoplamiento de las bombas en paralelo se realiza
cuando se desea obtener caudales elevados en circui-
tos con poca pérdida de carga. Se trata de una forma de
ajustar el caudal en circuitos de caudal variable.



La curva caracteristica del conjunto de ambas bombas
esta formada por la suma del caudal proporcionado por
cada bomba para una misma altura manométrica

Qparal = Q1 + Q2

Hm,paral = Hm1 = Hmz

Cuando se unen dos bombas idénticas en paralelo,
el punto de funcionamiento nominal del conjunto es
2Q*,H*. La curvaresultante es muy plana, lo que resulta
ventajoso para la regulacion de instalaciones de recir-
culacién a caudal variable.

Ejemplo 4.4: Se dispone de las curvas caracteristicas
a 2.400 Yy 2.800 rpm de la bomba centrifuga Modelo B.
Determinar las curvas caracteristicas de dos bombas
conectadas en paralelo: las dos bombas a 2.400 rpm,
las dos a 2.800 rpm y una a cada velocidad.

Las curvas caracteristicas del acoplamiento en paralelo
se determinan sumando los caudales para cada altura
manomeétrica.

Altura de impulsién (m) Modelo B
) (1) 2.400 rpm
(2) 2.800 rpm

. . . . . . I
o 0,5 1 1,5 2 2,5 Q(l/s)

Ejemplo 4.5: Dos bombas en paralelo Modelo B girando
a 2.800 rpm impulsan un caudal de 2,3 |/s. Determinar
el punto caracteristico de funcionamiento, la potencia
consumida por el conjunto y el rendimiento.

El punto de funcionamiento de la instalacidn es:
Q;=2,31/s, Ap;= 4,6 mm c.a.

El punto de funcionamiento de cada bomba es:

Q;=1,151/s,H,=4,6 mc.a.,P; =124 W

La potencia mecanica suministrada al fluido por las dos
bombas es:

2,3

Pi=p g§QH,=1.000-981 =

4,6 =104 W

Altura de impulsion (m) Modelo B
) (1) 2.400 rpm
8 (2) 2.800 rpm
6 -\
4 ] H=4,6
2
Q
0
0,14 -
Potencia absorbida (W) (2)
012 4 P=0,124
0,10 - ’(1.).
=1,15 =2,3
0’08 T T Qf v T T Qf' T v T
o 0,5 1 1,5 2 2,5 Q(/s)

El rendimiento del grupo de bombas es:

P, 104

- Py, + Ps, _124+124

n =41,8%

El andlisis dimensional permite reducir el nimero de
variables de las que depende el funcionamiento de una
bomba. Se relacionan los parametros adimensionales
que definen el funcionamiento de la maquina con las
variables adimensionales del sistema.

Esta informacién junto con las leyes de la semejanza
fisica permitira:

¢ Predecir el comportamiento de una bomba a dife-
rentes velocidades de giro.

e Predecir el comportamiento de una maquina con
distintos diametros del rodete.

La semejanza entre la bomba de caracteristicas conoci-
das y la bomba prototipo debe ser:

e Semejanza fisica: modelo y prototipo geométrica-
mente iguales. Dificultades en que los radios de
redondeo y las rugosidades tengan el mismo fac-
tor de escala.



e Semejanza cinematica: triangulos de velocidades
alaentraday a la salida de modelo y prototipo de-
ben ser proporcionales.

¢ Semejanza dinamica: flujo de iguales caracteris-
ticas adimensionales, es decir, igual nimero de
Reynolds.
Variables de funcionamiento
Se considera una bomba de forma y tamafno definido,
que gira a una velocidad angular Q) y por donde circula

un fluido dado.

Los parametros de los que depende el flujo son los
siguientes:

e Tamano de la bomba definido por el didametro del
rodete, D.

¢ larugosidad de las superficies internas en contac-
to con el liquido, k.

e El gasto volumétrico o caudal, Q.
e Lavelocidad angular de giro, Q).

e Las propiedades del fluido: densidad, p y viscosi-
dad, p.

Las variables que nos interesan son las que definen su
comportamiento global: altura manométrica comunica-

da al fluido g H,,, (similar al par H,, = T ), la potencia P,
y el rendimiento .

H,=f(D,Q Q, u,p, Kk
P=f,0D,Q, Q, p, p, k)

m="£(0,Q, Q, p, p, k)

Reduccion del nimero de parametros en bombas

Aplicando la técnica del Andlisis Dimensional, a las
relaciones funcionales anteriores, se puede reducir el
problema de 6 variables dimensionales a 6-3=3 varia-
bles adimensionales.

En bombas, es habitual emplear el diametro del rodete

D, la densidad del fluido p y la velocidad de giro () para
adimensionalizar el resto de variables.
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Adimensionalizando convenientemente se obtienen las

siguientes relaciones:
g Q kK
QD3 pQD?’D

gHn _
pQ°D° QD3 pQD?'D

Q?D?

S I .S
n g3{903’;)902’0}

Ademas, el andlisis dimensional permite simplificar
mas el problema:

¢ La rugosidad relativa k/D es naturalmente cons-
tante en una misma maquina, y en maquinas
geométricamente semejantes se va a considerar
en principio que afecta muy poco al flujo.

e El parametro ./pQ2D? es la inversa del nimero de
Reynolds. En bombas hidraulicas, el flujo se produ-
ce en régimen turbulento a muy altos nimeros de
Reynolds. El flujo en el rodete se hace independien-
te de este nimero adimensional, dentro del rango de
valores correspondiente a un funcionamiento usual.

Con todas las consideraciones realizadas y para una
familia de bombas determinada, se pueden simplificar
las relaciones funcionales anteriores dejando la altura
manométrica de la bomba, la potencia adimensionali-
zada, y el rendimiento, en funcién de un sélo parametro
adimensional correspondiente al caudal

gH, _ Q . P _ Q |, . _ Q
QD2 g’[QNJ' p Q3D° gz[gm SR T E

Las magnitudes adimensionales caracteristicas en
bombas (coeficiente de altura, coeficiente de potencia
y rendimiento) se representan por tanto en funcion de
una sola variable adimensional (el coeficiente de cau-
dal). Se trata por tanto de las curvas adimensionales de
actuaciones de las bombas. Su forma tipica para una
bomba centrifuga puede observarse en la Figura 4.3.

p

H LI
g AOERE

0?D?

_Q

QD3
Fig. 4.3: Curvas caracteristicas adimensionales de una familia de
bombas




Dos puntos 1y 2 son homdlogos cuando son adimensio-
nalmente iguales, es decir, tienen el mismo coeficiente
de caudaly de altura:

gH, _ gH, | Q _ Q
QD7 QD2° QD3 QD3

De las ecuaciones de los puntos homélogos se puede
obtener el comportamiento de una bomba a distintas
revoluciones de giro. Dada una bomba de diametro D,
se obtiene:

Q_ 9 _Q
QD> QD Q Q Q Q @ Q

Igualando ambas expresiones, eliminando las ve-
locidades de giro, se obtiene: H « Q*. Es decir, que
cuando una bomba gira a distintas revoluciones de
giro, los puntos homélogos (puntos de igual rendi-
miento) se sitdan en curvas parabélicas. Las curvas
caracteristicas dimensionales a distintas velocidades
de giro en una bomba se muestran de forma grafica
en la Figura 4.4.

H A

> Q
Fig. 4.4: Puntos homologos de una bomba a distinta velocidad
de giro

En teoria, los puntos de rendimiento constante forman
parabolas, pero en realidad esto no es asi. Los efectos
del choque del flujo en condiciones distintas a la nomi-
nal, asi como los efectos de la viscosidad del fluido y
de la rugosidad del material, hacen que las parabolas
se aproximen tanto por su parte inferior como por su
parte superior. En las curvas reales nos encontramos
que las lineas de rendimiento constante forman curvas
cerradas denominadas colinas de rendimiento (véase

Figura 4.5).
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H _
(m)
12175 40% 45%50% Modelo C
40 - o 2.900 rpm
12165
35
{2155
30
2145
25 -
p
20 - (W)
- 6
- 4
/
/5
/ - 2
T T T T ’ ! 0 ! ) ! - °
5 ) 4 6 8 Q(/s)

Fig. 4.5: Curvas caracteristicas reales de una bomba centrifuga
comercial

Ejemplo 4.6: Dada una bomba de comportamiento
conocido, deducir qué ocurre con sus curvas de funcio-
namiento si se reduce la velocidad de giro a la mitad.

Eneste caso: Q,=Q,/2yD,=D,=D

La igualdad de coeficientes de caudal resulta:

Q _ q
Q D> (Q /2)D°

despejando: Q,= Q,/2: el caudal se divide por 2.

La igualdad de coeficientes de altura resulta:

gH, _  ¢gH
QD* (@ /2FD*

despejando: H,=H,/4: la altura se divide por 4.

La igualdad de coeficientes de potencia resulta:
P, P

1 —

pQD° p(@/2)D"

despejando: P,= P,/8: la potencia se divide por 8.



Ejemplo 4.7: A partir de una bomba de comportamiento
conocido, deducir qué ocurre con sus curvas de funcio-
namiento si se le recorta el rodete un 20%.

En este caso: Q,=Q,=QyD,=0,8D,

La igualdad de coeficientes de caudal resulta:

Q, _ Qq
QD> Q(08D,)°

despejando: Q, = 0,8°Q, = 0,512Q,

La igualdad de coeficientes de altura resulta:

gH, _  gH,
Q*D>  Q*(0,8D)

despejando: H, = 0,8°H, = 0,64H,

La igualdad de coeficientes de potencia resulta:

P P,
p QD> pQ3*(0,8D,)°

despejando: P, = 0,8°P, = 0,328P,
Ejemplo 4.8: Una bomba circuladora gira a 2.900 rpm
cuando la frecuencia es de 50 Hz. Determinar su curva

de funcionamiento si se varia su frecuencia a 40 Hz.

Se dispone de las curvas de altura manométrica, rendi-
miento y potencia en funcién del caudal.

Altura manométrica, H |

(1) @) gllodelo D
.900 rpm
8
6 -
4 —
(5)
2
o

] Rendimiento, n

T ’ T
0 0,8 1,6 2,4 3,2 Q(m3/h)
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(Continuacién)

120 _ Potencia, P, ©)
80 H @
01
0 . I . I + T T T T T
o 0,8 1,6 2,4 3,2 Q(m3/h)

De las curva de funcionamiento se extraen 5 puntos.

1 (0] 9 87,0 0,0

2 0,8 8,6 107,1 17,5
3 1,6 7,6 122,7 27,0
4 2,4 6 135,3 29,0
5 3,2 3 136,0 19,5

Aplicando analisis dimensional para:
Q,=0,8Q0,yD, =D, =D, se obtiene:
Igualdad de coeficientes de caudal:

—_— 2 .
=32} d : =0, X
o D13 80D despejando: Q, = 0,8Q

1

Igualdad de coeficientes de altura:

gH1 = gH2
QD> (0,8Q,)°D?

; despejando: H, = 0,64H,

Igualdad de coef. de potencia:
PB1 = PBz
pQ:D° p08Q)D’

; despejando: Py, = 0,512P;,

Aplicando las relaciones obtenidas a los 5 puntos de
la curva a 50 Hz, se obtienen los puntos homélogos de
funcionamiento a 40 Hz.

i o 5,76 44,5 0,0

2’ 0,64 5,504 54,9 17,5
3’ 1,28 4,864 62,8 27,0
g 1,92 3,84 69,3 29,0
5’ 2,56 1,92 69,6 19,5



La siguiente figura muestra los resultados obtenidos de
forma grafica:

Altura manométrica, H |

Modelo D
(2 5
.900 rpm

50 Hz

(5)

] Rendimiento, n
40
(3)

20 —

120 - )50 Hz (5)

@6

(0,64)  (1,28) (1,92)  (2,56)
v 1 v 1 v 1 v 1 v 1
) 0,8 1,6 2,4 3,2 Q(m3/h)
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donde H, son las pérdidas en el circuito cerrado de recir-
culacién. Las pérdidas en el circuito vienen dadas por la

Dada una instalacién, calcularemos la pérdida de carga suma de las pérdidas por friccion en los tubos, pérdidas
avencer por la bomba para la situacién de caudal nomi- en accesorios y pérdidas en equipos como intercambia-
nal. Se trata de la suma de pérdidas de carga del tramo dores de calor o baterfas. La ecuacion de pérdidas se
de tuberias mas desfavorable, incluyendo accesorios. analiz6 en la Seccidn 2.1, resultando:
Ademas, se debera tener presente la pérdida de carga Ly )
en intercambiadores de calor, asi como en los equipos H = oY ZKDV—+ ZHe,
generadores y terminales. D 2g 2
En circuitos de recirculacion cerrados la energia meca- Si las pérdidas por accesorios se expresan como una
nica proporcionada por la bomba se destina Ginicamente longitud equivalente de pérdidas en tubos, la ecuacién
a vencer las pérdidas, de pérdidas resultara:
L+L, v?
Hy =H, H=f—=2—+3H,,
28
H Curva resistente
1’2Hnom
Hnom
0’72Hnom
o’5Hnom
Relacién Q-H para condiciones distintas a la nominal
0,25H Q/Q,,, 0,5 0,7 0,85 1 1,1 1,2
H/H . 0,25 0,5 0,72 1 1,2 1,4
O’SQnom 0’85Qnom 1’1Qn0m Q
0’7clnom Qnom 1’2Qnom

Fig. 5.1: Relacion altura-caudal para distintos puntos de la curva de la instalacion
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En circuitos cerrados, independientemente de si transcurre por distintas plantas del edificio, no hay que emplear energia
para elevar el fluido, siendo la curva resistente de la instalacion H, igual a la de pérdidas

Se trata de una ecuacién que es funcién del cuadrado del caudaly que pasa por el origen. En la practica no se suele calcular
directamente la curva sino que se calcula el punto de funcionamiento de la instalacién, es decir, la pérdida de carga que se
produce en la instalacién hidraulica cuando por ella esta circulando el caudal nominal.

Una vez calculado el punto de funcionamiento deseado o nominal (Q*,H*), el trazado de la curva resistente es directo: la
pérdida de carga es proporcional al caudal al cuadrado.

H ~Q*

La Figura 5.1 (pag. anterior) muestra de forma grafica y tabulada la relacion entre distintos puntos de la curva de funcio-
namiento de la instalacién con el punto nominal de la instalacién.

Ejemplo 5.1: Determinar la curva caracteristica de la bomba para la instalacién de calefaccién del Ejemplo 1.1. La siguien-
te figura muestra el caudal de agua por cada tramo de tuberia:

RAD
erc chD QDVRAD
B 51€l/h C 287J/h D 115l/h
QAVB
690l/h A
A - - -
Q.
1.380l/h 0
= ® Caldera

La siguiente tabla muestra el calculo de pérdidas de carga en la instalacién de calefaccion. El calculo de pérdidas de
carga se realiza para el radiador mas desfavorable (generalmente el mas alejado). Se considera que las pérdidas por
accesorios son un 30% de las pérdidas por tuberias.

DIMENSIONADO DE LA RED DE TUBERIAS DEL CIRCUITO SECUNDARIO

O-A 0,383 12 22 1,008 61,8 741,9
A-B 0,192 10 20 0,610 28,9 289,0
B-C 0,143 5 16 0,713 50,3 251,3
C-D 0,080 5 13 0,601 48,6 243,1
D - RAD 0,032 5 13 0,241 10,2 50,9

Pérdida de presion en tubos (Impulsion) [1] 1.576,3 mm c.a.

30% de pérdidas por accesorios [2] 472,9 mm c.a.

Pérdida de presion en otros elementos [3] 2.000,0 mm c.a.
Pérdida de presion total 2x[1] + 2x[2] + [3] = [4] 6,1 m c.a.

La bomba debe dar un caudal de 1.380 l/h y una altura de 6,1 m c.a.
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La curva resistente de la instalacion resulta:

Curva caracteristica de la instalacion
Q/qQ,,, 1.380 o] 690 966 1.173 1.380 1.518 1.656
H/H 6,1 o 1,525 3,05 4,392 6,1 7,32 8,54

nom

Altura (m)

Caudal (m3/h)

La determinacién del punto de funcionamiento de una instalacién de bombeo se realiza por la interseccién de la curva caracteris-
tica de la bomba H; con la de la instalacion H,.

Ambas curvas son funcién del caudal: la curva de la bomba tiene forma descendente mientras que en circuitos cerrados la
curva de la instalacién es una funcion cuadratica que parte desde el origen. El punto de funcionamiento se puede determi-
nar haciendo la interseccion de las mismas mediante un método grafico o analiticamente igualando las ecuaciones.

H

H, Curva resistente de la instalacion

' Punto de /

funcionamiento

Q. H

H, Curva de funcionamiento de la bomba

Q Q

Fig. 5.2: Determinacion grafica del punto de funcionamiento de la instalacion
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La interseccién de las curvas nos dara el punto de fun-
cionamiento de la instalacion. Debe asegurarse:

e Que labomba proporcione el caudal deseado, esto
es, que se sitle lo mas préximo al punto nominal
de la instalacion (Q%H%).

¢ Que sesitlie lo mas préximo al punto de rendimien-
to maximo de la bomba, esto es, su punto nominal

(Q%HY).

En la practica, el punto de funcionamiento real de la
instalacién no coincidira ni con el punto nominal de la
bomba (Q%,H’) ni con el punto de funcionamiento no-
minal de la instalacion (Q%H%).

Altura (m)

)

1 1
Q1,5 2

Caudal (m3/h

Caudal (m3/h)

0,04

1 v 1 1 1
0 0,5 1 Q 15 2

Fig. 5.3: Comportamiento real: punto de funcionamiento de la
instalacion, punto nominal de la bomba y punto nominal de la
instalacion

El punto de funcionamiento de la bomba debe estar lo
mas proximo posible al punto nominal de la misma. En
general, siempre serd preferible escoger la bomba para
un caudal inferior al nominal ya que lo habitual es sobre-
estimar las pérdidas de carga del circuito, De esta forma,
una vez instalada la bomba, el punto de funcionamiento
estarad préximo al nominal. A modo referencia, y al mar-
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gen de lainformacion particular dada por los fabricantes,
se definen los siguientes rangos de funcionamiento:

Rango admisible: caudal entre el 20% y el 150% del
nominal. A bajos caudales (Q<0,2Q*) la mayoria de la
energia de la bomba se destina a pérdidas por choques
en el rodete; el rendimiento de la bomba es muy bajo.
A caudales elevados (Q>1,50Q%) el rendimiento de la
bomba es también reducido, aunque el problema prin-
cipal suele ser que aparece cavitacién en el rodete de la
bomba. Las bombas no deben trabajar nunca con poca
resistencia hidraulica ya que trabajaran con un alto cau-
daly tendran peligro de cavitar y deteriorarse.

Rango adecuado: caudal entre el 66% vy el 115% del
nominal. En esta region la bomba funcionara adecuada-
mente y con un rendimiento adecuado.

Rango optimo: caudal entre el 85% y el 105% del
nominal. En esta region el rendimiento es similar al ren-
dimiento maximo de la bomba. Es preferible seleccionar
la bomba con un caudal inferior al nominal, ya que por
lo general se sobreestiman las pérdidas de carga. De
esta forma, al ponerse en marcha la homba, ésta traba-
jara en un punto de funcionamiento préximo al 6ptimo.

“ A ..
y dmisible
Adecuado
Optimo
HE
T]*
W \\

Rango admisible
0,20Q% <Q<1,50Q%

Rango adecuado
0,66Q7% < Q<1,15Q%

Rango 6ptimo
0,5Q} <Q<1,05Q%

Fig. 5.4: Rangos de funcionamiento de una bomba

Por otro lado, se debe analizar las consecuencias de
que el caudal de la instalacion sea distinto al punto de
funcionamiento nominal. Debe recordarse que en cir-
cuitos de recirculacion, el caudal nominal se calcula a
partir de la potencia térmica a intercambiar y del salto
de temperaturas (ver Ejemplo 1.1).



Caudal inferior al nominal: cuando el caudal que circula por un elemento terminal es inferior al nominal, el salto de tem-
peraturas del fluido sera superior. La potencia suministrada sera asimismo inferior.

Si el caudal que circula por una caldera o por el evaporador de una maquina frigorifica es inferior al nominal, el salto de
temperaturas del fluido sera superior. La potencia suministrada sera practicamente la misma, existiendo un caudal de
circulacién minimo, por debajo del cual se producira la parada de seguridad del equipo.

Caudal superior al nominal: cuando el caudal que circula por un elemento terminal es superior al nominal, el salto de
temperaturas del fluido sera inferior. El elemento estara a mayor temperatura media e intercambiara mas calor. El fluido
circulara a mayor velocidad por los tubos y por los elementos terminales, produciéndose mayor pérdida de carga. Debera
verificarse que la velocidad es inferior a la maxima recomendada para evitar ruidos y desgaste de la instalacion.

Si el caudal que circula por una caldera o por el evaporador de una maquina frigorifica es superior al nominal, el salto de
temperaturas del fluido sera inferior. La potencia suministrada sera practicamente la misma, pero la pérdida de carga

sera superior.

El hecho de circular mas caudal del nominal afecta directamente al consumo energético de la bomba. Las pérdidas de
carga son aproximadamente proporcionales al caudal al cuadrado AP o Q*y la potencia viene dada por:

P, =%p gQAP « Q

Si por una instalacién circula un 15% mas de caudal, la potencia consumida por la bomba sera un 50% superior.

En la siguiente seccion se analizaran los distintos sistemas de regulacién empleados para conseguir que el punto de
funcionamiento de la instalacién coincida con el nominal.

Ejemplo 5.2: Determinar el punto de funcionamiento de la instalacion de calefaccion del Ejemplo 5.1 si se selecciona la
bomba Modelo F.

RAD
QB»C QC»D QD»RAD
B 51€l/h C 287J h D 115l/h
QAVB
690l/h A
A - - -
go"‘l/h
1.380
< 9 ® Caldera

En el Ejemplo 5.1 se determind el punto nominal de la instalacién: Q% = 1.380 l/h, Ap* = 6,1 mm c.a, siendo la curva re-
sistente de la instalacion:

Curva caracteristica de la instalacion

Q/qQ,,, 1.380 (o] 690 966 1.173 1.380 1.518 1.656
H/H,,, 6.1 0 1,525 | 3,05 | 4,392 6,1 732 | 854

35



En la figura se representan las curvas caracteristicas de la bomba y de la instalacion, determinandose el punto de fun-

cionamiento de la misma.

Altura (m)

Caudal (m3/h)

1
Q¥ 1,5 2

Caudal (m3/h)
1 v 1
0 0,5 1 Q 15 2

0,04

|
|
}
|
0,08 |
|
|
|
1

El punto de funcionamiento de la instalacion es: Q; = 1.300 l/h, H, mm c.a. El caudal es ligeramente inferior al nominal,

siendo éste admisible.

Ejemplo 5.3: Analizar el funcionamiento de la instalacién de calefaccién del Ejemplo 5.2 en el caso de que estén cerrados

todos los radiadores excepto los 2 de 2 kW situados al final de los tramos principales.

Inicialmente se va a suponer que el caudal bombeado por la bomba es de 1.380 l/h.

RAD A

QB,C chD QDVRAD

B 69(1[/h C 690J/h D 6901/h
Q,, )

690l/h A
A 69(1 l/h - -
%Ml/h
1.380

< 0 ® Caldera
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La siguiente tabla muestra el calculo de pérdidas de carga en la instalacion de calefaccion. Se considera que las pérdidas
por accesorios son un 30% de las pérdidas por tuberias. El calculo de la pérdida de carga se ha realizado empleando la

ecuacion de Colebrook y su detalle queda fuera de esta guia técnica.

DIMENSIONADO DE LA RED DE TUBERIAS

O-A 0,383 12 22 1,008
A-B 0,192 10 20 0,610
B-C 0,192 5 16 0,953
C-D 0,192 5 13 1,473
D - RAD 0,192 5 13 1,473

Pérdida de presion en tubos (Impulsion) [1]
30% de pérdidas por accesorios [2]

Pérdida de presion en otros elementos [3]
Pérdida de presion total 2x[1] + 2x[2] +[3] = [4]

61,8
28,9
83,5
235,4
235,4
3.802,7
1.140,8
2.000,0

11,9

741,9
289,0
417,3
1.177,2
1.177,2
mm c.a.
mm c.a.
mm c.a.
m c.a.

El nuevo punto de funcionamiento de la instalacion es desconocido. El punto calculado (Q =1.380 |/hyH=11,9 m c.a.) sirve
Gnicamente para determinar la nueva curva de funcionamiento de la instalacién y asi el punto de funcionamiento real.

Curva caracteristica para 80% radiadores cerrados
Q/qQ,,, 1380 0 690 966 1.173
H/H 2,975 | 595 | 8568 | 11,9

1.380 1.518 1.656

16,66

11,9 (o] 14,28

nom

i Altura (m) Curva 80%
1 radiadores cerrados
8
HY - - Curva de
6 funcionamiento
normal
4
2
Caudal (m3/h)
o : . {
0,12
0,08
Q, Caudal (m3/h)
0,04 . . : T : ! : {
0 0,5 1 1,5 2
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Se ha obtenido un punto de funcionamiento de Q = 1.000 |/h y H = 6,5 m c.a. Se trata de un punto muy cercano al punto
de rendimiento maximo de la bomba. Se realizan las siguientes comprobaciones:

1) Al cerrarse los radiadores no se producen sobrepresiones en la instalacion.

2) La velocidad méaxima en las tuberias no es excesiva (Q = 500 |/h por tuberia de 12 mm), se obtiene una velocidad
v =1,22 m/s (podria haber problemas de ruido).

3) El caudal minimo que pasa por la caldera (1.000 l/h) es admisible para su funcionamiento.

El funcionamiento de la instalacion real con un 80% de radiadores cerrados seria

RAD
Qe-c QC-D QD-RAD
B 500 l/h C 500 l/h D 500 l/h
QA-B
500l/h A
A 500 l/h
QO-A
1.000 l/h 0
< ® Caldera

En este caso concreto se ha comprobado que no se van a producir problemas de ruidos o sobrepresiones.

Ejemplo 5.4: Determinar la velocidad de giro de la bomba modelo G mas adecuada para el funcionamiento de la instala-
cion solar de la figura.

—
J
) ACS
—
( \ N
= C Apoyo
B = —
I
( Agua de red
- -
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Se trata de unainstalacion solar formada por 5 captadores solares de 2 m? cada uno. Tomado como criterio 50 [/h por m*
de captacion, el caudal nominal de la instalacion sera de Q* = 500 [/h.

Para un caudal de 500 l/h, y una mezcla de 60% agua y 40% propilenglicol, en un tubo de cobre de 18x1, la pérdida de
presion por metro lineal de tubo es de 68,9 mm c.a.

e Pérdida de presion en tubos (30 metros): 2.070 mm c.a.

e Pérdida de presion en accesorios (30% tubos) 620 mm c.a.

e Pérdida de presion en el captador: 100 mm c.a.

e Pérdida de presion en el serpentin del interacumulador: 400 mm c.a.

e Pérdida de presion TOTAL: 2.070 + 620 + 100 + 400 = 3.190 mm c.a. (3,2 m c.a.)

El punto nominal de la instalacion es: Q* = 500 |/h, Ap*= 3,2 m c.a, siendo la curva resistente de la instalacion:

Curva de resistente de la instalacion
Q,. 500 o 250 500 750
Hon 32 o 0,80 3,20 7,20
H 4
Altura de impulsién (m) Modelo G
1 (1) 2.000 rpm
10 - (2) 2.400 rpm
(3) 2.800 rpm
8
6
()
4 =
3 /
(2) Curva de resistente de la instalacion
2 Q. 500 o 250 500 750
(1) Hom 32 o 0,80 3,20 7,20
N
o]

| Potencia absorbida (kW)
0,14 -

(3)

0,12 -

0,10 _/

0,08 -/

0,06 4+—~+——+1T+——T+—"——"7+——"1+—+1+——7
o 0,4 0,8 1,2 1,6 2 Q(m3/h)

La velocidad de giro mas adecuada es 2.400 rpm: curva (2). De la interseccion entre la curva resistente de la instalacion
y la curva (2) de la bomba se obtiene: Q; = 550 l/h, H; = 4,0 m c.a, siendo el consumo de la bomba de 0,108 kW.
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Ejemplo 5.5: Determinar la velocidad de giro de la bomba modelo G mas adecuada para el funcionamiento de la instala-
cion solar de la figura.

H H H H H —
0] H H H - H i
@ - - - - - =/

p—| H H H - = i
I /
I

[ I 6 |

%b = N "N

— A
|| wor
L\ )A | J

Se trata de una instalacion solar formada por 12 captadores solares de 2 m* cada uno. Tomado como criterio 50 l/h por
m* de captacion, el caudal nominal de la instalacion sera de Q¥ = 1.200 |/h.

Para una mezcla de 60% aguay 40% propilenglicol a 30 °C, las pérdidas de presion por metro lineal de tubo son de:
Caudal 1.200 l/h, tubo de cobre de 25x1,5, Ap; = 68,4 m c.a/ml
Caudal 600 l/h, tubo de cobre de 18x1, Ap; = 91,1 m c.a/ml

Las dos filas de captadores del circuito primario estan conectadas en retorno invertido. Para la fila inferior, la pérdida de
carga de cualquier captador (s6lo uno) es de:

¢ Pérdida de presion en tubos de 25x1 (24 metros): 1.500 mm c.a.
¢ Pérdida de presion en tubos de 18x1 (8 metros): 730 mm c.a.

¢ Pérdida de presion en accesorios (30% tubos): 670 mm c.a.

¢ Pérdida de presion en el captador: 10 mm c.a.

e Pérdida de presion en el intercambiador de calor: 1.000 mm c.a.

e Pérdida de presion TOTAL: 1.500 + 730 + 670 + 10 + 1.000 = 4.910 mm c.a. (4,91 m c.a.)
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El punto nominal de la instalacion es: Q¥=1.200 l/h, H¥*= 4,91 m c.a, siendo la curva resistente de la instalacion:

Curva de resistente de la instalacion

Q. 1.200 0 600 1.200 1.440
Hoom 491 1,23 4,91 6,87
H 4
Altura de impulsién (m) Modelo G

(1) 2.000 rpm
(2) 2.400 rpm
(3) 2.800 rpm

Curva de resistente de la instalacion

[¢] 600 1.200 1.440

o 1,2275 4,91 6,874

0,14

0,12

0,10

0,08

0,06

El punto de funcionamiento sera 1.300 l/hy 5,6 m c.a.

La solucién encontrada de caudal y altura manométrica
del conjunto bomba-instalacion puede precisar de re-
gulacién, esto es, de una intervencion externa en sus
condiciones para ajustar el caudal al valor deseado. Se
comentaran brevemente a continuacion los modos mas
habituales de regulacion.

Si se modifica la abertura de la valvula a la salida de la
bomba se introduce una pérdida localizada que modi-
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1,6

2 Q)

fica la funcion H,(Q) de la instalacion, desplazando el
punto de interseccién con la curva caracteristica de la
bomba (véase la Figura 5.5).

Al cerrar la valvula cambia la curva resistente de la ins-
talacion, siendo posible reducir el caudal de impulsion
hasta el valor deseado. El rendimiento de la bomba
subird o bajara segin la posicién de partida respecto
del maximo. Se trata del método mas empleado; no es
energéticamente eficiente, aunque se consigue una dis-
minucion de la energia total consumida.

Si la estrangulacion se realiza en la tuberia de aspiracion,
se podria provocar cavitacion en labomba, por lo que dicha
estrangulacion se sit{ia siempre en la zona de presion.



clF,fin = Q*I QF,ini Q

Fig. 5.5: Regulacion del punto de funcionamiento por valvula
en serie

Se trata de una regulacion simple mediante valvula ins-
talada enderivacion. De este modo, una parte del caudal
bombeado retorna al depésito sin recorrer el circuito.

Mediante este sistema se consigue evitar las sobrepre-
siones que se producen con las valvulas dispuestas en
serie, pero a cambio se derrocha indtilmente una ener-
gia para bombear un caudal para luego recircularlo por
labomba. Se trata del peor sistema de regulacion desde
el punto de vista energético.

HA

Q. =Q* Q. Q. ;, Q

Fig. 5.6: Regulacion del punto de funcionamiento por valvula
en paralelo

La Figura 5.6 muestra de forma grafica la regulacion en

serie de una instalacion. Para obtener el caudal nominal

de lainstalacion Q%, labomba trasiega un caudal superior
* existiendo la posibilidad de cavitacién de la bomba.

Al cambiar el régimen de giro de labomba se modifica la
curva caracteristica, y naturalmente el punto de funcio-
namiento, tal como se muestra en la Figura 5.7. Se trata
de un sistema muy eficiente desde el punto de vista
energético pues no se introducen pérdidas adicionales.

La regulacion mediante variador de frecuencia tiene el
inconveniente del consumo energético del mismo que
puede ser aproximadamente del 10%. En algunos ca-
sos, el ruido eléctrico producido por el variador puede
causar problemas en el sistema de medida. No es re-
comendable disminuir la velocidad de giro de la bomba
por debajo del 50% de su velocidad nominal.

HA
Hl
Q% HY
Q
VF j
=il T wHE H
L ol d B
H, P,
Y
Py
QF,fin=Q*I Qr,ini Q

Fig. 5.7: Regulacion por variacion del régimen de giro de la bomba

El empleo de variadores de frecuencia para la regulacion
deinstalaciones hidraulicas es cadavez mas habitual. Mu-
chosfabricanteshanincorporado elvariadorde frecuencia
en algunos de sus modelos de bombas, siendo esta op-
cion muy adecuada en sistemas de caudal variable.

La regulacion se suele hacer:

e Regulacién de la velocidad de giro manteniendo la
presion diferencial constante.

¢ Regulacion de la velocidad de giro con presion di-
ferencial variable.



5.3.3.1 Regulacion de Q por presion diferencial
constante

Tal y como su nombre indica, se trata de la regulacién de
la velocidad de giro de la bomba de forma que la altura
manomeétrica suministrada por la bomba sea constante. El
variador de frecuencia acoplado a la bomba regula su régi-
men de giro de forma que se mantiene constante la presion
diferencial entre impulsion y aspiracién de la bomba.

Regulacion tipo: presion diferencial constante

Altura (m)

BLX
6m | N\

2 e ——
\mfn.
o

Potencia (kW)

0,12
0,08 — gn/’/n%'/%/
////A///
///// Caudal (m3/h)
0,04 T T T T T T
o 0,5 1 1,5 2

Fig. 5.8: Variacion del régimen de giro de la bomba para Ap;, constante

En un sistema a caudal variable, en primer lugar se
ajustara la bomba para la situacién de caudal nominal
(maximo). En este punto se le indica al sistema de regu-
laciéon que mantenga constante la altura proporcionada
(incremento de presion). De esta forma, al cerrarse las
valvulas de regulacion del sistema (radiadores, fan-coils,
etc.), labomba mantendra la altura, reduciendo el caudal
de suministro, teniendo las siguientes ventajas:

e Se evita que el circuito hidraulico trabaje a presio-
nes altas.

e El caudal disminuye significativamente al aumentar
las pérdidas de presion, reduciéndose la velocidad
en las tuberias y los posibles problemas de ruidos.

e La energia consumida disminuye significativamen-
te en sistemas donde el caudal es muy variable.
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5.3.3.2 Regulacion de Q por presion diferencial
variable

Se trata de una modificacion del sistema anterior. En
circuitos de recirculacién, la resistencia hidraulica del
circuito aumenta a medida que cierran las valvulas de
control de dos vias de los elementos terminales: radia-
dores, fancoils, baterias, etc.

Algunos fabricantes de bombas ofrecen la posibilidad
de establecer una curva de funcionamiento corres-
pondiente con la altura mamométrica a la velocidad
de giro maxima. El usuario selecciona la curva co-
rrespondiente que de esta forma es ascendente con
el caudal. Se consigue de esta forma que al aumentar
la resistencia hidraulica del circuito por actuacién de
las valvulas de control, la bomba responda circulan-
do menos caudal.

Regulacion tipo: presion diferencial variable

Tattura @m)

Potencia (kW)

0,12 - ”
7
7 7
0,08 - }mQ% /
Z

////// Caudal (m3/h)
0,04 T T T T T T T
o 0,5 1 1,5 2

Fig. 5.9: Variacion del régimen de giro de la bomba para Ap, variable

Unavez puesta en marcha la bombay ajustada la altura
suministrada por la bomba, la regulacién del régimen
de giro de la bomba se realiza de forma automatica. A
medida que se vayan cerrando las valvulas de control el
caudal suministrado por la bomba disminuira significa-
tivamente seg(n las curvas resistentes representadas a
modo de ejemplo en la Figura 5.9.



En instalaciones a caudal constante puede ser mas in-
teresante emplear la bomba correcta que utilizar un
variador de frecuencia.

Algunos modelos de bombas estan disponibles con
distintos diametros de rodete. Una vez instalada la
bomba y puesta en funcionamiento, es posible cambiar
el rodete por otro de diametro adecuado a la curva de
funcionamiento real de la instalacién.

En el caso de que esto no sea posible, puede analizar-
se la posibilidad de recortar del rodete de la bomba de
forma que se ajuste el punto de funcionamiento de la
bomba con un coste reducido y sin penalizacién energé-
tica. El andlisis grafico del comportamiento es similar al
representado en la Figura 5.7.

Ejemplo 5.6: Una vez puesta en marcha la bomba de pri-
mario de la instalacién del Ejemplo 5.5, el manémetro
de la entrada marca 1,5 bar y el de la salida 1,89 bar.
Determinar el caudal que circula por la instalacién y
analizar laregulacion de la instalacion a su caudal no-
minal Q = 1.200 l/h.

Modelo G
(1) 2.000 rpm
(2) 2.400 rpm
(3) 2.800 rpm

H 4
(m) |

10 —

/

8 Curva de resistente de la instalacion

Q,, 1.600 o 667 1.333 1.600

H 4,00 o 0,72 2,86 4,00

NS
2_; \.

(@ (2

P E

(kw) | ()

\

0,12 - )
0,10 _/
0,08 '/-

0,06 ————T T

————1
2 Q(m3/h)

<}
o
E=)
i
)
R
N
s
o
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La altura suministrada por la bomba es:

p, - P, _ 189.000-150.000
pPs B 1.000-9,81

H=

m

=4 mc.a.

Entrando en la curva de la bomba se obtiene un caudal
de 1.600 l/h.

El caudal obtenido es superior al nominal debido a la
practica comin de sobrestimar las pérdidas de carga
por encima del valor real.

Regulacion por cambio de velocidad

Si se cambia la bomba a la segunda velocidad, de la ob-
servacion de la curva caracteristica se obtiene que el
caudal bombeado sera de 1.050 I/h. Este caudal podria
ser admisible en funci6n del tipo de captador de la ins-
talacién solar. El consumo de la bomba se vera reducido
de 147,5 W (velocidad 3) a 112 W (velocidad 2).

Regulacion mediante valvula en serie

En este caso se cambia la curva caracteristica de la ins-
talacién tal y como se indica en la figura.

H 4
(m) Modelo G
A (1) 2.000 rpm
10 -~ (2) 2.400 rpm
(3) 2.800 rpm
8 4

] \\/
f <.

@)

(kw) _

0,12 _/ (2
o _ /
0,08 - /- @

0,06 T T T T
o 0,4 0,8 1,2 1,6

— ——(3)

> Q(m/h)

La potencia consumida por la bomba se reduce sélo 5 W
(de 147,5 a142,5 W).



Regulacion mediante valvula en paralelo (by-pass)

H A

(m) Modelo G

1 (1) 2.000 rpm
(2) 2.400 rpm
(3) 2.800 rpm

10 —

0,12 @
o0 _/-
" -/- @

0,06 T T T
o 0,4 0,8 1,2 1,6

2 Q(me/h)

La bomba se encuentra funcionando practicamente
fuera de rango. La regulacién mediante valvula en by-
pass (véalvula de tres vias) no es recomendable desde el
punto de vista energético y debe analizarse con cuidado
desde el punto de vista funcional.

Altura (m)

8 -
7m

Curva de
p 6 m \ /funcmnamlento
N\ (G nominal

0,08 - T/’/r%//éy
////A///
004 777 Caudal (m3/h)
0 0.5 ) 15 2
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Ejemplo 5.7: En la instalacion de calefaccion de los
Ejemplos 5.2y 5.3, el punto de funcionamiento en con-
diciones nominales es: Q; = 1.300 l/h, H;= 5,2 m c.a,
P, = 132 W, tal y como se muestra en la figura de la
curva de funcionamiento.

Determinar el nuevo punto de funcionamiento cuando
la curva de funcionamiento cambia al cerrarse el 80%
de los radiadores.

Regulacion caudal-incremento de presion constante

La siguiente figura muestra como al variar la resistencia
hidraulica del circuito, la bomba cambia manteniendo
constante la altura de impulsién en 5,2 m c.a.

Altura (m) Curva 80%

adladores cerrados

8 -
Curva de
6 /funcionamiento

nominal

min.

Potencia (kW)

0,12

0,08

Caudal (m3/h)
0,04 T T T T T T T T
0 0,5 1 1,5 2

El nuevo punto de funcionamiento es: Q; = 900 l/h,
H;=15,2mc.a, P, =102 W. Se produce una reduccién del
caudal y una reduccion de la potencia consumida muy
adecuados para el funcionamiento a carga parcial.

Regulacion caudal-incremento de presion variable

La figura de la pagina siguiente muestra cémo al va-
riar la resistencia hidraulica del circuito, la bomba se
desplaza por la curva descendiente correspondiente a
H;=5,2mc.a,



0,12

0,08

0,04

| Altura (m) Curva 80%/

radiadores cerrados

/

Curva de
/ funcionamiento
nominal

] Potencia (kW) |

1 /// Caudal (m*/h)

(o) 0,5 1,5

El nuevo punto de funcionamiento es: Q; = 8oo l/h,
H;= 4,2 mc.a, P, =85 W. Se produce una reduccién mas
acusada del caudal y de la potencia consumida.
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El consumo energético de una bomba viene dado por:

Demanda
Consumo= —

n medio

La energia consumida en kWh viene dada por la inte-
gral de la potencia consumida a lo largo del tiempo de
funcionamiento:

Consumo=] Py =]&

o o inst.

En el caso de una bomba funcionando en condiciones
estacionarias, la integral se sustituye por un producto:

Consumo=P, -T =w-T (kwh)
n

Si la bomba funciona a régimen variable, el consumo
energético se determinara en la practica por el sumato-
rio de las distintas condiciones de funcionamiento:

i i . H .
Consumo = Py T, =Z%-Ti (kWh)

inst,i

Para reducir el consumo energético deberemos reducir
la potencia suministrada a la instalacién, aumentar el
rendimiento de la bomba o disminuir el nimero de ho-
ras de funcionamiento de la instalacién.

El analisis energético de una instalacion de bombeo
puede realizarse analizando en primer lugar el consu-
mo minimo de la instalacién. La energia necesaria para
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recircular un caudal de fluido caloportador se destina
Gnicamente a vencer las pérdidas de presién y éstas
pueden ser reducidas con el disefio del circuito.

La potencia eléctrica consumida por la bomba viene
dada por:

PB=ngHm/T|B

Para reducir la potencia consumida se debera optimi-
zar el caudal trasegado ya que las pérdidas de presion
y, por tanto, la altura manométrica a suministrar por la
bomba depende del caudal al cuadrado H, « Q*y por
tanto la potencia depende del caudal al cubo P, « Q3.

Para que la potencia consumida por la bomba no sea
excesiva, la pérdida de carga debe ser reducida. Por
altimo, se debera asegurar que la bomba funcione con
un rendimiento cercano al maximo.

Optimizacion del caudal

Elcaudal a bombear depende de la energia por unidad de
tiempo a transportar y del salto de temperaturas. Para
una caldera de calefaccion de 24 kW, con temperatura de
impulsién Ti = 75 °Cy temperatura de retorno Tr = 60 °C,
es decir, DT = 15 °C, se obtiene:

24 kW = m kg/s-4,18 kJ/kg °C - 15 °C => m = 0,383 kg/s,
V=10,3831/s=1.380l/h

La bomba debe impulsar por tanto un caudal de 1.380 I/h. Si
se dimensionan los elementos terminales para una tempe-
ratura de impulsién Ti = 75 °Cy una temperatura de retorno
Tr =55 °C, es decir, DT = 20 °C, el caudal trasegado sera de:

24 kW = m kg/s-4,18 kJ/kg °C - 20 °C => m = 0,287 kg/s,
V=0,2871/s=1.0341/h



El caudal a trasegar es menor y el consumo energético en el transporte del fluido caloportador generalmente disminuira.

Optimizacion de la pérdida de carga

La pérdida de carga en el circuito puede reducirse aumentando el didmetro de las tuberias. La practica ingenieril ha llevado a
establecer como adecuado el criterio de 20 a 100 mm c.a. por metro lineal de tubo. Ademas, deben considerarse las pérdidas
en los accesorios del circuito hidraulico y de elementos como la caldera, intercambiadores de calor y elementos terminales.

Rendimiento de la bomba

El rendimiento maximo de las bombas puede ser superior al 70% en bombas de altas potencias. La mayoria de bombas
circuladoras son de baja potencia y su rendimiento suele ser muy bajo (inferior al 30%).

En bombas de menos de 50 W, algunas tienen rendimientos inferiores al 10%. Debe considerarse la posibilidad de em-
plear bombas de alta eficiencia (hbombas con motor de iman permanente) cuyo rendimiento es superior.

Optimizacion del tiempo de uso

La bomba que menos consume es la que se encuentra parada. En el analisis del sistemas de control de las instalaciones
se debera considerar la conveniencia o no de parar determinados circuitos, principalmente los de recirculaciéon de ACS.

La regulacién de la bomba puede adaptar el caudal y consumo energético de la bomba a la demanda. La configuracién
del control de la carga en los elementos terminales determinara la posibilidad o no de ahorrar energia de bombeo con la
regulacion. La Figura 6.1 muestra la conexion de los elementos terminales en un circuito secundario a caudal constante
y a caudal variable.

VC1 - = - —
r JT r_
| i = | | DZFI_
| _8§E | |
L = L
a) Distribucion a caudal constante b) Distribucién a caudal variable

Fig. 6.1: Conexi6n de los elementos terminales en un circuito secundario a caudal constante y a caudal variable
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Sistema secundario a caudal constante

El control se realiza mediante valvulas de tres vias que mantienen el caudal constante de forma independiente a la de-
manda energética. Las variaciones en la demanda energética de la climatizacién producen variaciones en la temperatura
de retorno.

5IC [R5 | 8] 51 |81 | 8|
IS VAN It VAN IS VAN N VA RN VA I A
\/ \/ \/ \/ \/ \/
ORNI— ORI oAl ORI— OAI— ©oAl
\/ \/ \/ \/ \/ \/
JAY JAY JAY JAY JAY JAY
VC1.2 VC2.2
S 18 |2 SRV =3 AV B AV
S VAN BEE RVAY JAY N VA I VA R A
\/ \/ \/ \/ \/ \/
O o oAl ORI— oXI— oAl
\/ \/ \/ \/ \/ \/
/N JA' /N /N JA' JA'
VC1.1 VC2.1

Fig. 6.2: Distribucion de secundario a caudal constante

Sistema secundario a caudal variable

El control se realiza mediante valvulas de dos vias donde las variaciones de la demanda producen el cierre parcial o
total de las valvulas. De forma global, el sistema se comporta de forma similar a una estangulacién por valvula en
serie con la bomba. El caudal impulsado disminuirda a medida que se van cerrando las valvulas de dos vias (Figura 6.3
en pagina siguiente).

Desde el punto de vista energético, los sistemas a caudal variable permiten el ahorro energético de la energia re-
querida a carga parcial. El beneficio real se obtiene cuando se emplea una bomba con variador de frecuencia, con
regulacion de la velocidad de giro manteniendo la presién diferencial constante o incluso a presién diferencial varia-
ble (véase seccibn 5.3.3).
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Fig. 6.3: Distribucion de secundario a caudal variable

Para el cumplimiento del RITE 2007 se debera atender a lo especificado en el articulo 12 del Reglamento y a su Instruc-
cion Técnica IT 1.2.4.2.5.

Las bombas se deberan seleccionar de forma que su rendimiento sea lo mas préximo al rendimiento maximo en las
condiciones calculadas de funcionamiento. Para sistemas de caudal variable este requisito debera ser cumplido en las
condiciones medias de funcionamiento a lo largo de la temporada.

Debera calcularse para cada circuito la potencia especifica SPP (Specific Pump Power) definida como la potencia absor-
bida por el motor eléctrico entre el caudal transportado, medida en W/(l/s).

En cuanto a los motores eléctricos, la Instruccion Técnica IT 1.2.4.2.6 especifica valores minimos de rendimiento de los
motores eléctricos de induccion con jaula de ardilla, trifasico, proteccion IP54 o IP55, de 2 6 4 polos, de disefio estandar,
de 1,12 90 kW.

kw 1,1 1,5 22 30 40 50 75 1,0 150 185 22,0 30,0 37,0 450 550 750 90,0
% 76,2 78,5 81,0 82,6 84,2 857 87,0 88,4 89,4 90,0 90,5 91,4 92,0 92,5 93,0 93,6 93,9

Tabla 6.1: Rendimiento minimo de motores eléctricos establecido en el RITE

Quedan excluidos los motores destinados para ambientes especiales, encapsulados y no ventilados.
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Ejemplo 6.1: Determinar la potencia especifica de una bomba que impulsa 1.370 l/h y que consume 110 W.

La potencia especifica resulta:

Las emisiones de CO, y de energia primaria derivadas del consumo energético de las bombas se determinan a partir del
consumo energético en kWh. La Tabla 6.2 muestra los factores de conversion entre energia eléctrica consumida y las
emisiones de CO, producidas y la energia primaria consumida.

. Convencional peninsular 2,603 kWh/kWh, 649 gC0O,/kWh,
"0 g Horas valle peninsular 2,022 kWh/kWh, 517 gCO,/kWh,
:C: % Convencional insular 3,347 kWh/kWh, 981 gC0,/kWh,

Horas valle insular 3,347 kWh/kWh, 981 gC0,/kWh,
&8 Gas Natural 1,011 kWh/kWh, 204 gC0,/kWh,
> E Gaséleo C 1,081 kWh/kWh, 287 gC0,/kWh,
G2 GLP 1,081 kWh/kWh, 244 gCO,/kWh,

Tabla 6.2: Coeficientes de paso. Energia consumida a energia primaria y energia consumida a emisiones de CO,
Se observa que los coeficientes de paso dependen de si el consumo se realiza en la peninsula o en territorio insular.
Esta distincion se realiza debido a que en las islas la mayor parte de la energia eléctrica se genera por combustién de
combustibles fésiles.
Ademas, en la peninsula se dan coeficientes de paso distintos para horas valle y llano. Son horas valle:

¢ En horario de verano,de oa 8 h.

e En horario de invierno, de 23a24 hydeoa7 h.

En todo caso, 8 horas al dia son valle y 16 horas son llano o convencional.

Ejemplo 6.2: Determinar la energia anual consumida por las bombas de la instalacién solar del esquema, correspondien-
te a un edificio de 16 viviendas (Figura pagina siguiente).

Datos de las bombas:
Bomba B1

El caudal de la bomba 1 viene determinado por los captadores solares. Generalmente, el caudal a recircular es de
50-60 |/h por m® En este caso se consideran captadores de 2 m*y un caudal de 60 l/h por m?, resultando:

Caudal: Qz, =12 - 120 =1.440l/h
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Pérdida de carga en el circuito primario (50 metros de
longitud):

¢ Pérdidas primarias: 50 m * 60 mm c.a./ml = 3.000
mm c.a.

¢ Pérdidas en accesorios (25%): 750 mm c.a.
¢ Pérdidas en el intercambiador: 1.000 mm c.a.
e Pérdidas en el captador: 100 mm c.a.

Altura de la bomba: H,, = 4,85 m c.a. (pérdidas totales
= 4.850 mm c.a.).

Potencia de la bomba: P;, = 110 W

Bomba B2

El caudal de la bomba 2 es igual al caudal del circuito pri-
mario. La igualdad de caudales es recomendable para el

correcto funcionamiento del intercambiador de calor

Caudal: Qg, = Qg, = 1.440/h

Pérdida de carga en el circuito (5 metros de longitud):
¢ Pérdidas primarias: 5 m * 60 mm c.a./ml=300 mm c.a.
¢ Pérdidas en accesorios (25%): 75 mm c.a.
¢ Pérdidas en el intercambiador: 1.000 mm c.a.

Altura de la bomba: H,, = 1,38 m c.a. (pérdidas totales
=1.375 mmc.a.).

Potencia de la bomba: P;, =38 W
Bomba B3

La instalacion solar abastece a 16 viviendas. Siguiendo
el CTE-HS4, el consumo de ACS de una vivienda con 2
cuartos de bafio es de aproximadamente 1 l/s. Aplican-
do un factor de simultaneidad para 12 elementos de
0,34 se obtiene 0,34 /s por vivienda. Ademas, para 16
viviendas se puede aplicar un coeficiente de simultanei-
dad de 0,21, resultando un caudal de disefio de 1,14 l/s.
Se va a considerar una recirculacion del 10% del caudal
de disefio, esto es, de 0,114 l/s (410 l/h).



Nota: se deberia comprobar que la pérdida de tempera-
tura en este circuito sea inferior a 3 °C. El caudal minimo
a recircular debe producir una pérdida de temperatu-
ra inferior a 3 °C seglin HS4. La pérdida de energia en
tuberias de diametros menores de 32 mm es inferior
a 10 W por metro lineal de tubo. De esta forma puede
demostrarse que para un caudal de 250 l/h, la pérdida
de 3 °C se produciria en 87 metros y para 400 l/h se
produciria en 139 metros. En este ejemplo se realiza la
recirculacioén para un caudal de 410 l/h.

Caudal: Qg = 410 l/h
Pérdida de carga en el circuito secundario:
¢ Pérdidas primarias: 2.000 mm c.a. (los diametros
de la impulsién son muy superiores al diametro
de retorno).

¢ Pérdidas en accesorios (25%): 500 mm c.a.

Altura de la bomba: H,, = 2,5 m c.a. (pérdidas totales =
2.500 mm c.a.).

Potencia de labomba: Py, = 42 W
Consumo energético
Se considera que las bombas B1 y B2 trabajan una
media de 6 horas diarias mientras que la bomba B3
funciona las 24 horas. La energia consumida por cada
bomba en un afio es de:
Energia eléctrica consumida por B1:

Ec s, = Pe.T = (110/1.000)+(365-6) = 241 kWh
Energia eléctrica consumida por B2:

Ec s, = Ps,T = (38/1.000)-(365:6) = 83 kWh
Energia eléctrica consumida por B3:

Ecs, = Pe,T = (42/1.000)-(365-24) = 368 kWh
Total: 692 kWh (35% B1, 12% B2y 53% B3).
Con una tarifa eléctrica de 0,08 €/kWh, el coste de
la energia eléctrica necesaria para el bombeo es de

692-0,08 = 55,4 €/afo.

Ejemplo 6.3: Determinar las emisiones de CO, y la ener-
giaprimaria consumida por las tres bombas circuladoras
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de lainstalacién solar del Ejemplo 6.2. La instalacién se
encuentra en la peninsula.

Emisiones de CO, al aiio

Emisiones B1:

EMco,.6. = Ec i Conso = 241:0,649 = 156 kg CO, /afio
Emisiones B2:

EMco,.6. = Ec g Conso = 82:0,649 = 54 kg CO,/afio

Emisiones B3: (8 horas al dia son valle y 16 son
convencionales)

EMco, 85 = Ec.g5 Conso = 241+(16/24)-0,649 +
+241-(8/24)-0,517 = 223 kg CO,/afio

Total emisiones: 433 kg CO,/afo (36% B1, 13% B2y
51% B3).

Energia primaria consumida al afio
E. primaria B1:
EP¢, = Ec g Conso = 241-2,603 = 627 kWh
E. primaria B2:
EP., =

EC,Bz'CpASQ = 82'2,603 =217 kWh

E. primaria B3: (8 horas al dia son valle y 16 son
convencionales)

EP¢, = Ec g Conso = 241:(16/24)-2,603 + 241:(8/24)-
-2,022 = 886 kWh

Total consumo de energia primaria: 1.730 kWh/afo
(36% B1, 13% B2 y 51% B3).

Si la instalacion solar estuviera en territorio insular, los
resultados globales serian:

Emisiones totales:
EMco, = E+Copso = 692:0,981 = 679 kg CO,/afo
Energia primaria:

EP. = E-Conso = 692:3,347 = 2.316 kWh/afio



La decision para la adquisicién final de una bomba debe
tener presente no solamente el coste inicial de labomba
sino también los costes de operacion que tendra la mis-
madurante suvida Gtil. Los costes de operaciénincluyen
mantenimiento, reparaciones y costes energéticos.

Actualmente existe la posibilidad de adquirir bombas
de mejores prestaciones, bien por tener motores eléc-
tricos de alto rendimiento (iman permanente) o bien por
disponer de un control electrénico que permite el ajuste
de la bomba al punto de funcionamiento nominal.

El siguiente ejemplo muestra un estudio de costes de
operacion a tener en consideracion en la adquisicion de
una bomba.

Ejemplo 6.4: Analizar los costes de operaciéon de dos
alternativas para seleccionar una bomba en una instala-
cién de punto de funcionamiento nominal: Q = 4.000 I/h
y H,, = 6 m c.a. Se debe escoger entre una bomba simple
de 600 € y una bomba electrénica de 9oo €. La primera
bomba tiene un consumo de 280 W y la segunda un con-
sumo de 150 W. Funcionamiento continuo 24 h. Coste de
la energia eléctrica: 0,08 €/kWh.

La inversion de la compra de la bomba se realiza en la
actualidad y se trata de un dato conocido.

En cuanto al coste de la energia eléctrica, se puede co-
nocer el dato actualizado.

Consumo energia eléctrica B1:
Ec s, = Pe.T = (280/1.000)-(365-24) = 2.453 kWh/afio
Consumo energia eléctrica B2:
Ec s, = Ps,T = (150/1.000):(365-24) = 1.314 kWh/afio
Coste energia eléctrica al afio:
Coste energia eléctrica B1:
Cee s, = Ec 50,08 = 2.453-0,08 = 196,2 €/afio
Coste energia eléctrica B2:

Ceep, = Ec5,-0,08 = 1.314:0,08 = 105,1 €/afio
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La inversion de la bomba se debe realizar al inicio de
la instalacion (antes de la puesta en marcha), mientras
que el coste de la energia eléctrica se va realizando aho
a aho. El valor actual de un dinero que se paga en el
futuro, se calcula mediante:

_ Costeafioi

e e

donde k es latasa de descuento de la inversién, definida
como la rentabilidad deseada para el dinero invertido.
Por ejemplo, 196,2 € que tengamos que pagar dentro
de 5 afios es como si hoy nos costase:

VA = 196,2

= —(1 - 0,07)5 =146,6 €

(se ha elegido una tasa de descuento del 7%)

Operando de forma similar se obtiene:

1 185,1 99,2
2 174,6 93,6
3 164,8 88,3
4 155,4 83,3
5 146,6 78,6
6 138,3 74,1
7 130,5 69,9
8 123,1 66,0
9 116,1 62,2
10 109,6 58,7

El coste actualizado del ciclo de vida de cada bomba es:

1 7851 999,2

2 959,8 1.092,7
3 1.124,5 1.181,0
4 1.279,9 1.264,3
5 1.426,6 1.342,8
6 1.564,9 1.416,9
7 1.695,4 1.486,8
8 1.818,5 1.552,8
9 1.934,7 1.615,0
10 2.044,2 1.673,7



El coste actualizado del ciclo de vida se muestra
graficamente:

2.500

2.000 =

1.500 -

1.000

—@— Bomba 1 (600 €)
—@— Bomba 2 (900 €)

La medida de la energia consumida por una bom-
ba se puede realizar empleando distinto tipo de
instrumentacion.

Medida de potencia mediante vatimetro

Existen vatimetros analdgicos y digitales para la me-
dida de la potencia instantanea consumida por una
bomba. Para conocer la energia consumida se requiere
ademas de un registro periédico de datos o, en el caso
de funcionamiento constante, un contador del tiempo de
funcionamiento de la bomba.

El empleo de vatimetros en bombas monofasicas es sim-
ple y econémico. Sin embargo, en bombas con variador
de frecuencia, la medicidén de la potencia es mucho mas
compleja tanto antes del variador (sefial de corriente en
forma de pico) como después del variador (necesidad de
vatimetro trifasico).

Medida de energia mediante contador de energia

Se trata de una solucién adecuada para equipos de
gran potencia. En el caso de bombas, no es ni habitual
ni parece légico emplear un contador de energia exclu-
sivamente para determinar el consumo energético de
bombas circuladoras.

Medida de potencia mediante polimetro
Es posible emplear un polimetro para medir la potencia

consumida por una bomba, siempre y cuando el factor
de potencia sea conocido. En bombas monofasicas de

pequeiia potencia el factor de potencia es muy préximo
a1y practicamente constante.

Medida de potencia mediante analizador de redes

Se trata de un sistema con el que se puede medir la po-
tencia consumida por cualquier equipo. En el caso de
bombas con variador de frecuencia, la medida puede
realizarse tanto en la entrada como en la salida del va-
riador de frecuencia.

Ejemplo 6.5: En este ejemplo se van a analizar las po-
sibilidades de medir la potencia consumida por una
bomba MODELO H, monofasica de 3 velocidades y 3
potencias: 65 W, 45 W y 30 W. La curva caracteristica
proporcionada por el fabricante es la siguiente:

Altura manométrica (m) Modelo H

(1) 1.200 rpm
(2) 1.600 rpm
(3) 2.100 rpm

(1)

0 -
7 Potencia absorbida (W)

60 7 / (€)
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o) 0,4 0,8 1,2 1,6 Q(m3/h)

Medida de la potencia mediante analizador de redes. Se han
obtenido los siguientes datos. La variacion del caudal se ha
realizado estrangulando el flujo en una valvula en serie.

Velocidad 3
0 51,04 52,60 0,989
100 52,42 53,03 0,990

200 53,00 53,51 0,991



Velocidad 3

(Continuacién)

ha empleado un polimetro para la medida de la potencia
consumida por la bomba. Las lecturas tomadas son:

Velocidad 3
300 53,49 53,91 0,991
400 54,08 54,47 0,992
o] 226 0,242 54,692
500 54,64 55,07 0,992 100 226 0,204 55144
600 55,10 55,50 0,993 200 226 0’244 55’144
700 55,43 55,84 0,993 ' '
. 300 226 0,247 55,822
Velocidad 2 400 226 0,248 56,048
0 40,72 42,62 0,957 500 226 0,249 56,274
100 41,32 43,07 0,959 600 226 0,250 56,500
200 41,74 43,43 0,961 700 226 0,251 56,276
300 42,12 43,87 0,962 . )
400 42,61 44,2 0,963 Se muestran, de forma grafica, los resultados obtenidos:
Se muestran, de forma grafica, los resultados obtenidos: 70 -
Potencia absorbida (W)
70 Potencia absorbida (W) 60 1 ° =
® ¢ P~ _Medidas
6 (3) con polimetro
© Medidas 50 7
) X 1 (2
co0o°?® con analizador
50 e de redes 40 -
% (2 l
4o 3 &2 > 30 '/ )
30 ﬁ 20 T T T T T T T T T T
o 0,4 0,8 1,2 1,6  Q(m3/h)
20 1 1 1 1 1 v 1
© Ol 08 L2 16 Qm/h) Ejemplo 6.6: Analizar las medidas en campo realizadas
en una bomba de rotor seco con variador de frecuencia.
Medida de la potencia mediante polimetro. Consideran- Las medidas se realizaron a la entrada del variador y
do que el factor de potencia es préximo a la unidad, se entre el variador y la bomba.
)
I L
L1 n L1 n
N A Variador L2 A A |
de
frecuencia L3 M N l@
Bomba

s e [ e | e ] e [ e [ e |

| Analizador de redes |

o ) e | o ] o =

| Analizador de redes |

56



Parte |I: Bombas, Andlisis energético

Entrada al variador (Monofasica) Salida del variador (Trifasica equilibrada)

Frecuencia Potencia Potencia . Potencia Potencia
(Hz) activa aparente activa aparente
(W) (VA) (W) (\L))
0] 300,00 589,10 0,511 282,00 569,00 0,489
720 315,50 610,90 0,518 308,00 577,00 0,535
2 1.440 330,00 629,60 0,525 320,00 584,00 0,551
1.950 338,00 641,00 0,525 330,00 581,00 0,574
(0] 209,00 423,00 0,489 188,00 722,00 0,263
40 720 220,00 449,00 0,492 200,00 710,00 0,281
1.440 232,00 470,90 0,495 212,00 718,00 0,297
32 1.440 175,00 366,00 0,478 156,00 700,00 0,224

Conclusiones de las medidas:

En la entrada al variador, la forma de la curva de intensidad esta muy distorsionada, siendo imprescindible el empleo de
un aparato de precisién para su lectura correcta. Ademas, el ruido de la sefial impide su lectura correcta con polimetros
y vatimetros convencionales.

En la salida del variador (entrada a la bomba) la lectura resulta mas sencilla. Debe tenerse presente que el cos(phi) varia
tanto con la carga de la bomba como con la frecuencia de trabajo: se obtienen valores por debajo de o,3.

RENDIMIENTO DEL VARIADOR DE FRECUENCIA

Frecuencia Potencia activa Potencia a.ctiva Rendimiento
(H2) a la entrada a la salida (%)
(W) W)
0 300,00 282,00 94,0
720 315,50 308,00 97,6
% 1.440 330,00 320,00 97,0
1.950 338,00 330,00 97,6
0] 209,00 188,00 90,0
40 720 220,00 200,00 90,9
1.440 232,00 212,00 91,4
32 1.440 175,00 156,00 89,1

6.5 MEDIDA EXPERIMENTAL DEL RENDIMIENTO DE UNA BOMBA

Para conocer el punto de funcionamiento de una bomba en una instalacion, se puede recurrir a dos métodos de medida:
Método simplificado

El método simplificado consiste en medir el incremento de presion producido por la bomba y a partir de este dato, y

con las curvas caracteristicas de funcionamiento de la misma proporcionadas por el fabricante, determinar el resto
de parametros.
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Método detallado
La medida del comportamiento de una bomba pue-
de determinarse midiendo todos sus parametros de

funcionamiento:

Incremento de presion. Se trata de una medida intrusiva. La
medida sera facil de realizar si la instalacion dispone de:

a) Dos mandmetros instalados en la aspiracion y en
la impulsién.

b) Un mandmetro con conexion a la aspiracion o a la
impulsion.

¢) Un mandmetro de presion diferencial (recomendado).

¢) Un mandémetro diferencial

Fig. 6.4: Medida de la altura manométrica producido por una bomba
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Caudal. Cada dia es mas habitual emplear algin tipo de
caudalimetro para la medida del caudal en circuitos de
recirculacion. Resultan muy (tiles para asegurar que los
caudales bombeados en la instalacion sean los nomi-
nales. No se obtiene ningiin beneficio por bombear un
caudal superior al nominal mientras que la potencia de
bombeo depende del caudal al cubo. Los tipos de cau-
dalimetros mas habituales son:

a) Rotametros. Son los mas sencillos y econémicos.
b) De turbina.
c) Electromagnéticos.

d) Por ultrasonidos.

Medida de potencia. La medida de la potencia de una
bomba requiere de un ratimetro, un contador eléctrico o
un analizador de redes. Debe medirse tension, intensi-
dad y factor de potencia.

Si la bomba funciona en su punto nominal, podria
emplearse el factor de potencia nominal, simplifican-
dose la medida: sélo se necesitaria un voltimetro y un
amperimetro.

Ejemplo 6.7: En una instalacién se encuentra instalada
labomba MODELO I en la posicion de velocidad maxima.
Los man6émetros de aspiracion e impulsion de la bomba
miden pe = 1,5 bar, pi = 1,9 bar. Determinar el punto de
funcionamiento de la bomba y su rendimiento.

Modelo |

(m) | Altura de impulsién
1 (1) 1.1200 rpm

8 - (2) 1.600 rpm
(3) 2.100 rpm
6 -
4 =
2 -
@ e ()
0
0,12 -
Potencia absorbida (kW) 3)
0,10 -

0,08 - ()
0,06 -/(1)-

0,04

Q/s)



Altura manométrica:

H = ps - pe - 190'000_140-000
" psg 1.000-9,81

= 4,07 m c.a.

La bomba esta trabajando a 3.000 rpm. Entrando en las
curvas caracteristicas de la bomba se obtiene:

Caudal: Q =125 /s
Potencia absorbida: P, = 0,105 kW = 105 W

La potencia atil suministrada al fluido viene dada por:

1,25

P,=pgQH,=1000-981-——-
1.000

4,07 =50 W

El rendimiento de la bomba resulta:

P
£ =3% _ 0,476 (47,6%)
Pa 105

Ejemplo 6.8: En una instalacion de calefaccion se desea
medir la altura manométrica de una bomba mediante
dos mandmetros instalados en la aspiracién y en la im-
pulsién. Los manémetros tienen un rango de medida de
5 bar y son de Clase 1. Determinar la incertidumbre en
la medida de la altura manométrica si la lectura de los
manémetros es pe=2,5 bary ps=3 bar.

Incertidumbre de cada medida. Clase 1 implica 1% de
5 bar = 0,05 bar.
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Laincertidumbre de las dos medidas se calcula median-
te la suma cuadratica:

| =4/0,05° +0,05° =0,071 bar
m

La incertidumbre en % de la medida resulta:

| 0,071 0,071
n —100x—2271 _100x 27

Ps = Pe 3,0—25 0,5

(%) =100x =141%

Tedricamente se obtiene la misma incertidumbre con
dos mandémetros distintos que con un solo manéme-
tro conectado alternativamente a la aspiraciéon y a la
impulsion. Sin embargo, el posible error de cero (no
tenido en cuenta en el calculo de incertidumbres) sera
despreciable en el caso de emplear un solo manéme-
tro con doble conexion.

Ejemplo 6.9: Repetir el ejemplo anterior suponiendo
que se emplea un manémetro diferencial de Clase 1y
rango de medida de 1 bar (diferencial). En este caso, la
medida de la presion diferencial sera de o,5 bar.

Incertidumbre

| 0,01
I, (%) =100x A " =100X — =2%

Ps 0,5

Se observa que la precision de la medida cuando se
realiza mediante un manémetro diferencial es muy su-
perior a la que se obtiene con dos mandémetros.






Los ventiladores son dispositivos mecanicos empleados
para el transporte del aire en conductos de ventilacién
y climatizacién. En este documento nos centraremos en
ventiladores empleados para la impulsién y extraccion
de aire en sistemas de ventilacion y para la impulsién y
retorno del aire en instalaciones de climatizacion.

En climatizacion, el transporte del aire se emplea para
las funciones de renovacién del aire (higiene) y de clima-
tizacion de recintos (confort). En muchas instalaciones,
la energia primaria empleada para el transporte del aire
por los conductos de ventilacion es superior al 25% de
la demanda de energia primaria de la instalacion. Los
ventiladores suelen estar en funcionamiento un gran
nimero de horas y cada kWh de energia eléctrica que
consumen requiere entre 2 y 3,3 kWh de energia prima-
ria. Ademas, cuando se pretende refrigerar un local, la

Parte Il: Ventiladores

energia consumida por los ventiladores se convertira en
calor siendo una carga térmica mas del sistema.

El Reglamento de Instalaciones Térmicas en los Edificios
(RD 1027/2007) establece la obligacion de seleccionar el
ventilador de forma que su rendimiento sea maximo en las
condiciones calculadas de funcionamiento. Ademas, para
cada circuito deberd justificarse la potencia especifica de
ventilacion (SFP), definida como la potencia absorbida por
el motor dividida por el caudal de fluido transportado.

Ejemplo 1.1: La instalacion de la figura impulsa un caudal de
aire de 2.000 m?/h, retorna un caudal de 1.500 m?/h, sien-
do el caudal de ventilacion de 500 m*/h (se considera que
la densidad del aire es constante p = 1,2 kg/m?). El tubo de
impulsion tiene una longitud de 25 metros y el de retorno de
20 metros. La seleccién de los conductos se realiza para una
pérdida de carga constante de 0,07 mm c.a./ml, consideran-
dose una pérdidas secundarias en accesorios del 30%.
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Pérdida de presion en la aspiracion:
Ap,,, = 1,3-0,07:L = 1,3-0,07-20 = 1,82 mm c.a.

Se considera que la rejilla de entrada del caudal de ven-
tilacion se regulara para producir la misma pérdida de
cargay equilibrar el circuito.

Pérdida de presion en la impulsiéon:
Ap,,, =1,3-0,07-L = 1,3-0,07-25 = 2,28 mm c.a.
La pérdida de presién total en los conductos es de:
Apcony = 4,1 mm c.a.

La pérdida de presion del filtro de la climatizadora, ba-
teria de frio, rejilla de aspiracion y difusores se estima
en 20 mm c.a., se obtiene: Ap; = 24,1 mm c.a.

El ventilador deberd proporcionar un caudal de
Q = 2.000 m*/h y un incremento de presion estatica de
Ap, = 24,1 mm c.a.

Entre otras clasificaciones, los ventiladores empleados
en instalaciones de ventilacion y climatizacion se clasi-
fican en funcién de la direccion del flujo en:

e Ventiladores axiales o helicoidales. El flujo entra y
sale del rodete en direcci6n axial.

¢ Ventiladores centrifugos. El flujo entra y sale del
rodete en direccion radial.

e Ventiladores helicocentrifugos. El flujo entra al
rodete en direccion axial y sale del rodete en direc-
cion radial (poco empleados).

Los ventiladores centrifugos son capaces de pro-
porcionar mayores presiones y suelen emplearse en
climatizadoras donde ademas de vencer las pérdidas
de lared de conductos deben vencer las pérdidas de los
filtros y de las baterias (muy superiores). Los ventilado-
res axiales se emplean en sistemas de ventilacion que
presentan pequeiias pérdidas de carga.

En los ventiladores axiales el aire circula en la direccién
del eje del rodete y su disefio permite proporcionar ele-
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vados caudales pero a pequeiias pérdidas de carga. En
instalaciones de ventilacion y climatizacién se suelen
emplear dos tipos de ventiladores axiales: murales y
tubulares. La Figura 1.1 muestra de forma esquematica
un ventilador axial mural para instalacién en paramento
y un ventilador axial tubular, disefiado para su montaje
en una red de conductos de seccién circular.

a) Ventilador axial en panel b) Ventilador axial tubular

Fig. 1.1: Tipos de ventiladores axiales: mural y helicoidal

Unventilador axial mural como el de la Figura 1.1 de 400 mm
de diametro y girando a 1.450 rpm, puede proporcionar un
caudal de 3.000 m’/h con una presion estatica de 8 mm c.a.
Los ventiladores axiales tubulares comerciales impulsan
caudales entre 2.000 y 100.000 m*/ h, proporcionando pre-
siones estaticas generalmente inferiores a 40 mm c.a.

Para obtener resistencia al fuego, o facilitar el manteni-
miento, el motor eléctrico puede instalarse al exterior
del conducto (Figura 1.2 b).

¥ &

a) Ventilador tubular con
motor en linea

b) Ventilador tubular con
motor exterior

Fig. 1.2: Ventiladores axiales helicoidales con motor en linea y exterior

Losventiladores centrifugos son capaces de proporcionar
mayores presiones y suelen emplearse en instalaciones
de climatizacién con redes de conductos. En este tipo de
ventiladores, los alabes pueden estar curvados hacia
atras, rectos o curvados hacia delante (Figura 1.3).

Fig. 1.3: Ventiladores centrifugos con alabes hacia atras, rectos y
hacia delante



Ademas, los ventiladores centrifugos pueden clasificar-
se en funcién de la presion estatica que producen en
ventiladores de baja presion, media presion y alta pre-
sion. La tipologia de los ventiladores cambia en funcion
de la presion suministrada y los modelos de los distin-
tos fabricantes obedecen a esta clasificacion:

N

iI==li

)

14

Fig. 1.4: Ventiladores centrifugos de baja, media y alta presion
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Los ventiladores de baja presion proporcionan presiones
estaticas por debajo de 50 mm c.a., los de media presion
suelen trabajar entre 100y 200 mm c.a., mientras que los
de alta presion llegan a superar los 300 mm c.a.

Para la seleccion del ventilador mas adecuado para una
aplicacion concreta se deben tener en consideracién los
siguientes factores:

1 Caudal y presion estatica nominal.

2 Caracteristicas del motor: monofasico o trifasico.

3 Regulacion todo-nada, mediante 2-3 velocidades o
variador de frecuencia.

4 Ruido.

5 Configuracion de la instalacion: local a sobrepre-
sion o depresion.

6 Fluido a transportar: aire de ventilacion, climatizacion.






En esta seccidn se realiza el balance energético en un
ventilador, estableciendo la ecuacion de conservacion
de la energia en un volumen de control formado por
la maquina. Se pretende analizar qué proporcién de
la energia mecéanica procedente del motor eléctrico se
transforma en energia mecanica del fluido: presiony
cinética. El resto seran pérdidas energéticas que, en
funcion de la configuracion del ventilador, produciran el
calentamiento del aire trasegado.

La energia mecanica del aire en un punto p se presenta
en forma de presion y energia cinética (en el aire se des-
precia la energia potencial)

e Energia de presion, presion estatica:
e, = pe/p[m*/s’]o[)/kg]

e Energia cinética, presion dinamica:
e.=v,/2=py/p[m*/s’]o[}/kg]

La energia mecanica especifica del flujo en un punto p
viene dada por:

[Q) =ﬁ=&+V

= = [m*/s*] o [)/kg]

o S,

En flujos de aire, la energia mecanica empleada habi-
tualmente es la presion total:

1,
Pr = Pe +;pvp =P+ Pp [Pa]

La energia por unidad de tiempo (potencia) del flujo en
un punto p viene dada por:

P=Mw,,=Q-p; [W]

Donde la presidn total esta relacionada con la potencia
especifica: p; = po,,,

Ejemplo 2.1: Determinar la energia mecanica de un flujo
de 2.000 m’/h de aire que circula por un conducto circu-
lar de 400 mm de diametro interior, presion estatica en
el conducto: 20 mm c.a.

La velocidad del flujo viene dada por:
Q _ 2.000/3.600
A m-04/4

v=—= = 4,42 m/s,

donde Q es el caudal en m*/h y A la seccion transversal
del tubo en m®.

La presion dinamica en Pa viene dada por:

1 , 1 2
Po =—P,V’ ==1,2-4,42° =11,7 Pa
2 2

La presion estatica del flujo en Pa viene dada por:
PJ[Pa]=p, gp(mc.a) =gp(mmc.a.) =9,81-20 =196,2 Pa
La presion total en Pa viene dada por:

Pr = Pe+ Pp = 196,2 + 11,7 = 207,9 Pa



La energia mecanica especifica del flujo en m*/s* o (J/kg)
viene dada por:

_Pe*tPo _ Pror _207,9
pa pa 1,2

o, =173,3 m?/s?

esp

La energia por unidad de tiempo (potencia) del flujo en
un punto p viene dada por:

2.000

P=mwm.=Q-Ap, =
exp = QL AP 3.600

-207,9 =115,5 W

Flujo ideal en la red de conductos

El flujo en conductos se produce a altos nimeros de
Reynolds. En el ejemplo anterior, suponiendo una tem-
peratura del aire de 20 °C (p = 1,2 kg/m?, . = 1,8-10”
Pa-s), el nimero de Reynolds resulta:

Re = pvD =1,2-4,42_~o,4
u 1,8-107°

=118.000

A altos nimeros de Reynolds se puede considerar que la
influencia de la viscosidad en el flujo sera poco importan-
te, haciéndose la hip6tesis de flujo ideal. En un flujo ideal
no existe rozamiento ni por tanto transformacion de la
energia mecanica del flujo en energia térmica. En el caso
del flujo de aire en un conducto, la energia mecanica del
flujo entre dos puntos se conserva resultando:

2

v
=P — =cte
2

0,, =—=+

esp

Se trata de una ecuacién de conservacion de la energia
donde dnicamente se produce intercambio de energia
mecanica. En el transito de una particula de un punto1a
un punto 2 de una linea de corriente, la energia asociada
al fluido se transforma de cinética a presion y viceversa,
manteniéndose constante. En el flujo en conductos se
suele emplear el concepto de presidn total en lugar de
la energia especifica p,w,,, = pr.

1,
Pr=Ppc+oV =cte;  p;=p + pp=cte

Flujo real en la red de conductos

En el flujo real se producen pérdidas energéticas por
friccion del fluido con las paredes de los conductos y
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por los choques producidos en los cambios de veloci-
dad y direcci6n del flujo.

Las pérdidas de energia producen una disminucion de la
presion total del aire en el conducto. Estas pérdidas se
traducen en una transformacion irreversible de energia
mecanica en calor, producida a lo largo de toda la longitud
del conducto, denominada caida de presion. La pérdida
de presion producida en el tramo de conducto Ap, se pro-
duce por friccion (pérdidas primarias, Ap;,) y por choques
en los accesorios (pérdidas secundarias, Ap,,).

Ap, = Ap; = Ap,,
Pérdidas primarias en conductos

Las pérdidas primarias dependen de la viscosidad del
fluido, del tamaio y forma geométrica de la seccién
del conducto y de la rugosidad de las paredes del con-
ducto. La pérdida de presion por friccion Ap; se calcula
empleando la ecuacién de pérdidas:

L L
Ap=fo—opvi=Ffo—p

h h

El factor de friccion de Darcy f se puede calcular me-
diante la formula de White-Colebrook:

= =—2logm(€/Dh +

2,51
Jf 3.7  Reyf

donde Re es el nimero de Reynolds, € la rugosidad
absoluta del conducto, y D, el didmetro hidraulico del
conducto D, = 4 x Area paso/perimetro mojado.

Altshul y Tsal han desarrollado una ecuacién simplificada
(error inferior al 1,6%) para hallar f sin recurrir a iteraciones:

. e 68|
f'=011 |—+—
D, Re
Una vez calculado f, el coeficiente de friccion f se cal-
cula mediante:
sif’20,008=f=F
sif’<0,018 = f=0,85 f’ + 0,0028
La rugosidad absoluta de los conductos € puede ser
muy variable y depende fundamentalmente del material
de construccion de los conductos. De modo aproximado

se pueden emplear los siguientes valores:

e Conductos de chapa de acero al carbono:
€ =0,03 mm



e Conductos de plancha de aluminio:
€ =0,03 mm
e Conductos de chapa de acero galvanizado:
€ = 0,09 mm
¢ Planchas de fibra de vidrio:
€ = 0,09 mm
¢ Planchas de fibra con aluminio interior:
€ = 0,08 mm
¢ Conductos metalicos flexibles:
€ =3mm
Las pérdidas de carga también se pueden calcular em-
pleando abacos que representan caudales y pérdidas

de carga, para los diferentes diametros de conducto y
velocidades.

Pérdidas secundarias en los accesorios de la red de
conductos

Las pérdidas localizadas se producen en los cambios
de velocidad o direccién en el flujo que ocurre en los
accesorios que forman parte de la red de conductos. Se
trata de las llamadas pérdidas secundarias que pueden
calcularse mediante la siguiente ecuacion:

Apac =Co%pv2 = copD

donde C, puede hallarse consultando la amplia base de
datos de ASHARE (Fundamentals 1993, paginas 32.27

a32.39).

En otras ocasiones, las pérdidas se expresan como una
longitud equivalente

Ap, = f

L L

TN
Ejemplo 2.2: Un flujo de aire 2.000 m*/h que circula
por un conducto de 400 mm de didmetro sufre una
reduccién en el paso a un diametro de 200 mm. Deter-
minar la presién en el tubo de menor didametro cuando
la presion en el tubo mayor es de 20 mm c.a suponien-

do flujo ideal (son pérdidas).

/ p1' V1

p,=20mm c.a.
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La consideracion de flujo ideal permite establecer que
la presion total se mantiene constante:

Pror = Pes * Po, = Pe, + Pp, [Pa]

La presion total en el punto 1 se ha calculado en el Ejem-
plo 2.1y viene dada por:

Pror = Pe, * Pp, = 196,2 + 11,7 = 207,9 [Pa]

La velocidad del flujo en el punto 2 viene dada por:

2.000/3.600

- =7,86m/s
n-0,3'/4

V. =g=
A,

2

Siendo la presion dinamica en el punto 2:

Po. =1 P, V2 =l1,2-7,862 =37,1Pa
2 2

Como la presion total se conserva, se obtiene:
Pror = Pe. + Po. = Pe. + 37,1 = 207,9 [Pa]
Pe. = Pror — Po. = 207,9 — 37,1 = 170,9Pa (17,4 mm c.a.)

Se observa como al aumentar la velocidad (mayor pre-
sién dinamica), disminuye la presion estatica.

Ejemplo 2.3: Un flujo de aire de 2.000 m?/h que circula
por un conducto de 400 mm de diametro sufre una re-
duccionenel pasoaundiametro de 200 mm. Determinar
las presiones estatica y total en los 4 puntos teniendo
en cuenta las pérdidas de carga existentes

L,=10m
pi' V1 pz’ Vz

( p, =20 mm c.a.

C,=0,15

L =12m
2

pa’ v pa’ V4 )

Punto 1:
Presion estatica p,, =20 mm c.a.
Presién dindmica

1 2 _1 2
Po, == p, V. ==1,2-4,42° =11,7 Pa = 1,2 mm c.a.
2 2

donde

2.000/3.600
T-0,47/4

v, =—= =4,42m/s

1

Q
A



La presion total en el punto 1 es:
Prors = Pes + Pp, = 20 + 1,2 = 21,2 mm c.a.
Punto 2:

Al considerar flujo real, la presion total disminuye por
las pérdidas de presién

Pror. = Pron — Ap., [Pa]
Despejando resulta:

pE2 = pE1 + pD1 - pDz - Ale

Las pérdidas de carga en el tramo de tuberia 1 se calcu-
lan mediante:

Namero de Reynolds:

Re, = PV, D, _1,2-4,42-04

- =118.000
u 1,810
Factor de friccion:
0,25 0,25
, € 68 0,08 68
f'=001|—+—| =o001|—+ = 0,0184
. Re 0,4 118.000

f=f=0,0184

Ap,, = f1|I)-_l Pp, = 0,0184311,7 =5,38 Pa = 0,55 mm c.a.
0,4

h ]

La presion total en el punto 2 es:
Pror> = Pror: — Ap, = 20,65 mm c.a
La presion estatica en el punto 2 es:
Pe> = Pes + Po, = Po, — APy, = 19,45 mm c.a
Punto 3:
Presion dinamica

fi,v; =-1,2-7,86 =37,1 Pa = 3,8 mm c.a.

o =layral
P35 2

Las pérdidas de carga en el accesorio:

Ap,.=C, pp, = 0,15:37,1 = 5,56 Pa = 0,56 mm c.a

La presion total en el punto 3 es:

Prors = Pror. — AP, = 20,65 - 0,56 = 20,1 mm c.a
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La presion estatica en el punto 3 es:

Pe; = Pror; — Po; = 20,1-3,8 =16,3mm c.a
Punto 4:

Presién dinamica

P Vs =l1’2’7,862 =37,1 Pa=3,8 mmc.a.
2

p _1
D3 2

Las pérdidas de carga en el tramo de tuberia 2 se calcu-
la mediante:

Namero de Reynolds:

o = pv,D, 1,2-7,86-0,3

R —= =209.600
n 1,8:107
Factor de friccion:
0,25 0,25
, € 68 0,08 68
f'=o,11|—+—| =o0,11|—+———| =o0,0172
D, Re 0,3 209.600

f’< 0,018 >f=0,85f’ +0,0028 = 0,85 - 0,0172 + 0,0028
= 0,0175

ApL2= f

2

L, 12
—Po.= 0,01750—337, =21,47 Pa=2,2 mmc.a.

h2 ’

La presion total en el punto 4 es:
Proty = Prors — Ap,,=20,1-2,2=17,9 mmc.a
La presion estatica en el punto 4 es:

pE4 = pE3 - ApLz = 16,3 -2,2=14,1mmc.a

T IpT0T1 = 21’2 ! ! :
20 4 Pror; = 20,1 :
1 =179
18 1
4 1
16 - :
| |
| | |
14 4 | | | pE4 = 14;1
11! I I I
12 -+ — I
1 2 3 4
L1 =10m C2 =0,15
p1’ V1 pz’ Vz p ) V. L s1zm p4’ V4 }

( p, =20 mmc.a.




La energia por unidad de tiempo (potencia) comunica-
da al ventilador en el motor eléctrico se emplea por una
parte en aumentar la energia del flujo y por otro lado a
vencer pérdidas.

S Ve | | VS
AN —
N P, (A )) P,

& =

Fig. 2.1: Conservacion de energia en un ventilador centrifugo

En el caso de ventiladores, el incremento de energia es-
pecifica atil que el ventilador produce sobre el aire es
igual al incremento de la presién total

Wegp, = |:&:| B Pra Pre [m2/s7]
P e p

La potencia suministrada al fluido resulta:
Isf = rh("')esp = Q ‘ (pT,s - pT,e) [W]

En el caso de que las secciones de entraday salida sean
iguales, las presiones dinamicas a la entrada y salida
son iguales. La potencia especifica sera por tanto igual
alincremento de la presion estética

Ousp = [p—} [m?/s°]
p

e

Al igual que ocurre en bombas centrifugas, la energia
suministrada al aire es mayor que la energia mecanica
atil debido a la existencia de pérdidas por friccion,

Ap

M= Ap + Ap,

La potencia que recibe el rodete (potencia interna) es de
P=(Q+Q)- (Ap+Ap)

Siendo Q; el caudal de fugas (internas y externas).

La potencia de accionamiento del ventilador I5V se calcu-

la teniendo en consideracion las pérdidas mecanicas y
en su caso las eléctricas del motor eléctrico

_(a+a)(ap+ap)
R

o

Se define el rendimiento total del sistema como el cociente
entre la potencia manométrica suministrada al caudal de
aire trasegado y la total suministrada al eje de la misma,

_Q:ap__ Ap o (a+a)(p+ap)
P (ap+ap) (@+q,) R

Mt

que con todas las definiciones anteriores se puede po-
ner, por lo tanto, como el producto de los rendimientos
hidraulico, volumétrico y organico,

MNr = N No

A continuacion se muestra el diagrama de Sankey de
energias de un ventilador:

Potencia suministrada Potencia que recibe Potencia total Potencia atil
al ventilador el rotor del ventilador que recibe el aire que recibe el fluido
P (@+Q, (Ap+Ap) Q (Ap+Ap) QAp
Pérdidas
Pérdidas m, '"éeznpas
Pérdidas volumétricas L
organicas Q (Ap+Ap)

o

Fig. 2.2: Diagrama de Sankey de un ventilador axial



La relacion entre las presiones estatica, dinamica y total, viene dada por la expresion: p; = p; + p,, siendo la presion
dindmica: p, = 1/2pv’.

En la entrada a la red de conductos, si la forma esta suavizada, puede evitarse las pérdidas, produciéndose una conser-
vacion de la presion total entre el exterior y la entrada al conducto (p, = 0).

Por el contrario, las salidas se producen en forma de chorros turbulentos y toda la energia cinética del flujo se pierde.
Esta pérdida debera considerarse en todo caso y estara presente incluso en la suposicion de flujo ideal.

Para reducir la pérdida de energia por la presién dinamica a la salida, se recurre a la reduccion de la velocidad de forma
ideal (sin pérdidas)

\) Pey . Pes Vs \
\

Fig. 2.3: Diagrama de Sankey de un ventilador axial

Si no hay pérdidas, la presion total se conserva: p;, = p;, Y, por tanto:

pE,1 + pD,1 = pE,z + pD,z

Si la velocidad disminuye, la presién estatica debera aumentar. El aumento de la presion estatica aguas abajo del flujo
se denomina reganancia estatica y en algunos casos permite reducir la pérdida por presién dinamica a la salida.

Sistema con conducto en la entrada y en la salida

Presiones estatica y total sin pérdidas Presiones estatica y total con pérdidas
40 4 ! 1 1 1 40 4 ! 1 1 1
| | | | | | | |
] | i i ] |
20 4 | | ) P | 20 o | | |
| | | | | |
| P, | | P, | | | d
o " 1 0 1 I
I | I I I |
P. / | | | |
“20 o I I I “20 4 | I I
I 1 I I I I I
| | | | | | | |
"40 T T T T 40 T T T T
— —
v, . v, =
P —= P —=
— —
—_— Ve —= Ve
— P, - Pe
—_ —_—

Fig. 2.4: Conexion de ventilador con conducto en la entrada y en la salida
Elincremento de presion total a proporcionar por el ventilador es:

Apry =Pry— Pr.
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Al tener la misma seccion las secciones de entrada y salida del ventilador, se cumple:

ApT,v =Pr;=Pr>=Pes;—Pe. = ApT,E

En el caso de flujo ideal sin pérdidas (Figura 2.4, izquierda), el ventilador s6lo debera vencer la pérdida correspondiente
a la presion dindmica a la salida.

Apry = Pry;=Pr, = Pe;— Pe. = Po

En el caso de flujo real con pérdidas (Figura 2.4, derecha), el ventilador debera vencer ademas las pérdidas hidraulicas
en los conductos.

Apry = Pr; = Pr, = APey = Pe; — Pe, = Po + Apy, — (Apy)

Sistema con plenum en la entrada y conducto en la salida

Presiones estatica y total sin pérdidas Presiones estatica y total con pérdidas
40 I 1 1 1 I
I | | | I
I I I I I
20 | | ) P | |
| | | |
p,! | | P, | |
o f t t I
I I I
| | | |
-20 Pe I I I
| | | |
| | | |
"40 T T T T
I I I I
g v 2 - g - : —=
2 P, 72 ) P, — 3 || [ LR ) P, =
< = — < = ) —
i I I ] i I I i

Fig. 2.5: Conexién de ventilador con plenum en la entrada y conducto en la salida
Elincremento de presion total a proporcionar por el ventilador es:

Apry =Pry— Pr.

En el caso de flujo ideal sin pérdidas (Figura 2.5, izquierda), el ventilador s6lo debera vencer la pérdida correspondiente
a la presion dindmica a la salida.

ApT,v = Pr3 = Pr>. = Pos

En el caso de flujo real con pérdidas (Figura 2.5, derecha), el ventilador debera vencer ademas las pérdidas hidraulicas
en los conductos.

Apry = Pr; = Pr, = Po; + AP, =0
Recuperacion estatica de la energia del ventilador
Es habitual que los fabricantes proporcionen la curva del ventilador en forma de incremento de presidn estatica que

producen. En el caso de configuracién con plenum a la entrada, el incremento de presion estatica podria ser nulo (ver
Figura 2.5 derecha).
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La curva proporcionada considera que el ventilador Ginicamente proporciona presion dinamica (velocidad) calculada en la
seccion de salida del ventilador. La Figura 2.6 muestra que si se reduce la velocidad del flujo, parte de la energia cinética
puede pasar a energia de presiones, produciéndose la denominada recuperacion estatica.

1] | | 1 —>
S Ve VS S Ve v
N — N s —>
I NS IuiINE = g (D) -
—
= r | = il

Fig. 2.6: Recuperacion estatica mediante difusor

Enlaseleccion practicade ventiladores, donde se dispone en muchos casos de la curva de presion estatica del ventilador,
el incremento de presion estatica a proporcionar sera igual a las pérdidas de presion del circuito menos la recuperacion
estatica producida.

ApE,v = Ap, — Apggs

Ejemplo 2.4: Determinar la presion estatica y dinamica en los 4 puntos del sistema de la figura cuando el caudal impul-
sado es de 2.000 |/h. Calcular la potencia del ventilador si su rendimiento total es de un 30%. Flujo ideal sin pérdidas.

L,=5m,D, =400 mm L, =10m, D, =400 mm

ext |1 2 4| ext

Presion en 1

La presion dinamica en el tubo es de p,, = 11,7 Pa.

En la entrada no hay pérdidas, conservandose la presion total entre el exterior y 1.

La presion total en 1 es de: p;, = 0 = p;, + p,,, siendo la presion estatica de p;, = - 11,7 Pa.
Presion en 2

Las presiones estatica, dindmicay total en 2 son iguales a las de 1.

Presion en 4

En la salida, la energia cinética del flujo se pierde (se pierde la presion dindmica).
Presionens

Las presiones estatica, dinamica y total en 3 son iguales a las de 4.

Elincremento de presidn total a proporcionar por el ventilador es igual al incremento de presion estatica

ApT,V = pT,3 - pT,2 =11,7—-0=11,7 Pa
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Potencia Gtil a aportar al fluido:

. 2.000
Pr=QAp; = -11,7 =6,44W

3.600
Potencia consumida por el ventilador:
P, 6,
), =—" = 4% 515w
Mr 03
4 1 I I I
I I I I
I I I I
60 4 1 I I I
I I I I
I I I I
40 4 I I I
I I I I
I I I I
20 4 I rp;,=11,7Pa pr, =117 Pat
j - I :
o | P, =0Pa p,,=0Pa;, =" P, =0Pa Pe, =0 Pa | N\
I\ P, =-11,7 Pa P, =-17Pa, _—~" | :
20 I I I I
I I I I
L,=5m,D =400 mm L,=10m,D, =400 mm
ext |1 2 Em 3 4 | ext
P,=11,7 Pa oy P, =117 Pa
Ap,,=oPa Ap,,=oPa
- X

Ejemplo 2.5: Repetir el ejemplo anterior considerando flujo con pérdidas.

Presion en 1

La presion dinamica en el tubo es de p,, = 11,7 Pa.

En la entrada no hay pérdidas, conservandose la presion total entre el exteriory 1.
La presién total en 1 es de: p;, = o, siendo la presion estatica de p,, = - 11,7 Pa.
Presion en 2

La presion total en 3 disminuye debido a la pérdida de presion en el tubo.

En el Ejemplo 2.3 se determiné f, = 0,0184

Aph-z = f

1

L Po, =0’0184i1157 = 2,65 Pa
D 0,4

h ]

La presion total en 2 es de: p;, = p;,— Ap;,_, = 0 - 2,65 = — 2,65 Pa.

La presion estatica en 2 es de p;, = p;, = Pp., = — 2,65 — 11,7 = 14,4 Pa.
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Presion en 4

En la salida, la energia cinética del flujo se pierde (se pierde la presion dindmica).

Presion en 3

La presion total en 3 es igual a la de 4 mas las pérdidas entre 3y 4.

La presion total en 3 es de: p;, = p;, + Dp;,_, = 11,7 + 5,3 =17 Pa.

La presion estaticaen 3 esde p., = p;, - p,, = 17— 11,7 = 5,3 Pa.

Elincremento de presidn total a proporcionar por el ventilador es igual al incremento de presion estatica
Ap, = pe;—Pe. =17 - (-2,85) = 19,85 Pa

Potencia Gtil a aportar al fluido:

_ 2.000

I5f =Q Ap 19,85 =11,0W
3.600
Potencia consumida por el ventilador:
. P, 11,0
P, =— ="""=368W
N, 03
J 1 I I I
I I I I
I I I I
60 4 | I I I
I I I I
I I I I
40 4 I I I
I I I I
I I I p. = I
204 ! ' p,=17,0Pa b =117 Pa,
1 1 1 p..=5,3Pa =
o | pT,l =oPa pT_l = '2'65 IF’a/ = pE,A =0 P?:\
[ — — I T
-‘&1—-11,7 Pa pn:'““*Pa/ ,
20 I —T I I
I I I I
L,=5m,D =400 mm L,=10m, D, =400 mm
ext |1 2 = 3 4| ext
P,=11,7 Pa ey P,=11,7 Pa
Apf’1 = 2,65 Pa Apm =5,3Pa
r N
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Curvas de
funcionamiento

3.1 CURVAS CARACTERISTICAS DEL VENTILADOR

Las curvas caracteristicas de un ventilador muestran la dependencia de la presion estéatica, presion total, potencia eléc-
trica consumida y rendimiento con el caudal. Las curvas se obtienen seg(in la norma ANSI/AMCA STANDARD 210-85 y su
correspondiente UNE 100-212-90. La obtencion de las curvas caracteristicas del ventilador puede simplificarse segin el
siguiente ejemplo:

\\\ \
I \ \ Punto 1. Valvula abierta
[ \ = \
[ | — > e | Q =18.000 m3/h
ext | | D=6oomm | o | ext Ap,,=ommc.a.

o | = - |- p, = 19,1 mm c.a.
[ \ : - \ Ap,, =19,1mm c.a.
| |
v
™
(. \ Punto 2. Valvula 50% cerrada
[ | = \ _ 3/h
[ | — —_— | Q =13.000 m3/

e?(t | D =600 mm ‘ | e?<t ApE,v== 31,0 mm c.a.
| | p, = 10,0 mm c.a.
[ \ Ap,, = 41,0 mm c.a.
|
4
™~
| \ Punto 3. Valvula 75% cerrada
} } —_ } Q=8.000m3/h
ext | D =600 mm | —=> | ext ApE.V =26 mm c.a.

. |  — | p, =3,80mmc.a.
| | Ap,, =29,8 mm c.a.
|
v
~
| I | Punto 4. Valvula cerrada
} } } Q=o0om3/h

ext | | D=6oomm | ext Ap,, =48 mmc.a.
L | p,=o0mmc.a.
| — | Ap,, =48 mm c.a.
|
v

Fig. 3.1: Medidas experimentales de presion y caudal en un ventilador
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Los datos muestran que a medida que aumenta la pérdi-
da de carga, el ventilador proporciona menos caudal. El
ventilador puede ensayarse desde valvula abierta don-
de la pérdida de presion es nula (caudal maximo) hasta
valvula cerrada, presion maximay caudal nulo.

La presion dindmica proporcionada por el ventilador se
calcula mediante el caudal y la seccion frontal del venti-
lador A. Para el punto 2 de este ejemplo se obtiene:

2

1
pD,z =EPV

donde la velocidad media del flujo se calcula mediante:

. Q(m? /s) _ 13.000/3.600 —12.8m/s
A(mz) a * 0162 /4

Po - =1 pv’ =l-1,2-12,82 =97,9 Pa (10 mm c.a.)
2 2

Si el incremento de presién estatica medido es
de Ap;,, = 31,0 mm c.a. siendo la presion total de
Apry, = Apgy, + Pp = 31,0 + 10 = 41 mm c.a.

Cuando los datos obtenidos se representan graficamen-
te, se obtiene:

Presion (mm c.a.)

o
° -‘ (4)
\
45 4N
\\ Incremento de p. total: APT‘V-&Z)
40 A - N
\ /7 N
N
35 4 N /, \
N 3 , - \
30 NS - ) \
NS - N \
N 1 \
Sa I - 4 \ \
25 o \ \
\ \
20 - — \ o)
Incremento de p.|estdtica: Ap, v\
3 \’
15 — //\
AN L7
10 4 Presién|dinamica: Po g~ \
- \
4-7 \
5 - \
- ’T Caudaly(m3/h)
0 Q=" T v T v T v T
0 5.000 ‘ 10.000 15.000 20.000
8.000 13.000 18.000

Fig. 3.2: Representacion grafica de las presiones estatica,
dindmica y total proporcionadas por un ventilador

Las curvas caracteristicas de los ventiladores se reali-
zan experimentalmente a partir de datos de este tipo
mas el dato de potencia consumida. En algunos casos
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se da la potencia eléctrica consumida y en otros casos
la potencia mecanica.

Existe una doble definicion de rendimiento:

e Rendimiento basado en el incremento de presién
total:

_ QApT,V

T]T,V PV

e Rendimiento basado en el incremento de presion
estatica:

_ QApE,V
T]T,V PV
Para el caso del punto 2 del ensayo del ventilador rea-
lizado, si la potencia consumida por el ventilador es de
3,1 kW se obtiene:

QAp;,, _(13.000/3.600) (41-9,81) _1.452_ _
Mrye = = = =46,1%
R, 3.150 3.150

N QAPey, _ (13.000/3.600) (31-9,81) _1.100
EV2 R, 3.150 3.150

=35,4%

La Figura 3.3 muestra las diferentes curvas de funcio-
namiento de un ventilador: presion estatica, dindmica
y total, potencia consumida y rendimiento basado en el
incremento de presion estatica y dinamica.

Presion (mm c.a.)

50 »
45 =
Incremento de
40 7 p. total: Ap,, B
35 1 Incremento B
30 de p. estatica:
Aps,v Rend.
25 - - 50%
Rendimiento
20 4 segln Ap,., - 40%
Rendimiento o
15 segin Ap,, - 30%
10 - - 20%
Presion dinamica: p,
5 - - 10%
Caudal (m3/h)
(o] T T T T T T .‘ T 0%
o 5.000 10.000 15.000 20.000

Fig. 3.3: Curvas caracteristicas de un ventilador



Por desgracia, es habitual que los fabricantes Gnicamente
proporcionen la curva de funcionamiento de presién esta-
tica frente al caudal Apg, = f(Q). En muchos casos no se
proporciona la curva de rendimiento y en la mayoria de los
catalogos sé6lo aparece el dato de la potencia del motor del
ventilador que debera ser mayor que la potencia consumi-
da a caudal maximo (descarga libre). El motor eléctrico se
selecciona de forma que sea capaz de funcionar en régi-
men continuo y sin sobrecalentarse a la potencia maxima
requerida en la situacion de descarga libre.

Las curvas caracteristicas de los ventiladores tienen
formas muy distintas en funcién del tipo de ventilador,
axial o centrifugo, y de las caracteristicas constructivas
de los mismos. En las siguientes secciones se describen
las curvas caracteristicas tipicas de los distintos tipos
de ventiladores.

Los ventiladores centrifugos pueden clasificarse en
funcién de la geometria de los alabes del rodete en:
ventiladores centrifugos de alabes curvados adelante,
de alabes radiales y de alabes curvados hacia atras.

La Figura 3.4 muestra las curvas caracteristicas tipicas
de los tres tipos de ventiladores centrifugos para el mis-
mo diametro de rodete y velocidad de giro.

Las caracteristicas mas importantes de cada tipo de
ventilacién son:

Ventiladores centrifugos de alabes curvados hacia
atras. Son los ventiladores centrifugos mas eficientes
(mayor rendimiento), ya que el disefio de los alabes se
realiza para que el flujo entre y salga tangente a los
mismos. La velocidad de salida del flujo es inferior a la
velocidad en el extremo de los alabes. Para la misma
velocidad de giro, proporciona menos caudal.

Ventiladores centrifugos de alabes radiales. Se tra-
ta de un disefio de rodete de facil construccion. Este
disefio se emplea en ventiladores estrechos donde
se pretende conseguir altos aumentos de presién con
caudales bajos. La curva de potencia aumenta con el
caudal hasta llegar a descarga libre, punto donde se
seleccionara el caudal.

Ventiladores centrifugos de alabes curvados hacia ade-
lante. Es el disefio de rodete menos eficiente, pero con el
que se consigue trasegar mas caudal y a mayor presién
y, por lo tanto, con un mayor consumo de energia. La
curva del ventilador es mas horizontal que en el caso de
ventiladores de alabes curvados hacia atras o radiales.

77

(2 (3)
Ventilador Ventilador centrifugo
centrifugo de de alabes curvados
alabes radiales atras

(@

Ventilador centrifugo
de alabes curvados
adelante

Presion estatica (mm c.a.)
40 4 B

36 - -
32 -
28 - _
24 7 © B

20 4 n

16 - (3) n
\ \()

12 - n

8 - \ \ u

Caudal (m3/h)

0 . I . I . I . I
) 2.000 £4.000 6.000 8.000

Fig. 3.4: Curvas caracteristicas de tres ventiladores centrifugos del
mismo diametro: (1) alabes curvados hacia adelante; (2) alabes
radiales; (3) alabes curvados hacia atras

Ventilador centrifugo

(1) de alabes curvados atras
n=1.450 rpm, Pe=1,1 kW
Ventilador centrifugo

(2 de alabes curvados adelante
n=1.450 rpm, Pe=1,1 kW

(1)

Presidn estatica
(mmc.a.)

90
80 —
70 -
60 -
()
50 -
40
30
20 -

10
Caudal (m3/h)
o T T T T T T T T

0 2.000 4.000 6.000 8.000

Fig. 3.5: Curvas caracteristicas de dos ventiladores centrifugos con la
misma potencia del ventilador y girando a la misma velocidad de giro:
(1) alabes curvados hacia atras; (2) alabes curvados hacia delante



Los ventiladores axiales pueden clasificarse en funcién
de la relacion entre el diametro del ventilador y el dia-
metro del buje.

(3) Relacion D, / D> 0,7

Fig. 3.6: Tipologia de los ventiladores axiales en funcién de la
relacién diametro de buje y didmetro del ventilador D,/D

Ventiladores de relacion D,/D < 0,35. Los ventiladores
de pequeiio diametro de buje proporcionan muy bajos
incrementos de presién, empleandose generalmente
como ventiladores murales. La mayor parte de la ener-
gia transferida es en forma de energia cinética (presion
dindmica), produciendo poca presidn estatica. Son los
ventiladores axiales de menor rendimiento.

Ventiladores de relacion D,/D = 0,35 - 0,7. Se trata del
tipo de ventilador axial mas empleado en aplicaciones
de ventilacion y extraccion de aire de edificios. La curva
presenta un minimo a la izquierda del punto de maxima
presion, siendo necesario evitar que el ventilador traba-
je en esta zona (ver Figura 3.7).

Ventiladores de relacion D,/D > o,7. Ventiladores que
producen altas presiones con caudales medios. Para el
mismo punto de funcionamiento son ventiladores mas
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compactos que los centrifugos. El disefio de los alabes
es aerodinamico. Se produce un minimo en la curva de
presion a la izquierda del punto de presién maxima de-
bido a la separacion del flujo en los alabes. El ventilador
no debe trabajar nunca en la zona del minimo local que
aparece a la izquierda del punto de maxima presion.

Presion estatica (mm c.a.)

40 -
36 -
5 No seleccionar |
32 7 en estajzona |
<~
28 - } @
|
[
24 ! (2) D,/D=0,352a0,7
20
NG
27 (1) D,/D<0,35
8 4
4 -
o T T T T T T T
o 5.000 10.000 15.000 Caudal
(m3/h)

Fig. 3.7: Curva caracteristica de un ventilador axial de D,/D = 0,3 y
5 alabes y de un ventilador axial de D,/D < 0,5y 6 alabes

Ejemplo 3.1: Seleccionar el ventilador tubular helicoidal
mas adecuado para impulsar un caudal de 3.600 m*/h
por una red de conductos que tiene una pérdida de pre-
sién estatica de 22 mm c.a.

Presidn estatica (mm c.a.) (1) D=45; n=1.360 rpm; P=370 W

(2) D=40; n=2.800 rpm; P=390 W

40 —aren= p=
(3) D=35; n=2.800 rpm; P=370 W
(4) D=40; n=1.450 rpm; P=250 W
35 4 (5) D=35; n=1.450 rpm; P=110 W
30 p .
Punto de funcionamiento
nominal de la instalacion
25 -
20 -
15 -
10 -
5 =
[0} T T T
o 2.000 4.000 6.000 8.000 Caudal
(m3/h)



En este ejemplo debe decidirse si elegir el ventilador (2) o
el (3). Por defecto, se tendera a elegir el modelo 2 por es-
tar sobredimensionado, asegurandose siempre el caudal
nominal. No obstante, debera analizarse la curva de fun-
cionamiento de lainstalacién asicomo sus caracteristicas
y método de regulacion para descartar la posibilidad de
seleccionar el ventilador (3). Desde el punto de vista del
consumo energético, la seleccion de un ventilador mas
pequefio (3) sera siempre mas adecuada.

Si el caudal o presién que hay que comunicar al aire no
es alcanzable con un solo ventilador, o cuando se tienen
variaciones importantes del caudal o presién puede ser

\N/\/\/

/\/\/\,

conveniente la instalacion de ventiladores en serie 0 en
paralelo.

Acoplamiento en serie

El acoplamiento en serie se emplea en sistema de ven-
tilacién y, en algunas ocasiones, de climatizacién. Se
trata del caso del empleo de un ventilador de extraccién
que permita la extraccién del aire impulsado a los loca-
les sin que se produzca una sobrepresién excesiva de
los locales ventilados (Figura 3.8).

Empleando un ventilador en el retorno se consigue
vencer con mayor eficiencia las pérdidas de presion pre-
sentes en los tramos de aspiracion e impulsion y en el
filtro y baterias de la climatizadora.

LOCAL

Fig. 3.8: Acoplamiento en serie de dos ventiladores en un sistema de ventilacién

En instalaciones de ventilacion es posible emplear
dos ventiladores tubulares en serie, instalados uno
a continuacién del otro en un conducto de seccion
circular. La Figura 3.9 muestra de forma esquema-
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tica este acoplamiento. Se observa que el segundo
recibe el flujo a la entrada (punto 2’) con una fuerte
rotacion, lo que repercute muy negativamente en su
funcionamiento.



w

N

NI

Fig. 3.9: Acoplamiento en serie de dos ventiladores en un conducto

Para evitar este problema debe instalarse una casca-
da de alabes directrices entre los dos ventiladores. La
instalacion de alabes directrices a la salida de los ven-
tiladores tubulares siempre resulta muy beneficiosa,
pues convierten parte de la energia rotacional del flujo
en presion.

Otra solucién consiste en hacer girar los ventiladores en
contracorriente. Si se ajusta bien el funcionamiento de
dos ventiladores iguales en serie y en contracorriente
se consigue un comportamiento superior al que se es-
peraria del acoplamiento directo en serie. Se trata de
una disposicion existente en el mercado.

\ i \
( it )

Fig. 3.10: Disposicion comercial de 2 ventiladores en serie en
contrarrotacion

Presion estatica (mm c.a.) (1) Curva de un ventilador

40 - ®) (2) Acoplamiento en serie correcto
(3) Acoplamiento en serie
35 - con prerrotacin
(4) Acoplamiento en paralelo
30 o
(@)
25 —
@
20 -
15 =
10 —
5 —
o T T T T " T
o 2.000 £4.000 6.000 8.000 Caudal
(m3/h)

Fig. 3.11: Curvas de acoplamiento en serie y en paralelo de
ventiladores
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La Figura 3.11 muestra la curva de funcionamiento del
acoplamiento en serie de dos ventiladores iguales bien
acoplados (curva 3) y de dos ventiladores en serie con
flujo con prerrotacion a la entrada del segundo ventila-
dor (curva 2).

Acoplamiento en paralelo

El acoplamiento de ventiladores en paralelo se realiza
cuando se desea obtener caudales elevados en circuitos
con poca pérdida de carga. Se trata de una disposicion
poco habitual pero que puede emplearse en el caso, por
ejemplo, de dos climatizadoras que descargan sobre
una dnica red de conductos.

La curva caracteristica del conjunto de ambos ventilado-
res esta formada por la suma del caudal proporcionado
por cada ventilador para una misma pérdida de presion,

Qparal = Q1 + Q2
Apparal = Ap1 = Apz

Presion estatica (mm c.a.) (1) Curva de un ventilador

40 - de dlabes curvados
hacia atras
35 - Flujo (2) Acoplamiento en paralelo
inestable
0 -
’ @)
25 -
20 -
15 -
10 —
5 —
0 . I . . . ! . I
o 2.000 4.000 6.000 8.000  Caudal
(m3/h)

Fig. 3.12: Curva de acoplamiento en paralelo de dos ventiladores
iguales de alabes curvados hacia atras



El acoplamiento en paralelo de dos ventilados centrifu-
gos de alabes curvados hacia delante o de ventiladores
axiales tubulares, suele producir una regién de flujo
inestable debido al minimo local que presenta la curva
de funcionamiento. La Figura 3.12 muestra el acopla-
miento en paralelo, sefialando la regién inestable donde
nunca debe funcionar el grupo.

Si aplicamos a los ventiladores el analisis dimensional
desarrollado para bombas en la Seccion 3.4 de la parte
| de esta guia técnica, se obtiene que, en ventiladores,
las variables dimensionales de interés son:

Ap =f,(D,Q, Q, u, p,k)

P,=f,D,Q, Q, p, p,k)

n=£(D,Q, Q, u, p,k)
Setratade lasvariables que definen su comportamiento
global: la presién comunicada al fluido Ap, la potencia
P, y el rendimiento n.
Adimensionalizando mediante el diametro del rodete D,

la densidad del fluido p y la velocidad de giro Q, se re-
duce el problema a 3 variables adimensionales:

Ap _ | Q n k
p QD> QD3 pQD*'D
P _g [ Q _m K
pQ°D° QD3 pQD?'D

_ Q H ok
n g{QD“pQDZ’D

El analisis dimensional permite simplificar mas el proble-
ma, despreciando la influencia de la rugosidad relativa
k/D y del nimero de Reynolds p/pQD’. Finalmente, con
todas las consideraciones realizadas y para una familia
de ventiladores determinada, resulta:

Ap [ Q). R _ Q | . _.|_Q
p QD" gﬂ[gw]’ p QD gz[QWJ’ n g{gm]

Por tanto, la presién proporcionada por el ventilador, la
potencia adimensionalizada, y el rendimiento, depen-
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den de un sélo parametro adimensional: el coeficiente
de caudal. Su forma tipica para un ventilador puede ob-
servarse en la Figura 3.13.

Coeficiente AP,
de presion p(?D?

Rendimiento ),

T v T v T v T
Coeficiente Q
de caudal QD3

Fig. 3.13: Curvas caracteristicas adimensionales de una familia de
ventiladores

Uno de los beneficios mas importantes del anélisis
dimensional es la utilizacién de puntos semejantes u
homologos. Dos puntos 1y 2 son homélogos cuando
son adimensionalmente iguales, es decir, tienen el mis-
mo coeficiente de caudal y de altura:

Ap, _ Ap, . Q _ Q

pQ:D: pQD:’ QD) QD]

De las ecuaciones de los puntos homélogos se puede
obtener el comportamiento de un ventilador a distintas
condiciones.

El mismo ventilador a distinta velocidad de giro
Dado un ventilador, del que se conoce su comporta-

miento a una velocidad de giro, el comportamiento a
una velocidad distinta sera:

Ap1 = Apz :>£=%:>£=Q_§.
pQID* pQD* T QF  Q Ap
Q = Q2 $&=Q2$Q2=Qz-
QD QD Q Q 'Q Q°F
Re __ R, Pi_Po R, _
pD* pQD*  Q Q R, @



Guia técnica

Seleccion de equipos de transporte de fluidos 7

Un nuevo ventilador de distinto diametro

Dado un ventilador, del que se conoce su comportamiento, el comportamiento al cambiar su diametro sera:

Ap1 = Ap2 :ﬁ =%:}£ =&
pQ*D; pQ*D; D’ D7 Ap D
3
Q _Q _0_0Q _0_0
QD> QD D} D} Q D2
PV1 = PVz = PV1 = PVz = PVz =D_25;
p Q3D15 p Q3D25 D15 Dz5 PV1 D15

El mismo ventilador a distinta densidad del aire a la entrada

Dado un ventilador, del que se conoce su comportamiento en unas condiciones del presién y temperatura (densidad del
aire), se puede determinar su comportamiento en otras condiciones cunado la densidad del aire es distinta mediante:

Ap1 = Apz = ﬂ =£ =

p,Q°D* p,QD* " p,  p, Ap, p,

Ap, _p, .

Q _ QG -Q.:
o’ ap %%

PV1 _ PVz Vi

p1 Q3D5 pz Qst p1 pz PV1 p1

La densidad del aire (considerando aire seco) puede determinarse a partir de la ley de los gases ideales mediante:

PR T

g

Donde p es la densidad en kg/m?, R, es la constante del gas dada por la constante universal R, = 8.314 entre el peso
molecular del aire (PM = 29 kg/kmol), T es la temperatura en Kelvin y p es la presién en Pascal.

Altitud sobre el nivel del mar (m)

300 500 750 1.000 1.500
Presiéon barométrica (Pa)
101.300 97.754 95.460 92.667 89.956 84.770 79.882

-20 1,396 1,347 1,315 1,277 1,239 1,168 1,101
-10 1,343 1,296 1,265 1,228 1,192 1,124 1,059
(o] 1,294 1,248 1,219 1,183 1,149 1,082 1,020
10 1,248 1,204 1,176 1,142 1,108 1,044 0,984
20 1,205 1,163 1,136 1,103 1,070 1,009 0,950
30 1,166 1,125 1,098 1,066 1,035 0,975 0,919
40 1,128 1,089 1,063 1,032 1,002 0,944 0,890
50 1,093 1,055 1,030 1,000 0,971 0,915 0,862
60 1,061 1,023 0,999 0,970 0,942 0,888 0,336

Tabla 3.1: Densidad del aire en kg/m? en funcion de la altitud y de la temperatur
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En las condiciones a las que se realizan los ensayos
(T,=20°C, p,= 101300 Pa), la densidad del aire es de:

0 P, _ 101.300 — 1,205
* R, T, (8314/29)-(20+273)

La presién cambia con la altitud del lugar sobre el nivel del
mar. La Tabla 3.1 (pagina anterior) muestra los valores de la
densidad del aire para distintas altitudes y temperaturas.

Para una localidad situada a 750 m de altitud, la densi-
dad del aire a 20 °C es de 1,103 kg/m?, reduciéndose la
presién proporcionada por el ventilador y su consumo
energético en un factor:

E R, p, 1,205

1

Ejemplo 3.2: Determinar la curva de rendimiento y el
punto nominal del siguiente ventilador centrifugo de
D=45 mm, n=3.000 rpm.

Presion estatica (mm c.a.)
25 -
20 (1)
P (kW)
15 o 0,75
10 0,50
57 Caudal 0,25
(m3/h)
o I . I . I I . 0
0 2.000 4.000 6.000 8.000

De las curvas caracteristicas del ventilador se obtiene:

1 o 24,2 220
2 1.000 21 270
3 2.000 19 320
4 3.000 17,4 375
5 4.000 16 430
6 5.000 12,8 470
7 6.000 8 500
8 7.000 1,8 515
9 7.200 o} 520

La potencia atil suministrada por el ventilador al fluido
viene dada por:

Pf = QAP,

Para el punto ndmero 5 resulta:

4990 (16-9,81) =174 W
3.600

P, =

y para este mismo punto 5, el rendimiento del venti-
lador es:

P _174

n =_' =717 =0,406 (40,60/0)
P, 430

Operando de igual forma en el resto de puntos se
obtiene:

1 ) 0,0
2 57 21,2
3 104 32,4
4 142 37,9
5 174 40,6
6 174 37,1
7 131 26,2
8 34 6,7
9 (0] 0,0

El punto de funcionamiento nominal del ventilador es
el de mayor rendimiento, en nuestro caso, el punto 5:
Q* = 4.000 m*/h, Ap* =16 mm c.a., n = 40,6%.

Ejemplo 3.3: Determinar las curvas caracteristicas del
ventilador del Ejemplo 3.2 si se le hace girar a 2.500 rpm.

Como ejemplo se toma el punto 5 de los datos tabula-
dos de las curvas caracteristicas del Ejemplo 3.1.

Datos: n, = 3.000 rpm, Q, = 4.000 m*/h, Ap, =16 mmc.a.,
Py, =430 W.

Para n, = 2.500 se aplicaran las relaciones del analisis
dimensional para obtener el punto homélogo:

2

Ap, =Q—§ = Ap, =Ap1g—§ = Ap, =Ap1n—22 =16 2'5°°2=11,1 mm c.a.
Ap, Q; QF n; 3.000
Q Q Q n 2.500
=2 =""25Q = 2 =Q,=Q,—2 =4.000 =3. m3/h
Qo Q,=q, Q Q.=Q n 4000 o 3333 /
3 3 3 3
w, _& =W, =W, 2 =W, =W1£ =43o—2'5°0 =249 W
w, Q3 n 3.000°

La potencia Gtil suministrada al fluido es P,= QAp =101 W,
siendo el rendimiento de m = 101/249 = 40,6%: los puntos
homaélogos tienen el mismo rendimiento.



Realizando el mismo célculo sobre los 9 puntos que for-
man la curva se obtiene la siguiente tabla de resultados:

1 o 16,8 127 o} 0,0
2 833 14,6 156 33 21,2
3 1.667 13,2 185 60 32,4
4 2.500 12,1 217 82 37,9
5 3-333 11,1 249 101 40,6
6 4.167 8,9 272 101 37,1
7 5.000 5,6 289 76 26,2
8 5.833 1,3 298 20 6,7
9 6.000 0,0 301 0 0,0
Presi6n estatica (mmc.a.)
25
(1)
20 n,=3.000 rpm P (kW)
15 0,75
n2=2.5oo rpm
n,=3.000 rpm
10 0,50
n2=2.5oo rpm
5 7 Caudal 0:25
(m3/h)
o T T T T 1 T T T o
o] 2.000 £4.000 6.000 8.000

Ejemplo 3.4: Determinar la modificacién de la curva ca-
racteristica de un ventilador cuando las condiciones del
aire a la entrada son: T,=50 °Cy p,=950 mbar.

La densidad del aire (considerando aire seco) puede deter-
minarse a partir de la ley de los gases ideales mediante:
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Donde p es la densidad en kg/m’, R, es la constante del
gas dada por la constante universal R, = 8.314 entre el
peso molecular del aire (PM=29 kg/kmol), T es la tem-
peratura en Kelviny p es la presion en Pascal.

Las curvas de los ventiladores se realizana T, =20 °Cy
p,= 101,3 mbar, siendo la densidad:
p, 101.300

= = =1,20
P TR, T, ™ (8314 /29) - (20+ 273) °

En las condiciones de funcionamiento, T, = 35 °Cy
p. = 950 mbar, la densidad es de:
P, 95.000

), = = =1,07
P R, T, (8.314/29)-(35+273)

La relacién de presiones, caudales y potencias es la
siguiente:

Ap, _P,
Ap, P,

PVz =&
1 P,

; Q =Q,;

<9

La relacion de densidades es de:

P, _ 1,07
p, 1,205

=0,892;

Por tanto, se obtiene:

Ap,=0,892:Ap, y P, =0,892-P,



Los ventiladores deberan ser capaces de vencer las pérdidas energéticas en la red de conductos producidas por la fric-
cion del aire en lared y por las pérdidas en accesorios que incluyen la energia cinética del flujo en los difusores. Ademas,
se debera tener en consideracion las pérdidas en las baterias de aire frio y caliente, las pérdidas en los elementos termi-
nales y, sobre todo, las pérdidas en los filtros de aire.

En ventiladores, la energia del ventilador se destina a vencer las pérdidas en la red de conductos, accesorios y equipos:

L1 1
Ap, =f—=pVv+Zk,~pV' +A
P sz 2p Peq

Es importante realizar de forma correcta el calculo de la pérdida de la energia cinética del flujo a la salida de la red.

La curva resistente de la instalacién es funcion del cuadrado del caudal y pasa por el origen. En la practica no se calcula
directamente la curva resistente sino el punto de funcionamiento deseado o nominal (Q%,Ap*). El trazado de la curva resis-
tente se realiza directamente: la pérdida de carga es proporcional al caudal al cuadrado.

L4AP, Curva resistente
1,2Ap,
Apnom
0’72Apnom
o’sApnom
Relacion Q-Ap para condiciones distintas a la nominal
0,250p Q/Q,, 0,5 0,7 0,85 1 1,1 1,2
Ap/Ap,..| 0,25 0,5 0,72 1 1,2 1,4
0’5Qnom 0’85Qnom 1’1Qnom Q
0:7Q"om Qnom 1’2Qnom

Fig. 4.1: Relacion presion-caudal para distintos puntos de la curva de la instalacién
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Ejemplo 4.1: En una red de conductos, el caudal nominal
de la instalacion es de Q¥= 4.500 m*/h, siendo la pérdi-
da de presion nominal de Ap* =12 m c.a. Determinar la
curva resistente de la instalacion.

Se han tomado 6 puntos a distintos caudales para re-
presentar la curva resistente de la instalacion

0,5 0,25 2.250 3,0
o
<1 0,7 0,5 3.150 6,0
3 0,35 0,72 3.825 8,6
:§ 1 1 £4.500 12,0
K 1,1 1,2 4.950 14,4
1,2 1,4 5.400 16,8

En la siguiente figura se representa la curva resistente
de la instalacién:

Presidn estatica (mm c.a.)
25 -

20 =

10 =

Caudal (m3/h)
o 7 I . I . I . I
o 2.000 £4.000 6.000 8.000

En ventiladores, la energia del ventilador se destina a
vencer las pérdidas en la red de conductos, accesorios
y equipos. La dificultad radica en la consideracién co-
rrecta de la presion dinamica del aire en la seccién de
salida. Se considera que esta presion dindamica gene-
ralmente se pierde, aunque en algunos casos puede
haber recuperacion estatica (paso de energia cinética
a presion estatica).

Elincremento de presion total del ventilador resulta:
ApT,v =Ap + Po,s— ApR,Es
donde p, s es la presion dinamica del aire a la salida

del ventilador, Ap,.s es la recuperacion estatica de
la red de conductos (de existir) y Ap, son las pérdi-
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das en conductos accesorios y equipos (ver seccion
anterior).

En el caso de tener la curva de incremento de presion
estatica del ventilador, el punto de funcionamiento se
calcula mediante:

ApE,v =Ap, - ApR,ES

La curva caracteristica de la instalacion Ap, = f(Q) se
calcula generalmente mediante Ap, = Ap, — Apg s, em-
pledndose directamente cuando se dispone la curva de
incremento de presidn estatica del ventilador.

El punto de funcionamiento de la instalacion se deter-
mina de la interseccién de la curva caracteristica de la
instalacion Ap, = f(Q) con la curva caracteristica del
ventilador Apg, = f(Q).

La Figura 4.2 muestra la determinacion grafica del pun-
to de funcionamiento de la instalacién (Q,Ap,) dado
por la interseccion de la curva del ventilador (curva
descendente) con la curva de la instalacién (curva
ascendente).

Presion estatica

Punto nominal del
ventilador (Q%,Ap*)

*
ap v Punto de
JN' R S funcionamiento
! | de la instalacion
APT ———————————— + 5 (Qf’Apf)

Punto nominal de la /

instalacion (Q%Ap%

Caudal

Q Q@ Q

Fig. 4.2: Punto de funcionamiento de la instalacion

El punto de funcionamiento real de lainstalacion (Q,Ap;,)
debe estar:

e Lo mas préximo posible al punto nominal de la
instalacion (Q%Ap? de forma que se impulse el
caudal deseado.

® Lo mas préximo al punto nominal del ventilador
(Q*,Ap%) para que el rendimiento esté préximo al
rendimiento maximo.



Problemas por impulsar un caudal distinto al nominal
de la instalacion en instalaciones a caudal constante

Caudal inferior al nominal

En una instalacion de climatizacion, si el caudal de fun-
cionamiento es inferior al nominal, la temperatura del
aire de impulsion sera distinta a la nominal.

Silacorriente de aire atraviesa una bateria de frio, el aire
se enfriara a una menor temperatura, produciéndose
mayor condensacion. Sila bateria es de expansion direc-
ta, la potencia suministrada al aire sera practicamente
constante, pero bajara la presion de evaporacion, dismi-
nuyendo el COP. Si la bateria esta refrigerada con agua,
la potencia intercambiada disminuira ligeramente.

En el caso de baterias de calor el aire se calentara a
mayor temperatura, produciéndose problemas simila-
res al caso de la bateria de frio. En ambos casos, las
condiciones del aire seran distintas a la de disefo pro-
duciéndose problemas de confort.

En el caso de instalaciones de ventilacion, se renovara
un volumen de aire inferior al de disefio, produciéndose
problemas de higiene por baja calidad del aire interior.

Caudal superior al nominal

En una instalacién a caudal constante, si se impulsa
mas caudal del necesario se tendrd un mayor consumo
energético del ventilador: las pérdidas de presion son
proporcionales al cuadrado del caudal Ap o Q*y la po-
tencia es proporcional al cubo del caudal P, o Q.

La potencia suministrada por las baterias sera similar a
la nominal y las temperaturas de impulsién seran mas
cercanas a la del local. Sin embargo, una mayor velo-
cidad del aire a la salida puede disminuir el confort
térmico y aumentar el ruido de la instalacion.

En el caso de ventilacion, el exceso de caudal de aire
exterior produce ademas un aumento de la deman-
da energética de la instalacion de climatizacion o
calefaccion.

Problemas debidos a que el ventilador trabaje lejos
de su punto nominal

El articulo 12 del RITE establece que los equipos de
transporte de fluidos se seleccionaran en orden a que
sus prestaciones, en cualquier condicién de funciona-
miento, estén lo mas cercanas posible a su régimen de
rendimiento maximo.
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Eninstalaciones donde el ventilador funcione a régimen
constante se debera considerar:

Régimen adecuado: Caudales entre el 85%y el 105% del
nominal. En esta zona el rendimiento es similar al maxi-
mo, cumpliéndose estrictamente del RITE.

Regimenes no admisibles:

e Caudales muy por debajo del nominal (menores del
50%); el ventilador funciona con un rendimiento muy
bajo. Enventiladores con dlabes curvados hacia atras
es posible que se entre en la region de flujo inesta-
ble (minimo local en la curva de funcionamiento).

e Caudales por encima del nominal (mayores del
150%); el rendimiento del ventilador disminuye ra-
pidamente aumentandose la potencia consumida
por el mismo.

La curva de funcionamiento de instalaciones de conduc-
tos suele ser muy variable debido a:

e Regulacion de la instalacion por volumen de aire
variable. En este caso debe considerarse las distintas si-
tuaciones a las que puede verse sometido el ventilador.

e Ensuciamiento de filtros. La curva resistente de la
instalacién cambia a medida que se ensucian los
filtros. El ensuciamiento de los filtros puede modi-
ficar la curva resistente de la instalacién de forma
importante, en algunos casos se puede duplicar la
pérdida de carga total al ensuciarse los filtros.

Enelcasode que la curvaresistente se modifique de forma
importante sera necesario emplear alguno de los sistemas
de regulacion que se describen en la siguiente seccion.

Ejemplo 4.2: Analizar la seleccion de un ventilador de
curva de funcionamiento conocida y punto nominal
Q% = 4.000 m*/h, Ap* = 16 mm c.a, en una instalacion
de punto nominal es Q*= 4.500 m*/h, Ap¥*=12 mm c.a.

Presion estatica (mm c.a.)
25 Punto nominal del
ventilador (Q,,,AP,,.)
20 -
_________ Punto de P (kW)
LA ____ f «——— funcionamiento 0,75
 ~ Plitonbminal de lainstalacion
10 - unto nomina A 0,50
de la instalacion | Qap)
Q,A0,,,) !
5 | Caudal 0,25
| (m3/h)
0 - T T T T T o
o 2.000 4.000 6.000 8.000



La curva resistente de la instalacion se calculd en el
Ejemplo 4.1. Al hacer la interseccién entre la curva re-
sistente de la instalacion y la curva caracteristica del
ventilador se obtiene el punto de funcionamiento:

Q; = 4.750 m*/h, Ap; = 13,4 mm c.a., P, = 0,6 kW

El caudal de funcionamiento es un 5% superior al nomi-
nal de lainstalacién y un 18% superior al caudal nominal
del ventilador. El rendimiento del ventilador en este
punto es de m = 38%, frente al maximo del = 40,6%.
En todo caso, la seleccion del ventilador se puede con-
siderar correcta.

Para ajustar el caudal de funcionamiento Q, al caudal
nominal de la instalacion Q¥ se puede emplear uno de
los siguientes sistemas de regulacion:

e Regulacion por estrangulamiento mediante com-
puerta en serie.

e Regulacién por by-pass mediante compuerta en
paralelo.

¢ Regulacion mediante variacion de la velocidad de
giro del ventilador.
A continuacion se describen los sistemas de
regulacion.

Realizando una pérdida de carga adicional por estran-
gulamiento de una compuerta se consigue ajustar el
caudal del ventilador al valor deseado. Se trata de un
ajuste de caudal por cambio de la curva resistente de
lainstalacién.

La reduccion de caudal producira por lo general una re-
duccion en la potencia consumida por el ventilador. Se
trata de una regulacion del caudal econémica, aunque
desde el punto de vista energético no sea lo mejor ya
que la pérdida de presion producida en la compuerta
lleva asociada una pérdida energética de:

Pes = QAps

Esta pérdida energética en forma de transferencia de
energia mecanica del fluido o energia térmica tiene un

88

coste en energia eléctrica del motor del ventilador de:

PE,CS = QApcs/nv

ElEjemplo 4.3 muestra la regulacion en serie de un caso
practico.

Ejemplo 4.3: Regulacion de sistema de ventilacion
mediante compuerta en serie. Se adjunta curva de funcio-
namiento (Q% = 4.000 m*/h, Ap% =16 mm c.a, n = 40,6%).
El caudal nominal de funcionamiento de la instalacién
es Q¥ = 4.250 m?/h. Inicialmente el caudal impulsado
por el ventilador es Q;, = 4.750 m?/h.

] Presion estatica (mm c.a.) Compuerta
P — ., abierta
25 Punto nominal del
ventilador (Q%,Ap%)
20 A Curva inicial (1)
P (kw)
15 - o,
’ @80, »
10 - 0,50
51 I Caudal 0,25
QrQ, (m3/h)
0 T T — T T T o
0 2.000 £4.000 6.000 8.000

De la curva de funcionamiento del ventilador se obtie-
ne el punto de funcionamiento inicial: Q, = 4.750 m?/h,
Ap;, = 13,5 mm c.a, P,, = 460 W. El rendimiento del ven-
tilador en este punto es de n = 38%.

La regulacién se realiza mediante el cierre de compuer-
ta en serie hasta obtener: Q;, = 4.250 m*/h, Ap,, = 15
mm c.a., Py, = 440 W. El rendimiento del ventilador en
este punto es de m = 39%.

| Presion estatica (mmc.a.) Compuerta
25 Punto nominal det =
ventilador (Q%,Ap*)
20 - Curva final (2)
Curva inicial (2) P (kW)
15 - 0,75
o > @Q,Ap,)
0 Q.;Ap, L 0,50
5 - ‘ Caudal - 0,25
Q*Q, (m3/h)
0 T T — T T I ’ 0
o) 2.000 4.000 6.000 8.000

El analisis energético del sistema debe realizarse consi-
derando que parte de la energia se pierde en la valvula,
concretamente: Ap,s = (15 - 10,7) = 4,3 mm c.a.



La pérdida energética del fluido en la valvula es de:

4250 (4:3-981)=49,8W

Pys=QAps = 3.600

La potencia (til comunicada al fluido empleada para su
circulacién ha sido de:
4.2

50
Peoum =QAp,, = 3.600 '(10,7 '9’81) =123,9W

La potencia til total comunicada al fluido ha sido de:

4.250
Pioiom =QAp,, = 3.600

(15 -9,81)=173,7W

Teniendo en cuenta que el rendimiento maximo es de
M = 40,6% mientras que el rendimiento del punto ha
sido de m = 39,5%, se obtiene:

Potencia eléctrica minima empleada en bombear el
fluido:

Py, um = sz,UTIL/nmax =123,9/0,406 =305 W

Potencia eléctrica empleada en vencer pérdidas de
valvula:

PVL,VS = PL,VS/TImax = 49,8/0,406 =122,7W

Potencia eléctrica minima empleada si m = 1,

Py nemax = PIz,UTIL/Tlmax =173,7/0,406 = 428 W

Potencia eléctrica pérdida por funcionar con un rendi-
miento inferior al maximo:

PVLz,n#MAX = 440-428=12W

Una forma comdn de ajustar el caudal en instalaciones
de climatizacién por conductos consiste en realizar
un by-pass en los conductos de impulsién y retorno.
Se consigue una regulacién del caudal impulsado a la
instalacion sin reducir el caudal de aire que pasa por
la bateria de frio o calor. La compuerta en by-pass se
utiliza con frecuencia para evitar sobrepresiones en los
conductos o caudales bajos en las baterias.

El sistema puede ser bueno desde el punto de vista de
la regulacién del sistema pero muy malo desde el punto
de vista del consumo energético del ventilador. El ven-
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tilador impulsa el flujo que pasa por el by-pass que no
representa ningin beneficio a la instalacion. La pérdida
energética del flujo en el by-pass resulta:

Ps_r = Qq_pAp,

Esta pérdida energética en forma de transferencia de
energia mecanica del fluido o energia térmica tiene un
coste en energia eléctrica del motor del ventilador de:

PE,B—P = QB-PAp|/'nv

El Ejemplo 4.4 muestra un analisis detallado de la regu-
lacién de un ventilador por valvula en by-pass.

Ejemplo 4.4: Regulacién de sistema de ventilacién
mediante compuerta en by-pass. Se adjunta curva de
funcionamiento (Q% = 4.000 m*/h, Ap% = 16 mm c.a,
M* = 40,6%). El caudal nominal de la instalacion es
Q%= 4.250 m?/h. El punto de funcionamiento inicial es:
Q,, = 4.750 m’/h, Ap,, = 13,5 mm c.a, P,, = 460 W, 1 = 38%.

] Presion estatica (mm c.a.)
25 1 Punto nominal del
ventilador (Q%,Ap*)
20 A Curva inicial (1) P (kW)
15 - - 0,75
(Q,,Ap,)
10 o - 0,50
51 ! Caudal - 0,25
Qr Q, (m3/h)
04 T — T T T °
0 2.000 £4.000 6.000 8.000

La regulacion se realiza mediante el apertura de com-
puerta en by-pass hasta obtener: Q;, = 4.900 m*/h, Ap,,
= 10,7 mm c.a., P,, = 486 W. El rendimiento del ventila-
dor en este punto es de n = 29,4%.

7| Presion estatica (mmc.a.)
25 - Punto nominal del
ventilador (Q%,Ap?)
20 ~ Curva inicial (2)
durva final 2} P (kw)
urva rinat (2
15 - — 0,75
/—(Q,Ap,)
10 - 0,50
"4
1 A
5 - | , (sz plz) L 0,25
' 1
* 1
0 T |QI Qf T T T o
o 2.000 4.000 6.000 8.000 Caudal

(m3/h)



La potencia mecanica total comunicada al fluido ha sido de:

4.900

+600 -(10,7-9,81) = 142,90 W

Pt tor =Quor APy, =

Elanalisis energético del sistema debe realizarse consi-
derando que parte de la energia se pierde recirculando
mas caudal del atil, concretamente: AQ, = (4.900-
4.250) = 650 m?>/h. La pérdida energética del fluido en
lavalvula es de:
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(0]
Piee =Qgp AP, = m ’(10:7 '9’81) =19 W

La potencia (til comunicada al fluido empleada para su
circulacién ha sido de:
4.2

50
P s =QApP,,= m : (10»7 -9,81) =123,9W

Teniendo en cuenta que el rendimiento maximo es de
M = 40,6% mientras que el rendimiento del punto ha
sido de m = 29,4%, se obtiene:

Potencia eléctrica minima empleada en trasegar el aire:
PVz = Plz/nmax = 123!9/0!406 = 305 W

Potencia eléctrica empleada en recircular aire por el
by-pass:

PV2 = Plz/nmax = 1970/01406 = 46r7 W
Potencia eléctrica consumida: P,, = 406 W
Pérdidas por rendimiento distinto del maximo:

PmsMAx =406 -305—-47 =134 W

Lavariacion de lavelocidad de giro del ventilador permite
ajustarelcaudalasuvalornominal con pocapenalizacién
energética. Actualmente, se trata del sistema habitual de
regulacion en los sistemas de ventilacion y climatizacion
con caudal de aire variable. Se emplean convertidores de
frecuencia con motores trifasicos y reguladores de velo-
cidad que varian la tension de alimentacién en motores
monofasicos de reducida potencia.

Normalmente, el ajuste del convertidor de frecuencia
y del variador de tension se realiza por presion. En
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sistemas de climatizacion de regulacién por volumen
de aire variable, el cierre de las compuertas produce
un aumento en la pérdida de presion del sistema que
es detectado por el sistema de control que actda dis-
minuyendo la velocidad de giro del ventilador.

Con los variadores de tensidn por tiristores con ba-
jos niveles de tension se pueden producir ruidos en
baja frecuencia, por lo que en los equipos en los que
se instale este tipo de variador debera de instalar-
se las absorciones aclisticas adecuadas para evitar
su transmisién al ambiente. Con los convertidores
de frecuencia actuales no suelen presentarse estos
problemas.

La regulaciéon mediante variador de frecuencia tiene
elinconveniente del consumo energético de éste, que
puede ser aproximadamente del 10%. Con los con-
vertidores de frecuencia se puede variar el caudal de
aire entre el 15% vy el 100%.

Ejemplo 4.5: Regulacion de sistema de ventilacion
mediante variador de frecuencia. Se adjunta curva de
funcionamiento (Q% = 4.000 m?/h, Ap% = 16 mm c.a,
n* = 40,6%). El punto de funcionamiento inicial es:
Q;, = 4.750 m?*/h, Ap* = 13,5 mm c.a, P,, = 460 W,
m = 38%. Se desea que la instalacién funcione en el
punto Q;, = 4.250 m?/h, Ap* = 10,7 mm c.a.

Presi6n estética (mm c.a.) Motorcon variadér
de frecuencia
25 Punto nominal del
ventilador (Q%,Ap*)
20 A Curva inicial (1)
P (kw)
15 - 0,75
@Q,Ap,)
10 - 0,50
57 Caudal 0,25
* m3/h
o | aq, wm |,
0 2.000 £4.000 6.000 8.000

Aplicando las ecuaciones de los puntos homélogos

Q _Q _0_0_0Q._9Q
QD> QD Q Q Q
Despejando resulta:
Q, =Ql&; n2=n1& = n,=3.000 4.250 =2.684 rpm
Q Q 750



Presion estatica (mm c.a.) Motor con variador
de frecuencia
25 1 Punto nominal del
n=3.000 rpm  ventilador (Q*,Ap%)
20 -
Curva inicial (2) P (kW)
15 - n,=2.684 rpm ~- 0,75
- @30,
10 - - 0,50
57 Caudal | 925
Qr Q, (m3/h)
o - T T T T T T . o]
o] 2.000 £4.000 6.000 8.000

Haciendo girar el rodete a n, = 2.684 rpm, el punto de
funcionamiento del ventilador coincide con el nominal
de la instalacion: Q;, = 4.250 m*/h, Ap%, = 10,7 mm c.a.
Py, =326 W, ) = 38%.
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Considerando que el variador de frecuencia tiene unas
pérdidas del 10% se obtiene:

PE,TOTAL = PV2/T]VARIAD0R = 326/0,9 =362 W
Potencia eléctrica empleada en el ventilador:
P, =326 W

Potencia eléctrica minima empleada en transportar el
fluido:

PV2,MIN = Plz/’nmax = 123’9/0!406 = 305 W






El consumo energético de los ventiladores viene dado
como en cualquier equipo por la relacion:

Demanda
Consumo=——

Tl medio

En las secciones anteriores, los analisis se han centrado
en determinar las necesidades de potencia en uninstan-
te dado con el objeto de seleccionar el ventilador mas
adecuado que cumpla con los requisitos mas desfavo-
rables de la instalacién: por ejemplo, seleccionaremos
el ventilador para condiciones de filtro sucio. Si existen
2 filtros, el ventilador se seleccionara para el filtro de
mayor pérdida de carga totalmente sucio y el filtro de
menor pérdida de carga al 50% de ensuciamiento.

En los anélisis realizados hasta ahora se ha determi-
nado la potencia del ventilador a partir de la potencia
requerida por el fluido y el rendimiento instantaneo.

_QAp;
T.lins'[.

. ia fluid
Potenaavent.=w; P,

n inst.

El consumo energético vendra dado por:

Consumo=]' P, =]?}Apf
o o inst.

En el caso de un ventilador funcionando en una instala-
cién que funcione en régimen estacionario, la integral
se sustituye por:
QA
Consumo=PR, -T =7pf-T (kwh)

inst.
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Cuando el ventilador funciona a régimen variable, a
carga parcial, la integral se puede sustituir por un
sumatorio:

L Q Apy;
o T]inst,i

Consumo=» P, -T, = T, (kWh)

El coste de operacién de un ventilador a lo largo de un
afo se calcula directamente a partir del consumo ener-
gético en kWh. En su caso debera tenerse en cuenta la
existencia de una doble o triple tarifa.

En el caso de ventiladores que transportan el aire en
sistemas de climatizacion, se debera tener en conside-
racién que la potencia consumida por el ventilador se
transforma finalmente en calor. Este calor debera ser
extraido por el sistema de climatizacién que tendra una
eficiencia térmica determinada.

En cuanto a ventiladores instalados en sistemas de ca-
lefaccion, también podra considerarse la carga térmica
positiva producida por las pérdidas energéticas deriva-
das del consumo de los ventiladores.

Las emisiones de CO, derivadas del consumo energético
de los ventiladores se determinan a partir del consumo
energético en kWh. La Tabla 5.1 muestra los factores de
conversion entre energia eléctrica consumida y emisio-
nes de CO,.



Convencional peninsular

e 3 .
B0 S Horas valle peninsular
L O . .
se Convencional insular
(<]
Horas valle insular
o © Gas Natural
on .2 .
s E Gaséleo C
< o
M &= GLP

2,603 kWh/kWh, 649 gC0O,/kWh,
2,022 kWh/kWh, 517 gCO,/kWh,
3,347 kWh/kWh, 981 gC0,/kWh,
3,347 kWh/kWh, 981 gC0,/kWh,
1,011 kWh/kWh, 204 gCO,/kWh,
1,081 kWh/kWh, 287 gC0,/kWh,
1,081 kWh/kWh, 244 gCO,/kWh,

Tabla 5.1: Coeficientes de paso. Energia consumida a energia primaria y energia consumida a emisiones de CO,

Ejemplo 5.1: En una instalacién de climatizacion el
caudal nominal de la instalacion es de Q¥ = 3.500
m’/h, siendo la pérdida de carga de Ap¥= 15 mm c.a.
Determinar el coste energético de funcionamiento del
ventilador instalado si éste trabaja todo el afio (tarifa
convencional: 0,08 €/kWh, Tipo 3: 12 horas/dia llano, 4
horas/dia punta +70% de recargo y 8 horas/valle -43%
de bonificacion).

Presion estatica (mm c.a.) toter con variqdor
25 -
20 -
Ap Punto nominal del
15 4 < | ventilador (Q%,Ap*)
Punto nominal
de lainstalacién
10 -
(Q%ApY
5 -
o]
P (kw)
0,50 -
P
0,25 -
Caudal (m3/h
o & :
T T T T T T T
o] 2.000 4.000 6.000 8.000

Alinstalar el ventilador seleccionado se obtiene el pun-
to de funcionamiento de:

Q; =3.650 m*/h, Ap¥=15,9 mmc.a., P, = 410 W
En un afio (24*365=8.760 horas) el ventilador consume:

E.=P-T =0,410-8.760 = 3.592 kWh
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Para calcular el coste de esta energia, se tendra en
cuenta el tipo de tarifa horaria, resultando:

Horas llano

Coste Eciiano = P'TLLANO'CE,LLANO =
= 0,410-(365-12)-0,08 = 143,6 €/afio

Horas punta

Coste EC,PUNTA = P'TPUNTA'CE,PUNTA =
= 0,410-(365-4)-(0,08-1,7) = 81,4 €/afio

Horas valle

COSte EC,VALLE = F"TVALLIE'CE,VALLE =
= 0,410+(365:8)(0,08:(1-0,43) = 54,6 €/aiio

TOTAL:

Coste E. = 143,6 + 81,4 + 54,6 = 279,6 €/afio
Ejemplo 5.2: Determinar las emisiones de CO, y la energia
primaria consumida por el ventilador del Ejemplo 5.1. Con-
sidera que la instalacion se encuentra en la peninsula.

Se consideran horas valle:
En horario de veranode oa 8 h.

En horario de inviernode 23a24hydeoa7h.

En todo caso, 8 horas al dia son valle y 16 horas son
llano o convencional.

El consumo energético al afio del ventilador es de
Ec = 3.592 kWh, resultando:



Energia eléctrica consumida en horas llano (convencional):
Ec.conv = 3-592:(16/24) = 2.395 kWh
Energia eléctrica consumida en horas valle:
Ecvae = 3.592:(8/24) = 1.197 kWh
Calculo de emisiones de CO,
Emisiones horas llano (convencional):
EMco, conv = 2:395°0,649 = 1.554 kg CO, /afio
Emisiones horas valle:
EM¢o,vae = 1.197-0,517 = 619 kg CO,/afio
Total emisiones:
EM, = 1.554 + 619 = 2.173 kg CO,/afho
Calculo de energia primaria consumida
Energia primaria consumida en horas llano (convencional):

EPconv = Eccon2,603 = 2.395-2,603 =
= 6.234 kWh energia primaria

Energia primaria consumida en horas valle:

EPyae = Ecyaer2,022 = 1.197-2,022 =
= 2.420 kWh energia primaria

Consumo total de energia primaria:
EP = 6.234 + 2.420 = 8.654 kWh energia primaria

Nota: si la instalacion estuviera fuera de la peninsula
se obtiene:

Emisiones de CO,:
EM,, = E~0,981 = 3.592:0,981 = 3.524 kg CO,/afo
Energia primaria:

EP = E-3,347 = 3.592:3,347 =
=12.022 kWh energia primaria

Valores superiores a la peninsula debido a que la pro-
duccion de energia eléctrica fuera de la peninsula se
realiza principalmente por combustion de combusti-
bles fésiles.
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Ejemplo 5.3: En una instalacién de conductos se ha de-
terminado el punto de funcionamiento nominal de la
instalacion para la condicién de filtro sucio Q* = 3.500
m’/h, Ap*l = 15 mm c.a. Para filtro completamente lim-
pio, la pérdida de presion es de Ap =5 mm c.a.y cuando
el filtro esta algo sucio es de Ap = 10 mm c.a. Determi-
nar los puntos de funcionamiento de la instalacion y el
rendimiento en estos 3 casos.

Los tres puntos de funcionamiento son:

Curva 1: Q% = 3.500 m*/h, Ap%, = 15 mm c.a.

Curva 2: Q%, = 3.500 m?>/h, Ap%, = 10 mm c.a.

Curva 3: Q%, = 3.500 m’/h, Ap}, = 5 mm c.a.

A partir de los puntos de funcionamiento se han de-
terminado las 3 curvas resistentes de la instalacion
correspondientes a filtro sucio (1), intermedio (2) y lim-
pio (3):

Presidn estética (mm c.a.) Matoricon variadar
25 i
20
Punto nominal del
15 - ventilador (Q%,Ap%)
a
Punto nominal //
10 -~ delainstalacién /!
@59 d
5 //
0 —
P (kw)
0,50
0,25 _/
Caudal (m3/h
. e, o 0 (w70
1 N 1 N 1 1
0 2.000 4.000 6.000 8.000

De la interseccion de la curva caracteristica del ventila-
dor con cada curva resistente se obtiene:

Los tres puntos de funcionamiento son:

Curva 1: Q,=3.650 m*/h, Ap,=16,3 mm c.a., P,,=0,410 kW,
n= 39:50/0

Curva 2: Q,,=4.300 m’/h, Ap,,=14,9 mm c.a., P,,=0,440 kW,
7]2=39y6°/°

Curva 3: Q,=5.300 m’/h, Ap,=11,4 mm c.a., P,,=0,480 kW,
M, =34,3%



Ejemplo 5.4: Determinar el consumo energético, cos-
tes de funcionamiento, emisiones de CO, y consumo de
energia primaria en la instalacion del Ejemplo 5.3 si ésta
funciona el 25% de los dias seglin curva 1, el 50% segin
curva 2y un 25% segin curva 3.

Consumo energético:

E .= EP-T = 0,410-(0,25-8.760)+0,440-(0,5-8.760)+
+0,480+(0,25-8.760)

E. = 898+1.927+1.051 = 3.876 kWh/afio
Coste de la energia
La energia consumida en horas llano sera 12/24 del to-
tal, en hora punta sera el 4/24 del total y en hora valle
el 8/24 del total. Ademas, se considera que los kWh
consumidos en hora punta tienen un recargo del 70%y
los consumidos en horas valle tienen una bonificacion

del 43%.

Coste Eciiano = ELLANO'CE,LLANO =
= (12/24)-3.876-0,08 = 155,0 €/afio

Coste EC,PUNTA = EPUNTA'CE,PUNTA =
= (4/24)-3.876+(0,08-1,7) = 87,9 €/afo

COSte EC,VALLE = EVALLIZ'CIE,VALLE =
= (8/24)-3.876:(0,08:(1-0,43) = 58,9 €/afio

TOTAL: Coste E. = 155,0+87,9+58,9 = 301,8 €/aiio
Emisiones de CO,
A efectos de emisiones y consumo de energia primaria
para una instalacién que trabaja 24 horas al dia se con-
sideran 16 horas al dia de consumo convencional (2/3

partes) y 8 horas al dia valle (1/3 parte).

EMco,,conv = Ec con' 0,649 = (2/3-3.876)-0,649 =
=1.677 kg CO,/afio

EMco, vawe = Ecyaner 0,517 = (1/3-3.876)-0,517 =
=668 kg CO,/afio

Total emisiones:

EM,, = 1.677+668 = 2.345 kg CO,/afio

Consumo de energia primaria

Operando de forma similar a lo realizado en el calculo
de emisiones se obtiene:

EPconv = Ecconv'2,603 = (2/3:3.876)-2,603 =
= 6.726 kWh energia primaria

EPyaue = Ecyaue2,022 = (1/3-3.876)-2,022 =
= 2.612 kWh energia primaria

Total consumo:

EP = 6.726+2.612 = 9.338 kWh energia primaria

Para el cumplimiento del RITE 2007 se debera atender
a lo especificado en el articulo 12 del Reglamento y a
su Instruccién Técnica IT 1.2.4.2.5. En esta seccion se
resumen los aspectos reglamentados en materia de efi-
ciencia energética.

Seleccionar los ventiladores de forma que su rendi-
miento sea lo mas préximo al rendimiento maximo en
las condiciones calculadas de funcionamiento.

Para sistemas de caudal variable este requisito debera
ser cumplido en las condiciones medias de funciona-
miento a lo largo de la temporada.

Debera calcularse para cada circuito la potencia especi-
fica SFP (Specific Fan Power) definida como la potencia
absorbida por el motor eléctrico entre el caudal trans-
portado, medida en W/(m?/s).

Debe indicarse la categoria de cada sistema, consi-
derando el ventilador de impulsién y el de retorno, de
acuerdo con la siguiente clasificacién: SFP1y SFP2 para
sistemas de ventilacion y de extraccién, y SFP3 y SFP4
para sistemas de climatizacién, dependiendo de su
complejidad.

SFP 1 Wesp = 500

SFP 2 500 <Wesp < 750
SFP3 750 < Wesp < 1.250
SFP 4 1.250 < Wesp < 2.000
SFP 5 2.000 < Wesp

Tabla 5.2: Potencia especifica de los circuitos de ventilacién y
climatizacién



En cuanto alos motores eléctricos, la Instrucciéon Técnica
IT 1.2.4.2.6 especifica valores minimos de rendimiento
de los motores eléctricos de induccién con jaula de ardi-
lla, trifasico, proteccion IP54 o IP55, de 2 6 4 polos, de
diseno estandar, de 1,12 90 kW.

1,1 76,2
1,5 78,5
2,2 81,0
3,0 82,6
4,0 84,2
5,0 85,7
755 87,0
11,0 88,4
15,0 89,4
18,5 90,0
22,0 90,5
30,0 91,4
37,0 92,0
45,0 92,5
55,0 93,0
7550 93,6
90,0 93,9

Tabla 5.3: Rendimiento minimo de motores eléctricos

Quedan excluidos los motores destinados para ambien-
tes especiales, encapsulados y no ventilados.

Ejemplo 5.5: Determinar la potencia especifica del siste-
ma de climatizacion del Ejemplo 5.3.

Se ha determinado como punto medio el correspondien-
te ala curva 2, resultando:

Curva 2: Q,=4.300 m*/h, Ap,,=14,9 m c.a., P,,=0,440 kW

La potencia especifica resulta:

P 449 3684 W/(me/s)

Wesp=—-
P Q; 4.300/3.600

Se trata por tanto de un sistema de categoria SFP 1.
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En la Seccién 5.1 se determiné que el consumo energéti-
co de los ventiladores viene dado por la relacién:

Demanda
Consumo=——

T] medio

Para minimizar el consumo deberemos:

Aumentar el rendimiento del ventilador. El cumplimien-
to del RITE exige que el ventilador funcione durante la
mayor parte del tiempo cerca del rendimiento maximo.

Disminuir lademanda. Los mayores ahorros energéticos
se conseguiran generalmente en esta direccién. Dentro
de la demanda energética podremos distinguir entre:

e Demanda energética necesaria para transportar el
fluido. Para ello deberemos transportar sélo el fluido
necesario y ademas el disefio de la instalacion se de-
bera realizar con unas pérdidas de carga razonables.

e Demanda energética no necesaria. En sistemas a
caudal variable serd la demanda energética por
transportar mas caudal del necesario. En sistemas
a caudal variable seréa la energia consumida por el
sistema de control: compuertas en serie o en para-
lelo, variador de frecuencia, etc.

Como técnicos, procuraremos seleccionar ventiladores con
elmaximo rendimientoy, en su seleccion, haremos lo posi-
ble para que el ventilador trabaje lo mas préximo posible
al punto de rendimiento maximo. En la fase de disefio de la
instalacion los mayores ahorros se conseguiran disminu-
yendo al maximo la demanda energética. Los sistemas a
caudal variable seran mejores, desde el punto de vista de
ahorro energético, que los sistemas a caudal constante.

Medidas para la reduccion de la demanda energética
Optimizacion del caudal impulsado

La instalacién debe transportar (nicamente el caudal
de aire necesario. En la fase de disefio se determinara
el caudal nominal 6ptimo de la instalacién. En la fase de
ejecucién, mantenimiento y uso se realizara lo necesa-
rio para que el caudal impulsado sea el nominal.



Optimizacion de la pérdida de carga

La practica de laingenieria ha llevado a establecer la maxi-
ma pérdida de carga en lared de conductos (generalmente
de 0,07 mm c.a. por metro lineal). En algunos casos, esta
pérdida de carga viene restringida por el ruido en la ins-
talacién, tomandose en algunos casos como criterio de
disefio 0,05 mm c.a. por metro lineal. En ningiin caso es
recomendable disefar redes de conductos con pérdidas
de cargas superiores a 0,1 mm c.a. por metro lineal.

En las redes de conductos las pérdidas de presion mas
importantes se producen en los componentes de la mis-
ma como baterias, difusores yfiltros. Por lo general se le
deberd prestar especial importancia a la pérdida de pre-
si6n de estos componentes para minimizar la demanda
energética. En este sentido, el RITE establece caidas de
presién maximas admisibles: véase Tabla 5.4.

Baterias de

calentamiento 40 s
Baterias de
refrigeracion 60 Pa
en seco
Beterias de
refrigeracion y 120 Pa
deshumectacion
Recuperadores 80 2120 Pa
de calor
Atefnl{adores 60 Pa
acasticos
Unidades
terminales 40 Pa
de aire
Elementos Pa n
e 2 (dependiendo
de difusion 40 a 200 .
de aire del tipo de
difusor)
Rejillas de retorno
. 20 Pa
de aire
Menor que
la caida de
Secciones presion
. ) admitida por
de filtracion .
el fabricante
segiin tipo
de filtro

Tabla 5.4: Caidas de presion maximas admisibles en componentes

Regulacion del caudal

Muchas instalaciones de ventilacién trabajan a caudal
variable. No obstante, incluso las instalaciones que
trabajan a caudal constante presentan, con el tiempo,
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variaciones de la curva caracteristica de la instalacion
debido al ensuciamiento progresivo de los filtros, que
modifica de forma importante la curva resistente de la
instalacién y por tanto el punto de funcionamiento.

Eltipo de regulacion empleado influird de formaimportante
en el consumo energético de la instalacion de ventilacion:

¢ Regulacion mediante compuerta en serie: la poten-
cia consumida por el ventilador sera practicamente
constante. El consumo energético sera inferior al
caso de funcionamiento sin regulacion.

e Regulacion mediante compuerta en by-pass: la po-
tencia consumida por el ventilador aumentara con la
regulacion. El consumo energético sera superior al
caso de funcionamiento sin regulacion, pero se impul-
sara el caudal deseado a instalacion. Se trata de una
mala regulacion desde el punto de vista energético.

e Regulacion mediante variador de frecuencia: la
potencia consumida por el ventilador disminuira
significativamente con la regulacién. Se trata sin
duda del mejor sistema de regulaciéon desde el
punto de vista del consumo energético.

Ejemplo 5.6: Regulacion mediante compuerta en serie.
Instalacion de ventilacion del Ejemplo 5.3. El punto de
funcionamiento nominal de la instalacién para la condi-
cion de filtro sucio es Q¥ = 3.500 m*/h, Ap*= 15 m c.a.
Para filtro completamente limpio, la pérdida de presion
es de Ap = 5 mm c.a. y cuando el filtro esta algo sucio es
de Ap =10 mm c.a. La instalacién funciona las 8.760 horas
del afo (25% filtro limpio, 50% filtro intermedio, 25% filtro
sucio). Determinar la energia consumida, costes de opera-
cién, emisiones de CO, y energia primaria si la instalacion
se regula al caudal nominal mediante compuerta en serie.

Presidn estatica (mm c.a.)
25 Punto nominal del
ventilador (Q¥,Ap*)
20 o (@
16,6 (2
5 . ©)
Punto nominal
10 - de lainstalacion
(QApY
5 -
0 =
P (kw)
0,50 -
0,4
0,25 -
Qf=3.500 Caudal (m3/h)
Y T T T T T T T
0 2.000 £4.000 6.000 8.000



Al realizar la regulacién mediante la compuerta en se-
rie, el caudal se mantendra constante e igual al nominal
Q*=3.500 m*/h.

El punto de funcionamiento de la instalacion sera constante:

Q;=3.500 m*/h, Ap*l = 16,6 mc.a., P, =
=400 W, n =39,6%.

En un afo (24*365=8.760 horas) el ventilador consume:
E. = P-T =0,400-8.760 = 3.504 kWh

Coste de la energia. Se tendra en cuenta la tarifa horaria
tipo 3, resultando:

Coste Eciano= P'TLLANO'CE,LLANO =
= 0,40-(3.650-12)-0,08 = 140,2 €/afo

Coste Ecpunma= P'TPUNTA'CE,PUNTA =
= 0,40+(3.650-4)-(0,08-1,7) = 79,4 €/afio

COSte EC,VALLE = P'TVALLE'CE,VALLE =
= 0,40+(3.650-8)-(0,08-(1-0,43) = 43,9 €/afio

Coste E. = 140,2+79,4+43,9 = 263,5 €/afio
Calculo de emisiones de CO,

EMco, conv = Ec con' 0,649 = (16/24:3.504)-0,649 =
=1.516 kg CO,/afo

EMcosvaie = Ecyaue 0,517 = (8/24:3.504)-0,517 =
= 604 kg CO,/afio

Total EM,, = 1.516+604 = 2.120 kg CO,/afio
Calculo de energia primaria consumida

EPcony = Ec conv'2,603 = (16/24-3.504)-2,603 =
= 6.081 kWh energia primaria

EPyauie = Ecyaue2,022 = (8/24-3.504)-2,022 =
= 2.362 kWh energia primaria

Total EP = 6.081+2.362 = 8.443 kWh energia primaria

Ejemplo 5.7: Regulacién mediante variador de frecuen-
cia. Instalacion de ventilacion del Ejemplo 5.6.

Al realizar la regulacién mediante el variador de fre-
cuencia el caudal se mantendra constante e igual al
nominal Q* = 3.500 m’/h. El rendimiento del punto se
correspondera con su punto homélogo situado en la
misma parabola que la curva resistente.

Presidn estatica (mm c.a.) Variador de frecuencia
25 Punto nominal del
ventilador (Q¥%,Ap*)
20 - @
i @
15 1 2
Punto nominal —/ g G
10 de la instalacion 4 3
(Q*%ApY
5 3
o -
P (kw)
0:50 7 /—
0,25 _/
*=3.500 Caudal (m3/h)
o T T T T T T T
o 2.000 4.000 6.000 8.000

Los puntos de funcionamiento 1, 2y 3 son homélogos
a los puntos 1°, 2’ y 3°, siendo su rendimiento el mis-
mo: m, = 39,5%, 1, = 39,6%, M, = 34,3%. Ademas, se
tendrad en cuenta que el variador consumira un 10%
de la energia.

Punto de funcionamiento con filtro sucio (curva 1):

Curva 1: Q% = 3.500 m’/h, Ap*¥ = 15 mm c.a, 1, = 39,5%.

Potencia consumida por el ventilador (incluyendo 10%
de consumo del variador):

PV1 = 1,1'(Q'Apﬁ)/”ﬂ1 =
=1,1-(3.500/3.600-15-9,81)/0,395 = 398 W

Punto de funcionamiento con filtro intermedio (curva 2):
Curva 2: Q% =3.500 m*/h, Ap%* =10 mm c.a, 1, = 39,6%.

Potencia consumida por el ventilador (incluyendo 10%
de consumo del variador):

PVz = 1!1'(Q'APTZ)/TI2 =
=1,1-(3.500/3.600-10-9,81)/0,396 = 265 W

Punto de funcionamiento con filtro limpio (curva 3):
Curva 3: Q¥ = 3.500 m*/h, Ap%, = 5 mm c.a., 1, = 34,3%.

Potencia consumida por el ventilador (incluyendo 10%
de consumo del variador):

PV3 = 1’1'(Q'APT;)/T]3 =
= 1,1:(3.500/3.600-5-9,81)/0,343 = 153 W



Consumo energético

E = EP-T = 0,398-(0,25-8.760)+0,265-(0,5:-8.760)+
+0,153+(0,25-8.760)

E. = 872+1.160+335 = 2.367 kWh

Coste de la energia. Tarifa tipo 3 con 70% de recargo en
4 horas puntay 43% de bonificacion en 8 horas valle.

Coste Eciano = ELLANO'CE,LLANO =
= (12/24)-2.367-0,08 = 94,7 €/aiho

Coste Ec pynma = Epynra* Cepunma =
= (4/24)-2.367+(0,081,7) = 53,7 €/afio

Coste EC,VALLE = EVALLE'CE,VALLE =
= (8/24)-2.367(0,08-(1-0,43) = 36,0 €/afio

TOTAL: Coste E. = 94,7+53,7+36,0 = 184,4 €/afo
Emisiones de CO,

EMco, conv = Ec con0,649 = (2/3-2.367)+0,649 =
= 1.025 kg CO,/afio

100

EMcosvare = Ecyaues 0,517 = (1/3-2367)-0,517 =
= 408 kg CO,/afio

Total EM,, = 1.025+408 = 1.433 kg C0O,/afo
Consumo de energia primaria

EPconv = Eccon'2,603 = (2/3-2.367)-2,603 =
= 4.109 kWh energia primaria

EPyaiie = Ecyaue2,022 = (1/3-2.367)-2,022 =
=1.596 kWh energia primaria

Total EP = 4.109+1.596 = 5.705 kWh energia primaria

Nota: la regulacion mediante variador de frecuencia re-
duce tanto el coste energético como las emisiones un
32% respecto a la regulacion mediante compuerta en
serie y en casi un 40% respecto a la no regulacion.

El ahorro econdmico en coste de la energia eléctrica es
de 79 € al ano. Dado el coste actual de los variadores
de frecuencia, la amortizacion del mismo se realizara en
menos de 3 afos.
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Area transversal, (m?)

Calor especifico, (kJ/kg K), para agua a 20 °C, ¢, = 4,18 kj/kg K
Factor de friccion de Darcy, (-)

Gravedad, (m/s?), g = 9,81 m/s?

Pérdida de presion en un tramo de tuberias, (m c.a.), H, = H_,, + H, .
Pérdida de presion por friccion en un tramo de tuberias, (m c.a.)
Pérdida de presion en los accesorios de un tramo de tuberias, (m c.a.)
Altura manométrica proporcionada al fluido, (m c.a.)

Gasto masico, (kg/s)

Presion, (Pa)

Potencia eléctrica suministrada al motor, (W)

Potencia mecanica suministrada al eje de la bomba, (W)

Potencia Gtil aportada por la bomba al flujo, (W), P, = pgQH,,
Potencia total aportada por la bomba al flujo, (W)

Potencia mecanica que recibe el rodete de la bomba, (W)

Caudal, (m?/s)

Nimero de Reynolds, (-), Re = (p vD)/p

Velocidad media del flujo, (m/s), v=Q/A

Altura geométrica, (m)

Rugosidad de la tuberia, (m)

Coeficiente de pérdidas de un accesorio, (=), H_,. = k,(v*/2g)
Viscosidad dinamica del fluido, (Pa.s) , para agua a 20 °C, . = 0,001 Pa.s
Densidad, (kg/m?), para agua a 20 °C, p = 1.000 kg/m?

Energia mecanica especifica, (m*/s?

101



Apry
Apey
Ap,
Apy

Ap,

e © E

esp

Area transversal, (m?)

Coeficiente de pérdidas de un accesorio, (-), p,. = C.po
Factor de friccion de Darcy, (-)

Gravedad, (m/s), g = 9,81 m/s’

Presion estatica, (Pa)

Presion dinamica, (Pa), p,=1/2p Vv’

Presion total, (Pa) p; = p; + Pp

Potencia aportada por el ventilador al flujo, (W), P, = QAp;,
Potencia consumida por el ventilador, (W), P, = QAp;,/n;
Caudal, (m?/s)

Namero de Reynolds, (-), Re = (p vD)/.

Constante del gas, R, = R,/PM, para el aire R, = 8.314/29 = 287
Constante universal de los gases perfectos, R, = 8.314

Velocidad media del flujo, (m/s), v=Q/A

Incremento de presion total producido por el ventilador, (Pa)

Incremento de presion estatica producido por el ventilador, (Pa)

Pérdida de presion en un tramo de conducto, (Pa), Ap, = p; + P,

Pérdida de presion por friccion en un tramo de conducto, (Pa)

Pérdida de presion en los accesorios de un tramo de conducto, (Pa)
Rugosidad del conducto, (m)

Viscosidad dinamica del fluido, (Pa.s), para aire a 20 °C, p. = 1,8 - 10° Pa.s
Densidad, (kg/m?), para aire a 20 °Cy 101.300 Pa, p = 1,205 kg/m?

Energia mecanica especifica, (m*/s?)
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