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CAPITULO 

ANl'ECEDEm'ES 

WIERALIDAOES: 

El prepósito de este trabajo, es describir y analizar el equipo que se 

utiliza para prcporcionar energía a los fluldos con objeto de transportar--­

los por las tuberías. 

Cebido al enorme desarrollo de la tecnología en la época actual, el -­

incpniero requiere de ~ buen conocimiento de los e:¡uipos para la transpor­

tación de los fluídoo en los carplejos sistemas de tuberías, pues ya casi -

no hay industrias o servicies pÚblicos que no utilicen equipos de banbeo o 

catipresión de un tipo u otro. 

Al seleccionar una banba o una conpresora para una aplicación específi­

ca, el ingeniero se interesa en varias características de éstoo equipos, --­

algunas de éstas son: 

La capacidad, la energía o carga suministrada al flu!do 1 la potencia -­

m:¡uerida para accionar la unidad de banbeo o la unidad de coupresión según 

sea el caso, y la eficiencia de dicha unidad. 

El diseño mecánico de estos a:¡Uipos es bastante ccrtplej o y la selec---­

ci Ól de una unidad aprcpiada para un uso particular, demanda un concx:imiento 

de la ir.portancia de cada factor. 
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Para obtener lm características antes mencionadas, el ingeniero o --­

fabricante necesita cierta información pertinente al problema particular. 

En té:cminos bmtantes generales es necesario conocer: 

l. - El tipo y la naturaleza del fluído que será transportado. -

l. Es corrosivo ? l A que tenperatura se encuentra ? l Es -­

viscoso o no viscoso ? ¿ Contiene sólidos en suspensión ? 

2 .- Las condiciones de succión. 

3. - Las condiciones de descarga. l Qué presión se re:¡uiere ? 

4.- La capacidad necesaria, as:r cano la gama de c~acidades que 

la unidad puede prcporcionar. 

S.- El tipo de servicio. ¿ Es contínuo o intemJ.tcnte 

6.- La potencia disponible para accionar la unidad de bombeo o 

ca:ipresión. 

7 .- Los costos de la unidad. 

B.- La localización de la unidad. l EXiste espacio disponible ? 

l QUé espacio se requiere ?. 

Las banbas pueden ser clasificadas en dos grupos principales: ------­

Banbas de desplazamiento positivo, que pueden ser del tipo rcciprocantc o -

del tipo rotatorio, y Banbas centrífugas. 

La principal caracteri'.stica de una botrha de desplazamiento positivo, -

es que entrega una cantidad definida de líquido por cada carrera del pistón, 

o revolución de la pieza movible principal. 
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El tamaño de la banba, su diseño y las condiciones de succión !fluirán 

en la cantidad de líquido que entz:ega. 

Por otro lado, una bomba centrÍfUga, es una má:¡uina que consiste de un 

conjunto de álabes rotatorios encerrados dentro de una cubierta o carcaza. 

Los álabes inparten energla al flu!do por la fUerza centrífuga.. 

La banba centrífuga da un flujo sostenido a presiones uniformes, sin -

variación de presión. 

De la misma forma, las carpresoras para gases pueden ser clasificadas 

en: Conpresoras de desplazaml€nto positivo, Carpresoras centrífugas y ----­

Ctmp res oras axiales. 

Los equipos de banbeo y ccxrpresión, que se utilizan en la Ingeniería -

Petrolera, se pueden dividir en diversas áreas: Perforación, Reparación y -

Terminación de Pozos, P reducción, Recolección y Transporte de Gas, Sistema 

de Duetos , etc. 

En el área de Producción por cjenplo, se utilizan tres tipos de siste-­

mas de banbeo, además del sistema neumático, para e~raer el crudo de los -

pozos y entregarlo en la superficie de la tierra. 

a) .. - Bombeo Mecánico. Este sistema consta de una bomba recipnx:!!!. 

to instalada a una profundidad mayor que el nivel de q>eraci6n del pozo. --­

La enerqla necesaria para accionar ésta banba en el fondo del pozo, es tra!!! 

mitida por varillas desde el equipo superficial, el cuál es accionado por --
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un motor, que puede ser de combustiOn inteTUa o eléctrico. Los sistemas de -

bombeo· con varillas de succión, se deben considerar para voltímenes moderados 

de extracción a poca profundidad y para volúmenes pequeños a profundidades -

intermedias. La parafina y las incrustaciones pueden interferir para la efi­

ciencia adecuada de estos sistemas. 

b) .- Bombeo Electrocentrífugo. Este sistema de bombeo, consta de -­

una bomba centrífuga sumergida en el fluído del pozo y accionada por un m~­

tor eléctrico subsuperficial, el cu41 recibe energía por medio de un cable -

conductor 1 desde la superficie. Es importante determinar el tamaño y el núm.!. 

ro de etapas que se requiren en la b0t:1ba, as! como la potencia del motor, ya 

que resultan significativamente afectados ante la presencia del gas libre en 

los flu!dos que se bombean. El volúmen total que llega a la succión se redu­

ce sucesivamente al aumentar la presi6n en el interior de la bomba y la cap~ 

cidad volumétrica de ·las etapas es progresivamente menor. Considerando lo -­

anterior, la bomba queda constituída de una, dos o más etapas o secciones, -

las cuáles manejan con máxima eficiencia los flu'.idos. En el diseño de unida­

des de bombeo eléctrico para pozos productores con flujo multifásico, una de 

l.as principales dificultades encontradas hasta la fecha, ha sido la determi­

nacii5n de las dimensiones de la bomba capaz de t;.anejar con máxima eficiencia 

el volúmen de flu'.idos variable en su interior y la potencia requerida por el 

motor. 

c) .- Bombeo Hidráulico. Este eiete:na se basa en hacer llegar la --­

energía a la bomba subsuperficial, por medio de un f lutdo a presii5n desde la 

superficie, que hace accionar un pistón coaxial con la bamba, saliendo en la 

superficie el fluido motriz y los hidrocarburos. Hay dos tipos de bombeo --
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bidraúlico, los sistemas de bombeo de desplazamiento positivo y los siste­

mas de bombeo Jet. Los bombeos de desplaza:zlliento positivo, consisten de un­

motor hidratilico reciprocante acoplado directamente a una bomba de pist6n-

o a un émbolo de bomba. La bomba Jet (a chorro), es un sistema especial de 

bombeo hidraúlico, no ocupa partes móviles y su acciOn de bombeo se realiza 

por medio de transferencia de energía entre el fluido motriz y los fluídos­

producidos ( aceite crudo ) • 

Los equipos de compresión, se utilizan para la inyeccié5h de gas, que­

se ha.ce pasar por el espacio anular de la tubería de producción en forma -­

continua o intemitente con el fín de suministrar energía al aceite crudo,­

mediante gas comprimido, esto es, en forma general el sistema neumiítico. 

La Recolecci6n y el Transporte de flu!dos en la industría petrolera,­

se hace a través de miles de kil&netros en el mundo entero, tanto en oleo-­

duetos como en gasoductos. 

En algunos casos el dueto puede servir para transportar diferentes -

fluídos. 

Las cstacionea de bombeo y compresión están instaladas a intervalos -

adecuados, a lo largo del dueto, pues aún en terreno plano, las pérdidas de 

presi6n por fricción son grandes y se requieren bombas y compresoras de al­

ta presión. 

Cada día son más importantes los oleoductos y ga.soductos, dado c¡ue -

los centros de producción generalmente están muy distantes de los centros -

de consumo. 
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La única diferencia básica entre éstas dos unidades de servicio y ---­

prcpórcionadoras de ene.rg!a ( banbas y ccnpresoras ) , es que los equipos -­

de ccmpresión, se utilizan en nuídos caipresibles ( gases y vi!pores ) y -­

los equipos de banbeo se usan en fluÍdos prácticamente incatpresibles ---­

( nuídos líquidos ) • Ya que incluso, el rango de cperacién bajo el cuál -­

cperan estas dos unidades de servicio ( densidades, visccsidades, teupera~ 

ras, gastos y presiones ) , es bastante anplio. 
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CAPITULO II 

CONCEPTOS BASICOS 

Dentro de éste capítulo se mensionan algunos de los conceptos más ---­

importantes, necesarios para la mejor comprensión de los temas subsecuentes. 

Dichos conceptos son vistos de una forma superficial, ya que el propósito, -

es el de comprender el bombeo y la compresión de los fluidos dentro de la -

Ingeniería Petrolera. 

II. l 

II.2 

ENERGIA: Es la capacidad de producir cambios en los estados de -

los sistemas o de su medio ambiente, por ejemplo1 la posición o el 

movimiento de la materia. Es decir, es todo aquello capaz de prod~ 

cir un cambio en las condiciones existentes. 

PROPIEDAD: Es cualquier característica o cualidad que la materia 

posee y puede valuarse cuantitativamente. Por ejemplo: Volúmen, ---

masa, presión. 

ESTADO: El estado de un sistema es identificado o descrito por -

ciertas propiedades que posee. Los estados tennodinhticos son aqu.!_ 

llos que de alguna manera están relacionados con la energLa. 

PROCESO: Siempre que varían una o más de las propiedades de un --

sistema, decimos que ha ocurrido un cambio en su estado. La traye.:.... 

toria de un cambio de estado es una sucesión de estados, por la cual 

pasa el sistema, durante el cambio de estado. cuando la trayectoria 

está completamente especificada, el cambio de estado se llama proc!, 

so. 
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II. 3 TIPOS D& &NERGIA: 

Donde: 

a).- ENERGIA INTERNA: Es la swna de todas las energías 

moleculares a nivel microscópico, la cual depende de la estructura 

molecular y atómica, y de las fuerzas respectivas. se representa -

por el símbolo .!! , y el símbolo ~ , designará la energía interna -

por unidad de masa. 

b) .- ENERGIA CINETICA: Es la energía que tiene el fluido 

debido al movimiento de traslación de las móleculas y a la veloci-

dad. La expresión para la energía cinética es: 

1 m v2 

Ec =2~ ...•.•.••••.•..•••....•.•.•..• ( 1 ) 

m : Es la masa del cuerpo o del fluido en, ( lbm). 

V ; Es la velocidad del fluido en, ( pies/seg. ) • 

q
0

: Es la constante que permite cambiar las unidades de lbm a lbf 
lbm - pie 

ge= 32.2 ( lbf - l 
seg 

Por lo tanto: 

( lbf - pie 

2 ) 

e).- EUERGIA POTENCIAL: Es la energía que tiene el fluido 

respecto a un plano de referencia. La energía potencial está dada 

por la siguiente expresión: 

&p=~ 
ge 
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Donde: 

g: Es la aceleración debida a la gravedad, en { pies/seg2 ) 

h: Es la posiciOn que tiene el fluido con respecto a un plano de -

referencia. 

Ep • m ( lbm ) g ( pies fseg 2 ) h (pies 

Scc~2> 
lbf - seg 

• ~ ( lbf - pie ) • , ( 4 ) 
Se 

d) ,- ENERGIA DE EXPANSION Y CCMPRESION: La energía ---

de expansión o energía de flujo está asociada a los fenómenos de flujo y ---

representa el trabajo necesario para que el fluido avance en contra de la --

presión exi.s tente. La e~ergía de expansión está dada por: 

Ee .,. p V ( 5 ) 

Donde: 

p: Es la presión del fluido, en lbffpie2 ). 

~= Es el volúmcn del fluido, en pies 3 ). 

Por lo tanto: 

Ee • p ( lbffpie2 ) v ( pie3 ) • p v ( lbf - pie ) • ... • • • • ( 6 ) 

Il ,4 PRINCIPIO DE CONSERVACION DE LA ENERGIA. 

El principio de conservación de la energi:a se puede expre--

sar de la sigt.d.ente forma: 0 La energía no puede crearse ni destruirse, sólo 

convertirse de una forma a otra. " 
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Para sistemas termodin&micos, la primera Ley de la Termodinámica es la 

aplicación del principio de la conservación de la energía. Por lo que para 

sistemas termodinámicos que realizan un proceso, éste principio se puede --

expresar de la siguiente manera: 

" La diferencia entre la energía que entra al sistema y la energía que 

sale del sistema, es la energ!a que permanece dentro del sistema, o es la -

energía que pierde el sistema." 

Energ!a inicial + Energía que entra - Energ!a que sale = Energía 
almacenada al sistema del sistema final 

almacenada 

II. 5 ENTALPIA: Es una propiedad termodinámica, que se puede expresar -

como la suma del producto presión-volúmen más la energ!a interna, las cuales 

son también propiedades termodinámicas. EXpresándola matemáticamente nos ---

· queda como sigue: 

H=U+pv ( Btu ) ••••••••••••••••••••••• ( 13 ) 

o bien por unidad de masa: 

hmu+pv ( Btu/lbm ) ••••••••••••••••••• ( 14 ) 

La entalpía tiene las mismas unidades que la energía ( lbf - pie ) , o.­

Joules ) , más no es una forna de energía. Las unidades más usuales en que 

se expresa la entalpía son: ( Kcal/l<gm ) y ( Btu/lbm ) • 
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ENTROPIA: Es una propiedad tennodinámica, la cual es usada --­

como lJl índice de la irreversibilidad de los procesos. Se denota coo el ----

símbolo S. 

( 15 ) 

Donde: 

dQ : Es la irreve'rsibilidad del calor suministrado o extraído de 

ma substancia a una temperatura absoluta ( T ) dada. 

II.6 PROCESO REVERSIBIE: Es aquél que una vez que se efectGa puede 

invertirse para restaurar el estado inicial, sin que se produzcan cambios en 

el sistema ni en el rredio ambiente. Es decir al invertir el proceso se rec_!:! 

peran todas las formas de energía. 

PROCESO IRREVERSIBLE: Es aquél proceso, en que no podemos seguir 

en orden inverso todos los estados del proceso. No se puede recuperar toda -­

la energía. 

Entre los factores que hacen que lDl proceso sea irreversible, se encue!!_ 

tran los siguientes: 

- Existencia de rozamiento o fricción. 

- Expansión ilimitada o irrestricta. 

- El calor fluye debido a una diferencia de temperaturas. 

- Mezcla de dos substancias diferentes. 

La irreversibilidad puede ser: 

l) .- Interna: a) Como la fricción del flujo de fluídos en tuberías. 

b) Cuando se transmite el calor a través de lila dife 

rencia de temperaturas. 
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e) Cuando se n:ezclan dos substancias diferentes. 

Z) ·-Externa: a) Cuando existe la fricción o el rozamiento entre 

cuerpos e Olidos. 

Analizando cada uno de los factores que causan la irreversibilidad, -

tenemos: 

FRICCIOO.- Es evidente que la fricción hace irreversible a un -­

proceso, por ejemplo, cuando se realiza un trabajo entre dos cuerpos, una -­

cierta cantidad de energía en forma de trabajo se necesita para vencet' la -­

fricción entre dichos cuerpos. Otro tipo de efectos de fricción. es el que -

ésta asociado con el flujo de fluidos viscosos en tuberías y en duetos, y con 

el movimiento de cuerpos a través de fluidos viscosos. 

EXPANSIOO ILIMITADA O IRRESTRICTA.- lb ejemplo clasico de una -­

expansión ilimitada. se observa en la Figura ( 11. l ) , en la cual un gas -­

está separado del vac!o por medio de tata menbrana. Si consideramos el proceso 

que se lleva a cabo cuando la oembrana se rompe y el gas llena cou;>letaaente 

el recipiente; puede verse que, éste, es un proceso irreversible al conside­

rar el proceso que sería necesario para regresar el sistema a su estado ori­

ginal; esto se llevaría a cabo canprimiendo el gas y trnsmitiéndole calor -­

del gas hasta que se alcance el estado original. Debido a que el trabajo y la 

transmisión del calor involucran Ul cambio en el medio exterior, éste no re­

gresa a su estado original, lo que significa que la expansión ilimitada es -

un proceso irreversible. 
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TRANSHISICN DEL CALOR A TRAVES DE UNA DU1!RENCIA !E TEMPERATURAS. 

Consideré'mos a m sistema compuesto de un cuerpo de alta temperatura y 

de U\ cuerpo de temperatura baja y permitamos que se transmita el calor del 

cuerpo de teut>eratura alta, al cuerpo de temperatura baja. El único camino -

por el cual puede regresar a su estado original es el de proporcionar refri­

geración, que necesita trabajo del medio exterior y tmnbién será necesaria -

alguna tr ansmisiOn de calor al medio exterior. Debido a la transmisiOn de C,! 

lar y al trabajo, el medio exterior no regresa a su estado original, lo que 

nos indica que el proceso es irreversible. 

MlZCLA re DOS SUBSTANCIAS DIFi!RENTES.- Este proceso se muestra -

en la Figura ( II.2 ) , e_n la cual hay dos gases separados por una meui>rana;­

dcjemos que la membrana se rompa y que una nezcla homogénea de oxigeno y de 

nitrógeno ocupe la totalidad del volumen. Se necesita cierta cantidad de tr,! 

bajo para separar a esos gases; de este modo, es necesaria una planta de -

separación de aire, la cual necesita un trabajo de entrada, para que la sep.!. 

ración pueda ser llevada a cabo. 
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LIMITE DEL SISTEMA 
~ 

~ 
r- -- , 

1 1 1 
1 1 
1 1 1 GAS VACIO 1 
1 1 
1 1 

GAS 

1 1 

L- -- _____ _J 

ESTADO INICIAL PROCESO INVERSO 

FIG. U- 1 

LA EXPANSION ILIMITADA HACE IRREVERSIBLE A UN PRO CE SO . 
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FIG. II- 2 

LA MEZCLA DE DOS SUBSTANCIAS, ES UN PROCESO IRREVERSIBLE 
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II. 7 CALOR ESPECIFICO: Es la cantidad de energía en forma de calor que 

debe cederse a la substancia, para conseguir 1Sl incremento de temperatura -

de un grédo. Se designa por medio del sínbolo ( C ) • 

Donde: 

e • ....!L.. 
mAT 

Calor ( unidad de energía ) 
masa * caubio de temperatura 

m : Es la masa de la substancia en, ( lbm ) • 

Q Es la cantidad de calor cedido en, ( Btu ) • 

AT Es el incremento de la temperatura en, ( ºF ) • 

Por lo que: 

e -[~] lb - "F 
m 

.. ( 15 ) 

CAPACIDAD CALORIFICA: Es la raz6n del calor absorbido " dQ " 

por un incremento en la tenperatura 11 dl' ". 

e.* [ 1 0~tu~ 
El calor específico de las etJhstancias en fase sólida o líquida se ma:!. 

tiene aproximadamente constante para un a~lio rango de temperaturas e ----

independientemente del proceso por medio del cual sea incrementada la energía, 

por ésta razón suele considerarse constante en ui gran núaero de aplicaciones. 

En cambio en el caso de los gases, el valor del calor específico varía sen--

siblemente con la temperatura y depende del tipo de proceso que se efectGe. 

El intercaabio de energía en forma de calor puede realizarse siguiendo 

una infinidad de procesos, pero existen dos procesos que en la práctica se -

presentan frecuentemente, son los procesos a volumen y a presión constantes; 

para cada WlO de éstos procesos, hay m. calor específico: Calor específico 
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a volumen constante y Calor específico a presión constante. El calor espetl 

fico a presión constante se denota como Cp , y el calor específico a volumen 

constante se denota cano C 
V 

El flujo de calor se establece por medio de una diferencia de tenpera--

tura. El calor específico es una propiedad de una substancia dada, mientras 

que la Capacidad calorífica es una prcpiedad de un cuerpo fo:r:mcdo por dicha 

s\Jl:Jstancia. 

Calores espec!ficos a volumen y a presión constantes. 

El calor específico a volumen constante y el calor espec!fico a presión 

constante, están definidos en fUnción de prcpiedades como la energía interna, 

la entalpía y la tenperatura. 

El calor específico a volumen constante Cv , se define por la relaciónz 

El calor específico a presión constante CP , se define por la relación: 

Nótese que cada uno de estos cor.ceptos está definido en función de prcpi-

edades y, por lo tanto los calores específicos a volumen constante y a presión 

constante son también prcpiedades termcdinámicas de una substancia. 
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Estas definiciones suponen couposición constante y que no hay efectos -

eléctricos o magnéticos y de superficie. 

II.B FEIACICll ENl' l<E R Y K. 

A partir de la definición de entalpía se puede desarrollar una relación 

muy importante entre los calores especí fices a presión constante y a volumen 

constante: 

hau+Pv au+RT 

Diferenciando y sustituyendo a la h y a la u por sus definiciones: 

Por lo tanto: 

dh=du+RdT 

CcI!'=CdT+Rc!I' 
p V 

e - e = R 
p V 

Esto significa que la diferencia entre los calores específicos a presión 

constante y a volumen constante de un gas ideal, es siempre una constante, -

por estar los dos en función de la teuperatura. 

La relación de calores específicos K, que se define cano la relación del 

calor específico a presión constante, al calor específico a volumen constante: 

e 
p K = _C __ _ 

V 

Ya que la diferencia de calores cspec!ficos es una constante. Y asi 

mismo CP '/ Cv son funciones de la tenperatura, entonces se deduce que K es -­

taabién una función de la tenperatura. Sin err.bargo, cuando ccnsiderarncs cons-

tante el calor específico, K también es constante. 
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De la definición de K • y de la ecuación de la diferencia de calores --

específicos, se sigue que: 

e = R ,. 
Y. - l 

KR 
e = l p K-

II.9 aASES IDEALES: Todos los gases a presiones relativamente bajas, 

se catportan de acuerdo a una ecuación de estado. Hay varias forma::: de la -

ecuación de estado. Todo gas que satisfaga la ecuación de estado siguiente, 

se le denanina: " Gas Ideal ". 

P V = R T 

Dónde: 

P Es la presión absoluta en, ( lbr'pg
2 

) • 

v : Es el volumen espec!fico molar en, ( pie 
3 
/lb mol ) . 

R : Es la constante universal de los gases en ( lb - pie
3 
/lb 

1
- ºR). 

' f mo 

T : Es la teqieratura absoluta en , ( • R ) • 

El valor de R, depende de las unidades que se cscogan para P, v, y T. 

En términos generales R, tendrá unidades de: 

unidad de presión ) ( unidad de volumén/unidad de masamol ) 

R= 
( unidad de terrpcratura absoluta ) 
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De acuerdo con las unidades que mis se usan, el valor de R, puede ---

ser cualquiera de los siguientes valores: 

R = l. 986 Kcal/Kgmol ºK 

R = l. 986 Cal/gr mol ºK 

R= l. 986 Btu/lbmol. ºK 

R= 847. 7 Kqf - m
3 
/Kqmol 

R= 1545 lb f - pie
3 
/ll>mol 

ºK 

ºR 

Se considera cano Gas Peal, a aquéllos que tienen un 

conportaroiento diferente al de los gases ideales. 

FACTOR DE COMPRESIBILIDl\D: Este factor nos indica cuanto se --

desvía un Gas Rec:l de un Gas Ideal. Este factor se define por la siguiente 

ecuación: 

V 
r 

z = __ v_i __ 

Si Z = 1, entonces: 

P V R T 

Donde: 

Vr = Es el volumen real del gas. 

Vi Es el volumen ideal del gas. 

23 -

V = Z V 
r i 



La desviación de z respecto de la unidad, es una medida de la desvi---

ación de la relación real con respecto a la ecuación de estado del Gas ---

Ideal. 

II.10 PROCESO ISOTERMICO: El proceso isotérmico, es aquel que se lleva 

a cabo manteniendo la temperatura constante. La relación de éste proceso --

será: 

P V a constante 

PROCESO ISOBARICO: Este proceso, es un proceso a presión cona---

tante. La relación entre propiedades para éste proceso es: 

+ = constante 

PROCESO ISOMETRICO: Se dice que es un proceso o transformación -

isométrica, cuando el cuerpo que la experimenta no varía de volumen. Es ---

decir, la característica de éste proceso es que el volumen se mantiene con.::, 

tante, por lo tanto, se puede aplicar la siguiente relación; 

pl p2 
__ T_l_ = --T-2-

+ = constante 
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II. ll PROCESO ADIABATICO: El proceso adiabático, es aquel proceso en 

que no existe transferencia de calor, es decir no existe transmisi6n de ca-

lor y Q=O. 

La relación entre T y V que rige la relación adiabStica, se deduce de 

la siguiente forma: 

oe la primera Ley de la Termodinámica en forma diferencial: 

dQ=dU+pdV 

para un proceso adiabático, dQ = O, y en el caso de un gas perfecto, se ---

tiene: 

Por consiguiente: 

Puesto que: 

Entonces: 

Corno; 

Pesult:l: 

dU = n e dT 
V 

n Cv dT + p dV = O 

p = n R T/V 

R/Cv = k - 1 

dT )~ -T- +(k-1 V 

Si se integra esta ecuación y se tiene en cuenta que k permanece cons-

tante prácticamente, se obtiene: 
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ln T + ( k - l l ln V = ln constante 

o bién: 

0T Jt-l • constante 

Aplicando estas ecuaciones a los estados 1 y 2, podemos escribirla en 

una forma !Ms útil: 

La relación entre P y V en un proceso adiabático se deduce directa.me_l!.­

te de la ecuación anterior, sustituyendo T por su valor1 T = P V/n R. 

As!: 

y, 

~ .¡<-l = constante 
nR 

P J< =- constante 

Esta ecuación también puede escribirse en una forma más práctica: 

II.12 PROCESO ISENTROPICO: Es un proceso donde se mantiene la entro--

pía constante. Este proceso es adiabático y reversible. 
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II.13 PROCESO POLITROPICO: Este proceso ocurre cuando la expansión o 

compresión de un gas perfecto, no tiene caracterS:stica especial; es decir 

hay trabajo y calor y ninguna propiedad permanece constante, se ha encontr!. 

do que la relación entre propiedades, es de la forma: 

P v" = constante 

Esta relación la podemos encontrar también como: 

El valor de ' n ', dependerá de las características del proceso. Las 

demás relaciones entre propiedades, para un proceso politrópico son: 

El valor de ' n • lo podemos encontrar a partir de logaritmos: 

ln ( P
2

/P
1 

n = ~ln_t_v_1 ~¡v-2~---
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II.14 TRABAJO: Se entiende .por trabajo, a la ene.rgía que se trans---

fie"re de un sistema termcxHn&mico al medio· ambiente, por la acción de ----

fuerzas que lo desplazan. El trabajo es una manifestación de la energ1a. -

El trabajo no se puede almacenar ya que sienpre se está transfiriendo. --

Depende de la trayectoria y no de los estados final e inicial. Con frecu!!!. 

cia es conveniente hablar de trabajo por unidad de masa del sistema. Se --

desiqna por el s.í'.nibolo !!. y se define como: 

Donde: 

w 
w-

m 

w Es el trabajo realizado por el sistema en, ( unidades de energ1a ) • 

m Es la masa del sistema en, ( unidades de masa ) • 

W Es la pot~ncia con que se realiza el trabajo en, ( unidades de -

energía sobre unidades de tienpo l. 

POTENCIA: La potencia nos indica que tan capaz es un sistema --

para transferir energía con respecto al tienpo; en otras palabras, es la --

tapidez con que se transfiere energía en foxma de trabajo. Se denota por --

el símbolo W. Sinplemente el trabajo por unidad de tienpo es la~· 

w = 
t 

unidades de energía 1 [ Btu J 
unidades de tiempo ) seg 
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EFICIENCIA• La eficiencia se puede definir cano la relación -

entre el trabajo neto obtenido, y la energía suministrada para obtener --

dicho trabajo. Es decir, es el cociente de la energía aprovechada y la -

enerqla suministrada. 

Eficiencia e r:nery!a aprovechada 1 e: [traba~o neto obtenido] 
~nergia suministrad!] energia suministrada 
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C::AP~ITULO III 

COK' RESOIUIS 

La función pr!ncipal de una ccripresora, es aumentar la presión del .... 

gas que fluye a través de ella. Este incremento de presión se lleva a cabo 

mediante la adición de energía al sistema de fluído. 

Por lo tanto, la coapresión, no es más que la adición de energía al -

gas, con el fin de incrementar la presión del mismo. 

III. l CLASIFICASION DE LAS COMPRESOPAS 

Cuando se trata de fluidos cc::cnpresibles ( gases y vapores ) , el -----

equipo suele llamarse coopresor o carpresora y el motor para accionar este 

equipo puede ser una turbina de gas, un motor de combustión interna, etc. 

Las con:presoras para gases pueden ser clasificadas en: Conpresoras de 

desplazamiento positivo, Conpresoras centrífugas y Corrpresoras axiales. 

Las carpresoras de desplazarriiento positivo, incluyen a las máquinas -

reciprocantes y a las m~"quinas rotatorias. 

Ccrrpresoras reciprocar.tes.- Las carpresoras rccipro:antes, son r.-:aqu1r.a!:. 

de desplazamiento positivo, lM cuales pueden suministrar gas a presiones -

oumarnente a1tas, tales como 35 ,000 lbs/pg
2

. 
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Las características de descarga de las ccupresoras reciprocantes, ---­

son similares a las de las bombas reciprocantes. Las válwlas de descarga -

dejan salir el fltÚdo hasta que el pistón llega casi al final de la carrera, 

esto es, cuando el pistón se detiene e invierte su movimiento. Durante ---­

parte del ciclo de conpresión el flujo es cero; sin embargo, puede manten~ 

se el flujo en la línea de descarga aproximadamente constante, deper.dicndo 

del diseño de la cori:¡>I:esora. Las canpresoras de doble acción prq>orciOnan -

un flujo constante en la línea de descarga. 

Si se usan varias etapas de compresión, es una práctica genero.l, ----­

cnfria1· el gas entre una etapa y otra. 

En las Figuras siguientes, se muestran algunos tipos de CO'.l'presoras -­

reciprocantes. 

Conpresoras rotatorias.- Son máquinas de desplazamiento positivo que -

se caracterizan por una descarga contínua y casi uniforme de gas. Los prin­

cipales tipos de conpresoras rotatorias son: Las lobuladas, Las de paletas 

deslizantes y Las rotatorias de pistón. La canpresora de aletas deslizantes 

resulta particularmente aprcpiada para operaciones de evacuación; en efecto, 

esta carpresora presenta una aq>lia gama de condiciones posibles de presión, 

vacío y volumen. 

Las conpresoras lobuladas, iIT'{'ulsan el gas desde la entrada de succión 

hasta la descarga, por l" acción de los lÓbulos. Dentro de la unidad se --­

lleva a cabo una conp1esión muy pa::¡ueña: sin etflbargo, la cottip.resión se ---­

presenta cuando el contenido de la unidad es forzado dentro del sistema, --
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. Comprtsor de dot et11p11, enfrbdo por ~. E1te compresor de dot etapas ea capax de 
produclt pn:1lone1 de 80 a 125 lb/pl&1 i Tlen- un riesptuamle~to ~e pistón, de.686 ple1.1/mln 1 requltto 

J25 ~p para tmpulurlo. 

Comp~sor de d°' cu.p.u, de cruceta de ca~ta. para 1crvldo pesado. E.~te comp1cs.or pue· 
Je ol.itencne con fucru motriz y de 125 a 350 hp. ruede manejar entre 800 y 2 397 ples c1ibico1/niln, 
dependiendo del colllire del clli11dro 'f de l:t \'Clocld:ld. Y (lSodUce p1e1Jonc1 de 100 lb/pl¡1. 

LAS FIGURAS ANTERIORES SON ALGUNOS TIPOS DE COHPRESORAS RECIPROCANTES 

- 3:! -



accionando sobre la contrapresión del mismo. Fste equipo requiere un ajuste 

mU'j cerrado de los lÓbulos, por lo que, el gas que está siendo arrastrado -

debe mantenerse libre de impurezas y polvo. 

canpresoras ccntr!fu9as.- El principio de c:peraci6n de una carpresora 

centr!fuga, es muy similar a la acción de una banba de tipo centrífuga. 

Este tipo de cailpresoras, se encuentran disponibles en una anplia gama 

de capacidades; desde descargas de 200 pies
3 
/min., a condiciones standard.­

Hasta succiones de 150,000 pies
3
/m.in., a condiciones standard, con presi---

enes de salida hasta de 800 psia. 

La Figura siguiente, muestra un tipo de coupresora centrífuga. 

Carpresoras axiales.- Las coapresoras de tipo axial, son capaces de -­

manejar 860 ,000 pies
3 
/min. , a condiciones standard, con un diámetro de ---­

aprox.iI:tadamente la mitad de una carpresora centrífuga, cor. un costo inicial 

aproxir.i.adamente igual. 

Las partes principales de una canpresora de tipo axial son: {l) los --

estatores, y (2) los rotores. 
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Codo OJo dd 
na U lmpWllOr 

Compre&ora ccntrUu1a de pagos múltlplcs. 
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El costo inicial de una ccmpresora de tipo axial, es aproximadamente -

el mismo que el de una canpresora centrífuga diseñada para la misma ca.rga. 

sin embargo, la coapresora de tipo axial, es ligeramente más eficiente 

que la caipresora centr!fuga coaparable, debido a lo cuál puede usarse una 

turbina o un motor más pequeño para accionarla, resultando un menor costo -

inicial de estc:e dispositivos. 
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Ill.2 EFICIENCIA DE COHPRESION 

La eficiencia en términos generales la podemos definir como el trabajo 

efectuado sobre el fluido, dividido entre el trabajo efectuado scbre la CO!, 

presora. Si se utiliza un motor eléctrico para accionar la compresora gene­

ralmente se emplea una eficiencia compresora-motor .. Dicha eficiencia puede -

definirse como la relaci6n del trabajo efectuado sobre el fluido y la ener­

gía eléctrica suministrada al motor. 

La operación de una compresora puede considerarse fundamentalmente como 

isoentrOpica y las eficiencias se reportan relativamente a éstas bases iso-­

entrOpicas. 

Las pérdidas termodinámicas y la fricci6n del fluido, se agrupan conj~ 

tamente como características de ineficiencia en la compresión. Las pérdidas 

por la fricción mécanica reciben el nombre de ineficiencia mécanica. La efi­

ciencia total de una compresora será el producto de la compresión y las efi­

ciencias mécanicas. La eficiencia total de la mayoría de las compresoras re­

ciprocan tes varía entre 65% y 80%. 

Un compresor dado puede ser analizado usando las fórreulas adiabáticas, -

politrOpicas o isotérmicas. El método depende de cual eficiencia es realmente 

más necesaria. 

Los fabricantes de compresoras centrífugas y axiales tiC'ncn preferencia 

por las fórmulas poli trópicas. Estas máquinas operan esencialmente a una car­

ga y eficiencia politrópica constante. Las fórmulas politrOpicas son más co.n, 

vcnientes cuando una mBquin.1 dada opera para un gas que puede ser usado para 

predecir el comportamiento para gases con diferentes deru;idades y distintas -

36 -



telaciooes de C /C • 
p V 

Una ventaja inportante de las fórmulas politrépicas en este caso es la 

estima::ión de la tenperatura de salida. 

Usando íormulas como las isotérmicas y las adiabáticas ( ccn una co----

rrección por eficiencia ) , la potencia al freno deberá ser primero cálculada 

y la tenperatura de salida determinada por un balance de energía. 

Alguna; especialistas utilizan para el conpresor centrífugo y el conp!!_ 

sor axial, el modelo poli trópico de cálculo, que es básicamente menor porque 

consideran al conpresor como un· dispasitivo de transferencia de calor .. 

El mcdelo isoté::rnico de cálculo tiene la ventaja Oc p.rq>orcionar la ---

mÍníma potencia teórica requerida, suponiendo que el calor del corrpresor es 

coirplE:tarnente removido por el enfriamiento. 

Las fÓrmulas adiabáticas, corregidas para una eficiencia, son usadas --

para corrprcsora~ reciprocantes y corrpresoras rotatorias. 

CO~'PfESIOO ISENrRCPICA 

La compresión isocntrépica, que es lo rninr..o que la co:-presión a:1iabática, 

de un qas idJ:?al es expresada por la siguiente ecuación: 

P vk = constante 

donde~, es la presión absoluta: ~· es el volurner. del gas .,. !!_, es la relación 

de calores espccí ( icos C /C ) . 
p V 



La potencia teórica requerida está dada por la ecuación i 

Donde: 

0.0642 Q 

IllP = 
m 

Q = Es el c¡asto de gas en, ( pies
3 
/min.) a 60 ºF y 14. 7 psia. 

k - 1 
m = ----i, 

k = Cp/Cv' es la relación de calores específicos. 

P 
6 

= Es la presión de succión en, ( psi a ) . 

P d= Es la presión de descarga en, ( psi a ) • 

T
5 
= Es la temperatura absoluta de succión en, ( ºR ) . 

zm= Es el factor de canpresibilidad medio • ( z
6 

+ zd ) /2. 

z
5 

= Es el factor de canpresibilidad del gas en la succión. 

zd= Es el factor de carpresibilidad del gas en la descarga. 

Aurque la conpresión isoentrépica, es un caso ideal, las ecuaciones --

resultantes pueden ser aplicadas a un conpresor real, usando ~rcpiadamente 

una eficiencia corregida. Las siguientes definiciones de eficiencia son ---

usadas en el cálculo de la potencia. 

1.- Eficiencia Adiabática, Ea: Es la potencia isoentrét>ica --­

dividida entre la potencia real que maneja el gas, CHP. 

E=~ 
a Q!P 
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Y por m m' 

COllPRESION POLITROPICA 

Una compresión politrópica está definida por la siguiente ecuación: 

n 
P V = constante 

El exponente ' n ' , es una constante que depende de las propiedades del -­

qas y de la cantidad de enfriamiento ( cualquiera ) proporcionado para el -

cuerpo del compresor y de las pérdidas de energía debidas a la fricción y a 

las irreversibilidades. 

Las ecuaciones básicas son análogas a las de una compresión adiabática 

reversible ( isoentrópica ) . La ecuación de potencia para una etapa de can-

presión poli trópica es: 

0.0642 Q 

GHP = ---m-,,,---

Donde: 

n - 1 1 m• =---
n 

[:: ¡ .. ~(,::M.:J 

(~)=E: =-E-
p 

la ecuación: 
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2. - Eficiencia Mecánica, Em: Es la fracción de la potencia al 

freno manejada, BHP, que realmente se transmitió al gas. Es la relación -­

entre la potencia real y la potencia al freno. 

E=~ 
m BHP 

3.- Eficiencia Adiabática total, Eao: Es la potencia isentró-­

pica, IHP, para cada etapa del compresor dividida entre la potencia al fr.!. 

no manejada, BHP. 

Es decir, la Eficiencia total, Et , de un compresor estará dada por: 

Et = (Ea) X ( Em) 
Usando la ecuación de la eficiencia total, Et, la ecuaci6n básica para 

la potencia de entrada para una etapa de compresión es; 

IHP 
BHP = --- = Et º~'o [::). j(.:: )(·. )( .: l 

La Eficiencia Adiabática puede ser estimada conociendo la Eficiencia -

Politróplca. La Eficiencia Politrópica, Ep , y el exponente politrópico, -­

m 1 , son definidos por las ecuaciones siguientes: 
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COMPRESION ISOTERMICA 

La potencia teórica, para una compresión isotérmica reversible, THP, es; 

T!IP = 
Q T z 

m 
811 

La THP, representa el requerimiento de potencia para un caso ideal ---

donde el calor de compresión es removido completamente por el enfriamiento. 

La suposición b5sica, es que la temperatura de compresión del gas nunca se 

incrementa arriba de la temperatura de entrada. En realidad esto nunca ~s -

cierto en un compresor real indust'rial. El calor de compresión causa que --

la temperatura del gas se incremente, incrementando los requerimientos de -

potencia sobre los valores isotérmicos calculados por la ecuación anterior. 

El comporto.miento de un compresor real puede ser relacionado para una 

compresión isotérmica reversible por la ecuación siguiente: 

Gl!P 
THP 

-E--
ter 

BHP 
THP THP 

(~i=-E-ter m t 

Donde Etcr' es la Eficiencia isoténnic.'.l; y la Eficier.cia isotérmica total 

es Et. Definiendo que; 
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IIl.3 CALCULO DEL TRABAJO REQUERIDO PAI<A COMPRIMIR EL Gl'.S NATUIU\L 

Existen, básicamente dos for:mas para calcular la potencia teórica ~ 

riela para couprimir el gas natural. Una es enpleando e:xpresiones anal.!ticas. 

:El\ el caso de coopresión adiabática las relaciones son carpllcadas, y gene-­

ralmente todas se basan en la ecuación del gas ideal. Cuando se euplean ecu­

aciones deriva:las de las leyes de los gases ideales aplicadas a los gases -­

reales y la desviación de la ley del gas ideal es apreciable, las primeras -

son mcdificadas enpíricamente tomando en cuenta el factor de ca:rpresibilidad 

del gas. La segunda forma de cálculo, es el uso del diagrama de entalpía -­

ent rcp{a o diagxama de Mollier para gases reales. 

Estos diagramas se mencionan posteriormente, ya que nos permiten de una 

manera sinple, directa y J?.c¡urosa un procedimiento para determinar la poten­

cia teórica necesaria para conprimir el gas. 

cuando se carpl:ime un gas real en una etapa de carpresi6n, la compresi­

ón es politrépica, tendiendo a aproximarse a condiciones adiabáticas o de -­

entrcp!a constante. Los cálculos para la coupresión adiabática prq>orcionan 

el máximo trabajo teórico o la potencia necesaria para cooprimir un gas ---­

entm dos presiones límite cualesquiera, mientras que los cálculos de Calp,!!. 

sión isotérmica dan el m1nimo trabajo teórico o potencia necesaria para com­

primir un gas. El trabajo de cooprosión adiabático e isotiírmico, nos dan los 

límites superior e inferior respectivamente de los requerimientos de potencia 

necesaria para c001primir un gas. Cuando se efectúa una canpresión en etlPas, 

uno de los objetivoo de instalar inter-enfriadores entre las etapas de can-­

presión, es reducir la potencia necesaria para carprimir el gas. Mientras -­

míe inter-en friadores y etapas existan, los re:¡uerimientos o necesidadea ---
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de potencia se aproxitnan a los requerimientos que se obtendrian si ·el pr~ 

so fuer:i. isotérmico. 

La ecuaci6n base del desarrollo de cualquier expresi6n analítica para 

ol cálculo del trabajo te6rico requerido para ca:nprimir un gas, es la ecu!:. 

ci6n ( 3.1 ) , la cual incluye un término de ~, por la energ1a del trabajo 

disipada, debido a irreversibilidades tales como la fricci6n. 

Dondes 

+ Ax i + lw + w = o 
ge 

/l. ..:t_ = a la diferencia en la energ!a cinética del. fl.uido. 
2gc 

( ·v • velocidad en, pies/seg.). 

q = aceleración de la gravedad en, ( pies/seg
2 

). 

ge "" 32.2 , es el factor de conversi6n. 

( 3.1 ) 

Las unidades del factor de conversión son: 

ge = 32.2 r lbm - pie J t lbf - seg2 

A X ... x
2 

- x
1 

• a la diferencia en elevaci6n en, (pies ). 

w • es el trabajo realizado por el fluido durante su flujo 

en, ( pie - lbf )/( lbm ). 

v • al volumen espect.fico del fluido en, ( pies
3 

/lbm ) . 

P "" es la presión en, ( lbf/pies
2 

), 

lw = energía del trabajo perdida en vencer la fricoi6n en, 

( pies - lbf )/( lbm ). 

Esta ecuación no tiene limitaciones acerca de las energ1as de compre--

sión, cinética y do posici6n, puede ser la base de cualquier relación de --

flujo cuando la energt.a de superficie, eléctrica y qui.mica son aesprecia---
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bles, y por lo tanto se consideran cero. Las uni::!:~dcs de todos los términos 

son pies - lbf ) / ( 1 b m ) .se nota que una libra fuerza c.; equivalente a -­

una libra masa debido a la fuer~a de gravedad, 

Si en la ecuación anterior los cambios en ld energía cinética, en la -

energía potencial o de posición y las pé::didc:.s :fo ene!.·gía pú!" fricción se -

considcrán igual .J. cero; entonces la ecuación se nos reduce a: 

- w = s p: dP 

P, 
cuando se trata de calcular 

• • . . • • . . • • • . • . • • . • • • • • ( 3:2 

el trabajo isotérmico requerido para com--

primir un gas idea~, la ecuación ( 3. 2 ) • puede ser modificada a: 

53.241 T ln(:: ) - w = 
G 

ó 

53 .241 T ln (~) G 
...................... ( 3.3 ) 

Donde: 

- w = Es el trabajo isotérmico requerido par comprimir un gas ---

ideal en, C pies - Lb f 

T = Es la temperatura en, 

Lb l. 
m 

ºR ). 

G =Es la gravedad específic.:i del gas ( aire= 1.0 l. 

P 
1 

= Es la presión inicial en, ( psia ). 

P
2 

= Es la pre~ión final en, ( psia >. 

El trabajo de compresión está definido como - w, 'i e:.l trab:i.jo de sarro--

llado por el fluído como + w. 

Para una compresión o expansión adiu.bática del gas ideal, el cambio de 

estado se representa por la relación siguiente: 

k 
P V =- constante ••...•...•••.•..•••..• ( 3 .4 l 
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Donde; 

k , es la relaci6n de calotes específicos CP/cv , para un gas 

ideal. 

suStituyendo en la ecuación ( 3.2 ) , e integrando, se obtiene el tr,-lba-

jo teórico adiabático de compresión, en pie - lb/lbm ) , del gas. 

k 53. 241 T
1 

i<=-1 G 

Ír( pp21 \k-~) /lk] 
~ ., •...••• ( 3.15 ) 

cuando la desviación del gas real respecto al comportamiento del gas --
• 

ideal es apreciable, la ecuación ( 3.15 ) , es empíricamente modificada (l)' <2> 

Una de és-c.as modificaciones es presentada por Joffe (J} , y es la sigui-

ente relación: 

- w = 

Donde: 

k 53.241 Tl 

G 
•••• ( 3.16 ) 

- w, es el trabajo en ( pie - lbf/lbm ) , de compresión adiaE§. 

tica, necesario para comprimir el gas; y donde z y k se evalúan a las condi-

clones de succión. 

Para encontrar la potencia teórica adiabática necesaria para comprimir 

1 MMpc/d!a a 14. 7 psia y a 60 ºF, la ecuación anterior, es escrita como si--

gue: 

k 
- w = 0.08531 ~ ••••••• ( 3.17 ) 
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cbnde: 

k • A la relaci6n de calores espec!.ficos, e /C , a las condi-­
P V 

ciones de succión. 

z • Al factor de compresibilidad del gas, a las condiciones de 

succi6n. 

P
1

• A la presión de succi6n en, ( psia ) • 

P
2
• A la presión de descarga en, ( psia ) . 

T
1 

• A la temperatura del gas a la succión en, ( ºR ) . 

La ecuación anterior da resultados de buena aproximación, comparados --

con los obtenidos empleando los diagramas de entalpía - entropía. 
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III,4 GRAFICAS O& ENTALPIA - ENTROPIA 

otra de las formas para calcular la potencia teórica requerida para e~ 

primir el gas natural, es mediante el. uso de los di~gramas de Mollier o dia­

gramas de Entalpía - Entropía para gases reales. 

Tales diagramas nos permiten obtener de manera simple, directa y rigur~ 

sa un procedimiento para determinar la potencia teórica necesaria para com-­

primir el gas. 

En el desarrollo del uso del diagrama Entalpía - Entrop.ta para el cálculo 

de la potencia requerida para comprimir el gas, la ecuación ( 3 .. 1 ) , es -­

la que mejor describe el proceso.La enerq!a cinética y potencial debido --­

a la diferencia en elevación, usualmente se desprecian, dejando: 

................... (.3,0 

Para condiciones isotérmicas y sin fricción: 

AH• T 65 - w ................... (.3.9) 

ó 

- w 2 L>.H - T AS ................... ( 3.10) 

Donde: 

T, es la temperatura absoluta y AS, es la diferencia de entr2 

pta. 

Para encontrar la potencia teórica requerida para comprimir isotérmica­

mente 1 MMpc/d!a, a 14. 7 psi a y 60 ºF, la ecuación ( 3, 10 ) , se escribe: ---

- w • 0.0432 (AH - T AS ) ........... ( 3.11 
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Donde: 

AH, esta en, ( Btu/lbmol l • 

As, está en, ( Btu/lbmol ºR ) • 

Siguiendo la línea de temperatura en el diagrama entalpía - entropía --

entre las condiciones de presión final e inicial puede determinarse As y -

AH. 

En el caso de compresión adiabática, q, de la ecuación( 3.8) es igual a·-

cero, entonces: 

•••••••••••••••••••••• ( 3.12 ) 

Es decir, para condiciones adiabáticas o de entropía constante para una 

etapa de compresión simple, el trabajo necesario para comprimir el gas, es -

igual a la diferencia de entalpía entre las etapas inicial y final de corn--­

presi6n. 

Expresando el trabajo teórico adiabático necesario para comprimir -----

1 MMpc/día, a 14. 7 psia y 60 ºF, en términos de potencia resulta que: 

- w = 0.0432 AH •••••••••••.••••••••• ( 3 .13 ) 

Donde: 

b, H, está expresada en, ( Btu/lbmol ) • Para una compresión en -

multi-etapas, la AH, se calcula en forma individual para cada etapa y lue-

go se suma. 

Junto con la potencia, la temperatura final de compresión y el calor -­

removido por los enfriadores, pueden obtenerse, rigurosamente de diagramas -

entalpía - entropía. 
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En caso de compresión multi-etapas para un cierto número de etapas --

las relaciones de compresión por etapa para logar un trabajo mínimo, deben 

ser iguales en todas las etapas1 de este modo la ecuación que relaciona, -· 

la relación de compresión por etapa ( CR ) , y la relación de compresión t2 

tal es: 

Donde: 

.................... ( 3.14 ) 

n • Es el número de etapas. 

P f =- Es la presión de descarga del canpresor en, ( psia ) • 

P 
1 

=- Es la presión de succión del canpresor en, ( psia ) • 

Es muy común que la CR sea mayor que 6. La ecuación ( 3 .14 ) , da la m.!, 

nima potencia para una compresión múltiple, para un cierto número de etapas 

consideradas. Si la relación de compresión CR, no fuera la misma para cada-

etapa, entonces los requirimientos de potencia ser!an mayores. 

El procedimiento para calcular la potencia a partir de un diagrama en-

talpía - entropía, puede mostrarse mejor por medio de un diagrama. La Figu-

ra ( 3.1 ) , es una representación cualitativa de un diagrama entalpía - en-

tropía. El punto 1, es la etapa inicial, es decir , a la cuál entra el gas-

a la compresora. La parte 1 - 2, muestra la primera etapa de compresión ---

entrpía constante ) . El gas se enfría a presión constante en el. inter-en-

friador ( parte 2 - 3 ) ; la diferencia de entropía a lo largo de ésta parte 

es igual al cülor rf'.!mvido en el inter-enfriador. La parte 3 - 4, muestra -

la segunda etapa de compresión. La temperatura en los punto 2 y 4, es la 

temperatura del gas al final de la primera y segunda etapa de compresión 
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EL TRABAJO ADIABATICO DE COMPRESION. 



respectivamente, La temperatura en el punto J, es la temperatura a la cuál. 

el gas es enfriado en el inter-enfriador. 

Un compresor real con un número infinito de etapas e inter-enfriadores 

puede aproximarse a condiciones isotérm.icas, si en los inter-enfriadores el 

qas alcanzara su temperatura inicial. cualitativamente, la riqura l 3.2 ) ,-

muestra los requerimientos de potencia contra el nÚ!ftero de etapas de ccmpr~ 

sión. A medida que el número de etapas se inc::rementa, la potencia se aprox!_ 

ma a un valor de potencia isoténnica. 

Lo. potencia teórica pUede convertirse a potencia al freno ( potencia -

de entrada al compresor ) , aplicando los factores apropiados. I.os cuáles -- . 

incluyen la eficiencia de compresión ( pérdidas en las válvulas del compre-

sor ) , y la eficiencia mecánica de la compresora. Las pérdidas varían depe!!_ 

diendo del diseño del equipo, la velocidad, la relación de compresión y ---

otros factores. La combinación de eficiencias con la relación de compresión, 

se muestra en la Figura ( 3. 3 ) , y puede ser usada para la determinación de 

la potencia ál freno, a partir de la potencia te6rica: así como la obtenida 

de los 'diagramas entalpía-entrop!a o de ecuaciones analíticas. 

Eficiencia u 
Potencia teórica adiabática 
Potencia al freno. 
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III.5 CCMPRESORAS RECIPROCANTES. 

Anteriormente se mencion6 que las compresoras reciprocantes, son máqu! 

nas de desplazamiento positivo. Consisten de un pist6n, un cilindro con vá!, 

vulas apropiadas de entrada y salida y un Cigüeñal accionado externamente':" 

Comúnmente se presentan operaciones de etapas sencillas o de etapas mGlti-­

ples siendo general el uso de cilindros de doble acci6n. El gas que va a -­

ser comprimido entra y sale del cilindro a través de válvulas diseñadas pa­

ra actuar cuando la diferencia de presiones entre el contenido del cilindro 

y las condiciones exteriores son las deseadas. La Figura ( 3. 4 ) , muestra -

el comportamiento básico de un cilindro en un compresor reciprocante. Este-

comportamiento se muestra con mayor detalle en la Fiqura ( 3. 5 ) • 

De la Figura (3,4 ) , el punto A representa el fin de la carrera de ---

compresión. La línea ABC representa la carrera total de succión. La sección 

AB, de ésta línea representa la expansión del gas atrapado entre el pistón-

y el fin del cilindro a presión P 
2

• El nuevo gas no puede entrar al cilin-­

dro hasta que éste se expanda a presifu P
1 

( punto B ) • El volGmen v
1 

( l!, 

nea BC ) , representa el nuevo gas entrando en la carrera de succi6n. La ca­

pacidad del cilindro es fijada por el volúmen V 
1

• Este volúmen en turno, 

depende de la relación de compresi6n ( P 
2
/P 

1 
) , y del volúmen V e 

El volútr.en representado por la línea ABC es conocido como el desplaz~ 

miento del pistón, el volúmen de gas que pudo ser comprimido si no hay ex-­

pansión. El símbolo " Vd ", es corntlnmente empleado para expresar éste volú-­

men. Esto depende del diámetro del pistón, velocidad y longitud de carrera, 

y '.~e si el pistón es de simple o doble acción. 
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EXPAASION 

A e 
1 l 

ARRANQUE 

( a ) 

1.- El arranque del ciclo se inicia en el punto A. El pistón ha a,! 

cam~ado el final de la carrera y se mueve hacia la derecha. --

Las válvulas de succión y descarga están cerradas. El cilindro 

ha sido llenado de acuerdo con tma presión de descarga. 

e 

2 .-A medí da que e 1 pistón se mueve hacia la derecha, el gas dentro 

del cilindro comienza a expanderse y ello ocasiona caídas de pr~ 

sión en el punto B. La presión dentro del cilindro es igual a la 

presión de succión. En este momento la válvula de succión se abre. 



COMPRES ION 

B 

l 
ADMISION 

( e ) 

3.- A medida que el pistón se mueve del punto B hacia el punto C, 

el resto de la válvula de succión se abre. y fluye gas dentro 

del cilindro. Cuando el pistón comienza a moverse hacia la i~ 

quierda; la presión dentro del d 1inrlrn a.RC'Íende y la válvula 

dt! succiéin se cierra. 

COMPRES ION -m 
i 

B e 
( d ) 

4.- Cuando el pistón se mueve de Ca B, la presión dentro del cili!!._ 

dro aunen ta. En el punto B la presión obtenida o alcanzada, es 

la presión de detjcarga y la válvula de descarga se abre. 
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DESCARGA 

-
f 1 
B e 

( e l 

5 .. - Mi.entras que el pistón se mueve del punto P hacia el punto A1 

el flujo de gas "sacado" del cilindro, entra en la línea de --

descarga. En el punto A el ciclo se inicia una vez mas. 

FIGURA 3.5 COMPORTAMIENTO BASICO DE UN CILINDRO, EN UN COMP~ 

SOR RECIPROCANTE, !-OSTRADO A DETALLE, 
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: 

El cálculo de la pt*.encia del motor, debe ser obtenida de la enerq!a -

mquerida por el gas en el cilindro, y a medida que sube ésta relación, se 

incrementa la potencia del motor. 

La relación ( v
1
;vd ) , es conocida como " Eficiencia volumétrica 11 

• -

Esta relación disminuye a medida que se incrementa la relación de carp res ión , 

as1 cano el valúmen V c • De este modo, la relación de COlll?resión se debe -­

tanar en cuenta al efectuar un estudio económico. 

III.5. l m:LACICN DE CDMPRESICN POR Elrl\PA. 

Teóricamente la relación de ccmp resión por etapa, CR, rara vez excede 

de 6 a l. Si ésta relación se sobrepasa, la eficiencia volumétrica puede ---

llegar a ser menor, y los requerimientos de fuerza mecánica serán mayores -

conforme se incrementa la CR. Dentro de la práctica real, CR, rara vez exE!_ 

de de 4 a l. Cuando el gas se emprime a partir de bajas presiones para p~ 

cesamiento o venta, y la presión total es más grande que ésta ( CR), se --

usan varias etapas de conpresión. 

Se puede dcmost rar que la potencia total req:uerida es mlnima, cuando -

la relación de conp resión en cada etapa es la misma. Esto puede ser e>epre!!, 

do en fODl\a de ecuación cano sigue: 

l/n 
••.••••••.•.•..•. ( 3. l5 l 

Donde: 

p = 
d 

Es la presión final de descarga en , ( psia l. 

pl = Es la presión de succión en, ( psia). 

n = Es el número de etapas requeridas. 
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Cuando se emplean varias etapas de compresión, es necesario tener un enfri_! 

dor in ter-etapa y un depurador de qas, para enfriar el gas de la primera -­

etapa y éste colecte los l!quidos fonnados por el enfriamiento. La caída de 

presión en la inter-etapa rara vez podría exceder de 5 psia. Dentro del --­

orden para estimar está caída la relacidn de compresión ( CR ) , estable-­

cida en la ecuación ( 3 .15 ) , es usualmente correcta, un método común es­

asignar la mitad de la calda de presión para cada etapa. Algunas veces la -

relación de compresión es reducida en la etapa de presión más alta, debidó-

a las limitaciones de carga de las varillas ( peso de las varillas ) • 

La CR de la ecuación ( 3 .15 ) , es teórica a causa de no hacer estipul.!. 

clones para las caídas de presión a tráves de las inter-etapas, en las tW:l!, 

r!as, en el enfriador y en el separador. 

La figura ( 3. 6 ) , es un diagrama esquemático típico para colocar ---

una planta de compresión de dos etapas. El procedimiento general para enco.!l 

trar los caballos de potencia de un motor, es el siguiente: 

1.- Calcule la CR de la ecuación ( 3.15 ) , y multipliquela por 

pl • 

2.- Estime la caída de presión; P
2 

- P
3 

• 

3.- P
2 

real = ( CR ) ( P
1 

) + 1/2 de la caída de presi6n del­

paso 2. 

4.- P
3 

real = ( P
2 

l - (A P 

P
2 

del paso J. 

entre las dos etapas, usando -

5.- Estimar T
3 

, que es la temperatura de succión de la segun-

da etapa ( termómetro seco + 15 ºC para enfriamiento con -

aire o termómetro húmedo, + 13 ge para enfriamiento con 

agua ) • 
60 
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6. - Calcular la CR ( real ) para cada etapa, calcular la po-­

tencia ( HP ) para cada etapa, y sumar todas las etapas -

para obtener la potencia total del motor necesitada. 

7.- La carga total del calor en el enfriador, es la suma del-

calor sensible del gas de T
2 

a T
3 

, y el calor total la-­

tente de todo el fluido condensado ( agua + aceite ) . 

Una vez que éstas presiones han sido determinadas es posible calcular 

el trabajo teórico. Este puede ser corregido con una apropiada eficiencia­

para estimar el trabajo real. 

III.5.2 EFICIENCIA TOTAL 11 E 11 

La eficiencia total es función de los detalles de diseño del compr-e­

sor, de la presión de succión, de la velocidad, del incremento de carga, -

de la relacíón de compresión y en general de las condiciones mecánicas de­

la unidad. Para una información detallada, se debe hacer contacto con el -

vendedor. Es sin embargo, posible estimar la eficiencia para propósitos de 

planeación general con base en correlaciones generales. 

Uno puede encontrar la AH isoentrópicamente de la correlación gene­

ralizada. 6,.S para cualquier etapa podría ser igualada a cero para encon-­

trar la temperatura de salida. Una vez que ésta es conocida, 6H puede ser­

calculada. 

Esta aproximación generalmente es equivalente a una técnica empleada en 

un modelo de computación. Implica un ensaye y error, suponiendo T
2 

, has--
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La estimación de T
2 

puede ser desarrollada Por varios caminos: 

1.- Encontrar T
2 

de una correlación de entropía para S a O 

2. - De una gráfica de entalpía. 

3. - De una ecuación igual a la ecuación ( 3 .16 ) • 

••• . • •••• •.• ••• ( 3.16 l 

La ecuación (3 .16 ) , es derivada para un cambio isoentrópico de la -

¡:resión - temperatura coñ un gas ideal, conociendo P
1 

, T
1 

y P
2 

; se puede­

calcular T
2 

la cuál es la temperatura teórica del gas a la salida ( descaE_ 

ga ) de la etapa operando a una relación de compresión ( P 
2 
¡ P 

1 
) • 

Hay que recordar que deben ser usadas presiones y temperaturas absol!!_ 

tas en la solución de la ecuación ( 3.16 ) • 

El valor 11 k " , es la relación de calores específicos, definida como 

Cp Cv. Puede ser encontrada por la ecuación: 

Donde: 

\ 
"' 

•••..•••.•.••• ( 3.17 l 
- 11 

y i = Es la relación molar de cada componente del gas. 

M = Es el peso molucular del componente. 

epi= Es el calor específico del componente. 

A = 8.33, cuando epi está en ( K.J/Kg ºC ) • 

A = 1.99, cunado epi está en ( Btu/lb ºF ) . 
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la ecuación (3.17 ) , es un tipo de cálculo de la regla xay. EL cp , es el 

calor espeé!fico de cada componente a la temperatura promedio del gas en-

la etapa de compresión. 

Para la mayor!a de los cálculos de la relaci6n de calores específicos, 

puede usarse la Figura (3. 7 ) la temperatura que se emplea es la temperat_t! 

ra promedio entre las condiciones de succión y de descarga. Si se conoce -

unicamente la densidad relativa del gas, recuerde esto: 

)f = ( densidad relativa del gas x peso molecular del aire 

Peso molecular del aire = 28. 96 

Para la mayoría de los gases n~tUrales, k = l.25 - 1.27. Esto puede -

ser empleado para los cálculos de planeación. Sin embargo, se observan ---

gases dónde k es tan alta como 1. 40. Si se duda, se puede utilizar la ecu.! 

ción ( 3.17 ) • 

III.5.3 TEMPERATURA REAL DE SALIDA 

La temperatura T
2 

realmente deberá ser más alta que la calculada ante­

riormente. Algunas de las ineficiencias en la compresión, son debidas al!!!, 

cremento de la temperatura del gas. Esta eleva la carga de calor en un en--

friador posterior o en un enfriador ínter-etapa, usado en la unidad. La ---

elevación de temperatura depende del funcionamiento del compresorª Sin em--

bargo, como regla general, la A T real es poco más o menos del 10 al 15\ -

más alta que la AT teórica. 
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La terrperatura de succión para la siguiente etapa depende de la efec~ 

vidad del enfriador inter-etapa, si éste es usado. Para un enfriador con --

aire ésta tenperatura podría ser alrededor de 14 - 16 ºC mayor que la te~ 

ratura del bulbo seco usado en el diseño. Para un enfriador de agua ésta --

terrperatura podría ser alrededor de 12 - 14 ºC, más grande que la tenpera~ 

ra del bulbo húmedo. 

III.5.4 CALCULO DE LA POTENCIA A PARTIR DE LA ENl"AIPIA. 

La ecuación general cuando se usa la b,h es: 

ma.sa de gas por hora ) lAh por unidad de masa ) 

KW = ---,{,_.,,E,-,-).....,..{ -F-a-c°'"t_or_d-=-e-c-o-nve-r-s°"'i""'ó~n-=de-e-n-e-rg""'1•a--:l,----

El prcducto de los dos términos en el numerador será: 

.0.h/hora. 

••••••• { 3.18 ) 

Las unidades comunes de las cantidades, son mostradas en seguida: 

SISTEMA INGLES 

masa lb , lbmol. 

Btu/lb , Btu/lbmol 

Uno puede encontrar los caballos de potencia al freno, a partir de los 

KW, { KilCMatts ) , recordando que: 

l BHP = O. 746 KW 

Generalmente los gastos de gas son e~resados en volúmenes estandar, -

por unidad de tierrpo. 
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Dentro de las conversiones de [).h para la potencia, los siguientes ---

factores de conversión son convenientes: 

l llP = O. 746 KW = 2685 l<J/hr = 2545 Btu/hr. 

l KW = l. 34 llP = 3600 l<J/hr = 3412 Btu/hr. 

III.5.5 CALCULO DE LA ParENCIA A PARTIR DE LOS VALORES DE " K 11 
• 

Uno puede usar la forma integral r V dP de la eCuación de energía bá­

sica para encontrar los requerimientos de potencia. Las derivaciones supo--

nen gas ideal y adicionalmente una corrección por conp resibilidad. 

La ecuación final es:. 

A k 
KW/etapa = ( El ( k _ 

Donde: SISTE!'.11 INGLES 

A = Factor de conversión 32.82 

Q
9

:::1. Gasto de gas 1<11?cs/d 

T
1

= Teoperatura de succión ºR 

Tg = Temperatura base ºR 

CR= Pelación de conpresión por etapa Sin dimensión 

m = 

k = 

z = a 

k - l )/k 
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Algunas veces el valor de za, se obtiene de la expresión siguiente --­

z1 t z
2 

) / 2 z
1

; como la mejor aproximación al dato real. Sin embargo, -

la media aritmética consistentemente nos da valores reales. El valor de z -

puede ser encontrado por diversos métodos, o bien de la Figura ( 3,8 ) • 

Una compresión real es alguna veces descrita como politrópica, para -­

distiilguii-la de una canpresión teórica. Una ecuación semejante a la 3 .19# 

puede ser escrita, en la cuál la eficiencia es eliminada .. El exponente 11 k 11 

es reemplazado por un exponente 11 n 11
• El cuál es ajustado para reflejar -­

la eficiencia. Dicho de otra manera 11 n" , es encontrado empíricamente uti­

lizando el comportamiento de un compresor real y suponiendo que E = 1. O. 
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III ,5 ,6 EFICIENCIA VOLUMETRICA 

En la Figura ( 3.4 ) , se muestra el comportamiento general de un cili,!l 

dro reciprocante. El volÚmen del nuevo gas que entra al cilindro ( BC ) , es-

menor que la cantidad de gas que pudo entrar ( ABC ) , debido a la expansión-

del gas atrapado entre el pist6n y la base del cilindro. Este volúrren ------

máximo es llamado "volúmen de desplazamiento ( Vd ) 11 
• La relación del --­

volúmen real que entra cv
1
), sobre Vd es llamada EFICIENCIA VOLUMETRICA. 

La ecuación que relaciona a las variables que afectan la eficiencia --

volumétrica es: 

Donde: 

• 0.96 + ( e - L ) - ( c )lli( CR t ~ :~ ) 
( 3.20 ) 

Evz .. eficiencia volumétrica, en ( fracción ). 

C • ( Ve/Vd ) = espacio muerto, expresado en ( fracción ). 

CR "" relación de compresión. 

V 
1 

= volúmen de gas por unidad de tiempo a condiciones de succión. 

Vd = desplazamiento del pistón por unidad de tiempo. 

L = CR/ 100 1 donde CR = es la relación de compresión por etapa -

para velocidades de 200 a 500 rpm. 

L = CR/50 1 donde CR = es la relación de compresión por etapa -

para velocidades mayores a 500 rpm. 

El valor del espacio muerto ( C ) , de la ecuación ( 3 .20 ) , se expresa-

como fracción. Como se ve en la Figura ( 3.4 ) , es el volúrren de espacio --
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muerto ( Ve ) 1 dividido por el desplazamiento del pistón ( Vd ) . Este nÚire­

ro puede variarse a voluntad. 

El niirrero 0.96 , en la ecuación 3.20), es un núuero razonable para-

cualquier pérdida de eficiencia debida a lns válvulas y orificios, pérdidas 

debidas al e~aq,ue del vástago del pistón, etc. Este número representa un -

promedio práctico y puede ser tan bajo como 0.93 para muchas unidades que -

usan anillos lubricados. Si no se le da servicio de lubricación a la unidad, 

las pérdidas de eficiencia pueden ser del doble. 

El volúmen_i, es el gasto en la válvula de succión de una etapa dada, 

a la presión P
1 

y a la telI{>eratura T
1 

reales en ese punto del sistema. 

Donde: 

( 3. 21) 

v
1
• es el volúuen/minuto de gas a P

1 
y T

1 
(condiciones de succión). 

V 
9 

= gas to de gas a P 
5 

y T
8 

( condiciones s tandar ), 

z
1
= factor de compresibilidad a P

1 
y T1 • 

El volúmm desplazado depende del área del pistón, de la carrera del -

pistón, de la velocidad de éste y de si el cilindro es de siu:ple o de doble 

acción. 

( A ) ( d
2 

) ( carrera ) ( rpm )( factor ) 

Donde: 

Vd= volúmen desplazado/minuto. 

A,.. factor de conversión. 
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carrera 1:r carrera del pistón. 

INGLES 

pulg. 

factor • 1.0 para cilindros de simple acción y poco menos de 2 .o 

para cilindros de doble acción ( debido al volúmen del vástago del pistón ) • 

Un valor de 1.9, es frecuenteaente usado para propósitos de planeación. 

rpm = revoluciones de la flecha de propulsión por minuto. 

La ecuación 3.20 ) , es una representaciOn muy exacta del funcionami-

ento del cilindro. Si v
1 

( el gas disponible para compresiOn ) , catd>ia, ---· 

el valor del lado derecho de la ecuación tendrá que canbiar para preservar-

la igualdad mostrada. Si no se usa un control para mantener balanceada la -

ecuación, CR cambiará como sea necesario. Puesto que, generalmente, la pre­

sión de descarga es de antemano fijada, se intenta que la presión.de succión 

varíe automáticamente. 

La ecuación ( 3.20 ) , puede usarse para encontrar el diámetro del ----

cilindro. Con todas las otras variables fijas• ésta ecuación puede resolver­

se para Vd • Luego se resuelve la ecuación ( 3.22), para d
2 

, y de éste -

modo obtener el diámetro del cilindro d . El diámetro del pistón está ---

limitado por el cilindro, el vástago, y el seguro o chaveta de carga especi, 

ficados por el fabricante, 

III .5, 7 CARGAS DEL VASTAGO, DEL SEGURO Y DEL CILINDRO, 

Cargas del vástago, del seguro y del cilindro; no ÍtttJorta el nombre ---

usado, se refiere al máximo esfuerzo que puede aplicarse sobre la ºconexión 

más debil" del trecanismo de transmisión. Este variará con la máquina. ----

Puede ser el vástago, el seguro de cruceta o el cilindro. Este esfuerzo ---
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puede ser diferente en compresión o en tensiOn. La ecuación ap tienda es la -

sigui.ente: 

Donde: 

Cmq>resiOn Le = ( '\, )( p 2 - ( Ac ) ( p l ) 

Tension Lt = ( Ac )( p 2 - ( A¡, ) ( p l ) 

L = es la carga ( en unidades de fuerza ). 

\""área del pistón (en la cabeza). 

( 3. 23) 

Ac= área efectiva al final del vástago área del piat'ón - área del 

vástago ). 

P
1
= presión de succión, 

P
2
= presión de descarga. 

En cualquier servicio es crítico que éstas cargas no sean excedidas. 

I lI • 5, 8 CONTROL DE COMPRESORAS RECIPROCANTES 

Un cilindro reciprocante es un dispositivo de desplazanñ.ento positivo. 

Una , o más, de L'ls variables de la ecuación ( 3.20 ) , tendrá que ser ---

canbiada para lograr un cmrbio en la capacidad de gas. Los accánismos ----

básicos son: 

1.- Presión de succión. ( La presión de descarga, generalmente, 

no es disponible ). 

2 .- Variación del espacio muerto. 

3 .- Canbios en las rpm. 
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4.- Viilvulas de descarga. 

5.- Desviación del gas alrededor del compresor. 

TOO.os éstos factores han sido usados con éxito. 

Presión de succión. Puede ser dis01inuida, siempre que los límites 

de carga no sean excedidos, para disminuir la capacidad. 

Variación del espacio muerto. Esta variación puede ser por el ----­

volúnen del empaque del propio cilindro, el empaque a los lados 

del émbolo, o el espacio muerto externo dentro del cilindro. 

Cambios en las rpm. Cambiando la velocidad varía Vd • Pero no es - ... 

conveniente ( o frecuentemente deseable ) , usar cambios de veloci--­

dad como un dispositivo de control básico con motores de dos ciclos, 

particularmente turboc.argados. Una ventaja del motor de cuatro ----­

ciclos, es el hecho de que un regulador puede ser usado efectivame!!.­

te para cambiar la velocidad dentro de un amplio rango. Un motor --­

eléctrico D-C ofrece buena flexibilidad en el control de la veloci-

dad. Con un motor A-C se usa un control de frecuencia. 

Válvulas de descarga. Uno de los lados del cilindro de doble acci-­

ón, o un cilindro corqileto, puede sacarse de servicio. Esto ha sido-

prácticado con éxito, pero debe hacerse con toda precaución, ya que 

puede provocar un desgaste excesivo de la cruceta y otros proble-­

mas mecánicos. 

Desviación del gas~ Una porción del gas a alta presión puede des--­

viarse y regresar hacia dentro d~ la línea de succión, reduciendo -­

la capacidad neta. Es to, 3dc.m.1s. provocará u:i. incremento en la ---­

temperatura de succión del gas, si éste no ha sido enfriado. Si ---­

descuidamos esto, la temperatura de succión puede volverse excesi --

va, 
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En todos éstos conceptos mencionados, anteriormente se puede utilizar 

una serie de controles mecánicos. Una serie de controles más sofisticados ha 

sido desarrollada usando componentes electrónicos. 

III.5.8.a PROTECCION DE PARO 

Protección de paro. Existen una gran cantidad de fallas, las cuáles -­

detendrían la unidad en cualquier momento; estás incluyen: (1) velocidad, -­

(2) vibración excesiva, (3) baja presión del aceite lubricante, (4) alta t~ 

peratura del agua de la camisa, (5) temperatura de descarga del gas anormal­

(6) presiones de descarga o de succión anormales, (7) alta temperatura de los 

cojinetes. 

III. 5.8.b MANTENIMIENTO Y VIGILANCIA DEL COMPRESOR 

Muchos operadores han encontrado que la vigilanci:1 de rutina y el moni­

toreo contínuo o en períodos regulares dan buenos resultados, particularmen­

te en grandes instalaciones. Analizadores electrónicos han comprobado su ut.!_ 

lidad para este propósito; proporcionando información de: Potencia en todos­

los cilindros, rpm, eficiencia volumétrica, puntos de vibración y regulación, 

información sobre ignición, e información de presión - volúmen. Tal informa­

ción es de mucha utilidad para el mantenimiento del compresor, sobre todo -­

mantenimiento de tipo preventivo. 

El torque puede ser medido directamente o por un sistema electromecánico 

que no implique un contacto directo. Esto es deseable para minimizar el tener 

que desmontar, inspeccionar y limpiar los componentes del compresor. Ya que-
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es costoso, y además se corre el rie_sgo de ensamblar mal el carpresor, usar 

refacciones iuprq>ias, dejar polvo o lodo dentro de los cojinetes, etc., etc. 

IU.5.8.c VIBJJACIQI Y PULSl\CIC!l 

El flujo de gas en régimen variable es muy canún en las ccmpresoras de 

tipo reciprocante, el cual se origina mientras los pistones se mueven hacia 

atrás y hacia adelante. La pulsación del flujo causa un decremento en la --. 

eficiencia de cperación y variaciones en la capacidad de flujo hasta del S\. 

Cualquier pulsación excesiva es canúrunente resultado de la resonancia 

acústica o de la prc:paqación de ondas de interferencia dentro de la tubería. 

se produce vibmción cuándo la frecuencia de una pulsación coincide con la 

frecuencia resonante de la tubería. Estos efectos no han sido examinados a 

fondo, por lo que es recomendable contínuar con los estudios en esta área. 

Los m'étalos analíticos no son muy adecuados. 
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III. 6 COMPRESORAS CENTRIFOOAS 

Compresoras centrífugas.- La función principal de una compresora ---­

centrífuga, es aumentar la presión del gas que fluye a través de ella. Este 

aumento de presión se lleva a cabo mediante la conversión de la energía en 

forma de velocidad a energía en forma de presión, acelerando el gas confD!, 

me éste fluye radialmente hacia afuera desde la entrada. Las compresoras -­

centrífugas, consisten de un impulsor y una caja o carcasa. El i°"ulsor -­

imparte energía al fluido por la fuerza centrífuga, y debido a que su pri!!.. 

cipio de operación es si°"le, hace que sea uno de los tipos de miquinas más 

sencillas para comprimir el gas. Las co~resoras centrífugas generalmente -

presentan etapas múltiples, para permitir la obtención de altas presiones -

de salida. En la operación de etapas múltiples, el gas deja el difmor y -­

entra a un diafragma que contiene álabes, loe cuales dirigen el gas. hacia -

el ojo del siguiente impulsor. 1...1. transferencia de energía al gas, conforme 

este se cofll>rime, origina que se caliente, por lo cual pueden colocarse -­

canales de enfriamiento entre una etapa y otra. 

Las compresoras centrífugas, se han vuelto muy populares porqué ofrecen 

mis· potencia por unidad de peso y son escencialmente de vibración libre. -­

Esto las hace particularmente atractivas para localizaciones costa - afuera 

o donde la transportación aérea a localizaciones remotas es necesaria. --­

El cni;to inicial normalmente es menor que para tm compresor reciprocante 1 -

pero la eficiencia del compresor centñfugo es tanbién t1Enor 1 no obstante -

la.s costos de operación pueden ser más altos. 

Los mismos principios termodinámicos gobiernan su coq>ortami.ento. Las -

mismas ecu.lcionei::i uaadas para los compresores reciprocantes, tanbién se -
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aplican a t~dos loa otros tipos 1 incluyendo a los coupresores centrífugos: 

solamente la eficiencia ( E ) , varía. 

La Figura mes trada abajo es un corte de un compresor centrífugo, que -

utiliza rodetes ia:pulsores cerrados de álabes inclinados hacia atrás, del -

tipo más común que se utilizan en operaciones del transporte del gas natu­

ral. 

La forma del laminado de los álabes del rodete Ítf'1Ulsor, afecta la -­

forma de las curvas características de comportamiento, el rango de operación 
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y la eficiencia del conpresor centrífugo. En la Figura de abajo, se muestran 

tres tipas de álabes del rodete itq:>ulsor. 

Los rodetes impulsores cerrados se usan en casi todos los servicios, -

que conciernen al transporte del gas natural. 

al lmpul1or Ablerfo de Alabes 
Radiales. 

b) Impulsor Cerrador con 
Alabes Hacia Afros. 

II! .6 .1 REQUERIMIENTCE DE POTENCIA 

e) Impulsor Abierto con Alobes 
Hado Atros. 

Cualquiera de las ecuaciones usadas para compresores reciprocan tes, --

pueden ser usad as para conpresores centrífugos, siempre que la relación de -

conpresión por etapa sea apropiada para la máquina en cuestión y una eficie!!. 

cia ( E ) , conveniente sea usada. 

La mayor parte de los vendedores man una ecuación de la forma general 

a la ecuación ( 3.19 ) , puesto que ésta forma fué tradicional para bajas --

presiones de descarga. Usando éstas ecuaciones se tendrá que ser cuidadoso, 
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cuándo se use el término de eficiencia. Algunas veces un fabricante puede -

usar una eficiencia politréJ>ica ( Ep ) , en lugar de una eficiencia isentrép!_ 

ca, que es la que se ha usado en todas las ecuaciones adjuntas. Esto puede -

causar confusión. La justificación para la eficiencia politréipica, es que es 

independiente del canportamiento del rodete iirpulsor, de como éste es afecta 

do por la relación de conpresión y de las prqliedades del gas. como se adv!!. 

tió previamente, el e~onente 11 n " , es usado en casos politrépicos en ---

lugar de 11 k " • La definición de la eficiencia politrq:dca es: 

n/(n-1) 

Ep = k/( k - l ) 

La Figura ( 3.9 ) , .nos permite relacionar la eficiencia politrópica ---

( EP ) , con la eficiencia isentrépica ( E ) • Para bajas relaciones de cotrpE!_ 

sión por etapa, frecuentemente usadas para coopresoras centrífugas, la ccr---

rrección puede ser mínima. La corrección será más pronunciada para los cases 

donde la eficiencia politr~ica es usada, como en compresores reciprocantes. 

Sieq>re se debe de estar seguro de cuál eficiencia se está usando. 

En términos de eficiencia iscntré:pica, se puede escribir una forma -----

equivalente a la ecuación ( 3.19 ) , que es similat a una ecuación muy frecu!:.!l 

temente citada por los vendedores de compresoras: 

¡¡p 

wl l ( za l ( R l ( T l l l. 
___ (_E_)_(_M_)_(_rn_)_(_h_)_L P/P1 ( 3, 24 ) 

Donde: 

ltP = Es la potencia al freno ( o en la flecha ) 
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W 1 • gasto aásico de gas. 

za • coopresibi lidad pronedio del gas, 

R • constante de los gases. 

T 
1 

.. tetrperatura de succión del gas. 

m = ( k-1 )/k. 

M • peso molécular del gas, 

(P2/P 1)= relaci6n de compresiOn. 

A • factor de conversión. 

~ 

lb /min m 

1544 

ªR 

44253 

F.stos cálculos deberán de ser hechos por. etapa, puesto que algmos de 

los términos en la ecuación ( 3.24 ) , varían en cada etapa. Se puede deroos-

trar que las ecuaciones ( 3, 19 ) , y ( 3. 24 ) , son equivalentes algebriíicaDE~ 

te. 

La eficiencia ( E ) , a usar canbia con la relación de conpresión y el -

servicio. En servicio de duetos 1 en relaciones de cottpresión de hasta 2 .o 1 

la eficiencia isentr6pica puede ser de 0.8 a 0.83 . En servicios de conpre--

sión de gas, la eficiencia puede ser de alrededor de 0.77 para una relación 

de compresión de 1.5 • Para una relación de compresión de 3.5 , la eficiencia 

puede ser de alrededor de 0.7 • Para propósito de planeacii5n 1 E .. 0.73 , es -

un buén nÚDEro, para dichos cálculos. 

III.6.2 NUMERO DE ETAPAS Y VELOCIDAD 

Así como con bonbas centrífugas, ha sido tradicional representar la --

presión de descarga por etapa en términos de carga estática. Esta carga ----
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puede ser convertida a presión multiplicando por la densidad del fluído. --

Las siguientes conversiones son útiles: 

Donde: 

AP ( KPa ) 0 O .009 B ( H )( f ). 

,v ( psia) • 0.00694 ( H )( f ). 

H ª carga del fluido. 

f ª densidad del fluido, 

INGLES 

pies 

lb /pies
3 

m 

Desde luego, si la densidad varía a través de la unidad dada, se tendrá 

que usar una densidad P.rotIJ?dio. 

La carga néxi.ma a través del impulsor depende de los límites UECBIU.cos. 

Un compresor centrífugo no es un dispositivo de desplaz:amiento positivo. El 

gas entra por el centro u " ojo 11 
; entonces la rotación del impulsor iu¡iar-

te energÍa cinética a éste gllS, el cual es entonces arrojado a un extremo. --

Como ésta velocidad es reducida, se increm?nta la presión. Si la presión se 

incrementa en exceso, el gas puede fluir de regreso al espacio ttllerto entre 

el Ítrl>ulsor y la carcasa. 

Para la mayor parte de los diseños comunes, la carga mlxima es de 2 ,900 

metros, por cada rodete impulsor. Conociendo el total de carga necesitada a 

través de la unidad, puede usarse este valor de 2,900 cetros para encontrar 

el núUl!ro de etapas. La siguiente ecuación es útil: 

• (z
8
)(R)(T 

1
) 

No. de etapas e (H)(M)(m) 
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Donde: 

za = Es la corrpresibilidad promedio del gas. 

R == Es la constante gener<J.l de los gases. 

T 
1 

= Es la temperatura de succión. 

H Es la carga máxima. 

M = Es el peso molécular. 

m = ( k - l )/k. 

(P
2
/P

1
) =- Es la relación de coopresión por etapa. 

1544 

ºR 

9500 pies 

La ecuación ( 3.25 ) , es una aproximación, ya que T
1 

y z
8

, varían en -

cada etapa. 

El aumento de tenperatura en el compresor se puede estimar con las ---

ecuar-.:iones mostradas para conpresorcs reciprocantes. Se puede necesitar un 

enfriador o una serle de enfriadores inter-etapa para reducir el incremento 

de la temperatura. En algunas instalaciones es factible usar inyección de -

rocío entre etapas, de medo que el agua o algún otro fluído puede inyectar­

se directamente dentro de la corriente de gas. Los problemas potenciales --

que acarrearía ésta técnica son obvios. 

Puede circularse agua a través de los diafragmas entre ~tapas. El 

enfriamiento está limitado por el ároa y espesor de la pared de metal. El -

enfriamiento externo es la mejor forma de enfriamiento. El gas es expulsado 

de la carcasa ( funda del inpulsor ) , cxternatnente enfriado y luego readmi!!_ 

do. 

La carga máxima es fijada por la velccidad permisible de la periferia -

del rodete inpulsor { velocidad periférica ) . E.sta rara.IrCnte exccd~ de -----
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240 m/s , para rodetes impulsores cerrados con álabes inclinados hacia --­

atrás. La veloc:idad rotacional es fijada por la velocidad periférica y el -

diámetro del impulsor. La ecuación aprcpiada para encontrar ésta velocidad 

es: 

N ( zprn) 
-;- t; .J o.s 

Donde: 

A = Es una constante. 

d = Es el diámetro del bpulsor. 

H = Es la carqa por etapa. 

P = Es el coeficiente de presión. 

••••••••••••.••••• ( 3.26 ) 

INGLES 

1,300 

pulg. 

pies 

O.SS - 0.60 

Oc este mo::lo, a mayor diámetro de inpulsor, menor será la velocidad --

rotacional. 

Para corrpresores centrífugos: 

III.6.3 

1.- La carga varía con el cuadrado de las :rpm. 

2 .- El gasto varía directamenete con las rpm ( dependiendo de la 

relación de compresión ) • 

3. - La potencia varía con el cubo de las rpm .. 

OLEl\JE Y ESTRANGULl\CION 

El oleaje ocurre a una cierta capacidad mínima, para cada velocidad, -­

dando cano resultado una cpcración inestable. A ésta capacidad el canpresor 
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no satisface la presión de descarga, así que ocurre una serie de cambios -

en el sentido de flujo. El oleaje ocurre po:rque el conpresor alternativa-­

nente entrega el gas en la descarga y el. sistema lo regresa. En una etapa 

dada, la cantidad de oleaje es un tanto proporcional al peso molécular del 

gas. 

La estrangulación ( efecto 11 stonewall " ) , limita la capacidad del -

coapxesor. Esta condición es causada por la limitación del gasto de gas -­

a través del " ojo " del primer ilt'Pulsor. Este flujo es sienpre más alto -

que el de diseño y usualmente no ocurre debajo del 115 - 1201fJ , de la Cae!, 

cidad nimonal. La velocidad máxima es limitada por el n'Úmero Mach ( vel.02! 

dad del so•ido ) , del gas. Teóricamente, el efecto de estrangulación ocu-­

rriría a éste valor, pero es usual en la práctica limitar la velt>eidad --­

máxima de diseño a o.ea - 0.90 del nÚmero 1".ach. El gas conprimido más li~ 

ro, donde la estrangulación ha sido un problema significativo, es el pro-­

pi leno. El prcpano, el butano y el freón tienen velocidades Mach de alre~ 

dor do 200 m/s a -40 ºC. cuando los gases conprim.idos son más ligeros que 

el prcpano, la estrangulación no es de interés práctico. 

III.6.4 CURVAS CARACTERISTICl\S 

La Figura ( 3.10 ) , muestra la fonna típica de una curva característi 

ca par.a un coupresor centrífugo de sinple etapa. La línea que limita la -­

estabilidad es donde ocurre el oleaje. Por lo tanto, se tendrá que cperar 

del lado derecho de ésta línea. 

Nótese que a unas rpm dadas, la carga puede no variar mucho con el -­

gasto de gas. Es por esto, que un conpresor centrífugo es llamado algunas -
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veces " dispositivo de carga constante "· Esto afecta el control para la -

variación de gastos. Cuándo el flujo decrece, esto no es un problema hasta 

que se acerca a la línea de oleaje, si esto sucede, entonces se puede re~ 

cir la velocidad o desviar cierto volumen de gas para mantener artificial­

mente el gasto arriba de la línea de oleaje. No se puede diseñar un siste­

ma de control, sino hasta que se tenga la curva característica de la uni-­

dad indicada. 
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III. 7 COMPRESORAS AXIALES 

Coapresora axiales.- Recientemente las canpresoras de tipo axial, -

han tenido aceptación en la industría. son recanendables para manejar ---

grandes volúmenes de gas. Presentan una eficiencia aproxima:lamente del 10\ 

mayor que la eficiencia de las compresoras centrífugas equivalentes. Este 

tipo de compresoras, están diseñadas sobre la base de que, la mitad del --

aumento de presión ocurre en la hoja del rotor, y la otra mitad en la hoja 

del estator. 

Un compresor axial, es similar en principios a un carpresor centrífu-

go, 'tiene una serie de álabes girando ( rotores ) , y otra serie de álabes 

fijos ( estatores ) . Alrededor de la mitad de la presión levantada por el 

compresor es realizada por los rotores y la otra mitad de presión es lev~ 

tada por los estatores. 

Los rotores al girar adicionan energ1a cinética al gas, luego cada --

hilera de estatores convierte la energía cinética a presión y actúan como 

difusores para que el gas fluya a la siguiente hilera de rotores. Los es!:!, 

tores también sirven como tÓberas o ba¡uillas para guiar el gas dentro de 

la siguiente hilera de rotores. Cada etapa consiste en una hilera de roto-

res y una hilera de estatores. Casi siempre se necesitan alrededor de dos 

etapas en un conpresor axial, por cada etapa necesitada en un conpresor --

centr!fugo. 

El conpresor axi.d es Usado principalmente cuando el gasto de gas es 
. 3 

superior a 100 ,000 m /hr. , a condiciones de succión, y la presión de des--

carga se encuentra entre 520 psi a y 600 p!:ia o menos. 
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Dentro del rango de 100 ,000 - 200 ,000 m3
/hr., existe un traslape --­

entre los dos tipos de coopresoras ( centrífugas y axiales ) . La elección 

dependerá de la presión y de otros factores. 

Un CCl'Cl'>resor axial, tiende a tener una eficiencia más alta que un -­

carpresor centr!fugo, alrededor de un B - 10\. más alta. Además, éste es 

más ccmpatibles con una turbina de gas que el compresor centrífugo, con 

respecto a la carga inpulsada. Para grandes gastos de gas y presiones me--. 

dias, las canpresoras axiales ofrecen una excelente alternativa en :relaci­

ón a las compresoras centrífugas. 

Los canpresores axiales, pueden ser controlados por velocidad, desvi­

ación de gas, succión estrangulada de gas o variando el ángu1o de los ---­

álabes. Como se observa en la Figura ( 3.11 ) , el compresor de tipo axial, 

es un dispositivo de carga menos constante que un compresor centrífugo --­

( que es un dispositivo de carga constante ) • 
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UI.8 COMPl<ESORAS RCtrATO!UAS 

Las compresoras rotatorias, son máquinas de desplazamiento positivo.­

Este tipo de canpresoras son usadas en refrigeración y para pequeños volú­

menes de gas. Su centro es el mismo que para las canpresoras reciprocantes. 

Un ccmpresor rotatorio, es similar a una banba rotatoria. su uso es -

limitado para casos especiales, así que no las discutiremcs en detalle. 

III.9 COMPl<ESORAA TIPO TORNILLO 

En circuntancias prq>ias, la compresora tipo tornillo es una excelente 

opción. Esta canpresora está canpuesta de rotores macho y hembra, los ---­

cuáles engranan para comprimir el gas. 

El rango de aplicación de éstas corrpresoras, se traslapa con los ran-­

gos de aplicación de las canpresoras centrífugas y reciprocantes, cano se -

muestra en la Figura ( 3.12 ) . La corcpresora de tornillo es carpacta, no -­

tiene los problemas de pulsación de una unidad reciprocante y tiene los --­

z:equerimientos fundamentales de un compresor centrífugo. su eficiencia es -

canparable a la de un compresor reciprocante t para relaciones de ccmpresión 

canúnes . 

En la parte superior de su rango de aplicación, alrededor de les -----

300 m
3 
/min. t el canpresor de tornillo tiene un ccmportamiento comparable al 

de un carpresor centrífugo y representaría cerca de la mitad del costo de -

un canpresor centrífugo. 
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Por todas éstas razones, el compresor de tipo tornillo debería de ser 

considerado para más aplicaciones. Este tipo de canpresor ha sido usado, -

por ejenplo en algunos sistemas de refrigeración mecánica cesta - afuera. 
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III.10 SELECCION DE CDMPRESOPAS Y MOTORES - I!'.PULSORES 

En las páginas anteriores se han señalado algunas de las muchas vari­

aciones que afectan la selección de compresoras y motores - inpulsores. -­

Resumiremos a continuación algunos otros factores básicos para su conside­

ración. 

La c:pción usual es centrífugas vs. reciprocantcs. La unidad básica a -. 

consideración es una combinación de turbina de gas - compresora centrífuga 

o una unidad toda reciprocante. Es posible sin embargo, impulsar un comp!!_ 

sor reciprocante con una turbina de gas usando un reductor de velocidad. -

La decisión se basa en las necesidades del proceso, costes de capit~l y -­

costos de c:peración. Una buena decisión final balanceará estas connideraci­

ones. Es impráctico aqui " pesar " tedas las variables involucradas. -----­

Resumiremos il continuación algunas de las mayores consideraciones en esta -

evaluación. 

l.- Peso. 

Los dispositivos rotatoriCG son mucho más ligeroo 

por unidad de potencia de salida. Ellos también -

poseen una menor vibración. El bajo peso disminu­

ye los problemas de transportaci Ón, particularm=.!l 

te a áreas remotas. Esto también minimiza costos 

en plataformas marinas. Lc:c pe30:i mostrada; abajo 

ilustran un rango i:;eneral para varios paquetes de 

compresoras coopletos, en el rango de 2900 - 12000 tlP 

Turbina 1\ircraft - canprusor ccntríf1Jqo. 6.1 - 7.5 Kq/HP 
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Turbina de gas industrial - compresor centr!f.ugo. 9. 7 - 22. 4 Kg/HP 

Compresor integral. 2B. 3 • 3B.B l<g/HP 

2 .- Costo inicial. 

Los compresores centrífugos, usualmente tienen un 

ca;to capital menor en ccuparación con una ccnp~ 

aora reciprocante. 

3.- Eficiencia. 

La eficiencia total de una unidad reciprocante, -

es más al t~ que la de una unidad centr!fuga, --­

~roximadamente en Wl 15 - 17\. 

4.- Consumo de combustible. 

Las unidades inteqrales para tareas pesadas sequ­

ramente tienen la eficiencia de canbustibles más 

qr~e, es decir tienen el mínimo consumo de com­

bustible. La siquiente coaparación es t!pica: 

Unidades integrales a velocidad baja y media. 8700 - 13400 ltJ/IOl-h 

Unidades recip roe antes a alta velocidad. 13400 - 19000 tcJ/lCW-h 

TU.r:binas de gas. 14000 - 20000 ltJ/IGl·h 

s.- Mantenimiento. 

Lc:s problemas de mantenimiento tienden a ser más -

rutinaria; en máquinas reciprocantes. Esto es pri...!!. 

cipallnente un factor de B)i>eriencia. Con cuidad.esa 

aterr:ión, el mantenimiento puede ser satisfactorio 

para una unidad centrÍfUqa. 

El resumé~ condcns ado de arriba indica que el Upo de unidad deberá --

de estar hecha para cubrir las necesidades. La tendencia hacia le& equipm -

centr!fU9m, no hace necesariamente obsoletos a les e"quipm reciprocantes. -
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Si el espacio y el peso no son factores de interés crítico, una unidad re­

ciprocante mcstrará una ventaja positiva a altas relaciones de compresión. 

Para una relación de canpresión mayor de l. 4 - l. 5 , la unidad reciprocante, 

mostrará una ventaja positiva, particularmente en un proyecto de larga vida. 

Una unidad reciprocante de alta velccidad podría ser una buena sele¡::­

ción para una potencia cercana a 134 HP. Arriba de 248 - 302 HP , una uni­

dad integral de baja velocidad sería, probablemente, la elección adecuada - .. 

dentro de ésta clase. Consideraciones como: Valor de salvamento, mantenimi­

ento, costes de combustible, vida proyectada y otras semejantes deberán de 

regir la selección de la unidad más aprcpiada. 

Con las turbinas de gas, la selección está entre la de tipo " J\ircraft 11 

ligera y la turbina industrial. Las primeras son baratas, ligeras y son -­

más accesibles para su mantenimiento. Históricamente, su confiabilidad no -

ha sido tan grande, como para turbinas de gas industriales, pero reciente­

mente los records de funcionrunicnto de las turbinas de tipo " Aircraft 

han sido satisfactorios. 

Las tuz:binas industriales son más resistentes y podrán tener períodcs 

más largos de operación entre reparaciones. La turbina de tipo 11 Aircraft ", 

que usa gas como combustible, puede tener una reparación cada 20 ,000 horas 

de servicio, éste nÚmero es un buén dato para con.'iiderar una planeación. 
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III. ll CONrROL GENERAL DE COMPRESORES Y MGrORES - IIPULSORES 

El concepto más inportante es el acoplamiento del control de respues­

ta con el proceso de respuesta de la máquina. Cuanto mejor sea esto, el -­

sistema de control trabajará adecuadamente. La r;elección final de un sis~ 

ma de control, es que sea confiable y lo más simple posible. Los cambios -

de magnitud y frecuencia de carga deberán ser considerados para esta sele­

cción. 

Para un dispooitivo de desplazamiento positivo, tal como un compresor 

reciprocante, la Figura ( J.12a ) , representa el sistema más simple pcsible 

el cuál puede ser satisfactorio. La válvula de contrapresión en la succión 

protege al equipo corriente arriba, de cambios en la. presión de succión -­

del conpresor con cambies de carga. Es permitido disminuir la presión de -

succión para un gasto reducido, siempre y cuando éste no alcance el mínimo 

permitido por el fabricante. La válvula desviadora ccmienza a cperar a una 

presión de succión ligeramente mayor a la presión mínima de succión, para 

prevenir cualquier declinación posterior de la presión de succión . 

Recuerde que el gas desviado, si es frío foxma hidratce en expansión, 

y si es caliente puede incrementar la teuperatura de succión. 

Este control más simple puede eer conveniente para cambies casuales, -

pero algun'1 previsión cldicional puede ser necesaria para canbia; grandes, -

superiores a los límites de éste sistema simple. 

h¡UÍ es donde el control de velocidad, cambios en el espacio muerto y 
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descarga podrían usarse. 

La Figura ( 3.13 ) , muestra das sistemas de control usadoo en motores 

reciprocantes que impulsan a los compresores reciprocantes y a los compre­

sores centrífugos. Un control de velocidad y carga es usado en el sistema 

mostrado. Estos dos controles de velocidad y carga, representan dos alter­

nativas adicionales. 
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SISTEMA DE CONTROL DE CARGA Y VELOCIDAD 
PARA UN MOTOR DE UN COMPRESOR RECIPROCANTE 

Punto de 
Gasto de 
Combustible 

SOiida dll 
Control de 
Cargo 

Solkla del 
Control de 
Velocidad 

MOTOR RECIPRO -

;~~Tiif~I~~~~~= l--t~--1 
TE 

FIG. 3. 13 (a) 

Punto de Pd 

EJEMPLO OE SISTEMAS OE CONTROL OE CARGA Y VELOCIOAO, USAOOS EN 

MOTORES RECIPROCANTES QUE IMPULSAN COMPRESORES RECIPROCANTES 

Y COMPRESORES CENTRIFUGOS. 
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SISTEMA DE CONTROL DE CARGA Y VELOCIDAD 

PARA UN MOTOR- IMPULSOR DE UN COMPRESOR CENTRIFUGO 

MOTOR 

RECIPROCANT E 

FIG. 3. 13 (D) 

MECANISMO 
OE ENGRANES 
ti 20 

Punto de Pd 

CONTROL.- 1 

Medlclon 
de la Pd 

VÓivuio A de control 
de combustible 

EJEMPL-0 DE SISTEMAS DE CONTROL. DE CARGA Y VEL.OCIDAD USADOS EN 

MOTORES RECIPROCANTES QUE IMPU~SAN COMPRESORES RECIPROCANTES 

Y COMPRESORES CENTRIFUGOS. 
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CAPITULO IV 

Un equipo de bombeo, es un transformador de energía, recibe energía -

mecánica que procede de un motor eléctrico, una turbina, etc. , y la convi!E,_ 

te en energía que un fluido ad:¡uiere en forma de presión, de posición o de 

velocidad. 

El banbeo se puede definir cano la adición de energía a un flu!do, pa­

ra moverse de un punto a otro. No es, cano frecuentenente se piensa, la --­

adición de presión. Porque la energía es la capacidad. para realizar trabajo, 

adicionandola a un fluido, obliga a éste a hacer trabajo, no:rm.almente flu-­

yendo por una tubería o elevándose a un nivel más alto. 

IV. l CLASIFICASION DE LAS BOMBAS 

las banbas se clasifican según dos consideraciones generales diferentes: 

l ) la que torna en consideración las características del movimien':.o de --­

líquidos y l 2 ) la que se basa en el tipo o aplicación específica para los 

cuales se ha diseñado la banba. El uso de estos métodos de clasificasión de 

las borrhas causa una gran confusión. 

Tanando en consideración las características del movimiento de líquidos, 

las bombas pueden ser subdivididas dentro de dos categorías generales: ----­

Banbas de Desplazamiento positivo y Bombas Centrífugas. 
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Las bombas de desplazamiento positivo, pueden ser del tipo recipro--­

cante o del tipo rotatorio. 

Bombas reciprocantes.- Son unidades de desplazamiento positivo, las -

cuales descargan una cantidad definida de lÍquido durante el movimiento -­

del pistón o émbolo a través de la distancia de la carrera del pistón. Sin 

embarga, no todo el líquido llega necesariamente al tubo de descarga, d~ 

do a fugas o arreglas de pasos de alivio que pueden evitarlo. Despreciando 

éstos, el volumen de líquido desplazado en una carrera del pistón o émbolo, 

es igual al producto del área del pistón por la longitud de la carrera. 

Por lo tanto, la característica principal de una bomba de desplaza--­

mientp positivo, es que entrega una cantidad definida de lÍquido por cada 

carrera del pistón, o revolución de la pieza movible principal. El tamaño 

de la hanba, su diseño y las condiciones de succión influirán en la canti­

dad de líquido que entrega. 

Bombas rotatorias.- Son má¡uinas de desplazamiento positivo, consisten 

de una caja fija que contiene engranes, aspas, pistones, levas, segmentos,­

tornillos, etc. , que cperán con un claro mínimo. En lugar de 11 aventar 11 
--

el líquido como en una banba centrífuga, una banba rotatoria lo atrapa, lo 

enpuja contra la caja fija en forma muy similar a cano lo hace el pistón -­

de una bomba reciprocante. Pero a diferencia de una banba de pistón, la --

banba rotatoria descarga un flujo contínuo. Aunque ger.eralmento se les con-

sidera cano bombLt.s para líquidos viscooos, las banbas rotatorias no se li~ 

tan a éste servicio solamente. Pueden manejar casi cualquier líquido que --
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esté libre de sólidos abrasivos. Incluso pueden existir algunos sólidc.s -­

duros en el líquido si una chaqueta de vapor alrededor de la ·caja de la -­

banba los puede mantener en condición fluída. 

Dentro de las bombas rotatorias, existen diferentes tipos, cetno son: 

- Bombas de leva y pistón. 

- Banbas de engranes externos. 

- Bombas de engranes internos. 

- Bombas lobulares. 

- Banbas de tornillo. 

- Banbas de aspas. 

Banbas centrífugas.- Por otro lado, una bomba centrífuga, es una ---­

máquina que consiste de un conjunto de álabes rotatorios encerrados dentro 

de una cubierta o carcaza. Los álabes imparten energía al fluído por la -­

fuerza centrífuga. Así una bomba centrífuga tiene dos partes principales: 

( 1 ) un elemento giratorio, incluyendo un impulsor y una flecha, y ( 2 )-· 

un elemento estacionario, canpuesto por una carcaza, estq>ero y chumaceras. 

Una banba de tipo axial o centrífuga, levanta la presión indirectame¿ 

te por incremento en la energía cinética del líquido. 

J:Bta energía cinética del líquido ( velocidad ) , es entonces reducida 

y convertida a energía interna, la cuál se refleja en un incremente en la 

presión. A mll)'or A Ec a través de la bomba, el AP ( incremento en la --­

presión a través de la banba ) , será mayor. 
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En seguida, se presenta una clasificasión de las bombas en base a ---

las características de movimiento de fluidos, y los tipos de banbas más --

usuales. 

Ml\QUINAS DE 

DESP Ll\ZAMIENTO 

POSITIVO 

Voluta 

Difusor 

Turbina Regenerativa 
CE!fl'P.IFUGA 

Turbina Vertical 

Flujo Mixto 

Flujo 1'.xial ( inpulsor ) 

Engrane 

Alabe 

Leva y Pistón 
RC7l'ATORIA 

Tornillo 

LÓbulo 

Bloc¡ue de vaivén 

RECIPROCANTE 

Acción directa } 

Potencia 

:::::::: - pistón 

TIPOS Y CLl\SES DE BOMBAS 
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Los términos centt'Ífuga, rotatoria y r.eciprocan~~-; se _apli~an solamen­

te a la rreciÍnica de movimiento de líquidos y no al servicio para el que se 

ha diseñado una bonba. 

Esto es importante poi"que muchas bonbas se construyen y venden para -

un servicio específico y, en el COI!lllejo problema de elegir la que tenga -

mejores detalles de diseño pueden perderse de vista los problemas básicos 

de clase y tipo. 

La selección de una bonba se encuentra en parte sujeta a los req uisi­

tos de aplicación, así, el arreglo particular de una bonba puede depender 

tanto de la tubería, espacio y condiciones de trabajo como de otros facto­

res eristentes. 

Es importante encontrar \Dla bouba adecuada a las condiciones hidrául!_ 

cas que deben satisfacerse. Y la clave para obtener los requisitos hidriÍu­

licos es el tipo y clase adecua.dos de la bonba. 

Cuando dos o más unidades pueden satis facer las necesidades hidráuli­

cas, el estudio puede avanzar un paso m'.ís para determinar cuál es la m':!jor 

bomba para la instalaci6n. La planta puede requerir un bajo costo inicial -

para la rnidad, larga vida, o bien, máxima econoroía de operación. Normalme,!!_ 

te, estas condiciones no se encuentran simultanearrente, de manera que debe 

decidirse cuál es la m5s irrportante para la instalaci6n que se está consi~ 

rando. 

Anteriormente se ha visto como se clasifican las boabas. Pero puede -
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conside~arsc otro aétodo de clasificación muy usado - la aplic~ci6ri especf 

fica para la que se ha diseñado y construido la bonba. 

Por ejenplo aún cuando no todas las bonbas centrífugas estan clasifi­

cadas por un nombre genérico que designa su aplicación finalt un gran n~ 

ro de ellas incluyen este término relacionado con su servicio. Así , las -

bonbas centrífugas pueden llamarse de alimentación de caldera, de propCsi­

to general, de sumidero, de pozo profundo, de refinería, de condensados, -

de vacio, de circulaciOn, etc. En general , cada una tiene características 

específicas de diseño, así como los materiales que el fabricante recomien­

da para el servicio particular. 

Hay aún otra s\bdivisiéin basada en las caractcrísticRS estructurales 

y generales; tales como unidades horizontales y verticales, diseños de ac.!?_ 

plamiento directo, impulsores de succión simple y doble, carcasas divididas 

horizontaluvmte, carcasas de barril, etc. La. evaluación correcta de todas -

estas variaciones es una de las tareas principales en la selecciOn de rna -

boaba par a una aplicación dada. 

Los diseños normales para servicios específicos facilitan la selección 

de la borrba, porque muchos de los problemas usuales han sido ya resueltos -

por el fabricante, Sin embargo, esto no releva al diseñador del sistema de 

bonbeo de la responsabilidad de Cott;lrobar un diseño dado en función de su -

aplicación. Tampoco elimina la necesidad de un análisis económico cuando -­

puede usarse más de una unidad pnra cubrir un determinado grupo de condici 

enes especificadas, en un problema particular. 
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IV .2 EFICIENCIA DE BOMBEO 

En una bomba centrífuga el impulsor genera toda la carga. El resto de -

las partes no ayu:lan a aumentarla. sino que producen pérdidas inevitables, -

tanto hidráulicas como mecánicas. 

Todas las pérdidas que se originan entre los puntos donde se mide la --

presión de succiOn y descarga, constituyen las pérdidas hidráulicas. 

Incluyen pérdidas por fricción a lo largo de la trayectoria del líquido --

desde la brida de succi6n hasta la descarg~; pérdidas debidas a cambio brusco, 

tanto en área como en dirección de flujo; y todas las pérdidas debidas a --­

remolinos, cualquiera que sea su causa. Todas las pérdidas anteriores, consti 

tuyen las pérdidas hidráulicas. 

La Eficiencia Hidráulica, se define como la razón de la carga dinámica 

total disponible a la carga de entrada: 

Además de las pérdidas hidráulicas existen pérdidas de capacidad, debi-

do a las fuerzas que existen en los espacios entre las partes rotatorias y las 

partes estacionarias de la bouba. 

El gasto en la descarga de la borWa, es menor que en la succión y tam--

bién, es nenor que el gasto que pasa por el iq>ulsor. El cociente de los dos 

gastos, se llama Eficiencia Volua:itrica: 
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Donde: 

QL = Es la suma de las fugas desde la descarga del inpulsor, a -­

través de los anillos de degaste o claros frontales de los -

álabes y agujeros de balanceo de enpuje, hasta la succión -

del inpulsor. 

En otras palabras, la Eficiencia ~lurnétrica, es el cociente del volú-

uen de la descarga entre el volúmen de la succión, e>q;>resado en porcentaje. 

Las pérdidas mecánicas incluyen pérdidas de potencia en chumaceras y -

estq>eros y la fricción en el disco. La Última pérdida es de tipo hidráuli-

co, pero se agxupa con las pérdidas mecánicas puesto que se produce fuera -

del flujo a través de la banba y no ocasiona una pérdida de carga. 

La Eficiencia ~cánica, es el cociente de la potencia realmente absotb~ 

da por el iupulsor y convertida en carga, y la potencia aplicada a la fle--

cha de la banba: 

E = 
m 

Potencia al f:reno - Pérdidas mecánicas 

Potencia al f.teno 

La Eficiencia ?-Ecánica, de una bomba reciprocante a plena carga de ---

presión y velocidad es del 90 - 95\ , dependiendo del tamaño, velocidad y -

construcción. La Eficiencia Mecánica es afectada por la velocidad y ligera-

mente por la presión desarrollada. 

Entonces la Eficiencia de la banba, es la relación entre la potencia -

entrcga:la por la banba ( potencia hidráulica ) , y la potencia aplicada en -

el eje de la bomba ( potencia en el eje ) . Esta Última se llama generalmen-

te potencia al freno ( BHP ) .. La Eficiencia puede expresarse en forma decimal 
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_o en forma pareen tual. 

Es decir la Eficiencia de bonbeo, es simplemente la relación de la ----

potencia hidráulica a la potencia en el eje : 

E 
Potencia entregada hidriíulica ) 
Potencia recibida mecinica ) 

Donde: 

La potcnci.1 hidráulica, es la potencia que se requeriría si la carga --

deseada a la capacidad deseada, pudiera producirse sin ninguna pérdida. 

La potencia se encuentra por la relaciOn: 

Donde: 

POTENCIA( HP) = Q H ~ 3,960 

Q ... es el gasto en galones por minuto ). 

H ... es la carga en pies ), 

La potencia en el eje, es llamada comunmente 'potencia al freno' ( BHP ) , 

es la potencia o el caballaje de entrada a la máquina motriz. 

Por lo tanto; la Eficiencia Total, es el producto de las tres Eficiencias: 

La Eficiencia ~cánica { Em ) , es válida para las pérdidas por cojinetes, 

estopero y todas las fricciones de disco incluyendo aquellas en los anillos 
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de desgaste y discos de equilibrio o tambores, si existen. La Eficiencia -­

Volumétrica ( Ev ) 1 es válida para las fugas a trnv~s de los anillos de des­

gaste, los laberintos internos, dispositivos de equilibrio y prensa-estopas. 

La Eficiencia Hidráulica ( Eh ) , es válida para las pérdidas por fricción de 

fhÚdos en todos los pasajes de flujo, incluyendo el codo o boquilla de 

succión, el i~ulsor, los álabes de difusión, la carcasa de la voluta y los 

pasajes transversales de las bombas de pasos múltiples. 

La Eficiencia Total de una bonba centrífuga, varía entre 40 - 90% , -­

según sea su velocidad específica. 
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IV, 3 ECUACION DE BOMBEO 

Las bonbas son diseñadas, usando los principios de las leyes de la --

Termodinámica. 

El procedimiento es adem.ls el mismo que para las compresoras, después 

de considerar las características y propiedades del fluido, así como el -

funcionamiento del equipo. 

El principio es establecer la ganancia o pérdida de energía del fltlldo 

involucrado, suponiendo que el caobio de energía se realizará adiabáticame!!. 

te y reversiblemcnte (. isoentrópicatIEnte ). Esta energía teórica o reversi-

ble es corregida para una energía real por medio de un término de eficienc!_ 

a tennodinámica, el cuál tiene qua ser establecido por pruebas. 

Esta eficiencia, abarca el error por la supooicién isoentr6pica, así -

como la pérdida de energía mecánica en la maquinaria. 

El balance de energía alrededor del equipo puede ser reducido a la --

forma: 

J
pL 

v dP •AH "" wteOrico :s wreversible 
P, 

...... ( 4.1) 

Los sub!ndices inferiores "teórico" y "reversible", son el mismo tra-

bajo realizado isoentró'pica~nte sobre el fluido. 

En todo caso el trabajo, será más o IIEnos dependiendo de que tanta --

energía es ganada o perdida por el flUÍdo. 

113 -



El trabajo, real ( de la flecha ) , debe ser prÓporcionado por el----

motor - impulsor, y es encontrado por la ecuación: 

wteOrico 
w = real 

( 4.2 ) 

Donde E, está dada en fracciOn de cero a uno, aunque frecuentemente -

está expresada en porcentaje. 

El uso de AH para encontrar el trabajo teórico, esta limitado princi-

palnentc para con;Jresoras y c~anso.rcs de gas. La integral es usada en los -

sistemas de líquidos praéticamente incotrpresibles para encontrar el trabajo. 

El trabajo realizado por w1a bomba es determinado, con la suposición -

de que el líquido es incotrt>resible. Puesto que .AH es pequeña para la mayo--

ría de las bombas, generalnente se aplica la ecuación ( 4.1 ) , como sigue: 

V (AP) w - • teorice 
( 4.3 ) 

Donde 11 v 11 
, puede ser expresado como un volúmen específ:.co, o como -

un gasto. 

Las ecuaciones teóricas usan el térndno " trabajo 11 
, pero a nosotros -

realmente nos interesa la potencia, es decir el ticr;¡po en el que se realiza 

el trabajo. De esta manera w , es realn~nte la potencia en el caso real. 

El tradicional término de trabajo para motores de cotrbusti6n , ha sido 

la potencia al freno ( BHP ) , ésta potencia es transmitida por la flecha del 

motor. 
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Para motores eléctricos, el ki lwatt ( KW ) , es la unidad de potencia 

dentro del sistema métrico internacional, SI , el watt ( W ) , con un prefi 

jo apropiado es la unidad de potencia standar. El término 11 caballos de f.!!, 

erza o de potencia 11 gradualmente debería desaparecer. Esto es un problema 

trivial, puesto que: 

1 caballo de potencia ª O, 746 KW 

Para el trabajo la ecuaciOn 4.3 ) , puede ser expresada como sigue: 

Donde: 

HP • 
A Q ( p2 - p 1 ) 

O. 746 E 

A = constan te. 

Q • gasto de líquido, 

P
2 

• presión de salida de la bonba. 

P 
1 

"' presión de entrada de la b onb a. 

E "" eficiencia termodinámica ( total ). 

( 4.4 ) 

INGLES 

0.195 

pies 
3
/seg 

psi a 

psi a 

Nota: En algunos casos donde el gasto es pequeño , Q , puede ser eJ<presado 

en litros por segundo ( lts/seg ) . En éste caso, A= 0.10 en la ecuación --

( 4.4 ) , cuando todos los términos es tan en unidades métricas. 

El valor de Q , puede ser encontrado de una de las ecuaciones siguie!!. 

tes: 

Q • ( m )( V), Q • ( m )( f ). 
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Donde: 

m = gasto másico/unidad de tienpo. 

v a volúmen específico. 

fa densidad. 

El valor de E , dependerá del tipo de bouba y del servicio. Los --­

valores varián en un amplio rango, particularmente en bombas centrífugas. 
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IV.4 CARGA NETA DE SUCCION POSITIVA ( NPSH ) 

De acuerdo con los ingenieros de operaciOn, se presentan mayor número 

de dificultades debidas a la determinación incorrecta de la carga neta de -

succión positiva ( NPSH ) , que de cualquier otra causa. Las dificultades con 

la NPSH pueden reducir la capacidad y la eficiencia de la bonba, llegando a 

producir daños por cavi tación. Pueden tanbién causar problemas severos de -

operación, reduciendo la efectividad de la planta. 

La NPSH es un factor crítico en la selección de la boni>a. Esta es la -­

carga positiva requerida para un funcionamiento adecuado de la bomba. 

La NPSH debC? ser suficiente para prevenir la formación de pequeñas bur­

bujas de gas, las i.:uales se colapsan, liberando energía que puede dañar a la 

bonba. Esto es lo que c'1múmrente se llama CAVITACION. 

Desde el punto de vista del comportamiento de fase, las burbujas men::i~ 

nadas pueden formarse cuando la presión está. abajo del punto de burbujeo. -­

Así la presión en la brida de succión debe ser mayor que la presión de burb}}_­

j eo, para prevenir la f ormaciOn de gas. 

Como sabemos 1 los líquidos, a cualquier temperatura arriba de su punto 

de congelación 1 tienen unn presión de vapor correspondiente que debe consid_c:_ 

rarse cumi.do se calcula t.m sistema de bombeo. La reducci6n de la presi6n de 

vapor del líquido, puede causar vaporización, es decir la formación de vapor 

del líquido, El método más comúnmente usado para evitar esta condición, es el 

dar suficiente columna a la succión de la borrba ( ~PSH ) , para que la presión 

en la brida de succión sea siempre mayor que la presión del líquido que se -
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maneja. 

La presión de vapor del líquido no puede cambiarse sin aumentar o distt2:, 

nuiT la temperatura del líquido; y esto no es siempre factible. Por lo tanto, 

puede ser un obstáculo para la alteración de la NPSH. 

Carga Neta de SucciÓn Positiva Requerida ( NPSHR ) • Esta, es ma ft.mciéin 

del diseño de la bomba y varía de una marca de botrba a otra, y entre difere~ 

tes modelos de una sola marca. así como con la capacidad y velocidad de una -

bomba dada. Luego, aún cuando la NPSH disponible es fácil de calcular para -

unas condiciones conocidas, la requerida para una botnba particular puede --­

cbtenerse del fabricante. 

Cada diseño de bomba tiene un requerimiento de carga de succión caract~ 

rístico arriba de la presió.'n de vapor del fluido expresada en pies de carga. 

Esta característica es llamada 11 Carga Neta Positiva de Succión Requerida --

( NPSHR ) 1 ésta es mostrada en la curva de CotJllortamiento del fabricante 

para cada bomba, así como para el rango y la capacidad del impulsor. En 

<J.lgunas ocasiones, la curva NPSHR publicada por el fabricante puede ser dislr!!_ 

nuida para servicios de hidrocarburos ligeros. Esta correc-dón deberá ser --­

hecha por el fabricante con un completo conocimiento de la aplicación de la -

bomba. 

la NPSH, en una bomba centrífuga, es una función del diseño de la b0n>ha 

y es gobernada por la velocidad de la rotación ( N ) 1 del área ( orí fici o )--

de la boca de entrada del impulsor, del tipo y número de álabes, 

res semejantes. 
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Con bonbas reciprocantes, la NPSH, depende de la velocidad y del diseño 

de las válvulas. Involucra la llamada 11 carga por accl eración 11
, causada por 

el moviodento reciprocante. 

La Figura ( IV. l ) , muestra la NPSH requerida para diferentes di8uetros 

de ÍutJUlsor, así como la carga y el gasto que se tendría para Ul cierto tipo 

de diámetro d~ impulsor y una NPSHR establecida. 

c:r: 
UI 
111: 
c:r: 20 
(,) 

1 o 
o 
o 

DIAMETRO DEL 
IMPULSOR 
\ 5 

50 100 200 
GASTO 

FIG. IV. 1 

CURVAS DE NPSH 
REQUERIDO 

250 300 
( G P M ) 

350 400 

En ln selección de la borrba, uno debe de propordonal" rna NPSH dis-

ponible, que es igual a la NPSH requerida por las especificaciones del fabri-

cante. Si es posible, ésto se hace elevando el recipiente de succión arriba -

de la bonba, como se muestra en la Figura ( IV.2 ) . 
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RECIPIENTE DE SUCCION 

H CARGA 

FIG. IV. 2 

ELEVACION DEL RECIPIENTE DE SUCCION ARRIBA DE LA BOMBA, PARA 

PROPORCIONAR LA N PSH REQUERIDA POR EL FABRICANTE. 
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El fabricante puede suministrar graficamente las características de la 

NPSH para una borrba ~ada sobre la curva de operación. 

La Figura ( IV.3) 1 muestra cómo las características de NPSH pueden --

dibujarse sobre una curva de características típicas de ooa bonba centrífuga. 

1 

~ 
60 

'º 
'º 

••O 

''º 10•1t 

'ºº 
80 

60 
~LK"eiUn 

•o r11m frqueri<la 

20 -

o -- ---~ 

) 4 ') t. ~ a -;¡ •-=: .: 

1 "' 1nl ~• rn tl>m 

FIG. IY. 3 «una .. \.,H:ll'lt•ri.'<lil°;h par;i 111H1 humha l't•ntrifu:.:11 dt• 1·..:.i 
J."r IU l"Ol 1 i:"10 rpm 

Nótese que en anbos casos 1 la NPSH es la presión disponible o requerida 

para forzar un gasto determinado, en litros por seglDldo 1 en galones por mi.nu-

to 1 barriles por hora, etc., a través de la tubería de succión y hacia el ojo 

del irrpulsor, cilindro o carcasa de 1ma bonba. Para uniformidad, la ~PSH pue-

de ser dada en metros, o en pies de líquido manejado equivalentes a las pres!? 

requeridas para forzar el líquido de la bonba. 
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Los valores dadcs por el fabricante de la bottba se basan en pruebas y -

están corregidos regularmente al eje central de la bonba. 

Cuando el nivel de suministro del lÍquido se encuentra arriba de la lí­

nea del centro de la bonba, y la superficie del líquido expuesto a la atmos­

fera; la NPSH es la suma de la presión atmosférica más la. columna de succión 

estática menos las pérdidas de columna de fricción en la tubería de succión 

y la presión de vapor del líq\ddo¡ todos expresados en metros, o pies de lí­

quido manejado. 

Cuando la alimentación de la succión se hace de un tanque o recipiente 

cerrado, hay que substituir la presión del tanque por la presión atmosférica 

( un vaciO se expresa como presión negativa ) • La presión del tanque debe -

convertirse a 100tros, o pies de líquido manejado antes de que pueda interve­

nir en la ecuación de la NPSH. 

Cuando la alimentación del líquido se encuentra abajo de la bouba en un 

tanque abierto a la atmoo féra; la NPSH es la diferencia entre la presión -­

atmooférica y la suma de la elevación de succión es tStica más las pérdidas de 

colunna de fricción en la tubería de succión m'ás la presión de vapor del lÍqu!._ 

do. Todos se expresan en nctros, o en pies de líquido bonbeado. 

Cuando el suministro de líquido viene de un tanque o recipiente cerrado -

abajo de la bomba, la presión del tanque se U5a en lugar de la presión atmcsf§_ 

rica. Debe convertirse a metros, o pies equivalentes dt.; líquido, sin enbargo, 

antes de sustituirla en la ecuación del cálculo de la NPSH. 
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Dentro del orden para evitar la cavitaci6n, el candado de gas y daño -

para la bonba, la carga neta pooitiva de succión deiponible ( NPSHA), en la 

brida de succiOn tiene que satis facer o exceder la NPSHR para la bouba en 

particular y el gasto deseado. 

la NPSH disponible ( NPSHA ) , puede ser calculada por la siguiente ---

ecuación: 

Donde: 

p - p ) 
f V + H ( 4.5 ) 

Todos los términos de presiOn son en presiones absolutas, y en las nd.smas 

unidades, y: 

P
9 

= presi6n absoluta del recipiente de succi6n. 

P a = presión atmosférica .. 

P f "" pérdidas por fricciOn en la línea de succión y cooexi.6nes 

entre el recipiente de succión y la brida de succión de la -

bonba. 

P v = presión de vapor del líquido en el recipiente , a la te~erat~ 

ra de b oabeo. 

H = altura del nivel del líquido en e 1 recipiente por encima de la 

succión de la bouba. 

gravedad específica del líquido ( agua .. l.O ) , a la te~ 

peratura de bombeo. 

A = factor de conversión de presió~ a carga. 
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El valor de A dependerá de las unidades usadas para H y P , como se -­

muestra en la siguiente tabla: 

p 

psi 

bar 

KPa 

H A 

pies 2.31 

metros 10 .22 

metros O. 102 

NPSHA 

pies 

metros 

metros 

La conversión general entre la carga y la presiOn es; 

Presión = ( CARGA ) ( DENSIDAD ), 

El valor de A nos refleja ésta equivalencia. 

El valor de NPSHA tiene que ser igual o mayor que la NPSHR especifica­

da por el fabricante. Si esto no es conveniente o económico, para prepare!_ 

onar la elevación necesaria para la succión del tanque, existen dos altern_! 

ti vas. Una es usar una bomba vertical que pueda colocarse en un recipiente­

abajo de la tierra. La otra alternativa es colocar una bomba para elevar la 

presión antes de la bomba principal. 

Hay muchos factores que influyen en el diseño del sistema de succi6n,­

aparte del NPSH. La turbulencia, la cual arrastra el vapor dentro de la línea, 

tenemos que evitar esto en el diseño del tanque de succión. El uso de un rec~ 

do inmediatamente antes de la brida de succión es desalentador, etc, ,etc. ,etc. 

Muchos de estos factores son cubiertos por normas de botrbas y adoptadas por -

agencias internacionales y compañías individuales. 

124 



La. NPSH disponible para una boni>a reciprocan te es calculada de la misma 

manera que para una bomba centrífuga, excepto alglDl.as disposiciones adicion!_ 

les que deben ser hechas para los requerimientos de la acciOn reciprocante -

de la booba. 

El requerimiento adicional es llamado 11 carga de aceleración 11
• Esta es 

la carga requerida para acelerar la columna de fluidos sobre cada carrera de 

succiOn, de modo que ésta columna a un mínimo se ponga al corriente ( empar!_ 

je ) con el retroceso de la cara del pistón durante la carrera de llenado. 

Si Cs ta mínima condiciOn es cwq:>lida la bon:ba podría experimentar un -

golpeteó de fluidos causado cuando la colwma de fhÚdo, la cual tiene un -

espacio de vapor entre está y el pistOn; alcanza la desaceleración del pist6n. 

Este golpeteó ocurre aproximadamente a 2/3 de la carrera de succiOn del --­

pistón. Si la suficiente carga de aceleración es proporcionada por el fluí.do 

para seguir completamente el movimiento retroceden te de la cara del pis tOn -

éste golpeteó desaparecerá. 

El ruido de la cavitaciOn se escucha en el lado de la descarga de la -­

botrb a y puede causar un daño inmediato en émbolos, pis tones, válvulas y cmp!!:_ 

ques debido a la liberación de fuerzas que ocurren durante el colapsanú.ento 

de las burbujas de gas o vapor por la alta presión que existe durante la ca­

rrera de descarga. 

Sin embargo, probablemente ocurrirá el mismo daño a largo plazo sobre -

pistones o énbolos, válvulas y asientos, etc., bajo niveles de condiciones 

mínimas donde no ocurre cavi tación. La cofll>leta protección de la bomba requ!= 

~e que se le proporcione la carga suficiente para satis facer la condición -

donde el fluido sigue el regreso de la cara del pistón a lo largo del ciclo 
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de bombeo. Las recomendaciones hechas por los fabricantes para una "seguri­

dad 11 o carga suficiente, generalmente consideran los requerimientos de CB!_ 

ga de aceleración mÍnimoo y no los requerimientos ideales, y no toman en -­

consideración la instalación de amortiguadores de pulsación en la línea de­

succiOn. 

CAVITACIOO.- Cuando se opera una bomba centrífuga a alta capacidad, se 

desarrollarán bajas presiones en el ojo del Ílll>ulsor o en los extremos de -

las aletas. Cuando esta presión disnrl.nuye hasta un valor menor a la presión 

de vapor del líquido, puede presentarse vaporización en estos puntos. Las -

burbujas de vapor formadas se mueven hacia la regi.On de alta presión y se -

desbaratan. Esta fomación y colapso de las burbujas de vapor, recibe el -­

nombre de cavitaciOn. El colapso de las burbujas es tan rápido, que el líqu!_ 

do golpea la aleta con una gran fuerza, suficiente para llegar a desprender 

pequeños pedazos del impulsor. Además de picar el impulsor, pueden desarro-­

llarse ruidos y vibraciones. La cavitació'n puede reducirse o elinrl.narse red~ 

ciendo la velocidad de la borrba. Si la cavitaci6n no se reduce o elimina, -­

resultarán serios daños mecánicos en la bomba. 
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IV ,5 BOMBAS RECIPROCANTES 

Una bomba reciprocante, es una máquina de desplazamiento positivo y es 

aquella en la cual se incrementa la presión 11 comprimiendo " 11 el líquido, -

para incrementar la densidad y de este modo se incrementará'. la presi&i. No -

hay espacio libre entre el elemento bombean te ( los elementos de la boaba ) , 

y la camisa ( carcasa de la bomba ) , así el líquido está contenido de una -­

manera positiva. 

Generalmente las bombas reciprocantes han sido renplazadas por bonbas -

centrífugas o rotatorias, excepto donde sus características de velocidad -­

variable y carrera variable son importantes. Estas bombas manejan líquidos -

viscosos o volátiles muy eficientemente. Donde existen valores grandes de -

AP (carga), esta clase de bombas también pueden ser seleccionadas. Estas 

bonbas son menos satisfactorias cuando se presentan sólidos en el líquido. 

las bombas reciprocantes, son usadas normalmente cuando se maneja glicol 

para generar altas cargas a un modesto gasto. En grandes tamaños ( de bombas ) 

multiplex cilindros - duplex, triplcx 1 o quintuplex - son usados para suavisar 

las pulsaciones del flujo. La mayoría son bonbas son de énbolo, donde el---­

emp<r:¡ue es estacionario en la pared del cilindro. 

Las borrbas reciprocantes son fabricadas con émbolos que varían de uno a 

nueve, y existen tipos de operación vertical y tipos de operación horizontal. 

El vástago del pistón es relativamente pequeño COO'{>arado con el tamaño 

del pistón y es facilmente empacado para evitar fugas. 
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Este tipo de bombas se opera universalmente en forma horizontal. 

Las bombas reciprocantes son usadas para todas las aplicaciones que -­

requieren una cottbinación de altas presiones diferenciales y relativamente 

bajos gastos. 

tas bonbas de simple - acción son seleccionadas para altos gasta; y -­

altas presiones con altas rpm. El costo inicial es bajo, y éstas bonbas --­

tienen relativamente una vi.da corta. 

Las bonbas de doble - acci6n suministran altos gastos con presiones 

moderadas y bajas rpm. El costo inicial es moderado, y éstas boubas tienen 

extremadamente una larga vi.da. 

Este tipo de bombas adiciona energía al sistema fluido, por medio de 

un pistón que actua contra Wl lÍquido confinado. Los principios de la diná­

mica de los fluidos 1 presentan poca ÍtJ't)ortancia en este tipo de bonbas, 

puesto que el flujo de fluido puede ser determinado por la geonetría de la 

bouba. El pistón puede ser accionado ya sea por una máquina de vapor o por 

un motor eléctrico. Por cada carrera del pistón, la bonba descarga una can tf_ 

dad fija de fluido. La cantidad de fluido dependerá solamente del volúnen del 

cilindro y del núnero de veces que se mueve el pist6n a través del cilindro.­

la descarga real puede ser nenor que el volúnen de carrera del cilindro, ya 

sea por fugas a través del pistón o por que éste no se llene coi:rpletamente. -

Por consiguiente, la eficiencia volutOOtrica puede ser definida cow:i la rela­

ci.6n entre la descarga real y la descarga basada en el desplazamiento del -

pistón. La eficiencia para las bonbas con un buen mantenimiento debe ser -­

cuando trenos de un 95% • 
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Otra definiciOn de eficiencia, la cual es quizá más significativa, es 

el trabajo efectuado sobre el flUÍdo, dividido entre el trabajo efectuado -

scbre la bomba. Si se ma un motor eléctrico para accionar una bonba, ---­

generalmente se errplea una eficiencia booba - motor. Di.cha eficiencia puede 

definirse cano la relación del trabajo efectuado scbre el fluido y la --­

energía eléctrica suministrada al motor. 

En una borrba reciprocante, mientras el pistón es retirado en el cilindro 

(entrada del líquido), cesa la descarga de fluido. Por consiguiente, el -

Uiuido se descarga con flujo puls atorio. Las pulsaciones pueden ser dismin!!_ 

idas usando una bonba de doble acción o aumentando el núnero de cilindros. 

Una bomba de dcble acción, aprovecha el volúmen del cilindro en anbos lados 

del pistón, entregando aproximadamente la misma descarga para las carreras 

hacia atrás y hacia adelante del pistón. 

la Figura ( IV.4 ) , muestra una booba siqilex de pietOn. En este tipo -

de bonba el pistón está conectado a un cigueñal adecuado, el cual es accion,!_ 

do por medio de un motor eléctrico. 

Como ya se mencionó, las boubas reciprocantcs son particularnente útiles 

para bonbcar flUÍdos viscosos, debido a que la alta proporción de esfuerzo -

cortante que actúa sobre las paredes del cilindro sirve como un " erqiaque 11 

adicional. 

Las bonbas reciprocantes tanbién resultan satisfactorias para obtener -

altas presiones y, debido a su característica·de desplazamiento positivo, -­

algunas veces se usan para medir fluidos. Los líquidos que contienen sólidos 

abrasivos, no deben ser bonbeados con una bonba reciprocan te, debido al co-­

rrespondiente daño que sufren las superficies maquinadas. 
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lV,5,1 CARACTERlSTICAS DE OPERACION DE BOMBAS RECIPROCANTES 

Las características de descarga dé las bonbas reciprocantes se indican 

en la Figura ( IV.5 ). Las válvulas de descarga dejan salir flUÍdo hasta que 

el pistón llega casi al final de su carrera, esto es• cuando el pistón se -

detiene e invierte su movimiento. Durante parte del ciclo de bombeo el flujo 

es cero; si en:bargo, puede mantenerse el flujo en la línea de descarga -­

aproximadamente constante, dependiendo del diseño de la bonba. Las botrbas de 

doble acción proporcionan un flujo constante a la lÍnea de descarga. La---­

bomba duplex presenta la descarga de un cilindro desplazada tredia carrera -­

con respecto a la descarga del otro. En esta forma, el flujo total provenie.!!. 

te de la bomba es la adición de ambos, proporcionando la Iínea sólida mostr,!_ 

da en la Figura (IV.Se). Puede obtenerse un flujo casi libre de pulsaciones, 

diseñando para una operación duplex, triplex, o multiplex. 

La capacidad de flujo de una bottb a reciprocante, varÍa directamente con 

la velocidad. Las unidades usadas incluyen diseños entre ~O y aproximadarrente 

200 carreras del pistón por minuto. Un maquinado y un mantenimiento cuidadoso 

pueden proporcionar a esta clase de boubas una buena eficiencia. Algunas 

dcsventaj as son su tamaño y su alto costo inicial y su mantenimiento 

Este tipo de bonbas se encuentra disponible en varios diseños• de tal -

forma que puede hacerse una amplia selección. 
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IV .6 BOMBAS ROTATORIAS 

Boubas rotatorias. Otro grupo de bombas de desplazamiento positivo es -

el tipo rotatorio. Esta clase de bombas pueden ser caracterizadas por el -­

método de toma y descarga del fluido. Al contrario de las bombas reciproc~ 

tes, que dependen de válvulas de retén para controlar la carga y la descarga, 

una booha rotatoria atrapa una cantidad de líquido y lo tm.1cve hasta el punto 

de des carga. Es te principio se indica en la Figura ( IV .6 ) . La parte no de!!. 

tada de los engranes, a la entrada de la botrba, proporciona un espacio para 

ser llenado por el líquido. Cuando el engrane gira, el líquido es atrapado -

entre el diente y el cuerpo de la botrba y posteriormente liberado en la línea 

de descarga. Las bombas rotatorias pueden manejar casi cualquier líquido --

libre de abrasivos y son especialmente indicadas para flllidos de alta visco-

sidad. Cierta acción lubricante del fluido disnri.nuye el desgaste. 

Existen vatios tipos de bonbas rotatorias 1 como son, las boobas de ---

engranes 1 que dentro del tipo de bonbas rotatorias son el tipo más sint>le de 

éstas. Estan también las bonbas lobulares, las bonbas de tornillo 1 las----

boubas de aleta, las bombas rotatorias de pistón, etc., etc.,etc. 

La Figura ( IV. 7 ) , muestra un corte de una bonba rotatoria tipo pistón, 

y de su ciclo de operación. El ciclo de operación mostrado indica el pistón 

moviendose en la dirección de ln flecha. Este movimiento origina un espacio 

para el fluí.do en la cámara de bonbeo 1 mientras que simultáneamente se -----

descarga fluido a través de la válvula de salida. Esta bor.:ba da excelentes -

resultados para borrbear flufdos muy viscosos. 

133 -



IV. 6. 1 CARACTERIST!CAS DE OPERACION DE LAS BOMBAS ROTATORIAS 

Las bouiJas rotatorias son capaces de entregar una capacidad aproximad.! 

mente constante, contra cualquier presión dentro de los límites del diseño 

de la bonba. El flujo de descarga proveniente de una bonba rotatoria, varía 

directamente con la velocidad. La descarga está casi libre de pulsaciones, 

particulartoonte para las bonhas de engranes. Las características de capaci-

dad típicas para una bomba de engranes externos se ilustran en la Figura --

( IV. 8 ) , 

Las bonbas rotatorias encuentran una gama muy anplia de aplicación. Son 

capaces de bottbear fluidos de cualquier viscosidad con la única res tricci6n 

de que los fluídos estén libres de materiales abrasivos, pues esto dañaría -

el ajuste de las partes maquinadas • 

• 
. 

. 

FIG. IV. e El prtnclplo de 111 bombu de t-npaniiJ~• rotaUvos. 
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lV • 7 B OMiÍAS CENTR~F UGAS 

Anteriormente, se menciono que una bonba de tipo axial o centrífuga --

levanta la presión indirectamente por incremento en la energía cinética del 

líquido. Esta energía cinética ( velocidad ) , es entonces reducida y conve!.. 

tida a energía interna, la cual se refleja en un incremento en la presión. 

A mayor incremento de energía interna a través de la bonba, el incremento -

de presión es la bomba será mayor. 

Las bonbas centrífugas, normalmente son usadas en todos los servicios, 

que se caracterizan por la necesidad de altos gastos de fluidos y una baja 

diferencia de presión. Es decir, se utilizan cuando se requiere de un alto 

gasto y una baja presión en la descarga; sin enbargo, con el adelanto de la 

tecnología, actualmente se alcanzan las presiones necesarias para el transp.f!!_ 

te por duetos. 

1...'.is borrbas centrífugas son usadas ampliamente para todo tipo de proce-

sos, porque son adecuadas para casi cualquier servicio. Las bonbas para --

25 m
3
/min., están disponibles para cargas hasta de 200 metros 1 usando veloci_ 

dades de un motor eléctrico standar. Su primera desventaja, es wi funcionam!,_ 

ento reducido en líquidos de altas viscosidades y su tendencia a las pérdidas 

principalmente cuando existen pequeñas cantidades de gas presentes en el --

líquido. 

L.'ls borrbas centrífugas, se usan anplianente en los procesos industria­

les debido a la sinplicidad de su diseño, bajo costo inicial, bajo mlttltcnim!_ 

ento y flexibilidad de aplicación.Se han construido bonbas centrífugas para 

bombear cantidades tan pequeñas como unos cuantos galones por minuto con una 

pequeña altura dt! carga y tanbién para bonbear cantidades tan considerables 
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como 605 ,000 gal/mio. , contra alturas de carga de 310 pies. En su forma -

m'á.5 simple, la bonba centrífuga consiste en t.m. impulsor que gira dentro de 

una caja que tiene forma circular. El fluído entra a la botrba cerca del -

centro del impulsor rotatorio y es llevado hacia arriba por acción centríf.!!_ 

ga. La energía cinética del flUÍdo aumenta desde el centro del illllulsor 

has ta los extremos de las aletas impulsoras. Esta carga de velocidad se CCJ!!. 

vierte en carga de presión cuando el flUÍdo sale de la bonba. 

El impulsor es el corazón de la borrba centrífuga. Consiste de cierto -

número de aletas curvas u hojas con una forma tal, que proporcionan \lll flujo 

suave de fluido entre las hojas. En la Figura ( IV.9), se muestran algunos 

impulsores comunes. 

Las cajas de las botrbas centrífugas pueden variar en su diseño, pero -

la principal función de ellas es la de convertir la energía de velocidad -­

impartida al fluído por el iq>ul.sor, en energía de presión útil. Además la 

caja sirve para contener el fluido y proporcionar una entrada y salida para 

la bon:ba. Las cajas pueden ser del tipo voluta o del tipo de difusores. 

Una bonba centrífuga con un impulsor, recibe el nonbrc de paso sencillo. 

Si la coubinaci'ón carga - capacidad que va a desarrollarse, es mayor que la 

que puede c:btencrse con un impulsor sencillo,puede usarse una operación -

de pasos múltiples. Podemos considerar las bombas de pasoo múltiples como -­

formadas por varias bonbas de pa50 sencillo en una misma flecha, con el ---­

flujo en serie, En efecto, la descarga proveniente de una bottba de paso ---­

sencillo, se alimenta dentro del lado de succión de un segt.m.do paso, donde -

se conserva la presión de descarga del primer paso. El fluido después de -­

entrar al segundo paso, llevará la energía de presión desarrollada en el ---
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anteriOr y así sucesivan1mte. 

En la Figura ( IV.10 ) , se muestra un corte de una bonba centrífuga -

de pasos múltiples. Esta bonba particular de seis pasos, se encuentra disp.!!_ 

nib le en tamaños de 2 a 4 pulgadas para una gama de capacidades de entre --

50 y 850 gal/mi.n., y para presiones de descarga hasta de 1,400 pies. El ---

tamaño de la conexión con el tt.bo de descarga, se rna frecuentemente para -

caracterizar el tamaño de una bonba centrífuga. 

tl•·ch1d.­
.omandu 

Conu:.16n dr 4o puu 
tnlrada 

í.o puo 

dncu¡a ··~ 
f1G. tY. to Bomba centrlfuga de seis pasos. El OuJdo 

entra al impulsor de doble succión (primer paso) y ele aqui cruza sobre el &egundo paso Y es dcsc:in¡ado 
hacia el lerccr paso. Existe otro cruce sobre el cuartoOp:um con el consiguiente pas:tJC dentro del quinto 

y sell:to pasos y descarga. L<Js impulsores opuc~tos lll·mJcn a balancear las fuerz:is 

Con el fin de la apropiada selección y tamaño de una botrba centrífuga, 

la siguiente información es requerida por el fabricante: 

A.- características del líquido. 

1.- Que tipo de líquido es. 
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2.- Temperatura de bonbeo. 

3 .- Gravedad específica del líquido ( agua = 1.0 ) , a 

la ten:peratura de bon:beo. 

4.- Elementos corrosivos presentes en el líquido, y 

cuales son éstos. 

5 .- Presión de vapor a la ten:peratura de boubeo. 

B.- Gas to deseado de b onbeo, a la ten:peratura de bonbeo, en ----

gal/mi.n., bbl/hr., bbl/día, etc. Ya sea si un futuro cambio 

en el gasto es contemplado para la bonba. 

C.- Condiciones de presión requeridas. 

1.- Presión de descarga ( Pd ). 

2 .- Presión de succión ( Ps ). 

3.- Oi.ferencial de presi6n en psi o en pies de carga. 

AP 
1 pie de carga • 2. 31 --sg:c;r. 

4.- Si las condiciones futuras o alteraciones de carga -

son contempladas para la boaba. 

S.- ¿ Operará la bonba en serie o en paralelo con otras 

unidades ? 

D.- NPSll Disponible. 

141 -



IV. 7 .1 CARACTERISTICAS DE OPERACION DE LAS BOMBAS CENTRIFUGAS 

A diferencia de las bonbas de desplazamiento positivo ( reciprocantes 

y rotatorias ) , una bonba centrífuga que se opera a velocidad constante, -­

puede suministrar cualquier cl{>acidad de cero a un máximo, dependiendo sol!. 

mente de la presión total de descarga, el diseño y las condiciones de su:-­

ción. Las curvas características, muestran la relación existente entre la 

columa de una bonba, con la capacidad~ la potencia y la eficiencia para lU1 

diámetro de ÍlI{>ulsor específico y para un tamaño determinado de carcasa. 

F.s habitual dibujar la columa, potencia y eficiencia en función de la cap!._ 

ciclad a velocidad constante. Pero se puede graficar cualquiera de las vari!. 

bles contra las tres variables restantes. 

Ul Figura ( IV.11 ) , es típica de una borrba centrífuga. Nos muestra la 

relación entre: Carga, capacidad, NPSHR, diñnetro del iu:pulsor, caballos de 

potencia y eficiencia ( E ) • 

CAPACIDAD. gpm. 

FIG. IV.11 RELl\CION ENTRE Ll\ Cl\RGl\, Ll\ Cl\Pl\CIDl\D, Ll\ NPSHR, ---­

EL DIAMETRO DEL Il'PULSOR. LA POfENCil\ Y Ll\ EFICIENCIA 

DE UNl\ BOl'Bl\ CENT!UFUGJ\. 
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La línea oscura m1.1estra la eficiencia. Hay curvas semejantes dieponi-­

bles para cada modelo de banba. Una vez que el servicio de carga fué esta-­

blecido como adecuado, el modelo puede ser escogido. 

El aumento de presión creado por una banba centrífuga se expresa uni-­

versalmente en términos de pies de fluí'do que levanta la bomba .. La presión 

de descarga, cuando se reporta como pies de flu!do, es independiente de la 

de ns id ad del fluÍdo. 

IV. 7.2 INDICE DE VELOCIDl\D ESPECIFICA 

La velocidad específica, es la velocidad en revoluciones por minuto a 

la cual deberá girar un impulsor para manejar un gasto de 1 gal/min. y lev.!:!!. 

tar una columna de 1 pie. El índice de velocidad específica resulta útil ya 

que nos da una idea general de la forma que debe tener el iapul.sor para ---­

obtener el gasto y la presión deseada con la máxima eficiencia. 

Los inpulsores para levantar columnas altas tienen general.mente una --­

velocidad específica baja. Los impulsores para columnas reducidas tienen -­

generalmente una velocidad específica alta. 
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Todas las bonbas, tanto de paso sencillo como de pasos múltiples -----

pueden ser clasificadas usando un número llamado \•elocidad específica. 

Este es definido por la ecuación siguiente: 

Donde; 

Ns • 

(A)(Nl (Qlo.s 

8
0. 1s 

A"" constante de conversión. 

N "" velocidad de bombeo. 

Q • gasto de líquido. 

11 • carga del líquido. 

( 4.6 ) 

~ 

1.0 

rpm 

pies 3 /seg 

pies 

Notese que la velocidad especLfica tal como se muestra definida en la 

ecuación ( 4 .6 ) , es una cantidad carente de dinensión. 

El número de velocidad específicn, puede ser tJSado para establecer el 

tipo de configuraciOn del itrllulsor. La Figura ( IV.12 ) , muestra que la ---

gama normal de velocidades específicas, encontrada en borrbas de succión --

sencilla, para varios diseños de itt¡>Ulsor, es entre 500 y 15,000, 

FIG. lV.12 V.-locid:ides espeuflu1 ¡1.:ira \'arios hnpuhores 
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Cada diseñi'> de ilJllulsor tiene una regi6n de velocidad específica para 

la cual está mejor adaptado. Estas regiones son aproximadas, sin divisiones 

bien definidas entre ellas. 

Balje(l), propuso un concepto, Diámetro específico, es cual puede ser 

usado con la velocidad específica para hacer un método general para la ---

selección del tipo de b0irba. El diámetro específico, ( Ils ) 1 está definido 

por la ecuación siguiente: 

( A) ( D ) ( H )0.25 

Ds 
Q )0.5 

............. ( 4. 7 ) 
( 

Donde: INGLES 

D = diámetro de 1 impulsor pies 

Q. gasto de líquido pies
3 
/seg 

H • carga del líquido pies 

A= constante de conversión 1.0 

La relación de Velocidad específica con el Diá~tro específico, es --

mostrada en la Figura ( IV.13) 1 para bonbas de paso sencillo o de simple --

etapa. 

Una Figura semejante a la gráfica ( IV.13 ) , puede ser usada para la --

la selecciOn preliminar del tipo de borrba a ser usada. 
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Si una bonba centrífuga es deseada, donde el total de carga está por -

encima o ceroa , de los 200 metros, es común usar múltiples etapas de 

op.eración. Es to es frecuentemente el caso para duetos o tuberías donde una 

bomba triplex reciprocante no sería adecuada para dichos duetos. 

La Figura siguiente, muestra un corte de tna borrba de múltiples etapas 

dentro de una carcasa o funda. 

En algmos casos la carga podría ser obtenida de varias boubas en serie, 

Si se hace esto las bonbas tendrán que ser iguales, así ellas operarán ---

armoniosamente también. Esto es lo que se conoce como : IEYES IE AFlliIDAD. 

Estas Leyes son de particular importancia. 

Estas Leyes de Afinidad, son representadas por la ecuación siguiente: 

Donde: 
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N "" es la velocidad de la bonba. 

Q "" es el gasto de líquido. 

H • es la carga de lÍquido. 

Los subíndices ( l ) y ( 2 ) , se refieren a dos diferentes condiciones 

para ma misma bonba o pueden ser aplicadas a dos diferentes boo:bas, para -

obtener igual funcionamiento. 

Estas relacimes son suficientemente precisas para can:bio de bombas en 

el campo, ya sea modificando el diánetro del impulsor, la velocidad de la -

bomba ( rpm), o ambos. Si un increu:ento es ccntemplado, tendría que darse 

atención particular a los BHP ( potencia al freno ) entregadce para que el 

motor impulsor no sea sobrecargado. 

Estas Leyes de Afinidad se utilizan de ma mmera simple: 

A).- Si el diámetro del impulsor permanece coo.stante y la veloc!, 

dad es cambiada, una curva para las nuevas rpm ( N ) , puede 

ser preparada tomando puntoa individuales ch capacidad de -

carga y potencia de la curva existente para la bouba y: 

1.- Multiplicar el gasto original por ( <1Hn2/rpm1 ). 

2 .- Multiplicar la carga original por ( rp~/rpm 1 )
2
. 

3.- Multiplicar la potencia original por ( rpmzlrpm 1 )? 

B) .- Si las rpm ( N ) , pennanccen constantes y el diámetro del -

impulsor es canibiado: 

1.- Multiplicar el gasto original por ( ~/d 1 ). 
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2.- Multiplicar la carga original por ( d
2

/d
1 

)
2 

3.- Multiplicar la potencia original por ( d/d
1 

) ~ 

Esto puede ser usado para convertir el ftmcionamiento esperado para -

una botr:ba individual, de una condición conocida a una nueva condición. --

También puede ser usado como una parte del proceso de igualaci6n de la --

bonba. 

COMPORTAMIENTO DE LA BOMBA CON CAMBIO DEL DIA!ETRO DEL IMPULSOR Y/O -

CAMBIO IE LA VELOCIDAD. 

A) .- CAMBIO DE DIAMETRO SOLAMENTE 

Q2 - Ql ( d2/dl ) • 

h2 - h¡ ( d2/dl )~ 
BHP2• BHP l ( d2 /d1 ) ~ 

B) ,- CAl:llJIO DE VELOCIDAD SOLAflENTE 

Q2 & Ql ( rp'"2/rpm¡ ). ó 

2 
h2 • hl ( rp'"2/rpml ) • ó 

3 
BHP2 • BHP l ( rpmz /rpm1 ) , ó 

Q2 • Q 1 ( N 2 /N l ) ' 

2 
h2 •hl ( Nz/Nl) • 

BHP2 • BHPl 
3 

( N2/N 1 ) • 

C), - CAMBIO DE DIA!ETRO Y VELOCIDAD 
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Donde: 

IV, 7 ,J 

h2 D h¡ ( d2/dl • N2/Nl )~ 

BHPz • BHP l ( d 2 /d1 * N2 /N l ) ~ 

Q1 "" gasto original o inicial. 

h 1 = carga original o inicial. 

BHP 1 • potencia al freno original o inicial. 

d 
1 

.. diámetro del impulsor original o inicial. 

N 
1 

• rpm
1 

= velocidad original o inicial. 

q
2 

• gasto nuevo. 

h 2 • carga nueva, 

BHP 
2 

111 potencia al freno nueva. 

d2 = diámetro del i~ulsor nuevo. 

N2 ª rpIPi • velocidad nueva. 

CONTROL DE LA BOMBA 

El método tradicional para controlar el flujo a través de cualquier --

bouba dinámica que se quiera, semejante a lDla bonba centrífuga ha sido usar 

ma válvula en la salida o descarga de la bouba. 

El líquido es estrangulado a través de ésta válvula, así que; ---------

la carga a través de la bomba da el gasto deseado de acuerdo con las curvas 

características de la bottba. Esta fué una colocación satisfactoria aunque -

bien poseía unos errores irecánicos. Desde un punto de vista económico el --

error principal es la ineficiencia que se tiene en el consutro de energía. -

Por esta razón ( entre otras ) , los sistemas de velocidad variable han sido 
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empleados. Como se muestra en la Figura ( IV.14 ) , esto puede resultar en 

un ahorro significativo de potencia. 

/idemás se tienen otras ventajas de los sistemas de velocidad variable. 

Fs posible un arranque sin necesidad de grandes cantidades de corriente, -

puesto que no está la válvula de descarga cerrada. Tanbién el desgaste de -

la boaba es menor. 

A una velocidad constante la desviación de la flecha ( eje ) , general 

mente se incrementa con el decremento del flujo. Con una banba de velocidad 

varid>le la desviación mencionada es 100nor. El ruido hidráulico tanbién es 

disminuido. Por último, pero necesariamente no el menor en itr{lortancia, el 

mantenimiento en la válwla de estrangulamiento es eliminado. 

Así el manejar, el iq>ulsor a velocidad variable debe de consideratse­

como una alternativa más. La referencia (2), es un ejen:(Jlo de tal siatema. 
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FIG. IV. 14 

AHORRO DE POTENCIA EN BOMBAS DE VELOCIDAD VARIABLE VS. 

BOMBAS OE VELOCIDAD CONSTANTE. 



IV.7.4 FALLAS MAS COMlliES EN LAS BOMBAS CENTRIFUGAS 

A continuación se presentan, algunas de las fallas más comúnes en las­

boubas centrífugas, asimismo se rrencionnn cuales pueden ser las causas --­

posibles, de dichas fallas. 

l.- El líquido no es entregado 

o enviado. 

2.- Probletra para entregar la 

capacidad nominal y presión. 
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CAUSA POSIBLE 

a) Bomba no preparada. 

b) Bolsa de aire o vapor en la -­

línea de succión. 

e) La bonba no está arriba de la 

velocidad del gasto ( capacidad ) , 

d) Rotaci6n equivocada. 

e) Impulsores o conductos bloqueados. 

a) La NPSH no es suficiente. 

b) La bouba no esta arriba de la 

capacidad. 

e) Rotación equivocada. 

d) lupulsores o conductoo parcia!, 

mmte bloqueados. 

e) Tinb'res usados o averiados, o 

impulsores dañados. 

e) Aire o. gas dentro del lÍquido. 

g) . ta viscosidad o la gravedad -­

específica no es la especificada. 



3 .- Pérdidas de potencia en 

el motor principal de la 

bonb a. 

4.- Motor de la b oaba sobreca!_ 

gado. 
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h) Bolsas de aire o gas en la línea 

de succión. 

i) Escape de aire en la caja -----­

estopera. 

j) La carga total es más grande que 

la carga para la cual la bomba -

fué diseñada. 

k) Problemas con la lubricación de 

aceite en el sistema interno de 

la bonba. 

a) Escape de aire en la línea de-

succión. 

b) Escape de aire en la caja -----

estopera. 

e) Aire o gas en el líquido, 

a) Ve tocidad demasiado alta. 

b) Gravedad específica o viscosidad 

demasiado altas. 

e) Enbalaje demasiado cerrado. 

d) El total de carga más bajo que -

la capacidad de carga. 

e) Bajo voltaje u otro problema -­

eléctrico, 

f) Problemas con el motot, turbina, 

engrane e transmisión ) u otro -

equipo aliado. 



5,- Vibración de la bouba. 

6.- caja estopera sobre.cale!!_ 

tada. 

7 .- Cojinete sobrecalentado o 

gastados rápidamente. 
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a) La NPSH disponible no es sufic!, 

ente. 

b) Aire o gas en el Jíquido. 

c) Eleuen tos de rotaci On dañados. 

d) Cimientos no rígidos. 

e) La bonba opera abajo de la cap~ 

cidad mínima recowmdab le. 

f) lmp uls or b loqueado. 

a) Eubalaje demasiado cerrado o --­

apretado. 

b) Embalaje no lubricado. 

c) Tipo incorrecto de eubalaje. 

a) Incorrecto nivel de aceite. 

b) Insuficiente agua de enfriamiento. 

c) Cojinetes demasiado cerrados. 

d) El tinbre de aceite no funciona. 

e) La presión de succión es apreci.!_ 

bletrente diferente a la especif!_ 

cada. 

f) Lubricación impropia. 

g) Vibración. 

h) Basura o agua dentro de los ... -­

cojinetes. 



CAPITULO V 

l\PLICACIONES 

A conl.;inuaciCn se presentan ~lgunas aplicaciones de las ecuaciones y -

Figuras mencionadas anteriomente, utilizadas para calcular algunas de las 

caractei:ísticas de las unidades de bombeo y de las unidades de CCl?p resión. 

Problema No. 1 

En la estacién de ccxrpresión Jiliapa, se cuenta con tres conp:resoras -

mciprocantes. Cada una· tiene 500 HP nominales. Las coupresoras q:>eran en -

paralelo bajo las siguientes condiciones: 

P 
6 

a GO psia. 

P d = 500 psia. 

T = 80 ºF = 540 ºR 
s 

Q
9 

= 12.0 Mf'tlcs/d!a, 

~ = o. 70 
g 

Cada conp :ces ora tiene dos et epas 

de conp re si ón. 

Considerando un proceso isoentré'f>ico - adl abático y un gas real. ---

Detenninar, la Tenperatura de descarga de cada etapa, la Potencia real, y -

la Eficiencia de la estación de conpresión, mediante: 

A) El enp leo de ecuaciones. 

B) El uso de las gráficas de entalpía - entre.pía. 
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SOLUCIQI: 

A) Errpleando ecuaciones. 

1.- Cálculo de la Terrperatura de descarga en la i.11: etélla de ccmpresión. 

Donde: 

( 1.1 ) 

l. 1 = Es un factor e:rp!rico de corrección. 

La relación de carpresión es: CR= ~ 
p 

s 

La relación de conpresión por etapa es: ~ = 2.88 

Calculando el Peso MÓlecul.ar del gm: 

P.M.9 = ( PM )aire('°( 9) 

( 28.97) ( 0.70) 

= 20. 279 

km , se calcula a la tenperatura media, entre la tenperatura de ---­

succión y una tenperatu:r:a supuesta. 

El cálculo de Td, se realiza por ensaye y error. 

Suponemos una Td = 250 ºF 
l 

Tenperatura media = ~8º~-;e-~2"'5""0- 165 ºF 

Con el PM988 , y la Tm, se calcula el valor de km de la Figura ( 3. 7 ) 
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k = l.235 
m 

Por lo tanto: 

0.1903 
2.00 ¡ J(l.l)= 726 ºR = 266 ºF 

Estableciendo una toleracia de: 1Td
5 

- Tdc 1 ~ 5 ºF 

Y como: 1250 - 266 1 = 16 > 5 ºF , no se cumple la tolerancia es­

tablecida por lo que se realiza un segundo ensayo. 

= 266 ºF 

T = 173 ºF 
m 

k = l. 233 
m 

=~O 0.1889 lL>I Td ( 2.88 725 ºR = 265 ºF 

Por lo tanto: \ 266 - 265 = l ¿_5 ºF 

Como se cumple la tolerancia establecida, entonces la temperatura de 

descarga en la primera etapa de compensi6n será: 

= 265 ºF 
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2 .- Cálculo de la Temperatura de descarga en la 2ª etapa de comprensiónª 

oe acuerdo a Jonh M. Campl:ell, la temperatura de succión en la se--

qunda etapa de compresión, cuando se utiliza un inter-enfriador de aire, C.2, 

locado entre las dos etapas de compresión es: 

Temperatura de bulbo seco ( ambiente ) + lSºC 

Por lo tanto, la temperatura de succión en la segunda etapa de com-

presión es: 

Te2 .., l04 ºF = 564 ºR 

Suponiendo una Td
2 

= 250 'F 

Tm = ::.10"-4"'---';--=25o.;O:. a 177 ºF 

( 2 .BB ) 0.1856] ( 1.1 ) = 755 ºR = 295 ºF 

Checando la tolerancia• 1250 - 295 1 = 45 7 5 ºF 

Como no se cumple la tolerancia establecida, se realiza un segundo -

intento. 

ºF 

T 199 .5 ºF 
m 
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Td = 753 ºR = 293 ºF 

Como: 1295 - 2931 2 <. 5 ºF 

Se cumple la tolerancia establecida, por lo tanto la temperatura de -

descarga en la segunda etapa de compresión será: 

T = 293 ºF 
d2 

2.- cálculo de la Potencia real de la unidad de comprensión. 

a) Potencia real en la primera etapa de comprensión: 

HP = 0.086 ( T) 
5 

Í. z (k -1)/k ( Qgl~ CR ) s s s 

Encontrando la Ppc , y la Tpc del gas con la densidad relativa= o. 70 

Ppc= 665. 5 psia. 

T = 390.0 ºR 
pe 
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Determinando la Ppr , y la Tpr del gas 

T pr 

p 60 

p 665 
pe 

T 
-T­

pc 

540 
390 

0.090 

l. 385 

Calculando el valor de z
5 

, de la Figura ( 3. 8 ) y k
6 

, de la Figura 

( J. 7 ) • 

0.098 

1.258 

Sustituyendo valores en la ecuación em!rica para el cálculo de la --

Potencia real: 

l!P netos = 0.086 ( 540 ) ( 4.876 ) 
[ 

(0.98) (0.2050) 
( 4.0 l (2 .88) 

HP netos = 214 

Esta es la potencia real en la primera etapa de comprensión. 

161 -



b) Potencia real en la s.egunda etapa de conpresión: 

Las condiciones de succión en la 2li. etapa de carpresión son: 

T 111 104 ºF 
•2 

Y por lo tanto: 

174 psia. 

564 ºR 

P = __ P __ = !~~ = 0.2617 
pr Ppc 

T 
T = --T--
pr pe 

564 
~ 1.446 

Calculando el valor de z
8

, de la Figura ( 3.B), así como k
6

: 

z = 0.97 
6 

k
5 

= 1.250 

sustituyendo valoras en la ecuación enpÍrica para el cálculo de la --

potencia real1 se obtiene que: 

HP netos= 220 

F.sta es la potencia real en la segunda etapa de conpresión. 
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J. - cálculo de la Eficiencia de la estación de conpresión. 

Sumando los HP netos de las dos etapas de coopresión tenemos que: 

l!Pl + l!P2 = 214 + 220 4 34 HP netos totales. 

Por lo tanto: 

Eficiencia = HP netos tot. 434 = 6:868. 

HP nominales = -SOO 
86.B ~ 

Esta es la eficiencia de una carpresora reciprocante con dos etapas de 

de carpresión. Cano la estación de canpresión tiene dos conpresoras más 

bajo las mismas condiciones de operación, por lo tanto ésta eficiencia, 

será la eficiencia de la estación de conpresión. 

B) El:rpleando gráficas de entalpía - entrq>Ía. 

La siguiente ecuación nos relaciona la potencia con la entalpía y la --

entrcpía. 

Donde: 

llP J í HP 
tMl-PCD 

H {lb~~l J 
S =tlbB::l .~J Q {~PCD&C.~ 
T = [-R J 
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Como es un proceso adiabático - isoentrÓpico: 

dQ = o dS = O 

Por lo que nos queda: 

HP netos= 0.0432 (AH ) Q 

Calculando H
1 

a las condiciones de succión en la primera etapa de 

conpresión. De una Figura similar a la ( 3 .. l ) • 

P
6 

= 60 psia. H
1 

= 440 ( Btu/lb mol ) 

T 80 ºF 
s 

Siguiendo una línea vertical ( entrcpía constante ) , entre 60 y 174 --

psia. , usando una Figura similar a la ( 3. 1 ) , para un gas con gravedad ----

específica de O. 70, tenemos que: 

H
2 

= 1680 ( Btu/lb mol ) 

sustituyendo los valores en la ecuación anterior. 

Por lo tanto: 

HP = 0.0432 ( 1680 - 440 ) ( 4.0 ) 214 
netos 

Con las condiciones en la succión de la áegunda etapa de coapresión, --
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tenemos que: 

p e 174 psia. 
ª2 

T a 104 "F 
ª2 

( Btu/lb mol l 

Trazando una línea de entrq>Ía constante de 174 psia a 500 psia, ----

d:lt enemas: 

H e la40 ( Btu/lb mol ) 
d2 

Sustituyendo los valores en la ecuación, obtenemos; 

HPneta;ª 0.0432 ( la40· - &20 )( 4.0) e 211 

Sumando los He de las dos etapas de carpresión, se tiene que: 

214 + 211 = 425 HP netos totales. 

3.- cálculo de la Eficiencia de la unidad de carpresión. 

Eficiencia = HP netos totales 

HP nominales 
o.aso as.o ' 

Por lo tanto, se observa que los cálculos realizados con las ecuaciones 

son muy parecidos a los obtenidos por las gráficas, siendo este Último un --

procedimiento rápido y sencillo. 
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Problema No. 2 

La estación de botrbeo Poza Rica I.V, cuenta con dos bombas cent:d'fugas, 

las cuales menejan 60 ,000 BPO: bajo las siguientes condiciones; 

P 
6 

= 30 psi a. Cada bauba tiene 250 HPnominales. 

P d : 400 psia. 

Detenninar la Potencia y la Eficiencia de la estación de bcmbc.o. 

ó 

Donde: 

-5 
HP netos= l. 7 *10 • 

[--#-] 
Por lo tanto, sustituyendo valores en cualquiera de las dos ecuaciones 

anteriores: 

-5 
!![' = l. 7• 10 • 

netos 60 ·ººº ) ( 370 ) 

Eficiencia = 
HP netos 

ICP naninales= 

_I!]_ 

500 
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Problema No. 3 

Determinar el gasto que puede manejar una banba centrífuga con 250 HP 

nominales, y con un fluÍdo de gravedad específica de O.SS, con una presión 

de descarga de 400. O psia. 

El tanque donde se encuentra el fluído está cerrado y el manánetro ---

marca 40 psia. El líquido fonna una columna de 15 pies sobre el nivel de la 

banba. Las pérdidas en la tubería de succión son de 10 psia. 

-s 
HP netos= l. 7* 10 ' ( Q ) ( .O. P ) 

Como: 

Sustituyendo valores: 

P 
5

• ( 40 - 10 ) + ~: ~~? ( 15 ) 35.5 psia. 

Por lo tanto: 

A P = Pd - P
5 

= 400 - 35.S = 364.S psia. 

Calculando el gasto que puede manejar la banba, en bbl/dÍa. 

HP nominales ( E ) 
i. 1• 10-s. t .o. P > 
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cano son HP naninales, se tiene que utilizar un factor de eficiencia y así -

poder obtener los HP netos con los cuales esta trabajando la banba. 

Del problema anterio~;. E :::: O. 754 75. 4 \ 

Por lo tanto: 

Q 
250 ( o. 754 ) 

30 ,420 bbl/d!a. l.7•10-S ( 364.S 

se puede observar que la bomba de este problema, forma parte de la ---

estación de banbeo PcrLa Rica IV, ya que las condicones de operación son ---

las mismas, y por lo tanto la eficiencia calculada anteriormente es -----

correcta. 
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CAPITULO VI 

CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES 

1.- La capacidad de una banba o de una canpresora, var!a con el número 

de álabes, émbolos o pistones. En general, mientras mayor es el --­

número, menor es la variación en el gmto, a un número dado de tpm. 

2. - Las bombas y las canpresoras se diseñan para una velocidad, presión, 

gasto y potencia específicas. Estos equipos pueden él>licarse a con2!_ 

clones de potencia menores que los del punto específico de diseño, -

pero con sacrificio de condiciones econánicas en la cperación. 

l. - Se pueden arreglar dos o más banbas o coapresoras, para la cperación 

en paralelo o en serie, logrando una anplia gama de requerimientos -

de la manera más económica. 

4.- La magnitud de las pulsaciones en la descarga de la bomba o de la -­

canprcsora, queda afectada principalmente por el número de émbolos o 

pistones en el cigueñal. 

S. - Es conveniente tener la NPSH, de 3 a 5 psi a. , mayor que la NPSHR. -­

Esto evitará el paso de vapor y gases dentro del sistema de succión. 

6.- El desprendimiento de v.;pores y gases bajo coupresión y e>q>ansión -­

repetidas, originará daños por Cavitación en los pasajes internos de 

la banba. 
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7.- La incorrecta determinación de la NPSH, puede reducir el gasto y la 

eficiencia de la banba, llegando a producir daños por Cavitación. 

B.- Si se utiliza una carpzesión de etapas mÚltiples, se deberá enfriar 

el gas entre una etapa y otra mediante el uso de ínter-enfriadores, 

con el objeto de reducir la potencia necesaria para couprimir el qa->. 

9.- Mi.entras más inter-enfriadores y etcpas existan, los requerimientos 

de p c:X.encia se aproxíman a los requerimientos que se obtendrían si 

el proceso fuera isotérmico. 

10. - La selección del equipo de bombeo o canpresión, dependerá escenci!l 

mente de las necesidades del proceso, costos de cperación y costo -

inicial, mantenimiento y vida proyectada. Dichos factores rigen la -

selección de la unidad más aprcpiada. 

11.- La selección de un sistema de control para corrpresores, bombas y -­

motores-inpulsores, dependerá de que tan confiable sea y lo más -­

sinple posible, así cano el acq>lamiento al sistema. 
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J\PENDICE A 

MOTORES - IMPULSORES 

Probablemente se han usado en las bombas y compresoras de la industria 

petrolera, toda clase de motores - impulsores y fuentes de potencia, con -­

algín tipo de transmisión de potencia, cuando es necesario. Actualmente las 

bombas y compresoras están movidas por motores - impulsores eléctricos - ya 

sean centrígugas, rotatorias o reciprocantes. Pero también se usan turbinas 

de vapor, de gas e hidráulicas y motores - impulsores de gasolina, diesel y 

gas. Hay otras fuentes de potencia con popularidad relativamente limitada -

como motores de aire, turbinas de expansión de aire, paletas de viento, etc.¡ 

pero su utilizacifu está confiada generalmente a ciertas aplicaciones ---­

especializadas. Los medios para la transmisi6n de potencia del motor - impu..!, 

sor a las bombas y compresoras incluyen coples flexibles, engrates, bandas -

planas o V, cadenas 1 así como acoplamientos hidráulicos y magnéticos o --­

engranes. 

Una vez que la potencia necesitada por el compresor o la bomba es 

establecida, es necesario escoger el motor-impulsor que va a proporcionar esa 

cantidad de potencia. Este motor-impulsor puede ser alguna clase de motor de 

turbina de gas o tma turbina de expansi6n. la elección depende de la compat.f. 

bilidad del compresor o de la bomba y del motor-impulsor, de la dísponibili 

dad del combustible, y de las limita cienes de peso y de volúmen, etc. Si otros 

factores no son tan críticos, la compatibilidad es el factor más importante; 

parecidos rangos de velocidad, por ejemplo, ea Una consideraciCn. Se pueden -

usar decrementadores o incrementadores de velocidad satifact6riamente • pero -
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en. general deberán ser evitados, a menos que su uso sea la mejor alternativa. 

Todos los motores-impulsores 1 tienen una capacidad nominal, pero esta -

podría no ser la cantidad de potencia que puede entregar confiable y continE_ 

amente bajo las condiciones de operación. Algún ajuste reduccional a su cap.!. 

cidad nominal deberá ser necesario. Todos loo motores de conbllitión 1 por -­

ejenplo, tienen una potencia de salidad la cuál depende en algún grado de la 

densidad del aire de corrbusti6n. La altitud y la temperatura afectan el ren­

dimiento del motor-impulsor en algún grado. Una parte de la potencia dispon!., 

ble del motor-impulsor puede ser usada para el manejo de accesorios, tales 

como bonbas y enfriadores. Esta cantidad de potencia sectndaria, si es que -

la hay, tendrá que ser tomada en cuenta para el dimensionamiento del motor­

impulsor. 

Desde luego, estos motores-impulsores pueden ser usados para itl1lulsar -

bombas, generadores y otros equipos de potencia. 

1 MOIORES RECIPROCANTES 

Este tipo de motores-impulsores vienen en muchos tamaños y velocidades. 

En tamaños grandes, arriba de 600 rpm, el motor y el compresor pueden ser -­

unidades integradas. Estas comparten la misma flecha o cigueñal. Arriba de -

alrededor de 150 KW se pueden emplear V - bandas para conectar las dos unid,! 

des. lb tipo intermedio puede conectar el extremo final del cigueñal del --­

motor al co¡q>resor, directamente o mediante un controlador de velocidad. 
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1.2 PCIENCIA NOMINAL 

El motor suministrará la potencia de acuerdo a un sistema m. tanto arb!_ 

trario. Un motor-impulsor proporcionará la potencia debido a la conbustiOn -

del combu.stible dentro de los cilindros reciprocantes. la capacidad del ---­

motor-impulsor reciprocan te dependerá de los siguientes factores: 

1.- Un ajuste de capacidad de una prueba de banco, para altas --­

velocidades, y baja potencia motriz. 

2.- Correcciones por altitud. 

3.- Uso de una parte de la potencia del motor para manejar acces.2, 

ríos tales como bonbas de agua y aceite lubricante, ventilad~ 

res para refrigeración por aire, etc. 

L- Ajuste de la eficiencia del motor. 

Pequeñas unidades de compresión frecuenteroonte usan motores de alta -­

velocidad que tienen una capacidad basada en condiciones que no pueden ser -

mantenidas confiableJilCnte en servicios reales. Esta capacidad es llamada --­

algtmas veces capacidad de prueba de banco, es decir, lDla máxima capacidad de 

potencia bajo condiciones ideales 1 para periodos cortos de tiempo. 

Muchas aproximaciones se usan para el ajmte reduccional de ésta potencia 

ideal a fin de cbtencr una operación confiable y de bajo mantenimiento. Estas 

aproxi.maciones incluyen: 

a).- Ajm;te de la potencia de prueba de banco 1 entre un 35% y lll1 45%. 

b) .- Limitación de la BMEP ( presiái. UJ?dia efectiva al freno ) • 

c) .- Limi taciéin de las rpm. 
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d) .- Limitación de la velocidad del pist'én. ( Es común limitar la 

velocidad del pistón del cilindro del coD\')resor a alrededor 

de 275 m/mi.n., y en el cilindro de potencia, que es el ---­

cilindro del motor-impulsor, la velocidad del pistón es --

300 m/min.) 

En muchas co~añías, todo9: estos factores son aplicados para observar -

cuáles de estos factores limitan la potencia ( BHP ) de salida deseada para 

el motor-impulsor. 

En unidades tipo integradas, donde el cilindro de potencia ( cilindro -

del motor-impulsor ) , y el cilindro del coopresor están montados en la misma 

carcasa o funda, normalrrente no son ajustados en su capacidad por cualquier 

factor, excepto por el BHEP ( presión iredia efectiva al freno). 

Cualquier ajuste rcduccional hecho es Wl cotrpromiso desde el pmto de -

vista económico. Usted Cotl{lrará más capacidad potencial, la cuál redituará el 

costo extra nediante la reducción de costos por mantenimiento y uenores ---­

pérdidas de ingresos debido a pérdidas de tiempo de máquina. Este es m con­

cepto en el que es necesario hacer lm juicio basado en la experiencia. 

2 .- Corrección por altitud. 

La altitud afecta la densidad del aire disponible para combustión. 

Cualquier ajuste tendrá que basarse, en algún grado, en esta densidad. 

El efecto de la densidad depende del motor. Estos motores son de dos -­

tipos básicos: 
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a).- Motores no super cargados o no turbo cargados ( de aspiracf. 

ón natural ) , donde el aire es quemado a presión natural. 

b) .- Motores super cargados o turbo cargados, donde el aire es 

comprimido antes de la conhustión. 

El ajuste por altitud real, varía con el fabricante y el tipo de motor. 

El siguiente res leen es conún: 

Alta velocidad 

No turbo cargados- 10% por cada 1000 metros arriba del nivel 

del mar. 

Turbo cargados - 6 .5% por cada 1000 retros arriba del nivel 

del mar. 

lbidades integradas grandes 

No hay corrección hasta 500 - 800 rretros arriba del nivel -

de 1 mar. 10% por cada 1000 metros para motores de as pi rae! 

ón natural y 6,5X por cada 1000 metros para mot~ 

res turbo cargados. ( Algunos motores grandes 

estan diseñados para no hacerles correcciones 

hasta los 2000 metros arriba del nivel del mar ) • 

El ajuste por altitud real será especificado por el fWricante. 

3,- Corrección por accesorios. 

Si el motor-impulsor del compresor o de la bonba, proporciona energía 

a todos los accesorios, entonces no todos los hp de salida están disponibles 

para comprimir el gas o bombear el líquido. La cantidad de caballos de fue;: 

za que emplean los accesorios depende del motor. Para motores con aspirac,!­

On narural, los accesorios consumirán alrededor del 3% al SX de la potencia 
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del motor-impulsor. La· sigui.ente fórmuia---ee -usa ~ara corregir pcirc altitud -

y accesorios: 

KW 

KW corr. • ( l - corr. acc. ) ( corr. alt. ) 

Donde: 

corr. acc. • Es la fracci6n de la potencia motríz empleada por 

los accesorios. 

corr. alt .... Es la relación de rendinúento a una altitud dada --

con respecto al rendimiento al nivel del mar. 

KW ... Es la potencia requerida por el compresor. 

Nota: Además de éstas correcciones se tendrá aún que considerar el BIBP y , 

tanbién, cualquier limi tacién de velocidad. 

l.3 ESPECIFICACIONES !E MOfORES RECIPROCANTES 

La elección de un motor es función del mismo motor, de las rpm, del -

peso del motor, de la velocidad e igualmente todos estos factores afectan -

los costos y el comportamiento. Los siguientes conceptos deben de conside--

rarse: 

1. - Presión media efectiva al freno ( B?-EP ) • La presión ne di a -

teórica necesaria en los cilindros de potencia ( cilindros del 

motor-ilJllulsor ) , a lo largo de toda la carrera para desarr!!_ 

llar la potencia nom.inal. 
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Estos límites dependen, en algún grado, de la capacidad calorífica del 

combustible. 

2 .- La velocidad del pistón para cilindros de compresoras genera!, 

mente debe estar limitada a 275 m/min. La velocidad límite -

para pistones de potencia pistones del motor-impulsor ) , ea 

de 300 m/min. Ambos límites son los mñs comúnmente usados. 

3.- Establecer m criterio para un ajuste reduccional de la cap.! 

cidad es conveniente para los tipos de motores que aquí soo 

considerados. Algunos usan una especificación que límita la 

potencia de salidad por unidad de peso del motor. 

4.- Enfriamiento. Si ínter-enfriadores y/o post-enfriadores, son 

necesitados, especificar la proximidad deseada. 

5.- Controles. Estos deben ser especificados, aún cuándo el paqu.!. 

te de con trol es más o 100nos s tandar. 

6.- Carga del pistón. Esta normalmente es especificada por el --

vendedor, pero debe ser considerada por todas las p;irtes. -

Operar cerca de la máxima carga perntl. ti da puede ser ma fut!:!_ 

ra fuente de fallas. 

7 .- Combustible. Especificar la calidad <lisponible ( a menor valor 

de capacidad calorífica, es mejor ) • El gas con un valor de -

capacidad calorífica arriba de 54,000 KJ/m 3 
std. 1 es indese!. 

ble, alDlque algunas veces es necesario. Evite el uso de gas -
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con un alto valor de capacidad calorífica, si es posible. 

Cada uno de es tes factores menciroados, están abiertos para le interpr!. 

tación individual. No obstante, estos factores siempre reciben algún grado 

de consideración formal 

La elección entre un motor super-cargado vs un motor de aspiración -­

natural, es similarmente un tanto arbitraria. Los primeroo tienen un bajo -

consumo de combustible, son mejores a altas velocidades, tienen un bajo -

costo por hp y pueden requerir menos enfriamiento. Loe motores de aspirad.Ca 

natural son, generalmente, menos susceptibles a problemas asociados con -­

altas temperaturas anbientales 1 son cómodos para operar sin ser atendidos y 

pueden operar mejor con un conbustible de alto Btu. Estos motores inherent,!. 

mente tienen menor capacidad de sobrecarga que los motores super-cargados. 

En las referencias (1) 1 (2) 1 se discuten varios aspectos del diseño de 

ccxnpresores reciprocan tes para servicios de compresión de gas y de duetos. 

MITTORES !E COMBUlTION INTERNA 

Aun cuando las máquinas de combustiOn interna rara vez pueden mejorar 

a m motor eléctrico desde el ptmto de vista puramente económico, .san suma­

lll!nte itq>ortantes para numerosos tipos de instalaciones diferentes. Probabl!,. 

mente el uso más comiin se encuentra en áreas aisladas en que no se tiene -­

electricidad. Pero las máquinas de coubusti6n interna tanbién son muy iu:po!_ 

tantee p·ara unidades pequeñas de compresión y bonbeo 1 grupos de emergencia, 

algunos tipos de estaciones de compresión y borbeo, scbre todo de tipo port.! 
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ti.les, muy comunes dentro de la industría petrolera. 

Tipos de Motores de Combustión Interna. Para el movimiento de co~res~ 

ras y bouhas, se usan los motores de diesel, g<1Solina 1 doble combustible, -

gas y aceite de baja COtr{lresi6n. El tipo de motor que se fija depende de la 

cantidad de potencia requerida, del tipo de combustible más fácil de obtener 

y del menor costo, así como del tipo y número de operadores que pueden emp~ 

arse y clase de instalación que habrá de proporcionar potencia las motores; 

permanente o telr(>oral. Muchas instalaciones permanentes se encuentran en la 

industría del petróleo para el transporte de aceite crudo o refinado a tra­

vés de duetos. 

En muchas estaciones de bottheo y compresión, los motores de combustión 

interna que mueven a las bonbas y compresoras usan el propio cotthustible -­

que manejan como tal, reduciendo los gastos de transporte para éste y elim!._ 

nando mucha de la capacidad de almacenamiento que sería necesaria de otra -

manera. El ahorro en almacenamiento reduce el costo inicial de la estación 

de boabeo y compresión. Un buen ejemplo de esto lo constituyen los oleoduc­

tos y los gasoductos ~ 

La mayor aplicació_n de los motores de coubustién interna, se encuentra 

en el servicio marino, como en los barcos de perforación y las plataformas. 

Algunos barcos y sobre todo las plataformas 1 conbinan los tres servicios 

auxiliares - bombeo, generación de potencia y COttl)resión de aire -. 

Normas de Capacidad. La capacidad de un motor de conbustién interna -

está afectada. por la temperatura y la presión atmosférica del aire de cntr._! 

da y por lo tanto por la altura a la que opera el motor. Para que las cor.r~ 

cienes no sean ne ces arias en las instalaciones más comunes 1 las normas de 
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capacidad especificadas para nivel del mar por la leociación de Fabricantes 

de Máquinas Diesel ( DEHA ) 1 se conserva hasta 450 metros de altura y a --­

ten:peraturas atmosféricas de 32 ºC y presiones atmosféricas no m:mores de -

717.5 nm de Hg. Los motores que operan a alturas superiores a 450 rretros, -

deben considerarse reducidos en su capacidad. La IEMA pGb tic.a una curva de 

reducción de capacidad para alturas hasta de 4,500 netros. A 1,500 aetros 

un notar diesel solanente operará con el 85% de su capacidad al nivel del -

mar, a 3,000 alrededor del 67%. Cuando el motor debe operar a teut>eraturas 

de entrada superiores a 32 ºC, el fabricante deberá extender su garantía -

sobre la base de la temperatura real. 

Para estimar el consumo de combustible para una planta de bonbeo y/o -

compresión proyectada, el mejor procedimiento es el de calcular el número -

de caballos-horas de operación que se espera a varias cargas y tWltiplicar­

los ya sea por la garantía real dada por el fabricante del motor o con --­

datos típicos de consumo de corrbustible. Los motores diesel pequeños usan -

alrededor de 22. 7 litros de combustible por cada 100 caballos-hora, los mot!!, 

res grandes alrededor de 18.9 litros por cada 100 caballos-horas. 

Motores de Gasolina. Puesto que el precio del corrbustible para un motor 

de gasolina es generalmente mucho mayor que para un motor diesel, los moto­

res de gasolina no encuentran mucha aplicación en capacidades de miÍs de 150 

hp, para mover botrbélS. A la fecha, los motores de gasolina son populares P!. 

ra aplicaciones portátiles en que el costo del coabustible es secundario al 

menor peso, facilidad de operación y cierta independencia de los problemas -

de suministro de combustible en áreas en donde la gasolina se obtiene gene-­

ralcoonte con mayor facilidad que el cottbustible diesel. 
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( A)( KW) 
BIBP ª -,-(-:-N:-o-.-d-:-e~c""i'="1""in~d"".""'>'"<-=s"'2...,..) ,..( -=. L,...,.)"'c-=. N~) 

Donde: SISTEMA 

B~P esta' en unidades de MPa psia 

L = longitud de la carrera cm pulg 

B = diámetro del cilindro de potencia cm pulg 

( cilindro del motor-íq>ulsor 

A • factor de conversión 17 780 677 200 

N rpm para motores de dos ciclos. 

rpm/2 para motores de cuatro ciclos. 

KW =- requerimiento de potencia de salida del motor 

Los motores de cuatro .ciclos tendrán que desarrollar m BIBP más alto 

a la misma velocidad, para una carga dada, debido a la revolución adicional 

del cigueñal dada por la carrera del pistón. Por unidad de peso, tn motor -

de cuatro ciclos tendrá que operar a un BIBP más alto, o más rpm, o ambas -

cosas, para producir la misma cantidad de potencia. 

El mantenimiento depende, en algún grado del B~P. Las experiencias Í!!.. 

di viduales varían, pero los límites son razonables para lograr un mínimo de 

gas too de mantenimiento: 

BmP menor a SO psia, para altas cargas de co~rcsión. 

BIBP menor a GS psia, para cargas de compresión bajas y uedias. 

BMEP menor a 125 psi a, para motores sobre-cargados. 
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Cuando hay peligro de ignición asociado con el almacenamiento de com­

bustible, los motores de diescl o tractolina se prefieren sobre los motores 

de gasolina y de gas natural. 

Los motores de gasolina que sirven cargas continuas tienen un costo -­

de combustible de tres a cuatro veces el correspondiente de un diesel que -

mueva la misma bomba. 

La capacidad de las botrbas movidas por motores de gasolina disminuye -

alrededor de 17. por cada 200 metros arriba del nivel del mar y la columna -

se abate alrededor de 1.6% tanbién por cada 200 m?tros arriba del nivel -­

del mar. 
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3 KJTORES ELECTRICOS 

Para aplicaciones estacimarias, el ucdio más común para mover a las -

boobas y co~resoras sen los motores de corriente alterna ( ca ) • cuando -: 

existe alguna razón para no usar motores de ca, se usan de corriente conti-

nua ( cd ) • El motor de cd es muy popular es servicio marino en toda clase 

de embarca: iones. 

Hay dos características i1I1Portantcs de la bomba y canpresora por lo que 

respecta a la elección de motor: el par de arranque requerido en operación 

normal y los requisitos de velocidad. La trayor parte de las bonbas centrí-

fugas y rotatorias se ~even a velocidad constante, excepto botrhas de gran 

tamaño en las que se puede variar la velocidad. ltlchas bombas reciprocantes 

operan a velocidad constante, pero en algunas aplicaciones la variación de 

velocidad permite un ajuste fácil de la capacidad de la bomba. 

Los motores eléctricos han sido llSados más extensamente como impulsores 

pm~a compresoras, bottbns y todos los servicios de potencia. Su costo inicial 

tiende a ser alto, pero seguramente ofrecerán buena eficiencia, confiabili-

dad y una capacidad variable de velocidad. Además se hacen más atractivos a 

medida que. el costo del gas combustible se eleva y porque más fuentes conf~ 

bles de generación de potencia interna están disponibles. Muchas instalac!_ 

oncs, particularmente costa - afuera, requieren, de cualquier forma, de un 

paquete de potencia. 

La mayoría de los vendedores de motores .tienen 1 además, pequeños 

conocimientos de sistemas de operación, así que la comunicación con es tos -

es un problema crítico. Nos corresponde a nosotros, quienes no somoo expe.! 

tos en electricidad, comunicar nuestras necesidades más efectivamente a es-
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La discusiOn siguiente es sumamente breve. Las referencias ( 3 ),{ 4) 

y ( 5) • proporcionan la informaciOn conplementaria. 

Estos son tres tipos b8.sicos de motores disponibles como impulsores -

para co~resoras: Inducción 1 Sincrónico, u de rotor devanado. El motor de -

inducción, usualmente es el primero en ser escogido para 375 - 3,750 KW. 

El motor de 1,800 rpm es el menos caro, aimque motores de l,200 rpm y 3,600 

rpm están disponibles. Algunas clases de sistemas como aceleradores de --­

velocidad pueden ser empleados por esta razón. 

El motar Sincrónico puede ser el primero en ser seleccionado para --­

grandes rangos. Tiene el mismo rango de velocidad que el motor de inducción• 

pero el modelo de 1,200 rpm es usado en muchas más aplicaciones. tba vez -­

más, la velocidad es aumentada o disminuída por medio de engranes para hace!_ 

la coincidir con la velocidad necesitada por el compresor. Los motores ---­

sincrOnicos de gran tamaño son bajos en sus costos iniciales, y son más --­

eficientes. 

Loa motores de rotor devm:iado, han sido más extensamente usados ahora 

que en el pasado, atmque sus costos iniciales sean altos y tiene altas pér­

didas cuando se usan resitencias para controlar la velocidad. Sin enbargo, 

nuevos modelos han hecho que este motor sea más atractivo. Los motores de 

rotor devanado se usan frecuentenente cuando se requiere la operación perí~ 

dica para velocidad reducida. 

lb motor cd es fálcilmente controlado conm ajustador de voltaje o -­

usando un control de campo ajustable. Sin errbargo, los motores cd de gran -
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potencia son grandes, voluminosos y caros. th control de frecuencia ajust_!! 

ble con m motor de rotor devanado ca con doble alimentación puede ofrecer 

altas eficiencias y dar paso a un control de velocidad. 

En \1\ motor con doble alimentación la wlocidad es función de las dif_! 

rencias de frecuencia entre el rotor y el estator. Se puede ajootar estas -

frecuencias usando un ciclo convertidor para operar a diferentes velocida­

des con respecto a la velocidad del motor sincrónico. 

Un ciclo convertidor tiene la capacidad de transferir la potencia en -

cualquier dirección. De esta manera, un 15% de la capacidad de potencia del 

motor puede proveer un 30% del rango de velocidad a torque constante. 

Cuando se va a seleccionar un motor, los siguientes factores deben ser 

considerados: Un motor usualmente gira 4 - 7 tiempos, estando a plena carga 

normal, cuando está arrancando. Esto puede disminuir el voltaje y el torque 

de encendido en proporción al cuadrado de la caída de voltaje. Esto no repr..!:, 

sentara ningún problema si el torque reducido es aún suficiente para hacer 

girar el compresor. 

El motor de cd se usa cuando un motor de ca no es satisfactorio. Los -

motores de cd son productos de precio alto, especialmente en los tamaños -

grandes. Pero presentan la ventaja de fácil ajuste en su velocidad y control 

efectivo y simple de par, así como la de su aceleración y su desaceleración. 
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J, l MarORES ENCERRADOS 

Los siguientes son tipos difentes de motores encerrados: 

1.- .Abierto a prueba de goteo. Para uso interior en local.4:. 

zaciones no peligros as. 

2.- Protegido a la interperie II. Para uso costa - afuera en lo 

calizaciones no peligrosas. 

3.- Totalmente encerrados 1 enfriamiento aire-agua. Para uso en --

intetioi:es y .exteriores• en loel\lit:acionee • linp:ias o sucias• 

no peligrosas. 

4.- Totalmente encerrados, enfriamiento ventilador. Una altemat.f. 

va para localizaciones no peligrce as. 

5.- Localizaciones peligrosas. Donde vapores flamOOles estan pr.!_ 

sen tes. 

Los mínimos requerimientos de aire, cuando es efri.ami.ento por aire 

son de 0.3 m
3
/min./m

2
• del área del suelo. Puede ser necesario contar con -

un valor más grande que éste, para cuando hay aire que escapa del área ene.!. 

rrada. 

Una alternativa para la purga de aire, es usar wt motor encerrado ---

totalxientc lleno con un gas inerte. Esta es una operación conplicada, moles 

ta y raramente usarla. 

Las normas aplicadas son diferentes en USA y en Europa, debido a dife-

rentes filosofías acerca de como lograr la máxima seguridad. Se tendrá, que 

comparar es tas di fcrencia.s en la planeación. 
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Uno tendrá que familiarizarse con muchas normas, incluyendo la temper.!!_ 

tura que levanta el motor. Por ejerrplo \lll motor a prueba de explosión, --­

grupo I clase D tendrá que mantener su temperatura li:Jajo de 215 ºC, durante 

cualqlri.er condición de carga. Esta y otras normas parecidas tendrán que ser 

manejadas por el especialista, pero se tendrá que familiarizar ccn las implf. 

caciones de estas normas, así también como éstas afectmt la planeaci6n, 

especificación y diseño de plantas de bonbeo y compresión. 

El motor, turbina o máquina de conbustión interna puede acoplarse direE_ 

tamente a la bonba o COII{lresora por medio de un cople flexible, cople del -

tipo espaciador, engranes, bandas, transmisión hiddiulica o una combinación 

de éstas. Los acop lami.entoo flexi.b le son los mis común nen te u; ados cm ---­

motores eléctricos. 
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TURB 1 NAS DE GAS 

La turbina de gas, esta siendo utilizada donde altas cantidades de hp -

de sa 11 da por un i d~d d" peso sen necesitadas. Su costo de cap ita 1 es f avora­

b 1 e, aunque consumen más combust 1b1 e que un mot:or rec i procante. Son muy com­

patibles, en caracterfsticas de comportamiento, con compresoras ceñtrffugas, 

axiales; y son frecuentemente usadas para proporcionar impulso a éstos----­

compresores. 

Para bombas centrffugas de alta velocidad, las turbinas de gas presen-­

tan un futuro promisorio en los casos en que un motor reclprocante podría -­

ser adecuado. Las turbinas de gas quizás puedan desplazar a los motores de -

combustión interna y reclprocantes para mover bombas potáti les de muchos --­

tipos. Mucho depende del desarrollo presente en los talleres y 1aboratorlos 

de diversos fabricantes. 

V.4.1 COHPORTAlll ENTO BAS 1 CO 

La mecánica y el ciclo tennodlnámico se muestran en la Figura ( 5.1 ) .­

La parte ( a ) de esta figura muestra un ciclo abierto simple. El gas y el -

exceso de a1 re se queman en la cámara de combustión. Una de porción de la 

energta producida se uti l Iza para el trabajo neto. La energta restante se 

utiliza para la admisión de aire al compresor. 

El ciclo Ideal se muestra en la Figura ( 5.1 b ) , este es el ciclo de -

Brayton. Los puntos 1, 2, 3, 4 es esta figura muestran el ciclo real. Este .. 

ciclo ideal puede usarse para las caracterfsticas pertinentes al co"torno del 
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ciclo de una turbina. La Figura ( 5.2), sera usada para este propósito. ---

El aire entra en el punto 1 es comprimido 1sentr6picamente hasta la ------

temperatura T
2 

y presión P
2 

Él paso 2 - 3 (combustión), ocurre práctica· 

mente a presión constante. El paso 3 - 4 es una expansión isentrópica media.!!. 

te ta fuerza de la turbina. En una turbina real los pasos 1 - 2 y 3 - 4 no -

son lsentr6plco5. 

Una turbina de gas es un dispositivo de capacidad térmica. La eficiencia 

térmica usada deberá ser función de la relación de presiones, acorde a la --

figura ( 5.2 ) • Para el ciclo ideal se tiene que: 

Donde: 

Eth • a la eficiencia térmica 

m = ( k • 1 ) /k 

Notése que esta eficiencia térmica no debe ser confundida con la eflcl-

encía total ( lsentrópica ) , usada previamente para los corrq>resores. 

La eficiencia térmica de una turbina se reduce alrededor de 1.1% por ---

cada 10% de la potencia de salida, abajo de la potencia de salida nominal. --

Por ejemplo, cuándo se esta operando al 60% de la capacidad nominal, la eflc.L 

encia térmica será alrededor de: 

25 • ( ~0/10 ) ( 1.1 ) a 20.6% 

para una máquina de gas simple s 1 n regenerador. 

SI hay un incremento en la relación de presión, el ciclo será: 

1 .. 2' - 31 -~ en lugar de 1 - 2 .. 3 - ~. En una turbina real, la máxima 
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temperatura r
3 

es fijada por las limitaciones mi!talurglcas. SI r
3 

es la --­

máxima temperatura permttlb1e, el ciclo teórico será: 1 - 2 1 - 3 11 - 4 11 • 

La eficiencia té:rmica, por lo tanto, está limitada por la relación de-----

presiones y por la temperatura. Mientras más se incrementa la relación de -

presiones para el paso 1 - 2, más potencia se necesitará para la compres!--

6n del aire. 

Avances metá1urglcos, los cuales permitirán elevar la temperatura, te!!, 

drán efectos drámatlcos sobre la eficiencia. Relaciones aire-combustible --

de 90-100 : 1.0 son comúnmente usadas para mantener la temperatura dentro 

de los 1 ímites permisibles. El 11 trabajo regresado 11
, necesario para impulsar 

el compresor de aire es, por consiguiente, grande. Requerida del 40% al --

80% de la potencia de sal ida de la turbina. La turbina Saturn, por ejemplo, 

produce alrededor de 3,000 hp en la turbina de potencia para producir aire-

dedor de 1, 100 hp netos al eje de trabajo disponible para uso productivo. 

La Figura ( 5.3 ), es un croquis de una turbina impulsando un compre-

sor para servicio de un gasoducto. Esta es una unidad de modelo anticuado,-

pero t lustra los componentes claves del s1sterna. Los modelos actuales pue-­

den operar a temperaturas más altas que las mostradas. Esta figura ( 5.3 ) , 

tiende a simplificar mucho la complejidad del sistema de la turbina, Este -­

croquis es un corte de una turbina Industrial. Aunque es simple en principio, 

la turbina involucra el mantenimiento propio de muchos componentes, algunos 

trabajando bajo severas condiciones de servicio. 

Las turbinas de gas se denominan como de. simple eje o de doble eje. La 

turbina de simple eje operará a la misma velocidad que el compresor de aire 

axial e impulsor de potencia ( Impulsores del motor-Impulsor ) • A medida que 

su velocidad se reduce, se reducen los hp de rendimiento. Por lo tanto, con 
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Ttltl81NA DE GAS COOPER-BESSEMER RT-248 MANEJADA CON UN ELEVADOR DE POTENCIA CODPER-BESSEMER 
RF2B-30 EN UN GASODUCTO 10, 500 B. H. P. 

FIG. 5. 3 

CORTE DE UNA TURBINA DE GAS. 
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una turbina de simple flecha o eje, la velocidad del dispositivo que va a 

ser impulsado tendrá que ser igual a la velocidad de lc:i turbina, a menos que 

un equipo reductor de velocidad sea usado. Se han experimentado más fallas 

con equipo reductor de velocidad que con las turbinas mismas. Para altas 

velocidades, la preslción en la instalación de este equipo es crítica. 

La turbina de dos flechas, es una turbina donde el compresor axial es 

impulsado por una flecha o eje independiente de la admisión de aire del 

compresor. Por lo tanto, con la turbina de doble eje, es posible operar el 

motor-Impulsor a unas rpm diferentes a las rpm del compresor de gas. 

Cuando tengamos que elegir entre turbinas de simple y doble flecha, se 

tendrán que comparar sus caracterfsticas de operación con las del sistema 

involucrado. Setendrti que recordar que la flexibilidad es unrequlslto muy -

importante. Algunos piensan que muchos sistemas principalmente usan el pa-­

quete turbina-compresor para las cargas base y máquinas reciprocantes para 

las cargas pico, en sistemas de transporte de gas. Cualquier conclusión --­

final no puede ser real lsta 1 debido a que las eficiencias de ambas unidades 

continuamente se someten a mejoramientos. 

v.4.2 REGENERADORES 

la eficiencia térmica total de un sistema es mejorada mediante el uso 

de regeneradores, como se muestra en la Figura ( S.4 ), Las condiciones mo!_ 

tradas son para un ciclo abierto, una máquina de doble flecha con 10 etapas 

en el compresor axial y dos etapas de turbina. El regenerador esta diseñado 

para un 75~~ de la eficiencia. Este regenerador pre-calienta el aire. El aire 
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FIG. &. 4 

CORTE QUE MUESTRA LA FLECHA OE UNA TURBINA DE GAS CON 

REGENERADOR. 
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expulsado, esta todavia considerablemente caliente y puede ser usado para 

subsecuentes calentamientos por simple desalojo a una presión ligeramente -

mayor. 

La eficiencia térmica para una turbina de gas simple varia de\ 20% al 

25% sin regenerador, y del 25% al 28% con un regenerador. El regenerador -­

desaloja gases que generalmente conttenen de 17 - 18% de oxfgeno. El regen.!:_ 

rador puede soportar hasta una contrapreslón de 30 psi a. 

4. 3 C 1 CLOS COMPLEJOS 

Una ventaja de la turbina de gas, es que es compatible con otros comp.2. 

nentes de energía. Por ejemplo, una turbina de gas y una turbina de expansl 

ón pueden ser directamente acopladas con un sistema gobernador controlando 

la unidad tandem. Cuando una planta requiere de potencia y calor, una ----­

turbina de gas usada con una caldera que expulse aire cal lente dada una .... 

eficiencia total del ciclo de 55 - 80%, dependiendo parcialmente, de.si --­

la caldera esta ~pagada o completamente encendida. El combustible que se -­

necesl ta para obtener un KW - hora varía entre 4,000 y 10,000 KJ. El uso de 

turbinas de expansión será omitido. 

4. 4 CARACTER 1 STI CAS GENERALES 

El rendimiento de cualquier turbina también es regulado por la altitud 

y la temperatura. La lnternatlonal Standard Organlzatlon ( ISO ) , esta est!!_ 

bleciendo criterios para la reclasificación de éstos factores, a una veloc.!_ 

dad dada. SI la potencia nominal es establecida al nivel del mar, reducir -
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alrededor de 6.15% por cada 500 metros arriba del nivel del mar. Este factor 

de ajuste de altitud es una lfnea recta y puede ser aplicado a cual-

quier altitud de referencta. 

La temperatura de entrada es un factor crítico que afecta el rendimie!!_ 

to. La línea de ajuste por temperatura, es también lineal. La presión de -­

salida deberá ser disminu[da en 1.54% por cada ºC que la temperatura se 

eleve por arriba de la temperatura nominal 1 que generalmente es 15 ºC. 

Si la temperatura es menor a ést.J, la capacidad nomina\ se aumenta en la -­

misma proporción. En condiciones árticas donde muy bajas temperaturas son -

encontradas, 1 a capacidad de potencia excede a la potencia nomina 1. Sin --­

embargo, estos son problemas especiales que se dan a extremadamente bajas .. 

temperaturas. La referencia (3), proporciona un resumén de estos problemas. 

Los factores que afectan la velocidad de la turbina son los mismos que 

para compresores centrífugos y axiales. El frente externo de una turbina es 

un compresor axial. 

4.5 OPERACION DE LA UNIDAD TURBINA-COMPRESOR 

Los compresores centrífugos y las tuÍbinas ofrecen pocos problemas de 

operación. Por todas sus fallas, el compresor reclprocante integral es más .. 

res 1 stente y emplean desp lazam 1 en tos pos 1t1 vos en 1 a potencia y en 1 a compr~ 

s16n final de la unidad. Todos los dispositivos de tipo centrífugo son menos 

resistentes y sensibles, algunas veces, a cambios tenues en el proceso y --­

variables de operación. De este modo tienden a requerir más atención para -

real izar las operaciones con ta confianza deseada. 
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Las fuerzas tmpulsoras siendo menos positivas ocasionan cosas tales 

como: impulsores diseñados un tanto empfricamente. Pequeñas desviaciones en 

los ángulos de los álabes, por ejemplo, pueden ocasionar cambios slgnific_! 

tlvos en el comportamiento del compresor. Pruebas de comportamiento vs. ---

predicciones de comportamiento frecuentemente variarán signi ficatlvamente. 

Esto puede causar dificultades para mantener el proceso balanceado, para 

mantener la estabilidad del producto, etc., en algunos tipos de plantas. 

Por esta razón, algunos est.1n proponiendo ahora que cada unidad est~ sometl 

da a procedimientos de prueba antes de su instalación. Tales pruebas segur!_ 

mente mostrarán que las tolerancias de fabricación normales pueden alterar 

el comportamiento predicho. 

Estas variaciones no son tan críticas, si se reconocen como norma y el 

sistema total diseñado involucra suficiente flexibi 1 idad para ~justarse a --

éstas variaciones. Las ventajas de bajo peso por hp, bajocas to inicial, etc., 

son para algunos un gran compromiso por el costo de suministrar más flexlbl 

lidad para componentes secundarios en el sistema. 

Una protección positiva tendrá que emplearse contra la ingestión de 1f-

quidos 1 sólidos y contra errores del operador. La instrumentación protectora 

es más crftica que en máquinas reciprocantes. Los dispositivos centrífugos 

pueden •embalarse' con ellos mismos y establecer destructivas condiciones de 

oleaje, las cuales causan rayamiento en la flecha y/o fallas en los cojine-

tes de empuje. Un desbalanceo entre secciones puede ocasionar o permitir el 

contacto de elementos en rotación con la carcasa y causar sustaciales daños. 

La alineación es crftica. Las tolerancias son mucho m~s pequeñas para -

equipos de alta velocidad. La vibración es cr1tica. Cualquier detección de 
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vibrac16n anormal es causa de un futuro chequeo. 

La 1ubricaci6n ha sidó un problema histórico. Pero, semejantemente --­

todos estos problemas han sido solucionados con lubricantes especiales y -­

con Ja experiencia en el uso de estos. 

Además de lo normal, controles multicanales de vibración y equipo de -

monitoreo de empuje pueden ser instalados. El equipo de vibración puede ser 

ajustado para dar alarma a 0.06 mm y parar a 0.11 mm. El empuje puede ser -

mon i toreado en ambas di rece iones. Cuando e 1 mov i mi en to ax i a 1 excede a 1 ---­

norma 1 por 0.05 nm una alarma comienza a funcionar. Si este movimiento --­

excede de 0.25 rrm o más, Ja unidad se detiene, 

El uso de turbinas de gas de alta velocidad para mover bombas y compr~ 

soras centrífugas, se está haciendo cada vez más interesante para los dise.: 

ñadores de plantas de fuerza. Las turbinas de gas ofrecen varias poslbilid!_ 

des de mejora del balance del calor de la planta. 

Aun cuando unas turbinas pequeñas se encuentran ya en ltnea de produc­

ción, las unidades mayores se construyen especiflcamente para trabajos --­

determinados de antemano. 
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APENDICE B 

fACTORES DE CONVERSION Y FORMULAS 

Aquí se presentan los factores de conversión más canunes y las fórmulas 

usadas en el bombeo y la compresión de fluídos, dentro de la industr!a -----

petrolera. 

2. 31 pies de agua 

2.04 pulgadas de mercurio 

0.0703 Kg/cm
2 

1 pie de agua = O. 433 lbf/pg
2 

1 pulgada de mercurio = 1.132 pies de agua 

1 Kg/cm
2 = 14.22 lb/pg

2 

PRES ION 

1 atmósfera 33. 9 pies de agua 

10. 33 metros de agua 

760 mm de mercurio 
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gpm 449 * cfs 

gpm 0.0292 • bbl/día 

gpm = O. 7 * bbl/hr 

gpm 4.40 * m
3
/hr 

lb/hr 
gpm 

500 * Sp. Gr. 

p * 2. 31 
h Sp. Gr. 

Q * o. 321 
V = A 

Diámetro {pg) * N 
Y.. = 229 

whp = 

bhp = 

bhp = 

T 

Q * h * Sp. Gr. 

3,960 

Q • h • Sp. Gr. 

3,960 * E 

Q • p 

1, 715 * E 

bhp * s,2so 

N 

1VQ 
Ns = ----=...,..-

( h ) 3/4 
1 
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;¡--Q. 
s = 

(NPSH ) J/ 4 

NPSH 

h ( l/E - 1 

tr 780 • e 

NOMENCLATURA 

N = velocidad en rpm ( revoluciones por minuto ) 

Ns "" velocidad especí'.fica en rpm .. 

S = velocidad específica de succión, en .tpm 

Q capacidad ( gasto ) , en gpm. 

P = presión diferencial, en psi. 

h e carga total, en pies 

ht = carga por etapa, en pies. 

NPSH = carga neta positiva de succión, en pies. 

hv = velocidad de carga, en pies 

whp = potencia del agua 

bhp ::r caballos de potencia al freno 

~ "" velocidad periférica, en pies/seg. 

g 32.16 pies/seg
2 

( aceleración de la gravedad ) 

rngd = millón de galones por día. 

cfs = pies cúbicos por segundo. 

bbl barriles ( 42 galones americanos 

C = calor especffico del fluido. 
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Sp. Gr. • gravedad específica del fluido. 

psi .. libras sobre pulgada cuadrada. 

gpm = galones por minuto. 

E = eficiencia de la bomba, en fracción decimal. 

d = diámetro del impulsor, en pulgadas. 

V = velocidad del fluido, en pies/seg. 

T = torque, en libra-pie ( lbf-ft ) • 

t = temperatura del fluido, en ªF. 

tr temperatura de salida, en ªF. 

A = área, en pulgadas cuadradas ( pg2 ) • 
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