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Aportación 
 
Las bombas como turbinas (PAT) pueden tener una aplicación muy amplia en México 
y ofrecer una alternativa técnica con una considerable ventaja económica, el costo de 
mantenimiento de una bomba trabajando como turbina es menor que el de una 
turbina (referencia 1), por lo que se sugiere que en México se empiece a  desarrollar 
este tipo de aplicaciones y así proporcionar energía eléctrica a zonas rurales aisladas 
que no tiene acceso a electricidad; y las pequeñas centrales hidráulicas juegan un 
papel importante en su desarrollo. 
 
La propuesta inicial fue el de trabajar con las bombas de flujo radial y flujo mixto que 
se encuentran en el Laboratorio de Hidráulica, en la instalación del sistema en 
paralelo, posteriormente fue posible que la bomba de flujo radial se pusiera a 
trabajar en sentido inverso (bomba como turbina), siendo alimentada con la bomba 
de flujo mixto; manipulando las válvulas que se encuentran en la instalación. Este 
funcionamiento duro aproximadamente 2 minutos, debido a que se presentaron 
problemas en dicha bomba, e inmediatamente se detuvo y no se logro realizar 
mediciones funcionado en sentido inverso. 
 
En segunda instancia se propuso trabajar con las curvas características de ambas 
bombas funcionando de manera normal para obtener las curvas adimensionales o 
curvas Knapp y se dibujaron únicamente en un solo cuadrante, ya que solo se 
trabajo funcionando como bomba. La metodología propuesta en este trabajo es 
adecuada en el intervalo de funcionamiento de ambas bombas, este desarrollo se 
puede ver en el capitulo 3 de esta tesis. 
 
En esta tesis se investigaron y desarrollaron ecuaciones que pueden usarse para 
simplificar los datos para bombas, también se describe el comportamiento de las 
bombas trabajando como turbinas (PAT) bajo cualquier régimen, incluyendo e 
identificando la forma para obtener el punto de mejor eficiencia (BEP). Esto 
representa la combinación de técnicas que pueden aplicarse a un rango muy amplio, 
para varios tipos de bombas centrífugas. 
 
La Figura 1 muestra el esquema propuesto, en la que se alimenta la bomba por 
medio de un tanque elevado a través de una tubería; para proporcionar la potencia 
hidráulica necesaria, y posteriormente la bomba funcione en sentido contrario (PAT) 
y a su vez mueva al motor eléctrico, una vez que la flecha es movida por la bomba, el 
motor se convierte en generador y en vez de consumir energía eléctrica, este la 
produce. 
 
Para trabajar con un sistema de bombeo y generar energía eléctrica se requiere una 
instalación con las siguientes características: 
 
� Tanque elevado (para simular la corriente aguas arriba de la bomba). 
� Cárcamo de agua (cisterna). 
� Sistemas de bombeo (para elevar el agua al tanque elevado). 
� Tubería de succión. 
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� Válvula de compuerta y manómetro de carátula antes de la PAT. 
� Bomba (PAT) y motor eléctrico (generador). 
� Tablero de control, donde se medirá la electricidad que se produzca. 
� Tubería de descarga. 
� Válvula de compuerta y manómetro de carátula después de la PAT. 
 

 
 

Figura 1. Arreglo de una bomba funcionando en sentido inverso (PAT) 
para generar energía eléctrica. 

 
Durante la experimentación se observara el desempeño que tiene el conjunto motor 
bomba funcionando como generador y turbina,  El motor funcionará como generador 
de inducción bajo dos esquemas, uno de estos es arrancando como motor conectado 
a la red eléctrica para que posteriormente y auxiliado por la bomba en operación 
inversa, aumente su velocidad y se convertirá en generador entregando potencia a la 
red eléctrica. 
 
El segundo esquema es el de mover la flecha del motor de inducción utilizando 
únicamente la potencia mecánica que entrega la bomba en sentido inverso y 
mediante el uso de un banco de capacitores, lograr que el motor se convierta en 
generador.  
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Este trabajo deja abierta la posibilidad, para que posteriormente se pueda continuar 
con la investigación y se deba ampliar para cubrir los intervalos de interés de la 
bomba funcionando como turbina (PAT), quedando por construir una instalación 
adecuada para llevar a cabo la experimentación y de ser así obtener las curvas 
adimensionales en los cuatro cuadrantes, el punto de mejor eficiencia y comprobar el 
rendimiento de la PAT con respecto a la bomba centrifuga. 
 
El experimento se sugiere que se lleve a cabo en dos partes: la primera será en un 
Laboratorio, por contar con todo lo necesario para poder instalar el sistema (tal como 
se muestra en la figura 1), y la segunda parte hacerlo cerca de un río y llevar la 
energía producida hacia a alguna casa habitación; y además obtener el rendimiento 
de los sistemas de bombeo funcionando como turbinas.  
 
El propósito de esta experimentación fue el de obtener el funcionamiento de una 
bomba centrífuga la cual a su vez sería movida por un flujo hidráulico en sentido 
inverso, es decir un flujo aplicado en la “descarga” de la bomba y desfogado a través 
de la “succión”. De esta forma el fluido entregará su potencia al impulsor de la bomba 
y este a su vez transmitirá potencia mecánica a la flecha del generador de inducción 
al que se encuentra acoplada. Es decir la bomba estará operando como una turbina 
hidráulica. 
 
Cuando se emplean bombas como turbinas no se realizan cambios o modificaciones 
en el diseño; pero una vez hecha la selección se deberá realizar una verificación del 
diseño de la máquina de forma adecuada, dado que durante la operación de la 
bomba como turbina, la carga y la potencia son generalmente mas altas que las 
correspondientes a su operación como bomba. 
 
� Bomba: Cuando hay transferencia neta de potencia mecánica del eje a 

potencia hidráulica del fluido. 
� Turbina: Cuando hay transferencia neta de potencia hidráulica del fluido a 

potencia mecánica del fluido. 
� Disipación de energía: Cuando el fluido entrega potencia hidráulica y el eje 

entrega potencia mecánica que se disipa en el fluido en forma de calor. 
 

 

 

 
Figura 2. Bomba centrífuga funcionando como 
bomba. 

 Figura 3. Bomba centrífuga funcionando como 
turbina. 
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Modelación de bombas como turbinas 
 
Para modelar las bombas como turbinas, se hace una caracterización general de las 
bombas centrífugas, esto permiten la transformación de potencia mecánica-
usualmente proporcionada por un motor eléctrico en potencia hidráulica. Ello implica 
el paso del fluido de un recinto con menor presión (succión) a otro con mayor presión 
(descarga). 
 
La caracterización es una designación que se refiere a la geometría de la trayectoria 
de las partículas del fluido dentro de la máquina en relación con el eje de la misma, la 
caracterización más general posible de una familia de máquinas geométricamente 
semejantes de cualquiera de estos tipos se realiza mediante cuatro variables, que 
son: densidad del fluido, diámetro característico, velocidad de giro del rodete y gasto 
volumétrico. 
 

1. Identificar los datos de carga, gasto, eficiencia y velocidad angular de la 
máquina para el punto de mejor rendimiento de la máquina. 

 
2. Calcular los parámetros adimensionales de carga, gasto, velocidad y par o 

torque. 
 

0H
Hh = ; 

0Q
Qq = ; 

0N
N

=α ; 
0M

M
=β      

 
3. Con las “ecuaciones características de la maquina", obtener de forma 

adimensional los parámetros WH y WM.  
 

Carga 22 α+
=

q
hWH  

 
 

Par 22 α
β
+

=
q

WM   

 
4. Por último, calcular el ángulo en función de la velocidad y el par momento. 
 

Ángulo ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=

q
ang αθ tan   

 
En la tabla 1 se muestran los datos que calculados por Knapp, Donsky y Guarga, 
para obtener las curvas adimensionales mostradas en las figuras 4 y 5, además en 
estas se incluyeron los datos calculados para una bomba del Sistema Cutzamala 
(referencia 17 y 20). 
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θ
(grados) WH WM WH WM WH WM WH WM WH WM WH WM WH WM

0 -0.530 -0.350 -1.560 -1.560 -1.000 -0.560 -0.567 -0.440 -0.530 -0.350 -0.574 -1.053 -1.220 -1.350
5 -0.476 -0.474 -1.290 -1.200 -0.948 -0.600 -0.479 -0.293 -0.461 -0.265 -0.517 -0.805 -1.070 -1.140

10 -0.392 -0.180 -1.035 -0.895 -0.892 -0.605 -0.396 -0.180 -0.392 -0.180 -0.460 -0.558 -0.900 -0.910
15 -0.291 -0.062 -0.795 -0.600 -0.820 -0.580 -0.313 -0.088 -0.271 -0.072 -0.403 -0.310 -0.740 -0.690
20 -0.150 0.037 -0.540 -0.355 -0.665 -0.503 -0.195 0.027 -0.150 0.037 -0.258 -0.141 -0.540 -0.400
25 -0.037 0.135 -0.308 -0.135 -0.475 -0.355 -0.039 0.175 -0.038 0.133 -0.112 0.028 -0.360 -0.150
30 0.075 0.228 -0.032 -0.060 -0.275 -0.160 0.114 0.304 0.075 0.228 0.033 0.197 -0.150 0.050
35 0.200 0.320 0.122 0.235 -0.055 0.070 0.233 0.378 0.199 0.309 0.189 0.298 0.060 0.210
40 0.345 0.425 0.310 0.380 0.200 0.320 0.339 0.432 0.322 0.390 0.344 0.399 0.290 0.380
45 0.500 0.500 0.500 0.500 0.500 0.500 0.500 0.500 0.500 0.500 0.500 0.500 0.500 0.500
50 0.655 0.548 0.635 0.580 0.785 0.620 0.625 0.562 0.678 0.579 0.655 0.560 0.700 0.600
55 0.777 0.588 0.745 0.645 1.035 0.708 0.772 0.611 0.834 0.619 0.809 0.621 0.890 0.690
60 0.900 0.612 0.860 0.695 1.280 0.825 0.888 0.633 0.989 0.658 0.964 0.681 1.040 0.740
65 1.007 0.615 0.982 0.755 1.508 0.955 0.986 0.618 1.112 0.657 1.070 0.698 1.190 0.790
70 1.115 0.600 1.140 0.850 1.730 1.150 1.078 0.593 1.234 0.656 1.176 0.715 1.300 0.810
75 1.188 0.569 1.365 0.970 1.970 1.413 1.156 0.590 1.307 0.611 1.282 0.732 1.400 0.840
80 1.245 0.530 1.595 1.115 2.225 1.608 1.212 0.581 1.380 0.566 1.351 0.749 1.490 0.870
85 1.278 0.479 1.790 1.300 2.485 1.780 1.243 0.524 1.427 0.518 1.419 0.766 1.530 0.910
90 1.290 0.440 1.960 1.485 2.740 1.960 1.251 0.459 1.473 0.470 1.488 0.783 1.570 0.990
95 1.287 0.402 2.048 1.518 2.980 2.150 1.244 0.442 1.472 0.501 1.476 0.804 1.600 1.060
100 1.269 0.373 2.110 1.540 3.195 2.345 1.228 0.433 1.470 0.532 1.464 0.824 1.630 1.130
105 1.240 0.350 2.158 1.545 3.380 2.525 1.203 0.380 1.464 0.574 1.452 0.845 1.670 1.220
110 1.201 0.340 2.203 1.560 3.515 2.710 1.170 0.330 1.457 0.615 1.441 0.872 1.700 1.300
115 1.162 0.340 2.250 1.592 3.572 2.900 1.138 0.339 1.429 0.718 1.429 0.899 1.730 1.390
120 1.115 0.350 2.315 1.642 3.570 3.000 1.110 0.370 1.400 0.820 1.418 0.926 1.750 1.450
125 1.069 0.380 2.390 1.720 3.490 3.010 1.072 0.381 1.376 0.883 1.401 1.024 1.720 1.500
130 1.025 0.437 2.495 1.900 3.350 2.925 1.019 0.412 1.351 0.946 1.383 1.123 1.680 1.560
135 0.992 0.520 2.630 2.090 3.140 2.760 0.972 0.497 1.301 0.997 1.366 1.221 1.640 1.610
140 0.945 0.605 2.785 2.315 2.875 2.500 0.947 0.594 1.251 1.047 1.327 1.288 1.600 1.640
145 0.908 0.683 2.905 2.530 2.570 2.245 0.931 0.667 1.178 1.069 1.289 1.355 1.560 1.650
150 0.875 0.750 3.000 2.650 2.300 1.990 0.912 0.731 1.105 1.090 1.250 1.422 1.520 1.660
155 0.848 0.802 3.020 2.720 2.065 1.750 0.893 0.790 0.990 1.069 1.202 1.413 1.490 1.660
160 0.819 0.845 2.975 2.740 1.840 1.518 0.869 0.831 0.875 1.048 1.153 1.403 1.460 1.660
165 0.788 0.872 2.825 2.685 1.633 1.300 0.828 0.862 0.780 0.987 1.105 1.394 1.420 1.670
170 0.755 0.883 2.652 2.532 1.440 1.085 0.781 0.884 0.685 0.925 1.061 1.350 1.390 1.660
175 0.723 0.878 2.442 2.310 1.260 0.870 0.747 0.877 0.664 0.904 1.016 1.306 1.350 1.630
180 0.690 0.860 2.185 2.090 1.080 0.660 0.713 0.845 0.642 0.882 0.972 1.262 1.300 1.570
185 0.656 0.823 1.890 1.850 0.920 0.500 0.663 0.818 0.620 0.861 0.904 1.201 1.250 1.480
190 0.619 0.780 1.525 1.570 0.780 0.505 0.615 0.790 0.598 0.840 0.837 1.139 1.180 1.370
195 0.583 0.725 1.195 1.250 0.710 0.555 0.580 0.732 0.587 0.794 0.769 1.078 1.100 1.230
200 0.555 0.660 0.935 0.955 0.670 0.675 0.536 0.649 0.576 0.748 0.692 0.939 0.980 1.080
205 0.531 0.580 0.695 0.730 0.660 0.630 0.484 0.565 0.551 0.684 0.616 0.799 0.800 0.910
210 0.510 0.490 0.500 0.530 0.555 0.500 0.468 0.483 0.525 0.620 0.539 0.660 0.650 0.750
215 0.502 0.397 0.374 0.350 0.410 0.315 0.495 0.400 0.503 0.535 0.501 0.557 0.550 0.600
220 0.500 0.310 0.277 0.175 0.265 0.100 0.515 0.321 0.481 0.450 0.463 0.455 0.440 0.420
225 0.505 0.230 0.190 0.000 0.061 -0.075 0.503 0.241 0.487 0.344 0.425 0.352 0.370 0.270
230 0.520 0.155 0.114 -0.160 -0.140 -0.315 0.497 0.152 0.493 0.238 0.412 0.191 0.300 0.110
235 0.539 0.085 0.058 -0.295 -0.345 -0.515 0.526 0.073 0.529 0.134 0.398 0.031 0.240 -0.010
240 0.565 0.018 -0.015 -0.425 -0.550 -0.715 0.562 0.003 0.565 0.030 0.385 -0.130 0.240 -0.130
245 0.593 -0.052 -0.110 -0.550 -0.745 -0.889 0.577 -0.088 0.607 -0.084 0.346 -0.306 0.270 -0.260
250 0.615 -0.123 -0.220 -0.670 -0.960 -1.080 0.580 -0.198 0.649 -0.198 0.307 -0.483 0.290 -0.370
255 0.634 -0.220 -0.334 -0.820 -1.200 -1.225 0.594 -0.288 0.676 -0.283 0.268 -0.659 0.310 -0.490
260 0.640 -0.343 -0.440 -0.992 -1.480 -1.450 0.625 -0.368 0.702 -0.368 0.232 -0.842 0.320 -0.600
265 0.638 -0.490 -0.550 -1.213 -1.810 -1.860 0.651 -0.491 0.711 -0.506 0.197 -1.025 0.330 -0.690
270 0.630 -0.680 -0.670 -1.500 -2.200 -2.200 0.635 -0.644 0.719 -0.644 0.161 -1.208 0.330 -0.770
275 ---- ---- ---- ---- ---- ---- 0.570 -0.781 0.602 -0.835 0.124 -1.309 0.310 -0.860
280 ---- ---- ---- ---- ---- ---- 0.495 -0.916 0.484 -1.025 0.088 -1.409 0.290 -0.960
285 ---- ---- ---- ---- ---- ---- 0.437 -1.075 0.359 -1.180 0.051 -1.510 0.220 -1.100
290 ---- ---- ---- ---- ---- ---- 0.355 -1.213 0.234 -1.334 -0.028 -1.608 0.150 -1.300
295 ---- ---- ---- ---- ---- ---- 0.201 -1.297 0.040 -1.446 -0.106 -1.707 0.050 -1.670
300 ---- ---- ---- ---- ---- ---- 0.016 -1.379 -0.154 -1.558 -0.185 -1.805 -0.100 -1.930
305 ---- ---- ---- ---- ---- ---- -0.124 -1.484 -0.279 -1.617 -0.280 -1.870 -0.270 -2.040
310 ---- ---- ---- ---- ---- ---- -0.210 -1.546 -0.403 -1.676 -0.374 -1.935 -0.400 -2.150
315 ---- ---- ---- ---- ---- ---- -0.295 -1.532 -0.467 -1.654 -0.469 -2.000 -0.500 -2.250
320 ---- ---- ---- ---- ---- ---- -0.403 -1.494 -0.531 -1.632 -0.546 -1.991 -0.600 -2.350
325 ---- ---- ---- ---- ---- ---- -0.512 -1.456 -0.583 -1.539 -0.624 -1.982 -0.700 -2.330
330 ---- ---- ---- ---- ---- ---- -0.589 -1.377 -0.635 -1.446 -0.701 -1.973 -0.800 -2.200
335 ---- ---- ---- ---- ---- ---- -0.625 -1.247 -0.658 -1.314 -0.758 -1.855 -0.900 -2.050
340 ---- ---- ---- ---- ---- ---- -0.630 -1.102 -0.680 -1.181 -0.815 -1.737 -1.000 -1.950
345 ---- ---- ---- ---- ---- ---- -0.631 -0.953 -0.666 -1.002 -0.872 -1.619 -1.100 -1.800
350 ---- ---- ---- ---- ---- ---- -0.637 -0.785 -0.651 -0.823 -0.834 -1.430 -1.200 -1.650

Sistema Cutzamala Rafael GuargaCurvas Knapp - Thomas Donsky
Ns =35 Ns =38 Ns =63 Ns =86N=25 N=147 N=261

 
 
Tabla 1. Datos para representar las curvas adimensionales en 
los cuatro cuadrantes de bombas trabajando como turbinas 
para diferentes velocidades de rotación, utilizando los 
parámetros de carga (WH) y momento (WM). 
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Figura 4. Curvas adimensionales obtenidas en los cuatro 
cuadrantes, ángulo – momento. 
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Figura 5. Curvas adimensionales obtenidas en los cuatro 
cuadrantes, ángulo – carga. 

 6



 

 

-1

-0.5

0

0.5

1

1.5

0 30 60 90 120 150 180 210 240 270 300 330 360

θ (grados)

W

Primer cuadrante Segundo cuadrante Tercer cuadrante Cuarto cuadrante

Tu
rb

in
a 

co
n 

flu
jo

 in
ve

rs
o

D
is

ip
ac

ió
n 

de
 e

ne
rg

ía

B
om

ba
 n

or
m

al

D
is

ip
ac

ió
n 

de
 e

ne
rg

ía

Tu
rb

in
a 

no
rm

al

D
is

ip
ac

ió
n 

de
 e

ne
rg

ía

WH

WM

 
Figura 6. Representación gráfica de las curvas adimensionales 
utilizando los parámetros WH y WM  de una bomba funcionando 
como turbina, para N = 25 (datos obtenidos de la tabla 1). 
 
 

En esta tesis, para realizar el experimento se emplearon dos bombas con diferentes 
características de operación. Las bombas de flujo radial y flujo mixto, para ellas se 
obtuvieron las curvas adimensionales en el primer cuadrante (ver figuras 7 y 8); dado 
que la instalación empleada no contó con un sistema adecuado para que las bombas 
trabajaran como turbinas y por lo tanto no se pudieron obtener las curvas 
adimensionales en los cuatro cuadrantes y el rendimiento de las máquinas. 
 
Objetivo 
 
El objetivo de este trabajo es revisar la caracterización de las bombas centrífugas 
mediante la construcción de curvas adimensionales en los cuatro cuadrantes o 
curvas Knapp, y predecir el  rendimiento que tienen las bombas funcionando como 
turbinas (PAT), a partir de carga, gasto y eficiencia, en el punto de mejor de 
funcionamiento de la máquina. 
 

 7



 

0.0

0.2

0.4

0.6

0.8

1.0

1.2

0 10 20 30 40 50 60 70 8

Ángulo (grados)

W

WH

WM

0

 
Figura 7. Curvas adimensionales obtenidas en el primer 
cuadrante, para la bomba de flujo radial. 
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Figura 8. Curvas adimensionales obtenidas en el primer 
cuadrante, para la bomba de flujo mixto. 
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Pequeñas centrales hidráulicas (PAT). 
 
Una central hidroeléctrica reversible, es una central hidroeléctrica que además de 
poder transformar la energía potencial del agua en electricidad, tiene la capacidad de 
hacerlo a la inversa, es decir, aumentar la energía potencial del agua (por ejemplo 
subiéndola a un embalse) consumiendo para ello energía eléctrica. De esta manera 
puede utilizarse como un método de almacenamiento de energía (una especie de 
batería gigante). Están concebidas para satisfacer la demanda energética en horas 
pico y almacenar energía en horas que disminuye la demanda. 
 
Lo habitual es que esta centrales turbinen o bombeen el agua entre dos embalse a 
distinta altura, existe un caso particular llamado centrales de bombeo puro donde el 
embalse superior se sustituye por un gran depósito cuya única aportación de agua es 
la que se bombea del embalse inferior. 
 
En la figura 1 se muestran los componentes principales de una pequeña central 
hidroeléctrica que aprovecha la corriente del río. Este tipo de estructura no requiere  
de  almacenamientos de agua,  pero desvía la corriente del río para canalizarla a lo 
largo de un valle antes de llegar el agua a la tubería de succión y así llegar a la casa 
de máquinas donde se encuentra la bomba como turbina (PAT). La PAT mueve un 
generador que suministra la electricidad a una línea eléctrica; la línea de transmisión 
se puede llevar a una población local para proporcionar la energía necesaria para 
uso doméstico, y algunos otros usos. 
 

 
Figura 1. Instalación típica de una pequeña central 
hidroeléctrica. 
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La principal diferencia entre una PAT y una turbina convencional radica en que las 
PAT carecen de un dispositivo de control hidráulico (Predistribuidor y Distribuidor). 
Esta carencia ayuda a disminuir el costo de las PAT, y significa que las mismas 
necesitan condiciones de operación constantes. 
 
Estas condiciones pueden ser provistas considerando que, para el caso de 
variaciones de carga, estas puedan funcionar por medio de un control electrónico de 
carga; las variaciones estaciónales de gasto se soluciona operando varias máquinas 
en paralelo, o bien operando una sola máquina a toda su capacidad con ciclos 
intermitentemente de corta duración.  
 
La segunda deficiencia que hay que resolver, y tal vez la más importante, es la falta 
de información respecto al funcionamiento de las (PAT). Los fabricantes de bombas 
únicamente cuentan  con las curvas características del funcionamiento normal de sus 
equipos e ignoran el funcionamiento de sus bombas como turbinas, las grandes 
compañías multinacionales, que sí cuentan con esta información, la consideran 
confidencial. Por lo tanto, en la mayoría de los casos, la mejor opción para el usuario 
de una PAT es predecir por si mismo, y por medio de métodos confiables, su 
funcionamiento como turbina. 
 
Ventajas de una bomba con respecto a una turbina: 
 

a) Los fabricantes de Turbinas son pocos.  
b) El mercado de turbinas es pequeño comparado con el mercado que 

representan las bombas centrífugas. 
c) Una turbina es más cara que una bomba estándar, siempre comparando 

dimensiones semejantes. 
d) La disponibilidad de una bomba centrífuga y sus componentes, son más 

accesible que en el caso de las turbinas; esto es mas evidente cuando se trata 
de países en desarrollo. 

e) Las bombas centrífugas son de concepción más robustas y simple, no 
requieren de un técnico y/o mecánico altamente calificado para su 
mantenimiento; esto hace que la bomba centrífuga utilizada como turbina 

 
Selección de una bomba usada como turbina 
 
Idealmente la selección de una bomba como turbina (PAT) debe ser fácil y sencilla 
como la selección de una bombas centrífuga estándar, para ello se consideran los 
diagramas de rendimiento de diferentes fabricantes en función de los requerimientos 
de la bomba en cuestión y que estarán en función del gasto, carga y eficiencia 
óptima. Pero desafortunadamente, este no es el caso de las PAT, dado que no se 
cuenta con información suficiente respecto al rendimiento de las bombas 
funcionando como turbinas y la poca información que existe resulta insuficiente. 
 
En los últimos años se han publicado diversos métodos de aproximación para 
predecir el rendimiento del funcionamiento de una bomba centrífuga; las mismas son 
de carácter empírico y teórico. Con los métodos propuesto no se han obtenido 
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resultados muy confiables, dado que se han detectados errores para predecir el 
rendimiento de la bomba centrífuga operando como turbina y que oscilan entre un 20 
por ciento o más. 
 
La bomba al funcionar como turbina trabajará fuera de su régimen normal de 
operación; de ahí que, una vez hecha la selección de la bomba, debe revisarse y/o 
verificarse el diseño de la máquina.  
 
Por lo general no se realizan cambios o modificaciones en el diseño cuando se va ha 
utilizar una bomba como turbina; pero una vez realizada la selección, se deberá 
verificar el diseño de manera adecuada, dado que durante la operación de la bomba 
como turbina, la carga y la potencia son por lo general más grandes que las 
correspondientes a su operación como bomba. 
 
El trabajo esta dividido en varios capítulos en los que se describe brevemente en que 
consiste cada uno de ellos: 
 
En la primera parte se hace una descripción de la aportación de esta tesis y 
posteriormente la introducción describe algunos conceptos generales de las bombas 
funcionando como turbinas. A continuación se resalta la parte más importante de 
cada capítulo.  
 
Capítulo 1. Se describe la ecuación de Euler; que es la ecuación fundamental para 
el estudio de las turbomáquinas hidráulicas, que expresa la energía que se 
intercambia en el rodete de estas máquinas y se hace la deducción de la ecuación de 
Euler. 
 
Capítulo 2. En esta parte se da la definición de turbomáquina, bomba y turbina;  
También se da el significado que tiene las curvas características, cual es su función y 
para que se utilizan dichas curvas, además de obtener el rendimiento de la máquina 
y la potencia de la misma.  
 
Capítulo 3. Se describe el rendimiento de las bombas centrifugas trabajando como 
turbinas y el funcionamiento inverso de las mismas. Posteriormente se presenta una 
descripción para obtener un ajuste de las curvas características y de rendimiento 
utilizando las leyes de similitud; a partir estas, se obtiene una ecuación general para 
la construcción de dichas curvas en sistemas de bombeo. Además se representa el 
funcionamiento de las bombas operando como turbinas, y los criterios para obtener 
las curvas adimensionales o curvas Knapp. 
 
Capítulo 4. En esta sección se hace una breve descripción del lugar donde se 
encuentran las bombas y el procedimiento para realizar este experimento. 
Posteriormente se describe paso a paso como se obtuvieron las curvas 
características en ambas bombas, las cuales trabajaron con rango de operación en la 
bomba de  flujo radial de 1425 a 1800 rpm y la bomba de flujo mixto con 1800 a 2100 
rpm, así como la obtención de los parámetros necesarios para obtener las curvas 
Knapp o curvas adimensionales mediante un procedimiento analítico descrito en los 
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capítulos 3 y 4 de esta tesis. Y finalmente en la última parte se dan las conclusiones 
de este trabajo. 
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ANTECEDENTES 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



Capítulo 1                                                                                                                                                   Antecedentes 
 

1.1. Ecuación fundamental de las turbomáquinas o ecuación de Euler 
 
1.1.1. Primera forma de la ecuación de Euler 
 
La ecuación de Euler es la ecuación fundamental para el estudio de las turbomáquinas 
hidráulicas, misma que expresa la energía intercambiada en el rodete de estas 
máquinas. La deducción de la ecuación de Euler se basa en la figura 1.1, en la cual se 
ilustran los dos planos de representación de una turbomáquina  ( bomba ), los cuales 
son el plano o corte meridional y el plano o corte transversal. 

 
 
 

 
Figura 1.1. Rodete de una bomba centrifuga, a) corte meridional y 
b)corte transversal. 

 
En la figura 1.1 a se presenta el corte por un plano que contiene el eje de la máquina, 
que se llama corte meridional, porque en él se representan las superficies de revolución 
de la máquina, como son las superficies anterior y posterior del rodete ( s y s′ ). 
También se observan las aristas de entrada y salida de los álabes, los cuales, en el 
caso de la turbina, absorben energía del fluido (referencia 14). Estas aristas de entrada 
y salida, en el caso de las bombas, son paralelas al eje de la máquina. 
 
En la figura 1.1 b se ilustra el corte transversal por un plano perpendicular al eje. En la 
figura se observa el álabe del rodete en su verdadera forma, el cual es una superficie 
cilíndrica con generatrices paralelas al eje de la máquina. 
 
1.1.2. Deducción de la ecuación de Euler 
 
Esta deducción se hará con relación a la figura anterior, siendo aplicable el 
razonamiento correspondiente para la totalidad de las turbomáquinas. Suponiendo que 
la bomba funciona en régimen permanente y que al girar crea una depresión en el 
rodete penetrando el fluido en el interior de la bomba. Sea c1 la velocidad absoluta de la 
partícula del fluido a la entrada de un alabé. El rodete accionado por el motor de una 
bomba gira a una velocidad n, en r.p.m.  En el punto 1 el rodete tiene una velocidad 

periférica  
60

1
1

nD
u

π
=   

 15



Capítulo 1                                                                                                                                                   Antecedentes 
 

Con relación al alabé el fluido se mueve con una velocidad w1, llamada velocidad 
relativa a la entrada. Las tres velocidades c1, u1 y w1 están relacionadas según la 
mecánica del movimiento relativo, por la ecuación vectorial: 
 

111 uvw −=  (1.1) 
 
Suponemos que el alabé ( o su tangente ) tiene la dirección del vector ⎯w1,  con lo que 
la partícula entra sin choque en el alabe. La partícula guiada por el álabe sale del 
rodete con una velocidad relativa a la salida ⎯w2, que será tangente al álabe en el punto 
2, en el cual el álabe tiene una velocidad periférica ⎯u2. La misma composición de 
velocidades de la ecuación 1.1 nos proporciona la velocidad absoluta a la salida, v2 

 

222 uwv +=  (1.2) 
 
La partícula de fluido ha sufrido, en su paso por el rodete un cambio de velocidad de v1 
a v2. a partir del teorema de la cantidad de movimiento se deduce el teorema del 
momento cinético o del momento de la cantidad de movimiento.  
 

( )12 vvQdFd −= ρ  (1.3) 
 
Tomando momentos en la ecuación anterior con respecto al eje de la máquina, se tiene 
que: 
 

( )1122 vlvlQdMd −= ρ  (1.4) 
 
que es el teorema del momento cinético. 
 
donde: 
DM momento resultante con relación al eje de la máquina de todas las fuerzas que 

el rodete ha ejercido sobre las partículas que integran la vena líquida 
considerado para hacerle variar su momento cinético, 

dQ   gasto de la vena; 
l2, l1 brazos del momento de los vectores v2 y v1 respectivamente. 

 
Si ahora se supone que todas las partículas de fluido que entran en el rodete a un 
diámetro D1 con la misma velocidad v1, y salen a un diámetro D2 con la misma 
velocidad v2. Esto equivale a suponer que todos los filamentos de corriente sufren la 
misma desviación, lo cual a su vez implica que el número de álabes es infinito para que 
el rodete guíe al fluido perfectamente. Aplicando la hipótesis anterior, conocida como 
teoría del número infinito de alabe, al hacer la integral de la ecuación anterior el 
paréntesis del segundo miembro será constante, obteniéndose:  
 

( )1122 vlvlQM −= ρ   
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donde 
 
M    momento total comunicado al fluido o momento hidráulico; 
Q     gasto total de la bomba; 
 
Por otra parte, de la figura 1.1, se deduce que   111 cos αrl =   ,  222 cos αrl =  
Entonces 
 

( )111222 coscos ααρ vrvrQM −=  (1.5) 
 
Este momento multiplicado por ω será igual a la potencia que el rodete comunica al 
fluido. Por lo que 
 

( ) WenvrvrQMP u ,coscos 111222 ααρω −==  (1.6) 
 

donde  la velocidad angular del rodete es  
60

2 nπω = en rad /s.  

 
Por otra parte, si llamamos Yu a la energía específica intercambiada entre el rodete y el 
fluido, en este caso la energía específica que el rodete de la bomba comunica al fluido, 
y G  al gasto másico que atraviesa el rodete, se tendrá en el Sistema Internacional de 
Unidades: 
 

( ) ( )mH
s
mg

m
kg

s
mQ

kg
JY

s
kgGWP uuu ⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛= 23

3

ρ  (1.7) 

 
donde  
 
Hu   es la carga equivalente a la energía intercambiada en el fluido:  
 

( ) ⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
=⎟

⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
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⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
22
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gmH
s

m
Y

gk
J

Y uuu   

 
Igualando las dos expresiones de la potencia de las ecuaciones 1.6 y 1.7 se tiene: 
 

( )111222 coscos ααωρρ vrvrQYQ u −=  (1.8) 

Pero     
uvv

ur

111

11

cos =
=

α
ω

      
uvv

ur

222

22

cos =
=

α
ω

 

 
donde  
 
V1U, V2U   son las proyecciones de v1 y v2 sobre u1 y u2, o componentes periféricas de 
las velocidades absolutas a la entrada y a la salida de los alabes. 
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Sustituyendo estos valores en la ecuación 1.8, y simplificando, se obtiene la ecuación 
de Euler: 
 

uuu vuvuY 1122 −=  (1.9) 
 
Ecuación de Euler: bombas, ventiladores y turbocompresores. 
 
Las bombas, ventiladores y compresores son máquinas generadoras: el rodete imparte 
energía al fluido. La ecuación 1.5 expresa el momento comunicado al fluido y la 
ecuación 1.6 la potencia comunicada al fluido, y por lo tanto el valor de Yu en la 
ecuación 1.9 es la energía específica comunicada al fluido, que se expresa en J / kg o 
equivalente en  m2 / s2  en el Sistema Internacional de Unidades. 

 
Sin embargo en el rodete existen dos pares iguales y en sentido contrario: el par 
comunicado al fluido y el par de reacción que el fluido ejerce sobre el rodete. Las 
turbinas hidráulicas, turbinas de vapor y turbinas de gas son máquinas motoras: el 
fluido imparte energía al rodete. Por eso al tratar de deducir la ecuación de Euler para 
máquinas motoras se procedería análogamente; pero escribiendo el momento que el 
fluido ejerce sobre el rodete, con lo que el segundo miembro de la ecuación 1.5 tendría 
los signos cambiados y lo mismo los segundos miembros de las ecuaciones 1.6 y 1.9. 

 
Yu ya no será la energía que da la máquina al fluido, sino la que absorbe la máquina. 
 

uuu uvuY 211 −=  (1.9a) 
 
(Ecuación de Euler: turbinas hidráulicas, turbinas de vapor y turbinas de gas.) 
En ambos casos Yu será le energía específica intercambiada entre el rodete y el fluido. 
Por tanto, para todas las turbomáquinas hidráulicas y térmicas, tanto motoras como 
generadoras, se tendrá: 
 

( )uuu uuvuY 2211 −±=  (1.10) 
 
Primera forma de la Ecuación de Euler (Expresión energética): bombas, ventiladores y 
turbocompresores, turbinas hidráulicas, turbinas de vapor y turbinas de gas: signo + 
máquinas motoras y signo – máquinas generadoras; unidades , en el Sistema 
Internacional de Unidades. 

22 / sm

 
En las turbinas hidráulicas se prefiere emplear la ecuación de Euler en forma de carga 
debido principalmente a que es una variable de gran significado físico: carga bruta de 
un salto de agua, carga neta de una turbina hidráulica, carga de elevación de una 
bomba, etc. 
 
 
 
 

 18



Capítulo 1                                                                                                                                                   Antecedentes 
 

De la variable Y se pasa a la variable H por la ecuación: 
 

( )mH
s
mg

s
m

Y ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
22

2

 (1.11) 

 
Por tanto, dividiendo los términos de la ecuación 1.10 por g se tiene: 
 

g
vuvu uu 2211 −

 (1.12) 

 
Primera forma de la Ecuación de Euler  (Expresión en carga) 
 
bombas, ventiladores y turbocompresores, turbinas hidráulicas, turbinas de vapor y 
turbinas de gas: signo + máquinas motoras y signo – máquinas generadoras; unidades 
m, en el Sistema Internacional de Unidades. 
 
1.1.3. Notas a la ecuación de Euler 
 

1. La ecuación de Euler es la ecuación fundamental de las turbomáquinas. 
 
2. La carga Hu de la ecuación 1.12 en las turbomáquinas hidráulicas se conoce 

también como carga hidráulica. 
 
3. En la figura 1.1, empleada para deducir la ecuación de Euler, tanto el vector v1 

como el v2 se encuentran en el plano del dibujo transversal. En general, en una 
turbomáquina la velocidad en cada punto puede tener tres componentes, 
según los ejes r, u y a, que tienen la dirección del radio en dicho punto, la 
tangente y el eje de la máquina. 

 
4. Yu  representan respectivamente  las variables ( Hu ): 
En las bombas, ventiladores y compresores: la energía (carga)  teórica 

comunicada al fluido. 
En turbinas hidráulicas, de vapor y de gas: la energía  (carga)  útil aprovechada 

por el rodete. 
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1.2. Triángulos de velocidades: notación universal 
 
Las ecuaciones vectoriales 1.1 y 1.2, 111 wuv += , 222 wuv +=  se representan mediante 
dos triángulos, que se llaman triángulo de entrada y triángulo de salida, 
respectivamente: 
 

 
 

Figura 1.2. Triangulo de velocidad de entrada y salida de los alabes 
de un rodete de una bomba o ventilador con la notación 
internacional para ángulos, velocidades y componentes de 
velocidades. 

 
En estos triángulos se utiliza la figura 1.2, la notación que se conoce como internacional 
por ser la más utilizada en casi todos los países. En dichos triángulos: 
 
u1    velocidad absoluta del álabe a la entrada o velocidad periférica a la entrada; 
v1    velocidad absoluta del fluido a la entrada; 
w1   velocidad relativa a la entrada (del fluido con respecto al álabe); 
v1m  componente meridional de la velocidad absoluta del fluido a la entrada; 

1α     ángulo que forman las dos velocidades c1 y u1; 

1β  ángulo que forma w1 con (- u1). Nótese que el ángulo que forma w1 con +u1 es el 
suplementario de '

1β   y lo mismo en el triángulo de salida, sustituyendo el subíndice 1 
por el 2 (referencia 14). 
 
1.2.1.  Segunda forma de la ecuación de Euler. 
 
Del triángulo de entrada se deduce trigonométricamente que 
 

uvuvuvuvuw 11
2
1

2
1111

2
1

2
1

2
1 2cos2 −+=−+= α  (1.13) 

( )2
1

2
1

2
111 2

1 wvuvu u −+=  (1.13a)
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También del triángulo de salida se deduce que 
 

( )2
2

2
2

2
122 2

1 wvuvu u −+=  (1.14) 

 
Sustituyendo en la ecuación de Euler 1.10 los valores de u1 v1u y u2 v2u de las 
ecuaciones 1.13a y 1.14 y ordenando los términos se obtiene: 
 

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛ −
+

−
+

−
±=

222

2
2

2
1

2
1

2
2

2
2

2
1 vvwwuuY u  (1.15) 

 
Segunda forma de la Ecuación de Euler (Expresión energética) 
Signo + : máquinas motoras; turbinas hidráulicas, turbinas de vapor y turbinas de gas. 
Signo -: máquinas generadoras; bombas, ventiladores y compresores; unidades 

, en el Sistema Internacional de Unidades. 22 / sm
 
Si ahora se divide por g ambos miembros de la ecuación 1.15 se tiene: 
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Segunda forma de la Ecuación de Euler (Expresión en carga) 
Signo +: máquinas motoras; turbinas hidráulicas, turbinas de vapor y turbinas de gas. 
Signo - : máquinas generadoras; bombas, ventiladores y compresores; unidades m, en 
el Sistema Internacional de Unidades. 
 
Si se escribe la ecuación de Bernoulli entre la entrada y la salida del rodete, puntos 1 y 
2, sin considerar las pérdidas en el mismo, se tiene que: 
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Según la ecuación de Euler, se tiene que:  
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Igualando las dos expresiones anteriores de Hu se tiene: 
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El término ( )
g
vv

2

2
2

2
1 −

±  es evidentemente la carga dinámica que da el fluido al rodete  

(turbinas hidráulicas) o el rodete al fluido (bombas  y ventiladores). Por lo tanto, los dos 
primeros términos del segundo miembro de 1.16 serán la carga de presión del rodete, 
es decir: 
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Carga de presión del rodete; signo +: turbinas, signo -: bombas 
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Carga dinámica del rodete; signo +: turbinas, signo -: bombas 
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2.1. Bombas centrífugas. 
 
La palabra "máquina" deriva de la griega MACHANE y su asociada latina MACHINA. 
Ambas quieren decir, "cualquier proyecto ingenioso o invención". El diccionario 
Webster's  New  International dice que una máquina es "cualquier artificio compuesto de 
dos o más partes, resistentes y relacionadas que, por cierto movimiento 
predeterminado, pueda servir para transmitir y modificar la fuerza y el movimiento 
interno con la finalidad de producir un efecto dado o hacer una clase de trabajo 
deseado".  Es una definición excelente, pero especializada, con una predisposición 
hacia la ingeniería mecánica. Puede, sin duda alguna, ensancharse para que cubra 
todos los ingenios electrónicos y mecánicos que amplían la fuerza humana (referencia 
18). 
 
Otras definiciones: 
 
� Una máquina es un dispositivo que produce movimiento. En general se busca que la 

máquina haga girar un  eje o flecha, de manera que ésta accione algún dispositivo 
cuya utilización nos interese. 

� Una máquina es un transformador de energía, ya que absorbe energía de un tipo y 
la restituye con otra de diferente clase. 

� Un equipo de bombeo es un transformador de energía, recibe energía mecánica, 
que puede proceder de un motor eléctrico, de combustión interna, y la convierte en 
energía que un  fluido adquiere en forma de presión, de posición o de velocidad. 

� Máquina hidráulica es aquella en que el fluido que intercambia su energía no varía 
sensiblemente de densidad y de temperatura en su paso a través de la máquina, por 
lo cual en el diseño y estudio de la misma se hace la hipótesis de que ρ  = cte. 

 
Las bombas centrífugas se clasifican de forma general en bombas de flujo radial, mixto 
y axial. 
 
2.1.1. Características de las bombas. 
 
Una bomba centrífuga consta de dos elementos principales: un elemento rotativo 
denominado rodete, el cual fuerza al líquido a seguir un movimiento rotativo, y la 
carcaza o cuerpo de la bomba, el cual tiene por objeto dirigir al líquido hacia al rodete y 
hacia la salida. 
 
Al girar el rodete, el líquido  sale del mismo con presiones y velocidades superiores a 
las que tenía a su entrada. La velocidad de salida del fluido se convierte parcialmente 
en presión antes de abandonar la bomba por la boquilla de descarga. 
 
La conversión de la velocidad en presión tiene lugar dentro de la carcaza, la cual puede 
ser de dos tipos, de voluta o de difusión. En una bomba de flujo radial el líquido entra 
axialmente en el rodete a través de la boquilla de aspiración y es descargado 
radialmente hacia la carcaza. 
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En las bombas de flujo mixto, el líquido entra axialmente en el rodete y es descargado 
en una dirección intermedia entre la radial y la axial. En una bomba de flujo axial, el 
líquido entra y sale del rodete axialmente. A menudo, las bombas centrífugas se 
clasifican de acuerdo con un parámetro conocido como velocidad específica, el cual 
varía según la forma del  rodete. En la figura 2.3 se muestran los valores típicos de la 
velocidad específica correspondientes a diversos tipos de bombas centrífugas. 

 

 

Figura 2.3. Eficiencia de la bomba con respecto a la velocidad 
específica y tamaño de la bomba, referencia 18. 

 
2.1.1.1. Bombas de flujo radial. 
 
Los rotores utilizados en las bombas de flujo radial se clasifican en rotores de succión 
simple o doble. También pueden clasificarse de acuerdo a la forma y tamaño de sus 
canales, los cuales pueden ser rectos o de doble curvatura, tal como el rodete tipo 
Francis. Las bombas de flujo radial, incluyendo a las de rodete tipo Francis, tienen 
velocidades específicas variables entre 10 y 80. figura 2.3. 
 
2.1.1.2. Bombas de flujo mixto. 
 
Los rodetes empleados en las bombas de flujo mixto pueden instalarse en carcazas tipo 
voluta, en cuyo caso se denominan bombas de voluta de flujo mixto o en carcazas de 
difusión similares a las de las bombas de hélice, designándose bombas de hélice de 
flujo mixto. Los rodetes tipo Francis y los de flujo mixto pueden emplearse para 
carcazas del mismo diseño, los rodetes tipo Francis se construyen para alturas de 
bombeo superiores a 30 m. 
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La velocidad específica de las bombas de flujo mixto varía entre 80 y 200, 
aproximadamente. A medida que la velocidad específica aumente de 80 a 120 y a 200, 
las características de la bomba de flujo mixto se aproximan a las de una bomba de flujo 
axial. 
 
2.1.1.3. Bombas de flujo axial. 
 
Las bombas de flujo axial tienen un rotor dotado de varios alabes dispuestos en hélice 
situado en una carcasa que incluye unos canales guía fijos antes y después de la 
hélice. Estas bombas tienen velocidades específicas superiores a 200. La acción de la 
bomba es similar a la de una hélice de barco.       
 
2.2. Curvas características de una bomba. 
 
Las curvas características de una bomba son la representación gráfica de las variables 
hidráulicas, mecánicas y geométricas relacionadas con la selección, diseño y operación 
de la bomba. La curva más común es la de gastos contra carga (Q,Hb). 
 
La carga a la que la bomba puede impulsar los diversos gastos a velocidad de 
funcionamiento constante se establece en los ensayos de bombeo que realizan los 
fabricantes. Los fabricantes de las bombas suministran información relativa al 
comportamiento de equipos en forma de curvas características o curvas de la bomba. 
En la mayoría de las curvas características se representa gráficamente la carga total Hb 
en metros, la eficiencia η en porcentaje y la potencia absorbida P en kilowatts, en las 
ordenadas, y el gasto Q en metros cúbicos por segundo, en las abscisas. La forma 
general de estas curvas varía con la velocidad  específica. La carga total de la bomba 
es la diferencia entre las energías existentes en los conductos de impulsión (d) y 
aspiración (s)  de la bomba según la ecuación de Bernoulli. 
 

g
V

g
VPP

zzH sdsd
sdb 22

22

−+−+−=
γγ

 (2.1) 

 
donde: 

Hb     carga de bombeo total, en m. 
Pd       presión manométrica medida en la descarga, en kg/m2; 
Ps        presión manométrica medida en la succión, en kg/m2; 
Vd       velocidad en el conducto de descarga, en m/s; 
Vs       velocidad en el conducto de succión, en m/s; 
 g     aceleración de la gravedad, en m/s2; 
zd     cota del manómetro de descarga, en m; 
zs     cota del manómetro de succión, en m. 
 
Las pérdidas de carga que se producen dentro de la bomba están incorporadas en el 
término de la carga de bombeo total de la ecuación 2.1. 
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Durante ensayo de una bomba se varía el gasto de bombeo actuando sobre una válvula 
dispuesta en la descarga de la bomba y se mide la altura de bombeo correspondiente. 
Los resultados del ensayo se representan gráficamente dando lugar a una curva de 
carga - gasto para la velocidad de giro empleada (figura 2.5.). Al mismo tiempo, se 
obtienen la eficiencia y la potencia absorbida, y se calcula le eficiencia de la bomba.  los 
valores resultantes se representan sobre el mismo diagrama. Y al conjunto de estas 
curvas se denominan curvas características de la bomba. 
 

 
Figura 2.5. Curvas características de una bomba centrifuga de flujo 
radial. 

 
Las curvas características para bombas centrífugas típicas de flujo, radial, de voluta de 
flujo mixto, de hélice de flujo mixto y de flujo axial se muestran en la figura 2.5. 
 

BOMBA RADIAL

 
Figura 2.6. Curvas Características típicas de bombas centrifugas. 
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2.2.1. Eficiencia y potencia mecánica. 
 
La eficiencia de una bomba se obtiene con base al gasto que descarga contra la carga. 
El gasto de la bomba es función del diseño de proyecto. La información sobre el diseño 
de la bomba viene suministrada por medio de una serie de curvas características.  
La eficiencia de la bomba ηi  es el cociente entre la potencia producida y la demandada 
por la bomba y viene dada por:  
 

mecánicapotencia
útilpotencia

P
HQ

i

b
i ==

γ
η  (2.2) 

 
donde: 
ηi eficiencia de la bomba, adimensional; 
Pi potencia mecánica, en  kg⋅m/s; 
γ peso específico del agua, en kg/m3; 
Q gasto, en m3/s; 
Hb carga de bombeo total, en m. 

 
Las eficiencias de las bombas suelen variar dentro de un intervalo comprendido entre 
un 60 y un 85 por ciento. Las pérdidas de energía en el interior de una bomba pueden 
clasificarse como volumétricas, mecánicas e hidráulicas. Las pérdidas volumétricas 
tienen lugar por la existencia de pequeñas separaciones que existen entre la carcasa y 
el rotor por donde pueden producirse fugas. Las pérdidas mecánicas son originadas 
por los empaques, cojinetes, discos internos y esfuerzos cortantes creados por el 
líquido. Las pérdidas por fricción y parásitas que se producen en la circulación del 
agua se incluyen como pérdidas hidráulicas. 
 
2.2.1.1. Potencia mecánica, Pm. 
 
Es la potencia en el eje de la bomba o potencia mecánica que la bomba absorbe. Esta 
potencia según la mecánica tiene la siguiente expresión: 
 

60
2 nMMPm

πω ==  (2.3) 

 
donde n es la velocidad de la bomba, en rpm. 
 
2.2.1.2. Potencia interna Pi. 
 
Es la potencia total transmitida al fluido, o sea la potencia de accionamiento, 
descontando las pérdidas mecánicas:  
 

internas pérdidas-PP mi =  (2.4) 
 
Las pérdidas llamadas internas, que son las pérdidas hidráulicas y las pérdidas 
volumétricas. En efecto, el rodete entrega al fluido una energía específica equivalente 
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a una carga  ecuación 2.4 y esta carga la entrega al gasto bombeado 
por el rodete, que es Q + q

int−+= ru HHH
e + qi. : 

 
( ) ( )int−+++= riei HHgqqQP ρ  (2.5) 

 
2.2.1.3. Potencia útil, P. 
 
Es la potencia mecánica descontando todas las pérdidas de la bomba o 
equivalentemente la potencia interna (hidráulicas y volumétricas).  
 
Entonces:          

r
h
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−−−=

Por otra parte la potencia hidráulica será la encargada en impulsar el gasto la carga 
hidráulica.  
 

HgQP ρ=  (2.6) 
 
2.2.1.4. Eficiencia hidráulica, hη . 
 
Toma en cuenta todas y sólo las pérdidas de carga total,  en la bomba. Como, 
según la ecuación 2.3.4, 

int−rH

int−−= ru HHH , el valor de hη es:  
 

u
h H

H
=η  (2.7) 

 
Eficiencia volumétrica, Vη . 
 
Toma en cuenta todas y sólo las pérdidas volumétricas, y su valor es: 
 

ie
v qqQ

Q
++

=η  (2.8) 

 
donde: 
 
Q   gasto útil o gasto efectivo impulsado por la bomba; en m3/s. 
Q + qe + qi   es el gasto teórico o gasto bombeado por el rodete. 
 
Eficiencia interna de la bomba, iη . 
Toma en cuenta todas y sólo las pérdidas internas, o sea las hidráulicas y volumétricas 
y engloba ambas eficiencias hidráulica y volumétrica 
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i
i P

P
=η  (2.9) 

 
Ahora bien, según la ecuación 2.5. 

( )
hv

uiei
HgQHgqqQP

ηη
ρρ =++=   

Teniendo en cuenta la ecuación 2.6 se tendrá: 
 

gHQ
HgQ

P
P vh

i
i ρ

ηηρ
η ==  

 
Y, finalmente: 
 

vhi ηηη =  (2.10) 
 
2.2.1.5. Eficiencia mecánica, mη . 
 
Tiene en cuenta todas y sólo las pérdidas mecánicas, y su valor es: 
 

a

i
m P

P
=η  (2.11) 

 
2.2.1.6. Eficiencia total, Totη . 
 
Tiene en cuenta todas las pérdidas de la bomba, y su valor es: 
 

a
TOT P

P
=η  (2.12) 

 
2.2.1.7. Relación entre las eficiencias. 
 
Teniendo en cuenta las ecuaciones 2.9, 2.10, 2.11 y 2.12 se tendrán: 
 

mhvmi
a

i

ia
tot P

P
P
P

P
P ηηηηηη ====  (2.13) 

 
Por tanto:  

mvhmitot ηηηηηη ==   

La eficiencia total de una bomba es el producto de la eficiencia interna por la eficiencia 
mecánica, o también el producto de las tres eficiencias: hidráulica, volumétrica y 
mecánica 
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Es útil expresar la potencia mecánica en función de Q y de H: 
 

mhvtot
m

HQHQP
ηηη

γ
η

γ
==  (2.14) 

 
Asimismo la potencia interna en función de las eficiencias hidráulica y volumétrica se 
expresa, como: 
 

hv
i

HQP
ηη

γ
=   

m
im PP

η
1

=   

mmi PP η=  (2.15) 
 
2.3. Velocidad específica. 
 
2.3.1. Coeficientes de carga y descarga para bombas. 
 
El coeficiente de empuje se define como , y si las mismas variables se 
aplican en una bomba, axial, el empuje se puede expresar como 

24/ nDFT ρ
AHApFT ∆=∆= γ , o 

bien. 
 

2224

2

24 44 nD
Hg

nD
DH

nD
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∆
=

∆
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∆
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π
ρ

γπ
ρ
γ  (2.16) 

 
 
El siguiente paso es definir un nuevo parámetro, el coeficiente de carga , 
empleando las variables de la ecuación 2.16, se tiene: 

HC

 

gnD
HCC TH /

4
22

∆
==

π
 (2.17) 

 
El parámetro independiente que se relaciona con la operación de una hélice es 

; pero para la operación de una bomba es conveniente sustituir DnV /0

( )4/// 2DQAQ π=  para V0, y que el factor numérico se absorbido en la relación 
funcional. Por lo tanto el parámetro independiente para estudios de similitud en 
bombas es , y este se denomina coeficiente de descarga . El coeficiente de  3/ DnQ QC
Potencia empleado para bombas es exactamente como el coeficiente de potencia que 
se utiliza para hélice. Los parámetros adimensionales empleados en el análisis de 
similitud de bombas son los siguientes: 
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gnD
HCH /22

∆
=  (2.18) 

35 nD
PCP ρ

=  (2.19) 

3Dn
QCQ =  (2.20) 

 
donde: 
 
CQ Coeficiente de gasto, adimensional. 
Q gasto, en m3/s. 
n velocidad, rpm. 
D diámetro del rodete, en m. 
CH coeficiente de carga, adimensional. 
H carga, en m. 
CP coeficiente de potencia, adimensional. 
P potencia absorbida, en kg m /s. 
ρ  densidad, en kg/m3. 

 
Donde  y  son funciones de  para un tipo dado de bomba. HC PC QC

 
Figura 2.7. Curvas  de operación adimensionales para una bomba 
convencional de flujo axial, (según Stepanoff). 
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La figura 2.7. es un conjunto de curvas de  y  contra  para una bomba típica 
de flujo axial, en esta grafica se observa la representación de la eficiencia de la bomba 
como función de . Las curvas dimensiónales (carga potencia contra gasto para una 
velocidad constante de rotación), de las cuales se desarrollo la figura 2.7, se observan 
en la figura 2.8. 

HC PC QC

QC

 
Las curvas de las figuras 2.7 y 2.8 caracterizan la operación de las bombas y es 
frecuente que se les llame curvas características o curvas de operación; estas curvas 
se obtienen por experimentación. 
 
Las curvas de operación se emplean para pronosticar la operación prototipo a partir de 
pruebas de modelos o el efecto del cambio de velocidad de la bomba. 
 
En los diseños básicos las bombas de flujo radial y axial se pueden demostrar que los 
mismos parámetros de similitud aplican para ambos tipos de bombas. 
 

 
Figura 2.8. Curvas de operación para una bomba convencional de flujo axial  
(según Stepanoff). 
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Figura 2.9. Curvas de operación para una bomba convencional de flujo axial  
(según Stepanoff). 

 
 

 
Figura 2.10. Curvas de operación adimensionales para una bomba 
centrífuga convencional (según Daugherty y Franzini). 

 
La diferencia practica más importante entre las bombas de flujo axial y radial, serian 
las características de operación de cada una de ellas. 
 
La velocidad específica ns se define como aquella velocidad en r.p.m., a la cual un 
impulsor geométricamente similar al impulsor en cuestión, pero pequeño, desarrollaría 
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una carga unitaria a una capacidad unitaria. La siguiente información a cerca de la 
velocidad específica es importante para el estudio y diseño de bombas centrífugas: 
 
� El parámetro se usa simplemente como una característica tipo, para impulsores 

geométricamente similares, pero carece de significado físico para el proyectista. 
� La velocidad específica se usa como un número tipo, para diseñar las 

características de operación, solamente, para el punto de máxima eficiencia. 
� Para impulsores similares, la velocidad específica es constante en diferentes 

velocidades y tamaños. 
 
Cada rodete corresponde a un valor de un parámetro de excepcional interés en las 
turbomáquinas hidráulicas, ns o velocidad específica, donde se demostrará que todas 
las bombas o turbinas geométricamente semejantes tienen el mismo ns, 
independientemente del tamaño. 
La clasificación más precisa de las bombas rotodinámicas es una clasificación 
numérica, asignado a toda la familia de bombas geométricamente semejantes un 
número, a saber, el número de revoluciones. 
 
Ese número se define como:

 
4

3
2

1 −
= HPnns   

 
En las bombas este número oscila entre 35 y 1800 aproximadamente.

 
 

 
La velocidad específica, ns, no es adimensional. Las unidades de ns que se utilizan en la 
práctica son muy variadas. En el SI se deberá expresar n en rps, P en W y H en m. sin 
embargo hasta el día de hoy, en los países que utilizan el sistema métrico las unidades 
más frecuentemente utilizadas para expresar ns son: n en rpm., P en CV y H en m. 
 

)/( smkgHQP γ=  (2.21)
 
Expresando Q, ρ , H en el SI, P viene expresado en esta fórmula en CV. 
 
La velocidad específica de una bomba se suele calcular suponiendo que el fluido es 
agua, con lo cual: 

4
32

1

4
3

2
1

75
−−

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛== HHQnHPnn tots ηρ  (2.22) 

finalmente la expresión n función del gasto y la carga es 

4
3

2
1

65.3
−

= HQnn tots η  
O bien en una serie de bombas geométricamente similares que funcionen en 
condiciones similares, el término del diámetro de las ecuaciones 2.18 y 2.20 puede 
eliminarse. Si se eleva el primer miembro a la potencia 1/2 y el segundo a la 3/4 y 
dividiendo el primer miembro entre el segundo se obtiene la siguiente relación que se 
define como velocidad específica, ver figura 2.3: 
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donde:  
Ns   velocidad específica; 
N    velocidad, en r.p.m; 
Q    gasto, en m3/s; 
H   carga, en m. 
Para cualquier bomba que funcione a una velocidad dada, Q y H se toman en el punto 
de máxima eficiencia. Cuando se utilice la ecuación 2.21 para bombas que tienen rodete 
de aspiración doble, hay que utilizar la mitad del gasto a menos que se indique lo 
contrario. 
 
El valor calculado de la velocidad específica no tiene significado físico, pero es 
extraordinariamente útil porque permanece constante  para todas las bombas similares y 
no varía con la velocidad para una bomba dada. La velocidad específica para una 
bomba determinada es independiente de su tamaño y velocidad, es únicamente función 
de su forma, por lo que a veces, se considera como un factor de forma. 
 
2.4. Turbinas  hidráulicas. 

 
Los primeros asentamientos humanos siempre buscaban la proximidad de cauces de 
agua, para poder llevar a cabo distintas actividades que precisan de ella además de 
facilitarle la vida. Durante siglos el hombre no contó con otro tipo de energía  que no 
fuera su propia energía muscular; en la actualidad esta acostumbrado a poder utilizar 
grandes cantidades de energía, procedente de diversas fuentes, con el simple esfuerzo 
de apretar un pequeño interruptor, pero para llegar hasta este punto, la técnica ha 
tenido que recorrer un largo camino de forma gradual y escalonada. 

 
En tiempos del Imperio Romano, el hombre empezó a aprovechar una gran parte de los 
recursos que el agua le podía proporcionar, ya que la canalizó, la elevó mediante 
sistemas de bombeo por encima de su nivel natural, explotó cauces subterráneos y la 
transportó a lugares que carecían de ella por medio de enormes acueductos. En esta 
época surge la rueda hidráulica descrita por Vitrubio a principios del siglo I que se 
conocía como rota aquaria y consistía en una rueda donde se fijaban unos cangilones 
con una serie de radios que le otorgaban rigidez1. La rueda hidráulica era conocida por 
el hombre desde hace unos 3000 años a. C. El pueblo sumerio disponía de molinos 
movidos por agua; también los griegos y los romanos emplearon estas ruedas. En la 
figura 1.2 se muestran algunas ruedas  hidráulicas de la antigüedad. 
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         Rueda Hidráulica                           Rueda griega            Rueda romana          

 
La rueda constituyó un ingenioso mecanismo que significó la primera liberación del 

También en el  antiguo Egipto se tienen datos del uso de máquinas hidráulicas. Se sabe 

El nivel del agua, en la época de estiaje quedaba por debajo de la orilla del cauce, 

                                                

 

 
Figura 2.11. Ruedas hidráulicas de la antigüedad. 

hombre, con respecto al trabajo bruto. Fue en la Edad Media cuando el empleo de este 
ingenioso dispositivo mecánico se extendió en forma masiva. Para dar cuenta de la 
importancia que supuso la aplicación de la rueda hidráulica se menciona el siguiente 
ejemplo: un molino movido por dos personas podía moler unos 5 kg/h, en cambio uno 
movido por rueda hidráulica, molía unos 180 kg/h. 

 

que el Nilo era el eje de la vida en Egipto. El río no escurre por todo el territorio, había 
tierras naturalmente inundadas por la crecida del río y otras alejadas de él que debían 
ser regadas artificialmente2. 

 

aproximadamente entre 4 y 5 m, lo que hacía necesaria la utilización de elevadores de 
agua para poder regar las tierras limítrofes. Se conocen varios tipos de maquinarias que 
realizaban esta función. Una de las más conocidas es el shaduf o sadhoof. Esta se 
encuentra representada en pinturas de tumbas de las dinastías XVIII y XIX (1500 - 1100 
a. C.). Consistía en un largo palo de forma cónica casi horizontal, que se apoyaba en un 
mecanismo oscilante o de balancín. Del extremo largo cuelga un cangilón generalmente 
de piel y del extremo corto un contrapeso. Un hombre empuja hacia abajo el cangilón 
introduciéndolo en el agua y una vez lleno el contra peso le ayuda a elevarlo. 

 

 
2 The History of Technology in the ancient world: THE URBAN REVOLUTION, Irrigation.  
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Figura 2.12. Shaduf. Pintura que representa un shaduf  manejado 
por un solo hombre, procede de la tumba de Ipuy en Deir-el-
Medina en la época de Ramses II. En la actualidad es frecuente su 
uso en Egipto y en el mundo árabe en general, para salvar 
desniveles no muy grandes y regar campos pequeños. 

 
Posteriormente se utilizó una máquina para elevar el agua llamada sakia, rueda 
hidráulica de cubos. Estaba colocada verticalmente y era accionada por un hombre o 
un animal. Era similar a las actuales norias. 
 
Otro mecanismo que con mucha frecuencia se observa en la actualidad en los campos 
egipcios, es la llamada espiral de Arquímedes. Su invención se debe a Arquímedes 
(Siracusa 287-212 a. C.). 
 
Las denominadas turbinas hidráulicas tienen como principio de funcionamiento el 
mismo que el de las ruedas hidráulicas descritas anteriormente, pero la transición de la 
rueda hidráulica a la turbina hidráulica es sobre todo semántica, es decir en la 
actualidad se usa la palabra turbina en lugar de rueda. 
 
El primer intento de formular la base teórica para el diseño de ruedas hidráulicas fue en 
el siglo XVIII a cargo del ingeniero civil británico John Smeaton, que demostró que la 
rueda de empuje superior era más eficaz. Sin embargo, el ingeniero militar francés Jean 
Víctor Poncelet (1788-1867) diseñó una rueda de empuje inferior cuyos alabes curvos 
aumentaban el rendimiento casi un 70%.  
 
Otro ingeniero militar francés, Claude Burdin (1790-1873), inventó el término turbina, 
como parte de su análisis teórico en el que daba gran importancia a la velocidad de 
rotación. Benoit Fourneyron (1802-1867), un alumno de Burdin en la Escuela de 
Minería de Saint Étienne, diseñó y construyó ruedas que alcanzaban velocidades de 
rotación de 60 r.p.m. o más y que proporcionaban hasta 50 CV en las fabricas 
metalúrgicas francesas. Por último, Fourneyron construyó turbinas que trabajaban a 
2300 r.p.m., desarrollando 60 CV y un rendimiento de más del 80%, pero esta turbina 
tenía algunos inconvenientes causados por el flujo centrífugo del agua que la 
atravesaba, pues esto provocaba problemas si se reducía el flujo de agua o su carga.  
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El ingeniero estadounidense nacido en Gran Bretaña James B. Francis (1815-1892) 
diseñó una turbina en la que el flujo se producía hacia el interior. La llamada turbina 
Francis se convirtió en la turbina hidráulica más utilizada con cargas equivalentes a una 
columna de agua de 10 a 100 m.  
 
La turbina Pelton, cuyo nombre proviene del ingeniero estadounidense Lester Allen 
Pelton (1829-1908), se empezó a aplicar durante la segunda mitad del siglo XIX, en 
instalaciones donde la presión del agua era equivalente a una columna de agua de 
entre 90 y 900 m.  
 
El aumento de las necesidades de energía hidroeléctrica durante los albores del siglo 
XX puso de manifiesto la necesidad de turbinas que pudieran aprovechar caídas de 
agua de 3 a 9 m, que podrían utilizarse en muchos ríos construyendo pequeños 
embalses de agua. En 1913, el ingeniero austriaco Viktor Kaplan  (1876-1934) planteó 
por primera vez la turbina de hélice, que actúa al contrario que la hélice de un barco. 

 
Kaplan mejoró la turbina haciendo que los alabes pudieran girar sobre su eje ya que los 
distintos ángulos de los alabes aumentaban el rendimiento de la máquina.  
 
2.4.1. Clasificación de las turbinas hidráulicas. 

 
La clasificación de las turbinas hidráulicas puede hacerse con diversos criterios.  
 
La turbina hidráulica es ante todo una máquina de fluido pues aprovecha  la energía 
del fluido, en este caso agua.  

  
La turbina es una turbomáquina. El funcionamiento de las turbomáquinas se basa en la 
variación de la cantidad de movimiento de las partículas del fluido, producto de la 
interacción mecánica a la que se someten al ponerlas en contacto con los alabes de 
una o más ruedas en movimiento. Estas máquinas siempre tienen movimiento rotatorio, 
de ahí el prefijo turbo que significa giro. El elemento rotatorio de las turbinas se conoce 
como rodete. Las turbomáquinas pueden ser motrices si la máquina aprovecha la 
energía del fluido, o generatrices si la máquina suministra energía al fluido. 
 
Las turbinas hidráulicas pueden ser de impulso, de reacción o de reacción de hélice: 
 
1. De acción o impulso (turbina Pelton): Se les llama así porque el agua impulsa al 

rodete en forma tangencial a los cangilones. Su funcionamiento hidráulico es 
principalmente para gastos bajos y cargas altas. 

2. De reacción (turbina Francis): En este caso el movimiento se debe a la reacción de 
las partículas del agua al cambiar su velocidad en dirección y magnitud, debido a 
que el rodete absorbe una fuerza de flujo. El flujo entra a la turbina en forma radial y 
sale en forma axial. Por lo anterior se les conoce como de flujo mixto. Su 
funcionamiento hidráulico es con cargas y gastos medios. 
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3. De reacción de hélice (turbina Kaplan): El flujo es axial y cuando los alabes son fijos 
se llaman de hélice, cuando son móviles se les conoce como Kaplan. Su 
funcionamiento hidráulico es con cargas bajas y gastos muy grandes. 
 

Los elementos básicos que componen a las turbinas de acción o impulso son: Tubería 
forzada, Distribuidor y Rodete 

 
Las turbinas de reacción adicionalmente cuentan con un tubo de aspiración. De 
acuerdo con lo anterior se puede realizar la siguiente clasificación: 
 

{

⎪
⎪
⎪
⎪

⎩

⎪
⎪
⎪
⎪

⎨

⎧

⎪
⎩

⎪
⎨

⎧

 Axial- Kaplan Turbina
 Axial- Hélice de Turbina

mixta o axial-Radial - Francis Turbina
reacción de Turbinas

tangencial o radial - peltón turbina impulso de o  acción de Turbinas
sHidráulica Turbinas

 
Existen también las turbinas Deriaz, que en ocasiones funcionan como bombas y en 
otras como turbinas, por lo que salen de la clasificación anterior. 
 
Un parámetro llamado velocidad específica, puede también tomarse en cuenta para 
clasificar en cada uno de los tipos de turbina, el cual también se usa en la clasificación 
de las bombas aunque con algunas variaciones. La velocidad específica en turbinas se 
define como la velocidad de una máquina de tamaño tal que produce la unidad de 
potencia operando bajo la unidad de carga: 

4/5H
PNNs =  

Si la velocidad angular N expresada en rpm., la potencia P en CV y H en m, los 
intervalos de velocidad específica para cada tipo de turbina son: 
� Turbina Pelton de 0 a 100. 
� Turbina Francis de 50 a 350, invadiendo los campos de las Pelton y Kaplan. 
� Turbina Kaplan de 300 a 1000. 
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3.1. Descripción de las bombas operando como turbinas. 
 
Una bomba como turbina es una bomba que opera en sentido contrario para generar 
potencia. 
 
Una bomba como turbina (PAT) desarrolla la presión mediante impulsión directa y esa 
presión, como en todas las bombas rotativas, es ayudada por la acción de la fuerza 
centrifuga. En este tipo de bombas el líquido penetra en forma tangencial a la turbina, 
de modo que la forma del alabe y la velocidad periférica de los mismos son los que 
determinan los valores de carga y gasto (referencia 12). 
 
Geométrica e hidráulicamente las máquinas son similares (velocidades específicas 
iguales), los rendimientos que se obtienen  para una unidad de un tamaño y velocidad 
pueden usarse para determinar el rendimiento de máquinas de tamaño y velocidad de 
rotación distintas. 
 
A menudo la velocidad de la turbina no será la misma que la velocidad de la bomba y 
es necesario usar ecuaciones adicionales que tomen en cuenta las velocidades de 
funcionamiento diferentes de la turbina y la bomba. 
 
La bomba depende del número de alabes del impulsor, el ángulo de las aspas, la 
cámara espiral, y/o distribuidor, etc., la relación entre el rendimiento en modo bomba y 
en modo turbina puede diferir considerablemente de una máquina a otra aunque el 
número especifico y la eficiencia de la bomba pueden ser los mismos. 
 

 La figura 3.1 presenta una instalación 
de una bomba funcionando como 
turbina. Los accesorios necesarios para 
un funcionamiento adecuado de esa 
instalación son: Una curva de 90° con 
diámetro igual de entrada en la bomba, 
destinada a operar como turbina, un 
tubo de sección cónica divergente con 
un ángulo central de 12°, suficiente 
para penetrar 30 cm a partir del nivel 
del agua en el canal de desfogue 
(referencia 7). 

Figura 3.1. Bomba centrífuga funcionando como turbina  
 
La mayoría de los métodos para obtener el rendimiento de bombas y turbinas, se 
concentran en la obtención del punto de mejor eficiencia (BEP), sin embargo, una 
comparación simple entre los valores obtenidos de carga y gasto no dan buenos 
resultados. Esto es porque el punto de operación se determina por la intersección de la 
curva característica con la curva de cargas en la cuál la bomba como turbina (PAT) se 
define por una sola curva característica. 
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Las condiciones de funcionamiento en términos de carga y gasto en el punto de mejor 
eficiencia de una bomba operando como turbina, son muy diferentes  con respecto a 
una bomba, aunque la eficiencia de una PAT deberá ser aproximadamente la misma 
como una bomba en operación. Las pérdidas de energía, dentro de una bomba 
centrífuga, resultan en una reducción de carga y gasto máximo, la carga y el gasto 
requerido cuando funciona como una turbina deberán ser más grandes que los valores 
teóricos. 
 
3.1.1. Diferencias particulares entre las bombas y las turbinas. 
 
La teoría hidrodinámica es la misma para ambas máquinas; sin embargo, el 
comportamiento del gasto incluye la fricción y la turbulencia que resulta diferente en 
algunos aspectos para el diseño de la bomba y la turbina (figuras 3.2 y 3.3). 
 
   

Figura 3.2. Bomba centrífuga funcionando como 
bomba. 

 Figura 3.3. Bomba centrífuga funcionando como 
turbina. 

 
 

 Turbina Bomba 

Flujo de energía 

La entrada de energía es del tipo 
hidráulica. 
 
 
La salida de energía es del tipo 
mecánica a través del torque de 
la máquina.   

La entrada de energía es del tipo 
mecánica a través del torque en 
el eje de la máquina. 
 
La salida de la energía es de tipo 
hidráulica por medio de un fluido 
a presión. 

Altura de presión hidráulica 
La altura neta de la turbina 
decrece al incrementarse el 
gasto. 

La altura dinámica total que 
genera, se incrementara al 
aumentar el gasto. 

Sentido de rotación El rotor de la turbina gira en dirección opuesta al 
sentido de rotación del impulsor de la bomba. 

Dirección del torque En ambos modos tiene la misma dirección. 
 

Tabla 3.1. Diferencias particulares entre una bomba y una turbina. 

 
Una bomba funcionando como turbina tiene un costo considerablemente menor que el 
de una turbina convencional. Esto se debe principalmente a que la bomba presenta un 
diseño muy simple al no estar presente el distribuidor o alabes directrices, y además 
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tiene una ventaja adicional que es la de tener costos de fabricación menores debido a 
que su producción es en serie por la gran demanda que tiene este producto (referencia 
1). 
 
3.1.2. Condiciones de Operación de las bombas y las turbinas. 
 
Bombas: Estas máquinas por lo general, operan con gasto, carga, y velocidad de 
rotación constante. Por lo tanto, estas son diseñadas para un punto de operación en 
particular y se denomina punto de funcionamiento, no requiere de un dispositivo de 
regulación de gasto. En condiciones ideales, el punto de funcionamiento coincide con la 
máxima eficiencia de la máquina. La energía cinética entregada al fluido debe ser 
transformada toda o parcialmente en energía de presión, es decir que el flujo debe ser 
desacelerado a lo largo de su trayectoria que va desde el impulsor hasta la cámara 
espiral o voluta. 
 
Turbinas: Operan para condiciones de gastos y cargas variables, en pequeñas 
centrales hidráulicas, el gasto debe ser ajustado con las variaciones estaciónales de 
agua disponible o ajustar la potencia o energía de salida de acuerdo al nivel de 
demanda en el centro de consumo. El gasto es regulado por medio de alabes de 
distribución en máquinas de reacción (Francis y Kaplan); o por un inyector, en el caso 
de máquinas de acción (Pelton). 
 
Dependiendo del diseño de la bomba, como puede ser el número de alabes del 
impulsor, ángulo de las aspas, cámara espiral, y/o distribuidor, etc., la relación entre el 
rendimiento del modo bomba y el modo turbina puede diferir considerablemente de una 
máquina a otra aunque él número especifico y la eficiencia de la bomba pueden ser los 
mismos.  
 
Si se comparan las posibles condiciones de operación de una turbina hidráulica con las 
instalaciones de una bomba centrifuga, se involucran las bombas que están sujetas a 
una variación muy amplia y más complicada que el de las turbinas, sobre todo durante 
los estados transitorios de arranque, paro, o durante una  operación de emergencia. En 
las turbinas la dirección del flujo y la dirección de rotación es siempre la  misma, incluso 
en caso de una avería de la propia máquina al arrancar un interruptor en el equipo 
auxiliar.  
 
3.2. Rendimiento de bombas centrifugas como turbinas. 
  
Cuando se selecciona una bomba para ser utilizada como turbina es necesario obtener 
la carga y el gasto para el mejor rendimiento de la bomba, y trasladar esos valores al 
modo de operación como turbina. 
 
El rendimiento de una bomba y/o turbina por lo general se representa en diagramas de 
carga-gasto o bajo la misma relación funcional, por medio de coeficientes 
adimensionales. 
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El rendimiento de la bomba y la misma en el modo turbina pueden ser llevados a un 
diagrama único de carga-gasto, con la salvedad de que este estará comprendido en un 
rango que tomara valores positivos y negativos. El valor negativo representa el flujo 
inverso de la bomba trabajando como turbina, en la figura 3.4, se muestra la curva 
característica carga-gasto de una bomba, y una bomba funcionando como turbina. 
Estas curvas están dadas para una misma velocidad de rotación en las dos formas de 
funcionamiento de las máquinas, la relación entre el modo bomba y el modo turbina no 
es la misma para cualquier tipo y dimensión de la bomba, además depende de las 
características que presenta el flujo a través de las máquinas.  
 

 
Figura 3.4. En esta grafica se puede visualizar de una manera clara que el 
punto de mejor eficiencia en el modo bomba no corresponde para la 
misma combinación de valores de carga-gasto para el punto de mejor 
eficiencia en el modo turbina.  

 
Las bombas centrífugas que funcionan a la inversa tienen características aceptables de 
una turbina. El funcionamiento inverso de las bombas se han usado como 
recuperadores de energía en bombas y turbinas en almacenamientos a condiciones 
ambientales (referencia 5). 
 
En experimentos realizados con bombas centrífugas seleccionadas adecuadamente 
han demostrado que al funcionar como una turbina, esta tiene una eficiencia hidráulica 
máxima en su mejor rendimiento que es alrededor del 2% al 3% en el punto de mejor 
eficiencia (referencia 3). 
 
Para propósitos prácticos la turbina y la bomba en el punto de máxima eficiencia puede 
ser considerada igual, según varias fuentes (referencia 5 y 10). Las leyes de similitud de 
las bombas son válidas para bombas centrífugas que operan como turbinas y pueden 
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usarse para predecir el rendimiento de la turbina. La literatura describe varios métodos 
para estimar el comportamiento del punto de mejor eficiencia (BEP) de bombas 
centrífugas que operan como turbinas en base a las características del rendimiento de 
la bomba, generalmente se han usado dos métodos qué para su conveniencia se 
identificarán como el "método del punto de mejor eficiencia" y el "método de la 
velocidad específica” (referencia 5). 
 
3.2.1. Modelos de rendimiento en el punto de mejor eficiencia. 
 
La suposición fundamental del método de punto de mejor eficiencia es que las 
eficiencias de una bomba centrífuga que opera como una turbina ( BEPt ,η ) y como una 
bomba ( BEPp,η ) son iguales (referencia 5). Tomando esta como punto de partida, 
Sharma desarrolló las siguiente relaciones para cambiar la circulación del gasto 
( ) y carga ( ) en la bomba para el punto de mejor eficiencia, y los valores 
correspondientes de la turbina BEP del gasto ( ) y carga ( ): 

BEPpQ , BEPPH ,

BEPtQ , BEPtH ,

 

BEPpq
BEPp

BEPp
BEPt QC

Q
Q ,8.0

,

,
, ==

η
    (3.1) 

BEPph
BEPp

BEPp
BEPt HC

H
H ,2.1

,

,
, ==

η
 (3.2) 

 
donde Cq y Ch son factores de conversión que relacionan el gasto y carga en la turbina 
para el BEP, con los mismos parámetros de la bomba en el BEP. 
 
Basado en los resultados de Williams, Sharma (referencia 5) dice que el método del 
punto de mejor eficiencia es un procedimiento para la determinación preeliminar del 
rendimiento de la turbina en el BEP y de la bomba de máxima eficiencia que tiene una 
exactitud aceptable para ese propósito. Sin embargo, ambos, Williams (1994) y Buse 
(1981) dan énfasis a ese razonamiento para determinar el rendimiento de la turbina una 
vez que se hace una selección preliminar. 
 
 
 El método de velocidad específica se ha utilizado en el diseño de varios sistemas de 
recuperación de energía en bombas y turbinas para aplicaciones de enfriamiento de 
agua (referencia 5). 
 
Un alternativa del método en el punto de mejor eficiencia esta basado en factores de 
conversión que son funciones, de la velocidad específica de la turbina (Buse 1981). En 
dicha máquina, la velocidad específica es un parámetro de similitud que combina la 
turbina en el punto de mejor eficiencia: 
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75.0
BEP

BEPBEP
S H

QN
N =         (3.3) 

Donde: 
  Unidades empleadas en el sistema: 
  Ingles  

 Internacional 
     

Ns Velocidad específica    
NBEP Velocidad en el punto de mejor eficiencia rpm  rpm 
QBEP Gasto en el punto de mejor eficiencia gpm  m3/s 
HBEP Carga en el punto de mejor eficiencia ft  m 
 
Buse presenta valores de los factores de conversión Cq, Ch, y Ce que relacionan, la 
turbina en el punto de mejor eficiencia con respecto al gasto ( ), carga ( ), y 
eficiencia (

BEPtQ , BEPtH ,

BEPt ,η ) para valores de bombeo de BEP. Para un punto dado en la selección 
de la turbina (gasto y carga), estos factores de conversión permiten un cálculo rápido de 
las características requeridas en la bomba, (referencia 1): 
 

q

BEPt
BEPp C

Q
Q ,

, =             (3.4) 

q

BEPt
BEPp C

H
H ,

, =  (3.5) 

qBEPtBEPp C,, ηη =  (3.6) 

   
Según Buse, Cq y Ch varían de 2.2 a 1.1 y Ce varía de 0.92 a 0.99 por encima de un 
rango de velocidad específica de 500 a 2800 (9.7 a 54.2). Considerando estos valores, 
es evidente que: 
 

1. La eficiencia máxima de la turbina es menor que la eficiencia máxima de la 
bomba y ocurre para una circulación de gasto grande, y  

2. la presión en la turbina es baja, por lo que debe ser mayor la presión que es 
desarrollada por la bomba; por consiguiente, el punto más alto debe ser superior 
en la turbina.  

 
3.2.2. Modelos para bombas y turbinas con velocidad variable, aplicando las 

leyes de similitud. 
 
Las curvas características de las bombas centrífugas y bombas centrífugas que operan 
como turbinas son función de su velocidad específica respectiva (Ns), la carga de 
presión (H) y la eficiencia (η ) son datos variables que van a dar el rendimiento de la 
bomba como función del gasto (Q) y dichas curvas son proporcionadas por el 
fabricante. 
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La curvas características en bombas centrífugas se modelaron cambiando la velocidad 
específica, el modelado de estas se llevo a cabo mediante una regresión polinomial de 
segundo orden, los coeficientes de la regresión se obtuvieron como función de la 
velocidad específica, el modelo de carga (H) para una bomba o una turbina tiene la 
forma:  
 

32
2

1 CQCQCH ++=  (3.7) 
 
donde: 

nsnsn DNDNDCn ,3,2
2

,1 ++=  
 
El rendimiento de modelos para velocidad variable de la bomba y la turbina pueden 
desarrollarse aplicando las leyes de similitud de bombas para velocidad constante de 
carga y eficiencia (Ecuaciones 3.7 y 3.10). Para una bomba o una turbina con carga 
(H0); es definida como función del gasto (Q0) y velocidad de rotación (N0), donde N es 
arbitraria. 
 
Recordando las leyes de similitud para bombas iguales: 
 

00 N
N

Q
Q

=            (3.7.1) 

2

00
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=

N
N

H
H  (3.7.2) 

 
Donde:  
 

Q   Gasto 
N Velocidad de rotación 
H Carga 
0 subíndice que denota una referencia o condición nominal 
 
Una aproximación cuadrática de la curva característica de la bomba con velocidad 
nominal (N0) puede escribirse en la forma: 
 

302
2
010 CQCQCH ++=  (3.7.3) 

donde: 
C1, C2 y C3 son coeficientes de regresión, para la ecuación 3.7.3. 
 

2

0
0 ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=

N
NHH  (3.7.4) 
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Por consiguiente, sustituyendo H0 en la ecuación 3.7.3, se tiene: 
 

( )
2

0
302

2
01 ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
++=

N
NCQCQCH  (3.7.5) 

 
Despejando de la ecuación 3.7.1 Q0, se tiene: 
 

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛=

N
N

QQ 0
0  (3.7.6) 

 
Sustituyendo en la ecuación 3.7.6 para Q0 en la ecuación 3.7.5 se obtiene la siguiente 
expresión: 
 

2

0
3

0
2

2
02

1 ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
+⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛+⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛=

N
NC

N
N

QC
N
N

QCH  (3.7.7) 

 
Desarrollando la ecuación 3.7.7. se concluye que: 
 

2

0
3

0
2

2
1 ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+=

N
NC

N
NQCQCH  (3.8) 

 
La ecuación 3.8 se usa para modelar una bomba operando con velocidad variable para 
proporcionar el gasto del sistema, Qsys, a la presión del sistema, Hsys, la velocidad 
requerida puede determinarse por medio de la siguiente fórmula:  
 

( )( )
0

3

5.0
3

2
31

2
22

2
44

N
C

HCQCCCQC
N syssyssys

⎪⎭

⎪
⎬
⎫

⎪⎩

⎪
⎨
⎧ +−+−

=  (3.9) 

 
De manera similar como se obtuvo la ecuación 3.8, la eficiencia de la bomba o la 
turbina se puede expresar como: 
 

32
2

1 EQEQE ++=η  (3.10) 
 
donde: 

nsnsnn FNFNFE ,3,2
2

,1 ++=  
La velocidad específica utilizada en las ecuaciones Cn y En, se refieren a la bomba o la 
turbina.  
 
La curva eficiencia-velocidad para una bomba o una turbina se desarrolla aplicando las 
relaciones de similitud al modelo de eficiencia y velocidad constante (Ecuación 3.10) de 
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manera similar a ello y usando la derivación de la ecuación 3.8, se obtiene la ecuación 
de eficiencias: 
 

3
0

2
2

2

0
1 EQ

N
NEQ

N
NE +⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=η  (3.11) 

 
Cuando la recuperación de energía es empleada en una interfaz de bombeo, la turbina 
se conecta a la bomba a través de un motor de doble eje extendido. Por consiguiente, 
la bomba y la turbina deben operar a la misma velocidad, porque la velocidad en ambas 
máquinas es determinada por los requerimientos de la misma esto es que el sistema 
característico de la bomba, la velocidad de control del motor se representan como una 
regulación en la turbina. 
 
La curvas características representadas en las figuras 3.5.a y 3.5.b fueron modeladas 
con un polinomio de segundo orden y se obtuvieron como función de la velocidad 
especifica, gasto y carga. 
 

 

 
 
Figura 3.5. Efectos de la velocidad específica en el rendimiento 
característico para cuando la bomba trabaja con velocidad constante; en 
las curvas se grafican: (a) carga-gasto, (b) eficiencia-gasto, donde Ns es 
la velocidad especifica de la bomba. 

 
La entrada de potencia requerida por una bomba es,  
 

p
p K

HQP
η

=  (3.12) 
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 y el eje  impulsa el rendimiento de una turbina, por lo tanto se tiene: 
 

K
HQ

P t
t

η
=  (3.13) 

 
Donde: 

pη :  eficiencia de la bomba 

tη  : eficiencia de la turbina 
K : constante para el manejo en el sistema de unidades, considerando que la 
temperatura del agua es 20 °C, se tiene: 
 
 
 

 Sistema Ingles Sistema Internacional
   

K Constante 3960 1000 
P Potencia HP KW 
Q Gasto gpm m3/s 
H Carga ft m 
 
3.2.3. Modelo con motor eléctrico para velocidad variable. 
 
La potencia requerida para manejar una bomba centrífuga en ausencia de recuperación 
de energía puede expresarse en términos de bomba, motor, y manejo de eficiencias. La 
potencia del motor esta dada por: 
 

m

p
m

W
P

η

&
=  (3.14) 

 
Donde: 

mη  : eficiencia del motor.  
La eficiencia de un motor eléctrico varía como una función de la fracción de todas estas 
potencias de carga, el rendimiento en el motor para una gran eficiencia (ASHRAE 
1996), se aproximó a un polinomio continuo.  
 
La potencia eléctrica de entrada requerida para operar una bomba de velocidad variable 
a velocidad constante esta dado por: 
 

d

m
total

P
P

η
=  (3.15) 

      
Donde 

dη : eficiencia con respecto a la velocidad en el manejo de control de la bomba. 
1d =η  para cuando la bomba no tiene control en el manejo de la velocidad. 
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La curva de eficiencia–velocidad fue obtenida como una función cuadrática del radio de 
operación de la velocidad (ASHRAE 1996). 
 
La flecha de la potencia producida por la recuperación de energía en la turbina se 
deduce directamente para la salida que debe producirse por el motor conectado a la 
bomba, la potencia total requerida por una interfase con recuperación de energía es: 
 

( )
dmp

tptp

dm

tp
total K

HHQPP
P

ηηη
ηη

ηη
−

=
−

=  (3.16) 

Donde 
Hp : carga de la bomba 
Ht : carga de la turbina 
 
La eficiencia del motor depende de una fracción de la potencia consumida, esta 
reducción en la potencia del motor altera la eficiencia del mismo; sin embargo, la 
velocidad de la bomba es solamente determinada para los requerimientos de bombeo y 
el manejo de la eficiencia no es afectada al considerar la turbina. 
 
3.2.4. Método Alatorre-Frenk para calcular las curvas de bombas como turbinas . 
 
Alatorre-Frenk (referencia 6) aplicó un método estadístico a un gran número de bombas 
funcionando como turbinas (PAT) para desarrollar un sistema de ecuaciones que 
describen las curvas de carga–potencia de la turbina.  
 
Para la selección de las bombas como turbinas primero hay que calcular la velocidad 
específica adimensional (Ωp) de la bombas para el punto de mejor eficiencia (BEPp). 

( )
( ) ⎥

⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

⎟
⎠
⎞⎜

⎝
⎛

=Ω
⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ 4/3

3

4/3 /

//

msm

smsrad

Hg

Q

p

pp

p

ω
 (3.17) 

  
Segundo, Obtener el punto de mejor eficiencia de la turbina (BEPt) para la misma 
velocidad de rotación de la bomba: 

( ) ⎥⎦
⎤

⎢⎣
⎡ Ω+= − 2

ln6.0121.1 8.0
,,, ppbeppbeptbep HH η  (3.18) 

 
6.0

,,, 21.1 −= pbeppbeptbep QQ η

 

(3.19) 

( ) ⎥⎦
⎤

⎢⎣
⎡ Ω+= − 2

ln5.0195.0 7.0
,, ppbeptbep ηη (3.20) 

 
 Definir los factores de elasticidad ET y E2T respectivamente, la pendiente media, la 

curvatura en el modo turbina de carga–gasto y las características en el punto de mejor 
eficiencia de la turbina. 
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5.06.068.0 pTE Ω+=                                (3.21) 
5.0

2 1.276.0 pTE Ω+=
 

(3.22) 
 
y los coeficientes siguientes: 

2
,

,2

2 tbep

tbepT

Q

HE
AH = (4.17) (3.23) 

( )

ttbep

tbepTT

Q
HEE

BH ω,

,2−
=

 

(3.24) 

( )
2

,25.01

t

tbepTT HEE
CH

ω

+−
=

 

(3.25) 

ttbep

tbepT

Q

PE
Ap

ω2
,

,=

 

(3.26) 

( )
2

,

,1

ttbep

tbepT

Q

PE
Bp

ω

−
=

 

(3.27) 

 
El modelo matemático de bombas funcionando como turbinas para el rendimiento son: 
 

22
tHttHtHt NCNQBQAH ++= (3.28) 

22
ttpttpt NQBNQAP +=

 
(3.29) 

 
donde: 

 Velocidad de rotación, en rpm. 

 

H   Carga, en m. 
Q Gasto, en m3/s. 
N 
A, B y C Constantes definidas de la bomba en el punto de mejor eficiencia. 
 
Las ecuaciones 3.28 y 3.29 son la base para las curvas de las bombas funcionando 
como turbinas, desarrolladas en la sección 3.2.2. 
 
3.3. Representación de las Curvas Características Completas de Bombas 

centrífugas. 
 
Uno de los primeros métodos para representar el rendimiento de una bomba fuera de lo 
normal,  fue el diagrama de circulo desarrollado por Knapp en 1937 (referencia 15), en 
la figura 3.6 se representa en el eje de las abscisas la velocidad de rotación y en el eje 
de las ordenadas el gasto. La representación fue tomada por Swanson (referencia 12); 
aplicando teóricamente estos principios y adicionando datos para bombas de flujo mixto 
y  axial. Los diagramas del circulo son una parte normal en los libros de bombas, por 
ejemplo Stepanoff (referencia 10) donde el gasto se representa en el eje de las 
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abscisas y la velocidad en el eje de las ordenadas, como es el caso de este capitulo. La 
figura 3.7 indica las diferentes zonas de funcionamiento representadas en el diagrama, 
esto es normal en la práctica para normalizar el diseño de puntos en bombas iguales. 
 

 
Figura 3.6. Diagrama de circulo de las curvas características 
completas para una bomba centrifuga.  

 

 
Figura 3.7. Zonas del diagrama de circulo: depende de ± Q, N, H y 
M.  

 
Otra forma del diagrama característico de la bomba es el círculo de Karman-Knapp 
(referencia 9) en un plano normalizado que se muestra en la figura 3.9, este separa en 
forma más clara las diferentes zonas de funcionamiento de la bomba. La figura muestra 
varias zonas de operación que se separan, hay dos zonas de operación de la bomba, la 
zona normal en el primer cuadrante y la de rotación inversa anormal en el segundo 
cuadrante. En el funcionamiento de la turbina Hay dos zonas, la normal en el tercer 
cuadrante, y la anormal o gasto exterior en el primer cuadrante. Cada una de estas 
zonas de posible funcionamiento útil está separada de otras zonas de disipación de 
energía. 
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Todas las posibles condiciones de funcionamiento pueden representarse en un 
diagrama que puede nombrarse "diagrama de curvas características completas" de la 
máquina hidráulica, esto es igualmente aplicable a una bomba o una turbina (figura 
3.6). 
 
3.3.1. Caracterización general de las bombas centrífugas  
 
Las bombas permiten la transformación de potencia mecánica-usualmente 
proporcionada por un motor eléctrico en potencia hidráulica. Ello implica el paso del 
fluido de un recinto con menor presión (succión) a otro con mayor presión (descarga). 
La complejidad física del fenómeno que ocurre en el interior de la máquina no permite, 
al día de hoy, describirlo teóricamente. Sin embargo, haciendo uso de la teoría de la 
similitud entre maquinas con semejanza geométrica aunque de dimensiones diferentes, 
es posible organizar los datos empíricos de manera que se caracterice completamente 
el comportamiento de esta familia de maquinas semejantes. Ello permite tratar en forma 
general problemas que, de otra forma, se reducirían a un estudio caso a caso sin 
posibilidad alguna de empleo racional de la información obtenida en un caso, para su 
uso en otros (referencia 10).  

 
 

Figura 3.8. Trayectorias de las partículas fluidas a través del 
impulsor de bombas de flujo radial, mixto y axial. 

 

La caracterización es una designación que se refiere a la geometría de la trayectoria de 
las partículas del fluido dentro de la máquina (figura 3.8) en relación con el eje de la 
misma, la caracterización más general posible de una familia de máquinas 
geométricamente semejantes de cualquiera de estos tipos se realiza mediante cuatro 
variables, que son:  
 
Densidad del fluido ρ  
Diámetro característico D  
Velocidad de giro del rodete N  
Gasto volumétrico Q  
 
Dada la geometría de la familia, las cuatro variables anteriores describen toda condición 
particular de operación de una máquina, dadas ρ, D, N y Q existe una función f1 entre 
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dichas variables y la diferencia de carga total Hγ creada por la operación de la máquina 
entre la succión y la descarga, otra función f2 entre las mismas variables y el par M que 
debe ejercerse sobre el eje de la máquina para mantener dicha condición de operación, 
es decir:  
 

( ) γρ HQNDf1 =,,,     (3.30) 
( ) MQNDf2 =,,,ρ     (3.31) 

 
En las ecuaciones características (3.30 y 3.31) de la máquina no interviene el tiempo t, 
son ecuaciones que se determinan experimentalmente mediante una sucesión de 
ensayos estacionarios. La expresión de la diferencia de cargas totales como Hγ 
obedece a la intención de mantener la notación de H para la carga total expresada en 
metros de columna de agua pero como en este análisis deben emplearse unidades 
coherentes se expresara como Hγ que son unidades de fuerza por unidad de área 
(presión) siendo γ el peso específico del líquido bombeado (referencia 21). 
 
Si Ias ecuaciones 3.30 y 3.31 describen un fenómeno físico, -en este caso la operación 
de una máquina- no pueden depender de las unidades de medida empleadas para 
cuantificar las magnitudes ρ, D, N, Q, Hγ y M siempre que estas se midan en un sistema 
coherente de unidades. El teorema de Buckingham o teorema de los números 
dimensionados, dice que las ecuaciones 3.30 y 3.31 deben poderse formular en función 
de tantos números adimensionados como el total de variables en juego (en este caso 
son seis) menos el numero de variables básicas, las variables básicas son aquellas que 
permiten formar números adimensionados con cada una de las restantes. Escogiendo 
ρ, D y N como variables básicas, los números adimensionados que se pueden formar 
los siguientes: 
 

13DN
Q

Π=     (3.32) 

222 DN
H

Π=
ρ

γ    (3.33) 

325 ND
M

Π=
ρ

    (3.34) 

 
En consecuencia, las ecuaciones 3.30 y 3.31 pueden formularse en función 1Π , 2Π  y 

 como:  3Π
 

( ) 211g Π=Π     (3.35) 
( ) 312g Π=Π     (3.36) 

 
Donde ,   y  QC=Π1 HC=Π 2 PC=Π 3 , estas relaciones se presentan en el capitulo dos 
y corresponden a las ecuaciones 2.18, 2.19 y 2.20 respectivamente. 
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3.3.2.  Diagrama de círculo o de los cuatro cuadrantes.     
 
Si bien las expresiones 3.35 y 3.36 equivalen a la 3.30 y 3.31 pero con la ventaja de 
que las seis variables se han reducido a tres, por razones históricas los fabricantes de 
máquinas aun emplean una representación de las ecuaciones 1 y 2, en cuatro variables 
que son: 
 

0H
Hh = ; 

0Q
Qq = ; 

0N
N

=α ; 
0M

M
=β     (3.37) 

 
Siendo como se señalo en la sección anterior Q0, N0, H0, M0 los valores de las 
respectivas variables para el punto de mayor rendimiento de la máquina. En la ecuación 
3.37 se emplea la letra h  para designar la diferencia de carga total entre succión y 
descarga para un punto de operación genérico dividida por esa diferencia 
correspondiente al punto de máximo rendimiento. Obsérvese que ( )00 // hhHH ∆∆=  
siendo  es la diferencia de carga piezométrica entre la succión y la descarga de la 
máquina si se desprecia la diferencia de cargas de velocidad en dichos puntos.  

h∆

 
De acuerdo con las definiciones 3.33, 3.34 y 3.35 se tiene que: 
 

1
0

1 Π=Π
α
v   (3.38) 

2022 Π=Π
α
h    (3.39) 

3032 Π=Π
α
β    (3.40) 

 
Donde: ; 3

0001 / DNQ=Π ( ) 22
0002 / DNH ργ=Π  y   son los valores 

de los números adimensionados para el punto de mejor eficiencia (BEP) de la máquina.  

52
0003 / DNM ρ=Π

 
Aplicando las relaciones experimentales 3.35 y 3.36 se tiene: 
  

022011 Π=⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ Π

αα
hqg    (3.41) 

032012 Π=⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ Π

α
β

α
qg     (3.42) 

 
Despejando las variables  y h β  de las ecuaciones 3.41 y 3.42  y respectivamente, se 
tiene: 
 

hqg =
Π

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ Π

02

2

011
α

α
      (3.43) 
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βα
α

=
Π

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ Π

03

2

012
qg      (3.44) 

 
La expresión 3.43 indica que  es función de , h q α , 

01Π , 
02Π  y la 3.44 que β  lo es de  

, q α , , ; esto se expresa como: 
01Π

03Π

 
( )

02011 ,,, ΠΠ= αqFh       (3.45) 
( )

03011 ,,, ΠΠ= αβ qF       (3.46) 
 
Las expresiones 3.45 y 3.46 al ser representadas en un plano cartesiano con  en las  
abscisas y α en las ordenadas, definen el denominado "diagrama de los cuatro 
cuadrantes” o "diagrama de Knapp” (referencia 12), figura 3.9. 

q

 
 

 

 
 
 

Nomenclatura utilizada en el diagrama. 
 

A: Zona de operación normal de la bomba.

C: Zona inversa de la turbina. 

E: Zona inversa de la bomba. 
 

G: Zona de operación de la turbina 
 

B, D, F, H: Zonas de disipación de 
energía. 

 

Figura 3.9. Diagrama de circulo Karman-Knapp, de una bomba de 
flujo radial y las diferentes zonas de operación. 

 
El paso de las funciones g1 y g2 a las funciones F1 y F2 se ha dado únicamente con el 
propósito de explicar el diagrama de los cuatro cuadrantes, que es una forma 
representar los resultados experimentales propuesto por R.T. Knapp en 1937 
(referencia 10 y 15) pero aun hay fabricantes que prefieren la representación más 
moderna con las funciones g1 y g2. 
 
En la figura 3.9 se muestran todas las posibles condiciones de operación de una bomba 
y se emplean las siguientes definiciones: 
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� Bomba: Cuando hay transferencia neta de potencia mecánica del eje a potencia 
hidráulica del fluido. 

� Turbina: Cuando hay transferencia neta de potencia hidráulica del fluido a 
potencia mecánica del fluido. 

� Disipación de energía: Cuando el fluido entrega potencia hidráulica y el eje 
entrega potencia mecánica que se disipa en el fluido en forma de calor. 

 
Caracterizadas las distintas formas de operación de la máquina en el diagrama de los 
cuatro cuadrantes, se verán las curvas de operación deducidas de las expresiones 3.45 
y 3.46 considerando valores constantes de  y h β . 
 
En la figura 3.6 se presentan las curvas características completas, considerando los 
siguientes intervalos: 
 

%250%100 11 ≤≤−= CCh con     (3.47) 
%% 2502C200C2 ≤≤−= conβ    (3.48) 

 
Donde  y h β  así como  y q α  están expresados en forma de porcentaje. Como las 
funciones F1 y F2 que dependen de 

01Π , 
02Π  y 

03Π  ello indica que cada familia de 
máquinas posee su diagrama propio.  
 
Todo punto de operación de la máquina tiene su representación como un punto 
geométrico en el diagrama, por lo tanto cualquier comportamiento de la máquina 
variable en el tiempo (comportamiento no estacionario a transitorio) se traducirá en una 
curva en el plano -α. Para todo punto en esa curva el diagrama de los cuatro 
cuadrantes tiene los valores de ; (carga porcentual) y 

q
h β  (par o momento porcentual) 

que corresponden a ese punto, ahora bien, dichas se obtienen experimentalmente, en 
la cual el fenómeno a considerar es estacionario (referencia 21).  
 
Sin embargo, para el cálculo numérico de la bomba, como condición de frontera de una 
conducción, es preferible trabajar con las funciones g1 y g2 (ecuaciones 3.43 y 3.44) 
transformándolas ligeramente y multiplicando ambos términos de g1 y g2 por  
( )22/1 α+q , se tiene: 

 

22

2

2
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011

1

11
α

α
α +

=
+

Π
⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ Π
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h

q
qg    

(3.49) 

22

2

2
03

012

1

11
α
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α
α +

=
+

Π
⎟
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⎞

⎜
⎝
⎛ Π

qq
qg    

(3.50) 

 
Obsérvese que las funciones, de la derecha de ambas expresiones son funciones de 

α/q  y de los números Π . Por lo tanto, a partir de las expresiones 3.49 y 3.50, además 
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recordando que  y  están definidos por 
02Π

03Π
01Π  y este último queda determinado al 

caracterizarse la familia de máquinas a través de su velocidad específica Ns, por lo que 
se concluye que:  
 

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛=

+
NsqG

q
h ,122 αα

     (3.51) 

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛=

+
NsqG

q
,222 αα

β      (3.52) 

 
La razón por la cual se construyeron estas funciones con  en el denominador, es 
para prevenir la anulación del mismo. En el proceso de paro accidental de una 
máquina, la evolución en el tiempo tiene en general, el aspecto que se indica en la 
figura 3.11. Por lo tanto en el punto 1 se anula  y en el 2 se anula 

22 α+q

v α . Pero, como 
puede verse, no ocurre nunca la anulación simultánea de ambos lo cual implicaría que 
la curva pase por el origen. En consecuencia, el artificio realizado evita tener que 
trabajar en el cálculo con valores G1 y G2 infinitos en alguna etapa del cálculo 
(referencia 21).  
 
En la figura 3.12 se presentan en forma esquemática estas relaciones y en ella se 
distinguen las diferentes zonas de operación que ya se analizaron en el diagrama de los 
cuatro cuadrantes. Para que las funciones sean biunívocas en lugar de α/q  se 
consideró en las abscisas la variable θ , esto es: 
 

°≤≤°⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
= 3600tan θαθ con

q
arc     (3.53) 

 
Por lo tanto, se llega a las ecuaciones de la máquina y que de acuerdo con los 
elementos de teoría de las mismas hay tres funciones: 
 
� Evalúa la diferencia de carga entre la descarga y la succión 
� Evalúa el par o momento aplicado desde el exterior al eje de la máquina 
� Ecuación dinámica o de las masas rotantes.  

 
Las dos primeras se denominan habitualmente “ecuaciones características de la 
maquina", las ecuaciones características formuladas en forma adimensional son 
(referencia 10 y 21): 
 

22H q
hW
α+

=     (3.54) 

22M q
W

α
β
+

=     (3.55) 

 
Donde: 
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0H
Hh =     (3.56) 

0Q
Qq =     (3.57) 

0N
N

=α      (3.58) 

0M
M

=β     (3.59) 

q
arc αθ tan=     (3.60) 

4/3
0

0

H
Q

Ns =  (3.61) 

 
N la velocidad de rotación de la maquina 
M el par aplicado desde el exterior sobre el eje de la máquina, 
Ns la velocidad específica, 
H la diferencia de carga total entre la descarga y la succión y, 
El subíndice “0” indica que son los valores nominales de las variables que corresponden 
al punto de operación de máximo rendimiento de la máquina.  
 
Knapp encontró que la similitud normal o aplicación de las leyes en curvas es bastante 
amplia, por lo menos en zonas útiles (bomba normal o funcionamiento de la turbina), y 
que la familia de curvas pudiera derivarse de una sola, una representación más concisa 
fue desarrollada por Marchal, Suter (referencia 12), en que los datos visualmente 
complejos del diagrama del circulo pueden ser representados por dos curvas WH y WM, 
(ver figura 3.8).  
 

 
Figura 3.10. Curva Suter, representando las ecuaciones 25 y 26. 

 
Las curvas de carga, torque y los parámetros WH y WM contra el ángulo pueden ser 
tratados como coordenadas polares y desplegar hacia atrás para rodear los diagramas 
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(referencia 2). Bombas y bombas como turbinas, la eficiencia pη  y tη  pueden ser 
derivados directamente para ello se tienen las siguientes relaciones: 
 

( 2/3
tan2

,
2

πθπ
θ

η
η ≥≤=

M

pbepH
p

W

W
)                                                           (3.63) 

( 2/0
tan

,
2

2

πθ
η

θ
η ≥≤=

pbepH

M
t

W
W )                (3.64) 

 
Estas representaciones se han aplicado principalmente para predecir el 
comportamiento de transitorios en bombas, en lugar de su comportamiento de bombas 
como turbinas, esta parte se puede ver con mayor detalle en el tema de pequeñas 
plantas hidroeléctricas, que no son tema de esta tesis. 
 
 

 
Figura 3.11. Evolución en el diagrama de los cuatro cuadrantes del 
punto representativo de la operación de la bomba después de un 
paro accidental en el cual permanece abierta la válvula de 
descarga. 
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Figura 3.12. Representación gráfica de las funciones WH y WM  de 
una bomba funcionando como turbina. 

 
3.4. Modelado del rendimiento de una bomba como turbina. 
 
A pesar de las investigaciones iniciales en el modelado de las curvas características en 
círculo de superficies en 3-D se encontró que la aplicación de las leyes de similitud en 
los diagramas de círculo lo hizo más simple al usar los métodos descritos 
anteriormente, se consideraron datos de bombas funcionando como turbinas y el 
modelo seleccionado apropiadamente. 
 
El método estadístico de Alatorre-Frenk se aplicó para datos existentes “en el círculo 
completo” (referencia 10) para una bomba de flujo radial. Los resultados también se 
aplicaron a los datos obtenidos de las Turbinas Francis (referencia 3). Las predicciones 
del punto de mejor eficiencia (BEP) de Alatorre-Frenk en el diseño de la bomba 
funcionado como turbina se representaron en el diagrama de Suter y son muy similares 
a las figura 3.6 y 3.10.  
 
El modelo se comparó con los datos publicados en la referencia 6, como sigue:  
 
� Las ecuaciones 3.28 y 3.29 fueron aplicadas para el modo de bombeo con los 

datos en el punto de mejor eficiencia para generar las curvas de las bombas 
como turbinas de carga–gasto y potencia–gasto, con una velocidad de rotación 
fija de la bomba igual al de la turbina (Nt=Np). 

� Todos los datos y predicciones de bombas como turbinas se llevaron a cabo 
hasta cerrar los diagramas con los datos generados, además dichas curvas se 
compararon entre si.  

 
Se observo que los puntos obtenidos con las ecuaciones 3.28 y 3.29 de la bomba 
funcionando como turbina se ajustaron los puntos más cercanos, considerando el punto 
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de mejor eficiencia como turbina (BEPt), siendo este el cuadrático de ellos, la carga y la 
potencia se ve reducida para gastos pequeños. 
 
 

 

  

Figura 3.13. Datos y predicciones, zona de 
funcionamiento de una bomba como turbina 

 Figura 3.14. Diagrama de predicción suter de una 
bomba funcionando como turbina. 

 
Las curvas de Alatorre-Frenk se ajustaron para acercarse más a la realidad  en 
regiones estrechas de gastos pequeños. Tomando como una justificación uniforme,  la 
ecuación cúbica de carga-gasto y torque para las curvas con velocidad constante 
(referencia 6 y 16); los puntos pronosticadas se ajustaron entre 2Qbep,t y 0.5Qbep,t para 
obtener una extrapolación más racional en la disipación de energía y el funcionamiento 
a la inversa en las bombas, ver figura 3.15.  

 
 

 
 

Figura 3.15. Curva de prueba modificada en la predicción de H-Q. 
 
Una extrapolación similar de datos generados normalmente para el sistema de bombeo 
en el segundo cuadrante, en la región donde se disipa la energía. La combinación de 
estos puntos extrapolados habilitó por completo WM y WH en las curvas obtenidas para 

πθ 20 ≥≤ , figura 3.14. 

 64



Capítulo 3                                                                                                               Bombas como turbinas 

3.4.1. El Uso de los Diagramas de Suter. en la Predicción de las Características 
Completas 

La combinación y representación mediante el diagrama de Suter, se realizo con 
técnicas que involucran la predicción de bombas como turbinas (PAT), dichas curvas 
han demostrado ser muy útiles. 
 
Algunos datos pueden entenderse más intuitivamente en el diagrama de círculo 
(referencia 12), los puntos que cruzan el valor cero para WH y WM en el diagrama Suter, 
el diagrama de circulo muestran un ángulo para cuando la carga es cero y las líneas de 
torque, una representación clara de la bomba y la eficiencia de la turbina que puede 
derivarse de WH y WM, además se grafican las ecuaciones 3.19 y 3.20. 
 
La predicción de las curvas de Suter (referencia 9) se podrían analizar más allá de la 
forma de cada curva como la suma de dos curvas relacionadas entre si o como una 
onda repetida que equivale a un periodo, π2=T . 
 
   

Figura 3.16. Predicción de curvas en circulo para una 
bomba.  

 Figura 3.17. Adecuación y Predicción de curvas Suter, 
para una Bomba. 

 

 
Figura 3.18. Curva de bomba como turbina de una bomba. 

 

 65



 
 
 
 
 
 

CAPÍTULO 4 
 

EXPERIMENTACIÓN 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



Capitulo 5.                                                                                                                                            Experimentación 

4.1. Descripción de la instalación experimental. 
 
Las bombas de flujo radial y mixto se encuentran ubicadas en el laboratorio de 
hidráulica de la Facultad de Ingeniería, en la sala de máquinas hidráulicas. 
 
La figura 4.1 y 4.2 muestra el sistema de bombeo indicando en cada una de ellas la 
rama de succión y de descarga donde se midieron las presiones de entrada y salida de 
las bombas. 
 

Succión

Descarga 

 
 
Figura 4.1. Instalación de la bomba de flujo radial. Rango de 
operación de 1440 a 3280 rpm, potencia 15 HP. 

 

Succión 

Descarga

 
 
Figura 4.2. Instalación de la bomba de flujo mixto. Rango de 
operación de 820 a 3280 rpm, potencia 15 HP. 
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4.2. Obtención de las curvas características para las bombas de flujo radial y 
mixto. 

 
Para obtener las curvas características en las bombas de flujo radial y flujo mixto, se 
midieron los siguientes datos: 
� Las cargas de posición en las bridas de succión (zs) y descarga (zd), 

considerando el piso como plano horizontal de referencia, ver figura 5.1. 
Bomba de flujo radial Bomba de flujo mixto 

mzmz ds 320.0325.0 ==  mzmz ds 785.0475.0 ==  
� Los diámetros en la succión (Ds) y la descarga (Dd). 

 mDmD ds 0508.00762.0 == mDmD ds 0635.00762.0 ==  
 
En las tablas 4.1 y 4.2 se muestra el resumen de los datos medidos en ambas bombas. 
 

NB Pd Ps/γ (−) Pe hlim

(rpm) (kg/cm2) (cmHg) (KW) (cm)

0.6 34.0 5.1 22.10
0.7 31.0 5.0 21.23
0.9 26.5 4.9 20.05
1.1 21.5 4.6 18.65
1.3 18.0 4.3 16.85
1.5 13.0 3.2 3.03
0.6 36.0 5.8 22.60
0.8 35.0 5.7 22.25
1.0 32.0 5.6 21.52
1.3 24.0 5.2 19.40
1.6 17.5 4.6 16.66
1.9 12.5 3.2 3.03
0.7 36.0 5.8 22.75
1.0 31.5 5.5 21.34
1.3 26.0 5.2 19.90
1.5 21.5 4.9 18.50
1.7 16.5 4.5 16.05
1.9 13.0 3.4 3.03
0.7 36.5 6.1 22.65
0.9 35.0 6.0 22.33
1.1 33.0 5.9 21.82
1.4 26.0 5.5 19.94
1.7 19.0 5.0 17.30
2.0 14.0 3.6 3.03
0.7 37.0 6.6 22.75
1.0 35.0 6.5 22.20
1.3 31.5 6.4 21.35
1.5 27.5 6.1 20.10
1.9 18.5 5.4 16.25
2.2 13.0 3.8 3.03
0.7 37.0 7.6 22.95
1.0 36.5 7.4 22.70
1.4 33.5 7.1 21.90
1.8 26.5 6.9 20.10
2.2 19.5 6.0 17.50
2.5 13.0 4.1 3.03

1650

1725

1800

1425

1500

1575

 

 NB Pd Ps/γ (−) Pe hlim

(rpm) (kg/cm2) (cmHg) (KW) (cm)

0.1 42.0 5.2 30.03
0.3 39.0 4.9 29.74
0.5 36.0 4.8 29.10
0.8 26.0 4.5 27.73
1.1 18.0 4.0 24.97
1.4 12.0 3.2 9.08
0.1 43.0 5.1 30.60
0.4 40.0 5.0 30.05
0.7 31.0 4.9 28.75
0.9 27.0 4.6 28.00
1.3 16.5 4.0 24.40
1.5 11.0 3.2 9.08
0.2 45.0 5.4 30.80
0.4 43.0 5.3 30.38
0.7 34.5 5.1 29.53
1.0 27.8 5.0 28.24
1.3 20.3 4.6 26.28
1.6 11.0 3.2 9.08
0.15 44.8 5.9 30.87
0.4 44.5 5.8 30.70
0.8 36.5 5.6 29.90
1.2 27.3 5.1 28.22
1.6 16.7 4.4 24.22
1.8 12.0 3.3 9.08
0.15 45.3 6.1 30.84
0.4 45.2 6.0 30.84
0.8 43.0 5.9 30.49
1.2 31.3 5.7 29.10
1.6 21.9 5.1 26.80
2 12.1 3.4 9.08

2100

2025

1800

1875

1950

 
Tabla 4.1. Medición de datos para obtener las curvas 
características en la bomba de flujo radial, con 
velocidades de 1425 a 1800 rpm. 

  
Tabla 4.2. Medición de datos para obtener las curvas 
características en la bomba de flujo mixto, con 
velocidades de 1800 a 2100 rpm. 

 
Nomenclatura empleada en las tablas 4.1 y 4.2. 
 

NB Velocidad angular de la bomba 
Pd Presión de descarga 
Ps/γ Carga de presión en la succión 
Pe Potencia eléctrica 
hlim Nivel de la superficie libre del agua en el vertedor 
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4.3. Calculo de las curvas características. 
 
4.3.1. Bomba de Flujo Radial. 

 
Procedimiento de cálculo a partir de los datos mostrados en la tabla 4.1. 
 
Para obtener el gasto se utilizo un vertedor triangular y la ecuación de la Universidad 
Católica de Chile.  

( ) kµθ/2tang2
15
8C;hCQ 5/2 ==  
 

Q gasto, en m3/s. 
C coeficiente de descarga, en m1/2/s. 
g gravedad, en m/s2. 
θ  ángulo del vertedor, en grados. 

Kyµ  Coeficientes de gasto y del vertedor, se obtiene de las figuras 4.3 y 
4.4 respectivamente. 

 
Figura 4.3. Coeficientes de gasto µ de vertedores triangulares en la fórmula de 
la Universidad Católica de Chile. 
 

 

 
Figura 4.4. Valores de K (eje de las ordenadas) en la fórmula de 
la Universidad Católica de Chile para vertedores triangulares. 

B=1.06 m

a =30 cm1

a =33 cm2
h

Tara

hlim

 
 

Figura 4.5. Características del vertedor de 
sección triangular. 
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De la figura 4.5 se obtiene el ángulo y la carga de agua sobre el vertedor: 
 

cm19.073.02-22.1h;27θ
hipotenusa

opuestocatetoθsen ==°=⇒=  

 
de la Universidad Católica de Chile se obtiene el coeficiente de descarga sobre el 
vertedor: 
 

( )( ) /s3m0.01165/20.19070.7282 Q

/s1/2m0.7282C5.4)  (figura   1K;5.3)  (figura0.61µ

==

=⇒==
 

 
Con el gasto calculado y los diámetros en la succión (Ds) y descarga (Dd) de la tubería, 
se obtiene la velocidad, aplicado la ecuación de continuidad y posteriormente se 
obtiene la carga de velocidad. 
 

m1.6592
g2

v
 m/s5.70vm0.00203A m0.0508D

m0.3277
g2

v
m/s2.53vm0.00456A m0.0762D

2
d

d
2

dd

2
s

s
2 

ss

=⇒=⇒=⇒=

=⇒=⇒=⇒=
 

 
Con las cotas de posición en la bomba de flujo radial, la presión en la descarga y la 
carga de presión en la succión (tabla 4.1) y las cargas de velocidad calculadas en el 
punto anterior, se obtiene la carga de la bomba: 
 

m11.04 H
2g
v

 - 
2g
v

  
γ
P

-  
γ

P
  z  z  H

B

2
s

2
dsd

sdB

=

++−=
 

 
Con la carga y el gasto, se calcula la potencia hidráulica, potencia mecánica o potencia 
al freno y eficiencia de la bomba. 
 

( ) ( )
( )

%.

....

....
)(.)/(

..

31355
P
P

kw4512151820Pe1820Pf

kW35619511101160819P
kWHQ819PsmkgHQP

f

H

59615961

H

HH

=⇒=

===

==
=⇒=

ηη

γ

 

 
Los cálculos realizados anteriormente se repiten para cada uno de los datos medidos 
en las tablas 4.1 y la solución de  los puntos calculados se resumen en las tablas 4.3. 
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NB Pd/γ Ps/γ (−) Q HB Pf Ph η

(rpm) (m) (m) (m3/s) (m) (KW) (KW) (%)
6.0 4.624 0.0116 11.04 2.45 1.36 55.31
7.0 4.216 0.0102 12.25 2.37 1.23 51.63
9.0 3.604 0.0086 13.55 2.30 1.13 49.12

11.0 2.924 0.0070 14.74 2.08 0.98 47.33
13.0 2.448 0.0051 15.70 1.87 0.79 42.32
15.0 1.768 0.0000 16.76 1.16 0.00 0.00
6.0 4.896 0.0122 12.38 3.01 1.49 49.38
8.0 4.760 0.0117 14.12 2.93 1.62 55.33

10.0 4.352 0.0106 15.47 2.85 1.61 56.62
13.0 3.264 0.0078 17.08 2.53 1.30 51.25
16.0 2.380 0.0050 18.62 2.08 0.90 43.52
19.0 1.700 0.0000 20.70 1.16 0.00 0.00
7.0 4.896 0.0125 13.09 3.01 1.64 54.63

10.0 4.284 0.0104 16.11 2.76 1.56 56.41
13.0 3.536 0.0084 17.24 2.53 1.43 56.47
15.0 2.924 0.0068 18.38 2.30 1.23 53.30
17.0 2.244 0.0044 19.43 2.01 0.84 41.96
19.0 1.768 0.0000 20.76 1.28 0.00 0.00
7.0 4.964 0.0123 13.21 3.26 1.63 49.88
9.0 4.760 0.0118 14.80 3.18 1.76 55.27

11.0 4.488 0.0111 16.39 3.09 1.81 58.54
14.0 3.536 0.0085 18.25 2.76 1.52 54.98
17.0 2.584 0.0056 19.89 2.37 1.08 45.64
20.0 1.904 0.0000 21.90 1.41 0.00 0.00
6.5 5.032 0.0125 13.08 3.70 1.60 43.25

10.0 4.760 0.0116 16.10 3.61 1.84 50.84
13.0 4.284 0.0104 18.35 3.52 1.87 53.03
15.0 3.740 0.0087 19.49 3.26 1.66 50.96
19.0 2.516 0.0046 21.72 2.69 0.98 36.42
22.0 1.768 0.0000 23.76 1.53 0.00 0.00
7.0 5.032 0.0128 13.66 4.63 1.71 36.98

10.0 4.964 0.0124 16.49 4.44 2.00 45.15
14.0 4.556 0.0112 19.79 4.16 2.17 52.19
18.0 3.604 0.0087 22.80 3.97 1.91 48.01
22.0 2.652 0.0058 24.98 3.18 1.41 44.36
25.0 1.768 0.0000 26.76 1.73 0.00 0.00

1650

1725

1800

1425

1500

1575

 
 

Tabla 4.3. Obtención de las curvas características en la bomba de 
flujo radial, para velocidades comprendidas entre  1425 a 1800 
rpm. 
 

Con los datos de la tabla 4.3, carga – gasto se grafican las curvas características para 
la bomba de flujo radial. 
 

0

5

10

15

20

25

30

0.000 0.002 0.004 0.006 0.008 0.010 0.012 0.014

Q (m3/s)

HB (m)
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N=1500 rpm
N=1575  rpm
N=1650  rpm
N=1725  rpm
N=1800 rpm

 
Figura 4.6. Curvas características en la bomba de flujo radial, para 
velocidades angulares de 1425 a 1800 rpm. 
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4.3.2. Bomba de Flujo Mixto. 
 
El procedimiento para obtener las curvas características de la bomba de flujo mixto es 
similar al de la bomba de flujo radial, utilizando los datos medidos de la tabla 4.2. 
 

NB Pd/γ Ps/γ (−) Q HB Pf Ph η

(rpm) (m) (m) (m3/s) (m) (KW) (KW) (%)

1.0 5.7 0.0145 7.58 2.53 1.08 42.65
3.0 5.3 0.0140 9.13 2.30 1.25 54.58
5.0 4.9 0.0130 10.65 2.23 1.35 60.80
8.0 3.5 0.0108 12.16 2.01 1.29 64.44
11.0 2.4 0.0073 13.90 1.66 0.99 59.58
14.0 1.6 0.0000 15.94 1.16 0.00 0.00
1.0 5.8 0.0155 7.79 2.45 1.19 48.38
4.0 5.4 0.0145 10.31 2.37 1.47 61.91
7.0 4.2 0.0124 11.93 2.30 1.45 63.07
9.0 3.7 0.0112 13.31 2.08 1.47 70.65
13.0 2.2 0.0066 15.67 1.66 1.02 61.31
15.0 1.5 0.0000 16.81 1.16 0.00 0.00
1.5 6.1 0.0159 8.59 2.69 1.34 49.85
4.0 5.8 0.0151 10.76 2.61 1.60 61.24
7.0 4.7 0.0137 12.49 2.45 1.67 68.29
10.0 3.8 0.0116 14.45 2.37 1.64 69.25
13.0 2.8 0.0089 16.28 2.08 1.41 68.06
16.0 1.5 0.0000 17.81 1.16 0.00 0.00
1.5 6.1 0.0160 8.58 3.09 1.35 43.54
4.0 6.1 0.0157 11.01 3.01 1.70 56.33
8.0 5.0 0.0143 13.81 2.85 1.94 68.01
12.0 3.7 0.0116 16.38 2.45 1.86 75.86
16.0 2.3 0.0064 18.69 1.94 1.18 60.99
18.0 1.6 0.0000 19.94 1.22 0.00 0.00
1.5 6.2 0.0160 8.64 3.26 1.35 41.45
4.0 6.1 0.0160 11.13 3.18 1.74 54.81
8.0 5.8 0.0153 14.78 3.09 2.22 71.79
12.0 4.3 0.0130 17.01 2.93 2.16 73.82
16.0 3.0 0.0095 19.53 2.45 1.83 74.61
20.0 1.6 0.0000 21.96 1.28 0.00 0.00

2100

2025

1800

1875

1950

 
 
Tabla 4.4. Obtención de las curvas características en la bomba de 
flujo mixto, para velocidades comprendidas entre  1800 a 2100 
rpm. 

 
Con los datos de la tabla 4.4, carga – gasto se grafican las curvas características para 
la bomba de flujo mixto. 
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Figura 4.7. Curvas características en la bomba de flujo mixto, para 
velocidades de 1800 a 2100 rpm. 
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4.3.3. Ajuste de las curvas características para la bomba de flujo radial. 
 
Para obtener las curvas características de la bomba se utilizan las ecuaciones de 
similitud 3.7.4, 3.7.6 mostradas a continuación y la tabla 4.3, las curvas de operación 
de las bombas se transformaron a una sola curva con velocidad de giro igual a Nmax. 
 

⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
=

N

N
QQ máx'  (4.1) 

2

'
⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
=

N

N
HH máx  (4.2) 

 
Nm Q HB Q' H' ηglobal

(rpm) (m3/s) (m) (m3/s) (m) (%)

0.0116 11.04 0.0146 17.62 0.553 0.266
0.0102 12.25 0.0129 19.54 0.516 0.245
0.0086 13.55 0.0109 21.62 0.491 0.231
0.0070 14.74 0.0088 23.52 0.473 0.214
0.0051 15.70 0.0065 25.06 0.423 0.184
0.0000 16.76 0.0000 26.75 0.000 0.000

0.0122 12.38 0.0147 17.83 0.494 0.256
0.0117 14.12 0.0140 20.33 0.553 0.284
0.0106 15.47 0.0127 22.28 0.566 0.288
0.0078 17.08 0.0094 24.60 0.513 0.249
0.0050 18.62 0.0059 26.81 0.435 0.197
0.0000 20.70 0.0000 29.80 0.000 0.000

0.0125 13.09 0.0143 17.10 0.546 0.283
0.0104 16.11 0.0118 21.04 0.564 0.284
0.0084 17.24 0.0096 22.52 0.565 0.275
0.0068 18.38 0.0078 24.01 0.533 0.250
0.0044 19.43 0.0050 25.38 0.420 0.187
0.0000 20.76 0.0000 27.12 0.000 0.000

0.0123 13.21 0.0134 15.72 0.499 0.267
0.0118 14.80 0.0129 17.61 0.553 0.293
0.0111 16.39 0.0121 19.51 0.585 0.307
0.0085 18.25 0.0093 21.72 0.550 0.276
0.0056 19.89 0.0061 23.67 0.456 0.217
0.0000 21.90 0.0000 26.06 0.000 0.000

0.0125 13.08 0.0130 14.24 0.432 0.242
0.0116 16.10 0.0121 17.53 0.508 0.282
0.0104 18.35 0.0108 19.98 0.530 0.292
0.0087 19.49 0.0091 21.22 0.510 0.272
0.0046 21.72 0.0048 23.65 0.364 0.181
0.0000 23.76 0.0000 25.87 0.000 0.000

0.0128 13.66 0.0128 13.66 0.370 0.225
0.0124 16.49 0.0124 16.49 0.451 0.271
0.0112 19.79 0.0112 19.79 0.522 0.305
0.0087 22.80 0.0087 22.80 0.480 0.276
0.0058 24.98 0.0058 24.98 0.444 0.235
0.0000 26.76 0.0000 26.76 0.000 0.000

η

1725

1800

1425

1500

1575

1650

 
 
Tabla 4.5. Valores obtenidos en la bomba de flujo radial utilizando 
las ecuaciones de similitud, para velocidades de giro de 1425 rpm 
a 1800 rpm. 
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Con los datos de la tabla 4.5 carga – gasto (H’ - Q’) se grafican las curvas 
características para la bomba de flujo radial y se obtiene una ecuación para la 
distribución de puntos. 
 
 

 

η = -4333.5 Q2 + 96.416 Q

H = -38934 Q2 - 171.79 Q + 27.109
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Figura 4.8. Dispersión de puntos  de las Curvas características y de 
eficiencia a partir de la tabla 5.5, en la bomba de flujo radial. 
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4.3.4. Ajuste de las curvas características para la bomba de flujo mixto. 
 
Para obtener las curvas características de la bomba se utilizan las ecuaciones de 
similitud (4.1 y 4.2) y la tabla 4.4, las curvas de operación de las bombas se 
transformaron a una sola curva con velocidad de giro igual a Nmax. 
 

Nm Q HB Q' H'
(rpm) (m3/s) (m) (m3/s) (m)

0.0145 7.58 0.0169 10.31 0.426 0.207
0.0140 9.13 0.0163 12.43 0.546 0.256
0.0130 10.65 0.0151 14.49 0.608 0.282
0.0108 12.16 0.0127 16.55 0.644 0.287
0.0073 13.90 0.0085 18.92 0.596 0.248
0.0000 15.94 0.0000 21.70 0.000 0.000

0.0155 7.79 0.0174 9.77 0.484 0.233
0.0145 10.31 0.0170 12.93 0.619 0.294
0.0124 12.54 0.0145 15.73 0.631 0.296
0.0112 13.31 0.0131 16.70 0.707 0.319
0.0066 15.67 0.0077 19.66 0.613 0.255
0.0000 16.81 0.0000 21.08 0.000 0.000

0.0159 8.59 0.0171 9.97 0.498 0.248
0.0151 10.76 0.0163 12.48 0.612 0.301
0.0137 12.57 0.0147 14.58 0.683 0.328
0.0116 14.59 0.0125 16.92 0.692 0.329
0.0089 16.11 0.0095 18.68 0.681 0.308
0.0000 17.81 0.0000 20.65 0.000 0.000

0.0163 8.58 0.0169 9.22 0.435 0.228
0.0157 11.01 0.0163 11.84 0.563 0.292
0.0143 13.81 0.0148 14.85 0.680 0.346
0.0116 16.38 0.0120 17.61 0.759 0.365
0.0064 18.69 0.0067 20.10 0.610 0.268
0.0000 19.94 0.0000 21.45 0.000 0.000

0.0167 8.64 0.0167 8.64 0.415 0.222
0.0165 11.13 0.0165 11.13 0.548 0.290
0.0153 14.78 0.0153 14.78 0.718 0.376
0.0131 17.36 0.0131 17.36 0.738 0.379
0.0095 19.53 0.0095 19.53 0.746 0.359
0.0000 21.96 0.0000 21.96 0.000 0.000

2100

1950

2025

1875

1800

η ηglobal 

 
 
Tabla 4.6. Valores obtenidos en la bomba de flujo mixto utilizando 
las ecuaciones de similitud, para velocidades de giro de 1800 rpm 
a 2100 rpm. 
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Con los datos de la tabla 4.6 carga – gasto (H’ - Q’) se grafican las curvas 
características para la bomba de flujo mixto y se obtiene una ecuación para la 
distribución de puntos. 
 
 
 

H = -56225 Q2 + 348.7 Q + 21.203

η = -164677 Q3 - 1466.6 Q2 + 101.77 Q
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Figura 4.9. Dispersión de puntos  de las Curvas características y de 
eficiencia para su ajuste a partir de la tabla 4.6, en la bomba de 
flujo mixto. 
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4.4. Transformación de las curvas características a curvas Knapp. 
 

4.4.1. Obtención de valores nominales para la bomba de flujo radial. 
 
Los valores nominales de la bomba se obtienen a partir de las ecuaciones de carga y 
eficiencia de la bomba que se obtienen en función del gasto, de la figura 4.8.  

 
Q 96.416 Q2 + 4333.5- =η  (4.3) 

 
27.109 + Q 79171 Q 38934 = H 2 .−−  (4.4) 

 
2

0
3

0
2

2
1 ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+=

N
NC

N
NQCQCH  (4.5) 

 
Derivando e igualando a cero la ecuación 4.3 se obtiene el gasto y la eficiencia 
máxima: 
  

( ) 0Q 96.416 Q
dQ
d 2 =+ 4333.5 -  

 
096.416Q8667 =+−  (4.6) 

 
Resolviendo la ecuación  4.6, se tiene: 
 

sm01120Q 3
1 /.=  

 
Sustituyendo el gasto Q en la ecuación 4.3 y 4.4 se tiene: 
 

( ) ( ) 536200.0112 96.416 0.011234333 2 .. = =+−−η  
( ) ( ) m20.3727.109 + 0.0112 79171 0.0112 38934 = H 2 =−− .  

 
A partir de lo calculado anteriormente se obtienen los datos nominales para la bomba 
de flujo radial: 
 

%.;.;/.; 6253m3720Hsm01120Qrpm1800N 00
3

00 ==== η  
 
El valor de los coeficientes C, se obtienen de la ecuación 4.4, que en términos 
generales es la ecuación 3.7. 
 

10927C79171C38934C 321 .;.; =−=−=  
 
Los valores C1, C2 y C3 obtenidos de la ecuación 4.2 se sustituyen en la ecuación 4.3, 
procediendo a proponer gastos y obteniendo cargas de la bomba al ir variando la 
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velocidad angular, por lo que se encuentra una ecuación general para la bomba de flujo 
radial. 
 

2
2

1800
N10927

1800
NQ79171Q38934H ⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛+⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛−−= ..  (4.7) 

 
De la tabla 4.3 se obtiene el gasto  y la velocidad angular smQ /0116.0 3= rpmN 1425=  
que se sustituyen en la ecuación 4.7. 
 

( ) ( ) m2110
1800
142510927

1800
142501160791710116038934H

2
2 ..... =⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛+⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛−−=   

 
Una vez que se llevaron a cabo los cálculos para dicha bomba, se resume en la tabla 
4.5 los resultados finales y se obtienen nuevamente las curvas características a partir 
de la ecuación 4.7, ver figura 4.8, para la bomba de flujo radial.  
 

N Q HB
(rpm) (m3/s) (m)

0.0116 10.21 0.0048 0.261
0.0102 11.55 0.0040 0.248
0.0086 12.92 0.0031 0.227
0.0070 14.16 0.0022 0.199
0.0051 15.27 0.0013 0.159
0.0000 16.99 0.0000 0.000

0.0122 11.25 0.0054 0.269
0.0117 11.83 0.0051 0.266
0.0106 12.92 0.0045 0.257
0.0078 15.32 0.0029 0.221
0.0050 17.16 0.0013 0.161
0.0000 18.83 0.0000 0.000

0.0125 12.83 0.0059 0.273
0.0104 15.02 0.0047 0.260
0.0084 16.71 0.0035 0.237
0.0068 17.93 0.0025 0.209
0.0044 19.33 0.0012 0.153
0.0000 20.76 0.0000 0.000

0.0123 14.94 0.0061 0.274
0.0118 15.48 0.0058 0.272
0.0111 16.28 0.0054 0.269
0.0085 18.63 0.0038 0.243
0.0056 20.70 0.0019 0.188
0.0000 22.78 0.0000 0.000

0.0125 16.79 0.00637 0.275
0.0116 17.73 0.00597 0.273
0.0104 19.00 0.00527 0.267
0.0087 20.52 0.00419 0.251
0.0046 23.32 0.00150 0.169
0.0000 24.90 0.00000 0.000

0.0128 18.54 0.0067 0.274
0.0124 19.00 0.0066 0.275
0.0112 20.33 0.0060 0.274
0.0087 22.67 0.0044 0.256
0.0058 24.83 0.0024 0.204
0.0000 27.11 0.0000 0.000

1800

1425

1500

1575

1650

1725

η ηglobal 

 
 

Tabla 4.7. Obtención de datos de las curvas características en la 
bomba de flujo radial a partir de la ecuación 5.5. 
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Figura 4.10. Curvas características experimentales y teóricas 
(tabla 4.5) de la bomba de flujo radial.  
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4.4.2. Obtención de valores nominales para la bomba de flujo mixto. 
 
Los valores nominales de la bomba se obtienen a partir de las ecuaciones de carga y 
eficiencia de la bomba que se obtienen en función del gasto, de la figura 4.8.  
 

Q 101.77 + Q 61466Q164677 23 .= −−η  (4.8) 
 

21.203 + Q 348.7  Q 56225 = H 2 +−  (4.9) 
2

0
3

0
2

2
1 N

NC
N
NQCQCH ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+=  (4.10) 

 
Derivando e igualando a cero la ecuación 4.6 se obtiene el gasto y la eficiencia 
máxima: 
  

( ) 0Q 101.77 + Q 61466Q164677
dQ
d 23 =−− .  

 

077101Q22933Q494031 2 =+−− ..  (4.11) 
 
Resolviendo la ecuación  cuadrática (4.11) con la fórmula general, se tiene: 
 

sm01760Q

sm01160Q
a2

ca4bb
Q

77101cy22933b494031a

3
2

3
1

2

21

/.

/.

..,

,

−=

=

−±−
=

=−=−=

 

 
Sustituyendo el gasto Q1 en la ecuación 4.6 y 4.7 se tiene: 
 

( ) ( ) ( ) 726100.0116 101.77 + 0.0116 61466 0.0116 23 ..-164677= =−η  

 

( ) ( ) m17.6021.203 + 0.0116 348.7  0.0116 56225 = H 2 =+−  

 
A partir de lo calculado anteriormente se obtienen y los datos nominales para la bomba 
de flujo mixto: 
 

%.;.;/.; 6172m6017Hsm01160Qrpm2100N 00
3

00 ==== η  
 
El valor de los coeficientes C, se obtienen de la ecuación 4.9, que en términos 
generales es la ecuación desarrollada en el capitulo 3. 
 

20321C7348C56225C 321 .;.; ==−=  
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Los valores C1, C2 y C3 obtenidos de la ecuación 4.9 se sustituyen en la ecuación 4.10, 
procediendo a proponer gastos y obteniendo cargas de la bomba al ir variando la 
velocidad angular, por lo que se encuentra una ecuación general para la bomba de flujo 
radial. 
 

2
2

1800
N20321

1800
NQ7348Q56225H ⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛+⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛+−= ..  (4.12) 

 
De la tabla 4.3 se obtiene el gasto  y la velocidad angular smQ /0116.0 3= rpmN 1425=  
que se sustituyen en la ecuación 4.5. 
 

( ) ( ) m417
2100
180020321

2100
180001507348015056225H

2
2 ..... =⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛+⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛+−=   

 
Una vez que se llevaron a cabo los cálculos para dicha bomba, se resume en la tabla 
4.6 los resultados finales y se obtienen nuevamente las curvas características a partir 
de la ecuación 4.10, ver figura 4.9, para la bomba de flujo mixto.  
 

N Q HB
(rpm) (m3/s) (m)

0.0145 7.95 0.7221 0.3432
0.0140 8.60 0.7254 0.3424
0.0130 9.89 0.7237 0.3364
0.0108 12.08 0.6871 0.3085
0.0073 14.65 0.5373 0.2242
0.0000 15.45 0.0000 0.0000

0.0155 8.06 0.6906 0.3350
0.0145 9.40 0.7137 0.3420
0.0124 11.99 0.7234 0.3360
0.0112 13.16 0.7073 0.3223
0.0066 16.36 0.5171 0.2140
0.0000 16.76 0.0000 0.0000

0.0159 9.10 0.6539 0.3207
0.0151 10.17 0.6839 0.3326
0.0137 12.07 0.7189 0.3429
0.0116 14.32 0.7203 0.3328
0.0089 16.59 0.6463 0.2835
0.0000 18.13 0.0000 0.0000

0.0163 10.14 0.5997 0.2970
0.0157 10.98 0.6334 0.3120
0.0143 12.89 0.6932 0.3359
0.0116 15.91 0.7242 0.3370
0.0064 19.39 0.5361 0.2236
0.0000 19.55 0.0000 0.0000

0.0167 11.13 0.5210 0.2599
0.0165 11.54 0.5434 0.2707
0.0153 13.18 0.6229 0.3074
0.0131 15.99 0.7121 0.3416
0.0095 19.24 0.6946 0.3134
0.0000 21.03 0.0000 0.0000

η ηglobal 

1800

1875

2100

1950

2025

 
 
Tabla 4.8. Obtención de datos de las curvas características en la 
bomba de flujo mixto a partir de la ecuación 4.9. 
 

 81



Capitulo 5.                                                                                                                                            Experimentación 

0

5

10

15

20

25

0.000 0.002 0.004 0.006 0.008 0.010 0.012 0.014 0.016 0.018

Q (m3/s)

HB (m)

N=1800 rpm (Experimentales)
N=1875 rpm
N=1950 rpm
N=2025 rpm
N=2100 rpm
N=1800 rpm (Teóricas)
N=1875 rpm
N=1950 rpm
N=2025 rpm
N=2100 rpm

 
Figura 4.11. Curvas características experimentales y teóricas 
(tabla 4.6) de la bomba de flujo mixto.  
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4.4.3. Curvas adimensionales para la bomba de flujo radial. 
 
Para  transformar las curvas características  de la figura 4.8 a curvas Knapp o curvas 
adimensionales se presentan las ecuaciones obtenidas en el capitulo 3, y son las 
siguientes: 
 
Parámetros adimensionales 
 

Gasto 0Q
Qq =  

 

(4.13) 
 

Carga 
0H

Hh =  (4.14) 

Velocidad 
0N

N
=α  (4.15) 

Par  
0M

M
=β  (4.16) 

 
Curvas Knapp o curvas adimensionales 
 

Carga 22 α+
=

q
hWH  

 
(4.17) 

Par 22 α
β
+

=
q

WM  (4.18) 

Ángulo q
αθ =tan  (4.19) 

 
 
 

N Q0 H0 P0 M0

(rpm) (m3/s) (m) (Kw) (N m)

1800 0.0112 20.370 0.5362 4.17 22.14
1725 0.0107 18.708 0.5362 3.67 20.34
1650 0.0103 17.116 0.5362 3.22 18.61
1575 0.0098 15.596 0.5362 2.80 16.95
1500 0.0093 14.146 0.5362 2.42 15.38
1425 0.0089 12.767 0.5362 2.07 13.88

η

 
 
Tabla 4.9. Obtención de los parámetros Q0 y H0 a partir de las 
ecuaciones de similitud, 4.1 y 4.2, tomando en cuenta los datos 
nominales para la bomba de flujo radial. 
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N Q HB P M
(rpm) (m3/s) (m) (kW) (N m)

0.0116 11.04 0.5531 2.26 15.17 1.30 0.86 1.00 1.09 0.32 0.40 37.48
0.0102 12.25 0.5163 2.37 15.91 1.15 0.96 1.00 1.15 0.41 0.49 40.99
0.0086 13.55 0.4912 2.34 15.65 0.97 1.06 1.00 1.13 0.54 0.58 45.77
0.0070 14.74 0.4733 2.13 14.26 0.79 1.15 1.00 1.03 0.71 0.64 51.85
0.0051 15.70 0.4232 1.87 12.51 0.58 1.23 1.00 0.90 0.92 0.68 59.96
0.0000 16.76 0.0000 0.00 0.00 1.31 1.00 0.00

0.0122 12.38 0.4938 3.01 19.16 1.31 0.88 1.00 1.25 0.32 0.46 37.34
0.0117 14.12 0.5533 2.93 18.63 1.25 1.00 1.00 1.21 0.39 0.47 38.59
0.0106 15.47 0.5662 2.85 18.12 1.14 1.09 1.00 1.18 0.48 0.51 41.32
0.0078 17.08 0.5125 2.56 16.30 0.84 1.21 1.00 1.06 0.71 0.62 50.01
0.0050 18.62 0.4352 2.08 13.23 0.53 1.32 1.00 0.86 1.03 0.67 62.05
0.0000 20.70 0.0000 0.00 0.00 1.46 1.00 0.00

0.0125 13.09 0.5463 2.93 17.77 1.27 0.84 1.00 1.05 0.32 0.40 38.16
0.0104 16.11 0.5641 2.90 17.60 1.06 1.03 1.00 1.04 0.49 0.49 43.41
0.0084 17.24 0.5647 2.53 15.33 0.86 1.11 1.00 0.90 0.63 0.52 49.26
0.0068 18.38 0.5330 2.30 13.94 0.69 1.18 1.00 0.82 0.80 0.56 55.25
0.0044 19.43 0.4196 2.01 12.17 0.45 1.25 1.00 0.72 1.04 0.60 65.74
0.0000 20.76 0.0000 0.00 0.00 1.33 1.00 0.00

0.0123 13.21 0.4988 3.20 18.52 1.20 0.77 1.00 1.00 0.32 0.41 39.82
0.0118 14.80 0.5527 3.10 17.97 1.15 0.86 1.00 0.97 0.37 0.42 40.98
0.0111 16.39 0.5854 3.04 17.57 1.08 0.96 1.00 0.94 0.44 0.44 42.89
0.0085 18.25 0.5498 2.76 16.00 0.83 1.07 1.00 0.86 0.63 0.51 50.40
0.0056 19.89 0.4564 2.37 13.74 0.54 1.16 1.00 0.74 0.90 0.57 61.58
0.0000 21.90 0.0000 0.00 0.00 1.28 1.00 0.00

0.0125 13.08 0.4325 3.70 20.48 1.16 0.70 1.00 1.01 0.30 0.43 40.72
0.0116 16.10 0.5084 3.61 19.98 1.08 0.86 1.00 0.98 0.40 0.45 42.73
0.0104 18.35 0.5303 3.52 19.49 0.97 0.98 1.00 0.96 0.51 0.50 45.97
0.0087 19.49 0.5096 3.26 18.06 0.81 1.04 1.00 0.89 0.63 0.54 50.99
0.0046 21.72 0.3642 2.69 14.86 0.43 1.16 1.00 0.73 0.98 0.62 66.85
0.0000 23.76 0.0000 0.00 0.00 1.27 1.00 0.00

0.0128 13.66 0.3698 4.63 24.58 1.14 0.67 1.00 1.11 0.29 0.48 41.21
0.0124 16.49 0.4515 4.44 23.55 1.11 0.81 1.00 1.06 0.36 0.48 42.11
0.0112 19.79 0.5219 4.16 22.05 1.00 0.97 1.00 1.00 0.49 0.50 45.08
0.0087 22.80 0.4801 4.05 21.49 0.78 1.12 1.00 0.97 0.70 0.61 52.18
0.0058 24.98 0.4436 3.18 16.85 0.51 1.23 1.00 0.76 0.97 0.60 62.82
0.0000 26.76 0.0000 0.00 0.00 1.31 1.00 0.00

1800

1650

1500

1425

β =M/M0 WH = h / (q2+ α 2)

1725

1575

η WM = β / (q2+ α 2) tan θ = α / qq = Q/Q0 h = H/H0 α = N/N0

 
 
Tabla 4.10. Obtención de las curvas adimensionales a partir de la 
tabla 4.6 y los datos de la tabla 4.3 con las ecuaciones 4.11 a la 
4.17. 
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Figura 4.12. Familia de curvas Knapp o curvas adimensionales, WH 
y WM para la bomba de flujo radial. 
 

 84



Capitulo 5.                                                                                                                                            Experimentación 

4.4.4. Curvas adimensionales para la bomba de flujo mixto. 
 
Para  transformar las curvas características  de la figura 4.9 a curvas Knapp o curvas 
adimensionales se presentan en las ecuaciones 4.13 a 4.19. 
 
 

N Q0 H0 P0 M0

(rpm) (m3/s) (m) (kW) (N m)

2100 0.0117 17.598 0.7262 2.78 12.63
2025 0.0113 16.363 0.7262 2.49 11.75
1950 0.0109 15.174 0.7262 2.22 10.89
1875 0.0104 14.029 0.7262 1.98 10.07
1800 0.0100 12.929 0.7262 1.75 9.28

η

 
 

Tabla 4.11. Obtención de los parámetros Q0 y H0 a partir de las 
ecuaciones de similitud 4.1 y 4.2, tomando en cuenta los datos 
nominales para la bomba de flujo mixto. 

 
 

N Q HB P M
(rpm) (m3/s) (m) (kW) (N m)

0.0145 7.58 0.4265 2.53 13.41 1.45 0.59 1.00 1.44 0.19 0.47 34.63
0.0140 9.13 0.5458 2.30 12.20 1.40 0.71 1.00 1.31 0.24 0.44 35.57
0.0130 10.65 0.6080 2.23 11.80 1.29 0.82 1.00 1.27 0.31 0.48 37.72
0.0108 12.16 0.6444 2.01 10.65 1.08 0.94 1.00 1.15 0.43 0.53 42.72
0.0073 13.90 0.5958 1.66 8.82 0.73 1.07 1.00 0.95 0.70 0.62 54.04
0.0000 15.94 0.0000 0.00 0.00 1.23 1.00 0.00

0.0155 7.79 0.4838 2.45 12.48 1.49 0.56 1.00 1.24 0.17 0.39 33.93
0.0145 10.31 0.6191 2.37 12.09 1.39 0.73 1.00 1.20 0.25 0.41 35.66
0.0124 12.54 0.6307 2.42 12.31 1.19 0.89 1.00 1.22 0.37 0.51 40.10
0.0112 13.31 0.7065 2.08 10.59 1.08 0.95 1.00 1.05 0.44 0.49 42.86
0.0066 15.67 0.6131 1.66 8.47 0.64 1.12 1.00 0.84 0.80 0.60 57.55
0.0000 16.81 0.0000 0.00 0.00 1.20 1.00 0.00

0.0159 8.59 0.4985 2.69 13.15 1.46 0.57 1.00 1.21 0.18 0.38 34.35
0.0151 10.76 0.6124 2.61 12.76 1.39 0.71 1.00 1.17 0.24 0.40 35.67
0.0137 12.57 0.6829 2.47 12.08 1.26 0.83 1.00 1.11 0.32 0.43 38.47
0.0116 14.59 0.6925 2.40 11.75 1.07 0.96 1.00 1.08 0.45 0.50 43.08
0.0089 16.11 0.6806 2.06 10.08 0.82 1.06 1.00 0.92 0.64 0.55 50.77
0.0000 17.81 0.0000 0.00 0.00 1.17 1.00 0.00

0.0163 8.58 0.4354 3.14 14.83 1.44 0.52 1.00 1.26 0.17 0.41 34.71
0.0157 11.01 0.5633 3.01 14.19 1.39 0.67 1.00 1.21 0.23 0.41 35.68
0.0143 13.81 0.6801 2.85 13.42 1.27 0.84 1.00 1.14 0.32 0.44 38.27
0.0116 16.38 0.7586 2.45 11.56 1.03 1.00 1.00 0.98 0.49 0.48 44.24
0.0064 18.69 0.6099 1.94 9.13 0.57 1.14 1.00 0.78 0.86 0.59 60.25
0.0000 19.94 0.0000 0.00 0.00 1.22 1.00 0.00

0.0167 8.64 0.4145 3.42 15.56 1.43 0.49 1.00 1.23 0.16 0.40 34.94
0.0165 11.13 0.5481 3.28 14.91 1.41 0.63 1.00 1.18 0.21 0.40 35.38
0.0153 14.78 0.7179 3.09 14.06 1.31 0.84 1.00 1.11 0.31 0.41 37.35
0.0131 17.36 0.7382 3.01 13.70 1.12 0.99 1.00 1.08 0.44 0.48 41.83
0.0095 19.53 0.7461 2.45 11.15 0.82 1.11 1.00 0.88 0.67 0.53 50.76
0.0000 21.96 0.0000 0.00 0.00 1.25 1.00 0.00

2100

1950

η q = Q/Q0

2025

1875

1800

WM = β / (q2+ α 2) tan θ = α / qβ =M/M0 WH = h / (q2+ α 2)h = H/H0 α = N/N0

 
 

Tabla 4.12. Obtención de las curvas adimensionales a partir de la 
tabla 4.9 y los datos de la tabla 4.4 con las ecuaciones 4.13 a la 
4.19. 
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Figura 4.13. Familia de curvas Knapp o curvas adimensionales, WH 
y WM para la bomba de flujo mixto. 
 
 

 
5.5. Aportación de esta tesis. 
 
De acuerdo con investigaciones realizadas, unas de las aportaciones de esta tesis es la 
obtención una ecuación general para construir las curvas características y de eficiencia 
en las bombas de flujo radial y flujo mixto que se encuentran en el Laboratorio de 
Hidráulica de esta Facultad y que para fines didácticos pueden tener aplicación en 
sistemas de este tipo.  
 
Si se lleva a cabo un análisis en sistemas de bombeo más recientes se pueden 
homologar dichas curvas y la aplicación de estas puede ser de forma más general, 
tanto para las curvas características como para las curvas Knapp. 
 
De acuerdo con lo investigado, en México casi no se han desarrollado teorías para la 
obtención de curvas adimensionales o curvas Knapp en sistemas de bombeo. Así 
como la aplicación  de un modelo matemático para la obtención de dichas curvas en 
uno y cuatro cuadrantes. 
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Para la obtención de las curvas adimensionales o curvas Knapp, se llevo a cabo una 
investigación minuciosa de algunos artículos y publicaciones hechas en la ASHRAE y 
ASME. 
 
Se realizaron mediciones en bombas de flujo radial y flujo mixto (tablas 4.1 y 4.2), con 
los datos medidos se calcularon las curvas características y de eficiencia para ambas 
bombas. 
 
Para las curvas obtenidas se hizo un ajuste aplicando las ecuaciones de similitud 4.1 y 
4.2 obteniendo los valores nominales de cada una de las bombas para la velocidad de 
giro máxima, con estos datos se obtiene una ecuación general y se construyen las 
curvas características y de eficiencia proponiendo gasto y fijando una velocidad angular 
en las bombas (ecuaciones 3.8 y 3.11) para los rangos establecidos en las figuras 4.1 y 
4.2.  
 
Después de haber realizado el procedimiento mencionado en el párrafo anterior se 
obtuvieron los parámetros adimensionales (ecuaciones 4.13 a la 4.16); y las curvas 
Knapp (ecuaciones 4.17  a la 4.18) en las dos bombas. 
 
Se construyen las curvas Knapp en las bombas de flujo radial (figura 4.12) y flujo mixto 
(figura 4.13), para ambos sistemas de bombeo el punto de intersección de los 
parámetros  y   contra el ángulo es de 0.5 y 45° respectivamente, siendo esta 
una forma de poder comprobar la obtención de dichas curvas y que las ecuaciones 
obtenidas para su construcción son correctas para las bombas. 

HW MW

 
La teoría expuesta en esta tesis, se puede usar para predecir el comportamiento de las 
bombas y la caracterización de las mismas en los cuatro cuadrantes.. 
 
En las figuras 4.12 y 4.13 se muestra la representación de las curvas adimensionales, 
que pueden ser usadas por una gran variedad de bombas comerciales con velocidad 
especifica similar a la empleada en este trabajo. 
 
El comportamiento de modelos pueden desarrollarse los métodos para la aplicación de 
las bombas centrífugas como las turbinas hidráulicas usando la información de esta 
tesis y las leyes de similitud de bomba-turbina. Para el diseño final, el fabricante de las 
bomba debe ser consultado para la selección de equipos específicos y la obtención de 
datos para saber el comportamiento de las mismas. 
 
Si la velocidad de operación del modo turbina no es la misma que la operación como 
bomba, podemos hacer uso de las leyes de afinidad, de tal modo que podamos 
transformar los parámetros para cualquier velocidad. 
 
La bibliografía estudiada dice que las bombas trabajando como turbinas disminuyen su 
eficiencia hasta un 20 porciento, de acuerdo con especificaciones del proveedor las 
bombas cuando trabajan como tal alcanzan eficiencias de hasta el 85% siendo esta la  
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optima con la que deberá trabajar la máquina. Para evaluar la eficiencia de la máquina 
operando como turbina se han obtenido una serie de fórmulas que están basadas en la 
experimentación y que presentan la tendencia a disminuir la eficiencia trabajando en 
sentido inverso. 
 
En este trabajo se destaca que no fue posible poder evaluar el funcionamiento de las 
bombas trabajando en sentido inverso (como turbinas), y solo se presenta la 
transformación de las curvas características a curvas adimensionales en un solo 
cuadrante. 
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