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CARTAGENA, 20 DE OCTUBRE DE 1995

DISENO, CONSTRUCCION Y MONTAJE DE UN EQUIPO EXTRACTO DE

PITILLOS POR ABSORCION PARA INDUSTRTAS ROMAN S. A.

RESUMEN

E1 disefo, construccién y montaje de este equipo se fundamenta

en el hecho de cubrir una necesidad industrial para Industrial

Roman S. A., con el objeto de mejorar su proceso productivo.

El equipo se disend6, teniendo en cuenta 1los siguientes

parametros:

a) Densidad del pitillo.

b) Cantidad de pitillos a succionar en la unidad de tiempo.

c) Velocidad recomendada para el transporte de los pitillos



(Anexo No. ).

d) Volumen de aire por unidad de masa a transportar.

e) Fuerza de tensidén superficial existente entre el Tiquido y

el pitillo.

f) Fuerza de arrastre necesario para vencer el rozamiento del

pitillo con el aire.

g) Peso del pitillo.

ET equipo esta constituido por los siguientes elementos:

a) Ventilador Centrifugo, encargado de suministrar el flujo de

aire, presion estatica y velocidad de descarga necesarias para

el proceso.

b) Ductos de succion y descarga del Ventilador Centrifugo,

disenados segun recomendaciones para detener minimas pérdidas

y alta eficiencia.



c) Eyector de aire, encargado de crear la depresion (vacio)
requerida para succionar Tlos pitillos proporcionando alta

velocidad al aire.
d) Ducto de succion y transporte de los pitillos, encargados de
transportar los pitillos donde Tas boquillas de succidén hasta

el colector.

e) Boquillas de succién, disefnadas con base en ensayos

experimentales con aspiradora.

f) Colector de pitillos, encargado de recibir los pitillos

provenientes del ducto de transporte.

A 1o Targo del ducto de descarga del Ventilador se encuentran

Tos siguientes instrumentos de medida:

a) Manometro piesométrico: Utilizado para medir presion

estatica del fluido.

b) Tubo de Prandt1: Utilizado para medir la presion dinamica del

fluido.

c) Acople flexible: Utilizado para acoplar el ducto de descarga



y el area de salida del Ventilador con el objeto de disminuir

Tas vibraciones transmitidas por la maquina

En el sistema la presion total disminuye, debido a Ta pérdida

por friccion, originando una caida de la presion estatica.

La presion de velocidad permanece constante en los tramos de
seccion transversal constante y presenta alteraciones en Tlos

cambios de seccion.

Para el diseno general del sistema extractor de pitillos se
emplearon normas y parametros establecidos para el

funcionamiento del mismo.
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INTRODUCCION

Pocos equipos tienen una gama tan amplia de aplicaciones en la
Industria como los Ventiladores y los Sopladores. Si se tiene
en cuenta que tienen usos tan variados como extraer o introducir
aire u otros gases en reactores de proceso, secadores, torres
de enfriamiento y hornos rotatorios; ayudar a la combustién en
los hornos, para la transportacidon neumatica o, simplemente,
ventilar para seguridad y comodidad, se pueden considerar como

equipos basicos.

En los Ultimos afos, 1os intercambiadores de calor, enfriados
por aire con auxilio de un ventilador, se han incrementado mucho
en la industria, porque los ingenieros han tratado de resolver

lTos problemas de contaminacion térmica del agua.

Por 1la creciente demanda de Ventiladores y Sopladores mas
pequeifos y confiables y Tas exigencias de los reglamentos de
seguridad industrial, cada vez se presta mas atencion a su
diseno. A la vez que las necesidades de Tos usuarios han obligado

a los fabricantes a construir Ventiladores para presiones mas



altas (con Tas velocidades mas altas consecuentes), Tlos
reglamentos referentes al medio ambiente exigen menor

intensidad de ruido y menor tiempo de exposiciéon al mismo.

Como los fabricantes suministran Ventiladores con mayores
relaciones (razones) de compresioén y caudales mayores y menores
que los que proporcionaban antes, se justifica una evaluaciodn
detallada de ingenieria antes de seleccionar un Ventilador o un
SopTlador. Para ello, es esencial el conocimiento de To que pueden

y ho pueden hacer.

Los ventiladores y sus componentes pueden representar una parte
considerable del costo total de la planta, y este puede aumentar
mucho, si no se aplican Tos fundamentos establecidos de
selecciodon, aplicacioén, operacion y mantenimiento. Asi mismo, el
alto costo de la energia exige amplia atencion a la eficiencia

de los Ventiladores.

ET ingeniero debe conocer los tipos principales de Ventiladores
y sus empleos recomendados, y como seleccionarlos para servicios

desde el suministro de aire Timpio hasta el manejo de gases



corrosivos, explosivos y con abrasivos. Ademas la persona que
prepara las especificaciones debe conocer los principios de
disefno de sistemas de Ventiladores; es decir, como tener la

seguridad de Tograr el funcionamiento esperado.

En este tratado trabajaremos con Tlos principios de 1la
transportacion reumatica y para ello se hace necesario el
conocimiento de los conceptos basicos de la mecanica de Tlos

fluidos.



1. VENTILADORES

1.1 DEFINICION

Un ventilador es una turbomaquina hidraulica generadora para
gases y ocupa un puesto intermedio entre los compresores y las

bombas.

Su 6rgano transmisor de energia (rodete) se mueve siempre con
movimiento rotativo, restituyendo energia al fluido vy

trasladandolo de un Tugar a otro, venciendo determinada presion.

Un ventilador es una maquina que crea una presion estatica
positiva sobre el Tado de las aspas que impulsa el aire hacia
adelante y una presidn estatica negativa sobre el lado contrario

de Tas aspas que aspira el aire.

Si el gas a manejar por 1la maquina puede considerarse
incomprensible, entonces ésta se llama Ventilador, y si el gas
ha de considerarse comprensible, Ta maquina se Tllama

Turbocompresor.



La Tinea de separacion entre el Ventilador y Compresor es

convencional.

Antiguamente se decia que si la diferencia de presiones era menor
o igual a 1.000 mm de columna de agua, el efecto de Tla
compresibilidad podria despreciarse y Ta maquina era un
Ventilador. Este 1imite sigue siendo valido para Tlos
ventiladores industriales de poca calidad, en que no se busca
un rendimiento grande, sino un precio reducido; pero al crecer
Tas potencias de los Ventiladores con el desarrollo de Tlas
técnicas de ventilaciodn, refrigeracién y aire acondicionado, en
Tos ventiladores de calidad dicho Timite hay que establecerlo

mas bajo. Convencionalmente podemos establecer:

Maquinas de poca calidad: p<= 100 mbar, ventilador

p> 100 mbar, turbocompresor

Maquinas de alta calidad: p<= 30 mbar, ventilador

p> 30 mbar, turbocompresor.
En un sistema de extraccion localizado el ventilador es el
elemento encargado de comunicar al aire, la energia necesaria
para arrastrarlo hasta el punto de captacion y
hacerlo circular por 1os ductos y elementos antes de devolverlo

de nuevo a la atmosfera.



1.2 CONCEPTOS BASICOS

1.2.1 Fluido. Sustancia que, debido a su poca cohesidn
intermolecular, carece de forma propia y adopta la forma del

recipiente que 1o contiene.

1.2.2 Densidad Especifica o Absoluta. Se define como 1a masa por

unidad de volumen, es funcion de la temperatura y presion.

1.2.3 Peso Especifico. Se define como el peso por unidad de

volumen, es funciéon de la temperatura y presion.

1.2.4 Volumen Especifico. Es el reciproco de la densidad
absoluta, o sea, volumen ocupado por la unidad de masa de la

sustancia.

1.2.5 Viscosidad Absoluta o Dinamica. Propiedad de un fluido por
virtud de Ta cual ofrece resistencia al corte. La viscosidad de
un gas aumenta con la temperatura, mientras que la de un liquido

disminuye con la temperatura.

1.2.6 Viscosidad Cinematica. Se define como la relacién de la

viscosidad dinamica a Ta densidad del fluido.



1.2.7 Fluido Ideal. Fluido cuya viscosidad es nula.

1.2.8 Tension Superficial. Es una fuerza que produce efectos de
tension en la superficie de Tos Tiquidos, alli donde el fluido
entra en contacto con otro fluido no miscible, particularmente
un Tiquido con un gas o con un contorno s6lido (vasija, tubo,

etc).

1.2.9 Capilaridad de Levante y Depresion. Fenémeno que se forma
al introducir un capilar (tubo), dentro de un Tiquido. Dicho
fenoémeno se manifiesta por 1a elevacion de una columna Tiquida

en el interior del capilar.

1.2.10 Caudal (Q). Es el volumen de fluido por unidad de tiempo
gue pasa a través de una seccion transversal a Ta corriente, es
decir, Q = A. V. donde:

A = Area de la seccidén transversal.

Velocidad media del fluido.

<
Il

1.2.11 Presion Estatica (P). Este valor identifica la fuerza
0 empuje necesario para vencer la resistencia del sistema al
flujo, 1a define el valor de la presiéon P en el sistema, expresada

en Pascal o en pulgadas de agua.



1.2.12 Presién Dinamica (P). Este valor identifica la presion
del aire o gas, debido a Ta variacion de su velocidad,
proporcional al valor de 1a velocidad del flujo, expresada en

Pascal o en pulgadas de agua.

1.2.13 Presion total o de Estancamiento (P). Este valor
corresponde a la suma de la presion estatica y de la presion

dinamica. Expresada en Pascal o en pulgadas de agua.

1.2.14 Temperatura Atmosférica Local (T). Es la medida de Ta
intensidad de calor del medio ambiente, expresada en Kelvin (K)

o en grados centigrados.

1.2.15 Presion Atmosférica Local (P ). Es 1a presion atmosfeérica
reinante en un lugar y tiempo determinado, expresada en Pascal

o en pulgadas de agua.

1.2.16 Zona de Inestabilidad. Rango de valores de flujo (CFM)
comprendidos a 1a izquierda de 1a presion pico, por lo cual hay
que operarlos a la derecha de este rango; ya que de 1o contrario
produciran pulsaciones que pueden danar el ventilador, el

sistema o ambos.

1.2.17 Resistencia del Sistema. Fuerza de oposicion que trata



de impedir el flujo del aire a través de Tos ductos y elementos

que conforman el sistema; ocasiona pérdidas de presidén estatica.

1.2.18 Venturi. Es usado por 1o general para medir tasa de flujo
en una tuberia. Por 1o general es una pieza fundida formada por
(1) una porciodn corriente arriba del mismo tamafo que la tuberia,
forrada de bronce y provista de un anillo piezométrico para medir
Ta presion estatica; (2) una region conica convergente; (3) una
garganta cilindrica forrada de bronce y provista de otro anillo
piezométrico; y (4) una secciodn conica gradualmente divergente
forrada de bronce, 1a cual desemboca en una seccion cilindrica
del tamano de Tla tuberia. Un manometro diferencial esta
conectado a los dos anillos piezométricos. E1 tamafo del medidor
de Venturi se da con el diametro de la tuberia y la garganta;
por ejemplo, un medidor Venturi de seis (6) x cuatro (4)
pulgadas, puede ser instalado en una tuberia de 6" y tiene una
garganta de 4". Para obtener resultados adecuados el Venturi
debe ser procedido al menos por una Tlongitud de diez (10)
diametros de tuberia recta. En el flujo de Ta tuberia a la
garganta la velocidad aumenta mucha y la presidn disminuye en
forma correspondiente. Se demuestra que 1la magnitud de Tla
descarga para flujo incomprensible es funcion de la lectura del

manometro.

1.2.19 Punto de Funcionamiento o de Operacion (P).
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Interseccion de la presion estatica del ventilador y la presiodn

estatica del sistema.

En ocasiones, Tos ventiladores que no funcionan en el punto de
operacion (Po) de diseno son inestables y producen pulsaciones,
que pueden danar el ventilador o el sistema. Para evitar el
problema, se debe seleccionar el ventilador de modo que su punto
de operacion P siempre esté dentro de los limites estables, es
decir, en 1la parte descendente de la curva de flujo contra
aumento de presion y, de preferencia, con algun flujo que

corresponda s6lo a un punto de aumento de presion.

1.2.20 AHP o Potencia al Aire (AHP). Se refiere a Ta cantidad
minima de potencia para mover un volumen de aire contra 1la

presion total del ventilador.

1.1.21 B.H.P. o Potencia al freno o B.H.P. Se refiere a la
potencia real requerida para operar el Ventilador en forma que
realice completamente su tarea de mover el caudal (Q)
especificado contra Ta presioén total (pt) del Ventilador dada.
Esta potencia tiene en cuenta las ineficiencias del ventilador,
Tas pérdidas en el eje y el cojinete, etc. La potencia al freno
es la potencia al aire dividida por un factor de eficiencia

mecanica (n); éste factor 1o determina experimentalmente el
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fabricante del Ventilador. Si n no puede ser determinada para
un Ventilador existente, un valor de n = 0.60 permitira efectuar

un calculo aproximado.

1.3. PERDIDA DE CARGA EN REGIMEN LAMINAR Y TURBULENTO

En el calculo de Tas pérdidas de carga en tuberias juegan un papel
discriminante dos factores: el que 1a tuberia sea 1lisa o rugosa

y el que el régimen de corriente sea laminar o turbulento.

Si Ta velocidad del fluido en Ta tuberia es pequefa, el régimen
el laminar. Entonces, la pérdida de carga es proporcional a la
primera potencia de 1la velocidad. Como se ve en régimen
turbulento, Ta pérdida de carga es mucho mayor, siendo ésta
proporcional a la segunda potencia de la velocidad. Advirtamos
una vez mas que en realidad no es la velocidad Ta que condiciona

este fenomeno, sino como siempre el numero de Reynolds.

1.4 ECUACION DE DARCY-WEISBACK PARA LAS PERDIDAS PRIMARIAS

donde:
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H : pérdida de carga primaria.

rp

: coeficiente de pérdida de carga primaria

L : lTongitud de Ta tuberia.
D : diametro de la tuberia.
v : velocidad media del fluido.

1.4.1 E1 Diagrama de Moody. La ecuacion de Poseuille:

h : coeficiente de pérdida de carga primaria.

Re: Numero de Reynolds.

Junto con la ecuacion de Colebrook-White,
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Coeficiente de la pérdida primaria, zona de transicion
h = f(Re, K/D)].

Permiten el calculo de coeficiente h en todos Tlos casos
gue pueden presentarse en la practica. Dichas ecuaciones pueden
programarse para la resolucion de los problemas pertinentes con
ordenador. Las mismas ecuaciones se representan graficamente en
el abaco conocido con el nombre de diagrama de Moody.

E1 diagrama de Moody:

- Esta construido en papel doblemente logaritmico.

- Es 1a representacion grafica de dos ecuaciones:

* La ecuacion de Poseuille.

* La ecuacion de Colebrook-White.
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Figura 1. La ecuacidon de Colebrook-White, es asintotica a la la

y 2a ecuacion de Karman-Prandtl.

- Es un diagrama adimensional, utilizable con cualquier sistema

coherente de unidades.

- Incorpora una curva de trazos, que separa la zona de transicion

de 1a zona de completa turbulencia.

1.5 TEOREMA DEL IMPULSO O CANTIDAD DE MOVIMIENTO

ET teorema de impulso o de Ta cantidad de movimiento junto con
Ta ecuacion de continuidad y el teorema de Bernoulli, son 1las
tres ecuaciones basicas en la resolucién de problemas de

Mecanica de Fluidos.

Sea una particula de fluido de masa m sometida a una fuerza F

durante un intervalo de tiempo t, - t .. Segun Ta 2a. ley de Newton:

Multiplicando los dos miembros de la ecuacidén por dt e
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integrando tendremos:

§ Fdt= § mdv

y siendo m constante

§ Fdt = m(v, - v)
(impulso sobre una particula de fluido)

La ecuacion es el teorema del impulso aplicado a una particula

de fluido.

ET 11amado teorema del impulso en mecanica de fluidos se obtiene:

- Integrando entre dos secciones de un tubo de corriente.

- Expresando 1a ecuacién en funcién del caudal Qy de Ta densidad,

p-

En casos particulares se puede conocer la fuerza, y el teorema
del impulso nos sirve para calcular la variacion de 1a cantidad
de movimiento. En otros casos se puede conocer esta variacion

y el mismo teorema nos permite calcular la fuerza.
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Entre Tas aplicaciones de este teorema citaremos dos muy

importantes:

a) En é1 se basa el calculo de 1a fuerza que el fluido ejerce
sobre un conducto en un cambio de direccioéon (codo, por ejemplo)

necesaria para el calculo de los anclajes de una tuberia forzada.

b) Este teorema es el fundamento para Ta deduccién de 1a ecuacion

de Euler, ecuacién fundamental de las turbomaquinas.

1.6 ECUACION FUNDAMENTAL DE LAS TURBOMAQUINAS O ECUACION DE
EULER

La ecuacion de Euler es Ta ecuacidén fundamental para el estudio
de las turbomaquinas, tanto de las turbomaquinas hidraulicas,
como de Tlas turbomaquinas térmicas. Constituye, pues, la
ecuacion basica tanto para el estudio de Tlas bombas,
ventiladores, turbinas hidraulicas (turbomaquinas
hidraulicas), como para el estudio de 1o turbocompresores,
turbinas de vapor y turbinas de gas (turbomaquinas térmicas).
Es Ta ecuacioén que expresa la energia intercambiada en el rodete

de todas estas maquinas.

1.6.1 Primera forma de la Ecuacion de Euler.
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1.6.1.1. Expresion Energética. (Ecuacion de Euler, primera
forma: bombas, ventiladores, turbocompresores, turbinas
hidraulicas, turbinas de vapor y turbinas de gas: signo +
maquinas motoras y signo - maquinas generadoras;

mZ
unidades ---- SI)

SZ
Y = + (ul.cl-u2.c2)

1.6.1.2 Expresion en Alturas.

(Ecuaciéon de Euler, primera forma: bombas, ventiladores,
turbocompresores, turbinas hidraulicas, turbinas de vapor y
turbinas de gas: signo + maquinas motoras y signo - maquinas

generadoras; unidades m, SI).

1.6.2 Triangulos de Velocidades. Notacion Internacional. Las

ecuaciones vectoriales:



18

se representa mediante dos triangulos, que se llaman triangulo

de entrada y triangulo de salida, respectivamente.

En estos triangulos se utiliza en la figura 2 , 1la notacién que
TTamamos internacional por ser la mas utilizada en casi todos
lTos paises (Alemania, Estados Unidos, Francia, Rusia, Espafa,

etc). En dichos triangulos

u = Velocidad absoluta del alabe a la entrada o velocidad

periférica a la entrada.

Velocidad absoluta del fluido a la entrada.

N
I

w
1

al alabe).

Velocidad relativa a la entrada (del fluido con respecto

¢, = Componente meridional de Ta velocidad absoluta del fluido

a la entrada.

c,, = Componente periférica de Ta velocidad absoluta del fluido

a la entrada.

= Angulo que forman Tas dos velocidades c y u,.
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B, = Angulo que forma w con (-u ). Notese que el angulo que forma
x con + u es el R' suplementario del B; y To mismo en el

triangulo de salida, sustituyendo el subindice 1 por el 2.
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Figura 2 . Triangulos de velocidad de entrada y salida de los
alabes de un rodete de una bomba o ventilador con la notacion
internacional para angulos, velocidades y componentes de
velocidades, corrientemente empleada en el estudio de todas las
turbomaquinas hidraulicas y térmicas.

1.6.3 Segunda forma de 1a Ecuacion Euler.

1.6.3.1 Expresion Energética.

(Signo +: Maquinas motoras: turbinas hidraulicas, turbinas de

vapor y turbinas de gas.

Signo - : Maquinas generadoras: bombas, ventiladores vy
compresores;

mZ
unidades: ----, SI)

SZ

ul’-u2? + w22-wl’+cl*-c2?
Y=£( —==---mmmm e )
2

1.6.3.2 Expresion en Alturas.

(Signo +: Maquinas motoras: turbinas hidraulicas, turbinas de

vapor y turbinas de gas.



Signo -: Maquinas generadoras:

compresores,;

unidades: m, SI).

ul?*-u2? + w2?-wl*+cl?-c2?

bombas,

ventiladores

21
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2. TRANSPORTADORES NEUMATICOS

2.1 TIPOS DE SISTEMAS

En general, los transformadores neumaticos se clasifican segun
cinco tipos basicos: de presion, de vacio, de combinacion de

presion y vacio, de fluidizacién y de tanque ventilador.

2.1.1 En los Sistemas de Presion. La velocidad de 1a corriente
mantiene al material a granel en suspension hasta que 1lega al
recipiente receptor, donde se separa del aire mediante un filtro

0 un separador de ciclon.

Se usan sistemas de presion para materiales de flujo libre de
casi todos los tamanos de particulas, hasta las pildoras de %
de pulgada, cuando se necesitan indices de flujo de mas de 20.000
Tb/hora y cuando Tas pérdidas de presidon en el sistema sean de
aproximadamente 12 pulgadas de Hg. Esos sistemas son
convenientes donde se deba aplicar una fuente a varios
receptores. E1 aire de transporte se proporciona por lo comin

mediante ventiladores de desplazamiento positivo.
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2.1.2 Los Sistemas de Vacio. Se caracteriza por el
desplazamiento de materiales en una corriente de aire de presion
menor que la ambiental. Las ventajas de este tipo son las de que
toda 1a energia de bombeo se usa para mover el producto y se puede
absorber material en la Tinea del transportador sin necesidad
de un alimentador giratorio o un sello similar entre el
recipiente de almacenamiento y el transportador. E1 material
permanece suspendido en Ta corriente de aire hasta que 1llega a
un receptor. Ahi, un filtro o un separador de ciclon separa al
material del aire, haciendo pasar este ultimo por el separador
y al Tado de 1a succioén del ventilador de desplazamiento positivo

o alguna otra fuente de potencia.

Los sistemas al vacio se suelen usar cuando los flujos no
sobrepasan 15.000 1b/h, T1a Tongitud equivalente del
transportador es de menos de 1.000 pies (unos 300 metros) y se
deben alimentar varios puntos distintos desde una sola fuente.
Se usan mucho para materiales divididos finamente. Tienen un
interés especial los sistemas al vacio disenados para flujos
menores de 1.000 1b/h, que se utilizan para transferir
materiales a distancias cortas a partir de depdésitos o tolvas
de almacenamiento a granel hasta unidades de elaboracién. Este
tipo de transportador tiene aplicaciones amplias en Tlos

materiales plasticos y otras operaciones de elaboracion, donde
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Ta variedad de condiciones requiere de flexibilidad al escoger
dispositivos de recoleccion, fuentes de potencia y receptores.
Las inversiones de capital se pueden mantener bajas, con

frecuencia en 1la gama de 1.000 a 3.000 doblares.

2.1.3 Los Sistemas de Presion-vacio. Combinan To mejor de Tlos
métodos de presion y vacio. Se usa el vacio para inducir al
material a entrar al transportador y desplazarse a una corta
distancia hasta un separador. E1 aire pasa por un filtro al lado
de succion de un ventilador de desplazamiento positivo. A
continuacion, se alimenta el material a la corriente de aire de
presion positiva del transportador mediante un alimentador
giratorio, que procede del lado de descarga del ventilador. La
aplicacion puede ser muy flexible y va de una estacion central
de control, con todas Tlas actividades de 1interconexiodn
controladas y secuenciadas eléctricamente, a otra en la que las
actividades se manejan mediante el cambio manual de Tas
conexiones del transportador. La aplicacion mas tipica es la del
vehiculo combinado a granel con descarga y transferencia al

almacén de productos.

2.1.4 Los Sistemas de Fludizacion. Transportan con frecuencia
materiales que no fluyen con libertad, prefludizados y divididos
finalmente, a distancias cortas, como por ejemplo, desde las

tolvas de almacenamiento o vehiculos de transporte a 1a entrada
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de un sistema principal de transporte. Una de Tas ventajas mas
importantes en las aplicaciones de tolvas de almacenamiento es
que el fondo de Tlas tolvas puede ser casi horizontal. La
fluidizacioén se Togra por medio de una camara en la que se hace
pasar aire por una membrana porosa que se forma en el fondo del
transportador, sobre el que reposa el material desplazado.
Conforme pasa aire por la membrana, cada particula se ve rodeada
por una pelicula de aire. En el punto de fluidizacion incipiente,
el material toma Tlas caracteristicas del flujo Tibre. A
continuacioén, puede pasar a una corriente de aire del

transportador mediante un alimentador giratorio.

La prefluidizacién tiene la ventaja de reducir el volumen del
aire de transporte que se necesita: en consecuencia, se requiere
menos potencia. Las caracteristicas del resto de este sistema
son similares a las de los transportadores comunes del tipo de
presion o el de vacio. Tiene un interés especial la tendencia
del material a adherirse y acumularse en Ta superficie de los
componentes del sistema. La aplicacion mas comin de este tipo
de transportador es en los conocidos vagones tolva cubiertos

"Airslide" de los ferrocarriles.

Tabla 1 . Velocidades del aire que se requieren para transportar s6lidos de varias densidades de masa.

Densidad de masa, Velocidad del aire, Densidad de masa Densidad del aire,

1b/pie pies/min Tb/pie pies/min

10 2.900 70 7.700
15 3.590 75 8.000
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20 4.120 80 8.250
25 4.600 85 8.500
30 5.050 90 8.700
35 5.500 95 9.000
40 5.840 100 9.200
45 6.175 105 9.450
50 6.500 110 9.700
55 6.800 115 9.900
60 7.150 120 10.500
65 7.450

2.1.5 Sistema de Tanque Ventilador. En 1a actualidad se usa poco
y funciona mediante la introduccion de aire a presioén a la parte
superior de un recipiente a presion que contiene carga de
material. Si el material es de flujo Tibre, fluira a través de
una valvula al fondo de Ta camara y se desplazara por una linea
corta de transporte, que se limita por 1o comin a un maximo de
25 pies, dependiendo del producto. Al utilizar este sistema, las
elevaciones de la presion del aire resultan problematicas vy
asean provocadas por el vaciado del tanque o por el aire que se

abre paso a través del producto.



3. CLASIFICACION DE VENTILADORES Y SOPLADORES

Por 1o comun 1a denominacion de ventilador se utiliza cuando la
presion se eleva hasta unas dos (2) psig; entre esta presion y
unas diez (10) psig, la maquina recibe del nombre de soplador.
Para presiones de descarga mas altas, el término que se usa es

el de compresor.

3.1 VENTILADORES AXTALES

Los ventiladores normalmente se clasifican como axiales, en los

que el aire o el gas se mueve paralelo al eje de rotacion.

3.1.1 Ventiladores Tuboaxiales. Estan disenados para una amplia
gama (rango) de volumenes a presiones medias; constan
principalmente de una hélice alojada en un cilindro, en la cual
se recibe y dirige el flujo de aire. E1 movimiento tipico del

aire de descarga es en espiral o helicoidal (Figura 3 ).
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Figura 3. La descarga del ventilador tuboaxial es en espiral.

3.1.2 Ventiladores con Aletas de Guia. Tienen aletas de guia del
aire en el Tlado de descarga, que Tlos diferencia de Tlos
tuboaxiales. Al combinar la rueda del ventilador tuboaxial con
Tas aletas de guia, el flujo de aire es rectileneo (Figura 4).
Con ello se reduce Ta turbulencia, 1o cual mejora la eficiencia

y las caracteristicas de presion.

Los ventiladores con aletas de guia pueden producir presiones
hasta de 20 in de agua, y mas altas, con ciertas modificaciones.
Por 1o general, son del tipo que no se sobrecarga; es decir, se

pueden mover con una unidad motriz del caballaje deseado.
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También Tos hay con aspas de paso ajustable, que permiten variar
su rendimiento. En algunos casos, esta caracteristica de disefo
permite la conexidén directa de la rueda del ventilador con el
arbol del motor, To cual elimina algunas de las desventajas de

las transmisiones con bandas en V.

Figura 4 . La descarga del ventilador axial con aletas de guia

es rectilinea.

3.2 VENTILADORES CENTRIFUGOS
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En Tos que el aire o el gas se mueve perpendicular al eje. La
National Association of Fan Manufacturers ha establecido de
categorias generales para flujo axial (FA); tuboaxiales y con

aletas de guia.

Los ventiladores FA se utilizan en aplicaciones con baja
resistencia, porque pueden mover grandes cantidades de aire a

baja presion.

Los ventiladores centrifugos (FC) son para trabajos que
requieren una carga mas alta, al mover aire cuando hay alta
resistencia de friccioén. De acuerdo con la configuracion de las
aspas se clasifican como: radiales, de curvatura al frente, de

curvatura inversa o inclinados y aerodinamicos.

3.2.1 Ventiladores de Aspas Radiales. Tienen buen rendimiento
en muchas aplicaciones, que pueden ser desde transportacion
neumatica hasta extraccion de aire o gas del proceso en sistemas
de alta resistencia. Su principal caracteristica es 1la
flexibilidad en 1la construcciéon de anchura proporcional, que
permite lograr alta presién estatica con una capacidad mas o

menos baja.

Cuando se necesitan motores de alto caballaje, se suelen



31

conectar a la velocidad sincrona (sincroénica) del motor. Por 1o
general, ofrecen servicio estable, sin que importe el porcentaje

de capacidad con apertura amplia.

Este ventilador puede producir altas presiones a altas
velocidades. Las aspas tienden a ser de autolimpieza y pueden
ser de alta resistencia estructural. En la figura 5

se ilustran los impulsores tipicos. No se suelen utilizar para

ventilacion.

Figura 5. Tipos de impulsores:a) abierto, para uso general, de
autolimpieza, b) cerrado en un Tado para materiales fibrosos,
c) tipo de aro para trabajo severo, d) el de placa trasera produce

buen tiro, pero no es adecuado para materiales en trozos o
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fibrosos.

3.2.2 Ventiladores de Aspas con curvatura al frente. Este
ventilador imprime al aire que sale de las aspas una velocidad
mayor que el de aspas con inclinacion inversa, que posean la
misma velocidad en 1la punta. Aunque descarga aire a alta
velocidad, funciona a menor velocidad que otros tipos, con 1o
cual es adecuado para un equipo de proceso en donde se requieren
arboles largos. Es bastante silencioso y requiere poco espacio

(Figura 6 ).

Figura 6. La rueda con curvatura al frente tiene capacidad para

mucho volumen a baja velocidad y es bastante silenciosa.

3.2.3 Ventiladores de Aspas con curvatura inversa o inclinados



33

hacia atras. Tienen aspas inclinadas o con curvatura hacia atras
al angulo o6ptimo para convertir gran parte de 1la energia
directamente a presion (Figura 7 ); por ello, son muy eficientes

para ventilacion.

Figura 7. La rueda con inclinacion hacia atras entrega gran parte

de su energia directamente como presion.

Estos ventiladores funcionan a velocidad media, tienen amplia
capacidad de presién y volumen y producen menos carga de
velocidad que 1os del mismo tamafo con curvatura al frente. Otra
ventaja es que las pequenas variaciones en el volumen del sistema
suelen ocasionar pequenas variaciones en la presion del aire,

To cual facilita su control.

3.2.4 Ventiladores con Aspas Aerodinamicas. Tienen aspas de
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curvatura 1inversa y seccion transversal aerodinamica para
aumentar su estabilidad, rendimiento y eficiencia. Estos
ventiladores suelen ser mas silenciosos y no tienen pulsaciones
dentro de sus limites de operacion, porque el aire puede pasar

por las ruedas con menos turbulencia (Figura 8).

Figura 8. Las aspas aerodinamicas tienen inclinacion hacia atras

para producir menor turbulencia del aire.

3.2.5 Ventiladores Tubulares. Se instalan en un ducto, y el aire
entray sale en sentido axial y todos 1os cambios en la direccion
del flujo ocurren dentro del ventilador (Figura 9 ). Su disefo
produce un aumento pronunciado en 1a presion, en una amplia gama
(rango) de capacidades (Figura 10. Dado que no se sobrecargan,
son adecuados para ventilacioéon y acondicionamiento del aire en

edificios, asi como para extraccion de humos, humidificacion,
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secado, enfriamiento de motores y suministro de aire para

combustion.

Figura 9 . E1 ventilador centrifugo tubular esta alojado en un

ducto para la entrada y salida axiales del aire.

Figura 10. E1 ventilador centrifugo tubular produce un fuerte

aumento en la presioéon, dentro de amplios limites (rango) de
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capacidad.

3.3 COMPARACION ENTRE VENTILADORES AXTALES Y LOS CENTRIFUGOS

En general, los ventiladores centrifugos son mas faciles de
controlar, mas fuerte y menos ruidosos que los de flujo axial.
Su eficiencia no cae con tanta rapidez cuando funcionan en

condiciones que no son de disefo.

A veces se pueden utilizar cajas de entrada, que desvian el aire
90° en la entrada al ventilador, en un espacio de mas o menos
un diametro en la direccidén axial, sin menoscabar la presion o
eficiencia del ventilador centrifugo, pero no se recomiendan
para los de flujo axial. Si es posible, los de flujo axial deben
tener alrededor de los diametros de distancia axial, corriente
arriba y corriente abajo, sin obstrucciones ni cambios de

direccion.

Los codos en angulo en Tla entrada afectan menos a Tlos
ventiladores centrifugos que a Tlos axiales, pero pueden
esperarse pérdidas de eficiencia hasta del 15% cuando ocurren
cambios bruscos en la direccidén de flujo del aire en Ta entrada

al ventilador.

Las aletas de guia a Ta entrada suelen producir un control suave
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e incluso con menos del 30% del flujo normal, pero han ocurrido
problemas de vibracion en ventiladores grandes, de tiro inducido
y de tiro forzado cuando esas aletas se han cerrado entre 30 y

60%.

Cuando hay altas velocidades en los ductos con un ventilador
equipado con aletas de guia de entrada, se debe tener cuidado
adicional para obtener formas suaves de flujo del aire en los
ductos de entrada y salida y, ademas, que éstos sean tan fuertes
como se necesite para evitar danos por vibracion; ésta se agrava
con la turbulencia y con la graduacion incorrecta de las aletas

de guia de entrada.

Los ventiladores axiales tienen limites (rango) estrechos de
operacion a su maxima eficiencia (Figura 11), lo cual los hace
menos atractivos cuando se esperan variaciones en el flujo. La
joroba en la curva de rendimiento del ventilador axial (Figura

12); con alrededor del 75% de
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Figura 11 . Curvas de eficiencia para ventiladores centrifugos

y axiales.

flujo, corresponde al punto de ahogo. No es deseable 1a
operacion de los ventiladores axiales entre este punto o aquel

en el cual no hay flujo; es dificil predecir el rendimiento.

Figura 12. Comparacion de rendimientos: presién total vy
caballaje al freno de Tos ventiladores axial en comparacion con

lTos centrifugos.

En 1a figura 11 se indica también Ta curva de eficiencia de los
ventiladores centrifugos (FC). Hay que tener en cuenta que estas

curvas son generales y no implican que los de flujo axial sean
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menos eficientes.

En Tas aplicaciones en procesos, por 1o general, es mejor que
se utilicen ventiladores centrifugos, aunque se tiene un
traslape considerable en el rendimiento entre Tos centrifugos
y los axiales en el extremo inferior del intervalo (rango) flujo
y presion. En Ta figura 12 se presenta una comparacion del

rendimiento de Tos ventiladores centrifugos contra los axiales.

En 1a figura 13 se ilustran los limites (rangos) de operacion
de Tos ventiladores centrifugos y axiales, y estan basados en
lTos datos nominales de Tos catalogos. Los ventiladores
centrifugos estandar para ventilacion funcionan hasta alrededor
de 22 1in de agua; mas alla de este punto, se pueden fabricar
ventiladores de este tipo para trabajo pesado, con relaciones
de mayor compresion en ciertos flujos, de acuerdo con 1las
especificaciones requeridas. No suele haber ningln ventilador
disponible para mas de 100 in de agua, con flujos de aire muy

reducidos.

Cuando una aplicacioén queda fuera de Tos limites estandar, es
aconsejable consultar con el fabricante para ver si puede
construir uno especial para trabajo pesado. Cuando 1as presiones
son mas altas, puede ser dificil Ta decisién inicial de si el

proceso necesita un ventilador o un compresor. En este caso,
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puede ser necesario detener precios aproximados de ambos antes

de hacer la seleccion.
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Figura 13. Guia para seleccion de ventiladores, basada en
aumento de presioén contra flujo de aire, segun valores nominales

de catalogos.

3.4 ESTRUCTURA DE LOS VENTILADORES

Los diferentes 6rganos de un ventilador pueden dividirse en dos
partes principales: equipo movil o rotor y estator. El equipo
movil se compone de un arbol acoplado al motor por medio de un
dispositivo rigido o por medio de una correa y en el que se
encuentra enchavetada una rueda (o rotor, propiamente dicho)
dotada de alabes (o aletas). E1 arbol se apoya sobre el estator
por medio de cojinetes, cuya funcién es la de reducir Tlas
pérdidas mecanicas debidas al rozamiento. Otros dispositivos
dan caracter estanco a los intersticios entre el arbol y el

estator.
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Figura 14 . Corte esquematico de un ventilador: 1. Recuperador;
2. Rotor; 3. Boca de aspiracion; 4. Boca de impulsion; 5. Arbol;

6. Cojinetes.

ET estator comprende 1os orificios (o bocas) de aspiracion y de
caudal y eventualmente un recuperador (o un amortiguador). EI
estator, o caja, sirve para la fijacion del ventilador, soporta
Tos cojinetes y sirve de habitaculo del equipo mévil. La figura

permite identificar los diferentes 6rganos descritos.

En el proyecto o en la eleccion de un ventilador, To primero a
considerar, desde el punto de vista constructivo, es Jla
velocidad de arrastre. Para aplicaciones generales, Tos
ventiladores son (generalmente accionados por motores
asincronicos de corriente trifasica, de donde, para una
frecuencia de la red de 50 H, las velocidades de giro mas
corrientes seran: 720, 960, 1.450 y 2.900 r.p.m. La eleccion de
dichas velocidades nos permitira un acoplamiento directo entre
motor y ventilador, aunque dicha disposicioén se adopta solamente
en casos especiales; por el contrario, es muy frecuente el

accionamiento por medio de correa trapezoidal.
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Los ventiladores de hélice para presiones bajas de hasta 80 mm
H,0, estan dotados de rotores constituidos con metales ligeros
(figura . Los rotores para pequeinos caudales contienen
alrededor de seis (6) alabes fijos; los rotores de mayor diametro
estan provistos de 2,4 u 8 alabes fijos o méviles, en este Gltimo
caso, su inclinacion puede regularse cuando el ventilador esta
parado. Los ventiladores de hélice son apropiados para la
impulsidon de grandes volumenes de aire a poca presioén. Por
ejemplo, para 1la ventilacion de talleres o fabricas, para
introducir aire fresco o mantener la circulacioén de aire en las
instalaciones de calefaccién; también para secar, humedecer,

enfriar y aspirar el aire y expulsar los vapores nocivos.
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Figura 15. Ventilador de hélice con rotor directamente acoplado

al motor eléctrico de accionamiento (Sulzer).

Figura 16.Ventilador de baja presion para instalaciones de

ventilacion (Sulzer).

Los ventiladores centrifugos de baja presidn estan generalmente
provistos de un reducido nimero de elementos (carcasa difusora,
rotor, eje, soporte y cojinetes), que pueden ser montados, segun
el principio de Tla caja de construccion, en todas Tlas

disposiciones y posiciones deseadas; en muchos casos, incluso
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pueden ser montados a pie de obra. Estan provistos de cajas en
espiral de chapa de acero y Tlos rotores se construyen
generalmente con discos de chapa de acero dulce y alabes de acero
estampado (figura 15).Segln sea su potencia menor o mayor,
poseen una o dos bocas de aspiracion. Los tipos accionados por
correa trapezoidal estan provistos de un soporte de cojinete con
rodamientos de bolas Tlubrificadas con grasa, o también de

cojinetes lisos lubrificados en aceite.

Formas aerodinamicas adecuadas de la tobera de aspiracion y de
Ta seccidon de entrada libre y exenta de aletas directrices
permitiran una marcha silenciosa a las presiones habituales para

las instalaciones de ventilacion.

Los ventiladores centrifugos de presion media son de contruccion
semejante a los de baja presion. Se utilizan principalmente en
Tas 1dinstalaciones de 1impulsion de aire por debajo del
emparrillado (figura 17) o de tiro por succion, en los hogares
de las calderas de vapor, hornos de cal y otras clases de hornos
industriales, para la ventilacion de pozos y galerias de minas,

etc.

Los ventiladores centrifugos de alta presion de construccioén
normal estan constituidos por una caja de fundicién o de chapa

y un rotor propulsor construido igualmente con chapa de acero
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directamente fijado en el extremo libre del eje del motor. EI
espacio ocupado por estos ventiladores es muy reducido. Para
casos especiales, se construyen también con soportes propios,
para su acoplamiento directo con un electromotor o para ser

accionados mediante correa transmisora.

Figura 17.Rotor de doble entrada de un ventilador centrifugo de
impulsioén por debajo del emparrillado del hogar de una caldera

de vapor. Caudal: 28 m’/s (Sulzer).

Estos ventiladores se emplean en Tos hornos de cubilote,
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fraguas, hornos de crisol, gasdgenos, quemadores de gas o de
aceite, etc., asi como para ventilacion de galerias o tuneles
en curso de construcci6on y para impulsar aire a través de
materias dispuestas en pilas, etc. Algunos se construyen con
materiales especiales (cobre, aluminio, plomo duro, madera,
aceros al cromoniquel, etc.), destinados al transporte de

productos quimicos en forma de gases o vapores (figura 18).

Figura 18. Ventilador de alta presion, de construccion estanca

para incrementar la presiéon del gas de alumbrado (Sulzer).
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3.4.1 Rotor. En cada punto del rotor, la velocidad absoluta C
del fluido es 1a resultante de 1a velocidad relativa W de Ta rueda
y de la velocidad de arrastre u = wr, siendo w la velocidad

angular y r el radio en el punto considerado (figuras 19 y 20).

Figura 19 . Ventilador centrifugo dotado de difusor.

Sabemos que, por deduccién del teorema del momento de la cantidad

de movimiento, el par motor 1interno (par motor en el eje,
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deduccion hecha del par correspondiente a los rozamientos

externos), vale:

y la potencia interna,

Q Q

P P
P =----(u, c,cosa -u c cosa)=------ H

" 75g 759

teniendo en cuenta que el gas con variacion despreciable de
peso especifico, podemos establecer la siguiente relacion

entre la carga H y las velocidades de entrada y de salida:

q
H=----- (u2 C, COsS a, - u C COS a,
g

g = rendimiento interno.
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Figura 20 . Ventilador axial dotado de difusor.

Aplicando las ecuaciones de conservacion de la energia al
sistema constituido Unicamente por el rotor, la velocidad
del fluido sera T1a relativa W, pero hay que tener en

cuenta el trabajo ejercido por la fuerza centrifuga sobre

sus moléculas.

Hemos visto anteriormente que este trabajo es 1igual al
incremento de carga estatica y dinamica, aumentada por 1las

pérdidas pro rozamiento en el interior del rotor.
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ET1 cociente del incremento de carga estatica en el rotor al
incremento total de carga, se designa por ''grado de reaccion".
E1 grado de reaccion depende de la variacion e la velocidad
relativa, la cual depende de 1a variaciéon de la secciéon en los

alabes del rotor. Si p, = p,, el grado de reaccion sera nulo; 1Ta

1?

maquina es del tipo 11lamado de "accion": el incremento de presion

se produce solamente en el difusor.

Si los radios de entrada y de salida son los mismos (u, = u),
el primer término de Ta ecuacion se anula y, por aproximacion,
habra conservacion de carga en el interior del rotor. (Es el caso

de ventiladores helicoidales).

Para determinar las dimensiones principales del rotor, podemos

partir de la ecuacion:

Ta cual nos permite determinar el radio de salida o la

velocidad angular.



La eleccion de Ta relacion r/r depende del valor de Dp

NOTA: En la ecuaciodn anterior se reemplaza el Delta de p

por Df

Segun Wiesmann,

Dp rz/r1
(mm H,0)

100 1.4
100 - 300 1.6
>= 300 2.2

La velocidad de entrada c, sera dada en funcion de h.

Segun Hitte,

c =0,25 ..... 0,5 (2 g h)~?

E1l diametro de la boca de entrada al rotor.

52
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NOTA: En las ecuaciones anteriores se reemplaza el Delta de

p por Dp

La anchura del rotor viene dada por las dos férmulas

siguientes:

b, = anchura del alabe a la entrada del rotor
b, = anchura del alabe a la salida del rotor
e, = espesor del alabe a la entrada del rotor
e, = espesor del alabe a la salida del rotor

n = numero de alabes

c. = velocidad a Ta entrada del rotor (radial)

c,r= componente radial de Ta velocidad de salida del rotor



54

Q = caudal

Frecuentemente se elige b = b, = b, por economia de

construccion.

E1 angulo B, formado por la tangente al alabe en la

entrada y la tangente al circulo de entrada, vale:

E1 angulo B, entre Ta tangente al alabe en Ta saliday la tangente
al circulo de salida del rotor se determina atendiendo Tlas

consideraciones siguientes:

Teniendo en cuenta que Ta masa volumétrica de un fluido gaseoso
es mucho menor que la de los liquidos, pueden admitirse cambios
de direccion mucho mas importantes que para estos ultimos. Asi,
pueden adoptarse para B, angulos de 90° (alabes radiales) e

incluso superiores.

En un compresor volumétrico, el caudal puede considerarse

independiente de la presion de expulsion; en un ventilador, o
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en un turbo-compresor, el caudal depende esencialmente de esa

presion.

En un ventilador, si despreciamos las velocidades de entrada y
consideramos la proyeccion c, cos a,, de c, sobre u, como la suma
de u, y la proyeccion w, cos B, de 1a velocidad relativa w, sobre

u., tendremos:

27

q q
H=---ua =----uy, (uz— W, COs BQ

g g

A velocidad de rotacidon constante, u, es constante y w,
proporcional al caudal. Si consideramos el rendimiento interno

g igual a la unidad:

- La carga sera constantemente igual a u?/g con alabes radiales,

- Sera creciente a partir de u?/g, con alabes inclinados en el

sentido de giro, y

- Sera decreciente a partir de u?/g, con alabes inclinados en

sentido contrario al de giro (figura 21).

ET rendimiento es maximo para el caudal nominal, que corresponde

a los angulos de composicidén de las velocidades para Tos cuales
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Tos alabes del rotor, y eventualmente los del difusor, han sido
trazados. En consecuencia, Tlas curvas caracteristicas
presion-caudal tienen, segun la inclinacion de los alabes, el

trazado de la figura 21.

Figura 21. Perfil de velocidades.

Cuando el caudal es nulo, la presion viene dada por Ta fuerza
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centrifugay vale u}/2g, es decir, un medio de la presion tedrica

maxima. De donde, un ventilador arranca muy facilmente.

Un incremento del angulo B, tiende a incrementar la componente
tangencial c, de la velocidad absoluta de salida y, por

consecuencia, la carga manométrica engendrada.

Figura 22. Velocidades periféricas.
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ET empleo de alabes inclinados hacia adelante permite obtener
con un rotor de dimensiones dadas, una carga mas elevada. No
obstante, el aumento de carga viene dado en energia cinética y
su reconversioén en energia de presidon se efectla con grandes

pérdidas.

Ventiladores a equipresion.- Puede presentarse Ta
particularidad de que Ta componente c, u tenga un valor doble
del de la velocidad periférica u,. En este caso, y a condicion

de que 1la velocidad de entrada sea

Ta presion estatica a la salida tendra el mismo valor que a la

entrada. E1 incremento de presidon estatica vale:



59

La figura 23 muestra Tas curvas caracteristicas de un ventilador
con alabes inclinados hacia atras (B, < 90°), comparando un perfil
T1amado aerodinamico o de ala de avién y otro puramente plano.
La primera disposicidon permite un mayor rendimiento, una gran
estabilidad de funcionamiento y una marcha extremadamente
silenciosa incluso a grandes velocidades. El segundo tipo
proporciona un precio de coste mucho mas bajo ya que los alabes
estan constituidos por simple plancha soldada entre lTos discos;
debe senalarse que este segundo perfil es el generalmente

adoptado para las aplicaciones corrientes.

Figura 23. Curvas caracteristicas de un ventilador con alabes

inclinados hacia atras (en trazo continuo para alabes con perfil



60

de ala de avion y, en linea de trazos, para alabes planos).

La figura 24 muestra las curvas caracteristicas, netamente
diferentes de las de 1a figura 23, de un ventilador con gran
cantidad de alabes inclinados en el sentido de rotacioéon. La
concepcion del rotor permite obtener grandes volumenes de fluido
a baja velocidad, To cual implica un funcionamiento silencioso.
Este tipo es adecuado para Tlas 1instalaciones de aire
acondicionado en que no se sobrepase una presion del orden de

60 mmItO.
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Figura 24. Curvas caracteristicas de un ventilador con gran

numero de alabes inclinados hacia delante.

Ejemplo: Calculo de Tas dimensiones principales de un ventilador

de baja presion, conociendo:

Caudal. . . . . . . . . . . . . . . . 140 m* por minuto
Presion diferencial. . . . . . . . . 90 mm HO.

Peso especifico del fluido (aire). . 1,2 kg/m* a 20°C y 760
mm Hg.

- velocidad periférica:

D, 90
H=---—-=----=75m de aire
w 1,2
se elige B, = 90°
1
_ = ———————————- =1
tg a,
1+ n=0,65
tg B
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- diametro del rotor, D, (figura 25)

D, n
u, = --------
60
n = 750 r.pm. . .. ... .D =0,85m
n=1.000 r.p.m. . D, =0,640 m
n=1500r.p.m. . . . . . .. etc.

- velocidad de entrada del aire, Vi

La velocidad de entrada del aire nos permitira determinar el

diametro de la canalizacion de aspiracion

Segun Huttem V =0,25. . . . . . 0,5 2 gh
=9,5. ... . .19 m/s.



Figura 25. Rotor. Vista frontal

Se adopta V, = 15 m/s.

- diametro canalizacion de aspiracion:

Se adopta D, = 600 mm.

= - D,

= 0,585 m

63
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Wiesmann recomienda, en el caso de q)<= 100 mm HO.

con n =750 r.p.m.

D, = 855 mm D, = 600 mm
DZ
——-- = 1,4
D

- anchura de los alabes:

Teniendo en cuenta que en construccion de ventiladores se
adoptan secciones de alabe mucho mas sencillas que en el caso
de bombas hidraulicas y, en el ejemplo que nos ocupa, esa seccion
desde el punto de vista de 1a mecanica de los fluidos es un codo
de 90° con cambio brusco de direccion (figura 26), la resistencia
ofrecida al paso del fluido es elevada.

%

Cr< 1
= 10 m/s

C

r

240



Figura 26. Ventilador, vista en planta flujo de aire.

Figura 27. Triangulo de velocidades.

Por razones de economia de construccioén, adoptamos

65
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7D, 7 0,855 . 0,21
——————— . b,
4
C, = (@ +w)?® = 34,4 m/s
600
u = ------ u, = 23,6 m/s
855
c, = 10 m/s
10
tg B = —--——-- B = 22° w = 25,5 m/s
23,6

3.4.2 Difusor

3.4.2.1 Principio de 1a Recuperacion. E1 fluido arrastrado por
el rotor, adquiere una cierta velocidad relativa; esta velocidad
relativa se transforma en parte en un incremento de presioén en
el interior mismo del rotor y en parte se combina con la velocidad
de arrastre para formar 1la velocidad absoluta de salida, 1a cual
se '"recupera" en el difusor, dando un nuevo incremento de

presion.
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En la practica, generalmente, la parte correspondiente a la
energia cinética es netamente preponderante sobre la energia
potencial de presioéon. De ahi que sea indispensable reducir la
velocidad de salida a un valor aceptable y transformar, de esta

forma, la energia cinética en energia potencial.

La recuperacion de 1a energia cinética se obtiene por difusion.
La difusion se efectua en un canal de seccidon progresivamente

creciente (figura 28)

Figura 28. Voluta del ventilador.

3.4.2.2 Funcionamiento de 1a Voluta. A 1la salida del rotor, la
circulacion del Tiquido se efectua a presibén constante; en esas

condiciones, el momento de la velocidad es una constante.
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En otros términos, 1lamaremos M un punto cualquiera del campo
del fluido, V 1la velocidad en este punto, V, su componente

tangencial y, R su distancia al eje:

R Vu= Cte.

Supongamos la voluta dividida en m sectores por m planos radiales

angularmente equidistantes; 11lamenos Sy «---5» S, S

n n+l ’

S sus secciones correspondientes y consideremos la seccion S

3.4.3 Juntas estancas. Para su buen funcionamiento mecanico,
todo ventilador necesita un Tligero juego entre sus partes
moviles y fijas. Su objeto es evitar el atasco entre dichas
piezas y reducir la potencia mecanica consumida en vencer 1los
rozamientos. Por otro lado, este juego da lugar fugas que, sin
una proteccion especial, afectarian de forma inadmisible el
rendimiento aeraulico del aparato. Las fugas se producen: entre
partes de alta y baja presion, entre partes de alta presion y

el exterior y entre el exterior y partes de baja presion.

En 1a mayoria de los casos, no es posible evitar por completo
dichas pérdidas de fluido y s61o se las podra reducir a un valor
aceptable. Para ello se utilizan juntas estancas de diferentes

tipos: de Tlaberinto, de contacto e hidraulicas.
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3.4.3.1 Juntas estancas de Laberinto. Las juntas de laberinto
se emplean para el paso del arbol por 1la voluta y entre el rotor
y la boca de aspiracion. E1 principio del Taberinto consiste en
crear durante su recorrido una fuga con gran pérdida de carga
gracias a la multiplicidad de los accidentes del circuito
(figura 29). Estas juntas estan dotadas de anillos (segmentos)
de metal blanco, que son los que crean las pérdidas de carga,

insertos en una corona que se encaja en el estator.

Figura 29. Junta estanca de laberinto.

En el caso de su empleo para dar caracter estanco al juego
rotor-boca de aspiracion y que ésta sea a depresion (en que toda
entrada de aire debe evitarse), se utilizaran del tipo con camara

anular conectada a la boca de impulsion.

3.4.3.2 Juntas de estancas de Contacto.
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3.4.3.2.1 Prensaestopas. El prensaestopas se emplea poco en
ventiladores, debido al calentamiento producido por rozamiento
(en algunos casos se prevé una refrigeracion del mismo con agua).

Se compone de fondo, cabeza y junta.

En ventiladores pequenos, el fondo del prensaestopas esta
constituido por una pieza amovible y, en los grandes, forma parte

integrante del estator (figura 30).

La cabeza permite el apriete de la junta. Esta ultima puede estar
constituida por un relleno de materias plasticas o por discos
de fibra trenzada, en los que se ha efectuado un corte de 1 mm
de espesor aproximadamente (estos cortes se yuxtaponen
diametralmente opuestos y no en hélice). E1 relleno o los discos
estan constituidos generalmente por amianto, algodén o Tino (a
veces, los dos Ultimos se impregnan de grafito, sebo o aceite).

Algunas juntas se refuerzan por medio de hilos metalicos.
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Figura 30. Prensa-estopa.

3.4.3.2.2 Juntas de Grafito. Las juntas de grafito se utilizan
raramente en comparacion a Tlos prensaestopas propiamente
dichos. E1 grafito es muy untuoso y se calienta mucho menos, por
rozamiento, que el trenzado o el relleno y se desgasta menos
rapidamente. Los discos de trenza se reemplazan por anillos de
grafito divididos en varios segmentos, alojados en anillos de
hierro con perfil en U, y apretados suavemente contra el arbol
por medio de resortes. Las uniones entre segmentos se

yuxtaponen.

3.4.3.3 Juntas Hidraulicas. Las juntas descritas hasta aqui no
son rigurosamente estancas; en aquellos casos en que se desee
una estanqueidad absoluta (por ejemplo, ventiladores para el

transporte de gases nocivos o corrosivos), se deberan emplear
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Tas del tipo hidraulico. Su principio es muy sencillo: consiste
en hacer circular agua a presion en sentido contrario al de la

posible fuga de gas.

Existen diferentes dispositivos del género entre Tos que podemos
citar: anillos girando sobre el arbol y dentro de camaras
rellenas de agua, dispositivos de apriete gobernados con
manecilla permitiendo la estanqueidad mecanica durante 1los
periodos en que el ventilador esté parado, sistemas empleando

gas neutro a presion en lugar del agua, etc.

3.4.4 Empujes y equilibrado de 1os Rotores. Sobre las diferentes
partes de un ventilador (en servicio o no) actuan varias fuerzas
que pueden agruparse en: peso del dispositivo rotorico, empuje

radial y empuje axial.

E1 peso del sistema mévil se ejerce sobre los cojinetes y su
reaccion (o la del apoyo) lo equilibra. E1 peso no presenta
problemas particulares, 1o cual no es el caso de Tos empujes

radial y axial.

3.4.4.1 Empuje Radial. Puede ser de diferentes naturalezas:

dinamica, mecanica y aeraulica.

3.4.4.1.1 Dinamica. El rotor puede desequilibrarse a causa de
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un desgaste irregular o por excentricidad. En estas condiciones,
Ta accién de 1a fuerza centrifuga crea un empuje transversal.
ET rotor se equilibra dinamicamente si las diferentes fuerzas
centrifugas resultantes de 1a rotacioén se equilibran mutuamente
(un tal rotor gira sin dar lugar a vibraciones). Se dice que un
rotor esta equilibrado estaticamente si, colocado
horizontalmente sobre dos soportes, queda inmévil en no importa

qué posicion.

3.4.4.1.2 Mecanica. Esta fuerza puede ser originada por las
correas de accionamiento o por un mal alineamiento del eje del

motor con respecto al del ventilador.

3.4.4.1.3 Aeraulica. Este empuje se origina generalmente en el
recuperador. Cuando el ventilador esta en servicio la presion
del fluido se ejerce sobre las paredes del recuperador y sobre
el rotor; de ello que éste Ultimo esta sometido a una serie de
fuerzas siempre dirigidas segin el radio. E1 conjunto de estas
fuerzas da una componente que tiene su punto de aplicacién sobre
el eje de rotacidon. Este empuje radial puede dar Tlugar a
fenomenos extremadamente 1importantes, pudiendo Tlegar a 1la

rotura del arbol.

En 1a construccién de ventiladores modernos se busca que dicha

componente sea nula en las condiciones 6ptimas de funcionamiento
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(por To que para caudales diferentes del nominal, ello ya no se
cumple). Otro método de compensacion consiste en utilizar un
difusor de doble voluta (figura 31) en que cada una de ellas
colecta el caudal de una mitad del rotor (las fuerzas radiales
se equilibran de una forma muy grosera y se ha comprobado que,
para un rotor dado, 1a direccion de 1a resultante de las fuerzas
transversales es sensiblemente 1a misma que en un ventilador de
voluta sencilla). El rendimiento de un ventilador de doble
voluta es del mismo orden que el de voluta Unica; no obstante,
para grandes caudales el primero absorbe mayor cantidad de

energia que el segundo, su limpieza es mucho mas complicada

Figura 31. Caja de ventilador con doble voluta.

y su curva rendimiento-caudal es mucho mas aplanada que la de
Tos ventiladores corrientes (en ventiladores de doble voluta,

el rotor vierte con presion mas uniforme que en 1os normales).
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3.4.4.2 Empuje Axial. Este empuje es de origen dinamico. EI
conjunto de reacciones del fluido sobre el rotor da una
componente horizontal que tiende a hacer deslizar el rotor sobre
su eje. Esta fuerza puede alcanzar valores considerables, por
To que es necesario prever un dispositivo de compensacion
cuidadosamente estudiado y, como ejemplos descriptivos, podemos

citar los siguientes:

3.4.4.2.1 Rotor con doble aspiracion. Los dos discos del rotor
son simétricos y en consecuencia el empuje s6lo es posible por
asimetria del caudal de Tas dos bocas y pudiendo compensarse

facilmente con un tope o con un rodamiento.

3.4.4.2.2 Dispositivo Rateau y similares. E1 principio de estos
dispositivos consiste en dar a los dos discos del rotor diametros

diferentes.

3.4.4.2.3 Camara de equilibrado y agujeros de compensacion. EI
disco de Ta cara opuesta a 1a aspiracion esta dotado de un anillo
estanco que divide el espacio comprendido entre el rotor y el
estator en dos camaras concéntricas (figura 32). La camara
exterior esta sometida a la presion de impulsidon en la salida
y la central esta comunicada con la aspiracién por medio de una

serie de agujeros.
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Figura 32. Camara de equilibrado y agujeros de compensacion.

3.4.4.2.4 Equilibrado mecanico. En el caso de ventiladores de
poca potencia generalmente es suficiente el empleo de topes

ordinarios o con un rodamiento.

3.4.5 Influjo de 1a variacion de 1a densidad del gas en el
comportamiento de los ventiladores. No siendo el ventilador mas
que una bomba de gas, todas las formulas desarrolladas, para las

bombas son también aplicables a los ventiladores.

Hay, sin embargo, una excepcion: el fendémeno de la cavitacion,
estudiado, ya que dicho fenémeno se produce al entrar el Tiquido

en ebulliciéon y es exclusivo, por tanto, de los Tiquidos.
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La densidad del aire y Ta de cualquier gas varia mucho con la
presion, aunque luego no varie sensiblemente en su paso por el
ventilador y la temperatura, no asi la de los liquidos; tanto
Ta presion que da un ventilador como 1a potencia de accionamiento
del mismo son influenciadas

grandemente por las variaciones de densidad en el aire o gas

impulsado.

Un ensayo de un ventilador es inadmisible si no se conoce la
densidad del gas con 1la cual se ha verificado el ensayo, o no
se ha reducido el ensayo mediante las leyes de semejanza a las

condiciones normales.

Afortunadamente, el aire y practicamente todos Tlos gases
impulsados por Tlos ventiladores obedecen con suficiente
aproximacion para los problemas practicos a la ecuacioén de los
gases perfectos. Esta ecuacioéon sencilla permite determinar la
densidad del gas en cada problema, a partir de la presion y de

Ta temperatura. En efecto:

de pv = RT

se deduce



Figura 33. Ventilador de baja presion de rodete de tambor

de 500 mm de diametro construido por la casa Sulzer para

78



8.000 m*/h.
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Figura 34. Ventilador de alta presiéon construido por la
casa Sulzer para 2.950 rpm con un caudal de 16.000 m*/h y
una presion de 70 mbar con un diametro exterior del rodete

de 700 mm.

Figura 35. Ventilador axial de aire construido por la casa
Siemens para ventilacion de minas para 2.900 rpm y elevado

rendimiento (80%).
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donde p - presion absoluta, N/m?, SI.
R, - constante particular del gas, J/kg . K

T

temperatura absoluta, K, SI.

@

densidad del aire (kg/mt?)

Para el aire

Por tanto, si el ventilador aspira y/o impulsa de una
atmésfera a la presion barométrica p y temperatura

T se tendra:
amb

Por el contrario, una bomba es practicamente insensible a Ta
variacion de la densidad con 1a presion barométricay mucho menos
sensible que el ventilador a la variacién de la densidad con 1a

temperatura.
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E1l estado normal de un gas es el estado termodinamico que
corresponde a una presion de 760 Torr y a una temperatura de 0°C.

Aplicando la ecuacién, la densidad normal del aire sera:

0,760 . 13.600 . 9,81 kg

286,9 . 273,15 m’

3.4.6 Formulas de 1os ventiladores. Aunque, como ya hemos dicho,
todas las férmulas de las bombas aducidas, son aplicables a Tlos
ventiladores, en la practica en lugar de dichas férmulas se
emplean otras que s61o se diferencian de aquéllas en que en lugar
de venir expresadas en alturas vienen expresadas en presiones.
Por tanto, para pasar de las férmulas, para las bombas a las
formulas de Tos ventiladores basta tener en cuenta que para una

altura cualquiera h se verifica:

h=--——--
@g

Con ayuda de esta ecuaciéon es inmediata la construccion de

del anexo A.

3.4.7 Caracteristicas de los ventiladores.
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3.4.7.1 Variacion de 1a altura tedrica en funcion del caudal.
E1l angulo B, considerado hasta aqui en el triangulo de
velocidades del rotor, corresponde al angulo formado, a Tla
salida del canal, por el alabe y 1a tangente al circulo de salida.
Si el numero de alabes fuera indefinido, la velocidad w, seria
exactamente tangente al alabe. Pero como el numero de alabes es
Timitado, Ta velocidad wzforma con la tangente del alabe, a la
salida del rotor, un angulo &2 inferior al Bzen una cantidad

gue puede determinarse experimentalmente.

Sabemos que

de donde
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2 T r 1
1 = anchura del rotor
uz2 Q u,
H = —-c-- = mmmmmmmm e
g 2 r,1gtgR'

en esta ecuacion: u, es constante si la velocidad de rotacion
también 1o es; r, es un dato constructivo, o sea, constante; B',,
Tigado a Ezrepresenta otro dato constructivo y varia, de hecho,

muy poco.

0 sea, la variacion de 1a altura tedérica en funcion del caudal

sigue una ley Tineal (figura 36)
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Figura 36. Caracteristicas caudal-altura: H = altura tebrica,
H = altura real, hp= pérdidas de carga, q = pérdidas de caudal,
Q = caudal en el rotor, Q = caudal real (a Ta salida del

ventilador).

La pendiente de la recta caracteristica es

- negativa para B' < 90°
- nula para R' = 90°

- positiva para B' > 90°

Por razones expuestas, l1os modernos ventiladores industriales
se construyen, salvo casos especiales, con angulos B, y por

aproximacion R' inferiores a 90°.

3.4.7.2 Variacion de 1a altura real en funcion del caudal util.

La altura tedérica y la altura real estan relacionadas por la
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ecuacion

Conociendo Tas curvas de la figura 36

g,=f @ vy q=fM

se puede deducir la curva H = f (Q) y, por aplicacion de la

presion manométrica total Pmt = w H, obtenemos la curva

Pmt = f Q) de 1la figura 37
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Figura 37 . Curvas caracteristicas de un ventilador: n =
rendimiento, PMT = presion manométrica total, HMT = altura
manométrica total, P = potencia en el eje, P_= potencia interna
(transmitida al fluido), p = pérdidas mecanicas, Q = caudal

atil.

3.4.7.3 Variacion de 1a potencia absorbida en funcion del caudal
util. En cada punto de la curva H = f (Q) pueden deducirse Tos
valores de H, de Q y de P, por medio de la ecuacion

P1,=WQHt

Las pérdidas mecanicas s61o dependen de 1a velocidad de rotacion

y no del caudal.

La ecuaciéon P = P. + p nos permitira trazar la curva P = f Q).
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3.4.7.4 Variacion del rendimiento en funcion del caudal util.

La ecuacion

nos permitira partiendo de las curvas H=f (Q) y P =f (Q),

trazar la curva n = f Q) -

3.4.7.5 Velocidad Critica. E1 arbol de un ventilador debe
soportar el rotor y debe transmitirle Ta potencia desarrollada
por el motor. Su construccién se efectlia normalmente con acero
dulce y en casos especiales, de ventiladores transportando gases
corrosivos, se emplean Tos aceros especiales.
Independientemente de la corrosion existen otros factores que
influencian Tla permanencia en servicio, como son 1las
vibraciones. Estos fen6menos tienen su origen en las flexiones
dinamicas del arbol y alcanzar su maximo a una velocidad dada

11amada critica.

Por muy bien equilibrado que esté un rotor siempre existe un
cierto desequilibrio que desarrolla una fuerza centrifuga. Esta
fuerza crea una flexion debida al peso del rotor y a 1a velocidad

critica puede dar Tugar a la rotura del arbol.
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Consideremos un disco de peso P y masa m = P/g situado sobre un
eje vertical sin peso (figura 38). Sea G el centro de gravedad
del disco que suponemos situado a una distancia d del eje del
arbol y sea f la distancia del centro geométrico del disco al

eje de rotacion.

Figura 38. Analisis dinamico, disco del rotor.

En estas condiciones, el centro de gravedad G se encuentra a una
distancia f + d del eje de rotaciéon y la fuerza centrifuga

desarrollada en dicho punto, vale:

F=m(f+dw
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w = velocidad angular en radianes por segundo.

Existe una proporcionalidad entre la fuerza F y 1a fecha f que

se expresa por.

en la que K es una constante dependiente de las caracteristicas

geométricas y masicas del aparato.

m(f+d w=K.f

f = - (a)

Esta férmula nos indica que si la velocidad aumenta

progresivamente, pasara por un valor critico

K
w = (---)° tal que K -mw =0
m

y en el que el valor de Ta flexiéon f es infinito. En este

instante dado, en teoria el arbol se rompe y en la practica el
fenomeno se Timita a una vibracion violenta.
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La formula (a) puede escribirse bajo la forma:

d K/w? - m (w/w)?

Podemos representarla graficamente segun Tla figura 39, vy

constatar que para valores muy cercanos de w_:

- Si aumentamos progresivamente la velocidad de rotacidn se

alcanza la velocidad critica en un tiempo extremadamente corto.

- E1 arbol no alcanza instantaneamente su flecha maxima.

- Los rozamientos mecanicos amortiguan el fendmeno.

La velocidad critica definida hasta aqui es una velocidad

angular, como velocidad de rotacidon su expresion sera:

30xw_ 30 K

n = ------- = ———- (----)° r.p.m.
T T m
1 K

n = ————- ( ______ )-5 r p S
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bajo esta forma podemos constatar que a la velocidad critica las
flexiones del arbol estan en sincronismo con su periodo de
vibracion. E11o nos permite determinar la velocidad critica de

un arbol midiendo su periodo de vibracién transversal.

Figura 39. Variacion de f/d en funcion de w/w_

Consideremos el caso de un arbol en posicion horizontal. (E1 peso
del disco interviene, pues, en la flexion). La flexidén es reposo
sera fy, enmoviendo el centro de gravedad G del disco describira
un circulo de centro 0' situado a una distancia f de la linea
qgue une los dos soportes del arbol. El radio de este circulo
valdra siempre f + d, de donde el resultado de los calculos

precedentes queda invariable. (La velocidad critica de un arbol
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dado es Ta misma si trabaja horizontalmente, verticalmente o en
no importa qué angulo.) La flexidén dinamica debida a 1la fuerza

centrifuga se suma a la flexib6n estatica del arbol.

En Ta practica existen diferentes factores que influencian dicha
velocidad critica, entre los que podemos citar: el fluido y las
juntas estancas (hasta aqui se consider6 que el ventilador
giraba en vacio). Las juntas estancas modernas actuan como
verdaderos cojinetes, disminuyendo asi el vano del arbol (un
ventilador equipado con estas juntas posee una velocidad critica
equivalente a 1a de un arbol cuyos extremos se situarian en el

campo de las juntas).

E1 problema estudiado hasta aqui se 1limita a ventiladores
monorrotoricos (una rueda entre dos soportes); en el caso de
ventiladores de varias secciones (varios rotores o ruedas sobre
un mismo eje), habra tantas velocidades criticas y coeficientes
K como secciones posear. No obstante, en la practica la Unica
gue nos interesa es lamas baja de ellas, ya que las otras siempre
seran superiores a las velocidades de servicio del ventilador.
Ademas, esto es frecuentemente cierto para la primera velocidad
critica, salvo en los ventiladores centrifugos que pueden operar
a velocidades superiores si la de utilizacion es suficientemente

elevada.
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Algunas veces se da el caso de que el arbol esta soportado por
tres cojinetes (casos en que el ventilador y el motor tienen un

mismo arbol comun). La figura 40 muestra sus

Figura 40. Velocidades criticas de un arbol con tres cojinetes.

curvas de flexion correspondiente a las tres primeras
velocidades criticas. La primera es la misma que para un arbol
con dos apoyos de longitud mitad. Llamemos esta velocidad w_;

la segunda valdra w, = 1,6 w_y la terceraw, =4 w_.
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3.4.7.6 Bombeo. Se 11ama bombeo al fenémeno que aparece durante
el periodo comprendido en el funcionamiento entre caudal minimo

y caudal maximo.

Figura 41.

Este periodo de funcionamiento es inestable (figura 41). Si
disminuimos el caudal de Q_a Q, podemos constatar que la presion
aumenta de (c') a (b). Por otro lado si disminuimos el caudal
de Q aQ, Ta presion decrece de (b) a (c') tomando el valor (a).
En este momento, la fuerte presion reinante en el sistema
circulatorio hace entrar el fluido en el ventilador, en sentido
inverso al normal. A causa de este retorno, la presion de la red
disminuye hasta igualar Ta del ventilador y, en este momento,

este U1timo pasa instantaneamente del caudal O al caudal Q_, cuya
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presion (c) es Ta misma que en (a).

Este fenomeno adquiere una Tey periodica e influencia el
equilibrio axial del ventilador creando choques que hacen vibrar
de forma inquietante Ta maquina. Para que el régimen sea estable
es necesario que el funcionamiento del ventilador se efectue
segun Tas condiciones de Ta rama descendente de 1la curva

presion-caudal.

ET fenomeno de bombeo es el que nos conduce a elegir el tipo de

inclinacioén de los alabes:

Se preferiran los alabes inclinados en sentido contrario al de
rotacion (B, < 90°) o radiales en el caso de maquinas sometidas
a régimen variable. (Es el caso de ventiladores accionados por
un motor de potencia limitada o que funcionan en condiciones

variables o mal definidas de caudal y de presién, figura 42).

Figura 42. Alabes curvado hacia atras. Rendimiento.
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Los alabes inclinados en el sentido de giro (B, > 90°) se emplean
para aquellas maquinas en las que no es de temer un régimen
inestable debido a variaciones de caudal o de presion. En este
caso la curva caracteristica toma un sentido ascendente y el
rendimiento maximo se situa en dicha zona de Ta curva (figura
43). Es decir estos ventiladores son susceptibles de
proporcionar grandes sobrecargas (caudal) mas alla del
rendimiento maximo (son ventiladores con gran reserva de caudal,
capaces de una sobrecarga pasajera con la condicion de que el

motor que los arrastra esté holgadamente proporcionado).

Figura 43. Alabes curvados hacia atras. Rendimiento
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Con el fin de dar una idea sobre el rendimiento de Tos
ventiladores, partiendo del concepto de orificio equivalente,
a continuacion se indican una serie de relaciones deducidas del
diagrama experimental de ventiladores para aire normal, en la
zona de funcionamiento 6ptimo y segun los tipos a), b) y )

indicados en la figura 44.

Figura 44. Diagrama experimental de ventiladores para aire



normal en la zona de funcionamiento Optimo.

Tabla 2. Relaciones geométricas de disefio.

Figura a) b) c)
0,00125 - 0,0125 m’ 0,01 - 0,1 m?
0 = 0,0125 - 1,25 m® = 0,0125 - 0,25 m’ 0,125 - 1,25 m?
0 0,01 - 0,04 0,05 - 0,1
--- 0,2 - 0,315 0,04 - 0,08 0,2 - 0,25
D/
en el triangulo de salida
H
--- 0,1 - 0,125 0,071 - 0,08 0,04 - 0,05
u/’
B, 110° - 160° 90° 40° - 70°
e 1,7 - 1,9 1 0,8 - 0,9
uZ
cr,
————— 0,16 - 0,18 0,1 - 0,125 0,2 - 0,25
cu
en el triangulo de entrada
D, 0,315 - 0,4 0,4 - 0,63
-——- 0,71 - 0,8 0,5 - 0,63 0,71 - 0,8
DZ
B, 25° - 35° 25° - 35° 25° - 35°
c, 1,6 - 1,25
--- 1,1 - 1,25 2 - 1,6 1
r2
N.° de ala-
bes (entre
pequenos y 30 - 90 8 - 16 12 - 16
grandes
diametros

para DQ
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Tabla 3. Tipo de ventilador (caudal, altura y revoluciones)

Ventilador Q H n
tipo (m*/s) (mm) (r.p.m)
a <50-60 <125-160 bajo
b <12,5-16 200-800 medio
elevado
C <4-5 630-800 bajo
1250 medio

Los caudales indicados en la tabla 3 de 1a figura 44 pueden
aumentarse al doble empleando Tlos mismos tipos con doble
aspiracion y disponiendo simétricamente dos (2) rotores con

respecto al disco central.

ET1 difusor en espiral (voluta) representado en 1a figura tiene
una anchura b constante, es decir, la trayectoria de los hilos
fluidos en 1a voluta corresponde a una espiral Togaritmica

(generalmente se sustituye por una espiral de Arquimedes) y

C 1
1 2 ————- . -

1 = anchura del rotor b = anchura de 1a voluta
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y para los valores usuales (1/b = 0,4 - 0,6), se adopta

generalmente
a) R = a-+1,12) D,
b) R = (0,71 + 0,8) D,

N

(7
)
Il

(0,9 + 1) D,

La boca de salida de Ta voluta tendra una seccion cuadrada igual

a b? o seccidn rectangular igual a 1,25 b?.

En el caso del ventilador de 1a figura 44c se intercala entre

Ta voluta y el rotor un difusor con alabes directrices.
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Figura 44c. Diagrama experimental de ventiladores para aire
normal en la zona de funcionamiento 6ptimo.

4. PERDIDAS DE POTENCIA

4.1 PERDIDAS HIDRAULICAS (P)

Disminuyen Ta energia especifica Gtil que el ventilador comunica

al fluido. Son de dos clases:

4.1.1 Pérdidas de Superficie (P" ). Producidos por el rozamiento
del fluido con las paredes del ventilador (rodete, corona

directriz, etc.); o de las particulas del fluido entre si.

4.1.2 Pérdidas de forma (P" ). Producidas por el desprendimiento
de Ta capa limite en los cambios de direccién y en toda forma
dificil al flujo, en particular a Ta entrada del rodete si Tla
tangente del alabe no coincide con 1la direccion de 1a velocidad
relativa a la entrada, o a la salida del rodete si la tangente
del alabe de 1a corona directriz no coincide exactamente con la
velocidad absoluta a la salida.

Es decir, P, =P+ P expresadas en Watt.

h1 h2 ?

4.2 PERDIDAS VOLUMETRICAS q O INTERSTICIALES (P")
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Son pérdidas de caudal y se dividen en dos clases:

4.2.1 Pérdidas Volumétricas exteriores (g o P" ). Constituyen
una salpicadura de fluido al exterior que se escapa por el juego

entre la carcasa y el eje del ventilador.

Figura 45. Pérdidas volumétricas en una bomba (y en un
ventilador): El1 caudal util es Q; pero el rodete bombea Q + q,
+q,; g, sale por prensaestopas al exterior (goteo de la bomba);
q, retrocede por el intersticio; por la tuberia de aspiracion

circula un caudal Q + g, menor que por el rodete.

4.2.2 Pérdidas Volumétricas interiores (q, o P",. Son Tos mas
importantes. A la salida del rodete de un ventilador hay mas

presion que a la entrada. Luego parte del fluido en vez de seguir
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a la caja, el espiral retrocera por el conducto que forma el juego
del rodete con la carcasa, a la entrada del rodete, para volver
a ser impulsado por el ventilador. Este caudal, 1lamado caudal
de cortocircuito, absorbe energia del rodete.

Es decir, P =P P

vl v

expresadas en Watt.

4.3 PERDIDAS MECANICAS (P'). Incluyen las pérdidas por:

4.3.1 Rozamiento del Eje con los cojinetes.

4.3.2 Accionamiento de Elementos auxiliares (bomba de

engranajes para lubricacion, cuentarevoluciones, etc).

4.3.3 Rozamiento de Disco. Se 11ama asi el rozamiento de 1a pared
exterior del rodete con Ta atmésfera de fluido que le rodea,
debido al juego existente entre el rodete y Tla carcasa,
originandose de esta forma el giro del disco (rotor) en una

atmosfera viscosa.
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Figura 46. El rodete esquematicamente es un disco que gira en
el interior de una caja en la que no hay vacio. E1 fluido que
Tlena esta caja absorbe 1a potencia perdida por rozamiento de

disco.
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Figura 47. E1 rodete esquematicamente es un disco que gira en
el interior de una caja en la que no hay vacio. ET fluido que
Tlena esta caja absorbe 1a potencia perdida por rozamiento de

disco.
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Figura 48. Esquema de bomba radial con cojinete de bolas para

contrarrestar el empuje axial. Se han indicado los Tugares donde
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tienen lugar las pérdidas de potencia mecanica P* , Py P

(prensaestopas, cojinetes y disco, respectivamente).

Es decir P* = P* (Pérdidas por rozamiento en los cojinetes y
accionamiento auxiliares) + P°  (Pérdidas por rozamiento de

disco).



5. POTENCIA

5.1 POTENCTA DE ACCIONAMIENTO (Pa)

La potencia de accionamiento es lo mismo que 1la potencia
absorbida, potencia al freno y potencia en el eje. Los cuatro

nombres se usan en la practica.

Esta potencia no es la absorbida de 1a red, sino Ta potencia libre
en el eje, es decir, la potencia absorbida de 1a red multiplicada
por el rendimiento del motor eléctrico (potencia mecanica que

el ventilador absorbe). Esta dada por la siguiente expresion:

2
P =MW = -———-- n M, expresada en W (Watt en el sistema
60 internacional SI)

P =0,1047 n M
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>
I

Revoluciones por minuto desarrollados por el eje (rpm).

=
I

Torque generado en el eje (N. m).
5.2 POTENCIA INTERNA (Pi)
Es T1a potencia total transmitida al fluido por el rodete, o sea

Ta potencia de accionamiento, descontando Tlas pérdidas

mecanicas:

donde:

P = Potencia de accionamiento (Watt).

Pr = Pérdidas mecanicas (Watt).

Las pérdidas mecanicas representan por 1o general un 5 o 6% de

Ta potencia de accionamiento.

5.3 POTENCIA UTIL (P)

Es Ta potencia de accionamiento descontando todas las pérdidas

producidas en el ventilador o equivalentemente la potencia
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interna descontando todas y s6lo las pérdidas internas

(hidraulicas y volumétricas).

En otras palabras es el 1incremento de potencia real que

experimenta el fluido en el ventilador.

Luego:

donde:

P. = Potencia interna (Watt).

Pr

Pérdidas volumétricas (Watt).

Pr‘

Pérdidas hidraulicas (Watt).

Expresion hidraulica de 1a potencia Gtil:

gue es la potencia invertida en impulsar el caudal 0til a

través del ventilador
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Figura 49. Esquema de potencia en una bomba (o ventilador). La
potencia comunicada a la bomba es P : por rozamientos mecanicos

se pierden las potencias P° , Py P’ ; por rozamientos
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hidraulicos se pierden las potencias Py P ; por fugas de

caudal se pierden las potencias P°, P" y el incremento de

v2

potencia que experimenta el fluido en 1a maquina es P.

donde:

-
I

Potencia util (Watt).

Caudal util (m/seg).

/p.. = Diferencia de presiones estaticas y dinamicas a la

tot

entrada y salida del ventilador.



6. RENDIMIENTOS

6.1 RENDIMIENTO HIDRAULICO (nh)

Es la relacion que existe entre la presion total 0til del

ventilador y 1a presion teoérica o de Euler.

expresado en porcentaje.

p,. = Presion total Gtil del ventilador.

p, = Presion tedrica o de Euler.

6.2 RENDIMIENTO VOLUMETRICO (nv)

Es 1a relacion que existe entre el caudal Util o caudal efectivo

impulsado por el ventilador y el caudal tedérico o caudal bombeado
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por el rodete. Tiene en cuenta todas y sb6lo Tlas pérdidas

volumétricas.

expresado en porcentaje,

donde:

: Caudal Gtil o caudal efectivo impulsado por el ventilador.

+ g, + g, : Caudal tedrico o caudal bombeado por el rodete.

6.3 RENDIMIENTO INTERNO, (ni)

Tiene en cuenta todas y s6lo las pérdidas internas, o sea las

hidraulicas y volumétricas. Se define como Ta relacion entre la

potencia Util y la potencia interna.
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expresado en porcentaje.

P : Potencia 0til

P: Potencia interna.

6.4 RENDIMIENTO MECANICO (nm)

Es 1la relacion de la potencia interna y la potencia de

accionamiento, tiene en cuenta todos y s6lo las pérdidas

mecanicas.

expresado en porcentaje.

P.: Potencia interna.
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P : Potencia de accionamiento.

6.5 RENDIMIENTO TOTAL (ntot)

Es 1a relacion de T1a potencia 0til y Ta potencia de
accionamiento, tiene en cuenta todas las pérdidas en el

ventilador.

expresado en porcentaje.

P: Potencia util.

P : Potencia de accionamiento.

6.6 RELACION ENTRE LOS RENDIMIENTOS

Todos los rendimientos se relacionan por la siguiente

ecuacion:
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por tanto

es decir el rendimiento total de una bomba es el producto
del rendimiento interno por el rendimiento mecanico, o
también el producto de los tres rendimientos hidraulicos,

volumétrico y mecanico.

7. VARIACION DE LA VELOCIDAD. LEYES DE SIMILITUD
COEFICIENTE DE RATEAU

Las curvas caracteristicas para ventiladores dadas hasta aqui
son curvas trazadas con velocidad constante. Si T1a velocidad de

rotacion varia.
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es hecesario que, para poder conservar las condiciones del
régimen Optimo, el paralelogramo de composicion de Tlas
velocidades se deforme de modo tan que sea semejante a si mismo;

de este modo los angulos seguiran siendo correctos.

Teniendo en cuenta que las velocidades de arrastre, relativa y

absoluta, son proporcionales a la velocidad de rotacion,

tenemos:
u' = ku w' = kw c' =k c
Si consideramos una familia de ventiladores, todos

geométricamente semejantes y girando a una velocidad
cualquiera, sus triangulos de velocidades de entrada y de salida
seran semejantes. En estos triangulos, ciertas relaciones entre
Tas dimensiones seran constantes vy, por ello, seran

caracteristicas de 1a familia considerada.

7.1 COEFICIENTE MANOMETRICOS
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En el triangulo de velocidades a 1a salida del rotor, 1la relacion

es una de las relaciones caracteristicas de 1a familia. De

la ecuaciodn

obtenemos

El coeficiente pu_es puramente caracteristico de la familia
de ventiladores considerada; su conocimiento permite

calcular la altura tedérica de cualquiera de esos

ventiladores a una velocidad determinada.

Se define por analogia el coeficiente de altura real

(normalmente conocido por coeficiente de presion), el cual
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viene dado por:

Este coeficiente u seria también perfectamente
caracteristico de la familia de ventiladores si esta

relacion fuera comin a toda la familia.

bp
e =1 - ———-
Ht Ht
bp
Pero en el apartado 1-6-7 veremos que ----- depende
H

Tigeramente de las dimensiones y de las velocidades de Tos
diferentes ventiladores.

Es decir, solamente en primera aproximacién se podra
considerar el coeficiente u como independiente de esos
elementos y Unicamente funcion de la geometria de Tos

ventiladores de Ta misma familia.

7.2 COEFICIENTE DE CAUDAL



En el triangulo de velocidades de salida, la relacion

es otro coeficiente caracteristico.

Si 1T1amamos 1 1a anchura del rotor.

Ademas, en ventiladores geométricamente semejantes, el

cociente de Ta anchura del rotor y el radio exterior es

constante.

122
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De donde,
Q
k, k , = —~——mmmmmmm o
2 r?ou,
Q
2 k k, = -—-—--mmm -
u r?

E1 producto 2 k k, caracteristico de la familia de
ventiladores, se denomina coeficiente de caudal del rotor y

es designado con el simbolo
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E1 cociente

puede considerarse como practicamente independiente de 1la

dimension y de la velocidad de los ventiladores y, por

consecuencia también 1o sera.

7.3 COEFICIENTE DE POTENCIA

Para una misma familia de ventiladores, se define el

coeficiente de potencia en la forma siguiente:

7.4 REGLAS DE SIMILITUD
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De Tas consideraciones anteriores podemos resumir:

Si Ta velocidad de rotaciéon varia en la forma w' = kw, es
necesario que, para conservar las condiciones del régimen
optimo, el paralelogramo de composicion de velocidades se

deforme de manera tal que quede semejante al primitivo.

Teniendo en cuenta que las velocidades de arrastre relativa y
absoluta son proporcionales a la velocidad de rotacion, el
caudal es funcidén de 1a velocidad relativa, la carga varia con
el cuadrado de las velocidades y 1a potencia es el producto del
caudal por 1la carga, o sea varia con el cubo de la velocidad:

de donde:

Q' =kQ H' = kH P'" = kP

En estas condiciones el rendimiento 1interno se conserva

invariable y la variacioéon relativa del caudal y de la carga

corresponde a una abertura, u orificio equivalente, de:
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Si consideramos dos ventiladores geométricamente semejantes
segun 1la relaciodn y girando a 1la misma velocidad, es
necesario que las velocidades relativa y absoluta estén

relacionadas de Tla forma siguiente:

sin cuya condicidén los paralelogramos de velocidades no serian

semejantes.

E1 caudal es proporcional a la seccion de los canales del rotor
y a la velocidad relativa, por 1o que varia con el cubo de las
dimensiones. La carga varia con el cuadrado de las velocidades
y la potencia varia con su quinta potencia, ya que es producto

del caudal por Ta carga.

Q' = Q H' = H P' = P

En estas condiciones el rendimiento interno permanece
constante y la variacion relativa del caudal y de la carga
corresponde a un orificio equivalente que varia como su

segunda potencia:
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Pero 1a fatiga mecanica del rotor impone un Timite a 1a velocidad
circunferencial u, To cual nos obliga a disminuir la velocidad

de rotacion a medida que las dimensiones aumentan.

En estas condiciones, conviene poder comparar los resultados
obtenidos con diferentes ventiladores, extrapolar estos
resultados y experimentar con modelos reducidos. Para ello se
emplean los coeficientes de similitud de Rateau, descritos

anteriormente y resumidos a continuacion.

Q
Coeficiente de caudal = —————-
ur?
g H
Coeficiente manométrico up = -------
uZ
.. _ 9 P,
Coeficiente de potencia = ---------
w ur?
Q

Orificio equivalente = ---—-
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La relacion entre estos coeficientes y el rendimiento

interno es:

La similitud no es rigurosa si el peso especifico del fluido

varia durante su evolucion.

Las reglas de similitud pueden enumerarse de 1a forma siguiente:

- En un ventilador dado girando a velocidad variable, el caudal
varia proporcionalmente a la velocidad, 1a altura menométrica
varia proporcionalmente al cuadrado de esa velocidad y Tla

potencia con el cubo de ella.

- En ventiladores de dimensiones diferentes y girando a Ta misma
velocidad el caudal varia proporcionalmente al cubo del radio
del rotor, 1la altura con el cuadrado de ese radio y la potencia

con la quinta potencia de este ultimo.

7.5 VELOCIDAD ESPECIFICA
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Para comparar ventiladores con diferentes disposiciones de la
vena aeraulica, es decir, con diferentes coeficientes de presioén

y de caudal, se utiliza el concepto de velocidad especifica.

Consideremos un ventilador con caudal Q, altura diferencial H,
velocidad de rotacion n y radio del rotor R; Ta velocidad
especifica n, de este ventilador corresponde a la velocidad a
que deberia girar un ventilador geométricamente semejante al
primero y que proporcionara un caudal-unidad con una altura

manométrica diferencial-unidad.

LTamemos R' el radio rotéorico de este segundo ventilador.

ET enunciado de Tas anteriores reglas de similitud nos permite

escribir:
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1 n, R!
de donde
Q Q
n=n----- u =n ---------
H Pmt

Podemos constatar que, contrariamente a los coeficientes de
Rateau, la velocidad especifica n_ no es un coeficiente sin
dimensiones: depende de las unidades utilizadas, 1o cual hace

que su empleo sea delicado.

7.6 EFECTO DE ESCALA

Segun 1o explicado en el apartado 1-6-1, podria decirse que todos
lTos ventiladores geométricamente semejantes de una misma

familia tendrian el mismo rendimiento.

En realidad, con una buena aproximacion puede considerarse q/Q

constante; pero esto no puede hacerse con el cocienteI%/HF

En efecto, Tas pérdidas por rozamientos y remolinos de un

ventilador dependen del nimero de Reynols de circulacioéon del
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fluido en los canales del rotor.

Recordemos que en una canalizacion de radio hidraulico r,
recorrida a una velocidad v por un fluido de viscosidad
cinematica v y, siendo z la pérdida de carga de 1a canalizacion

por unidad de Tlongitud, tenemos:

Niomero de Reynols R = ------

Coeficiente de pérdida de carga =z -———-

Los canales del rotor, recorridos por el fluido no presentan una
forma suficientemente sencilla para poder definir un ndmero de
Reynols en valores absolutos. No obstante, podemos decir que el

coeficiente variara si:

- r, aumenta, es decir, si las dimensiones del ventilador

aumentan;

- aumenta (si la velocidad de rotacién aumenta);

- v disminuye.
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Con 1o cual podemos enunciar la regla siguiente, que Tla

experiencia ha corroborado suficientemente:

"En una misma familia de ventiladores geométricamente
semejantes y girando a diferentes velocidades, el rendimiento

crece con las dimensiones y con la velocidad de rotacion'.

Existen numerosas formulas que permiten calcular el rendimiento
de un ventilador de T1a familia considerada y girando a una
velocidad determinada conociendo el rendimiento de otro de la

misma familia girando a otra velocidad.

Citaremos la formula de Ackeret, la cual ha sido confirmada por

Ta experiencia.

L1amemos n el rendimiento que se desea hallar de un ventilador
girando a 1la velocidad n, cuyo radio rotérico es R 'y
transportando un fluido de viscosidad cinematica v,. Sabemos que
en los ensayos efectuados sobre un ventilador semejante, con
radio R, velocidad n, y transportando un fluido de viscosidad

cinematica v,, se ha hallado un rendimiento de n,
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7.7 COEFICIENTES DE RATEAU PARA DIFERENTES FORMAS DE LA VENA
AERAULICA

Para facilitar los razonamientos, hasta aqui siempre se han
considerado ventiladores del tipo puramente centrifugo en los
que 1 transporte de fluido se efectua perpendicularmente al eje

de rotacion.

En realidad por razones de rendimiento, espacio disponible, o
velocidad de rotacion del motor de arrastre, nos vemos
frecuentemente obligados a adoptar rotores en los cuales el
transporte del fluido no se efectlua precisamente de forma
perpendicular al eje de rotacion, sino de forma oblicua y hasta
paralela a ese eje. Es decir, el tipo de rotor que deberemos
emplear sera de alguno de los tres tipos siguientes: centrifugos
(transporte radial), hélico-centrifugos (transporte oblicuo) y

helicoidales (transporte axial).

Evidentemente, si deseamos obtener un buen rendimiento, no
podemos elegir arbitrariamente uno de los tres tipos de rotor

con valores cualesquiera de las caracteristicas de empleo.
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Fig 50. a) Ventilador con rotor centrifugo y voluta, b)
Ventilador con rotor hélico-centrifugo y voluta, c) Ventilador

con rotor helicoidal y rectificador.

Los Timites practicos de Tos tres tipos de rotores estan
definidos por los correspondientes coeficientes de Rateau y son

lTos siguientes:



Figura 51.

Rotores centrifugos:

. 0 a 0,5

W . . .. ....0,60a0,30

Rotores hélico-centrifugos:

. 0,30 a 0,60

135
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B o+« « « .« ... 0,40 a 0,20

Rotores helicoidales:

. 0,40 a1
4+« +u.....0,30a0,10



8. ENSAYO DE VENTILADORES

Para determinar el punto de funcionamiento de un ventilador es

necesario efectuar las tres medidas siguientes:

- Medida de 1a presion manométrica total.

- Medida del caudal.

- Medida de Ta potencia absorbida. Su resultado, junto con los

dos anteriores nos permitira calcular el rendimiento.

Medida de Ta presion manométrica total y del caudal. - La altura
manométrica total, HMT, se mide por medio de dos tubos de Pitot

conectados a un manometro diferencial (tubo en U) 11eno de agua.

La relacion de Bernouilli

P c’
b+ -+ -——--- = Cte.
w 29
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Figura 52.

expresa la transformacion reciproca de Tas energias potenciales
(de posicion, de presién y de velocidad) de un fluido circulando
de forma continua en un conducto continuo. Una de Tas

aplicaciones de este principio es el tubo de Pitot.

I. Toma de presion estatica.
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II. Tubo de Pitot. La velocidad del fluido se anula y Ta energia

cinética se transforma en energia de presion.

c? p c?
———- = - p. = ---—w kg/m?
29 w 29

Estas diferentes tomas de presion pueden disponerse en un solo
conjunto o disposicion de Prandtl. E1 orificio a colocado frente
al sentido de circulacion del Tiquido y en 1a linea de velocidad
media ( ) permite la medida de Ta h_. ET orificio anular
b, paralelo al sentido de circulacion mide la h_. Conectando
ay b aun manoémetro diferencial en U, obtendremos directamente

Tla hﬁm

No obstante, las medidas de presion y caudal son delicadas y
deben emplearse métodos especialmente adaptados para

ventiladores. Los caudales proporcionados por estas maquinas
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son, de hecho, elevados y por razones economicas generalmente
no es posible realizar ensayos a la escala correspondiente con
lTos métodos normalizados de medida del caudal por diafragma,
tobera o tubo Venturi. Por otro lado, Tas presiones son
generalmente débiles, To cual dificulta Ta obtencién de

resultados de gran precision.

Figura 53. a) Principio del método con cajon, b) Principio del

método de sondeo de la vena. 1. Presion estatica; 2 Presion
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total; 3. Tranquilizador de 1a vena fluida; 4. Tubo de Prandt].

La figura muestra dos métodos diferentes para medir de forma
relativamente sencilla Tas presiones y 1los caudales de

ventiladores.

Método con cajon.- El ventilador a ensayar aspira o impulsa, a
través de un divergente, en un cajon generalmente cilindrico
cerrado en su extremo por una placa provista de un orificio
central. E1 diametro del cajoén es suficientemente grande como
para que la velocidad del fluido sea suficientemente baja. Si
el cajon esta colocado en 1la aspiracion el ventilador impulsara
al aire libre y viceversa si se encuentra del lado de impulsioén.
La Unica medida a efectuar es la de presién estatica en la

proximidad inmediata de la placa de obturacioén.

Se conoce el coeficiente de contraccién del orificio de 1a placa,
de 1o que puede deducirse Ta velocidad de circulaciéon (caudal)

con ayuda de la medida de presion estatica.

Ademas, se conoce la pérdida de carga del divergente entre
ventilador y cajon de ensayo; por tanto, la presidon manométrica
total es igual a la suma de la presion estatica medida mas la
pérdida de carga del divergente calculada para el caudal

determinada anteriormente.
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Método de sondeo de 1la vena de fluido.- ET ventilador sometido
a ensayo aspira o impulsa en un conducto de seccidén constante

y de Tongitud igual a 10 veces su diametro como minimo.

Si el conducto de medidas se coloca en el Tado de aspiracion,
el ventilador impulsara al aire libre y viceversa. E1 conducto
de medidas esta parcialmente obturado en su extremo por un 6rgano

de revolucion.

A los 2/3 de 1la Tlongitud total del conducto, partiendo del
ventilador, se disponen unos tubos de Prandtl méviles que
permiten determinar la presion estatica y la presion total, o
sea, la presion dinamica y la velocidad de circulaciéon en

diferentes puntos de la seccidén de ensayo.

La integracion de los caudales correspondientes a los pequenos
elementos de 1la seccion (en Tlos cuales ha sido medida la

velocidad) permite calcular el caudal total.

La presion manométrica total es el valor medio de las presiones
totales determinadas anteriormente mas 1a pérdida de carga entre
ventilador y seccidon de ensayos, calculada para el caudal

correspondiente.
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Medida de 1a potencia absorbida.- La medida de la potencia
absorbida puede efectuarse segin las técnicas habituales, tales

como:

- Un cuentarrevoluciones y un torsiometro colocado entre el
motor de arrastre y el ventilador permitiendo 1a Tectura directa

del par.

- Un cuentarrevoluciones y un motor-balanza que permita,

igualmente, la lectura directa del par.

- Medida, por el método de Tas pérdidas separadas, del

rendimiento del motor eléctrico de arrastre.



9. ELEMENTOS CONSTITUTIVOS DE UN VENTILADOR CENTRIFUGO

9.1 ELEMENTOS BASICOS

9.2 DESCRIPCION DE ELEMENTOS BASICOS

9.2.1 Rodete. Dispositivo que gira solidario con el eje del
ventilador y posee un cierto numero de alabes que entregan
energia al fluido en forma de energia cinética y energia de

presion.

9.2.2 Carcasa. Dispositivo que transforma Ta energia dinamica

en energia de presiéon y recoge ademas con minimas pérdidas de
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energia el fluido que sale del rodete, conduciéndolo hasta el

sistema de descarga.
9.2.3 Cono de Entrada. Elemento que se encarga de minimizar las
pérdidas de energia y las turbulencias del aire en la succion

del ventilador.

9.2.4 Soportes. Es la estructura que soporta al ventilador y las

cargas estaticas y dinamicas generadas por él.

9.2.5 Area de Succion. Area por el cual entra al ventilador el

flujo de aire.

9.2.6 Area de Descarga. Area por el cual sale del ventilador el

flujo de aire de trabajo.

9.3 FUNCIONAMIENTO

Este nombre se refiere a 1a forma en la cual comunica el

ventilador 1a energia al fluido. E1 fluido entra en el ventilador
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a través de una abertura concéntrica con el eje de una pieza que
gira a gran velocidad, 1lamado rotor. El rotor esta provisto de
alabes radiales solidarios con el mismo. E1 fluido circula entre
lTos alabes hacia el exterior a causa de la fuerza centrifuga y
abandona el rotor con una velocidad mayor que a la entrada. La
salida del fluido se recoge en una carcasa en espiral 1lamada
voluta y sale del ventilador a través de una conduccidn

tangencial a la voluta.

Toda l1a energia recibida por el fluido procede del rotor que a
su vez la recibe mediante el par de un eje giratorio arrastrado

por un motor.

RANGOS TIPICOS DE OPERACION

TIPO CFM PE

Aletas rectas industriales 500-70000 0.5-20 pul.agua
Aletas curvadas hacia adelante 400-300000 0.25-10 pul.agua
Aletas curvadas hacia atras 300-300000 0.25-10 pul.agua
Aletas o alabes aerodinamicos 500-300000 0.25-15 pul.agua
Turbosopladores 140-15000 7-70 pul.agua

Con base en Tla informacion descrita anteriormente, nuestro

trabajo empleara un Ventilador Centrifugo.
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10. MATERIALES DE CONSTRUCCION

Los materiales de construcciéon y los tipos de sellos dependen
de 1a composicion del gas que se maneje. Los materiales estandar
incluyen hierro fundido y acero al carbono para carcasas;
aluminio y acero al carbono en los impulsores y acero al carbono
para los arboles. En algunos casos se pueden requerir otros
materiales. Por ejemplo, si el ventilador tiene que mover una
mezcla humeda de amoniaco, diéxido de carbono y aire, puede ser
necesario el acero inoxidable (304 o0 316) para todas las piezas

que hacen contacto con el gas.

Se utilizan también Tos plasticos reforzados con fibra de vidrio
(FRP), aunque tienen limitaciones en la presion. Por ejemplo,
se construy6 un ventilador de 7.5 in de diametro para 120.000
ftlestandar/min para una presion estatica maxima de s6lo dos (2)

in de agua.
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Los de FRP, con aspas, de inclinacion hacia atras, pueden manejar
flujos de 65.000 ft3/min a una presiodn estatica de tres (3) in
y velocidad de 8.200 ft/min en 1a punta. Con soportes y refuerzos
especiales, los ventiladores de FRP con aspas radiales pueden
manejar presiones hasta de 20 in de agua, con caudal hasta de
45.000 ft3/min y velocidad de 16/500 ft/min en Tas puntas de Tas

aspas.

La resistencia a la corrosion se puede aumentar con materiales
especiales de revestimiento, a menudo obtenibles con Tos
fabricantes y a menor costo que los materiales especiales. Sin
embargo, la buena aplicacion del revestimiento depende mucho de
Ta experiencia en aplicaciones anteriores, en un servicio

similar.

Los revestimientos por 1o general se clasifican como de secado
al aire, como las pinturas especiales, asfalto resinas epoxi,
fen6licas de secado al aire, vinilo, siliconas o zinc
inorganico, y de secado en horno, como el poliéster, con refuerzo

de fibra de vario o sin é1, el cloruro de polivinilo, Tas epoxi
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y las fenélicas secados en horno.

Cuando se especifique un revestimiento, hay que indicar la zona
y el espesor de Ta aplicacioéon. La preparacion de Ta superficie
y el método de aplicacion deben ser los 1indicados por su
fabricante. Por lo general, en las propuestas del fabricante del
ventilador se suelen incluir las superficies tratadas con chorro

de arena o de perdigones, pero no las preparaciones especiales.

Puede ser imposible aplicar revestimiento de secado en horno en
las superficies internas y externas completas; en algunos casos,
es posible que resulte satisfactorio s6lo en las superficies
para la corriente de aire y mucho menos costoso. Por ejemplo,
en un soplador para comprimir 100 ftireales/min de amoniaco y
sulfuro de hidrégeno desde 18 hasta 21 psia, su fabricante
recomendd revestir so6lo las partes internas con Heresite
(Heresite and Chemical Co., Manitowoc, WI) a un costo de

alrededor de 1.000 dbélares por soplador.

Las temperaturas permisibles para los revestimientos deben ser
mayores, por un amplio margen que Tlas esperadas de
funcionamiento. E1 caucho, que se utiliza a veces, esta limitado
a unos 180°F. La velocidad en las puntas de ruedas revestidas

con caucho es de unos 13.000 ft/min (o menor para capas gruesas).
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Como regla general, el limite superior de la velocidad en Tlas
puntas de los ventiladores industriales modernos grandes es de
unos 40.000 ft/min; a esa velocidad se pueden Tograr aumentos
de presion del 25% con aire. Si la rueda tiene cualquier
revestimiento, debe funcionar a velocidad mas baja, con To cual

se limita la relacién de presiones.

Los revestimientos con resinas epoxi, como la Coroline o las
poliéster, como la Flakeline (fabricadas por Ceilcote Co.,
Berea, Ohio), sirven también para proteger las superficies del
ventilador contra los gases corrosivos. Estos revestimientos y
Tos similares se pueden utilizar para velocidades en las puntas
hasta de 20.000 a 28.000 ft/min. Sin embargo, si hay particulas
abrasivas, polvo o gotitas de 1liquido en la corriente de gas,
puede fallar el revestimiento y hay que fabricar el ventilador

con materiales adecuados.

Para reducir costos, algun fabricante puede recomendar aplicar
un recubrimiento en el arbol y algunos componentes de baja
velocidad y wutilizar superficies metalicas adicionales
atornilladas, remachadas o aplicadas con pistola en las piezas
de alta velocidad. Pueden ser satisfactorias la aleaciones
Colmonoy 5 (Wall Colmonoy Corp., Detroit, Mich.), Stellite 3y
5 (Stellite Div., Cabot Corp., Kokomo, Ind.) e Inconel X

(Internacional Nickel Co., Huntington, W.Va.) en medios sujetos
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a corrosion por esfuerzo por el sulfuro de hidroégeno. Si la
construccion del ventilador 1o permite, se pueden emplear placas
de Inconel X, de Hastelloy (Stellite Div., Cabot Corp.) u otros
materiales, atornilladas o remachadas para minimizar Tla

erosion.

Cada fraccion tiene sus propios métodos de construccion de los
ventiladores. Las carcasas e impulsores pueden ser remachados,
soldados, moldeados o atornillados. Los cojinetes pueden ser del
tipo de manguito (chumacera) o antifriccién y, segln sean la
velocidad, carga y temperatura, pueden ser autolubricados o
necesitar sistema de Tubricacion. La duracién minima y 1la
temperatura maxima para cojinetes antifriccion, se deben
especificar de acuerdo con las normas ANSI. Por 1o general, se
acepta una duracion minima de 30.000 horas; pero, en
ventiladores de trabajo pesado, 50.000 horas es una cifra
conservadora. Las temperaturas de los cojinetes, medidas en el

interior, no deben exceder los 180°F.



11. INSTALACION DE VENTILADORES

11.1 MONTAIJE

E1 grupo motor-ventilador puede fijarse con pernos a Tlos
herrajes empotrados al efecto en un bloque de hormigon
suficientemente robusto para evitar cualquier deformacion. EI
nivel superior del bloque de hormigon sobrepasara como minimo

10 cm el del suelo.

Este sistema de fijacidén rigida puede dar completa satisfaccioén
desde el punto de vista de solidez, pero no desde el punto de
vista de la insonorizacioéon. Un ventilador de gran potencia no
puede nunca estar perfectamente equilibrado por muy cuidada que
haya sido su construccion; cuando una maquina de este tipo esta
en funcionamiento, existen diferentes fuerzas que tienden a
hacerla oscilar simultaneamente de modo horizontal y vertical.
Dichas oscilaciones se transmiten integramente al edificio que
alberga las maquinas a través del suelo, sobre el que estan

fijadas de una forma rigida.
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Figura 55. Amortiguamiento de las vibraciones en funcioéon del

tiempo.

En cambio, si se 1interpone un material resiliente entre Tla
maquina y su soporte, aquella podra moverse libremente de forma
que Ta inercia del sistema impida Ta transmision de las fuerzas
de vibracion en su totalidad. Si el dispositivo de montaje esta
bien disenado, las vibraciones transmitidas al soporte pueden

ser muy reducidas en comparacioéon con la amplitud de oscilaciodn
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del grupo.

La proteccién contra la transmisiéon de las vibraciones puede

efectuarse por alguno de los procedimientos siguientes:

a) Construccion del bloque de fijacion dentro de una fosa rellena

de material resiliente (caucho o corcho expansionado).

b) Interposicion de discos troncoconicos de caucho entre el

soporte del grupo y el bloque de hormigdn.

c) Interposicion de resortes entre el soporte y su bloque de

fijacion.

Cada uno de dichos métodos puede dar resultados excelentes a

condicidén de tener en cuenta ciertas consideraciones.

ET mecanismo de Tas vibraciones es extremadamente complejo; para
simplificar el problema s6lo se tendra en cuenta el caso de un
ventilador de eje horizontal, considerandolo montado segun uno
de los tres procedimientos descritos. Hagamosle abandonar su
posicion de equilibrio desplazandolo hacia abajo y, a
continuacion, abandonémosle: el conjunto se pondra a vibrar en
sentido vertical oscilando alrededor de su posicion de

equilibrio con amplitud decreciente en el tiempo. Este fenémeno
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puede representarse, en forma sencilla, por 1la sinusoide
amortiguada de 1a figura . E1 nimero de oscilaciones completas
por segundo, f, se 1lama frecuencia de resonancia. Un montaje
antivibrante no sera eficaz mientras f no sea al menos dos veces
menor que la frecuencia de vibracioéon F del aparato. Cuanto menor

sea T en comparacién con F, mejor sera el aislamiento acustico.

La relacion entre la fuerza transmitida al suelo a través de un
montaje antivibrante y la que seria transmitida si la fijacion
fuera rigida, se denomina coeficiente de transmision Ty se puede

calcular aproximadamente por medio de Ta férmula:

ET tanto por ciento de reduccion de Ta vibraciéon R, de un montaje

puede expresarse por la ecuacion:

R = 100(1-T)

Existen diagramas que permiten calcular R en funciéon de la
frecuencia de vibracién del grupo F y de 1la frecuencia de
resonancia f o de 1a amplitud de desplazamiento estatico del

sistema expresado en mm.
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11.1.1 Ruido de los Ventiladores. Independientemente del ruido
ocasionado por Tlas vibraciones del aparato, en todo ventilador

se originan otros ruidos de origen puramente aeraulico.

ET nivel del ruido de un ventilador axial es del mismo orden que
el ocasionado por un aparato centrifugo y en ambos el nivel mas
bajo corresponde al rendimiento maximo (de donde el gran interés
en elegir siempre un ventilador con gran cuidado con el fin de
que pueda trabajar en condiciones 6ptimas). Si el caudal es tan
bajo que el fluido no puede recorrer completamente T1a forma del
alabe, el nivel de ruido alcanza valores considerables (muchas
veces se cree que un ventilador axial es ruidoso, pero esto no
es cierto y lo que en realidad sucede es que estos ventiladores

se suelen escoger mal).

En los casos en que se desee un funcionamiento absolutamente
silencioso, debe consignarse esto en la nota de pedido del
ventilador con el fin de que se haga un estudio especial adecuado

al caso.

11.2 ACCIONAMIENTO

11.2.1 Acoplamientos. E1 accionamiento del ventilador por medio

de un motor eléctrico puede realizarse con acoplamiento directo
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0 con correas trapezoidales.

En el caso de acoplamiento directo éste puede efectuarse por:

11.2.1.1 Acoplamiento con bridas de Metal. Tiene el
inconveniente de ser excesivamente rigido (las vibraciones del
motor se transmiten al ventilador y de é1 a las canalizaciones).
Este método se emplea cada vez menos, teniendo en cuenta que en
Tas 1instalaciones modernas se tiende a evitar ruidos vy

vibraciones.

11.2.1.2 Acoplamiento con disco de Fibra o de Caucho. Consiste
en interponer un disco de fibra o de caucho entre las dos bridas
antes del apriete. Su eficacia no es absoluta pero representa

una mejora sensible con relacion al método antes descrito.

11.2.1.3 Acoplamiento Flexible. ET acoplamiento se efectla a
través de una banda de caucho (figura ), presentando la gran
ventaja de evitar totalmente 1la wunién metal-metal. La
transmision de las vibraciones es practicamente imposible y las

sacudidas en el arranque son amortiguadas.

En todo montaje con acoplamiento directo deben tomarse algunas
precauciones elementales pero extremadamente importantes, como

son el perfecto paralelismo de 1as bridas y el buen alineamiento
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de los arboles; de 1o contrario se Tlegaria a un rapido deterioro

de estos ultimos y a un desgaste anormal de los cojinetes.

E1 arrastre con correa trapezoidal es el medio radical para
eliminar Ta transmision de las vibraciones. La tension de la
correa puede variarse deslizando el motor sobre unos carriles,
o bien podra utilizarse una correa extensible permitiendo montar
el motor y el ventilador sobre soportes elasticos. De evitarse
el tensar excesivamente la correay el empleo de grapas metalicas
de unién que producen ruido y choques. La distancia entre los
ejes de las poleas debe ser, como minimo, tres veces el diametro

de 1a mayor, sin sobrepasar 1,50 m como maximo.

Otros métodos de acoplamiento, aunque de empleo muy 1limitado,

son los de cadena y de engranajes.

Los ventiladores de poca potencia se construyen en forma de
grupos ya dotados con su motor (eléctrico o de explosion). Al
contrario, 1los ventiladores de mediana y de gran potencia
deberan acoplarse a motores independientes a elegir por el mismo
utilizador. En este Ultimo caso, el instalador debera determinar
Tas caracteristicas del motor, procurando que su potencia sea

sensiblemente mas elevada

que la absorbida por el ventilador con el fin de precaver un
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apriete anormal de las juntas estancas o un error en el calculo

de las pérdidas de carga.

Figura 56. Acoplamiento flexible.
Una vez determinada la potencia, debe hacerse la eleccion del
tipo de motor: eléctrico, de vapor, de combustiéon interna,

turbina de aire comprimido o de gas.

Los motores eléctricos son los de uso mas corriente en razon de
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su gran facilidad de utilizacioén; los de vapor se reservan para
aquellas instalaciones que se encuentren en la proximidad de un
central de vapor; los de combustidén interna para la realizacioén
de equipos méviles de socorro o donde no exista otra fuente de

energia.

Las turbinas de aire comprimido, aunque de empleo poco
corriente, se utilizan para el accionamiento de pequenos
ventiladores portatiles en lugares donde exista una red de
distribucidén del mismo. Las turbinas de gas se utilizan, a veces,
para el accionamiento de ventiladores de gran potencia,
especialmente en instalaciones mineras donde existan gasdgenos
que proporcionen un combustible apropiado (teniendo en cuenta
la elevada velocidad de rotacion de Tas turbinas, éstas se
acoplan a los ventiladores por medio de dispositivos reductores

de velocidad).

11.2.2 Motores Eléctricos. Uno de Tos primeros factores a tener
en cuenta en la eleccidén del motor es la velocidad de rotacion.
Normalmente, siempre puede encontrarse una velocidad de giro que
corresponda a la del ventilador, de no ser asi se debera prever

un acoplamiento con correa cuidadosamente calculado.

Los diferentes motores eléctricos utilizables para el arrastre

de ventiladores pueden clasificarse en:
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11.2.2.1 Motores de Velocidad Constante.

c.c. Shunt, compound.

c.a. Monofasica: induccion, de doble alimentacion.

c.a. Trifasica: rotor en cortocircuito, rotor bobinado,

sincronos de gran velocidad.

11.2.2.2 Motores de Velocidad Variable.

c.c. Shunt con campo variable, con resistencia variable, con

tension variable.

c.a. Monofasica: repulsiodn.

c.a. Trifasica: rotor en cortocircuito, rotor bobinado.

11.2.3 Motores de Vapor. E1 accionamiento de ventiladores con
motores de vapor s6lo es interesante en aquellos casos en que
se quiera aprovechar el vapor (o el calor) producido en Tlas
cercanias de Ta instalacion de ventilacion. E1 motor de vapor
tipico para el arrastre de ventiladores es la turbina acoplada

directamente o por el intermedio de una caja de velocidades; una
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instalacion de este tipo proporciona gran seguridad de
funcionamiento teniendo en cuenta que las averias de estas
maquinas son excepcionales y que el sistema es independiente de
Ta red de suministro de energia eléctrica. Ademas, permite el
empleo de presiones elevadas y diametros minimos para las
canalizaciones. Su inconveniente estriba en el elevado precio

de compra de Ta turbina.

Las maquinas corrientemente empleadas son las turbinas axiales

o radiales con uno o varios rotores Curtis.

Las curvas caracteristicas dadas por el fabricante nos permiten
calcular el rendimiento termodinamico en funcién de T1a velocidad
periférica, para una velocidad de vapor dada, segun el nUmero
de ruedas o rotores de la turbina y el consumo especifico a
diferentes velocidades de rotacioéon en funcidén de la presion de

vapor saturado en el inyector.

La regulacion se efectua en Ta entrada de vapor por medio de una
valvula o bien, en grandes maquinas, regulando el inyector. Toda
turbina de vapor esta equipada con cuentarrevoluciones, valvula
de seguridad, manbémetro, terméometro y regulador de velocidad
actuando sobre Tla de vapor. Este ultimo accesorio es de
primordial importancia y debe conservarse cuidadosamente en

buen estado.
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(Si por cualquier razon de explotacion, la potencia absorbida
por el ventilador disminuye y el regulador no funciona, la
turbina se acelera con grave riesgo de deterioro e incluso de

desintegracién bajo 1la accion de Ta fuerza centrifuga).

11.2.4 Motores de Combustion Interna. E1 motor de combustion
interna puede ser del tipo Diesel o de gasolina. Los motores
Diesel se utilizan para el arrastre de ventiladores de gran
potencia. Su entretenimiento es bastante econotmico. E1 arranque
se efectla con aire comprimido o por medio de un motor auxiliar
de poca potencia, aunque suficiente para arrastrar el motor
principal hasta su velocidad de encendido a pesar del par

resistente del ventilador.

Los motores de gasolina s6lo se emplean para ventiladores de
media y baja potencia y sélo en casos justificados, debido al

precio elevado del carburante que utilizan.

11.3 DISPOSICION EN EL CIRCUITO

11.3.1 Diferentes Posiciones Posibles. La presion total que debe

engendrar un ventilador instalado en un circuito es igual a la

suma de las tres presiones siguientes:
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pu = presion o depresion util.

VZ
pd = presion dinamica ---- w en kg/m’
29

pr = presion correspondiente a las pérdidas de carga en el

circuito.

11.3.2 Ventilador Unico. Generalmente, el objeto de un
ventilador es transportar un cierto caudal de fluido entre dos
zonas en las cuales existe una misma presion; en este caso la
curva caracteristica del circuito (figura ), es una curva de
pérdida de carga, es decir, una parabola que pasa por el origen

de coordenadas.

A veces, la zona de aspiracion y la de impulsidon se encuentran
a presiones diferentes. La curva caracteristica del circuito
seguira siendo una parabola de pérdida de carga, pero, en lugar
de pasar por el origen de coordenadas, pasara por un punto del
eje de presiones cuya distancia al origen representa la

diferencia de presiones existentes en los dos ambientes.

En todos los casos, el punto de funcionamiento del ventilador
se encuentra en la interseccioén de Ta curva caracteristica del

ventilador y de Ta caracteristica del circuito.
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11.3.3 Varios Ventiladores funcionando en Paralelo. Cuando
varios ventiladores funcionan en paralelo en un mismo circuito,
el conjunto de esos ventiladores equivale a uno s6lo cuya curva
caracteristica de funcionamiento se deduce de Tas de cada uno
de aquellos, efectuando Ta adicién de abcisas para una misma

ordenada (figura ).

Figura 57 a). Ventilador impulsado en un circuito que vierte a
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una camara bajo presién; b) Ventilador aspirando en una camara
a depresion; c) Ventilador aspirando e impulsando.

La puesta en paralelo de varios ventiladores puede provocar
ciertas dificultades si no conseguimos (por medio del trazado
de Tas curvas caracteristicas y de la curva resultante) que para
Ta marcha en paralelo, el punto de funcionamiento posible de cada
uno de Tos ventiladores sea Unico. Es decir, ventiladores que
posean una curva caracteristica pasando por un maximo, deben
conectarse en paralelo solamente para un punto de funcionamiento
cuya presion sea netamente inferior a la correspondiente para

caudal nulo.
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Figura 58.

11.3.4 Varios Ventiladores funcionando en Serie. Cuando varios
ventiladores funcionan en serie en un mismo circuito, el
conjunto de ellos equivale a un ventilador Unico cuya curva de
funcionamiento se deduce de Tlas correspondientes a cada
ventilador adicionando las ordenadas para una misma abscisa

(figura )

Figura 59.

11.3.5 Aplicaciones a la estructura de Ventiladores. Las

posibilidades de puesta en paralelo o en serie se utilizan en
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Ta estructura propia de ciertos ventiladores.

- Ventiladores con rotor de doble entrada que equivalen a dos

ventiladores de rotor simple, puestos en paralelo.

- Ventiladores multicelulares que equivalen a varios

ventiladores funcionando en serie.



12. REGULACION

Sabemos que el punto de funcionamiento de un ventilador,

transportando un fluido en un circuito dado, es un punto Unico.

Frecuentemente, una instalacion debe funcionar con régimen
variable y, en consecuencia, es necesario poder variar el caudal
transportado por el ventilador dentro de su circuito. El1o nos
sera posible utilizando un dispositivo de regulacion que
modifique la curva caracteristica del circuito, o bien 1la curva

de funcionamiento del ventilador.

12.1 REGULACION MODIFICANDO LA CURVA CARACTERISTICA DEL
CIRCUITO

Esta regulacion consiste en obturar parcialmente el conducto de
aspiracion o el de impulsién de un ventilador, de modo que se
aumente la pérdida de carga del circuito; es decir, el punto de
funcionamiento se desplazara hacia Tlos caudales menores,

siguiendo la curva caracteristica.
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Diferentes dispositivos, tales como valvulas, registros,
persianas, etc., permiten obtener una variacion continua del

caudal.

12.2 REGULACIONES MODIFICANDO LA CURVA DE FUNCIONAMIENTO DEL
VENTILADOR

Este tipo de regulacion actua sobre 71los triangulos de
velocidades del ventilador o sea sobre sus caracteristicas y

pueden clasificarse segin tres métodos.

- Regulacioén con alabes moéviles colocados a 1a entrada del rotor.

Estos alabes crean una pre-rotacion del fluido antes de su
entrada al rotor, lo cual provoca la deformacién del triangulo
de velocidades de entrada (en esas condiciones, la velocidad

absoluta deja de ser normal a la velocidad de arrastre) (*).

(*) Pre-rotacion. Para poder estudiar el efecto del conducto de
aspiracion sobre el funcionamiento del rotor, es preferible
tener en cuenta una parte del tubo de aspiracidén, ya que la
reaccion ejercida por el rotor sobre el fluido circulante puede
hacerse patente a distancias considerables antes de 1a entrada
al ventilador. La circulacion de fluido antes, en y después del

rotor es posible gracias a 1a reduccién de 1a Tinea de carga por



171

debajo de su nivel con caudal nulo.

Debe tenerse en cuenta que los fluidos no pueden transmitir una
tension, es decir, no pueden ser '"succionados", s6lo son
"empujados" por el exceso de presion. Todo dispositivo que
aspire un fluido da Tugar a una reduccién de presion local
provocando con ello una reduccién de Ta Tinea de carga necesaria

para la circulacion de dicho fluido.

Para llegar al rotor, atravesarlo y salir del ventilador, el
fluido sigue el trayecto de menor resistencia, segun la Tinea
de carga. Para entrar en los canales rotoéricos, con un minimo
de perturbacién, el fluido adquiere una cierta pre-rotacion; su
sentido de giro depende del angulo de entrada al rotor del
caudal y de Ta velocidad periférica, los cuales determinan como

sabemos, el triangulo de velocidades de entrada.

E1 principio de menor resistencia es completamente general para
todo intercambio de energia; de hecho, es una forma mas de

presentar la segunda ley de la Termodinamica.

Es evidente que si el fluido entra en el rotor con un angulo
parecido al angulo de entrada B, , la resistencia que se opone
a la circulacion del fluido sera minima. Para una velocidad de

rotacion dada, habra un caudal bien determinado para el cual el
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fluido entrara en el rotor sin pre-rotaciéon (figura ).

Para un caudal considerablemente inferior al nominal y con el
fin de que el fluido entre con un angulo parecido al de entrada,
dicho fluido adquirira una pre-rotacioéon de mismo sentido que el
de rotacion del rotor (figura ). Para un caudal superior al
nominal, la pre-rotaciéon se efectla con sentido opuesto al de
rotacion (figura ). Debe aclararse que la rotacién del fluido
a su 1legada al rotor, no es debida a Ta rotacidén de este Gltimo
ya que, evidentemente, un rotor no puede provocar la rotacion
en sentido contrario del fluido ( To cual es frecuente en el caso

de caudales superiores al nominal).

Si el fluido, en su avance hacia el rotor, adquiere una cierta
pre-rotacion con mismo sentido de giro que el de rotacion de los
alabes, dicho rotor no podra imprimir al fluido circulante la
porcion de velocidad tangencial y 1a entrada de los alabes sera
inactiva (no absorbera ninguna potencia en el eje). Poco importa
que la pre-rotacion sea debida a la forma del conducto de
aspiracion o a un excesivo angulo de entrada al rotor, el
resultado es que 1la altura interna sera menor y el término

sustractivo de la ecuacion de Euler no sera nulo.

Con 1o cual, si consideramos la ecuacion de Euler, vemos que

segun el sentido de pre-rotaciéon (sentido de la proyeccion de
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Ta velocidad absoluta sobre 1a velocidad de arrastre), la altura
tedrica es mayor o menor que la nominal para un caudal

determinado.

12.3 REGULACION QUE MODIFICA LA INCIDENCTA DE LOS ALABES DEL
ROTOR

Por razones de orden mecanico. Esta regulacion so6lo es posible
con ventiladores helicoidales. Consiste en hacer girar
simultaneamente los alabes alrededor de sus ejes

respectivos; estomodifica la direccién de 1a velocidad relativa
de entrada y Ta direcciéon de 1a velocidad relativa de salida.
(Es decir, se modifica el valor de las velocidades absolutas de

entrada y de salida, o sea el caudal para una presion dada).

12.4 REGULACION POR VARTIACION DE LA VELOCIDAD DE ARRASTRE

Los ventiladores estan sometidos, como todas las turbomaquinas

a las Teyes de afinidad y que, en un ventilador, son:

1) E1 caudal varia proporcionalmente a la velocidad.

2) La presion varia proporcionalmente al cuadrado de Tla

velocidad.
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3) La potencia varia proporcionalmente al cubo de 1a velocidad.

Estas Tleyes nos muestran el interés -incontestable de Tla
variacion de 1a velocidad para modificar las caracteristicas del
ventilador. Dicha variacién de velocidad puede efectuarse de dos

formas diferentes:

a) Con motores de velocidad variable.

b) Con acomplamientos de demultiplicacion variable.

Cc) Motores de velocidad variable. - Podemos distinguir Tla
turbina de vapor, el motor de combustién interna y el motor

eléctrico de velocidad variable.

Los motores de velocidad variable mas corrientemente utilizados
son los eléctricos y, de ellos los del tipo asincrono. La
velocidad de carga N de un motor de este tipo viene dada por la

formula:
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120f
N =---------- 1-9
2p

f = frecuencia de 1a red de distribucion eléctrica en Hz

par de polos.

N
I

nimero de polos.

deslizamiento.

(o]
I

De donde, la velocidad podra modificarse variando g, p o f.

La regulacion de 1a velocidad variando Ta frecuencia de la red
de distribucién eléctrica consiste en alimentar el motor bajo
frecuencia y tensi6tn variables (variando 1la tension
proporcionalmente a la frecuencia). En estas condiciones, la
variacion de velocidad se efectla practicamente sin pérdidas y
de forma sensiblemente proporcionalmente a la frecuencia, sin

gue deje de mantenerse constante el par motor.

La modificacion del nimero de polos s61o permite variaciones de
velocidades en forma discontinua pero ofrece Ta ventaja de
hacerlo con rendimiento muy elevado. Los motores de dos
polaridades permiten el funcionamiento a dos velocidades segln
Ta relaciéon de 1 a 2. Pueden realizarse motores con 2, 3 o 4
velocidades (en este uUltimo caso, el motor esta dotado de dos

arrollamientos estatoricos, cada uno de Tlos cuales puede
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conectarse en simple o en doble polaridad.

Para un par motor dado, el deslizamiento puede ser modificado
insertando resistencias en el arrollamiento secundario. EI

deslizamiento viene dado por Ta formula:

R = resistencia conectada al secundario.

R. = resistencia del arrollamiento secundario.

g , = deslizamiento con rotor en cortocircuito para un par motor

dado C.

g = deslizamiento con resistenciaR +R, en el rotor para el mismo

par motor C.

La modificacion del deslizamiento permite una variacion de la
velocidad dentro de margenes bastante amplios, pero tiene el
inconveniente de dar un rendimiento mediocre para velocidades
muy distintas de 1la de funcionamiento (practicamente, el
rendimiento se reduce segin la relacion N: N , en la que N

representa la velocidad de servicioy N _la velocidad normal
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de funcionamiento con rotor en cortocircuito).

b) Acoplamiento indirecto. - Podemos distinguir: acoplamiento
con correa, caja de velocidades de engranajes vy

electromagnética, convertidor de corriente hidrodinamica.

ET primer sistema (ya descrito anteriormente) tiene la ventaja
de ser muy sencillo y poder obtener cualquier velocidad, con un
motor de velocidad constante, cambiando s6lo 1a relacién entre

Tos diametros de las poleas.

La caja de velocidades con engranajes se utiliza frecuentemente
para la regulaciéon de ventiladores de gran potencia. Este
mecanismo es de gran robustes y de funcionamiento muy sencillo.
E1 engrase de estos variadores se realiza por medio de un bomba

de aceite. Su rendimiento es excelente, no bajando nunca del 90%.

La caja de velocidades electromagnéticas es una combinacién de
trenes de engranajes planetarios con electroimanes. Pueden ser

de 2, 4, 8 y 12 velocidades.
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Figura . Curva caracteristica del ventilador centrifugo. La
zona Util que es Ta circundante del punto de rendimiento 6ptimo,

queda reflejada por la secci6n de trazo grueso.

Los convertidores de par hidrodinamico consisten en bombear un
Tiquido con una bomba centrifuga directamente a los alabes de
una turbina (todo ello formando un solo conjunto o grupo). La
bomba constituye el primario y, al girar, comunica una cierta
velocidad al fluido situado entre sus alabes radiales (y por
tanto, una cierta energia cinética). A su salida del primario,
el Tiquido ataca oblicuamente

Tos alabes del secundario al que comunica una parte de su
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Figura . Curva caracteristica del ventilador axial en

distintas posiciones de Tos alabes moéviles.

energia cinética. La velocidad del secundario es inferior a la
del primario (precisamente esta diferencia de velocidades es 1a
que crea la circulacion del fluido). O 1a que produce un cierto
deslizamiento de los alabes secundarios con relacion a los
primarios. Durante el funcionamiento del reductor, una bomba
permite variar la cantidad de Tiquido contenido en el mismo
recipiente recoge su excedente cuando el aparato no funciona con
deslizamiento minimo. Este dispositivo tiene la ventaja de no

emplear un acoplamiento mecanico entre el ventilador y su motor,
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To cual permite reducir en grandes proporciones la transmision
de Tas vibraciones del grupo; la pérdida de energia, funcionando
con gran deslizamiento, es relativamente débil a pesar del
rendimiento mediocre, ya que en esas condiciones Tla potencia

absorbida (varia con el cubo de 1la velocidad) es muy baja.

Figura . Rotor de un ventilador axial para caudal regulable de
45 a 93 m’/s, dotado de dispositivo de regulacion alabes
orientables durante el funcionamiento. Diametro 1.820 mm;

presion: 150-440 mm HO; velocidad de rotacion: 1.480 r p m.

12.5 COMPARACION DE LOS DIFERENTES METODOS DE REGULACION
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La regulacion por obturacion parcial de Ta canalizacion es,
evidentemente, el menos favorable de todos 1los sistemas
posibles, sobre todo desde el punto de vista del rendimiento con
carga reducida, ya que la pérdida de carga introducida por el

o6rgano de regulacion representa una potencia inutil.

Las regulaciones basadas en 1la variacion del triangulo de
velocidades son mucho mas favorables. La regulacidén con alabes
orientables en la aspiracion es particularmente adecuada para
ventiladores de gran velocidad especifica. en efecto el segundo
término de 1a ecuacion Euler es tanto mas importante con relacion
al primer cuanto menos se diferencie el diametro de entrada del
rotor del de salida, es decir, cuanto mas crezca la velocidad

especifica, mas tendra el ventilador hacia el tipo helicoidal.

Como se sabe, en los ventiladores centrifugos los alabes estan
unidos al rotor de forma fija y rigida, por ello poseen por si
mismos, una curva caracteristica Unica e invariable (figura ).
Por razones de construccion y de fabricacion, los alabes de los
ventiladores axiales se fijan al cubo, esto permite que con
ventilador parado, dichos alabes puedan orientarse en una
posicidn conveniente para la potencia de secada y proporcionen
una curva caracteristica del tipo de Ta figura . La figura
muestra el rotor de un ventilador de alabes orientables con el

ventilador en funcionamiento, este tipo de regulacidn
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proporciona resultados muy satisfactorios, pero representa una

gran complicacion de tipo mecanico.

Tal como se ha indicado uno de los mejores métodos consiste en
emplear una regulacion por variacion de 1la velocidad de
arrastre, ya que no da lugar a pérdidas de carga ni a costosos

dispositivos mecanicos, todo y conservando un buen rendimiento.



13. PARAMETROS PARA LA SELECCION DE UN VENTILADOR

Los ingenieros, a menudo, admiten que el equipo de ventiladores
en una planta de procesos quimicos a veces es algo que se da por
sentado. Los ventiladores tienden a ocasionar menos problemas
gue otras maguinas y componentes de sistemas. Es cierto que 1os
ventiladores son maquinas mas bien sencillas, pero Tla

confiabilidad depende de 1la seleccib6n y aplicacibén correctas.

La seleccion depende, primero, del rendimiento del flujo y
presion requeridos para la aplicacién. Otros factores, que
pueden eliminar ciertos ventiladores o tipos de ventiladores,
son las particulas y los productos quimicos en la corriente de
aire, restricciones en el tamafo y en el espacio, temperatura
de Ta corriente de aire y el ruido. Por Gltimo, 1a evaluacion
de Tos costos de capital y de operaciéon definira cual es el

ventilador mas econoémico.

13.1 RENDIMIENTO DEL SISTEMA DE LOS VENTILADORES
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Rendimiento es el volumen del flujo de aire (ft’°/min) y 1a presion
estatica (in de agua manométricas), requeridos para vencer la
resistencia al flujo. La eleccion del ventilador que cumpla esos
requisitos o los supere, parece ser cosa facil, pero hay que

tener en cuenta ciertos obstaculos.

Primero ,;qué tan exacto y confiable es el calculo de Ta
resistencia del sistema?. Un ventilador con curva de presion
estatica con mucha pendiente, entregaria el volumen de aire
especificado, a pesar de cambios o errores pequefios; mientras
que en uno con curva plana habria un cambio grande en el flujo
de aire. Ademas, un ventilador con curvatura hacia atras no se
sobrecargaria a pesar de los cambios en la resistencia del
sistema, por lo cual podria elegirse con mas confianza el tamafo

del motor correspondiente.

Otro factor es que las capacidades nominales de Tos ventiladores
no corresponden todas a Tas mismas condiciones. Lo normal es que
Tos ventiladores de hélice y para techo funcionan a su capacidad
nominal sin necesidad de ductos; 1a mayor parte de Tos otros
dependen de ductos de entrada y de salida o de ambos para el
funcionamiento a su capacidad. Hay 1a ventaja de que Tos detalles
para determinar la capacidad nominal por To comin aparecen junto

con las tablas de sus valores en los catalogos del fabricante,
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y Tos ventiladores tienden a ser clasificados en configuraciones

similares a las de empleo mas comun.

Figura . Los ventiladores para aire limpio, a veces tienen

conos de entrada con forma de venturi.

Los ventiladores para aire limpio en edificios o sistemas de
proceso pocas veces tienen ductos de entrada. Los ventiladores
con 1inclinacién hacia atras, con curvatura al frente vy

centrifugos en linea para esas aplicaciones tienen un cono de
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entrada liso en forma de venturi que minimiza las pérdidas. Los
ventiladores de puntas radiales suelen tener esos conos. (Figura

).

Los ventiladores con conos de entrada pueden o no tener ductos
de entrada cuando se determina su capacidad nominal, pero se
acostumbra que tengan ductos de salida. Los ventiladores sin
esos conos deben tener ductos de entrada o entradas con venturi

externo.

Los ventiladores axiales se suelen instalar dentro de un ducto
y To normal es que se los especifique para trabajar con ductos
de entrada y salida. Sin embargo,, algunos fabricantes
establecen 1a capacidad nominal con transiciones divergentes en
Ta salida que convierten la presion de velocidad (energia
cinética) en presidon estatica; esto se puede prestar a
confusiones, en especial cuando se compara el ventilador de un
fabricante con el de otro. La clasificacion para ventiladores
centrifugos grandes, de alto caballaje, se puede hacer con
diferentes condiciones en la salida. Una transicion, conocida
como ensanchamiento, aumenta el area en la salida, con 1o cual

se logra mas presioén estatica.

La conversion de energia cinética en presion estatica es de

rutina en el disefio de sistemas de ventiladores. Cuando el flujo
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de aire entra en un ensanchamiento del ducto, aumentara la
presion estatica porque se reduce la velocidad y, por tanto, la
energia cinética. La presion total permanece constante, excepto
que hay una ligera pérdida de eficiencia por 1o abrupto del

ensanchamiento del ducto.

En 1a figura se presenta un ejemplo. Hay un ejemplo. Hay una
diferencia de 1 in manométrica de agua en 1a presién de velocidad
en el ensanchamiento del ducto, entre los puntos B y C. Un
ensanchamiento de esa configuracion (razéon de areas de 1.4:1 vy
angulo de 7°) podria tener hasta un 94% de eficiencia al convertir
Ta energia cinética en presidn estatica. En otras palabras, 1la
resistencia total A-B-C-D es de s61o unas 14 in manométricas de
agua, en vez de Tas 15 in que seria sin la recuperacion de presion

estatica.

Este mismo principio se aplica en el caso de ensanchamiento o
de salidas con cono de recuperacion del ventilador. Sin embargo,

su eficiencia no es tan elevada, debido a la turbulencia.

Dado que las conexiones estan implicitas en las capacidades
nominales de Tos ventiladores, hay que cerciorarse de que éstas
sean las de 1la aplicacién. Si no, se pueden corregir de acuerdo
con las conexiones reales que se utilizaran. También es

importante dejar espacio para todas las conexiones requeridas
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y tener en cuenta que las conexiones de recuperacioéon de presion
pueden reducir la velocidad a menos de 1a minima necesaria para

evitar que se depositen las particulas que pueda 1Tevar el aire.

Figura La transicion en el ducto permite una conversion de
presion de velocidad en presion estatica con un 94% de

eficiencia.

13.2 CLASE DEL VENTILADOR
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La clase del ventilador es otra forma de describir su
rendimiento. La Air Movement and Control Assn. (AMCA) en su Norma
2408-69 especifica el rendimiento respecto a la presion estatica
y velocidad minimas para ventiladores clase I, II y III. Hay
normas separadas para ventiladores con inclinacion hacia atras
de anchura sencilla y doble, con curvatura al frente de anchura
sencilla y doble y en Tinea con inclinacién hacia atras. Por
ejemplo, Ta norma de clase para ventiladores con inclinacion

hacia atras y anchura sencilla es:

Clase I: Presibon estatica de 5 in manométricas de agua a 2.300

ft/min hasta presiéon estatica de 2.5 in a 3.200 ft/min.

Clase II: Presion estaticade 8.51in a 3.000 ft/min hasta presiodn

estatica de 4.25 in a 4.175 ft/min.

Clase III: Presion estatica de 13.5 in a 3.780 ft/min hasta

presion estatica de 6.75 in a 5.260 ft/min.

Clase IV: Por arriba de los minimos de 1la clase III. Hay 1la
creencia de que la clase de ventiladores también indica los
requisitos de construccion, como el calibre del metal que se
utilizara, pero no es asi. Un ventilador destinado a servicio

de clase I puede cumplir con Tos requisitos de 1a clase II (cosa
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que les conviene a algunos fabricantes), pero su construcciodn
no es mejor de necesidad. Para lograr una construccidén no es
mejor de necesidad. Para lograr una construccion de calidad, se
debe especificar un calibre minimo del metal, no la clase del

ventilador.

13.3 COMPOSICION DE LA CORRIENTE DE AIRE

ET factor mas importante para la seleccién del ventilador,
después del rendimiento, es la composicion de la corriente de
aire. La humedad, los productos quimicos corrosivos, los vapores
o gases inflamables o explosivos y las particulas arrastradas
por el aire imponen, cada uno, Timites en la eleccidon de
ventiladores. En muchos casos, 1la composicion de la corriente
de aire requiere materiales de construccion incompatibles con
ciertos disenos de ventiladores, y el aire cargado de particulas
hace que Ta eleccion se reduzca s6lo a los ventiladores radiales

o de puntas radiales de construccion mas resistente.

La carga de particulas se puede definir por el contenido maximo,
medido en gr/pce (granos por pie cubico estandar de aire) y el
tamafno maximo (no el promedio) de Tas particulas. La mayor parte
de los ventiladores para aire Timpio pueden manejar hasta 0.02
gr/pce y tamanos hasta de 0.05 micra sin obstruirse. Mas alla

de estos valores, hay posibilidad de que se acumulen Ta humedad
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o las particulas en las aspas de ventiladores con inclinacion
hacia atras, con curvatura al frente o axiales o ocasionen

desbalances, erosion y mal funcionamiento.

Figura Disposiciones de motores y cojinetes definidos por

AMCA.

La corrosion se puede combatir en muchas formas. Casi todos Tlos
ventiladores se pueden proteger con pintura o revestimientos

diversos, casi todos los centrifugos se construyen con aluminio
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o acero inoxidable. En Tos Ultimos afos, se han perfeccionado
Tos ventiladores de plastico reforzado con fibra de vidrio
(PRF), como opcidon econdmica razonable en servicio corrosivo,

y se describiran en detalle mas adelante.

Los vapores inflamables o explosivos requieren un estudio
cuidadoso de todos los componentes del sistema. Hay normas para
motores eléctricos a prueba de explosidon, pero no para
ventiladores. Los fabricantes ofrecen diversas formas de
construccion resistente al chisporroteo, en 1la cual algunas
piezas son de aleaciones no ferrosas para minimizar Tlas
posibilidades de generacion de chispas entre dos componentes que
tengan rozamiento o choquen entre si. Sin embargo, no se elimina
Ta posibilidad de produccion de chispas por 1influencias
externas, como particulas arrastradas en el aire, ni constituye

garantia de seguridad.

La abrasion es un problema grave y un costo importante en el
manejo de materiales. Pero no hay métodos confiables para
predecir la abrasividad de un material o una corriente de aire
en especial y, por tanto, no se puede predecir con exactitud la
duracion de un ventilador expuesto a la abrasiéon. Hay
modificaciones en la construccién y componentes especiales que
pueden prolongar la duracién en servicio con la presencia de

abrasivos, pero es mejor hacer la determinacion individual del
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tipo y caracteristicas de cada ventilador.

Para cualquier corriente de aire contaminada, se deben
suministrar ciertas caracteristicas basicas. Un sello o cierre
en el arbol contendra 1los contaminantes y protegera 1los
cojinetes externos y las piezas contiguas. Las conexiones de
entrada y salida con brida ayudan a sellar para evitar fugas,
aunque los ventiladores de PRF a menudo tienen conexiones
deslizables que se pueden adherir a ductos del mismo material
para sellamiento positivo. Un drenaje en la parte mas baja de
Ta cubierta del ventilador impide la acumulaciéon de humedad y
permite el Tavado peridédico para eliminar Tlas sustancias
corrosivas o contaminantes que se pudieran adherir. Los
ventiladores suelen tener una puerta de acceso para limpieza e

inspeccion.

13.4 RESTRICCIONES DE TAMANO Y ESPACIO

Las Timitaciones en el espacio fisico disponible para una
instalacion, pueden 1imponer Tlimites en Tla seleccion del
ventilador. Hay formas de resolver esas limitaciones, muchas
veces con el sacrificio de otra caracteristica. Siempre que sea
posible y en especial para instalaciones a la intemperie, hay
que eliminar esas restricciones, a fin de poder cumplir con otras

especificaciones que pueden ser mas importantes.
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E1 ahorro de espacio es una de las razones clave para escoger
un ventilador axial o un centrifugo en Tinea. Cuando se instalan
en los ductos, en los cielos rasos (plafones) o azoteas, estos
ventiladores no requieren cuartos separados para el equipo y
ahorran mucho espacio de piso. Por supuesto, también pueden ser
Ta eleccidén mas econdémica en aplicaciones para baja presion y

volumen mediano y alto.

Cuando 1la aplicacion requiere un ventilador centrifugo, Tla
disposicidén de la transmisién y de los cojinetes influye en las
necesidades de espacio. En 1la figura se ilustran las
disposiciones o arreglos mas comunes definidos en las normas

AMCA.

Los ventiladores con transmision con bandas V por 1o general se
encuentran en las disposiciones uno, tres, nueve y diez (1, 3,
9y 10). En 1a uno (1), ambos cojinetes estan sobre un pedestal,
y el motor puede montarse en el piso o en una base comin. La
disposicion tres (3) requiere menor espacio que la uno (1),
porque tiene un cojinete en cada lado del ventilador, pero tiene
Timitaciones porque uno de lTos cojinetes esta frente a Ta entra
del aire. La disposicion nueve (9), es similar a la numero uno
(1), excepto que el motor es de montaje lateral para ahorrar

espacio; en el numero diez (10) se ahorra espacio con el motor
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montado dentro del pedestal de los cojinetes; pero, tanto la
nueve (9) como la diez (10) tienen limitaciones para el tamano

del motor.

Los ventiladores con motor de acoplamiento directo suelen ser
Tos de las disposiciones cuatro, sieteyocho (4, 7y 8). La rueda
del ventilador, en 1la numero cuatro (4), se monta directamente
al arbol del motor; por tanto su aplicacidén queda restringida
por Tos Timites de temperatura del motor. La disposicion siete
(7) es similar a la tres (3), pero con pedestal para el motor.
La disposicion ocho (8), similar a Ta uno (1), tiene pedestal
para el motor y es adecuada para temperaturas altas o aire

contaminado, porque el motor esta lejos del ventilador.

Las disposiciones tres (3) y siete (7) suelen encontrarse en
disenos de doble anchura y doble entrada (DADE) y en los comunes
de anchura sencilla y una entrada (ASUE). Las disposiciones tres
(3) y siete (7) ASUE no se recomiendan para ruedas de menos de
30 in porque los cojinetes obstruyen la entrada; los tipos DADE
se utilizan para todos los tamanos. Por 1o general, un ventilador
DADE es aproximadamente un 75% mas alto que uno ASUE, pero
también necesita mas espacio en el piso, como se ilustra en la

figura.

13.5 TEMPERATURA
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Los Timites minimo y maximo de temperatura dependen del tipo de
ventilador y de 1a disposicion de Ta transmision. La temperatura
de 1a corriente de aire esta Timitada en ventiladores que tienen

el motor, la transmisidon y cojinetes en la corriente de aire.

Las disposiciones uno, ocho, nueve y diez (1, 8, 9y 10) no tienen
estos componentes en la trayectoria del aire, pero pueden
necesitar un enfriador o "arrojador del calor" del arbol entre
Ta cubierta del ventilador y el cojinete interno, para impedir
el paso de aire caliente por la abertura del arbol hacia el
cojinete. En la figura se ilustra un enfriador, que basicamente
es un conjunto de aspas de ventilador con un protector de

seguridad.

La temperatura de la corriente de aire también influye en la
velocidad segura de funcionamiento de un ventilador, y ésta
depende de Tos materiales de construcciéon. Por 1o general, Tlos
aceros pierden resistencia al aumentar la temperatura, y se
vuelven quebradizos si la temperatura es muy inferior a O°F,
entonces, en ambos casos hay que reducir Ta velocidad. La mayor
parte de los ventiladores funcionan dentro de los limites de
-25°F a 1.000°F o mas y en cualquier caso en el que la temperatura
no sea de 70°F, es posible que se requiera corregir los limites

estandar de velocidad de operacion.
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13.6 RUIDO

En general, los ventiladores mas eficientes producen el minimo
ruido llevado por el aire; pero el ruido por vibracion de las
estructuras circundantes y el ruido mecanico ocasionado por 1la
transmision y el motor pueden ser mas importantes en algunas
situaciones. Ademas, un ventilador de tamafo inadecuado puede
no estar funcionando dentro de sus lTimites (rango) de eficiencia
pico. Aunque, por Tlo general, un ventilador con aspas
aerodinamicas en la eficiencia pico, sera menos ruidoso que uno
radial en el mismo servicio, un radial en su eficiencia pico
puede ser mas silencioso que uno aerodinamico cuando se hace

funcionar a éste fuera de sus Timites de eficiencia pico.

Por ello, los aspectos del ruido se deben considerar para cada
caso como parte del problema global de 1a seleccion del
ventilador y no en una forma general. Al comparar Tlas
intensidades relativas del ruido, también es <importante
utilizar Ta medida uniforme de Ta potencia sonora nominal del
ventilador (en watts o en dB), en vez de hacerlo con una medida
no uniforme, como el nivel de presidén del sonido en alglun punto

de referencia.

13.6.1 Atenuacion del Ruido. Se debe 1instalar equipo para
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tenuacioén de ruido en ventiladores que sobrepasen los Timites
establecidos. Sin embargo, es muy dificil especificar el nivel

maximo del ruido de un ventilador.

La potencia del sonido generada por un ventilador depende del
flujo, nivel de presion, tipo y configuracion del impulsor. No
es posible disefar un ventilador silencioso para altos valores
de presion; en los de dos (2) a tres (3) psi, no es raro que el
nivel de potencia del ruido sea de 110 a 130 dB. Por supuesto,
este tipo de ventiladores se debe instalar en un Tugar alejado
o modificarse con atenuadores de sonido para hacer que el nivel
de ruido quede dentro de Timites aceptables. En Ta Walsh-Healey
Act y Ta Occupational Safety and Health Act (OSHA) se especifican

lTos niveles sonoros permisibles en las zonas de trabajo.

Para disminuir la intensidad del ruido, se pueden utilizar
silenciadores, aislamiento alrededor de Tlos ductos vy
revestimiento en los muros o una caseta aclUstica. Las pérdidas
de presién del ventilador en Tos atenuadores cilindricos por lo

general son de dos (2) in de agua o menos.

ET equipo silenciador se puede instalar en los ductos de entrada
o salida, cerca del ventilador o alrededor de T1a carcasa. Los
fabricantes daran los datos del nivel de ruido generado por

determinado ventilador; estos se suelen tomar de pruebas en la



199

fabrica en 1instalaciones tipicas de campo de ventiladores

similares.

Si los silenciadores de admisiéon y descarga estan calculadora
para Tlas condiciones nominales de funcionamiento, daran la
atenuacion requerida. Se fabrican para colocarlos en ductos
redondo o rectangulares, con materiales estandar o especiales

y con relleno aclUstico especial para atmésferas corrosivas.

En ocasiones, cuando una aplicacidn necesita mas bien un
compresor, el costo de un ventilador y los accesorios asociados
para atenuacion del ruido puede ser menor que el de un compresor

cuyo ruido maximo esté dentro de los Timites permitidos.

13.6.2 Vibracion. Los 1limites de vibraciéon dependen de Ta
velocidad. Una amplitud maxima pico a pico, media en Tas tapas
de Tos cojinetes, se clasificaria como "buena" segin la tabla
siguiente. Las vibraciones 2.5 veces mayores que esos valores,
se considerarian "ligeramente fuertes", pero todavia aceptables

después de cierto tiempo de trabajo.

Rpm Amplitud de vibraciéon "buena", 1in
400 0.003
800 0.002

1.200 0.0013
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1.800 0.0008
3.600 0.0005

A velocidades mas bajas, digamos menores de 800 rpm, los valores
de Ta amplitud aceptable de Ta vibracion, tomados de tablas
pueden no ser un buen criterio. Entonces es preferible limitar

la velocidad de vibracion del arbol a 0.01 1in.

Hay que considerar el monitoreo de Tlas vibraciones en
ventiladores en servicio critico, para dar alarma automatica
cuando 1legan a un valor peligroso. Si se pide al fabricante
balancear el conjunto rotatorio (ventilador y arbol) pueden
minimizarse las vibraciones por esa causa. En los ventiladores
grandes es posible que el 1impulsor se envie desmontado al
usuario. E1 fabricante debe ser el responsable de balancearlo

hasta el punto convenido con el usuario.

13.7 EFICIENCIA Y FACTORES ECONOMICOS

Lo mismo que la seleccién de cualquier equipo, la de Tlos
ventiladores se basa en los aspectos econdmicos, una vez que se
ha reducido el nimero de tipos y fabricantes probables. Por
supuesto, el analisis debe incluir, ademas del costo inicial,

lTos de operacion, mantenimiento y servicio.
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Debido al alto costo actual de 1la energia, 1los tipos mas
eficientes de ventiladores pueden ser Ta mejor eleccioén, a pesar
de tener un precio mas alto. Por ejemplo, se dispone de dos tipos
de ventiladores para manejar 3.000 ft3/min con una presiodn
estatica de doce (12) 1in manométricas de agua. El primero
necesita 9.2 caballos al freno; el segundo necesita 8.2, pero
cuesta 80 dolares mas. Si se hace un calculo conservador del
valor de Ta energia en 250 do6lares por caballo de potencia-afho,
el segundo ventilador se amortizara en cinco (5) meses. La
eficiencia y el factor de potencia del motor pueden alterar ese
tiempo de amortizacion; pero, no obstante, hay un ahorro

potencial.

La mejor forma de comparar los costos de Ta energia para
ventiladores de varios fabricantes es observar el caballaje
nominal al freno para el rendimiento requerido; por supuesto,
todos estos valores deben tener 1la misma base: volumen, presion,
densidad y velocidad de descarga. Una forma de especificar los
criterios para el consumo de energia es estipular una eficiencia
mecanica (EM) o una eficiencia estatica (EE) minimas, que se

calculan como sigue:

(FTujo) (PT)
EM = —----moo oo x 100%
(BHP) (6,356)

(Flujo) (PE)
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ES = —-----omm - x 100%
(BHP) (6356)

en donde PT es Tla presion total (estatica y de velocidad), 1in
de agua, PE es 1la presion estatica, in manométricas de agua, y
BHP el caballaje al freno; el flujo es en ft*/min.

13.8 CUALIDAD DE PRESION

Para determinar la altura necesaria de un ventilador, podemos

considerar Tos siguientes casos:

1) Ventilador a sobrepresion.

Se admite que la presion a 1a entrada del ventilador corresponde

a la presion atmosférica.

a la salida p, > p,

el incremento de presién necesario sera de

p=p, +w----- (en kg/m’
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o bien,

Un ventilador impulsando, bajo una presion efectiva de 60 mm de
columna de agua, un caudal de 100 m*/s de aire, con un rendimiento

global del 70%, debera tener una potencia en el eje de:
Q 100

- J— (p, - p) = ———=--- x 60 = 114 CV
75n 75%0,7

2) Ventilador a depresion (aspirante).

En este caso, la presion estatica a la salida del

ventilador sera nula (presidén atmosférica).

P, = 02 P, < P,
Vz - V1 pl P
H= ———— = = oo H= -———---
29 w w
VZ - VZ
2 1
p=Hw=--—--------—- w - p
29

3) Caso general.
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La figura muestra las curvas caracteristicas correspondientes,

en los tres casos, a las presiones estatica y total.

En un ventilador aspirando directamente de Tla atmésfera e
impulsando en una canalizacion unida a la brida de salida del

ventilador, la diferencia de presion, p, - p,, se mide entre la

2

atmosfera y dicha brida. En este caso, la variacién de carga
dinamica entre el flujo en reposo y el fluido saliendo del

ventilador a Ta velocidad V, no es nula
VZ
sino igual a - , de donde, en Tas expresiones de la
29
carga y de Ta potencia en el eje, tendremos:

Es mas facil transformar la carga estatica en carga dinamica que,
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inversamente, la dinamica es estatica; en efecto, para obtener
un cierto incremento de la presidon gracias a una pérdida de
velocidad, es necesario disponer un difusor de débil conicidad

(menos de 7° a 8°).

En un ventilador aspirando aire libre, podremos denominar como

"cualidad de presion" la relacidon existente entre la

s 3 2
carga estatica --------- y la carga total H.

Asi, un ventilador aspirando aire libre a 20°C y 760 mm de Hg
(peso especificode 1,2 kg/m*) e impulsandolo a 1a brida de salida
bajo una presion efectiva de 60 mm de HO (60 kg/m?) con una

velocidad de 20 m/s, trabaja:

P,-p, 60
bajo una carga estatica de ------ = ---- = 50 m.
w 1,2
V)2 20?
bajo una carga dinamica de ---- = -——-—-————- = 20,4 m.
29 2x9,81

bajo una carga total de 50 + 20,4 = 70,4 m.
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Su cualidad de presion sera de ---- =71 %
70,4

4) Caso particular.

Si el ventilador forma parte de un circuito cerrado,

p, = presion uatil + presion absorbida por Tos rozamientos,

p, =P, + P,

en general, la presion util p, es conocida. En cambio, es

206

P,

necesario calcular la presion de pérdida por rozamiento en

las canalizaciones, p

p. = pérdidas de carga repartidas + pérdidas de carga

lTocales.

p= p' + p

a) Pérdidas de carga repartidas, p'.
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L = Longitud de 1la canalizacion.
P = Perimetro (perimetro mojado).
s = Seccion.

= Coeficiente teniendo en cuenta la naturaleza de las paredes

(composicion, rugosidad, etc.)

en el caso de una canalizacioéon de seccidn circular:

DZ
P = D S = ——————--
4
D \% L -V
p' = --- X ----- L. w--—-—-= ---w -———-
4 D’ 29 D 29
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canalizacioén con seccion rectangular:

Se emplea la nocidén de diametro hidraulico que corresponde

al diametro de un conducto ficticio que tenga la misma

relacion
P 4
S Dh
P 2(a+b) 4 2ab
—_———— = —————— = —-———- Dh = ——-—=-—--
S a b D, a+b
L V?
p' = === W --=-==
D, 29
El valor del coeficiente ha sido determinado

experimentalmente teniendo en cuenta la naturaleza del fluido,
el material de 1a canalizacion y el estado de 1a superficie
de esta Ultima. Las tablas establecidas al efecto, dan el valor
de correspondiente a cada caso particular (varia

generalmente entre 0,011 y 0,030).
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b) Pérdidas de carga locales, p,.

VZ

p, = -

29
el coeficiente diferente para cada tipo de pérdida Tocal,
determina Tla pérdida de «carga en valvulas, codos,

extrangulaciones, expansiones, etc. Existen tablas dando el
coeficiente aproximado correspondiente a cada uno de esos
obstaculos singulares, pero para obtener T1la suficiente
exactitud en el calculo es necesario disponer del valor de
dado por el fabricante de cada una de las diferentes piezas de

la canalizacion.



14. FLUJO EXCENTRICO

Un ventilador s6lo puede funcionar en forma correcta si el aire
fluye en linea recta hacia 1a entrada con un perfil uniforme de
velocidad. Como se ilustra en la figura, con esto se distribuye
Ta carga del aire con uniformidad sobre Ta rueda. En Ta figura
hay un codo en Ta entrada. Esto produce turbulencia y mala

distribucion del aire sobre 1a rueda y disminuye el rendimiento.

La severidad del efecto depende de Ta configuracion del codo;
un codo con juntas es peor que uno 1iso; una curvatura grande
es mejor que una pequena. Es todavia mas importante la longitud
del tramo recto del ducto entre el codo y la entrada, que se suele
expresar en diametros del ducto o de Ta entrada del ventilador.
Cuanto mayor sea la longitud recta, es mas facil que la corriente
de aire se enderece y Tlene el ducto, y se reduzca la pérdida
de presion estatica. Esta pérdida se vuelve insignificante si
Ta Tongitud del tramo recto es mayor de cinco (5) a siete (7)

diametros de ducto, pero varia segun la velocidad del aire.
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Figura . La distribucidon de aire en el ventilador depende de

los ductos de entrada.

En Ta tabla se indican las pérdidas de presidén inducidas por el
sistema con codos redondos y cuadrados que tengan una relacion
dada (R/D) entre el radio de curvaturay el diametro o 1a anchura.
Desde Tuego, estas pérdidas se deben sumar a Ta resistencia
calculada del sistema a fin de determinar Ta presidén correcta

para la selecciéon del ventilador.
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Por ejemplo, la resistencia de un sistema es de tres (3) 1in
manométricas de agua a 4.000 ft/min. Si se coloca un codo angular
de piezas miltiples, con un radio de curvatura igual a dos (2)
diametros, en 1a entrada del ventilador, ocasionara una pérdida

de un (1) in, manométrica de agua por efecto del sistema.

Por 1o tanto, el ventilador se debe seleccionar y dimensionar
para una presion estatica de cuatro (4) in manométricas de agua.
Si el codo estuviera a cinco (5) diametros de ducto, Ta pérdida

seria de s6lo 0.3 in manométricas de agua.

Una caja de entrada mal disenadas también puede producir flujo
no uniforme en la entrada. Dado que el aire tiene cierto peso,
cuando se 1o obliga a pasar por la entrada del ventilador como

se ilustra, se producira turbulencia.

Hay muchas configuraciones posibles para la caja de entrada.
Puede ser de poco fondo y ancha para colocarla en un espacio
estrecho; puede ser un codo cuadrado que desvia el aire 90° a
Ta entrada del ventilador, y puede estar equipada con aletas de
guia que enderezan el flujo. No resulta practico presentar
tablas de esas pérdidas por efecto del sistema, debidas a las
cajas, en este articulo, pero Tos fabricantes por Tlo general
predicen las pérdidas para sus disefios estandar de cajas de

entrada.
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Figura . E1 flujo se vuelve excéntrico cuando se desvia 90°

en la caja de entrada.

15. FLUJO ARREMOLINADO
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Si el aire que entra forma remolinos en el mismo sentido de
rotacion de Ta rueda, el ventilador produce menos "sustentacion"
que si el aire no Ta formara. Esto es analogo a tratar de elevar
un avion a favor del viento en vez de hacerlo contra del viento,

con 1o que también hay menos sustentaciéon y mal rendimiento.

Si el aire forma remolinos en sentido contrario a la rotacioén
de 1a rueda, aumentaran el caballaje necesario y el ruido. Se
tiene cierto incremento en la presion estatica, pero mucho menor
del que se creeria posible con el aumento en el consumo de

potencia.

ET flujo con remolino previo es mas dificil de evaluar que el
flujo excéntrico, debido a Ta diversidad de sus causas
probables. E1 remolino previo puede ocurrir junto con el flujo
excéntrico, como en la caja de entrada de 1a figura. O bien, 1o
puede ocasionar un limpiador tipo ciclén que hace describir
circulos a la corriente de aire para eliminar los contaminantes
que arrastra. E1 ciclén de Ta figura es un ejemplo e incluye un

enderezador del flujo tipo "jaula" que elimina Ta mayor parte
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del efecto de remolino.

Figura . La caja de entrada de doble vuelta puede ocasionar

flujo con arremolinado.
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En general, Tos ventiladores mas eficientes, como los inclinados
hacia atras, son los mas sensibles al remolino previo, pero éste
puede ocasionar una importante reduccion en el rendimiento de
cualquier tipo de ventilador. La Unica forma de obtener un
rendimiento predecible cuando pueda existir remolino previo, es
probar el sistema instalado o un modelo piloto y determinar las

correcciones necesarias en la velocidad y en caballaje.
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Figura . E1 divisor de flujo tipo jaula anula el remolino

provocado por el venturi.



16. CORRECCION DE CONDICIONES DEFICIENTES EN LA ENTRADA

La entrada ideal a un ventilador no produce remolino ni flujo
excéntrico. Si no hay ducto de entrada, el sistema debe tener
una entrada suave del tipo venturi o un venturi adicional para
anular Tlas pérdidas en la entrada. Si se requiere ducto de

entrada, lo mejor es uno largo y recto hacia el ventilador.

Si no se puede utilizar ese ducto por razones de espacio, hay
dos opciones: instalar aparatos correctores, como los divisores
de flujo tipo jaula (figura ) o aletas de guia (figura )
en el ducto; o aumentar la velocidad y Ta potencia del ventilador
para compensar las pérdidas

esperadas. Esto UTtimo suele ser mas facil de Tograr y puede ser
necesario, ademas de los aparatos correctores, en casos extremos

cuando éstos agregan una resistencia importante.

Si se aumenta la velocidad del ventilador, la presion estatica
aumentara en proporcion al cuadrado de ella, y el caballaje al
freno 1o hara, en proporciéon al cubo de este aumento. Ese

desperdicio de potencia indica que, primero, hay que eliminar
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las deficiencias relacionadas con el sistema.

Figura . Las aletas de guia hacen que el flujo pase con

suavidad en la caja de entrada.
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Cuando hay un problema y el rendimiento se debe corregir en la
instalacion, puede ser posible cambiar 1a velocidad sin emplear
ventilador y motor nuevos. Por ejemplo, supdéngase que la caja
de entrada de 1a figura produce una pérdida inesperada de 10%
en el sistema. Si el ventilador se impulsa con bandas V, puede
haber suficiente reserva para lograr el aumento requerido de un
10% en 1la velocidad y de un 33% en 1la potencia. Por otra parte,
si el ventilador tiene acoplamiento directo con un motor de
velocidad fija, las soluciones son mas Timitadas y casi siempre

mas costosas.

Los efectos 1inesperados del sistema pueden hacer que el
funcionamiento del ventilador sea inestable. Si el ventilador
y el sistema tienen la concordancia correcta, el punto de
operacion debe estar dentro de los Timites (rango) estables.
Pero una pérdida en el sistema puede desplazar el punto de
operacion hacia la izquierda, a la zona inestable. Si ocurre,
hay que alterar el sistema para producir mas flujo en el
ventilador sin aumentar la resistencia, por ejemplo, con Tla
instalacion de ductos mas grandes, de modo que el punto de
operacion vulva a lTos limites estables. La opcion es reemplazar
el ventilador por otro que tenga estabilidad inherente o sea mas

pequeno.

Se debe recordar que una pérdida por efecto del sistema no se
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puede observar en pruebas de éste; la pérdida ocurre dentro del
ventilador; pero se debe tener en cuenta en la seleccion y

dimensionamiento.



17. DUCTOS DE DESCARGA

E1 aire descargado de un ventilador tiene un perfil de velocidad
que no es uniforme (figura ), en vez de ser uniforme. Esto se
debe a que 1a aceleraciéon centrifuga en el ventilador fuerza al
aire hacia el exterior del caracol

o voluta. Dado que la presion de velocidad (energia cinética)
es proporcional al cuadrado de la velocidad, es mayor en 1la
salida del ventilador que corriente abajo, en donde ya se
uniformdé Ta velocidad. Dado que 1a presidén total es mas o menos
constante, la presion estatica no se produce por completo hasta

Tlegar a cierto punto corriente abajo.

Por 1o general, se requiere una longitud de ducto de 2.5 a 6
diametros en la salida para que el ventilador produzca su presion
nominal total. Si no hay ducto de salida, ocurrira una pérdida
de presion estatica igual a la mitad de la presidén de velocidad
en Tla salida. Esto se debe considerar como parte de Tla
resistencia del sistema, al especificar el rendimiento del

ventilador.
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Figura . La descarga del ventilador centrifugo tiene perfil

de velocidad que no es uniforme.

La velocidad de salida determina Ta Tongitud del ducto necesaria
para que la pérdida de presioéon estatica sea despreciable. Para
velocidades de 2.500 ft/min o menos, son suficientes 2.5
diametros de ducto. A mas de 2.500 ft/min, se requiere un

diametro adicional por cada 1.000 ft/min de aumento.
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Figura . Hay que evitar los codos colocados contra 1a rotacion

de la rueda del ventilador.

Hay que evitar los codos en la salida y en la entrada. Si se
necesitan por las limitaciones de espacio, la vuelta debe ser
en el mismo sentido que la rotacion de la rueda. Una vuelta en

sentido contrario, (figura ) provocara pérdida de presion
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estatica, y la severidad de ésta depende de 1a distancia entre
Ta salida y 1a vuelta.

18. OBSTRUCCIONES EN LA ENTRADA Y EN LA SALIDA

Las obstrucciones que aumentan las pérdidas en el sistema pueden
ser tan notorias como un sombrero cénico en la chimenea, que
puede producir una pérdida igual a la presion de velocidad. O
pueden ser menos notorias, como una transmision con banda
montada directamente frente a Tla entrada, como ocurre en el

ventilador de doble anchura y doble entrada.

Tabla 4. Pérdidas de presiéon por efecto del sistema con

obstrucciones en la entrada.

Pérdida de presion
in manométricas de agua

Distancia desde la entrada 3.000 4.000 5.000
hasta la obstrucciodn ft/min ft/min ft/min
3/4 del diam. de entrada 0.12 0.22 0.34
1/2 del diam. de entrada 0.23 0.40 0.62
1/3 del diam. de entrada 0.38 0.68 1.07
1.4 del diam. de entrada 0.58 1.05 1.55

Cuando el ventilador esta instalado en un pleno o hay una
obstruccioén cercana, tienen que considerarse los efectos sobre

el flujo de entrada. En Ta figura se ilustra la forma en que
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el pleno puede producir un flujo no uniforme, que se refleja en

pérdidas en el sistema.

En Ta tabla II se presentan las pérdidas tipicas por efecto del
sistema a causa de Tas obstrucciones en la entrada. Las pérdidas
aumentan con la velocidad y disminuyen con la distancia entre
el ventilador y Ta obstruccion. Al igual que las otras pérdidas
por efecto del sistema, se deben sumar a 1a resistencia en éste

al especificar o dimensionar el ventilador.
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Figura . La obstruccion en la entrada del ventilador altera el

rendimiento.
19. CURVAS CARACTERISTICAS

19.1 CURVA CARACTERISTICA DEL SISTEMA

La figura presenta un sistema de ventilacion. Supongase que

se puede medir Ta presion estatica a la entrada del

Figura . Curva del Sistema.

ventilador. Para desarrollar wuna curva del sistema, el
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ventilador se hace girar a diferentes revoluciones por minuto
y se grafican el flujo y Tlos valores absolutos de Ta presion
estatica. A cero revoluciones por minuto(RPM) no

hay flujo ni presidon estatica. A medida que se aumenta la
velocidad del ventilador, se produce mas flujo y se mide mas
presion estatica. La curva resultante es parecida a 1a de una
ecuacion cuadratica debido a que el cambio en 1la PE es

aproximadamente igual al cuadrado del cambio en el flujo.

19.2 CURVA CARACTERISTICA DEL VENTILADOR

La curva de un ventilador puede desarrollarse instalando un
ducto de corta longitud en el Tado de entrada del ventilador y
una valvula de mariposa a la entrada del ducto; con un manémetro

se mide la presion estatica. Figura

E1 ventilador se hace girar a una sola velocidad especifica. La
valvula se cierra completamente para que no fluya el aire. La
valvula de mariposa se abre lentamente y cada vez se deja pasar
mas aire a través del ducto. Eventualmente la valvula se abre
totalmente, resultando el flujo maximo y esencialmente no hay

pérdidas de presion estatica.
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Figura . Curva del ventilador.

Se pueden generar curvas adicionales girando el ventilador a
diferentes RPM. Asi se puede obtener una familia de curvas para
cualquier ventilador. También se pueden medir otros parametros
y graficarse, por ejemplo, potencia consumida (HP), eficiencia,
niveles de ruido, etc. Generalmente lo que interesa es el rango

de operacién mas eficiente de Ta curva.

19.3 INTERACION ENTRE LA CURVA DEL SISTEMA Y LA CURVA DEL
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VENTILADOR

Si Ta curva caracteristica del sistema ha sido determinada
minuciosamente, entonces el ventilador seleccionado
desarrollara Ta presion equivalente y necesaria para satisfacer
Tos requerimientos del sistema y suministrara el caudal

hecesario al acoplarse al sistema.

Figura
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ET punto de interseccion de la curva del sistema y la curva
caracteristica del ventilador determina el punto de
funcionamiento. Si 1la resistencia del sistema ha sido
determinada correctamente y el ventilador ha sido seleccionado
correctamente, sus correspondientes curvas deberan

intersertarse en el caudal de disefo.

En 1a figura , 1a curva del sistema A ha sido graficada junto
con la curva del ventilador tipico. ET 100% del caudal de disefio
del sistema ha sido seleccionado arbitrariamente para

intersertar el 60% del caudal del ventilador.

ET1 caudal que circula a través del sistema en una instalaciodn
determinada puede variarse cambiando 1a resistencia del sistema
comiunmente, mediante el uso de "dampers" en el ventilador,

ducteria, ramales, etc.

Refiriéndose a 1a figura , puede variarse donde el 100% del
caudal de disefno (punto uno (1) curva A), hasta aproximadamente
el 80% del mismo, incrementando la resistencia al flujo, con el
cambio de la curva caracteristica del sistema a 1a curva B. Esto
ocasiona que el ventilador operando en el punto dos (2)
(interseccién de Ta curva del ventilador y 1a curva del nuevo

sistema B). Igualmente, el caudal puede ser aumentado hasta
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aproximadamente un 120% del caudal de disefio disminuyendo 1la
resistencia al flujo, con el cambio de Ta curva caracteristica
a la curva C. Esto origina que el ventilador opere en el punto
tres (3) (interseccion de Ta curva del ventilador y la curva del

nuevo sistema C).

19.4 EFECTOS POR CAMBIO EN LA VELOCIDAD DEL VENTILADOR

Los aumentos o las disminuciones en 1a velocidad del ventilador

alteraran el caudal a través del sistema.
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Figura

En 1a figura , se muestra el incremento del caudal cuando
Ta velocidad del ventilador se aumenta en un 10% al punto dos
(2). Sin embargo, ese 10% de aumento del caudal origina un serio

aumento del B.H.P.

De acuerdo a Tlas leyes de Tlos ventiladores, el consumo de
potencia aument6 en un 33%, este hecho es comiUnmente notado por
el proyectista del sistema, quien encuentra que esta corto de
aire. E1 solo necesita un 10% mas de aire, pero descubre que el
motor conectado no es capaz de aumentar un aumento de carga de
un 33% (tome en cuenta que el aumento en Tos requerimientos de
potencia es el aumento en el trabajo realizado. Mientras mayor
sea el caudal de aire o gas movido por el ventilador contra una
mayor resistencia resultante del sistema, mayor es el trabajo
realizado). En el mismo sistema, el B.H.P. aumenta con 1a tercera
potencia de la relaciéon de velocidades y Ta eficiencia del
ventilador se mantiene en todos 1os puntos de Ta curva del mismo

sistema.



20 APLICACIONES

La variedad de problemas que presentan Tlas diversas
instalaciones 1imposibilitara dar una solucién de caracter
general, pero si se examinan a fondo Tlas condiciones
particulares de cada caso, se encontrara siempre una solucion
favorable para cualquier cuestidon que atafe a la economia o al
servicio de Ta explotacién. Como ejemplos confirmativos de ello,
a continuacion se describen algunas aplicaciones industriales

tipicas.

20.1 VENTILADORES PARA CALDERAS

Las modernas calderas industriales estan generalmente dotadas
de ventiladores que permiten la circulacioéon forzada de 1os gases
a través del circuito constituido principalmente por la rejilla
o los quemadores, 1los haces tubulares y eventualmente, el

recalentador de aire y el separador de polvos.

Segun Tlos casos, sera suficiente el empleo de ventiladores

impulsando aire a 1a caldera, en otros sera suficiente el empleo
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de ventiladores impulsando aire a la caldera; en otros sera
necesario disponer, ademas ventiladores aspirando los humos de

Ta caldera y evacuandolos al exterior por la chimenea.

Las caracteristicas de los primeros exceden, generalmente, 1los
100 m’°/s con 500 mm HO. Pueden ser, indistintamente, del tipo
centrifugo, hélico-centrifugo o axial. Teniendo en cuenta que
el flujo transportado es aire frio, no es necesario prever
ninguna disposicidn protectora contra la corrosién o la erosion.
Para su construcciéon se emplea generalmente plancha de acero
dulce y, eventualmente, en el caso de los alabes rotéricos de
lTos ventiladores axiales, se utilizara una aleacion ligera a

base de aluminio.

Los segundos son, generalmente del tipo centrifugo (a veces
hélico-centrifugos y axiales) y sus caracteristicas sobrepasan
los 130 m/s con 500 mm HO. Existen ciertas precauciones
especiales a tener en cuenta en razon de las consideraciones

siguientes:
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- Los humos son calientes (150°C).

- En el caso de calderas con carbon, Tos humos contienen
particulas susceptibles de depositarse sobre Tlos alabes,
reducir la seccion de los canales, desequilibrar Ta maquina vy,

en algunos casos erosionar el metal.

- En el caso de calderas con combustible liquido y segun la
calidad de este Gltimo, la proporcién de azufre en Tos humos

puede alcanzar valores peligrosos y provocar corrosiones.

En el caso de calderas con carbon, pueden obtenerse buenos
resultados observando ciertas reglas sencillas tales como
revestimiento interior de cemento del cuerpo del ventilador,
cuidando de reconstituirlo después de usado pero antes que haya
Tugar a una erosion del metal y construccion de los rotores con

aceros al cromo-molibdeno.

En el caso de calderas con combustibles, pueden seguirse las
anteriores reglas siempre y cuando el tanto por ciento de azufre
sea bajo. Por el contrario si este porcentaje es elevado, el
problema de 1a corrosion presenta un dificil solucioén, pudiendo
Tlegar a exigir la construccion del rotor con metales de precio

muy elevado tales como el Monel.



237

Comparadas con las de las antiguas calderas de pequefo tamafho,
Tas reducidas dimensiones especificas - o sea una carga mas
elevada - de Tlos generadores de vapor modernos conducen a
velocidades mas altas de los gases y, por consiguiente, a
pérdidas de presién que el efecto de tiraje de la chimenea no
Tlega a compensar. Otras pérdidas debidas a Tlos aparatos
auxiliares tales como Tos economizadores, separadores de
cenizas y de polvos, etc., son aun mas sensibles si los gases
salen a temperaturas bajas, con 1o que incluso la accion de tiro

de chimenea resulta menos intensa.

Mientras que antafo bastaba con el tiro natural o todo lo mas
se Te reforzaba por medio de inyectores de vapor, hoy encontramos
el ventilador en casi todas las modernas 1instalaciones de
calderas, bien sea para a impulsion debajo de la parrilla del
hogar, la inyeccibén de aire primario o secundario o bien para
el tiro forzado. En consecuencia, Tos generadores de vapor no
solamente son especificamente menores y mas conocidos, sino que
su funcionamiento se ha 1independizado de Tas influencias

atmosféricas.

Segun las condiciones de servicio, se escoge entre el ventilador
centrifugo o el axial, con arreglo a Tlas propiedades
particulares o el campo de aplicacion de estos dos tipos. Las

condiciones Tlocales, por ejemplo, el trazado de los canales
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conductores del aire de combustién y de los gases de humo, pueden

determinar la elecciéon de uno y otro tipo constructivo.

En el caso de las modernas centrales térmicas para la produccion
de energia eléctrica, en las que las mayores proporciones de la
instalacion comporta mayores potencias de accionamiento, el
rendimiento de Tas maquinas auxiliares de dichas centrales, es
hoy dia objeto de la mayor atencidn. La energia necesaria en las
mismas se convierte mas y mas en un factor que influye sobre las
condiciones economicas del conjunto de 1la instalaciéon. No
obstante, el gran rendimiento de una maquina auxiliar no
evidenciara plenamente sus ventajas si no puede ser adaptada
exactamente a Tas condiciones de servicio de generador de vapor.
Colaborando muy extrechamente con el constructor de la caldera,
deben incluirse en los calculos teoéricos de rendimiento Tos
margenes de seguridad que graban el presupuesto de energia e
influyen desfavorablemente sobre 1as condiciones econémicas de
Ta central. De dichas consideraciones podemos deducir que el
ventilador axial es notablemente superior, en Tlos aspectos
considerados y en las grandes instalaciones, al ventilador
centrifugo, el cual es en cambio de facil construccibny conviene
excelentemente para las instalaciones de calderas de mediana y

pequena potencia.

Ventiladores Axiales. Los ventiladores axiales o de hélice se
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prestan ventajosamente a la impulsién debajo de la parrilla y
a la inyeccion de aire secundario. Han de impeler solamente un
agente puro de temperatura suficientemente baja y a presiones
medias, con motor y cojinete dispuestos dentro del medio fluido.
Este tipo de ventilador no se presta para presiones altas, debido
al ruido inmenso originado por el rotor girando a grandes

velocidades.

ET ventilador de hélice para la evacuacion de humos (figura )
es de una construccion bastante mas complicada. Es preciso
proteger sus cojinetes y apoyos contra el calor y el polvo y
montarlos, siempre que sea posible, fuera de 1a corriente de gas
y procurar que su acceso sea facil. Teniendo en cuenta que la
energia de velocidad ha de ser transformada en energia de
presion, es indispensable el empleo de un difusor, el cual da

Tugar a ciertas complicaciones constructivas.

En el caso de que los gases contengan polvos, se produce la
erosion de los alabes (figura ), debido a que en Tlos
ventiladores axiales las velocidades relativas en la periferia
del rotor son mayores que en 1los ventiladores del tipo

centrifugo.

E1 desgaste por abrasion de 1os perfiles del rotor y del difusor

es, por consiguiente, mas rapido en el ventilador axial que en
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el ventilador centrifugo. Esta es una de las razones por las
cuales Tos ventiladores axiales de tiro forzado deben
construirse de forma que sus piezas sean facilmente

recambiables.

Figura . Vista media de los rotores de ventiladores destinados

a la evacuacion o transporte de humos abrasivos
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(curvas cualitativas en funcién del espesor de Tos alabes y de

la velocidad relativa).

Ventiladores Centrifugos. E1 dominio del tiro forzado esta casi
exclusivamente reservado al ventilador centrifugo, el cual por
To general se adapta mas facilmente a la instalacién y cuyos
cojinetes son siempre bien accesibles. Lo mismo puede decirse
para las altas presiones de inyeccion debajo de parrilla y de
aire secundario. Incluso en el caso de que Tlos gases de
combustion sean fuertemente corrosivos, el desgaste de Tlos
alabes no es exagerado (figura ). Segun la construccion del
rotor, 1os distintos tipos pueden caracterizarse por dos curvas

generales, representadas en las figuras

Al 1igual presion, los ventiladores caracterizados por el
diagrama de 1a figura  trabajan con una velocidad periférica
mucho menor que los de la segunda serie; sin embargo, su curva
caracteristica no es estable, circunstancia que no obstante
impone medidas especiales s6lo si varias unidades funcionan en
paralelo. A capacidad reducida, Tla potencia disminuye
notablemente; por otra

parte, Tos motores de arrastre deben calcularse de potencia
suficiente, en previsién de una eventual sobrecarga. Teniendo
en cuenta que giran a velocidades bajas, estos ventiladores no

requieren fundaciones excesivamente importantes.
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Los ventiladores caracterizados por el diagrama de 1a figura ,
giran a mayor velocidad y permiten ser accionados por motores

de velocidades normales. Ello, sin

Figura . Ventiladores centrifugos de tiro forzado para Tla

evacuacion de humos (Sulzer).

embargo, impone ciertas exigencias en la construccion del rotor,

cojinetes apoyos y fundaciones. Gracias a que Tla curva
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caracteristica es mas estable, pueden ser dispuestos facilmente
en paralelo en una misma red. al verificarse la estrangulacion
de Ta vena fluida, su potencia absorbida no disminuye de forma
tan sensible como en Tlos primeros; en cambio, los motores de
arrastre no estan expuestos a sobre cargas. Los rotores de estos
ventiladores son semejantes a los de las turbinas Francis y

permiten obtener elevados rendimientos.

Figura . Ventilador centrifugo de caracteristica inestables.
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E1l proyecto de ventiladores para calderas exige, muy
especialmente, que 1la velocidad critica sea notablemente
superior la de servicio, ello obliga a adoptar arboles de gran
robustez, particularmente para los pesados rotores de Tlos
ventiladores de doble entrada. Con el fin de aminorar el peso,
se emplean frecuentemente arboles huecos de dos piezas con
platillos circulares entre los que se fija el rotor. Con el fin
de obtener una duracion de servicio satisfactoria, es necesario
equilibrar dinamicamente cada rotor aisladamente, como el

cojinete correspondiente.
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Figura . Ventilador centrifugo de caracteristica estable.

Al impeler gases polvorientos el desgaste de lTos alabes y de las
paredes de 1la caja, aumenta con la velocidad o sea con 1la
diferencia de presién que provoca el ventilador. Dicho
inconveniente puede evitarse en parte reforzando aquella zona
gue estén mas expuestos a los ataque por erosioéon. En condiciones
de servicio particularmente desfavorables, 1la caja puede
protegerse 1interiormente con un recubrimiento de material
resistente al desgaste. Los alabes erosionados pueden repararse
por soldadura de piezas o cuifas postizas. Del mismo modo que 1os
canales de gases calientes, el ventilador para calderas debe
revestirse exteriormente con un aislamiento térmico, para

prevenir la corrosion a temperatura interior al punto de rocio.

20.2 VENTILADORES DE TRANSPORTE

Ciertas aplicaciones, tales como la aireacion de tuneles de
carretera o la circulacion iorzada de los refrigerantes de agua,
exigen desplazar grandes caudales con presiones muy bajas (por

ejemplo: 400 m¥/s y 20 mm H?0).

Para esos casos son utilizados los ventiladores axiales de muy
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alta velocidad especifica y muy pocos alabes (frecuentemente,
3 alabes). Su diametro puede sobre pasar 10 m y pueden
construirse con fundicion ligera, no obstante, los recientes
progresos en materia de soldadura permiten el empleo de planchas
de hierro de diferentes composiciones (aceros inoxidables en el
caso de aire humedo), evitando el delicado proceso de Tla
fundicion, proporcionando un excelente comportamiento mecanico
y permitiendo la obtencion de ciertos perfiles aerodinamicos

especiales muy aptos para las caracteristicas consideradas.

Ventiladores para el transporte de gases combustibles.
-Actualmente se presentan numerosos casos en que el
aprovechamiento de gases combustibles y subproductos de una

fabricacion determinada representa una operacion rentable.

Es el caso del gas de altos hornos de centrales térmicas de
produccion de energia eléctrica, cuya carga no cesa de aumentar;
ello ha conducido a desarrollar un tipo de ventiladores
especialmente adaptados al transporte de estos gases que, desde
el punto de vista de su composicion, son toxicos, tienen cualidad
de combustible y contienen un gran porcentaje de materias en

suspension.

Su toxicidad y sus cualidades como combustible obligan a emplear

juntas muy estancas en extremo del eje.
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E1 elevado tanto por ciento de materias sélidas en suspensiodn
exigen el empleo de rodamientos capaces de soportar los grandes
esfuerzos debidos al deposito de materias en los canales del
rotor, y una construccion particularmente sélida de este Ultimo

con el fin de evitar la erosion.

Estos ventiladores son generalmente del tipo de alta presion (25

m/s y 1.500 mm HO0).

20.3 VENTILADORES PARA AIREACION DE MINAS

La aireacién de minas se efectlUa generalmente por medio de
grandes ventiladores, situados en superficie y asegurando 1la
circulacion global de aire en 1la mina, o por medio de pequefos
ventiladores instalados en el fondo de mina e impulsando aire

fresco hacia las zonas de trabajo.

Ventiladores en Superficie. La circulacion de aire puede
Tlevarse a cabo, a priori, por dos métodos diferentes: impulsion
de aire fresco al pozo principal, lo cual provoca una ligera
sobrepresion en la mina o, aspiracion del aire viciado por un

pozo secundario, provocando una ligera depresidon en la mina.

Esta Ultima solucidén tiene el inconveniente de no poder evacuar
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satisfactoriamente una bolsa de gas grisu. No obstante, es la
solucidn generalmente elegida ya que no obstruye la entrada del

pozo principal.

Los grandes ventiladores 1instalados en superficie, cuyas
caracteristicas sobrepasan los 100 m’/s a 100 mm HO, son
generalmente del tipo axial formando cuerpo con una chimenea de
evacuacion del aire viciado frecuentemente estan dotados de un
sistema de regulacion, ya que la resistencia del circuito varia
en el transcurso del tiempo. En el caso de ventiladores axiales,
esta regulacion consiste en una variacion de 1a posicion de los
alabes del rotor, Ta cual puede efectuarse con el ventilador

parado (la variacion de resistencia es muy lenta).

ET1 aire transportado es relativamente frio y poco cargado de
materias abrasivas, 1o cual permite construir el cuerpo del
ventilador con plancha de acero dulce y lTos alabes rotéricos con

aleacion ligera (en el caso de ventiladores axiales).
Ventiladores en fondo de mina. Son generalmente, ventiladores
axiales de poca potencia; el cuerpo de ventilador se construye

con plancha y el rotor con aleacion Tligera.

20.4 OTRAS APLICACIONES
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Los ventiladores, ya sean axiales o centrifugos, se emplean en:

- Ventilacion industrial: cocina, s6tano, oficinas, tiendas y

lavanderias.

- Aire acondicionado para industria y comercio.

- Sistemas de extraccion.

- Sistemas manejadores de polvo, humos y gases a temperaturas

altas hasta Tos 500°C.

- Sistemas recirculadores de aire y gases para la industria.

- Servicios de tiro inducido y forzado.



21. CONSIDERACIONES PRELIMINARES

Densidad del pitillo = 9.5 1bm/pie® = 151.88 Kgm/m?

Masa del pitillo = 0.8 grm

Volumen del pitillo = 4790.8mm* (consideradolo macizo)

(Por anexo No. ) encontramos Tlas recomendaciones para

transportacién neumatica de materiales.

Segun anexo la densidad mas préxima de material es la del aserrin

seco.

Recomendaciones :

a. Velocidad promedio para transportar el material en :
pies/min = 3500

v = 3500 pies/min = 17.8 m/seg

Por recomendacion del Tibro ENGINEERING EQUIPMENTE USER
ASSOCIATION pag 63, es usual incrementar esta velocidad hasta
en un 25%, 1o cual nos da

v = 4375 pies/min = 22.24 m/seg
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b. Pies® de aire/Lb material = 65

c. Coeficiente de rozamiento = 0,7

E1l disefo se hara para extraer 6 pit/seg, de donde :
6pit/seg * 0.001764 1bm/pit = 0.010584 1bm/seqg

pies®’/min (CFM) = 65 pie’/1bmat * 0.010584 1bm/seg * 60seg/1lmin
= 41.3

Caudal = 41.3 pies’/min = 0.02 m’/seg

21.1 CALCULO DEL ARRASTRE SOBRE LOS PITILLOS

Densidad del aire = 1.2 Kg/m?

Viscosidad cinematica del aire V = 1.6 x 10”° m?/seg

Arrastre D = 2 (Cf % V2A) = Cf ( V2A)

Donde :

Cf = Coeficiente de rozamiento entre el aire y el pitillo (ver
anexo No. )

= Densidad del aire

V = Velocidad del pitillo
A = Area del pitillo en contacto con el aire
a. Cf =0.7

b. A= * Diametro del pitillo * Longitud del pitillo
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A (5/1000 m) * 0.254m
A 3.99 x 103m?
c. V=Vf =Yoo + at

h = Vot + % at?
Vo = velocidad inicial, parte del reposo = 0
h = altura a recorrer por el pitillo =0.32 cm + 4.5 cm + 17 cm
= 21.82 cm. Suponemos que el recorrido se llevara a cabo en un
segundo, entonces :
a = 2h/t? = 0.43m/seg?
%3
Vf

at = 0.44m/seg? * 1 seg
0.44 m/seg

Reemplazando valores hallaremos el arrastre sobre un pitillo
D =Cf(C V2A) = 0.7 [1.2Kg/m® * (0.44m/seg)? * 3.99x10°m2]
D

0.00065 N (arrastre sobre un pitillo)

Sobre Tlos seis pitillos sera de :
D=6 * 0.00065 N
0.0039N

D
Arrastre total

Dt = 0.0039 N

21.2 CALCULO DE LA FUERZA DE TENSION SUPERFICIAL QUE ACTUA
SOBRE UN PITILLO
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Diametro del pitillo = 5mm = 5x10°m

Temperatura = T = 68°F agua destilada. Por anexo No.

Elevacién, depresion capilar :

h = 0.19 Pulg. = 0.483 cm = 0.00483 m
Fts = Fuerza de tensioén superficial
Peso de Ta columna de liquido W = mg = vg;

donde :

Densidad del 1iquido (gaseosa)

<
Il

Volumen de 1la columna de liquido

aceleracion de la gravedad

(o]
I

La fuerza de tension superficial actua a lo largo de todo el
perimetro mojado del pitillo, entonces Tla condicion de

equilibrio es :



+| Fy =0
Fts - W =20

pero Fts = 2 r

donde

r = radio del pitillo

= tension superficial del liquido con el pitillo
Fts =W = vg = ( /4D2h)g
1000kg/m3*[ /4(0.005m)2.0.00486m].9.81m/seg?
0.00093 N (sobre un pitillo)

i

~+

0n
I

-n
+
n

Il

Sobre Tos seis pitillos sera de :

Fts total = 6 * 0.00093N = 0.0056 N

21.3 ANALISIS DINAMICO

Succion del pitillo con liquido

254
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ET pitillo se acelera hasta alcanzar Ta velocidad constante en

la entrada del ducto de succion.
+| Fy = ma

succién minima W - Fsup - D =ma

a = 0.44 m/seg?

=W + pr-+ D + ma

wecion wmma = 0.0078N  +  0.00093N  +  0.00065N
(0.0008Kg*0.44m/seg?*1)

(un pitillo) = 0.0098 N

(seis pitillos) = 6*0.0098N

(seis pitillos) = 0.059N

succion minima

succion minima

succion minina

succion minima

aire a 147Psi 70°F nivel del mar = O " 0751 b/p1 € 3
0.4536Kgm/1b
1pie/(0.305m)3
aire a 147Psi 70°F nivel del mar 1. 2Kg/m3
succion total para 1 pit = (O - 0098N) . 1.3
o 20.01274 N
succion total para 1 pit
Como -Ia Fsuc. total suc. min.

1.3(0.059N) = 0.0768N 0.077N

succion total

(P4 B P2)Asucc‘ic’m total
P2 = -0.077N/66.7854x10“m?
P2 = -163.4Pa -164Pa

succion total
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= 16cm x 10cm = 160 cm? = 0.016m?

succion

Con seis boquillas de succion de = 1lcm
P2 = -164Pa = 0.01673mHO A__

P2 = (area 1 boquilla)(l) = D2/4 . 1
P2 = /4 (1/100)2.1

P2 = 0.7854x10*m?

P2 = 0.7856cm?

P2 = 1.673cmH,0 = 16.73mmH,0

Asegurandolo de esta forma que la fuerza de succion se mantenga

igual en cada boquilla.

21.4 DISENO DE BOQUILLAS SUCCIONADORAS

Por ensayo hecho con aspiradora el diametro minimo de cada

boquilla debe ser de :

=1 cm = 0.01 m secciébn circular.

Longitud de boquillas : L = 4.5 cm = 0.045m

A‘q= 7.854x107°m?

bo

21.4.1 Bernoulli entre 1 y 2.
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(1) P1/sg + V12/2g - hf + Z1 = P2/sg + V22/2g +Z2
Tomando referencia en (1) tenemos

* 71 =0

* Pl

0 (presion atmosférica o cero manométrico)

* V1 = 0 (por tratarse de un depo6sito grande)

* Fuerza de succidon para cada pitillo es de = -0.01274N

* hf = 0 (despreciables para hallar una velocidad aproximada)

succion = (Pl - PZ)A
P2 = _Fsucci()n / A

P2 = -0.01274N/7.854x10°m? = -164 Pa Manométrico
= 99836 Pa absoluto

Para calcular 1la presion maxima absoluta (minimo vacio
manométrico) para que sea posible la elevaciéon del aire, 1o
hallamos de 1la siguiente manera :

Pl =P2 + Wh = P2 + ..gh
pero P1 = P_ = 0 (cero manométrico)

P2 = - _gh = -1.2Kg/m3*9.81m/seg?*0.045m
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P2 = -0.53Pa
P2 = -0.53 Pa manométrico (minimo vacio) = 99999.47 Pa absoluto
(maxima presion

Esta presion garantiza la succion de aire.

Para calcular Tla presion maxima absoluta (minimo vacio
manométrico) para que sea posible 1a elevacion del pitillo, 1o
hallaremos de la siguiente manera :

P1L = P2 + Wh = P2 + pth

pero P1 = P_ = 0 (cero manométrico)

P2 = - phgh = -151.88Kg/m3%9.81m/seg?*0.045m

P2 = -67.1 Pa

P2 = -67.1 Pa manométrico (minimo vacio) = 99932.9 Pa absoluto
(maxima presion)

Esta presion garantiza la succion del pitillo.

Sumando las presiones para succionar aire y pitillo tenemos

P =-0.53Pa + -67.1)Pa
P = -67.63Pa manométrico
P = 99932.37 Pa absoluto.

Al comparar esta presion -67.63 Pa con la presion minima para
succion del pitillo que es de -164 Pa, nos damos cuenta que la

presion de -164 Pa nos garantiza 1la succion del aire y Tlos
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pitillos por cada una de las boquillas.

Reemplazando en 1la ecuacion (1) hallamos Ta velocidad a
través de Ta boquilla de succioén, entonces :
Pl/sg + V12/2g - hf + Z1 = P2/sg + V22/2g +Z2
V22/29 = -P2/ g - Z2 = +164Pa/(1.2Kg/m3%9.81m/seg?)-0.045m
V22/2g = 13.9
V22=272.72m?/g?
V2 = 16.51m/seg
v2 = 16.5m/seg

ET1 caudal por cada boquilla sera :
cada boquitla = AV = 7.854x10°m? * 16.5m/seg = cada boquit1a
= 0.001296m/seg?

ET caudal total, que circulara por el ducto de succib6n sera:
0.001296m3/seg x 6
0.007776 m3/seg

ducto succion

ducto succién

21.4.2 Ubicacion de 1as boquillas en 1a seccion transversal del

ducto de succion.
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Dimensiones en centimetros.
boquilla = 1lcm
Las boquillas estan unidas a la lamina del ducto de succion y

su fabricacion en lamina galvanizada.

La distancia minima entre la boquilla y la botella de gaseosa

se hallo por ensayo y es de 3mm aproximadamente.

21.5 DISENO DEL CODO DE SUCCION

ET codo se disenara para minimas pérdidas, y teniendo en cuenta

la trayectoria a seguir por el pitillo.
Por ensayo hecho con aspiradora el angulo aproximado del codo
es de 160° y Ta seccion transversal dependera del area necesaria

para succionar 6 pitillos desde la canasta de gaseosas.

E1l area medida de succion es de A = 0.16m * 0.1m = 0.016m?
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h . = 17cm = 017m
Velocidad en el ducto de succion :
ducto = ducto/A = 0'007776m3/seg / 0-16XO.10m2

0.486 m/seg
0.49 m/seg

ducto

ducto

ducto

E1 codo se fabricara en Tamina galvanizada

21.6 DISENO DEL DUCTO DE TRANSPORTE DE PITILLOS

Para su disefno se tendra en cuenta el caudal de aire recomendado

por cada Tibra de material a transportar y 1la velocidad

recomendada para el transporte.

Estas consideraciones son :

Pies2aire/Lbmaterial = 65 (ver tablas de COIN LTDA. Anexo No.
)
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Velocidad promedio para transportar el material = 3500fPm (ver

anexo No. )

El diseno se hara para extraer 6 pitillos/seg.

Masa de cada pitillo = 0.8grm = 0.001767bm

m3aire/seg Necesarios para transportar 6 pitillos =
65Pie®*aire/Lbmaterial * 6Pit/seg * 0.0017641bm/1lpit
(0.305)3m3aire/lpie3aire

= 0.02 m3aire/seg

Se recomienda que 1la velocidad promedio para transportar el
material esté por encima de 3500fPm = 17.8m/seg. Por
recomendacion se toma el 25% por encima y 1llegamos a una
velocidad de 22.24 m/seg, 1a cual sera la velocidad en el ducto

de transporte.

ET area adecuada para transportar los pitillos sera de :

A= /V=0.02m3/seqg / 22.24m/seg = 0.000988m? = 8.99cm?; esta
area no sera la real, ya que el area real estara afectada por
un posible atascamiento de Tlos pitillos y por el ducto de

succion. Por lo tanto el area de transporte sera de :

A=0.16 x 0.1 = 0.016m?
ET caudal real sera = AV = 0.016 m? x 22.24m/seg = 0.356m3/seqg



263

= 0.356m3/seg

ducto de trans.

Condiciones en el ducto de transporte de pitillos :

A = 0.016m?

Caudal = 0.356 m3/seg
v = 22.24m/seg
Longitud = 10cm = 0.1 m

21.7 CALCULO DE LA PRESION EN LA SECCION TRANSVERSAL A LA SALIDA
DEL CODO

21.7.1 Bernoulli entre 3 y 4. (Asumiendo flujo estable y gas
(aire) incomprensible)

P4/ g + V42/2g - h3__4 + Z4 = P3/ g + V32/2g + Z3

Pero Z3 = 74

P4 = (cero manométrico)

V3 = V4

(1) P3/ g=-h_, =-fL/D v?/2¢g

L=0,1m

* v = 22.24 m/seqg



g = 9.81 m/seg?

* D = 2ab/(a+b);
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donde a y b son los lados de la seccidn transversal del ducto,

es

a
b =
D=

decir

0.16m
0.1m
(2*%0.16%0.1)/(0.164+0.1) = 0.123m

D, = 0.123m

Re
Re
f =

Ree

P3/
P3/
P3
P3
P3

K/D = 0.2/123 = 0.00162

= VD /V = (22.24m/seg*0.123m)/1.6x10 m?/seg
= 1.71x10

0.023 (haciendo uso del diagrama de Moody)

mplazando en (1) tenemos:

g -0.023%0.1m/0.123m*(22.24m/seg)?/(2%9.81m/seg?)
g =-0.47m_

= -0.47m*1.2Kg/m3**9.81m/seg?

-5.53Pa manométrico

99994.47 Pa absoluto
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21.8 CALCULO DE LA PRESION EN LA SALIDA DE LA TOBERA DEL EYECTOR

21.8.1 Bernoulli entre 2 y 5.

(A) P2/ g+ V2%2/29 - h,_ + Z2 = P5/ g + V52/29 + Z5

(Con referencia en 2 72 = 0)

hf = = nv2/2g = 0.09(0.49mseg)2/2(9.81mseg?)

2-5

hf, . = 1.1x10°m (pérdida en el codo de succion ver anexo No.

Para calcular Tla presion maxima absoluta (minimo vacio
manométrico) para que sea posible 1a elevacion del pitillo desde

el punto 2 hasta el punto 5, 1a hallamos de la siguiente manera

P2 = P5 + Wmth = P5 + p1,t.gh; pero P2 = -1.64Pa
-164Pa = P5 + (151.88Kg/m3**9.81m/seg?*0.17m)
P5 -164Pa - 253.3Pa

P5 = -417.3Pa

Para calcular Tla presion maxima absoluta (minima vacio
macrométrico) para que sea posible la elevacion del aire desde

el punto 2 al 5 To hallamos de la siguiente manera :
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P2 =P5>+ W, h=P5+ _ gh; pero P2 = -164Pa
-164Pa = P5 + (1.2Kg/m3*%9.81m/seg?*0.17m)
P5 = -166Pa

Haciendo las comparaciones del caso nos damos cuenta que el
minimo vacio que se necesita y que provocaria la elevacién tanto

del aire como del pitillo es de :

P5
P5

-417.3Pa + (-166Pa)
-583.3Pa

Reemplazando en (A) tenemos :

V52 /29 = -164N/m2/(1.2Kg/m3%9.81m/seg?) +
(0.49m/seg)?/(2%9.81m/seg?) - 0.0011m +
583.3N/m2/1.2Kg/m3**9.81m/seg?) - 0.17m

V52/2g = -13.9m + 0.012m - 0.0011lm + 49.55m -0.17

V52/2g 35.5m2?/s?

V5 = 26.4 m/seg (antes del punto 5)

Asumimos por lo tanto que la velocidad en el punto 5 es :
V5
V5

1.5(26.4) = 39.6m/seg (ver anexo No. )

40m/seqg

21.9 CALCULO DEL DIAMETRO A LA SALIDA DE LA TOBERA DEL EYECTOR
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Caudal a través de 1a tobera + Caudal a través del codo de succidn

= Caudal a través del ducto de transporte de pitillos

0.007776 m3/seg = 0.356m3/seg
0.348 m3/seg
tobera cobera? Viopers= 0-348m*/seg / 40m/seg
0.087 m* = 87cm?

dz/4

tobera

tobera

tobera

tobera

tobera

donde :
d = 10.5 cm = 0.105m = 4.1 Pulg
21.10 VELOCIDAD SONIDO N.

c = KRT

T : temperatura absoluta

R : Constante de los gases

K : razén de colores especificos = Cp/Cv
Para el aire a 27°c K = 0.24/0.171 = 1.4
R = K-1/K)Cp = (1.4-1/1.4)0.24
7781bf.ft/Btu = 53.3 1bf.ft/Tbm°R

C = 1141.07 Pies/seg = 348.03 m/seg

0.0686Btu/Lbm°R

Aire atmosférico, nivel del mar T = 28°C = 82.4°F

M =V3/C =40/348.03 = 0.115 L
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E1 flujo a través de Ta tobera del eyector es flujo subsoénico
A/A = 1/M(5+M2/6)3 = 5.072

Ae = 5.072%0.0087M2 = 0.04413m2? = 441.3cm?

wbera = D2/4 = 441.3cm?

24cm = 9.4 pul

= Av = 1.15Kg/m3 * 0.0087m2 * 40m/seg

aire

A
D
M
M

0.4Kgaire/seg
=P /RT

aire salida tobera’

99416.7N/m2/[287N.m/Kg°K* (273+28°C)°K]
1.15 Kg/m3® = 1.2 Kg/m3

salida tobera

aire

aire

21.11 CALCULO DE LA PRESION ESTATICA EN EL DIAMETRO MAYOR DE
LA TOBERA DEL EYECTOR

a. P5/ g+ V52/2g + Z5 = P6/ g + V62/2g9 - h__. + Z6

Z5 = 76
* P5/ g = -49.55m
* V52/2g = 81.5m
* V6 = /A6 = 0.348m3/s / 0.04413m?2
V6 = 7.9 m/s
* h = n V52/2g = 0.075(81.5) = 6.11m

f 6-5

Reemplazando en a. hallamos P6, entonces :

P6/ g = -49.55 + 81.5 - 3.18 + 6.11 = 34.9m
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P6 = 410.84 Pa

21.12 DISENO DEL VENTILADOR

Descarga L =10D = 10 (24) cm = 2,4 m

21.12.1 Ducto de descarga. Por lo general, requiere de una
Tongitud de 2,5 a 6 diametros en la salida para que genere en
su presion normal total en el ventilador y el perfil de velocidad

sea uniforme. (Ver anexo No. ).

Para efectos de tomar mediciones de caudal bastante exactos se
recomienda una longitud minima de ducto de 10 veces el diametro.

(ver anexo No. ).

Siguiendo estas consideraciones asumimos una longitud de ducto

minima de :

L = 10D = 10(24) = 240 = 2,4m

min

21.12.2 Ventilador. Centrifugo, aspas aerodinamicas con
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curvatura hacia atras, ya que alcanza eficienas hasta del 90%

y es el mas silencioso.

21.12.3 Ducto de succion. La longitud ideal para un ventilador
es que no se produzca en su entrada flujo arremolinado ni
excéntrico, pérdidas que se vuelven despreciables si 1a Tongitud

del ducto de entrada es mayor de 5 a 7 diametros de ducto.

Siguiendo esta consideracién asumimos una longitud de ducto en
Ta succioén de 7.5D :
=7.1D = 7.1(24) = 170,4cm = 1,7m

ducto succion

21.12.4 Bernoulli entre 6 y 7.

P7/ g + V72/2qg - hJ—G + Z7 = P6/ g + V62/29 + Z6

* 76 = 77
* P6/ g = 34.9m
*h =T L/DV2/2g = £ (240)/(240) (7.9m/s)2/2(9.81m/s?)

h = 31.8 £ (m)

f 7-6
K/D = 0.2mm/240mm = 0.00083
Re = VWD/V = (7.9m/s * 0.24m)/1.6x10°m?/s?

Re = 1.2x10°

Por el diagrama de Moed y f = 0.0022; h__ = 0.022(31.8) = 0.7m.
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Reemplazando tenemos :

P7/ g="P6/ g+h__ =34.9+0.7 = 35.6m

6

P7 = 419.1 Pa (Presidon estatica en la descarga del ventilador)

21.12.5 Bernoulli entre la succion del ventilador (Pto. 8) y
la descarga (Pto. 7).

a. P8/ g +Vv82/2g - h__+ 728 + H=P7/ g+ V7%2/29 + Z7 (Con

7

referencia en 8)

Z8 =0

P8 = 0 manométrico (presidén atmosférica)

V8 =0

K/D = 0.2/240 = 0.00083

..~ T L/DV2/2g = £ (170.4)/(24)(7.9m/s)>/2(9.81m/s?)
fre = 22.6 T (m)
= 0.022

= 0.497m

P7/ g = 35.6m

V7/2g = 3.18

h
h
£
h
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Z7 40cm = 0.04m

Reemplazando tenemos :

35.6 + 3.18 + 0.04 + 0.497

39.3 M aire
462.6Pa = 47.2 mm Ca.

H
H
H
H=462.6 Pa=1.86 Pul C.a (Presion en el ventilador para 1levar

el aire desde la succion a la descarga).
21.13 PERDIDAS TOTALES EN EL SISTEMA

a. Pérdida en 1a entrada del ducto de succion del ventilador

Pérdidas = 0.93PV

Pv : Presion dinamica en la entrada del ducto

PV = V2/2g = (0.49m/s)2/2(9.81m/s2) = 0.01224 M aire
0.144 Pa = 0.015 mm c.a.

Pv

b. Pérdida en el ducto de descarga del ventilador :

Hf = f L/D V2/2g = f (240/240) (7.9m/s)2/2(9.81m/s?) = 31.8f m

N Re = VWD/V = (7.9m/s * 0.24m) / 1.6x10°m2?/s = 1.2x10°
K/D = 0.2/240 = 0.00083
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f = 0.022 (Por diagrama de Moody)
Hf = 0.022 * 31.8 = 0.7

c. Pérdidas en el ducto de funcién del ventilador
Hf = £ L/D V2/2g = f (17/12.3) (0.49m/s)2/2(9.81m/s?)
Hf = 0.017f m

d. Pérdidas por turbulencia en el codo : 1% pérdidas totales.

e. Pérdidas en el codo de succion. (ver anexo No. ) (pag. 64

Tibro Ventilacion Industrial).

Hf = n V2/2g = 0.09 (0.49m/s)2/2(9.81m/s?) = 0.0011m

f. Pérdida en el ducto de transporte de pitillos (después del

codo de succiodn)

Hf = 0.47m

g. Pérdidas en el entrada de Ta boquilla de succidn :

Hf
Hf

0.93 PV = 0.93(16.5m/s)2/2(9.81m/s?)
12.9 M aire

h. Pérdida del final del ducto de transporte de pitillos :
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Hf = V2/2g = (22.24m/s)2/2(9.81m/s?) = 25.2m

i. Pérdidas en 1a expansion que se presenta entre las boquillas

de succion y el ducto de succion :

Hf = V2/29[1-A1/A2]2 =
(0.7854/160)1>
Hf = 13.74m

Hf totales = 6(13.74) = 82.44m

j. Sumatoria de Pérdidas :

(16.5m/s)2/2(9.81m/s) [1-

0.01224 + 0.7 + 0.0007 + 1.22 + 0.0011 + 0.17 + 12.9 + 25.2 +

82.44 = 122.93 M aire

Pérdidas que intervienen en la relacion del ventilador :

pérdidas a, d, g, h, i

Pérdidas = 0.01224 + 1.22 + 12.9 + 25.2 + 82.44
Pérdidas = 121.77 M aire = 1433,5 Pa = 146.12 mm c.a. = 5.75Pul

C.a

21.13.1 Parametros para seleccionar el ventilador. En vista de

que la presion a la salida del eyector asi como también del

caudal, esto puede verse al aplicar Bernoulli entre 5y 6 vy
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resolviendo en funcién de , Dy d, entonces:

P5/ g=P6/ G-28 2/g 2[(D*-d)/(D*d)]

Por 1o anterior al aumentar disminuye P5.

ET ventilador 1o seleccionaremos con un caudal por encima del
hallado para poderlo regular y comparar el funcionamiento 6ptimo

real del sistema con el funcionamiento 6ptimo de disefo.

Por To tanto, parametros de seleccion :

0.348 m3/s + 20% (por recomendacion)

0.4176 aprox. = 0.42m3/s
Pe = 5.75 Pul c.a + 1.86 Pul c.a = 7.6 Pul c.a (recomendacioén
Manual Practico Calculos de Ingenieria Tyler G. Hicks)

Pe = 7.6 Pul c.a

21.14 CALCULO DE LAS ESTRUCTURAS DE SOPORTE DE LOS DUCTOS DE
SUCCION Y DESCARGA

21.14.1 Estructura ducto de succion.
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Material ducto de succion : Lamina galvanizada calibre 22.

Peso de Ta 1amina : 5.88 Kgf/m2

Area de Ta Tamina con la que se construy6 el ducto :
A = D*L

(0.24)*1.7
1.28m?

A

a

Peso del ducto de succion :

Ws = 5.88 Kgf/m? * 1.28m?
Ws = 7.53Kgf
Ws = 73.83 N

La carga sera soportada equitativamente por ambas columnas por

To tanto, la carga sobre cada columna : Wcol = 73.83/2 N = 36.92
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New

21.14.1.1 Analisis de 1as Columnas. ET1 analisis se hara para una

sola columna con el fin de seleccionar el perfil mas adecuado.

21.14.1.1.1 Consideraciones.

a. La columna esta empotrada en ambos extremos (caso real)

b. E1 calculo se hara por unidad de Tongitud del elemento, ya

que su longitud se definira por el montaje del equipo.

c. E1 perfil se seleccionara en acero comercial ASTM - A36.

21.14.1.1.2 Calculos.

a. Cc2 =2 2E/ vy
Donde :
E : Modulo de elasticidad del acero
E = 200x10°N/m?
y = Esfuerzo de fluencia = 250x10°N/m?2

b. Cc? =2 20200x10° / (250x10° = 15791.4
Cc = 125.7

Suponemos que L/r < Cc (columna corta)



278

C. = cr/F.S = y/F.S[1-(1/2)(L/r /Cc)?Z?]

o
I

P/A = Wcol/A = 36.92N / 1.483x10“m?
24.89x10* Pa

Elegimos un perfil L 1x1x1/8
A = 1.483x10"*m?
0.762cm

r

e. Asumimos un F.S = 1,5

f. F.S
1.5

5/3 + 83 (L/r)/Cc - 1/8(L/r/Cc)3
5/3 + 3/8(L/r/125.7) - 1/8(L/r/125.7)3

Resolviendo para L/r = 73, esto significa que la suposicidn es

correcta.

L=73*r =73 %*0.00762 = 0.55m aprox. 0.6m

Le = 0.5L

0.6 = 0.5Lreal

L = 1.2m (longitud con el del material que es de 250x10°N/m2)

Si < 250x10°N/m? el disefo es seguro.

[1 - 1/2[(L/r)/Cc]?]
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24.89x10Pa * 1,5

y= ———————————————————————
[1 - 1/2(73/125.7)2]
37.33x10* Pa
y= ——————————————————
0.8314
y = 44.9x10* Pa

Que comparado da menor. Significa que el disefio sera seguro para

un F.S = 1.5 y una Tongitud maxima real de 1,2m (L=1,2m).

Columnas de soporte ducto de succioén : Dos perfiles en L 1*1%1/8

(pulgadas)

21.14.2 Estructura ducto de descarga.
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Material ducto de descarga : Lamina galvanizada calibre 22.

Peso de Ta lamina = 5.88 Kgf/m2

Area de Ta Tamina con la que se construy6 el ducto :
A = D*L

A (0.24)*2.4

1.81m?

a

Peso ducto de descarga :

Wd = 5.88 Kgf/m2 * 1.8m?
Wd = 10.64Kgf
Wd = 104.4 New

La carga sera soportada equitativamente por las cuatro columnas,
por tanto carga sobre cada columna

Wcol = 104.4N/4 = 26.1N

21.14.2.1 Analisis de las Columnas.

21.14.2.1.1 Consideraciones.

a. La columna esta empotrada en ambos extremos.
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b. Se calculara 1a lTongitud maxima a partir de Ta cual fallara

la columna.

c. E1 perfil se seleccionara en acero comercial ASTM - A36.

21.14.2.2 C(Calculos.

a. Cc = 125.7

b. Suponemos que L/r < Cc

C. adm = Wcol/A = 26.1N/1.483x10“m? = 17.6x10* Pa
Elegimos un perfil L 1*1*1/8

A = 1.483 cm?

r=0.762 cm

d. Asumimos un F.S = 1,5
e. Al despejar L/r de
F.S =5/3 + 3/8 (L/r)/Cc - 1/8(L/r/Cc)3

Hallamos L/r = 73, esto significa que Ta suposicion es correcta.

L=73*r=73%*0.0762 = 0.5562m aprox. 0.56m
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0.56 = 0.5Lreal

L = 1.12m (longitud maxima para que no halla pandeo).

f.
adm x F.S
e
[1 - 1/2[(L/r)/Cc]?]
17.6x10*Pa * 1,5
e

[1 - 1/2(73/125.7)2]

y = 31.75x10* Pa

Que comparado con 250x10°N/m2? (esfuerzo de fluencia del
material) nos damos cuenta que es menor, siendo por lo tanto

seguro el disefno.

21.14.3 Estructura de soporte codo de succion y ducto de
transporte de pitillos. Al comparar Tlas areas de Tlamina
galvanizada entre el ducto de descarga del ventilador con el area
de Tamina galvanizada en el codo y ducto de transporte de
pitillos, nos damos cuenta que un perfil L 1*1*1/8 pul sera

suficiente y seguro para éstos dos.

21.14.4 Instrumentos de medidas.

21.14.4.1 Ducto de succion.
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Con el tubo Prondt] medimos Ta presion dinamica que se calcula
por la siguiente ecuacion :

vez/2 = (. m - gL

Donde :

: Densidad del aire Kg/m3
Vt : Velocidad teoérica del aire en m/seg
m : Densidad del T1iquido manométrico en Kg/m3
g : Aceleracion de la gravedad

L : Diferencia de nivel en el tubo
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Lo anterior se hace con el objeto de conocer el caudal en la
succion del ventilador, ya que se conoce el area de succion y
Ta velocidad del aire en la succibén, por To tanto

= A x Vt

21.14.4.2 Ducto de Descarga.

Con el manometro diferencial en B, estaremos detectando
cualquier inconveniente con respecto a una caida de presion

estatica indeseable en la descarga del ventilador.

Con el mandémetro diferencial en C, medimos presibén estatica.

Con el tubo Pitot medimos presion dinamica, con el objeto de

controlar el caudal en Ta entrada del eyector, asi como también

medir la presion total del sistema en dicho punto.
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21.14.4.3 Codo de succion y ducto de transporte de pitillos.

Con el mandémetro diferencial en D y E medimos Tlas presiones

estaticas y las comparamos con las de disefo.



CONCLUSIONES

Terminado este proyecto concluimos que el equipo extractor de
pitillos cumple con todos Tlos objetivos trazados en el
anteproyecto, ademas de contribuir con el mejoramiento de un

proceso productivo a nivel industrial.

Este sistema, novedoso, representa la creatividad e inventiva
de Tlos 1integrantes de éste proyecto, 1los cuales Tlograron

solucionar una necesidad del mercado.
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