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Resumen

El objetivo del presente trabajo fue calcular y disefiar un anillo de desgaste de cierre escalonado para lograr mayor
eficiencia volumétrica y total respecto de los anillos de cierre lisos, usados tradicionalmente en bombas centrifugas.
Para construir los anillos se usé el hierro colado por su facil adquisicion y debido a sus propiedades fisicas y mecanicas,
el montaje fue mediante una prensa hidraulica. El anillo de desgaste escalonado tuvo un diametro exterior de 96 mm
con una longitud de 9,72 mm; en su diametro interior se representan dos escalones, uno con un didmetro de 84 mm, la
misma dimension del didmetro del cuello del rodete con una longitud de 4,60 mm. El disefio logré que disminuya la
pérdida del continuo flujo de agua entre el anillo y el cuello del rodete, por lo ello, aumentaron la carga que entreg6 el
equipo y su eficiencia volumétrica.
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Abstract

The objective of this work was to calculate and design a stepped seal wear ring to achieve greater volumetric and total
efficiency compared to smooth seal rings, traditionally used in centrifugal electric pumps. To build the rings, cast iron
was used due to its easy acquisition and physical and mechanical properties, a hydraulic press was used in assembly.
The stepped wear ring had an outer diameter of 96 mm with a length of 9.72 mm; two steps are represented in its inner
diameter, one with a diameter of 84 mm, the same dimension as the diameter of the impeller neck with a length of 4.60
mm. The design managed to reduce the loss of continuous water flow between the ring and the neck of the impeller,
therefore, increasing the load delivered by the equipment and its volumetric efficiency.

Keywords: Wear rings, Calculation and design, Centrifugal pumps, Efficiency

1. Introduccion

El disefio y construccidon de bombas centrifugas constituye una actividad industrial notablemente
desarrollada y entre los modernos disefios existe una gran variedad en cuanto a tipos y rangos de
aplicacion. A pesar de ello, ambas fases se basan en la experimentacién y en el conocimiento
acumulado que los distintos fabricantes poseen. Estas bombas centrifugas son capaces de mover un
cierto volumen de liquido entre dos niveles; son pues, maquinas hidraulicas que transforman un
trabajo mecénico en otro de tipo hidraulico.

Su funcionamiento consiste en que el fluido ingresa por la entrada del cuerpo (carcasa) de la
bomba ya sea por presién atmosférica o por presion de vacio, conforme va girando el rodete, el
liquido fluye hacia la seccion de descarga de la bomba. Esto crea un vacio o un area de presion
reducida en la entrada del rodete, la presion en la entrada de la carcasa de la bomba, que es mayor
que la presion reducida en la entrada del rodete, impulsa liquido adicional dentro de este elemento
para llenar el vacio [1].
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En la Fabrica de Bombas de Camagiliey (Cuba), conocida con el nombre de “Alejandro Arias
Medina®, los disefiadores en un camino de constante perfeccionamiento y actualizacion, han
desarrollado un amplio surtido de bombas, las cuales pueden ser movidas por la conexion directa a
ellas de distintos tipos de unidades motrices, como motores eléctricos, maquinas, turbinas de vapor,
turbinas hidraulicas, motores de combustion interna, entre otros, con el fin desatisfacer las mas
exigentes demandas en aplicaciones de la agricultura y la ganaderia entre otras.

Las bombas impulsadas por motores eléctricos son llamadas electrobombas que son dispositivos
utilizados para producir el movimiento o desplazamiento de un fluido en contra de la presion a
través de tuberias o mangueras. Las electrobombas presentan generalmente mayor vida tutil y al
igual que en cualquier bomba centrifuga, su funcionamiento se basa en la entrada del fluido por el
centro del rodete o impulsor, a su vez el giro genera la fuerza centrifuga que hace que el liquido
pase al cuerpo de la bomba donde la energia cinética del fluido se transforma en presion.
Finalmente, desde el cuerpo el liquido sera dirigido hacia donde se pretende trasladar a través de
tuberias o mangueras [2].

Pero una de las producciones tradicionales y de mayor fuente de ingresos de dicha Fabrica de
Bombeo lo constituyen las motobombas, las cuales son bombas centrifugas acopladas en forma
monoblock a motoresdiésel monocilindricos o de dos cilindros (que en adelante se mencionara
como motobombas). Este tipo de bomba centrifuga acoplada a motores diésel tiene en la actualidad
una alta demanda debido a que atin en la agricultura no todas las fuentes de agua empleadas en el
riego de plantaciones estdn electrificadas, por lo que se hacen necesarias bombas cuya fuente de
energia sean motores diésel [3].

Los productores de este tipo de equipos se enfrentan a la dificultad de que, en las bombas que se
montan con estos tipos de motores en forma monoblock, es necesario dejar una holgura mucho
mayor entre el cuello del rodete y el cuerpo (o el aro de cierre si lo tuviere) que la que se
recomienda en la literatura, debido a dos factores fundamentales. Estos factores son: 1) la vibracion
que se produce en los motores diésel de uno o dos cilindros durante su funcionamiento, que se
transmite por el arbol hasta el rodete, 2) en la mayoria de los casos se hace necesario el uso de
arboles extensiones del cigiiefial, los cuales, en la realidad, no siempre quedan con el escurrimiento
radial deseado. Se ha demostrado en la experiencia practica de la fabricacion de estas motobombas
que se debe dejar una holgura de 0,4 mm como minimo, debido a que se corre el riesgo de fractura
en el cuello del rodete a valores < 0,4 mm [4].

...En la actualidad en la Fébrica “Alejandro Arias Medina” se estdn construyendo las motobombas
sin estos anillos de desgaste, lo que trae consigo un mayor derroche de combustible y con ello,
mayor emision de gases de combustion a la atmdsfera.

Por tal motivo el objetivo del presente trabajo fue calcular y disefiar un anillo de desgaste de
cierre escalonado para lograr una mayor eficiencia volumétrica y total respecto de los anillos de
cierre lisos, usados tradicionalmente en bombas centrifugas.

2. Materiales y Métodos

En la fabrica “Alejandro Arias Medina” se disefid un nuevo anillo de desgaste cilindrico
escalonado a partir del estudio realizado por Stepanoff con una longitudde 5 mm para asi mejorar
su eficiencia volumétrica, aclarando que este disefio de anillo escalonado no reduce totalmente el
caudal de fuga, pero si mejora notablemente la eficiencia de la motobomba.
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El plano del anillo de desgaste escalonado se representa en la Fig. 1, alli se puede apreciar que
tiene un diametro exterior de 96 mm; (porque es el diametro del cuerpo donde este anillo va
ubicado), con una longitud de 9,72 mm. En su didmetro interior se representan dos escalones, uno
con un diametro de 84 mm, la misma dimension del didmetro del cuello del rodete con una longitud
de 4,60 mm y el otro con un didmetro de 95 mm con una longitud de 5,12 mm.
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Fig. 1. Plano del anillo de desgaste escalonado. Elaboracion propia (2023)

De acuerdo al sistema de ajuste ISO, el diametro exterior del anillo con respecto a la voluta, este
va a ser un ajuste fijo s6 y el diametro interior del anillo con respecto al cuello del rodete va a ser un
ajuste movil HS, las tolerancias se escogen a partir de los ajustes en la Norma cubana ISO y las
rugosidades se sacan a partir de la diferencia de las tolerancias. [5] y [6]

Para el material del nuevo anillo de desgaste, Church [2], plantea que para evitar el
agarrotamiento del anillo es aconsejable que sean de diferentes materiales como es el hierro colado
y el bronce (aleacion de cobre y estafio), por lo que en la presente investigacion se escoge el hierro
colado por su fécil adquisicion y debido a sus propiedades fisicas y mecanicas.

Para lograr que el anillo quede fijo en el cuerpo, se utilizd una prensa hidraulica para su montaje.

3. Resultados y Discusion

En la Tabla 1 se observan los resultados analiticos de la holgura del canal anular cilindrico liso
con caracteristicas del flujo y la eficiencia volumétrica de la bomba, segiun [ 7] y [8].

En las Fig.2 y 3, se presenta el comportamiento de la eficiencia volumétrica % y la eficiencia total
% en funcion de la holgura radial de los canales anulares: lisos y escalonados, respectivamente.

Caso de un canal liso,ver Fig.2, para un incremento de holgura radial de 0,15 a 0,75 mm, las
eficiencias volumétricas porcentuales de la bomba descendieron de 98,02 a 92,57%,
respectivamente. Este descenso absoluto fue de 5,45% para las eficiencias volumétricas.

Caso de un canal escalonado, ver Fig.2, para un incremento de holgura radial de 0,15 a 0,75 mm,
las eficiencias volumétricas porcentuales de la bomba descendieron de 99,27 a 97,14%,
respectivamente. Este descenso absoluto fue de 2,13% para las eficiencias volumétricas.

Caso de un canal liso, ver Fig.3,para un incremento de holgura radial de 0,15 a 0,75 mm, las
eficiencias totales % de la bomba descendieron de 62,14 a 58,68%, respectivamente. Este descenso
absoluto fue de 3,46% para las eficiencias totales.

Caso de un canal escalonado, ver Fig.3, para un incremento de holgura radial de 0,15 a 0,75 mm.
las eficiencias totales % de la bomba descendieron de 62,93 a 61,58%, respectivamente Este
descenso absoluto fue de 1,35% para las eficiencias totales.
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Tabla 1. Resultados analiticos de la holgura radial del canal anular cilindrico liso y las caracteristicas del flujo

No Holguras  Coeficientede  Velocidaddela  NoReynolds Ng Reynolds Node Caudal Eficienciz Eficiencia
radiales friccion componente componente componente  Reynoldsdel defugs  volumétrica (%) total (36)
{mm) axial del flujo tengencial del  axial del flujo fluio porel [m?/s)
im/s) fluio canal anular
1 0.15 0.165 4209 57846 1568.6 3290.3 1.68E-04 98.02 62.14
2 0.20 0.133 4.008 77037 2036.5 4357.1 2.18E-04 97.45 61.73
3 0.25 0.115 4,004 96183 2487.2 54143 2 66E-04 96.91 61.43
4 0.30 0.103 3.922 11528.3 29229 64628 3.12E-04 96.39 61.11
5 0.35 0.095 3.847 13433.7 3345.1 7503.7 3.57E-04 95.90 60.79
6 0.40 0.089 3.778 15334.6 3754.9 8537.4 4 00E-04 95.42 60.49
7 0.45 0.084 3.715 17231.0 4153.3 9564.3 4 42E-04 94.97 60.20
8 0.50 0.080 3.655 19122.7 4541.0 10584.9 4 82E-04 94.53 59.92
9 0.55 0.077 3.599 21010.0 4918.5 11599.4 5.22E-04 34.11 59.66
10 0.50 0.074 3.546 228926 5286.3 12608.1 5.60E-04 93.70 59.40
11 0.55 0.071 3.495 247703 56448 13611.1 5.97E-04 93.31 59.15
12 0.70 0.069 3.447 26644.3 5994 .4 14608.7 6.34E-04 92.93 58.91
13 0.75 0.067 3.400 28513.4 6335.4 15601.0 6.69E-04 92 57 58.68
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Fig. 2. Eficiencia volumétrica % vs la holgura radial de los canales anulares lisos y escalonados
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Fig. 3. Eficiencia total % vs la holgura radial de los canales anulares lisos y escalonados
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El uso del cuello escalonado mejora la eficiencia total con cualquier valor de la holgura si se
compara con los valores obtenidos para el canal anular liso, pero presenta la ventaja adicional de
que, con el incremento de la holgura la eficiencia no decrece tanto como en el caso anterior, lo cual
posibilita el empleo de las holguras necesarias en las motobombas sin que ello constituya una gran
preocupacion para la direccidn de la fabrica productora.

...En la mayoria de las motobombas que se producen es necesario dejar holguras radiales de
aproximadamente 0,4 a 0,5 milimetros con las cuales, empleando cuellos cilindricos lisos en los
rodetes, no es posible aspirar a eficiencias totales mayores de 59,9%; mientras que, usando cuellos
escalonados en el referido componente, podrian lograrse eficiencias de al menos 62% o mayores si
se mejoran los otros componentes de la eficiencia (hidraulica y/o mecénica). [8] y [9]

...Se observo en las Fig.2 y 3, que el comportamiento de las eficiencias %, con respecto al
incremento de la holgura radial son practicamente lineales, para los cuellos: lisos y escalonados.

... Teniendo en cuenta la categorizacidn hecha por Giilich acerca de considerar el flujo laminar con
Re =2000 y con nimeros mayores considerarlos turbulentos, se observo también en la Tabla 1 y en
la Fig. 4, que solo el primer valor del Nro. de Reynolds axial, correspondiente a una holgura radial
de 0,15 mm responde a flujo en régimen laminar, mientras que con holguras mayores se pueden
categorizar en régimen turbulento [10]. El comportamiento de los Nros. de Reynolds axial y total
con respecto a la holgura del canal anular cilindrico liso, ver en la Fig.4.
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Fig. 4. Comportamiento de los Nro. de Reynolds axial y total en funcién de la holgura radial del canal anular liso

En laFig. 4, los puntos corresponden a los valores calculados con el algoritmo en Mathcad 13 ya
mencionado. Obsérvese que la recta ajustada se corresponde perfectamente con los puntos
calculados, con un coeficiente de correlacion R? = 0,999; por lo que puede asumirse que el
comportamiento es lineal.

Las ecuaciones que caracterizan a los numeros de Reynolds axial y total con respecto a la holgura
radial para la bomba que se analizd, son las siguientes [11]:

Para el Reynolds axial:

Re_ =7917.s + 513,44

Para el Reynolds total:
Re = 20514.5 + 292,01

Para el caso del rodete con canal anular escalonado, en la Fig. 5 se aprecian los comportamientos
de los nimeros de Reynolds axiales y totales en funcidon de las holguras radiales consideradas. Se
observa que los numeros de Reynolds axiales, para valores iguales de las holguras radiales, son

— 4



D. L. Carballea Cabrera et al.: Revista de Ciencia, Tecnologia e Innovacion , Vol.5 N° 1 (2024), 70-81 +=NGEN=0

bastante menores que para el canal cilindrico liso, mientras que los valores de los nimeros de
Reynolds totales son ligeramente menores. Ambos comportamientos de los numeros de Reynolds
en este caso también son lineales con respecto a la holgura radial. En este caso los numeros de
Reynolds axiales, con excepcion de los tres ultimos correspondientes a las holguras mayores, los
restantes se encuentran en la categoria de flujo en régimen laminar.

wy
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Fig. 5. Comportamiento de los numeros de Reynolds de acuerdo a las holguras radiales del canal escalonado.

Asimismo, se construyo otro grafico para el analisis del comportamiento del coeficiente de friccion
con respecto a la holgura radial para ambos tipos de canales que se estudiaron, el cual se muestra en
la Fig. 6. Los comportamientos encontrados son de forma polindmicas y las ecuaciones que mejor
lo caracterizaron, con coeficiente de correlacién R* = 0,998 son las siguientes:
Para el canal anular cilindrico liso [12]:

A=12,6787.5% —2,0836.57 + 4,6576.5* —1,7302.5 + 0,3365

Para el canal anular cilindrico escalonado:

A=2,8313.5* — 6,1013.5° + 4,9086.5* — 1,8178.5 + 0,3526
En el grafico dela Fig. 6, se observo que los valores de los coeficientes de friccion para cada valor
de holgura radial son muy parecidos, ligeramente mayores para el escalonado, lo cual también habla

a favor de la reduccion del caudal por el sello escalonado, aunque no sea este el factor fundamental
en la disminucion de las fugas.
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QA0 - Coef. de friccién
= D.160 h EL.Q'"-E' liso a
= »\ - Coef. de friccian
§ 0.140 cuellc escalonado | |
= r — — Folindmica (Coef.
'E o120 ™~ de friccion cuellc | |
2 i ‘;\' liso)
E T .,'\_,_\__ —_— Folintmica [(Coef.
L 0. 100 P -q_____‘\‘q de fricciéon cuellc
E —— "“'--Lh-_.\-—\. escalonado)
[=] - r——
& o.oso —

-+ ==
0.080
0.10 0.20 0.30 0.40 0.50 0.60 0.70 0.80

Holgura radial {rmm)

Fig. 6. Comportamiento de los coeficientes de friccion con el incremento de la holgura radial

En la Fig. 7 aparece el comportamiento de los coeficientes de friccion en funcion del namero de
Reynolds axial, calculados por el método de Giilich, utilizando la ecuacion de Colebrook. Se
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observo que con el aumento del numero de Reynolds, es decir, con el incremento de la holgura, los
valores de los coeficientes de friccidn obtenidos mediante el procedimiento de Giilich siguen una
curva que puede considerarse paralela a partir de Re,, = 3000, con valores menores que los

encontrados con la ecuacion de Colebrook, lo cual concuerda con lo que afirma el primero de estos
dos autores acerca de que la velocidad de rotacion del rodete disminuye la resistencia al paso del
flujo por el canal anular. Sin embargo, para los Nros. de Reynolds axiales de menor valor, lo que
significa también que, para las holguras mas pequefias, los valores del coeficiente de friccion
encontrados por ambos métodos tienen muy poca diferencia, llegando a ser los obtenidos por
Giilich algo mayores para los Nros. de Reynolds mas pequefios. Lo que llevo a la conclusion de
que, para numeros de Reynolds axiales menores de 3000 la influencia de la velocidad de rotacion
disminuye notablemente en los valores del coeficiente de friccion.

Coeficiente de friccion vs. Reynolds

= 016 -
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Reynolds axial

Fig. 7. Coeficientes de friccion hallados de acuerdo a Colebrook y a Giilich para el canal anular liso

En la Fig. 8, se muestra un grafico comparativo con los comportamientos de los Nros.de Reynolds
totales con ambos disefios del canal anular. Los valores de este nimero adimensional que
caracteriza el régimen de flujo, son ligeramente menores para el canal escalonado, y esta diferencia
se hace mas apreciable mientras mayor es la holgura radial del canal escalonado. La ecuacion que
caracteriza el comportamiento del nimero de Reynolds para el canal escalonado, con un coeficiente
de correlacion de R = 1, es la siguiente [12]:

Re = 19158.s+107,96

Re total vs holgura radial
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Fig. 8. Nro. de Reynolds total vs la holgura radial para canales cilindrico lisos y escalonados.

En la Fig. 9, se muestran los comportamientos de los coeficientes de friccion en funcién de numero
de Reynolds total para ambos disefios del canal anular. En este grafico se aprecia que los
coeficientes de friccion defieren muy poco y practicamente pueden considerarse iguales. Observe
como las dos curvas se confunden una con otra. Sin embargo, en el grafico de la Fig. 9, donde se
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comparan estos coeficientes de friccion en funcion de los numeros de Reynolds axiales, si hay una
diferencia apreciable y, como se menciono antes, el valor del numero de Reynolds axial es
determinante en la magnitud de las fugas por el canal anular. En este Gltimo grafico lo fundamental
que debe observarse es que los nimeros de Reynolds axiales para el canal anular escalonado son
muy inferiores a los que se obtuvieron para el canal anular liso, como ya se pudo apreciar el en
grafico de la Fig. 4, debido fundamentalmente a que las componentes axiales de las velocidades del
flujo son inferiores también.

C oeficiente de friccion vs Re total

0.18 I I
\ + Cualla cilhdrica lisa
< 0.16 } m  Cuslioescalonada —
5 \ Folinérmica (Cuslls siindrica
E 0.14 .: —_—— .éﬁlflﬂrrllf.a (Cualia B
L= \ escalanada)
3 012
W
|
G 0.10
© .08 S ——
H-_.‘ﬁ
0.06
2 4 5] a8 10 12 14 16
Re total
Millares

Fig. 9. Coeficiente de friccion en funcion del niimero de Reynolds total.

...Se compararon los coeficientes de friccion hallados por el procedimiento de Giilich para ambos
tipos de canales anulares y mediante la ecuacion de Colebrook para el canal escalonado contra los
nimeros de Reynolds total Fig.9, y Reynolds axial Fig.10, respectivamente.
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Fig. 10. Coeficiente de friccion en funcion del Reynolds axial.

En la Fig 10 la curvade la izquierda confirma que el canal escalonado tiene los numeros de
Reynolds axiales muchos menores que para el cilindrico liso, y los valores del coeficiente de
friccion son menores que los hallados por la ecuacion de Colebrook para un mismo valor del
nimero de Reynolds.
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...En la Fig.11 sin embargo, considerando los nimeros de Reynolds totales, se observa que los
coeficientes de friccion encontrados mediante el procedimiento de Giilich, para los dos tipos de
canales anulares tienden a coincidir con los hallados con la ecuacion de Colebrook para los numeros
de Reynolds mas altos. Las desviaciones mayores ocurren para los valores menores del nimero de
Reynolds, lo que significa también para las holguras radiales menores. Las desviaciones se deben a
que, para las holguras menores, el efecto de la rotacion del rodete posee una mayor influencia en el
coeficiente de friccion en funcidn del Reynolds total, es decir, lo opuesto a lo que ya se vio que
ocurre con el coeficiente de friccidon en funcion del Reynolds axial. Dicho efecto esta en funcion de
la relacion de los numeros de Reynolds tangencial y axial y, para holguras radiales menores, esta
relacion sera siempre mayor [13] y [14].
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Fig. 11. Coeficientes de friccién vs Nro. de Reynolds axial y total, determinados por Giilich y Colebrook

En la Fig. 11 también se han representado las curvas correspondientes a un canal de superficies
hidraulicamente lisas (curva en trazos discontinuos, en posicion inferior), empleando la ecuacion de
Blasius, y la curva de valores de los coeficientes de friccion en régimen laminar (curva de trazos y
puntos, a la izquierda). Se observa que todos los valores de los coeficientes de friccion encontrados,
para las dos geometrias que se analizaron del canal anular, son mayores que los que se
corresponden con una superficie hidraulicamente lisa, lo que demuestra que en estos casos el
espesor de la capa limite (o de la subcapa viscosa, segin sea el caso) es menor que la altura media
de la irregularidad de las superficies, lo cual se traduce en que las superficies de los canales anulares
son hidraulicamente rugosas. Nétese también, en el grafico de la izquierda, que los valores de los
coeficientes de friccidon correspondientes al canal escalonado, en funcion del nimero de Reynolds
axial, se encuentran en su gran mayoria en la zona de régimen laminar, lo cual significa que el
coeficiente de friccidnsea funcion solamente del numero de Reynolds axial y no de la rugosidad
relativa del canal anular.

En el grafico de la Fig. 12 puede verse el comportamiento del Nimero de Taylor en funcion del
nimero de Reynolds tangencial. Aqui se puede apreciar que para el canal anular escalonado los
numeros de Taylor son mayores que para el cilindrico liso y esta diferencia se hace mas notable
mientras mayor es el nimero de Reynolds tangencial que, a su vez, depende del didmetro del cuello,
de la velocidad de rotacion del rodete y de la holgura radial. Nétese que en el caso del cuello
cilindrico liso pueden formarse vortices de Taylor hasta un valor del nimero de Reynolds
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tangencial de aproximadamente 10 000, mientras que para el cuello escalonado esta posibilidad es
hasta un nimero de Reynolds de 7 000 aproximadamente, por lo que hay mayor probabilidad de
que se formen los referidos vortices en el canal anular cilindrico liso [15].
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Fig. 12. Numero de Taylor en funcién del nimero del Reynolds tangencial.

3.1.Evaluacion econémica y medioambiental de los resultados.

El disefio que se propone del anillo de desgaste escalonado de motores diésel acoplados a bombas
centrifugas horizontales, se basa en materiales que existen en el pais, relativamente de bajo costo,
que pueden ser fabricados en la Fabrica “Alejandro Arias Medina” y pueden ser cambiados en las
instalaciones de la empresa de Acueducto y con los equipos existentes en el Instituto Nacional de
Recursos Hidraulicos. Este organismo ha importado estas maquinas (motores diésel mas bombas
centrifugas horizontales) y se han paralizado por roturas, en un periodo promedio de un afio natural
desde su puesta en funcionamiento, lo que trae consigo un elevado costo por acciones de
mantenimiento preventivas y reactivas, en adicion a los costos asociados por pérdida de

oportunidad.
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Fig. 13. Anillo de cuello escalonado con cimara intermedia
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Se calculd el ahorro de combustible diésel por el uso del anillo escalonado y liso en las
motobombas AMS-50-160 con motor diésel MINSEL M431, teniendo como referencia que en una
campafia tabacalera participan unas 20.000 motobombas, con un promedio de 800 horas de
explotacion, lo que dio como resultado que el anillo escalonado (Fig.13) consume 9,552.10° kg de
combustible menos que con un anillo liso, lo que di6 un ahorro de 581.009,44 CUC (pesos
convertibles cubanos). Para una campaiia tabacalerase calculd que con el anillo escalonado se
emitieron 3.099,8 Tn menos de CO2 que con el anillo liso.

Se puede inferir que disminuiran las emisiones de COz (g), del efecto invernadero y otros como el
SO2 (g), el NO (g) y el NO: (g), causantes de las lluvias acidas, por el ahorro de combustible del
funcionamiento de las bombas centrifugas.

4. Conclusiones

...El comportamiento de las eficiencias % totales y volumétricascon respecto al incremento de la
holgura radial son practicamente lineales, para los cuellos: lisos y escalonados, respectivamente.

Las vibraciones que tienen lugar durante el funcionamiento en los motores diésel mono cilindricos
y al uso de extensiones del cigiiefial en las motobombas conducen a una pérdida mayor de lo normal
de eficiencia volumétrica y total, por lo que es necesario dejar holguras radiales de al menos 0,4
mm en el canal anular entre el rodete y el cuerpo.

...El modelo de bomba AMS-50-160 que se producen en la Fébrica “Alejandro Arias Medina” son
de velocidades especificas pequefias, por lo que la eficiencia volumétrica tiene una influencia
significativa en la eficiencia total.

El disefio logra que disminuya la pérdida del continuo flujo de agua entre el anillo y el cuello del
rodete, por lo tanto, aumenta la carga que entrega el equipo y aumenta su eficiencia volumétrica.

El uso del cuello escalonado mejord la eficiencia total % con cualquier valor de la holgura si se
compara con los valores obtenidos para el canal anular liso, pero presenta la ventaja adicional de
que, con el incremento de la holgura la eficiencia no decrece tanto como en el caso anterior.

Fue viable la implementacion del uso de los cuellos escalonados en los rodetes de las
motobombas que se emplearon para el riego, debido a que con la reduccién en la potencia
absorbida, se obtuvo una reduccion valorable en el consumo de combustible.
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