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Resumen y Abstract \%

Resumen

En este trabajo se presenta una revision y analisis del estado del arte sobre el desarrollo y
evolucion histérica de la turbina de flujo cruzado (TFC), los estudios que se han hecho en
Colombia, descripcidn fisica, funcionamiento, las ventajas con relacion a las otras turbinas de
accion, las facilidades constructivas y su potencial aplicacion para la generacion de energia
eléctrica a pequefia escala, en proyectos que no superen una potencia de 10 Kw, que a pesar de
parecer muy pequefios, pueden solucionar en gran parte las necesidades de energia eléctrica en
zonas no interconectadas que carecen de este recurso pero disponen de una fuente hidrica que se
puede aprovechar con este tipo de turbina. Se desarrollé un método de disefio, con el cual
partiendo de las condiciones del recurso: caudal y altura neta, hace posible el célculo y
dimensionado de todas sus partes y se muestra la utilidad de un software de simulacion para
predecir el comportamiento de las principales variables, logrando determinar los rangos de

utilizacion y las condiciones de maxima eficiencia.

Palabras claves: Turbomdquinas, Turbina hidraulica, mecénica de fluidos, turbina de flujo
cruzado, Michell - Banki.



Abstract

This paper reviews and analyzes the state of the art development and historical evolution
of the hydraulic turbine is presented Michell — Banki. studies that have been done in Colombia,
physical description, operation, advantages with respect to other impulse turbines, building
facilities, and its potential application to generate electricity on a small scale projects that do not
exceed a power of 10 kW, that although seem very small, can overcome some of the needs of
electricity in areas not connected lacking this resource but have a water source which can be used
with this type of turbine. A design method was developed, with which based on resource
conditions: flow and net height, enables the calculation and dimensioning of all parts, and
usefulness of simulation software shown to predict the behavior of the main variables, achieving

determine the ranges of use and conditions for maximum efficiency.

Keywords: Turbomachinery, Turbine hydraulics, fluid mechanics, cross flow turbine, Michell -
Banki
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Introduccién

La utilizacion de las turbinas hidraulicas de flujo cruzado, méas conocidas con el nombre
de turbinas Michell-Banki, por el nombre de sus inventores, en proyectos hidroeléctricos a
pequefa escala, pueden solucionar el problema de la carencia de energia eléctrica en las zonas no
interconectadas. Este proyecto muestra las ventajas que tiene esta turbina comparada con las

clasicas ampliamente conocidas: pelton, francis y Kaplan.

A pesar de estas ventajas, se demuestra el poco uso que ha tenido este tipo de turbina en
los proyectos que se han desarrollado en el pais, lo que puede deberse al desconocimiento y falta
de un método de disefio que facilite los calculos para el dimensionado de sus diferentes

componentes.

Este proyecto aporta un método de disefio en el cual partiendo de los datos del sitio:
altura neta y caudal, y siguiendo unos sencillos pasos de calculo, se logra determinar las
dimensiones completas de todas las partes que conforman la turbina Michell-Banki, método
logrado después de hacer una exhaustiva revision de los estudios e investigaciones que se han
hecho desde que el Ingeniero A.G.M. Michell la patento en 1903 hasta la actualidad, incluyendo
el uso de software de simulacién desarrollados en las Ultimas décadas, que muestran el
comportamiento de los principales parametros que rigen el funcionamiento de estas maquinas y

ahorran la fabricacion de costosos prototipos.

En el capitulo uno se describe los antecedentes y justificaciones que tiene el autor para
elegir este proyecto, se plantea el problema que se pretende resolver, asi como la hipétesis y los

objetivos que limitan el alcance de este proyecto.
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El capitulo dos aporta el soporte tedrico que describe los tipos de turbinas hidréulicas,
resalta las ventajas de los pequefios aprovechamientos hidroeléctricos para los cuales el uso de
turbinas Michell-banki es la mejor eleccion, se describen detalladamente sus partes y se hace una
revision minuciosa de la literatura cientifica que aporta investigaciones y estudios teodricos y
experimentales de los parametros de disefio y simulacion numerica de la turbina de flujo cruzado
0 Michell-Banki.

El desarrollo del método de disefio se lleva a cabo en el capitulo tres, donde se hacen los
calculos hidraulicos analizando la trayectoria que sigue el fluido al atravesar las diferentes partes
de la turbina y para comprobar su efectividad, se hace un ejemplo practico que obtiene las

dimensiones completas de los componentes principales.

El capitulo cuatro establece los criterios para definir una serie estandarizada de este tipo
de turbinas, para seleccionarla o para reubicarla en un proyecto especifico, logrando con ello
reducir los costos de ingenieria y fabricacion. Finalmente en el capitulo cinco se muestra la
simulacion utilizando el software ANSYS CFD®, la cual en la actualidad es empleada como una
valiosa herramienta de apoyo en el proceso de disefio, optimizacion y analisis de elementos de
maquinas, analizando el comportamiento del fluido y su interaccion con las partes de turbina,
detectando turbulencias, vectores de velocidad, depresiones, etc. Con este conocimiento
disponible, el disefio se puede ser modificado hasta que las condiciones sean satisfactorias.
Entonces, el modelo o prototipo puede ser fabricado y probado, reduciendo costos y aumentando

eficiencias.
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1.1 Antecedentes

La trayectoria de investigacion del ingeniero mecanico Mario Cardona Valencia que ha

estado vinculado al grupo de energias alternativas de la Universidad de Antioquia desde el afio

1996, participando en el desarrollo de los siguientes proyectos:

Desarrollo de nuevos prototipos con fuentes no convencionales de energia. Proyecto de la
Universidad de Antioquia en convenio con Colciencias y Cornare. 1996 — 2000.
Funciones: disefio y construccion de pico turbinas hidraulicas y aerogeneradores.
Construccion de piezas para generador de hidrogeno.

Disefio y desarrollo de los modelos de turbinas tipo pelton y kaplan y aerogenerador para
el museo interactivo de la Fundacion Empresas Publicas de Medellin. Agosto-diciembre
de 2000.

Mantenimiento de las atracciones denominadas “Locura Dinamica” del museo de la
Fundacion Empresas Publicas de Medellin. 2001- 2004 y programa de repotenciacion.
2005

Generacion de energia eléctrica con colectores paraboloides solares, chimenea edlico
solar. Centro de Investigaciones Ambientales CIA. 2002

Montaje del Laboratorio de energia alternativa. Programa de sostenibilidad para realizar
actividades del grupo energias alternativas. 2005 — 2007

Como se puede ver en los proyectos anteriores, existe el notable interés en el estudio de

las energias alternativas y la generacion de energia eléctrica a pequefia escala. Es por esto que

cuando en el afio 2008 en el Instituto Tecnoldgico Metropolitano — ITM se inicia la Maestria en

Gestion Energética Industrial (MGEI) y observando que la malla curricular es afin con los temas

de interés, surge la inquietud de realizar estudios en esta institucion, lo cual se cristaliza en el

segundo semestre del afio 2010, ingresando como estudiante al grupo de investigacion en
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Tecnologias Energeéticas GITER, donde comienza su trabajo de tesis de maestria con la tutoria
del Msc. Diego Hincapié Zuluaga, quien actualmente labora como docente e investigador del

grupo MATYER en la linea de computacion avanzada y disefio digital CADD.

1.2 Justificacion

Colombia ha sido clasificada, como el cuarto pais en el mundo con capacidad
hidraulica. Segun las estadisticas, Colombia tiene un caudal en los principales rios de 52.075,
m3 /s. Segln el Plan Energético Nacional - PEN-, en pequefias Centrales Hidroeléctricas, se
ha estimado un potencial global de 25.000 MW instalables, de los cuales segun inventario del
Programa Nacional de Energias No Convencionales y de estudios adelantados por la
Universidad Nacional de Colombia, se han construido 197 Pequefias Centrales
Hidroeléctricas, con una capacidad instalada aproximada de 168,2 MW. A pesar de contar
con este gran potencial, en proyectos grandes solo se ha explotado un 8,27% y en PCHs el
0,67%. (Upme, 2010).

“En la permanente busqueda de la sostenibilidad en el desarrollo, el uso de las
energias renovables a gran escala es uno de los grandes desafios del hombre del siglo XXI,
en virtud a sus perspectivas ventajosas en términos ambientales frente a los sistemas
tradicionales de generacion, se prevé que para el 2030 las energias alternativas aportaran al
menos en un 30% de la capacidad requerida por la humanidad para atender adecuadamente

sus necesidades energéticas.

1.3 Descripcion del problema

No obstante su amplio inventario de recursos energéticos primarios como carbén, gas
natural y petréleo, Colombia afronta el reto de satisfacer su demanda energética en términos
de calidad y oportunidad con criterios de eficiencia técnica y econOmica y aprecios

asequibles a sus usuarios, especialmente en zonas geograficas aisladas, de dificil acceso y
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distantes de sistema interconectado. Es en este contexto que el aprovechamiento del recurso
hidrico a través de pequefias centrales hidraulicas se convierten en una atractiva opcion para

la solucion de requerimientos energéticos en el pais”. (Upme, 2011).

En las llamadas Zonas No Interconectadas, ZNI, se cuenta con el Instituto de
Planificacion y Promocién de Soluciones Energéticas, IPSE, como la entidad que se encarga
de planear y promocionar las soluciones energéticas mas idoneas para estas regiones. El papel
fundamental del IPSE es el de apoyar las zonas que requieren de una solucion aislada. En la
Tabla 1 se presentan los resultados del nimero de Viviendas Sin Servicio —VSS- de energia
eléctrica a nivel departamental. El total Nacional de Viviendas Sin Servicio — VSS- se estimé
en un valor de 470.244, las viviendas sin servicio a nivel urbano corresponden a 37.734 y a
nivel rural a 432.511. Dicho dato se convierte en el objetivo del Plan Indicativo de Cobertura,
dado que éste busca estimar las inversiones que se requieren para ampliar el servicio a estas

viviendas con la mejor opcidn tecnoldgica, técnica y econémica. (Upme, 2013).

Para superar las debilidades de su proceso de desarrollo, América Latina debera
enfrentar una profunda transformacion productiva y reducir al minimo sus desigualdades
sociales. Los habitantes de las regiones aisladas no disponen, normalmente, de un
abastecimiento energético que les permita mejorar el confort de sus viviendas y la actividad
productiva de la zona. En este contexto la region tendra que asignar una elevada prioridad a la
satisfaccion de los requerimientos energéticos de las zonas no interconectadas. (Maldonado,
P.etal., 1994).
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Tabla 1. Estimacion de viviendas sin servicio a nivel urbano, rural y nacional.
Plan Indicativo de Expansion de Cobertura de Energia Eléctrica 2013-2017. UPME

Departamento VSS cabecera municipal VSSresto  VSS total \
Cauca 675 45729 46404
Putumayo 7712 28481 36193
La Guajira 0 35972 35972
Antioquia 234 35147 35381
Cordoba 0 34182 34182
Magdalena 0 29546 29546
Bolivar 1948 23971 25919
Choco 5433 19086 24519
Casanare 6949 13886 20835
Santander 1317 19512 20829
Tolima 3 17031 17034
Narifio 3054 12631 15685
Meta 1191 13568 14759
Boyaca 869 12784 13653
Cesar 0 13059 13059
Norte de Santander 488 11646 12133
Valle 3452 7676 11128
Huila 0 10385 10385
Caqueta 1236 7836 9072
Amazonas 274 6101 6375
Guaviare 1259 5079 6338
Vichada 534 5180 5714
Cundinamarca 951 4011 4962
Sucre 0 3996 3996
Arauca 0 3497 3497
Atlantico 0 3197 3197
Guainia 69 2617 2686
Vaupés 87 2580 2667
Caldas 0 1974 1974
Risaralda 0 1791 1791
Quindio 0 260 260
Bogota D.C. 0 99 99
San Andrés y Providencia 0 0 0

Total Nacional 37.734 432.511 470.244‘
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1.4 Sintesis del problema

En Colombia se ha venido asumiendo la promocion y construccion de mini y micro
centrales hidroeléctricas, a fin de proveer energia eléctrica a grupos de poblacion localizados en
sitios donde la interconexion no llega, pero si existe un recurso hidrico que permite la
implementaciéon de centrales menores, situacion estd que ha posibilitado programas como
Antioquia energizada. Para este tipo de centrales son utilizadas las TFC, por sus ventajas
relativas frente a las clasicas: Francis, Kaplan y Pelton. Revisando los antecedentes de su
utilizacion en el pais, se encuentra, en general, que esta continua siendo desconocida y, por lo
tanto, poco utilizada. : Gomez et al., 2008.

Se concluye que hacen falta estudios que faciliten el disefio y construccion de las TFC para su

implementacién en las zonas no interconectadas-ZNI.

1.5 Hipdtesis.

Utilizando el método que aporta este trabajo se podra disminuir en un 40 a 50% el tiempo
requerido en la fase de disefio para una aplicacion donde sea posible el uso de esta turbina

reduciendo costos y aumentando eficiencia.

1.6 Objetivos

1.6.1 Objetivo general

Desarrollar una metodologia para el disefio y analisis por simulacién numeérica en las
turbinas hidraulicas de flujo cruzado (Michell-Banki), para potencias menores a 10 Kw y cabezas
menores a 10 m, utilizando el software de simulacion CFD, para optimizar su eficiencia y

posibilitar su implementacion en zonas aisladas no interconectadas.
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1.6.2 Objetivos especificos

= Caracterizar el comportamiento de cada una de las variables: velocidad de flujo,
geometria del inyector, geometria del rodete, &ngulo de entrada, relacion de diametro y
numero de alabes, segun las ecuaciones matematicas que rigen el funcionamiento de las
turbinas Michell-Banki.

= Desarrollar un método para evaluar el flujo en la turbina que involucre de manera
explicita las variables: velocidad de flujo, &ngulo de entrada, relacion de didmetro y

numero de alabes.
= Establecer criterios para definir una serie estandarizada de este tipo de turbinas, disefiar
graficos para seleccionarla, o en algunos casos para reubicarla segun las condiciones de

caudal y altura de un proyecto especifico.

= Modelar la turbina utilizando la herramienta de simulacion Ansys y su aplicacion para
fluidos CFD.

= Optimizar el modelo usando la simulacion, vectores de velocidad, graficos de eficiencias

y andlisis de resultados.

= Validar los resultados confrontandolos con investigaciones anteriores.
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2.1 Marco tedrico

2.1.1 Clasificacion de las Centrales y Turbinas Hidraulicas.

Para cambiar la direccion o la magnitud de la velocidad de un fluido se necesita aplicar
una fuerza. Cuando un &labe mdvil desvia un chorro de fluido y en consecuencia cambia su
cantidad de movimiento, entre el alabe y el chorro se generan fuerzas que realizan un trabajo por
medio del desplazamiento del alabe. Las turbomaquinas se basan en este principio; las turbinas
hidraulicas extraen energia del fluido en forma continua, convirtiéndola en un momento de
torsion aplicado a un eje que gira. El disefio eficiente de turbomaquinas se basa en la teoria y el
experimento. Un buen disefio en cuanto a tamafio y velocidad puede ser adaptado a otras
velocidades y tamafios geométricos similares, aplicando la teoria del escalamiento de modelos.
(Streeter, 1994).

En la actualidad practicamente las turbinas hidraulicas que se construyen son las que
figuran en el cuadro siguiente. (Mataix, C. 2007). Otro tipo de turbina que se sigue construyendo
hoy es la turbina Ossberger (fabricada en Baviera , Alemania), turbina de accion de admisién
parcial, que se construye solo hasta potencias de unos 700Kw, ideales para molinos de harina,
fabricas de papel y de tejidos, pequefias comunidades rurales, etc. Estas turbinas se fabrican para
caudales entre 20 y 70 I/s y para saltos hasta 200 m, con nimero de revoluciones de 50 a 200

rpm.
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Figura 1. Tipos de turbinas hidraulicas

TURBINAS
DE FLUJO PELTON

ACCION TRANSVERSAL TURBINA

MICHELL-BANKI
TURBINAS S——
HIDRAULICAS B DE ALABES TURBINA
DE FLUJO FIJOS FRANCIS
DIAGONAL —
DE ALABES TURBINA
REACCION ORIENTABLES DERIAZ

DE ALABES TURBINA DE

FIJOS HELICE
DE FLUJO AXIAL —_———
DE ALABES TURBINA

., . ORIENTABLES KAPLAN
Ref. Elaboracion propia. Adaptada

de Mataix, C.

Cada central hidroeléctrica constituye un proyecto distinto de los demés. La central se ha
de adaptar a la configuracion del terreno y a las caracteristicas que ofrece el salto en la
naturaleza. Las turbinas hidraulicas no pueden fabricarse en serie porque en la naturaleza no se
dan practicamente dos saltos iguales. (Mataix, C. 2007). La tabla 2 (de elaboracion propia)
muestra una clasificacion de las centrales hidraulicas segun la potencia generada y su aplicacion.
El objetivo de este trabajo estard enfocado a las primeras, o sea las picocentrales hidraulicas
(PCH), que por sus minimos requerimientos de salto y caudal, abundan los sitios donde pueden

ser implementadas.
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Tabla 2. Clasificacion de las centrales hidraulicas.
Ref. Elab. propia. Adaptada de Mataix, C.

Pico centrales 0-10 Uso familiar y aplicaciones
mecanicas
Micro centrales 10-100 Para una red eléctrica comunal
(sistema aislado)
Mini centrales 100-1000 Para varias comunidades dentro

de un radio de 10 a 40 Km y/o

conexion a la red.

Mediana central 1000-10000 Para una pequefia ciudad y
comunidades aledafias (conexion

a lared)

Gran central Mayor a 10.000 Para grandes ciudades (conexion a
la red)

2.1.2 Ventajas de las centrales y picocentrales hidraulicas (potencias > 10
kw)

= Esrenovable.

= No se consume. Se toma de un punto y se devuelve a otro a una cota inferior.

= Es segura para personas animales o bienes.

= No genera calor ni emisiones contaminantes. ( lluvia &cida, efecto invernadero)

= Genera puestos de trabajo en su construccion, mantenimiento y operacion.

= Requiere inversiones muy cuantiosas que se realizan normalmente en regiones de
montafia muy deprimidas econémicamente.

= Genera experiencia y tecnologia facilmente exportables a paises en via de desarrollo.
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2.1.3 Inconvenientes de las centrales hidraulicas convencionales. (Potencias
> 10 KW)

= Altera el normal desenvolvimiento en la vida bioldgica (animal y vegetal) del rio.

= Las centrales de embalse tienen el problema de la evaporacion del agua: en las zonas
donde se construye aumenta la humedad relativa del ambiente como consecuencia de la
evaporacion del agua contenida en el embalse.

= En el caso de las centrales de embalse construidas en regiones tropicales, estudios
realizados han indicado que generan, como consecuencia del estancamiento de las aguas,
grandes focos infecciosos de bacterias y enfermedades.

= Los sedimentos se acumulan en el embalse empobreciéndose de nutrientes el resto del rio
hasta su desembocadura.

= Ademas genera desplazamiento de las comunidades que habitan en las tierras que van a

ser embalsadas.

2.1.4 Impacto medioambiental de las pequefias centrales hidraulicas.
(Potencias < 10 Kw)
» Impacto medioambiental minimo.
= Laincidencia visual es baja.
= Los ruidos son los ambientales.
= No genera calor ni emisiones contaminantes (lluvia acida, efecto invernadero, etc.).
= No afecta a la vegetacion.
= El impacto se puede reducir mediante escalas para peces, caudal ecolégico, soterramiento
de canales de derivacion, tuberias forzadas, repoblacion arborea, etc.

= Genera experiencia y tecnologia facilmente exportables a paises en vias de desarrollo.

Como se puede ver las ventajas de las pequefias centrales hidraulicas, comparadas con las
centrales de gran tamafo son evidentes.
En la tabla 3 se relacionan los saltos, tamafios y potencias de los tipos actuales de

turbinas. Al observar esta tabla vemos que en ella no figura la turbina Michell-Banki, la cual
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sigue siendo desconocida y por lo tanto, poco utilizada. Se emplea en proyectos hidroeléctricos
que aprovechen recursos hidricos comprendidos entre 10 m de cabeza minima y 200 m de caida
méaxima; caudal minimo de 0,04 m3/s y 13 m3/s de caudal maximo, y potencias nominales entre
1y 1500 kw, principalmente. (Ossberger GmbH + Co., 2007)

Tabla 3. Saltos, tamafios y potencias de los tipos actuales de turbinas.
(Mataix, C. 2007).

Salto neto H (m) 2-70 2-500 40-1700
Didmetro exterior 1,0-10,5 0,35-7,65 0,36-5,2
del rodete (m)

Potencia en el eje Hasta 250 Hasta 750 Hasta 400
(Mw)

2.1.5 Seleccion de turbinas hidraulicas. (Suescun, 1. 2008)

La figura 2 corresponde a un &baco para la seleccion del tipo de turbina dependiendo del
salto (cabeza) y del caudal, la cual se puede resumir asi:
= Para saltos altos y caudales relativamente bajos, se aplican las turbinas tipo pelton.
= Para saltos medios y caudales relativamente altos, se aplican las turbinas tipo francis.
= Para cabezas extremadamente bajas y grandes caudales, se aplican las turbinas tipo
kaplan.

Se encuentran zonas de interseccion en las cuales cumplen dos tipos de turbinas, por
ejemplo pelton y francis, caso en el cual se utilizan criterios econémicos para la seleccion final.
Se resalta estos tres tipos de turbinas como los mas representativos, que son empleados para
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generacion a gran escala, como se puede observar en la figura para potencias minimas de 50 Kw

hasta potencias de mas de 500 Mw.
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Fuente: Escher Wyss. Catalogo de fabricante.

Figura 2. Abaco para la seleccion de turbinas.

Como el objetivo de este trabajo es explorar la zona inferior izquierda de esta figura para
generacion a pequefa escala, utilizando turbinas Michell-Banki, se recurre a la figura 3 en la que
se definen los rangos de uso de diferentes tipos de turbinas segun cabeza y caudal para potencias

menores a 15 MW. Esta figura ha sido adaptada de las opciones ofrecidas por un fabricante

aleman de turbinas en su pagina web. (Gomez, et al., 2008).
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Figura 3. Zonas de utilizacion de turbinas hidraulicas.
Referencia: Gomez et al., 2008.

En la figura 4 se presenta un grafico del mismo tipo de la empresa Ossberger GmbH +
Co, para potencias por dejado de 3000 kW, la turbina Banki, aun con sus desventajas relativas, es
una solucién econdémica y fiable. Se debe tener presente que la complejidad constructiva y de
mantenimiento una Pelton o de una Kaplan con respecto a la Michell-Banki, también es mucho
mayor; razon por la cual esta Gltima suele preferirse sobre las anteriores, en zonas donde ambas

son ofertadas.
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Figura 4. . Zonas de utilizacion de turbinas hidréulicas.

Referencia: Ossberger GmbH + Co., 2007.

En un mundo cada vez mas consciente de su entorno, se aspira al ideal de aprovechar los
recursos de la naturaleza sin pérdida alguna de su substancia ni perjuicio para el medio ambiente,
por ejemplo produciendo corriente eléctrica a partir de energias regenerativas. La construccion
de instalaciones hidroeléctricas tropieza, sin embargo, con un inconveniente fundamental: los
elevados costos de inversion que supone su disefio y planificacién, el dimensionado y la
construccién, asi como la ejecucién de las maquinarias y obras hidraulicas. Con la eleccion de la
turbina Michell-Banki muchos de estos inconvenientes se superan puesto que esta presenta un

concepto de construccion econdémico tanto en las obras civiles, como en la fabricacion de la
turbina.

Un articulo de reciente publicacion, Williamson et al., 2012, describe los métodos
tradicionales de seleccion de hidroturbinas basados en la velocidad especifica, teniendo en

cuenta parametros como: la cabeza, potencia de salida y velocidad del eje de salida, o por medio
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de nomogramas y graficos como el de la figura 5, que centra su interés en el rango de pico

generacion, mencionando tres casos especificos: a, b y c.
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Figura 5. Rango tipico de aplicacion de turbinas hidraulicas, complementada con tres pico
hidro-turbinas de baja cabeza disponibles en el mercado: a. Nepal Hydro and Electric Ltd.
eléctrico PT1-Mk2, b. ECO-Axial ZD c. Powerpal MHG-1000LH.
Referencia. Williamson et al., 2012.

Este mismo articulo describe un método de analisis multi-criterio para seleccionar que
tipo de pico hidro-turbina es mas apropiada para especificaciones de baja cabeza, haciendo un
analisis cuantitativo y cualitativo de los 13 tipos de turbinas que se encuentran en la literatura.
Los criterios de seleccion cualitativos y cuantitativos se determinan a partir de los requisitos
particulares del usuario final y las puntuaciones individuales de este analisis se ponderan segun
la importancia relativa percibida de cada uno de los criterios en contra de la especificacién
original y se selecciona una de la variedad de turbinas, segun la puntuacion ponderada total.

(Tabla 4). Esta metodologia se aplica a un ejemplo de un sitio remoto, con requisitos de baja
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cabeza y de caudal variable, que conduce a la seleccion de una turbina de hélice o turbina turgo

de un chorro para esta especificacion.

Tabla 4. Rangos de criterios de seleccion.
Ref.Williamson et al., 2012.

Criterio cuantitativo Criterio cualitativo
Rata de flujo/eficiencia Regulacion ambiental
Flujo parcial/eficiencia Clima, localizacion
Costo Obras civiles requeridas
Velocidad rotacional de la turbina Portabilidad
Potencia para el sitio dado o Servicio y mantenimiento

condiciones del sitio

Tamafio del sistema Confiabilidad

Facilidad de manufactura

Disefio modular

Los proyectos hidroeléctricos a muy pequefia escala (pico hidro) con una potencia
inferior a 5 KW, pueden ser una opcion rentable para la electrificacion de comunidades rurales
remotas. A pesar de que las condiciones del sitio sean Unicas, existe la posibilidad de utilizar
equipos estandarizados y de bajo costo sobre todo si se fabrican en paises en desarrollo, ademas
utilizando esquemas de disefio de bajo costo, que permitan que el costo de produccién por unidad
de energia sea menor al de una pequefia planta diésel, una turbina de viento o sistemas
fotovoltaicos. Un reciente informe sobre tecnologias de electrificacion de la unidad de energia
del Banco Mundial, (Williams et al., 2009), muestra que de las opciones para la generacion de

energia fuera de la red, la pico hidroelectricidad es la mas econdémica (Figura 6).
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Figura 6. Costos previstos para la electricidad fuera de la red. Datos del Banco Mundial.
Referencia: Williams et al., 2009.

2.1.6 Generalidades de la turbina de flujo cruzado.

La turbina Michell-Banki, también conocida por los nombres de Turbina de flujo cruzado

TFC (sigla que se utilizara en este trabajo), turbina Banki o turbina Ossberger, es una maquina

hidraulica utilizada en aprovechamientos hidroeléctricos de hasta 2000 kW. (Ossberger GmbH +

Co., 2007).Algunas de sus ventajas mas relevantes con respecto a otras turbinas son:

Es una turbina muy importante en pequefios aprovechamientos hidroeléctricos.

Tiene un disefio sencillo y de facil construccion.

Para ciertos rangos de caida y caudal, su costo significativamente menor.

Su didmetro que oscila entre 0.2 y 5 metros, no depende del caudal.

Tiene un buen nivel de rendimiento a bajos caudales.

Debido a su propio sistema, las TFC no estan expuestas a la cavitacion. La turbina sera
siempre arreglada encima del nivel de aguas abajo. Por consiguiente los ahorros seran
esenciales con respecto a los gastos civiles. Asimismo podra operarse la maquina por

toda la gama de admisién sin restricciones.
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= Su rendimiento hidrulico varia entre un 70% y 84%, siendo esta su principal desventaja
comparativa frente a las turbinas clésicas.

= “Sencillez por principio”, éste fue el lema que presidio el desarrollo de la TFC: disefiada
para funcionar durante decenios en régimen continuo, no requiere medios especiales para

SuU mantenimiento.

La principal desventaja de las turbinas de accion, (Paish et al., 2002), es que la mayoria
son inadecuadas para sitios de baja cabeza debido a sus bajas velocidades especificas; se
requeriria un aumento de velocidad demasiado grande en la transmision para permitir el
acoplamiento a un alternador estandar. En los sitios muy pequefios (por ejemplo la Figura 7), el
flujo cruzado se puede utilizar hasta 4 m y Turgos pequefias o Pelton multi-jet hasta quizas 20 m.
Aunque tiene la eficiencia méas baja de los tipos de turbinas comunes (70-80%), dos atractivos
particulares del flujo cruzado han llevado a su gran popularidad para aplicaciones micro-
hidroeléctricas. En primer lugar, se trata de un disefio adecuado para una amplia variedad de
cabeza y potencia (véase la fig. 5). En segundo lugar se presta a las técnicas de fabricacion
sencillas, una caracteristica que es de particular importancia para los paises en desarrollo. Los
alabes del rodete, por ejemplo, pueden ser fabricados a partir del corte longitudinal de un tubo en

tiras.
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Figura 7. Turbina de flujo cruzado de bajo costo en India. Esta maquina de 5 KW,
disefiada y difundida por IT Power en el Reino Unido, es usada para trillar arroz y generacion de
electricidad.

Ref. Paish et al., 2002.

2.1.7 Componentes Principales de la TFC

En la figura 8 se pueden apreciar los componentes principales. Esta turbina consta de

inyector, valvula, rodete, carcasa y descarga como elementos principales.

= Distribuidor (valvula de entrada): la entrada del agua propulsora se gobierna por medio
de una pala directriz perfilada de fuerza compensada. La pala directriz divide y dirige la
corriente de agua haciendo que ésta llegue al rodete sin efecto de golpe, con
independencia de la abertura de entrada. Las pérdidas por fuga son tan escasas que la pala

directrices puede servir de 6rgano de cierre en saltos de poca altura.

= Carcaza: esta construida en acero o fundicion gris, en muchos disefios cumple la doble
funcion de chasis y de cubierta; esta Ultima con el fin de evitar el salpique de agua e

impedir el ingreso de elementos extrafios al rotor.
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Rodete: constituye la parte esencial de la turbina. Es equipado de alabes, fabricados de
un acero perfilado laminado brillante segin un procedimiento bien probado, adaptadas a
discos finales en ambos lados, y soldados seguin un procedimiento especial. Segin sea su
tamarno, el rodete puede poseer hasta 37 palas curvadas linealmente. Desde la forma de
las superficies de los alabes, pasando por la rugosidad de estos, hasta concluir en la
seleccion del material con que debe ser construido, el disefio resulta ser una tarea
exigente si se quiere que una turbina cualquiera alcance un desempefio satisfactorio.
Comparativamente hablando el rodete de la turbina Michell-Banki es el mas simple,
como quiera que la forma de sus alabes es el de un casquete cilindrico; es decir, la forma
del perfil del alabe es unica, con lo que el disefio del rodete practicamente se reduce a un

célculo dimensional.

F2) Valvula

Rodete
Carcaza

Inyector

Fllujo del agua
~._ Descarga

Figura 8. Esquema del corte longitudinal de una TFC.
Referencia: Gomez et al., 2008.
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La figura 9 muestra una perspectiva en explosion de la TFC, a fin de apreciar mejor la
disposicion del rotor y la valvula. En general, los rodetes de las turbinas clésicas se disponen con
su eje en posicion horizontal o vertical, en la TFC el eje solo se ubica en posicion horizontal para

no afectar su rendimiento.

2.1.8 Funcionamiento de la TFC.

El agua que viene por un tubo que generalmente es circular, ingresa a una transicion entre
una seccién circular y una seccion rectangular para luego pasar a traves del inyector, dentro del
cual se halla alojada la vélvula reguladora de caudal; por medio de esta valvula, se ejerce un
control sobre la cantidad de fluido que puede pasar, influyendo en la rotacion del eje de salida,
de acuerdo con la variacion de la demanda de potencia en el generador. Una vez que el agua
termina su recorrido por el inyector, ingresa al rodete por su periferia, entregando la mayor parte
de su energia (aproximadamente un 70%) al entrar en contacto con los alabes. Como se puede
observar en la figura 8, el flujo del agua en el rodete es basicamente radial; por esta razén, el
agua hace contacto con los alabes de la turbina en dos instantes interrumpidos por el tiempo que
le toma al fluido cruzar el espacio interno del rodete. En el segundo contacto de agua con los
alabes, hace una ultima entrega de la energia que lleva el fluido (el 30% restante). Finalmente el
agua al abandonar el rodete, es descargada por la abertura inferior directamente al canal de
descarga o al tubo de aspiracion. El rodete va montado en el eje principal a través del cual se
trasmite la potencia mecénica de rotacion. Este eje va conectado al eje del generador
directamente por medio de un acople o por medio de un convertidor de velocidad con engranajes

o0 con poleas y bandas. (Gémez et al., 2008).
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Inyector

Rotor [ / -

Valvula de regulacion

L T Carcaza
~— "~ Tubo de apiracién

Figura 9. Perspectiva en explosion de una TFC.

Referencia: Gomez et al., 2008.

2.2 Estado del arte

2.2.1 Evolucioén de la turbina Michell-Banki

La TFC se basa en teorias inicialmente expuestas por el ingeniero Francés Poncelet
(1788-1867) (Comahue, 2007), quien ejercio de ingeniero mecanico en Metz de 1815 a 1825,y a
partir de entonces fue profesor de mecéanica en el mismo lugar, aplicando sus conocimientos de

mecanica a la mejora de turbinas, cuya eficiencia consiguié doblar.
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rueda hidrdulica Poncelet

Figura 10. Turbina Poncelet. Tomada de http://sleekfreak.ath.cx

El ingeniero australiano A.G.M. Michell la patento en Inglaterra en 1903. El profesor
hingaro Donat Banki hizo un trabajo extensivo sobre esta maquina entre 1912 y 1918, A través
de una serie de publicaciones especifico que para obtener la méxima eficiencia el angulo con el
cual el chorro golpea al alabe debe ser tan pequefio como sea posible, basado en esta suposicion
calculo los angulos de entrada y de salida, ancho del mismo, la forma del fluido a traves de este,
curvatura del alabe, etc. Considero todas las pérdidas posibles que ocurren en el inyector y el
rotor y expreso el rendimiento maximo posible como:
nmax.= 0.771 — 0.384 D/H En el cual D es el diametro de la turbina y H la altura total. El
trabajo original de Donat Banki ha sido ampliamente difundido a través de una traduccion hecha
al inglés (Mockmore et. Al., 1949).

Sonnek (1923) modificé la teoria de Banki asumiendo un angulo del alabe constante e
igual a 30°, con lo que la expresion del rendimiento maximo resulto en:
nmax.= 0.863 — 0.264 D/H (Comahue, 2007).

En la década de 1920 el ingeniero Fritz Ossberger, hijo del fundador de la empresa
“Ossberger” de Alemania, se asocia con A.G.M. Michell y desarrollan la que denominaron en su
momento turbina de flujo cruzado, la cual fue patentada en el Reino Unido en 1933 ( Ossberger,
2007).
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En 1938 se introduce el alabe giratorio a manera de valvula dentro del inyector y para
1948 se disefia la turbina con el inyector en posicion horizontal. A partir de esa época, la
empresa de la familia Ossberger se consolida como una empresa fabricante de turbinas con el
nombre “Ossberger-TurbinenFabrik” siendo su producto principal en ese entonces la turbina de
flujo cruzado. En la actualidad, se estima que en todo el mundo existe més de 100 fabricantes de
este tipo de turbinas (Gémez et al., 2008) (Cerpch.Unifei, 2007).

2.2.2 Estudios experimentales de la TFC.

Los estudios experimentales de la turbina de flujo cruzado, fueron iniciados por
Mockmore and Merryfield (1949). Ellos fabricaron un rodete hecho de acero. Los discos
laterales se cortaron de placas de acero de 6.4 mm de espesor y 332.7 mm de didmetro exterior.
El rodete de 305 mm de ancho, tenia 20 alabes de acero de 2.8 mm de espesor, dobladas con un
radio de 54.4 mm. Los valores de cabeza fueron 2.74 m, 3.05 m, 3.66 m, 4,27 m, y 5.49 m.
medidas desde el centro del eje. La tasa de flujo fue 0.06 m3/s a 4.88 m de cabeza. A méxima
potencia la velocidad del eje fue calculada y comparada con la velocidad a varias cabezas. Los
resultados fueron expresados en términos de la cabeza y el diametro exterior. Se consiguio una
eficiencia maxima del 68%. Este estudio concluyo que la potencia es proporcional a H1.5, donde
H es la cabeza, y a una cabeza constante la maxima eficiencia ocurre a una velocidad

practicamente constante.

Varga (1959), condujo experimentos para medir la distribucidn de las presiones a lo largo
de las paredes de la boquilla. Se tomaron un total de 24 puntos que cubren las secciones superior
e inferior, asi como las paredes laterales de la boquilla. Los puntos fueron conectados con
sistemas multi-manometros. La distribucién de presiones a lo largo de las paredes fue medida
con y sin rodete y fue construida la trayectoria de la red de flujo. La méaxima eficiencia reportada
en estos experimentos fue del 77%. Varga infirié que la turbina de flujo cruzado trabaja como
una turbina de impulso solamente en un rango de velocidad bien definida, siendo limite superior
el punto de maxima eficiencia. También fue confirmado que a méaxima eficiencia, la relacion de

las velocidades perimetrales y absolutas son iguales a la mitad del coseno del angulo de ataque
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de la entrada de la primera etapa. Este estudio ademas concluyo que el impulso necesario para la
regulacion de la turbina puede ser determinado por la trayectoria de la red y la distribucion de

presiones a lo largo de las paredes de la boquilla.

Nakase et al. (1982), estudio experimentalmente el efecto de la forma de la boquilla en el
funcionamiento de la turbina de flujo cruzado. El uso boquillas de diferente forma de pared
trasera y concluyo que el arco circular y la forma espiral logaritmica eran ambos igualmente mas
eficientes que una forma intermedia. Similarmente, una boquilla con un arco de entrada de 90°
fue encontrada mucho mas eficiente que una boquilla con un arco de entrada de 30, 60 y 120
grados. El valor mas adecuado de la relacion de ancho de garganta de la boquilla (2S¢/D12)
resulto ser 0.26, cambiando ligeramente con el arco de entrada de la boquilla. La maxima

eficiencia obtenida fue del 82%.

Johonson et al. (1982), disefio y probo una turbina de flujo cruzado con carcasa de
madera, rodete de PVC, boquilla y alabe guia de madera recubiertas con polimero. La prueba
indico que un solo disefio no segmentado puede lograr eficiencias de 60 a 80% en un amplio
rango de flujo y cabeza para varias velocidades del rodete. Para un rodete con 18 alabes, la
méaxima eficiencia fue obtenida para una cabeza de 0.91 m a 1.07 m. La incertidumbre en la
medida de la eficiencia de la turbina fue de mas o menos 6 por ciento. También concluyeron que
con la boquilla apropiada, la eficiencia permanecera alta hasta con un arco de entrada de la
boquilla de 120°.

Hothersall (1985), probé rotores con 20 y 21 alabes que tenian una relacién de diametros
de 0.66, con un arco de entrada en la boquilla de 60 y 130°. Con una salto de 6.71 m de altura, la

maxima eficiencia fue estimada en un 75%.

Khosrowpanah et al. (1988), fue probablemente el primero en intentar un estudio
paramétrico de la boquilla y el rodete de la turbina de flujo cruzado. El estudio experimental
involucraba el estudio del efecto del nimero de alabes, diametro del rodete, y arco de entrada a
la boquilla, bajo varias condiciones de flujo/cabeza. El agua era admitida verticalmente a través
de una boquilla con un arco de entrada de 58, 78, y 90°. El estudio concluyo que la eficiencia de
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la turbina aumentaba con un incremento en el arco de entrada de 58 a 90°, y decrecia ligeramente
con una disminucidn en el diametro del rodete, manteniendo un ancho constante. Para los cuatro
rodetes probados observd que la méxima eficiencia (80 por ciento) fue cuando la relacion de
anchura de garganta de la boquilla (2S0/D1A) fue 0.41 relacion de velocidad fue 0.54 y que el
numero de &labes tiene solo un moderado efecto en la eficiencia y potencia de salida. El rodete
con 15 alabes fue encontrado el mas eficiente que el rodete de 10 y 20 &labes.

Durgin and Fay (1984), construyeron un modelo en acrilico de la turbina de flujo cruzado
y probaron boquillas con un angulo de entrada de 50 a 80°, obteniendo una eficiencia maxima
del 66%. Ellos también extrajeron el flujo transversal mediante la introduccion de un tubo con
una ranura para determinar la energia producida por la primera etapa como 83 por ciento

mientras que el resto de la potencia provino de la segunda etapa.

Chiatti and Ruscitti (1988) introdujeron un elemento de rotacion de desviacion interna
dentro de la corona del alabe para guiar la corriente y el evitar el efecto debido a la convergencia
del chorro en el centro del eje. El rodete prototipo tenia un diametro de 250 mm con 24 alabes de
145 mm de longitud. La anchura del chorro a carga completa, potencia de disefio, y velocidad de
disefio, fueron 4 mm, 140 KW y 300 rpm, respectivamente. El banco de pruebas fue equipado
con un medidor de velocidad digital, un freno montado en un soporte oscilatorio con un
dinamometro con un conteo minimo de 0.05 newton. La eficiencia promedio obtenida fue de

75% con una incertidumbre de més o menos 3%.

Fiuzat and Akerkar (1989 y 1991) estudiaron el efecto del angulo de ataque, el angulo del
arco de entrada de la boquilla en la eficiencia de la turbina de flujo cruzado. Los resultados
indicaron que la configuracion vertical de la boquilla es méas eficiente que la configuracion
horizontal y la inclinada (45 grados). Ellos también confirmaron la anterior observacion de
Nakase (1982) y Kosrowpanah (1984) que la boquilla con un angulo de entrada de 90° era la
optima. Concluyeron que la eficiencia se incrementaba con un aumento en el angulo de ataque de
16 a 24°. El estudio experimental trata de identificar la contribucion de las dos etapas en la
generacion de potencia en el eje en una turbina de flujo transversal, mediante un modelo

construido en la universidad de Clemson (Carolina del Sur). Los resultados determinaron que la
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contribucion de la segunda etapa en la potencia total del eje de la TFC es al menos 45% para un
arco de entrada de la boquilla de 90°, y al menos 41% para la boquilla de 120°. Estas
proporciones son considerablemente diferentes de los valores tedricos dados por los
investigadores anteriores. Para un arco de entrada de la boquilla de 90°, hay un flujo mas

transversal, lo que resulta en una mayor eficiencia para ambas etapas de la turbina.

Azis and Desay (1993), hicieron una completa investigacion experimental en el
departamento de ingenieria civil de la Universidad de Clemson en Carolina del Sur (Estados
unidos) donde se incluye una revision de la literatura de la turbina de flujo cruzado y una
explicacion detallada de los experimentos realizados variando los principales parametros que
influyen en la eficiencia de la turbina para determinar la influencia del angulo de entrada (aa),
relacion de diametros (D2/D1), relacién de aspecto del rodete (B/D1), nUmero de alabes (ng) y
propagacion del flujo de corriente (B/W). Los resultados indicaron que la eficiencia tiende a
decrecer con un incremento en el &ngulo de entrada de 22 a 32°, también decrece ligeramente la
eficiencia con un aumento de la relacion de diametros de 0.60 a 0.75. Contrariamente se
consigue un incremento en la eficiencia con un incremento en el nimero de alabes de 15 a 30.
Con B/W 1.5 la contribucion de la potencia de salida juega un mayor papel en comparacion con
el momento de inercia, mientras que a valores mas altos de corriente de flujo de difusion, el
momento de inercia domina sobre la reduccion de fugas de agua, por lo tanto, B/W de 1.5 es
mejor los otros valores calculados (1, 2 o 3). Del mismo modo la relacion de aspecto B/D1 de
0.33 es mejor que 0.50. En este estudio se logré una eficiencia del 88% con una incertidumbre de
2.4%.

Otra investigacion experimental fue conducida al estudio de los efectos de algunos
parametros geométricos en la turbina de flujo cruzado. Los modelos fueron construidos con tres
diferentes nimeros de alabes, tres diferentes angulos de entrada del agua y tres diferentes
relaciones de diametro. Las boquillas también fueron construidas para que coincidieran con los
angulos de entrada. Fueron probados un total de 27 rotores. Los resultados de los experimentos
indicaron que la eficiencia aumento con el incremento del nimero de &labes de 15 a 25. Se
determind que el aumento en el &ngulo de ataque por encima de 24° no mejora la eficiencia de la

turbina, para el cual 0.68 fue la mejor relacion de diametros. (Desai, et al 1994).
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Azis and Totapally (1994), continuaron los extensas investigaciones experimentales sobre
el desempefio de la turbina de flujo cruzado, emprendidas por Fiuzat and Akerkar (1989) y Aziz
and Desai (1993) en la Universidad de Clemson. El principal objetivo de este estudio fue
determinar el impacto del nimero de alabes, angulo de salida de la primera etapa, y la difusion
de la corriente. Las principales conclusiones fueron que una mejora de la eficiencia se puede
obtener con angulos pequefios de ataque en el rango de 22 a 24°. También se observd un
continuo incremento en la eficiencia aumentando el nimero de &labes de 15 a 35, pero un mayor
aumento (a 40) produjo una disminucidn en la eficiencia. Finalmente se encontrd que el valor
optimo de angulo de salida de la primera etapa debe ser de 90° y que con una boquilla con menor

ancho que el rodete se logra una mejora en el rendimiento de la turbina de flujo cruzado.

Joshi et al. (1995), emprendieron un estudio experimental con el proposito de evaluar el
desempefio de la turbina para medias y bajas cabezas con una variacién sistematica del namero
de éalabes desde 8 hasta 30 y del &rea de entrada de la boquilla de 23 a 36°. Los resultados
demostraron que el rendimiento de la turbina mejora con el incremento en el nimero de alabes
hasta un limite, mas alla del cual se deteriora por un incremento en la obstruccion del fluido. El
valor éptimo encontrado fue de 20 alabes. El incremento en el arco de entrada de la boquilla
mejora su rendimiento, siempre que la carcasa tenga un buen disefio para manejar el aumento de

flujo.

Costa Pereira et al. (1996), realizaron un estudio experimental del flujo en la boquilla en
una turbina de flujo cruzado. Utilizaron dos tipos de boquillas, una con alabe guia en el interior y
otra sin él. Se colocaron 21 tomas de presion para obtener una vision completa de la distribucion
de presiones dentro de la boquilla. Los resultados mostraron que la distribucién de la presion y la
eficiencia no fueron significativamente afectadas con la variacion de la cabeza. Sin embargo, al
probar con y sin rodete, la distribucion de presiones vario significativamente, logrando los

mejores resultados la boquilla con el alabe guia.
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2.2.3 Aplicaciones de simulacién numérica a turbinas hidraulicas.

Haciendo una revision de la literatura cientifica se han encontrado las siguientes
investigaciones que aplican la simulacién numérica por medio de software computacional al

disefio de turbinas de flujo cruzado:

La primera investigacion que aplica simulacion numerica sobre medidas experimentales
se encuentra en un articulo de Khosrowpanah, donde analiza los parametros de disefio de la
turbina con el fin de determinar su influencia y encontrar un punto de Optimo rendimiento.
(Khosrowpanah, et al., 1988).

Una investigacion experimental del flujo dentro de la boquilla de una turbina de flujo
cruzado (fig. 11), consistidé en la medicion de la distribucion de la presién para dos
configuraciones: utilizando la valvula de regulacién de flujo y sin ella, tanto con la presencia del
rotor y con la boquilla aislada. Los célculos se realizaron con la ayuda de un ordenador personal
y el método de transformacion de variables de Schwarz- Christoffel. Se demostré un acuerdo
entre los datos experimentales y los calculos realizados, lo cual justifica el uso de los métodos
numeéricos para hacer un andlisis cualitativo de algunas de las perdidas atribuibles a la boquilla
explicando su bajo desempefio. Los autores sugieren para un trabajo futuro disefiar una boquilla
gue muestre una buena distribucion de presiones sobre las paredes interiores, con un favorable
angulo de incidencia a la entrada del rotor con el fin de lograr mejoras sustanciales en la

eficiencia de la turbina. (Costa, et al., 1995).
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355

Figura 11. Vista esquemaética de la turbina de flujo cruzado probada.
Referencia: Costa et al., 1995.

Marchegiani et al, presentan los resultados de simulaciones numéricas del flujo realizadas
sobre un tipo de inyector clasico de una turbina de flujo transversal, utilizando un modelo de
flujo laminar y un modelo de turbulencia k — €, mediante el software PETSc — FEM escrito en el
lenguaje C++, los valores obtenidos para apertura de regulador de 100% como de 20% tuvieron

un ajuste razonable con los valores experimentales. (Marchegiani et al., 2002)
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Figura 12. Campo de velocidades en el inyector de una turbina de flujo cruzado.
Referencia: Marchegiani et al., 2002.
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Un articulo técnico publicado por la Universidad Nacional de Comahue en Buenos Aires
(Argentina), escrito por Ariel R. Marchegiani, donde se muestra el uso del andlisis por medio de
CFD para asistir al disefio de las turbinas. El objetivo de este andlisis numérico fue la validacion
de la técnica aplicada por medio de la comparacion con resultados de ensayos experimentales,
los cuales muestran una notable precision de los resultados alcanzados. La simulacion permitio la

obtencion del caudal erogado por la maquina. (Comahue, 2007)

Una revision del estado del arte muy detallada en los diferentes aspectos de la simulacién
numérica del flujo en turbomaquinas hidraulicas la presenta Santiago Lain en un articulo
publicado después de desarrollar el proyecto “Investigacion para el diagndstico técnico de una
turbina Francis en la Central hidroeléctrica de la herradura, bajo un enfoque integral”. Alli
presenta una revision del estado del arte siguiendo un orden creciente de complejidad, desde las
aproximaciones mas simples, considerando flujo estacionario y potencial, hasta las tendencias
mas recientes que tienen en cuenta la simulacion no estacionaria del acople rotor-estator con un
flujo subyacente turbulento. También se discuten las fuentes de error presentes en las
simulaciones numeéricas de turbomaquinas hidraulicas que deben tenerse en cuenta a la hora de

juzgar la calidad de las simulaciones. (Lain, et al., 2008).

Un analisis realizado mediante simulacion numérica 2D toma la parte central de la
turbina y divide el dominio en 4 partes: la seccion de entrada, el rodete, el interior del rodete y el
tubo de aspiracion de salida, enmallandolos por separado. Tras la convergencia el analisis mostro
una eficiencia del 59.8%, para un caudal de 0.255m3 /s y una velocidad de rotacion de 428.6
min-1. El analisis de los vectores de velocidad muestra la necesidad de mejorar el flujo del agua

en la regién adyacente a los alabes. (Carija et al., 2009)
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Figura 13. Vista parcial de los vectores de velocidad en la seccion superior del rodete.
Referencia: Carija et al., 20009.

A. Williams en un interesante articulo, describe la investigacion y el desarrollo de
experiencias exitosas que se han utilizado para permitir el uso de la energia pico-hidraulica en
diversas partes del mundo. Una de las técnicas que recomienda para lograr un disefio 6ptimo y
economico es la modelacion utilizando CFD, para identificar las causas de las pérdidas de
energia y asi poder realizar los cambios respectivos en el disefio. Para comprobar la validez del
uso de CFD para el disefio, evaluacion y mejora de la turbina se midieron los vectores reales de
velocidad por medio de un anemoémetro Laser Doppler LDA en una turbina miniatura de 200 W,
segun el montaje experimental mostrado en la figura 14. La concordancia entre los resultados fue
buena. (Williams et al., 2009).

Figura 14. Montaje para la medicion de velocidad con LDA.
Ref. Williams et al., 2009.
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Otro articulo muestra que la metodologia a seguir para la simulacion de flujo en turbinas
Francis depende de los objetivos perseguidos: para determinar la curva caracteristica y las
pérdidas de energia basta una aproximacion estacionaria, mientras que para determinar las
interacciones rotor-estator o las fluctuaciones de presion en el rodete se requiere realizar un
calculo transitorio. Los resultados de la simulacién comparan satisfactoriamente con las medidas
experimentales realizadas sobre la maquina, especialmente en el caso de la curva caracteristica.
(Lain, et al., 2010).

Un trabajo que demuestra la utilidad del software CFD de ANSY'S para la modelacion,
plantea la posibilidad de utilizar la turbina de flujo cruzado para la generacion con la energia de
las olas. Se utilizd un tanque numérico de olas para simular las condiciones del mar y después de
lograr las condiciones deseadas, se integraron la boquilla frontal, la boquilla posterior y una zona

interna que representaba la carcasa de la turbina.

I
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Standing Wave

Figura 15. Fraccion de volumen en el tanque de olas que muestra la superficie libre y la ola
estacionaria.
Ref: Prasad, et al., 2010.

Se analizaron dos modelos para la boquilla de entrada: uno de pared recta y otro de pared
en espiral. Los resultados muestran que para el modelo de pared recta, cuando el fluido entra en
el canal, tiende a chocar contra la pared superior de la boquilla como se muestra en la figura 16
a., mientras que tener la boquilla en forma de espiral (fig. 16 b), asegura que el fluido entre con
un mejor flujo, lo cual es ventajoso consiguiendo un aumento de la conversién de energia en la

primera etapa. El angulo de salida de la boquilla debe ser de 7 grados.
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Figura 16. Vectores de velocidad en las zonas analizadas usando boquilla recta (a) y vectores de
velocidad en la boquilla con pared en espiral (b).
Referencia: Prasad, et al., 2010.

En el laboratorio de conversién de energia mecanica de la Universidad de Simén Bolivar
de Caracas Venezuela se realizd una investigacion usando ANSYS CFD, cuyos objetivos eran
analizar la velocidad y los campos de presion del flujo transversal dentro del rodete y
caracterizar su rendimiento para diferentes velocidades de la turbina. Se obtuvieron angulos
absolutos de la velocidad a la entrada con y sin rodete (dominio | y dominio II) y se observo
flujo recirculante en el rodete y en el espacio entre alabes con choques internos que causan
considerables pérdidas hidraulicas por lo cual la eficiencia de la turbina disminuye
significativamente. Las simulaciones CFD fueron comparadas con datos experimentales y fueron

consistentes con los parametros de rendimiento global. (De Andrade et al., 2010).
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Domain I Domain I1

Figura 17. Vistas en 3D de los dominios numéricos | y Il
Referencia: De Andrade et al., 2010.

Un estudio de simulacion numérica usando el software fluent evalud el rendimiento de
una turbina de flujo cruzado para aplicaciones edlicas en condiciones de poco viento, teniendo en
cuenta el par de arranque, las variaciones del par y el coeficiente de potencia, analizando ademas
la configuracion del flujo a través y alrededor del rodete. Los resultados muestran el rango de
relacion de velocidades de operacion para un éptimo funcionamiento y confirman que es posible

su utilizacion en zonas aisladas con condiciones de poco viento. (Dragomirescu, A., 2011).

En la Universidad Nacional de Comahue, se ha analizado el comportamiento de una
valvula mariposa como elemento regulador de caudal en una turbina de flujo transversal. Se ha
podido constatar que la regulacion realizada mediante dicha valvula tiene un comportamiento
aceptable para aperturas superiores al 50%. Para estas aperturas, el flujo dentro de la turbina no
es perturbado en gran medida, con lo que las potencias y los rendimientos no se ven afectados de
manera significativa. Las simulaciones numéricas arrojan que el flujo se estabiliza después de la

valvula en la transicion que une la tuberia con el inyector. (Marchegiani et al, 2011).
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Figura 18. Modelo utilizado en la simulacion.
Referencia: Marchegiani et al., 2011.

Investigadores presentaron en el XXXIII Congreso Nacional de hidraulica en Bresia, un
articulo que describe simulaciones numeéricas relacionadas con el funcionamiento de una
pequefia turbina de flujo cruzado para tres condiciones de caudal: Q = 1.05, 3.16 y 6.01 m¥/s, con
velocidades de 3.5, 10.5 y 20 m/s, demostrando que se mantiene un alto rendimiento para una
amplia gama de condiciones de entrada, alcanzando el maximo (86.19%) con un caudal de 3.6
m3/s (fig. 19). Estas caracteristicas la hacen una atractiva opcion para utilizarla en tuberias de
acueductos y de sistemas de riego. (Fecarotta et al., 2012)
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Figura 19. Curvas caracteristicas variando cabeza vs caudal y rendimiento de la
turboméaquina.Referencia: Fecarotta et al., 2012.

Un completo estudio se presenta en un articulo, en el cual, después de una revision de los
trabajos disponibles de los parametros de disefio para TFC, se describe un nuevo procedimiento
de dos pasos. En el primer paso, el angulo inicial y final de los alabes, el didmetro exterior del
rodete y la forma de la boquilla se seleccionan utilizando un andlisis hidrodindmico simple. En el
segundo paso, el didmetro interior, asi como el numero de alabes y su forma, se seleccionan
mediante pruebas utilizando simulaciones de la dinamica de fluidos computacional (CFD), a
partir de los valores de la literatura sugeridas. Se alcanzé buena eficiencia no sélo para la
descarga de disefio, sino también para un gran rango de variabilidad alrededor del valor de
disefio. (Sammartano et al., 2013)
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Figura 20. Malla de los dominios fisicos para la simulacion con un rodete de 35 &labes.
Referencia: Sammartano et al., 2013.

Acharya et al, analizaron numéricamente las caracteristicas del flujo en la turbina y
optimizaron su rendimiento mediante su modificacion geométrica de algunos parametros como
la forma de la boquilla, angulo de la paleta de regulacion y numero de alabes del rodete (fig. 21).
Las simulaciones se hicieron con el  software comercial CFD de ANSYS CFX 13.0. Los
parametros de disefio incluian 10 metros de cabeza, 0.1 m3/s de caudal y 642 rpm de velocidad
rotacional. Los resultados obtenidos a partir de la geometria base fue de 63.67% de rendimiento,
el cual fue incrementado después de las modificaciones geométricas a 76.60%. También se
caracterizaron la distribucion de velocidades, los contornos de presion, el par de salida en el
dominio de flujo. Se observé que la region de flujo de recirculante se redujo y también se vario

su patrén. (Acharya, et al., 2015)
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Figura 21. Modelo de turbina de flujo cruzado.

Referencia: Acharya et al., 2015.

2.2.4 Actividad investigativa en torno a la turbina Banki en Colombia.
(Gbmez, et al., 2008).

En el Pais, la actividad investigativa alrededor de esta turbina ha sido escasa, esta se ha
desarrollado a partir de tesis de pregrado en el area de Ingenieria Mecanica en algunas

universidades. Los trabajos conocidos son:

= En la Universidad de los Andes, se disefiaron, construyeron y evaluaron tres modelos. La
diferencia entre estos radico en el diametro de rodete, nimero y dimension radial de los
alabes. El objetivo de este proyecto fue La comprobacién del principio de

funcionamiento.

= En la Universidad Industrial de Santander -UIS-, se acometio el disefio y construccion de
un prototipo en acero para una potencia cercana a los 2 kw y 320 RPM de velocidad en el

eje. Los objetivos de este proyecto fueron la comprobacién del principio de
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funcionamiento y la materializacion de una turbina que operase en condiciones reales. En
esta misma Universidad, Lerzundy y Garcia, desarrollaron un prototipo cercano a 3 kW
con una velocidad de 690 RPM.

= En la Universidad del Valle también se acometio el disefio y construccién de un modelo
de 2.4 KW a 265 RPM al cual se le reporto una eficiencia méxima de 69.7%. Dicho
modelo fue disefiado teniendo en cuenta las condiciones de caudal y cabeza de

laboratorio de hidraulica.

= En la Universidad Nacional de Colombia — Sede Medellin, se efectud un disefio de una
turbina, como posible alternativa para proveer un prototipo para el laboratorio de

hidraulica de la Facultad de Minas.

= En la Universidad de Antioquia en el afio 2012 se llevd a cabo un proyecto de grado
denominado “Analisis de la influencia del porcentaje de apertura del alabe director sobre
la potencia hidraulica de un picogenerador de flujo cruzado mediante un estudio
numérico en software CFD”, encontrando que la méxima potencia se da para una apertura
del alabe director entre el 50% Yy el 60%. Los datos se validaron con un prototipo de 5
Kw (Velasquez et al., 2012)
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3.1 Parametros de disefio.

La turbina TFC es considerada una turbina de accién, de flujo cruzado, de doble efecto y
de admisién parcial, que tiene como componentes principales un inyector con una valvula en su
interior que regula y orienta el fluido que ingresa a la turbina y un rodete que genera potencia
cuando recibe el impulso del agua que pasa a través de €l. Esta turbina es una de las mejores
opciones cuando se trata de pequefias centrales hidroeléctricas, por su simplicidad de disefio y
fabricacion, su alta eficiencia y su bajo costo de mantenimiento.

El rango de aplicacion de las TFC lo definen los nimeros especificos de revoluciones,

segun las siguientes formulas:

b b
Q P
Nq = N 3 (1) NS= N—5 (2)
HA HA

Donde: P= Potencia al freno de la turbina en C.VV
Q= Caudal maximo en m%

H= Salto neto en m.
N= Velocidad de giro de la turbina
En la tabla 5 se puede observar el rango de aplicacién de la TFC en comparacion con los
rangos de aplicacion de otros tipos de turbinas. Este rango se ha definido con base a las

limitaciones de su disefio mecanico en el limite superior y la eficiencia en su limite inferior. Si

N esta entre 18 y 60 y , esta entre 60 y 120 la primera eleccion cae sobre la TFC pudiendo

ser reemplazada por una turbina Francis lenta o normal. (Olade, 1983).
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Tabla 5. Rango de aplicacion de las turbinas hidraulicas.

Pelton de 1 tobera hasta 9 hasta 18

Pelton de 2 toberas 4313 14 a42

Pelton de 3 toberas o mas 5a22 17a73

Michell Banki 18 a 60 60 a 200

Francis Lenta 18 2 68 69 a 125
Francis normal 38268 1252225
Francis Rapida 68 a 135 225 a 450
Axial 105 a 300 350 a 1000

De acuerdo a las experiencias obtenidas con la TFC se deduce que puede operar con
saltos comprendidos entre 2.5 y 100 metros, con caudales entre 0.05 y 4 m%/s, eficiencias
maximas comprendidas entre 80 y 85% Yy puede generar una potencia maxima hasta de 1000 kW,

segun se puede observar en la figura N° 22.
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Figura 22. Seleccién del tipo de turbina.
(Adaptada de Olade, 1983).

P = Turbina Pelton

F = Turbina Francis

M = Turbina Michell — Banki

A = Turbina Axial

Segun la figura 22 para la seleccion del tipo de turbina, teniendo como salto y potencia
las delimitadas por el proyecto, el caudal debe estar entre 0.085 m®/s (85 Litros) y 0.67 m®/ s

(670 litros), correspondientes a la zona rayada en color rojo.

Para confirmar los datos anteriores se realiza un andlisis de la grafica de otro fabricante,
en la cual se puede apreciar que la TFC es empleada en proyectos hidroeléctricos que

aprovechen recursos hidricos comprendidos entre 2 metros de cabeza minima y 200 metros de
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caida maxima; caudal minimo de 30 L/s y 8000 L/s de caudal m&ximo, y potencias nominales

entre 1y 1500 Kw, lo cual se puede apreciar en la figura 23 (Hidrocink, 2001).
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Figura 23. Zonas de utilizacion de turbinas hidraulicas para un fabricante Checo.
(Adaptada de Gémez et al, 2008)

En esta misma figura puede observarse la zona que interesa a este estudio que se
encuentra delimitada asi:

. Cabezas hasta 10 metros.

. Caudales entre 30 L/s y 500 L/s.

. Potencia entre 1 Kw y 10 Kw.
Sabiendo que la potencia hidraulica teorica esta expresada por:

P =/QH 3)

Para cabeza de 10 m, sabiendo que y = 9806 N/m* y variando el caudal, tomando valores

que se encuentren dentro del area sombreada de color rojo, se obtiene la tabla 6, que confirma

que la zona de estudio esta bien definida.
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Tabla 6. Valores de Potencia para cabeza de 10 m.

Cabeza (m) 10
Caudal (L/s) 30 50 70 120 150
Potencia (Kw) 2.94 4.9 6.86 11.76 14.71

Para cabeza de 5 m, y tomando algunos valores de caudal de la gréafica, calculando

nuevamente la potencia como se observa en la tabla 7.

Tabla 7. Valores de Potencia para cabeza de 5 m.

Cabeza (m) 5
Caudal (L/s) 30 70 125 200 280
Potencia (Kw) 1.47 3.43 6.13 9.8 13.73

Para disefiar una TFC se requiere disponer de los datos del salto neto aprovechable y el
caudal méaximo que fluird por ella. Este caudal corresponde al minimo anual registrado después
de un estudio hidrolégico o puede decidirse de la potencia al freno que la turbina debe entregar al
generador para que este entregue una potencia determinada.

Pq
Mg * Tie

La potencia al freno de la turbina se obtiene con la formula: Pt =

(4)

Donde: Py = Potencia que el generador entrega al sistema eléctrico
ng = eficiencia del generador.
e = eficiencia de la transmision mecénica entre turbina — generador.

Con la potencia al freno de la turbina, el caudal de disefio se obtiene con la siguiente formula:

Pt
Q=vern O
9.807H .

Donde: Q= Caudal maximo de disefio en m%

Pt= Potencia al freno de la turbina en Kw
H = Salto neto aprovechable en m.

nt = Eficiencia de la turbina
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El nimero Optimo de revoluciones a las que debe girar la turbina se deduce con la

1/2
formula siguiente: N = 39.85H (6)
De
Donde: N= Numero de revoluciones por minuto

D, = Didmetro exterior del rodete en m.

H= Salto neto aprovechable en m.
En la practica existen tres formas para determinar el diametro del rodete:
1. Si se requiere que la turbina gire a una velocidad sincrona para acoplarla a un
generador comercial, el didmetro exterior se obtiene despejandolo de la formula anterior,
después de asumir la velocidad del generador.
2. Cuando la transmision entre la turbina y el generador es a través de bandas o

engranajes, se asume el diametro del rodete y se aplica la férmula anterior.

3. Una TFC opera en condiciones similares cuando el valor %ﬁ es constante,

también se sabe que la eficiencia de estas turbinas no varia apreciablemente en amplios

intervalos de valores de Q y H, (Paz et al, 2007). Utilizando estos criterios se calcula el

valor: %ﬁ y se selecciona el didmetro del rotor usando la Tabla 8.

Tabla 8. Seleccion del diametro del rotor.
(Paz et al, 2007.)

(y Diametro del rotor
i (mm)
0,02236 - 0,04743 200
0,04743 - 0,07906 300
0,07906 - 0,11068 400
0,11068 — 0,15812 500

El disefio de la TFC se basa en que el inyector acelera y regula el flujo de agua que
ingresa a la turbina y orienta el chorro de seccion rectangular hacia los alabes del rodete, dandole
un primer impulso al ingresar a este, para que luego de atravesar el interior del rodete, dar un

segundo impulso a las alabes, antes de salir hacia la descarga de la turbina.
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3.2 Diagramas de velocidad.

Para determinar los diagramas de velocidades de cada punto de la turbina es necesario

definir la velocidad de salida del agua del inyector, aplicando la ecuacién de Bernoulli:

2

Po, Co’ Pi , Ci
—+ tz,=—+_-_—+z7,TAH,TAH; (7)
y 29 °° y 29 ‘

Donde: Po = Presion en la superficie

Co = Velocidad en la superficie
Z, = Nivel topografico en la superficie
Pi= Presion a la salida del inyector
Ci= Velocidad a la salida del inyector
Zi = Nivel topogréafico a la salida del inyector
Y = Peso especifico del agua
g= Aceleracion de la gravedad
AH¢ = Pérdidas de presion en la tuberia
AH; = Pérdidas de presion en el inyector
Considerando que la velocidad es aproximadamente cero en la superficie, las presiones se
pueden considerar iguales a la atmosférica y la diferencia entre Z, y Z; es igual al salto bruto. La

velocidad a la salida del agua del inyector es:

Ay,
Ci~ \/1_%\/29H (8)

Donde: H, es el salto efectivo o neto de la central, obtenido de la diferencia entre el salto bruto y
las péerdidas de presion en la tuberia. Definiendo Kc como el coeficiente de velocidad del

: AN,
inyector: K. =11 T‘ 9)
La velocidad del agua a la salida del inyector queda: C: = K.V29H (10)

En la préctica K¢ tiene valores entre 0.97 y 0.98.
La velocidad del agua a la salida del inyector es igual a la velocidad de ingreso al rodete. El

chorro se orienta hacia el rodete con un &ngulo promedio o , que posee valores practicos de 16°
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En las turbinas de accién, la velocidad se expresa por:

U, = KyCzc0s a2 (11)

Siendo el coeficiente de velocidad tangencial que para las turbinas de accion tiene un valor

aproximado a 0.5.

Con estas velocidades se determina la velocidad relativa:

2
W, =Coyl-KUR-Ku) s o (12)
Y con el angulo g, se concluye la construccion del diagrama de velocidades mostrado en la

figura 24.

Figura 24. Diagramas de velocidad en el rodete Michell-Banki.
(Olade, 1983)
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En el interior del rodete se cumple que los triangulos de velocidades son iguales, debido a que:
Ui =Ur
Ci=Crp
oo = oy
B, =180—p, (13)
Br =~ B:
A la salida del agua del rodete, se forma un diagrama de velocidades donde:
U2~U2~ KuC:2 cosoc2 (14)
B, =180—-p., (15)

sen ., (16)

(L- Ku(2— Ku) cos” o) 2

La velocidad relativa esta expresada por: W’ = Kf W5 a7

B, = arc sen

Siendo Ks el coeficiente de velocidad relativa que expresa las pérdidas por friccién del agua con
los alabes del rodete y puede tomar un valor aproximado de 0.98.

Con estas velocidades se obtiene la velocidad absoluta del agua a la salida del rodete:

c, =,V Kf 2(1— Ku(2 - Ku)cos? oc, ) + Ku? cos? oc, —2Kf cos? oc, (1— Ku)Ku (18)

El angulo de salida con respecto a la tangente del rodete se obtiene con la siguiente expresion:

| Kengy1-KU@-Ku)ges o, |

=arc sen
NKf2 T Kucos? o, (Ku - Kf 2(2— Ku) — Kf ‘

oc2

(19)

Definiendo las constantes asi:

- Angulo promedio de entrada ., =16°

- Coeficiente de velocidad K¢ = 0.98

- Coeficiente de velocidad tangencial Ky = 0.5

- Coeficiente de velocidad relativa K¢ = 0.98
Se obtienen las siguientes expresiones practicas:

- C,=434JH
- U, =2.09vH
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- W, = 2.40/H
- W ;=235vH
- C,=120VH
- 5, = 30°
- B, = 90°

Como se puede observar los diagramas de velocidades solo dependen del salto y los
angulos son independientes de las condiciones de salto y caudal.
Para determinar la eficiencia hidraulica de la turbina se aplica la siguiente ecuacion:
1gH =y, C,cosoc, ~U ' C' cosoc (20)
7 =2Ke cos oc, KUL— Ku)(L+ KF) (21)
También conviene considerar las pérdidas volumétricas, las pérdidas por choques, las

pérdidas mecéanicas y que se obtengan buenos acabados en la fabricacién. Con estas

consideraciones la eficiencia puede alcanzar un 82%.

3.3 Geometria del inyector.

Se conocen diferentes geometrias del inyector para TFC, como puede observarse en la
figura 25. Algunas poseen un alabe de compuerta, otras un alabe directriz con diferentes

geomeétricas y en algunos casos se disefia el inyector sin alabe de regulacion.
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Figura 25. Perfiles de inyectores para TFC
(Olade, 1983)

Para definir la geometria del inyector es necesario considerar en el disefio una buena
conduccion y aceleracion del flujo de agua, asi como también una adecuada orientacion y
regulacion de este flujo hacia los alabes del rodete.

Cuando se define una geometria del inyector con alabe directriz, se requiere definir el
perfil del mismo, considerando un balance de pérdidas de presion en los flujos de agua en
que se divide el caudal por efecto del alabe. De tal forma que al tener igualadas ambas
pérdidas, se obtenga la misma velocidad de salida en ambos conductos.

Considerando un alabe cuya geometria aerodindmica reduzca el torque de
accionamiento para la regulacion del flujo de agua. Mediante ayuda computacional se disefia

el perfil de la figura 26, el cual es funcion del didmetro del rodete y no sufre variacion
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cuando se le disefia para diferentes saltos y caudales. La Unica dimensidén que varia en
funcion del salto y caudal, es el ancho del inyector, el cual se calcula con la siguiente

formula:

B Q 22)
P(rDe—€eZ) k k. .v2gHsen,

Donde:
B = Ancho interno del inyector expresado en metros

Q = Caudal maximo en m%

P = Factor de arco de admision que en este caso tiene un valor de 1

D, = Diametro exterior del rodete expresado en m.

e = Espesor del &labe del rodete, expresado en m.
Z = Numero de alabes del rodete
Ko = Porcentaje de la circunferencia exterior del rodete por donde ingresa el agua
Una férmula practica para determinar el ancho del inyector cuya geometria se muestra
en la figura 21, se expresa por:

~0.96Q

B =
De\/ﬁ

(23)

Para el caso de inyectores con geometria diferente, se puede obtener una férmula

practica basada en la siguiente expresion:

__CQ
i DevH 9

La constante C se obtiene utilizando la expresidn general para el calculo del ancho del

inyector para cada geometria.
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E
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Figura 26. Geometria de un inyector con alabe directriz.
(Olade, 1983)

En la figura 27 se aprecia una variante del alabe desarrollado por la Universidad
Nacional de la Plata (U.N.L.P.) y sus relaciones principales, las cuales dependen del radio del
rodete, lo que simplifica su calculo. En este disefio, el alabe regulador divide el flujo en dos
partes, una superior y otra inferior, con la finalidad de disminuir la cupla de accionamiento
de dicho alabe. Se verifica que la cupla nula se manifiesta para un 50% de apertura
aproximadamente. (Zarate et al,. 1987)
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1

——  ——

R: Radio dal rodete

_‘I Rl-R¢l— A= 1,74 R
J RZ.OD“' ’.1.6.
Ry = 0,185 R C=0,35R
D-~0,68R
E«0,67R
FeI1,25R
G=0,27R
He«0,I5R
a
a=0,78 R i r‘/R dngulo
b=, R 1 | 0,888 14
c = 0,552 R ;
2 0,464 30
d =0,33% R
3 0,656 36
e=0,1R
4 | 0,4 30
5 0,208 70
6 0,24 66
7 0,624 60

Figura 27. Disefio del inyector y alabe regulador para un rotor de radio R segin U. N. L. P.

(Zarate et al, 1987)
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3.4 Geometria del rodete.

La geometria del rodete se determina con base a los &ngulos determinados en el punto

uno. La relacion entre el diametro interno Dj, con respecto al diametro externo p , se

expresa por:

2 2
Di _ |(@K,cos oc2_1)+\/1_4COS o1~ KWK, (25)
De

2 2
2 Ku €O0S ocz

Considerando ., = 16"y i =0.5
Tenemos D, = 0.66 p, (26)

El radio de curvatura de los alabes del rodete se expresa también en funcion del diametro

exterior y del angulo del alabe g, asi:

2
r=—D gD (27)
4cos g, De
Sustituyendo valores, se llega a:
r=0.163 p, (28)
El angulo de la curvatura de los alabes del rodete se obtiene con la formula
cos g,
¢ = 2arc tg (29)
Dil ; sen B',
De

Sustituyendo valores practicos, este angulo tiene un valor de 73°
Con estas dimensiones se tiene definido el perfil del rodete para un diametro exterior
asumido o calculado con la formula de la velocidad 6ptima de giro mostrada en la primera

parte.
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El ancho interno del rodete se obtiene luego de realizar el disefio de detalle del
inyector. Una forma practica de estimar el ancho del rodete es considerandolo como un 50%
mayor que el ancho del inyector.

En el disefio de TFC se debe considerar que desde el punto de vista tedrico existe una

limitante en cuanto al arco de admision, expresada por:

2
\/1— Ko (2= Ky cos o
D;

/BOC = 2arc tg (30)

K, €08 oc,

e
El maximo porcentaje de arco de admision, se obtiene de la siguiente expresion:

_ /BOC
Ko™ "3600

Para valores de ., =16° y K, =0.5 seobtiene un  =0.334

(31)

El porcentaje de admision para el inyector mostrado es 0.3
Si consideramos que la trayectoria de una particula de agua en el interior del rodete es

rectilinea, se obtiene que el didmetro maximo del eje que atraviesa el rodete debe ser:

d = p, cos ZBOC‘ (32)
Reemplazando con valores précticos se obtiene:
d=0.328p, (33)

3.4.1 Numero de alabes.

Una de las consideraciones mas importantes en el disefio del rotor es la dptima
seleccion del nimero de alabes. La seleccion del nimero de alabes se realiza con base al
diametro y las condiciones de funcionamiento de la turbina, es decir, altura y caudal.

Se debe tener en cuenta que un reducido numero de alabes provoca pulsaciones en la
generacion de potencia, ademas causan mayores pérdidas por separacion de flujo en la parte
posterior de la pala y demasiados alabes aumentaran el peso del rodete, el costo de la turbina

y producira una aceleracion de la vena fluida con el consiguiente aumento de las pérdidas y
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el efecto de reja. EI nimero de &labes segun el didmetro del rotor, puede ser seleccionado

usando la Tabla 9.

Tabla 9.seleccion del nimero de alabes del rotor.

Diametro del rotor Numero de
(mm alabes
200 22
300 24
400 26
500 28

(Paz et al, 2007.)
3.4.2 Seleccidén del espesor de los alabes del rotor.

Para facilitar la construccion de los alabes, algunos fabricantes utilizan tuberias
comerciales de acero al carbono, bronce, acero inoxidable, etc. Estas son cortadas formando
un arco de circunferencia, como se muestra en la Figura 28. La Tabla 10 muestra los

didmetros de tuberias recomendados.

alabe

Figura 28. Seccidn transversal de un alabe del rotor.
(Paz et al, 2007.)
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Tabla 10. Diametros de tuberias recomendados.
Rotor Tuberia
Diametro Diametro Espesor Peso
(mm) (pulg) (mm) (kgf/m)
200 2% 5.16 8.62
300 4 6.02 16.07
400 5 6.55 21.78
500 6 711 28.26

(Paz et al, 2007.)

3.4.3 Determinacion de la geometria del alabe.

Segun el nimero de alabes seleccionado previamente se tendra en forma automatica
el angulo entre alabes de la siguiente forma:

7 = 360 (34)

El siguiente paso es determinar los parametros de dimensién y ubicacién de dichos alabes.
Observando la figura 30 se pueden determinar los distintos angulos caracteristicos asi:
6 =y+30 (35)

A=90°+0=180°—2—y (36)

Reemplazando en la ecuacion 41 tenemos:

AN

y =30° —% 37)

Trabajando analogamente con la ecuacion 42, se obtienen:

AN A

0 = 60° —% (43) 4 =150 —% (38)

Ademas, por relacion geomeétrica se tiene:
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5=180°—y—30°—0 (39)
7 2
§=150°-30°+ 2+ % (40)
2" 2
5 = 2+ 60° (41

Definiendo el ancho radial del 4labe A como:
A=R-r (42)

El ancho radial es una dimension muy importante, ya que si el alabe es corto
radialmente, no se aprovecha la vena fluida en forma deseada; y si el alabe es largo en forma
radial, ocasionara mayores pérdidas por friccion y perturbaciones a la salida del alabe en la
primera etapa que seran mayores si el eje es pasante.

Por lo tanto debera hallarse una expresién que la vincule con los parametros 6ptimos de la
turbina.

seni _ seny

De acuerdo con el teorema del seno: (43)

seny

O sea, r=
senAt

(44)

Por lo tanto:

A= R[ —ﬂj (45)
send

La cuerda del alabe Ap puede obtenerse de la siguiente manera:

R A
A _ R (52) dedonde A =R3NZ (46)
p
sent

A
senz

Por ultimo, el radio del alabe Rase obtiene como sigue:
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AP — Ra (47)
send  send
LUedo R =R senz send (48)
9. 2 “sens send

Como puede verse todos los parametros han sido expresados en funcion del radio R de la
turbina, con lo que una vez seleccionado el diametro, todos los pardmetros surgen

automaticamente.

p=30
Ny Bl
; SEl A
A RO/ - SO 0 b
--Y" 0 ~-.8
\/ \\‘ -
AN
: D=2R
: d=2.x
i

Figura 29. Angulos caracteristicos del alabe de la turbina Michell-Banki.
(Rojas, 1990)

3.5 Geometria de la carcasa

La geometria de la carcasa de una TFC se disefia considerando el arco de salida del
flujo de agua en el rodete y su trayectoria.
El arco total del rodete se obtiene con la siguiente formula:

6.=6,to.to,+ /BOC (49)
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Dénde: g =k, *360° (50)
0.= 14 360 gen radianes (51)
w, 60
02~ O 2
Kt

En forma préctica esta relacion se expresa por:
(Figura 30) (53)

6. = 6, +163°

Figura 30. Arco de trabajo de un rodete Michell-Banki con arco de admisién 1/3.
(Olade, 1983)

3.6 Ejemplo de diseio.

Su rango de aplicacion lo definen los nimeros especificos de revoluciones Ngq y N,

donde Nq esta entre 18 y 60 y Ns esta entre 60 y 200.
% b
Q Ns =N L 3
H o

Ng=N—<_
g "
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Delimitando el disefio segun las condiciones del proyecto: altura neta hasta 10 metros y
potencia hasta 10 Kw. Y sabiendo que 1 HP = 0.7457 Kw y 1 CV =0.9863 HP, entonces:

1HP y 1CvV
0.7457Kw  0.9863HP

Segun el grafico de la figura 22 para la seleccion del tipo de turbina, teniendo como salto

10Kw x =13.59CV

y potencia las delimitadas por el proyecto, el caudal debe estar entre 0.085 m®/s (85 Litros) y
0.67 m® s (670 litros).

Pq
T * T

Sabiendo que la potencia al freno de la turbina se obtiene con la formula: Pt =

con: Py =10 Kw, 1ng=93%, nr=95%
Reemplazando valores se obtiene una potencia al freno de la turbina de 11.32 Kw
Con esta potencia al freno de la turbina el caudal de disefio se obtiene con la siguiente formula:

Pt
Q=__ .t
9.807H77T

Donde: H=10 m y n1=78%
Reemplazando valores se obtiene un caudal maximo de 0.148 m %

Para fijar las RPM 6ptimas, tomando Q y H maximas y sabiendo que 18 < Nq < 60, entonces:

%
Ng minimo=18= N x% N =263 RPM
107
b
Ng méximo 60= N x% N =877 RPM
10%
Ahora para 60 < Ns < 200, se tiene:
b
Ns minimo 60 =N % N =289 RPM
10%
b
Ns méximo 200 = N 13.59 N = 964 RPM

107

Las revoluciones por minuto que cumplen con las condiciones estan entre 289 y 877 RPM.



Capitulo 3

65

Didmetro exterior

Fijando las RPM en 400, H en 10 metros y la potencia en 13.59 CV, se calcula el didmetro

exterior asi:
% %
N = 39.85H De — 39.85x10 — 0.315m
De 400
Ahora reemplazando este valor en las ecuaciones (1) y (2)
_ 0.148%Y/2 < < |
N, = 400 o = 27.36 18<27.36 <60 Cumple
13.591/2
Ns= 400 —os = 82.92 60<82.92 <200 Cumple

Diametro interior.

Di =0.66 D, Di=0.66 x 315= 2079 mm

Ancho del rodete.

Después de hacer el disefio de detalle del inyector y considerando el espacio requerido para la

soldadura de los alabes al disco se estima en forma préactica un valor 50% mayor que el ancho del

inyector.
A=0.142x1.5=0.213m

Radio de curvatura de los alabes.
r = 0.163 D, r = 0.163 x 315 = 51.35 mm

Angulo de curvatura de los alabes.

El angulo de curvatura de los alabes cuando a2 = 16° tiene un valor de 73°

Arco de admision.

El méaximo porcentaje del arco de admision es 0.334. Para este trabajo se tomara un valor de

0.30.
Diametro del eje.
El diametro maximo del eje que atraviesa el rodete se calcula asi:
d =0.328 D, d =0.328 x 315 = 103.32 mm
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Para fines précticos se tomara un didmetro del eje de 35 mm. Basado en estudios realizados por
varios autores, entre ellos Veldsquez, et al., 2012, quienes para una turbina con una potencia de 5
Kw, hicieron un completo analisis estructural para hallar las dimensiones del eje, logrando un

diametro de 25 mm, con un factor de seguridad a la fatiga de 3.03.

Valores para el diagrama de velocidades en el rodete.
H=10m

a2 = 16°

K¢ en forma préctica toma valores entre 0.97 y 0.98

Ci=Kc /2gH Ci=0.98 v2x9.81x10 =13.72m/s

C, = 4.34/10 = 13.72 m/s U, = 2.09V10 = 6.61 m/s
W, = 2.40v/10 = 7.58 m/s W ;=2.35V10 = 7.43 m/s
C ;=1.20V/10 = 3.79 m/s

B 2 =30°

B 1=90°

Geometria del inyector y del alabe de regulacion.
Las dimensiones del perfil del inyector y del alabe de regulacion se calculan tomando las
relaciones de la figura 27, y un rodete con diametro exterior de 315 mm. Estas dimensiones se
aprecian en las tablas 11 y 12.
El ancho del inyector cuya geometria se muestra en la figura 26, tomando un caudal de disefio

3 . p _ 096Q _0.96x0.148 _
de 0.148 m®/s, se expresa por: B = e vh B = o3 vs 0.142m
Torque generado en el eje de la turbina.
: P
El torque en Nm que genera el fluido al atravesar el rotor es: T=— T =270Nm
n

Donde P es la potencia al freno en Kw y n es la velocidad en rad/s cuando gira a 400 rpm
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Tabla 11. Dimensiones del perfil del inyector.

A=1.74R 274.05
B=16R 252
C=0.35R 55.125
D=0.68 R 107.1
E=0.67R 105.525
F=1.25R 196.875
G=0.27R 42.525
H=0.15R 23.625
Ri=R+1 158.5
R2=0.96 R 151.2

Rs=0.185R 29.14

Tabla 12.Dimensiones del perfil del alabe de regulacion

a=0.784 R 123.48
b=0.24 R 37.8
¢=0.552 R 86.94
d=0.336 R 52.92
e=0.1R 15.75
riyR
0.888 139.86 14
0.464 73.08 30
0.656 103.32 36
0.4 63 30
0.208 32.76 70
0.24 37.8 66
0.624 98.28 60
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3.7 Influencia de los parametros de disefio en la eficiencia de la
TFC.

Los estudios tedricos y experimentales de los parametros de disefio y de los fendbmenos
fisicos que rigen el funcionamiento de la TFC buscan encontrar unas relaciones globales que

cuantifiquen el impacto de estos pardmetros en su eficiencia.

Los pardametros fisicos incluyen la razén de flujo, cabeza total, torque en el eje, velocidad
angular del rodete, etc. La cabeza total (H) es funcion de la razon de flujo (Q). Similarmente para
una prueba dada, el torque en el eje y la velocidad rotacional del rodete son interdependientes y
ambos dependen de la razén de flujo de entrada. Asi para una combinacion de boquilla y rodete

dados, solamente la razén del flujo de entrada, afectara la eficiencia de la turbina.

Los parametros geométricos de la turbina incluyen el angulo de ataque de entrada a la
primera etapa (o01), la relacion de didmetros del rodete (D2/D1), el nimero de alabes (ng), el
espesor de los alabes (b1), el angulo de entrada a la primera etapa (B1), el angulo de salida de la
segunda etapa (f32), el angulo central del alabe (), la curvatura del alabe (Qg), la relacién de
anchura de la garganta de la boquilla (2S0/D1)), la corriente de difusion de flujo (B/W), el arco
de entrada de la boquilla (A), la orientacion de la boquilla, el ancho de la boquilla, etc. Entre
estos pardmetros geométricos, la expresion para muchos parametros del alabe, tal como, el
angulo de entrada a la primera etapa (B1), el angulo central del alabe (O), el radio de curvatura
del alabe (Qg), se han derivado en términos del angulo de ataque de entrada a la primera etapa
(01) y la relacion de diametros del rodete (D./Di). Por lo tanto los Unicos parametros
independientes son: el angulo de ataque de entrada a la primera etapa (1), la relacion de
didmetros del rodete (D2/D1), la relacion de aspecto del rodete (B/D1),el nimero de alabes (ng),
el espesor de los alabes (by), la corriente de difusion de flujo (B/W), el arco de entrada de la

boquilla (A), la orientacion de la boquilla y forma de las paredes de la boquilla.

El impacto del arco de entrada de la boquilla (1), ha sido ampliamente estudiado, muchos

de estos estudios (Nakase et al. 1982, Khosrowpanah 1984, Akerkar 1989), reportaron que las
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boquillas con un arco de entrada de 90° era el mas eficiente. Asi mismo, Akerkar (1989),
encontrd que la boquilla con una orientacion vertical es éptima, comparada con una orientacion
horizontal o una inclinada 45°. Similarmente, Nakase et al. (1982), investigo el impacto de la
forma de las paredes de la boquilla y concluyo que la forma circular y espiral logaritmica era
més eficiente. A continuacion se muestran los pardmetros méas importantes y los estudios

correspondientes para lograr un valor 6ptimo.

3.7.1 NuUmero de alabes

Con un bajo nimero de alabes, la separacion puede provocar que no suceda la completa
transferencia de energia del fluido al alabe, produciendo pulsaciones en la rotacién de la turbina
y con un alto nimero de alabes, los pasos entre los &labes pueden quedar llenos de agua y la
presion de retorno puede ser ejercida sobre el chorro de agua de entrada provocando un bloqueo.,
Aziz et al 1993, en un detallado estudio experimental, observaron un aumento significativo de la
eficiencia en el intervalo de 15 a 20 &labes, alcanzando la maxima eficiencia con 30 &labes.
Ademas, una disminucion en la eficiencia maxima con un mayor aumento en el nimero de
alabes. Asi, se recomienda entre 20 y 35 alabes para lograr eficiencia maxima. Azis and
Totapally (1994), continuaron los extensas investigaciones experimentales sobre el desempefio
de la TFC, y observaron un continuo incremento en la eficiencia aumentando el niumero de
alabes de 15 a 35, pero un mayor aumento (a 40) produjo una disminucion en la eficiencia.
Sammartano et al., 2013, muestran un estudio de simulacion numérica donde se tienen tres
rodetes con 30, 35 y 40 alabes, el cual mostro, oscilaciones regulares en la eficiencia, que
disminuyen con el aumento en el nimero de alabes, potencias de 5.12, 5.20 y 5,07 Kw para 30,
35 y 40 alabes respectivamente y eficiencias para el impulsor de 87%, 88,4% y 86%. La tabla 13
muestra las investigaciones experimentales relacionadas con el nimero de alabes del rodete y el

numero éptimo de alabes encontrado.
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Tabla 13. Estudio comparativo del efecto del nimero de alabes.

Investigador Afio | Numero de alabes ensayados | NUmero éptimo
de alabes
Mockmore y Merryfield | 1949 | 18 teorico, 20 experimental 20
Varga 1959 30 30
Johnson et al 1982 18 18
Nakase et al 1982 26 26
Durgin y Fay 1984 20 20
Khosrowpanah 1984 10, 15, 20 15
Hothersall 1985 21 21
Ott y Chappell 1989 20 20
Fiusat y Akerkar 1989 20 20
Aziz y Desai 1993 15, 20, 25, 30 30
Aziz y Totapally 1994 25, 30, 35, 40 35
Barglazan 2005 28 28
Choi et al. 2008 26 26
Andrade et al. 2011 24 24
Sammartano et al. 2013 35 35
Chiyembekezo et al. 2014 24 24
Presente estudio 2016 16, 20, 23, 24, 25, 28,32 28

3.7.2 Angulo de ataque a la entrada de la primera etapa.

Fiuzat y Akerkar (1989), condujeron un estudio paramétrico para determinar su

influencia, ellos determinaron que con un incremento de 16 a 24°, se incrementa la eficiencia de

la TFC. Asi mismo, Azis and Desay (1994), estudiaron este parametro, llegando a la conclusién

que la eficiencia tiende a decrecer con un incremento en el angulo de entrada de 22 a 32°. Azis

and Totapally (1994), continuaron esta investigacion determinando que una mejora de la
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eficiencia se puede obtener con angulos pequefios de ataque en el rango de 22 a 24°. Un resumen

de estos y otros estudios se muestra en la tabla 14.

Tabla 14. Estudio comparativo del efecto del &ngulo de entrada.

Investigador Afio Angulos ensayados Angulo 6ptimo
Mockmore y | 1949 16° 16°
Merryfield
Varga 1959 16° 16°
Johnson et al 1982 16° 16°
Nakase et al 1982 15° 15°
Durgin y Fay 1984 16° 16°
Khosrowpanah 1984 16° 16°
Hothersall 1985 16° 16°
Ott y Chappell 1989 16° 16°
Fiusat y Akerkar 1989 16°, 20°, 24° 24°
Aziz y Desai 1993 22°, 24°, 26°, 28°, 32° 22 ° a24°
Aziz y Totapally 1994 22°,24° 22°,24°
Barglazan 2005 15° 15°
Choi et al. 2008 30° 30°
Andrade et al. 2011 16° 16°
Sammartano et al. 2013 22° 22°
Chiyembekezo et al. 2014 16° 16°
Presente estudio 2016 16° 16°




Capitulo 3 72

3.7.3 Relacion de diametros del rodete (D2/D1)

Todos los estudios reportados en la literatura se efectuaron con D2/D1 ya sea con 0.66 0
0.68. Azis and Desay (1994), extendieron este estrecho rango de 0.60 a 0.75, hallando u ligero
decrecimiento de la eficiencia con un aumento de la relacion de didmetros de 0.60 a 0.75. La

tabla 15 resume los estudios realizados por diferentes investigadores.

Tabla 15. Resumen comparativo de las investigaciones de la relacion de diametros.

Investigador Afio D./D:
Mockmore y Merryfield 1949 0.66
Varga 1959 0.66
Johnson et al 1982 0.68
Nakase et al 1982 0.68
Khosrowpanah 1984 0.68
Hothersall 1985 0.66
Fiusat y Akerkar 1989 0.68
Ott y Chappell 1989 0.68
Aziz y Desai 1993 0.60a0.75
Aziz y Totapally 1994 0.68
Presente estudio 2016 0.68

3.7.4 Relacion de aspecto del rodete (B/D1).

Un estudio realizado por Khosrowpanah incluye dos valores para la relacion de
aspecto del rodete (B/D1): 0.5 y 1. Sin embargo no mencionaba el impacto de (B/D1) en la
eficiencia de la TFC. Del mismo modo, Azis and Desay (1994), utilizaron una relacion de
aspecto B/D1 de 0.33 y 0.50, manteniendo constante D1 en 12 pulgadas, se lograron mejores
rendimientos con 0.50. Khosrowpanah et al 1988 investigo que el parametro de la turbina
que refleja el papel del numero de alabes es la relacion de solidez, definida como:
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a
o=—

t

En la que a es la distancia radial desde el exterior hasta el borde interior de los alabes. t es la
distancia entre dos alabes consecutivos, medida a lo largo de la periferia del rodete.

Usando la figura 31, y despreciando el espesor del alabe:

D, _Db,-D, D, D

n 2 2 D,

t=

Figura 31. Geometria del rodete para determinar el nimero de alabes.
(Khosrowpanah, 1988)

La relacion de solidez, que es una variable geométrica, depende del nimero de alabes
y también del didmetro del rodete. EI diametro del rodete y también su anchura generalmente
estan disefiados basados en la cabeza y la descarga disponibles. Por lo tanto, la relacion de

solidez (o el numero de alabes) también dependeran de la cabeza y descarga. Khosrowpanah

D _ Cos 3,+/297 2

(1984) derivo la ecuacion —+
B 6Q’

Donde el lado izquierdo es llamado la relacion de aspecto, para la cual Balje (1981) sugiere
un valor de 1.0. Sustituyendo en la ecuacion 34, de 35,36 y 37:
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oDy Dy 6Q
2z B D, " cos B,\/2gn A
En la que B es la anchura del rodete a lo largo del eje. Q" es la unidad de descarga, que es
una representacion adimensional de descarga. El angulo B1 es definido en la figura 27. La
relacion D2/D: varia dentro de un estrecho rango de 0,66 a 0,69 de acuerdo con el trabajo
tedrico realizado por Sonnek (1923). La relacion D1/B, llamada la relacion de aspecto, es
determinada por el disefiador. Ossberger (1981) ha construido turbinas con relaciones de
aspecto hasta de 3.5. Balje (1981) asumid una relacion de aspecto de 1.0 para sus calculos
tedricos. La mejor eleccion sera probablemente en el rango de 1.0 a 2.0. Eligiendo la

relacion de aspecto, la ecuacion 38 dara el numero éptimo de alabes.

3.7.5 Difusion del flujo de corriente (B/W)

Nakase et al. (1982), encontrd que la méxima eficiencia se consigue con una garganta
de un ancho adecuado. La eficiencia aumenta si se incrementa el ancho de la boquilla. Azis
and Desay(1994), investigaron valores de B/W de 1, 1.5, 2 y 3 determinando que con B/W
1.5 la contribucién de la potencia de salida juega un mayor papel en comparacién con el
momento de inercia, mientras que a valores mas altos de corriente de flujo de difusion, el
momento de inercia domina sobre la reduccion de fugas de agua, por lo tanto, B/W de 1.5 es

mejor los otros valores calculados.

3.7.6 Eficiencia

Los ensayos realizados por distintos investigadores situan el rendimiento hidraulico de
esta maquina entre un 65-70%, otros autores mencionan un 61% aclarando que la segunda etapa
entregan un 17%, y en general muchos autores indican un 70% hasta un 84%. Es interesante ver
como se han desarrollado algunos de estos ensayos y los resultados obtenidos lo cual demuestra

en las tablas 16 y 17.
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Tabla 16. Cronologia de los estudios tedricos y la eficiencia méxima obtenida.
Referencia: Adaptada de Aziz et al., 1994.

1917-1919 92% (sin perdidas)
1949 87.8%
1960 82% (asumida)
1980 73%
82% (con tubo de aspiracion)
1984 66%

Tabla 17. Eficiencia maxima alcanzada en los estudios experimentales.
Referencia. Aziz et al., 1994.

1949 68
1959 77
1982 80
1982 82
1984 66
1984 80
1985 75
1989 79
1989 89
1993 90
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La tabla 18 muestra los resultados de diferentes investigaciones reflejadas en la

literatura, estudiando diferentes pardmetros.

Tabla 18. Parametros caracteristicos en turbinas ensayadas por diferentes investigaciones.

0.66 4.25 26 80.60
0.63 3.00 24 78.00
0.66 1.00 30 75.00
0.66 0.25 20 75.00
0.66 1.28 24 73.00
0.54 0.81 24 71.30
0.66 1.09 20 68.00
0.67 3.26 36 66.00
0.62 1.87 27 60.60
0.83 1.44 30 55.50

(Marchegiani, A. 1992)



4 Capitulo
4.1 Estandarizacion de las TFC

Una vez conocido el disefio de la TFC se pueden establecer criterios para definir una serie
estandarizada de este tipo de turbinas, para seleccionarla o para reubicarla en un proyecto

especifico.

En la actualidad muchos fabricantes de turbinas han optado por definir series
estandarizadas, que les da la ventaja de optimizar los disefios, pudiendo con ello reducir los
costos de ingenieria y fabricacion. La estandarizacion posibilita al ingeniero proyectista realizar
una adecuada seleccién de la turbina y con conocimientos basicos de su disefio esta también en

capacidad de reubicar esta turbina en otros proyectos.

La estandarizacion de las TFC consiste en disefiar un nimero adecuado de turbinas,
similar a lo que se hace con los sistemas de bombeo, de tal modo que se complementen en su

campo de aplicacién y que en su conjunto cubran el rango de aplicacién de este tipo de turbinas.

Para establecer series de turbinas estandarizadas, se puede utilizar la formula del namero
especifico de revoluciones expresado en funcion del caudal Q:

Ng =N —Q%
=N 03
3,
Reemplazando el namero éptimo de revoluciones de la turbina:

~39.85 HY?
De

Con estas dos expresiones se obtiene el nimero especifico de revoluciones Ng, en funcion del

N

diametro del rodete:
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Ng = 39.85Q—}/2

D,H
De esta expresion se deduce que cuando se disefia una TFC para una determinada condicion de
salto y caudal, al asumir el diametro del rodete, se estd definiendo un nimero especifico de
revoluciones que corresponden a las dimensiones de la turbina, por tal motivo, desde el punto de
vista hidraulico, la turbina podria operar en todas las combinaciones de salto y caudal que

cumpla con la siguiente expresion:

2
=cte

Q _‘DeNq

JH | K

Si la misma turbina se opera a carga parcial, se podrian satisfacer mayores combinaciones de

salto y caudal, tal como se puede ver en la figura 32.
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Figura 32. Combinaciones de salto y caudal en las que puede operar una turbina.
(Olade, 1983)
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Aplicando esta relacion a la turbina disefiada en este trabajo, se comprueba como

Q

tomando otros valores de salto y caudal que mantengan la misma relacion de —==cte y

JH

llevandolos a una gréafica se genera entre los datos una linea recta, tal como se puede observar en
la figura 33. De esta forma se pueden disefiar otras turbinas que se complementan en su
aplicacion y con ello se conseguiria cubrir el rango de las aplicaciones de la TFC para la zona
que interesa a este trabajo tal como se puede apreciar en la figura 34.

En este caso se considera una transmision entre la turbina y el generador a traves de
bandas o engranajes. Cuando se desee utilizar una transmision con acoplamiento directo sera
necesario dividir el campo de aplicacion utilizando diferentes diametros de rodete, de acuerdo a

las velocidades sincronas de los generadores comerciales.

Para definir el ndmero total de areas de aplicacion de turbinas estandarizadas, es
necesario definir el limite inferior del porcentaje de carga parcial, con que se recomienda operar
la turbina cuando satisfaga la maxima demanda de disefio que le corresponde en la central. Este
porcentaje se puede deducir de la curva caracteristica de la eficiencia de la turbina a carga

parcial.

En el caso de la TFC, la estandarizacion debe considerar que por razones mecanicas y
geomeétricas existe un limite maximo del didmetro del eje del alabe directriz del inyector que a su

vez define en ancho maximo de inyector para cada diametro de rodete asumido.
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Figura 33. Grafica de Q/H = cte.
(Elaboracion propia)
También es necesario resaltar que la estandarizacién de las TFC presenta la ventaja de
poder establecer, para cada didmetro de rodete estandar, varios anchos de inyector, que a su vez
define los tamafios de cada turbina estandar. Es asi que se ha realizado una estandarizacion de

las TFC, lograda calculando el valor minimo y maximo de %ﬁ y dividiendo este rango en

cinco tamafios de turbinas estandarizadas, segun se puede observar en la tabla 19. Esta
estandarizacién a considerado como limite superior un salto maximo de 10 metros, con un caudal
no mayor de 500 litros por segundo y las unidades no desarrollan mas de 10 Kw de potencia en
el generador eléctrico, tal como se puede ver en la figura 34, donde la linea azul en la zona C
corresponde al rango de aplicacion de la turbina disefiada es este trabajo.

Tabla 19. Seleccion del tipo de turbina estandarizada.

Q Tipo de turbina
Vi

0,010 - 0,016 A

0,016 - 0,038 B

0,038 - 0,075 C

0,075 - 0,150 D

0,150 - 0,300 E




Capitulo 4 81

La estandarizacion realizada ha contemplado una transmision por bandas o engranajes
entre la turbina y el generador, y a su vez de acuerdo al salto con que opera cada turbina, esta

giraria a diferentes nimeros de revoluciones.
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Figura 34. Diagrama para seleccionar las TFC estandarizadas.
(Elaboracion propia)

4.2 Seleccidon y reubicacion

Cuando se dispone de catalogos con graficos similares al indicado en la figura 29, la

seleccidn de la TFC se realiza intersectando los datos de salto y caudal del proyecto.

Para determinar el nimero de unidades que se instalaran en una central, es necesario
considerar el estudio de evaluacion de demanda del proyecto, porque en él se determinara el
porcentaje de carga parcial con que operara la turbina cuando alcance la maxima demanda diaria
el afo inicial y si este porcentaje de carga parcial es superior al 30 % se recomienda utilizar una
sola unidad, en caso de ser superior al 15 % se puede utilizar dos unidades y en casos
excepcionales cuando esta relacion es de 7.5% se podria utilizar tres unidades. Estas

recomendaciones se basan en el andlisis de las curvas caracteristicas de la eficiencia de la turbina
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a carga parcial y las variaciones de carga que se observan en los diagramas de cargas tipicas para

Pequerfias Centrales Hidroeléctricas.

Cuando no se dispone de catalogos que incluyen datos como el indicado, se recomienda

solicitar la turbina al proveedor de equipos, dandole los siguientes datos:

Potencia al freno de la turbina.

Salto neto de la central.

Numero de unidades requeridas.

Sistema de regulacion de velocidad requerido.

Caracteristicas fisicas y quimicas del agua (cantidad de solidos, grado de acides)

Asimismo se solicitara a los fabricantes, que en la cotizacion se incluyan los siguientes datos

técnicos:

Potencia al freno de la turbina.

Salto neto que aprovecha.

Caudal maximo requerido para su operacion a plena carga.
Velocidad optima de giro.

Eficiencia.

Curvas de funcionamiento a carga parcial.

Inercia G D?

Peso y dimensiones generales.

Materiales de sus componentes, tales como: el rodete, tobera o alabe directriz, eje,
carcasa, etc.

Facilidades y disponibilidades de repuestos.
Instrumentacion requerida para su operacion.

Tipo de herramientas requeridas para su mantenimiento.

Finalmente la seleccion definitiva de la turbina resultaria de una evaluacién técnico-econdmica

gue tomara en cuenta los siguientes criterios:

Costos de inversion y facilidades de pago.
Plazo de entrega.

Costos de los repuestos.
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= Eficiencia.

» Posibilidades de obtener o fabricar localmente los repuestos.

= Antecedente de vida util de otras turbinas producidas por el fabricante.
= Infraestructura requerida para su mantenimiento.

= Complejidad de su operacion.

Un caso particular de seleccion de turbinas ocurre cuando esta no se adquiere de un
fabricante o proveedor, sino se selecciona de un grupo de turbinas que estando en buenas
condiciones, estan fuera de servicio porque la central hidroeléctrica donde operaban, fue
ampliada o sustituida por una subestacion de un sistema eléctrico. En estos casos la turbina se

reubicara en un nuevo proyecto.

A diferencia de los generadores eléctricos, para reubicar una turbina ademas del dato de
potencia al freno, es indispensable conocer también las condiciones de salto o caudal maximo

con gue opero inicialmente.

Para conocer si una turbina esta en condiciones de reubicarse en un proyecto
hidroeléctrico, se requiere realizar dos comprobaciones: una de tipo hidraulico, por medio de la
cual se determina si la geometria de la turbina permite satisfacer las condiciones de salto y
caudal del proyecto, y la otra de tipo mecanico que nos permite determinar si los materiales
utilizados en la turbina poseen la resistencia suficiente para soportar las nuevas condiciones de

operacion. La comprobacion de tipo hidraulico se puede realizar con el siguiente procedimiento:

= Cuando se conocen los datos de salto y potencia o caudal con que opero la turbina, se
determina la caracteristica Q+/H de la misma. En el caso de desconocer estos datos,

sera necesario determinarlos con base a la geometria del rodete, para lo cual se procedera

a un redisefio de la turbina.
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Con los datos de salto y caudal del proyecto donde se reubicara la turbina, se determina
la caracteristica Q+/H del proyecto, para luego compararla con la caracteristica obtenida

para la turbina.

La turbina podré ser de utilidad en el proyecto si el porcentaje obtenido de la relacion:

Q/\/ﬁdelproyecto
0| |
‘Q/\/ﬁdelaturbina‘

100, es menor que el 100%. Este es el porcentaje de carga

parcial con que operara la turbina cuando se satisfaga la potencia de disefio del proyecto.

Para seleccionar la turbina se requerird determinar, con ayuda de las curvas de
funcionamiento a carga parcial de las turbinas, si el porcentaje de carga maxima al que
llegara la turbina cuando desarrolle la potencia de disefio del proyecto, nos garantiza una

buena eficiencia de operacion.

La comprobacion de tipo mecanico consiste en realizar el rediseio mecanico de la
turbina y solo sera necesario cuando la potencia de disefio del proyecto sea mayor que la
que la potencia maxima que desarrolld la turbina en su instalacion inicial. El redisefio
mecénico considerara principalmente el célculo del eje por velocidad critica, teniendo
presente que la turbina operara con otro salto y por consiguiente tendra una nueva

velocidad optima de giro
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Simulacion.

Con el avance de la tecnologia informética en términos de capacidad y velocidad, en
la actualidad se encuentra disponible software para simulacion como el CFD (Dinamica de
Fluidos Computacional) que puede ser empleada como una valiosa herramienta de apoyo
en el proceso de disefio, optimizacion y andlisis de turbomaquinaria, creando un sistema en
tres dimensiones que simule el comportamiento del fluido y su interaccién con las partes de
la maquina, detectando regiones de baja presion, turbulencias, velocidades de flujo, etc..
Con este conocimiento en la mano, el disefio se puede modificar hasta que el campo de
flujo detallado sea satisfactorio. Entonces, el modelo o prototipo puede ser fabricado y
probado. Esto puede reducir el nimero de iteraciones necesarias en el desarrollo de la

nueva maquina. (Peng, W.W. 2008).

5.1 Modelo utilizado y ecuaciones fundamentales

La turbulencia consiste en las fluctuaciones en el campo de flujo en tiempo y
espacio. Es un proceso complejo, principalmente porque es tridimensional, inestable y se
compone de muchas variables. Puede tener un efecto significativo en las caracteristicas del
flujo. La turbulencia se produce cuando las fuerzas de inercia en el fluido se vuelven
significativas en comparacion con las fuerzas viscosas, y se caracteriza por un alto nimero

de Reynolds.
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En principio, las ecuaciones de Navier-Stokes describen el flujo de un fluido, tanto
laminar como flujo turbulento. Sin embargo, los flujos turbulentos con nimeros de
Reynolds realistas abarcan una amplia gama de valores, y simularlos a través del método de
elementos finitos requiere mallas muy finas y tiempos muy pequefios que en la actualidad
con los sistemas computacionales que se dispone tomaria demasiado tiempo. Esto es lo que
se conoce como simulacion numeérica directa (DNS). Se han desarrollado algunos modelos
que se puede utilizar para aproximar la turbulencia basada en las ecuaciones de Navier-
Stokes Reynolds Promediadas (RANS). Algunos tienen aplicaciones muy especificas,
mientras que otros se pueden aplicar a una amplia gama de flujos con un grado razonable

de confianza.

Uno de los modelos mas destacados de turbulencia, el modelo (k-épsilon), se ha
implementado en la mayoria de los cddigos CFD de proposito general y es considerado
como el modelo estandar de la industria. Ha demostrado ser estable y numéricamente
robusto, tiene un régimen bien establecido de capacidad de prediccion. Para simulaciones
de proposito general, el modelo ofrece un buen compromiso en términos de precision y
robustez. k es la energia cinética turbulenta y se define como la varianza de las
fluctuaciones en la velocidad. Tiene unas dimensiones de (L? /T?); por ejemplo, m? / s2. € es
la disipacion de turbulencia de eddy (la velocidad a la que las fluctuaciones de velocidad se
disipan), y tiene unas dimensiones de k por unidad de tiempo (L%T2); por ejemplo, m?/ s°.

El modelo k-épsilon introduce dos nuevas variables en el sistema de ecuaciones.
La ecuacion de continuidad es entonces:
opUi

0
?WLai(PUi):O

La ecuacién de momento es:

opUi 0 o’ 0 ou, dU;
+— (U U.)=- +— —+—||+S
ot 8Xi (,0 i J) OX. OX. |:/ueff(6xj 8Xi M

[ ]
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Donde Su es la suma de las fuerzas de cuerpo, uerr es la viscosidad efectiva que

representa la turbulencia, p ' es la presién modificada.

El modelo k-& como el modelo de ecuacidn cero, se basa en el concepto viscosidad
de eddy, de manera que:

Herr = H+ f

Donde ut es la viscosidad de turbulencia. EI modelo k-& asume que la viscosidad de
turbulencia esta vinculada a la energia cinética y la disipacion de la turbulencia a través de

la relacion:

lut =C,up_
&

Donde C, es una constante con un valor de 0.09. Los valores de k y & vienen
directamente de las ecuaciones de transporte diferencial para la energia cinética de
turbulencia y la tasa de disipacién de la turbulencia:

o) o B ) ok o(ps) o
—( )+87(pujk)267|:(ﬂ+—tJaT:|+Pk — pE+ Pkb (at )+—(pUj5):

ot i i o, i axj
0 M, | O |&
g+ [ =2 P —-C pe+C P
axj H,U O'gj8XJ:|k( el' k £2pg el eb)

Donde Ca = 1.44, Co = 1.92, ox = 1.0, o¢ = 1.3. Para més detalles ver Guia de
modelado de CFX de ANSYS®

5.2 Generacion de la geometria.

La obtencion de los volumenes de fluido requeridos para el analisis hidrodindmico,
se obtienen generando inicialmente cada una de las partes que componen la turbina Michel-
Banki, a través del software Solid Edge ST8 ®. Para ello se consideran el inyector, carcaza
y un rodete de 24 alabes; mostrados en las jError! No se encuentra el origen de la
referencia. y 36. A las cuales posteriormente se les aplicaron operaciones booleanas, En el
Design Modeler del software Ansys 16.0 ®, con el fin de generar cuatro volimenes de

fluidos requeridos en este caso, para el analisis hidrodinamico, los mismos son expuestos
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en la jError! No se encuentra el origen de la referencia.. El primero es el volumen de
fluido del inyector, el segundo el del rotor, el tercero es el de la carcasa contenedora y el
cuarto es un anillo que posteriormente serd empleado como una interfaz inyector-rotor-

carcaza.

Figura 36. Ensamble de la TFC con rodete de 24 alabes, usada en la simulacion.

5.3 Discretizacion.

La discretizacion de los volumenes de fluido de la TFC, es realizada en el médulo
mesh, del software Ansys 16.0 ®; por medio de elementos tetraédricos, usando el método

de parche independiente, con preferencia fisica, CFD y preferencia del solucionador CFX;
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el tamafio minimo de elemento fué de 1 mm, con funciones avanzadas de pared en
curvaturas y proximidades. El estudio de malla permiti6é determinar que la cantidad minima
de elementos para garantizar independencia de malla es de 1°000.000 y las meétricas
obtenidas finalmente, son expuestas en la tabla 21. El mallado de los diferentes
subdominios, se puede evidenciar en la figura 38.

ANSYS

R16.0

Academic

Convenciones.
1 | Inyector.
2 | Rodete.
Carcaza.

0.00 150,00 300,00 (mm)
]

75.00 22500

Figura 37. Volumenes de fluido empleados para el andlisis hidrodindmico.
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Figura 38. Discretizacion de los volimenes de fluido.
5.4 Analisis de malla

5.4.1 Propiedades de la malla

Para soluciones numeéricas, es importante asegurarse de que la malla es de
buena calidad a fin de producir resultados que tengan sentido con respecto a la
naturaleza del proceso fisico. Ademas, una malla de buena calidad reduce los costos
computacionales. La Tabla 20 enumera las propiedades de malla utilizadas en este
estudio. Esta malla tiene 1993221 elementos y 395961 nodos. La Tabla 21 muestra
las métricas de la malla con referencia a los valores aceptables que se sugieren en la

Guia de ANSYS CFX mejores practicas para turbomaquinaria.
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Tabla 20. Propiedades de malla

Project
= @] Model (83)
[+ /@ Geometry
@ 2 Coordnate Systems
@ 8 Cornections
=B Mesh
Scoping Method Geometry Selection
mv 4 Bodes
= Definition
Suppressed No
Method Tetrahedrons
Algorithm Patch Independent
Element Midside Nodes Use Global Setting
= Advanced
Defined By Max Element Size
|| Max Blament Sze Default(S.3063e-002 m)
| | Feature Angle 30.0°
Mesh Based Defeaturing | Off
Refinement Proximity and Curvature
|| Min Size Limit Default
| | Num Cels Across Gap | Default
|| Curvatre Normal Angle | Default
Smooth Transition Off
Growih Rate Default
Mirsmum Edge Length 1.7684e-004m
WWrite ICEM CFD Fles No

Tabla 21. Métricas del mallado

Calidad del 0.32633 0.99934 0.793 0.11753
elemento

Relacion de 1.1783 6.3085 1.9723 0.46764
aspecto

Oblicuidad 8.9911 e-4 0.75817 0.28912 0.16855
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Figura 39. Calidad del elemento
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Figura 40. Relacion de aspecto
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Figura 41. Oblicuidad

Como puede verse en la Tabla 21, y en las figuras 39, 40 y 41, la malla

usada en este proyecto tiene caracteristicas favorables. Los valores promedios de

calidad del elemento, relacion de aspecto y oblicuidad, estdn en valores

considerados buenos o excelentes. El solucionador CFX calcula las medidas

importantes indicadas de calidad de la malla en el inicio de una ejecucion de la

simulacion y los actualiza cada vez que se deforma la malla.

070
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5.4.2 Anadlisis de la calidad de la malla

La calidad de la malla se enfoca en la simetria de los elementos que
conforman el dominio, es preferible tener elementos lo mas simétricos posibles. El
software ANSYS-CFX utiliza para el mallado el criterio de revision de forma
basado en la relacion de aspecto, volumen del elemento y angulo de las caras. El
criterio “oblicuidad” (skewness) es uno de los principales métodos para establecer
la calidad de una malla basada en la simetria de sus elementos, como puede verse en

la figura.

Tridngulo Equildtero Tridngulo muy Oblicuo

Cuadrildtero Equidngulo Cuadrildtero muy Oblicuo

Figura 42. Triangulos y cuadrilateros ideales y oblicuos.

De acuerdo con la definicion de la oblicuidad, un valor de O indica un
elemento equilatero perfecto y un valor de 1 indica un elemento completamente
degenerado, el cual se caracteriza por que sus nodos son casi coplanares (colineales
en 2D). La tabla 22 muestra el rango de valores de oblicuidad y la calidad del

elemento correspondiente.
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Tabla 22. Rango de valores de oblicuidad y calidad del elemento

Valor de oblicuidad

Calidad del elemento

1
09-<1
0.75-0.9
0.5-0.75
0.25-0.5
>0-0.25
0

Degenerado

Muy malo

Pobre

Regular

Bueno

Excelente
Equilatero perfecto

Después de obtener una malla de buena calidad, es importante llevar a cabo

un analisis de sensibilidad de malla para asegurarse de que la solucion es una malla

independiente, como ya se ha indicado. El andlisis de sensibilidad implica la

identificacion de una variable de salida fisica a monitorear y registrar su valor con

respecto a los cambios en el nimero de elementos de malla. Entonces, la tasa de

cambio en el valor de la variable de un seguimiento con respecto al namero de

elementos de malla se puede evaluar a partir del grafico trazado. El torque de salida

de la turbina fue la variable monitoreada para el analisis de sensibilidad. Este fue

calculado para una turbina con rotaciobn cero pero de modo transitorio.
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Figura 43. Gréficas de monitoreo del torque de salida Vs el nimero de interacciones para diferente nimero de elementos de malla: A)
149490, B) 260810, C) 294110, D) 509430, E) 849330, F) 1364700, G) 1993100, H) 2496800




Después de la convergencia de la solucion, el valor del torque de salida de la
grafica monitoreada (Figura 43) se registrd con el nimero de elementos de malla (que
fueron cambiados variando el tamafio de la malla en ANSYS Meshing sub-programa). Se
realizaron 14 simulaciones con diferente niumero de elementos de malla. Entonces, el
torque de salida se represento frente a nimero de elementos de malla (Figura 44). Se
puede observar a partir de la Figura 44 que después de un millon de elementos de malla,
el torque de salida comenz6 a ser constante (436.68 N.m) con respecto al aumento del

ndmero de elementos.

0 1.000.000 2.000.000 3.000.000 4.000.000 5.000.000 6.000.000
Numero de elementos de la malla

Figura 44. Monitoreo del torque de salida durante la simulacion vs el nimero de interacciones.

5.5 Definicion de las condiciones de frontera.

Con el fin de facilitar el entendimiento de la definicion de las condiciones de frontera, las
mismas son expuestas a continuacion para cada uno de los subdominios, la gravedad fue
direccionada hacia el eje “Z” negativo con un valor de 9.81 m/s.

Son empleadas simulaciones transientes por 2 segundos, con un tamafio de “Time Step” o “Paso

de Tiempo” de 0.01 segundos, considerando el modelo multifasico homogéneo, ya que posee
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menor costo computacional que el no homogéneo, y para el presente caso se puede considerar
que la division de las fases empleadas estéd claramente definida. Las fases analizadas, son agua y
aire a 25°C, lo que se refiere a la inicializacion, considera que el volumen de fluido esta ocupado
en un 99% por el aire, mientras el agua ocupa un 1%. EI modelo de turbulencia empleado es el
k-g.

55.1 Inyector.

Esta es la seccidn por la cual, ingresa el agua al sistema, por ende alli se define la entrada
o “inlet”, las paredes del mismo o “walls”, y la interfaz con el de subdominio llamado anillo. Sus

caracteristicas estan plasmadas en la 23 y su posicionamiento, en la figura45.

Tabla 23. Condiciones de frontera inyector.

Velocidad normal Agua = 99%
3.6 [m/s] Aire = 1%

Flujo de interfaz conservativo, con
anillo central -

Sin pared delgada -

Figura 45. Condiciones de frontera inyector. a) Entrada (Inlet) b) Paredes (Walls) c) Interfaz con
anillo (Interface).
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5.5.2 Anillo.

Esta es la seccion actia como interfaz inyector-rodete-carcaza, y por ende, solo posee dos
tipos de condiciones de frontera, la primera es tipo pared o “walls” en la parte los costados del
dominio, y la segunda tipo interfaz en las paredes cilindricas externa e interna del mismo. Sus

caracteristicas y ubicacion se pueden encontrar en la tabla 24 y en la figura 46 respectivamente.

Tabla 24. Condiciones de frontera anillo.

Flujo de interfaz conservativo, con
inyector, rotor y carcaza. -

Sin pared delgada. -

ANSYS ANSYS

R16.0 R16.0
Academic Academic

0 0050 0100 (m) x’.‘f 0 0050 0100 (m) X‘:‘{
-_— -_—
0025 0075 0025 0075

Figura 46. Condiciones de frontera anillo. a) Paredes (Walls) b) Interfaz con inyector, rotor y
carcasa (Interface)

5.5.3 Rotor.

Esta es la seccion principal del sistema la cual se encarga de convertir la energia del

fluido en energia mecénica sobre un eje, solo posee dos tipos de condiciones de frontera, la
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primera es tipo pared o “walls” en la parte 10s costados del dominio, y la segunda tipo interfaz en
las paredes cilindricas externas del mismo. Sus caracteristicas y ubicacion se pueden encontrar
en la tabla 25 y figura 47 respectivamente. Y se analiza bajo dos condiciones, la primera es con
rotor estatico, la segunda por su parte considera este dominio rotante con respecto al eje “Y”, y

su velocidad de rotacion es de 400 RPM.

Tabla 25. Condiciones de frontera rotor.

Flujo de interfaz conservativo, con
anillo. -

Sin pared delgada. -

ANSYS | ANSYS
R16.0 R16.0

Academic Academic

|
i Vs
X X
) 0050 0100 (m) [] 0050 0100 (m)
0025 0075 0025 0075

Figura 47. Condiciones de frontera rotor. a) Paredes (Walls) b) Interfaz con anillo (Interface)

5.5.4 Carcasa.

Esta es la seccion final del sistema, por la cual el agua finalmente sale del sistema, posee
tres tipos de condiciones de frontera, la primera es la interfaz con la cara cilindrica externa del
anillo, unas paredes en la seccion lateral y posterior del equipo, y finalmente, un “opening” o

apertura en la parte inferior o frontal de mismo, sus caracteristicas y ubicacion se pueden
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evidenciar en la jError! No se encuentra el origen de la referencia.tabla 26 y figura 48

respectivamente.

Tabla 26. Condiciones de frontera carcasa.

Presion relativa de O [Pa] o
atmosférica Zero Gradiente.

Flujo de interfaz conservativo, con
anillo central -

Sin pared delgada -

Figura 48. Condiciones de frontera carcasa. a) Interfaz con anillo (Interface) b) Paredes (Walls)
c) Apertura (Opening)

5.6 Resultados simulacion.

La distribucion de las proporciones de agua/aire, y la velocidad del agua a la hora de
pasar por los diferentes dominios, pueden ser evidenciadas, en la figura 49, donde se observa el
comportamiento esperado para las dos caracteristicas previamente mencionadas, pues el inyector
se encuentra completamente Illeno de agua, la carcasa, en la parte superior e izquierda llena de
aire y hacia la seccion inferior y derecha, una distribucion de las mismas. En lo referido a la
velocidad del fluido, se observa el aumento de la misma en la zona donde se reduce la seccion
transversal debido al posicionamiento del alabe directriz, dentro del inyector y su flujo cruzado a
través de los alabes opuestos, para obtener el doble aprovechamiento de la energia del fluido; lo
anterior ocurre para el caso en el cual el rotor esta estatico.
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ANSYS ANSYS

R17.0 L

Academic Academic

Figura 49. Distribucién y velocidad del agua en los dominios con rotor estatico. a) Fraccion de
volumen agua/aire b) Lineas de corriente de agua.

Sin embargo a la hora de analizar el caso para el cual, el rotor estd girando a una
velocidad de 400 RPM, la forma en la cual se distribuyen las fracciones de volumen agua/aire
cambia, lo mismo sucede con las lineas de corriente, pues las velocidades relativas del fluido con
respecto a los alabes es distinta, cambiando el valor de las componentes de los triangulos de
velocidad descritos previamente; sus caracteristicas son mostradas a continuacion en la figura 50.

Ya que el direccionamiento final difiere con respecto al obtenido al usar el rotor estéatico.
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Figura 50. Distribucion y velocidad del agua en los dominios con rotor girando a 400 rpm. a)
Fraccion de volumen agua/aire b) Lineas de corriente de agua.

Finalmente, el cambio en estos componentes de los tridngulos de velocidad, terminan
generando cambios en el par producido sobre el eje “Y™, gracias a los efectos del fluido sobre las
paredes del rotor, y se observa la esperada reduccion del mismo, para el caso del rotor en
movimiento si se le compara con el estatico. Los valores alcanzados para cada uno de los casos,
estan expuesto en la tabla 27 y el la figura 51.

Tabla 27. Torques obtenidos.

Caso Torgue obtenido Unidades
Rotor estatico 437 [Nm]

Rotor rotante a 400 RPM 243.42 [Nm]
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Figura 51. Torque obtenido con la simulacion con rodete de 24 alabes

El software CFD presenta como resultados valores del torque generado en el eje del
rodete; el cual para este caso es 243.42 N.m, con estos valores se puede calcular la eficiencia
que tiene la turbina bajo estas condiciones, usando la ecuacién ampliamente utilizada en
turbomaquinas definida como:

nzpial con Psal =T *w; Pent = ».Q.H
Pent

Con vy = peso especifico del agua; Q = caudal de descarga; H = altura total, T = Torque en el eje
y w = velocidad angular del rodete.

Reemplazando valores numéricos segun las condiciones dadas en la seccion 3.6; se obtiene una
Potencia de entrada de 14504 W y una Potencia de salida de 10196 W, alcanzando una eficiencia
del 70.3 %.



6 Optimizacion del modelo
6.1 Seleccion del parametro a optimizar

El paso que sigue después de hacer una simulacion y analizar los resultados, es pasar a la
fase de optimizacion del modelo, para desarrollar este punto se decide cuél de las variables que
inciden directamente en el rendimiento de la turbina se va a trabajar. Una de las opciones que se
tuvieron era variar el grado de apertura del alabe director, pero como se ya se dijo en el estado
del arte este factor ha sido estudiado por Marchegiani et al, Acharya et al, y Velasquez, et al,
llegando este ultimo a la conclusion que el angulo de apertura més favorable se presenta a 14.3°
para el modelo y 15.3° para el prototipo (d&ngulo medido a partir de la cara plana superior del

alabe o eje “x” positivo).

Entonces se decidio variar el namero de alabes para determinar su incidencia en el torque
de salida, parametro que ha sido ampliamente estudiado experimentalmente, pero del cual no se

encuentran estudios por simulacién numérica, lo que hace mas interesante su analisis.

Lo primero que debe hacerse es modificar la geometria del rodete dibujado en SOLID
EDGE ST8®, para lo cual se dibujaron rodetes con 16, 20, 23, 25, 28 y 32 alabes. En la figura 52

se muestra un rodete con 16 alabes dibujado para este estudio.
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/

Figura 52. Ensamble de la TFC con rodete de 16 alabes

Seguidamente se realiza la simulacion utilizando los mismos pardmetros con los que se
simuld la turbina original de 24 alabes, para que asi, los resultados puedan compararse con
mayor certeza. La figura 53 muestra los contornos de fraccion volumétrica y velocidad del
fluido en su recorrido a través de la turbina con rotor de 16 &labes girando a 400 rpm.

ANSYS
R17.0
Academic

L s

[ 0.100 0.200 (m) 2 L3 =000 fm),

— 2] =
0.050 0.150 0075 0225

Figura 53. Contornos de fraccion volumétrica y velocidad del fluido en su recorrido a través de
la turbina con rotor de 16 alabes girando a 400 rpm.

Nuevamente como en el caso estudiado previamente, la distribucion de las proporciones
de agua/aire, y la velocidad del agua a la hora de pasar por los diferentes dominios, pueden ser
evidenciadas, mostrando el comportamiento esperado, el inyector se encuentra completamente
lleno de agua, la carcasa, en la parte izquierda se encuentra llena de aire y hacia la seccion



Torque(N.m)
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superior derecha, se observa una zona de recirculacion donde se mezclan el agua y el aire. Del
mismo modo, la velocidad del fluido, se incrementa en la zona donde se reduce la seccion
transversal debido al encuentro con el alabe directriz, y se presenta una pequefia desviacion en la
superficie del chorro de agua cuando atraviesa el rodete. Con los resultados obtenidos después

correr las simulaciones para los rotores con diferente nimero de alabes se elabora las figuras 54.

10° 10! 10?
Tiempo(ms)

Figura 54. Torque de salida para rodetes de 16, 20, 23, 25 28 y 32 alabes, obtenidos en la
simulacion.

Analizando la figura 54 se puede notar que el torque en el eje de salida aumenta a medida que el
ndmero de alabes aumenta; resultado que coincide con los estudios experimentales realizados por Aziz et
al 1993, y otros investigadores y que fue ampliamente detallado en el estado del arte (seccion
3.7.1 y tabla 13). ElI aumento en el nimero de &labes tiene un limite donde se produce un

bloqueo, producido por el reducido espacio que queda entre los alabes por donde debe cruzar el
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fluido. Para este estudio este punto de inflexién donde empieza a disminuir el torque se
encuentra aproximadamente en 28 alabes.

Para visualizar mucho mejor este fendmeno se elaboro la grafica 55, donde se presenta el
resumen de los torques promedios obtenidos, variando el nimero de alabes desde 20 hasta 32 ,
mostrando un incremento en el torque de salida hasta un valor maximo proximo a 28 alabes, a
partir del cual se presenta un notable decrecimiento. Por esta razon se puede concluir que para

las condiciones presentadas en este trabajo, el nimero dptimo de alabes para el rodete es 28.

300

290
280
270

260

250

240

Torque (N.m)

230

220

210
200

16 18 20 22 24 26 28 30 32 34 36 38 40

Numero de alabes

Figura 55. Resumen de torques obtenidos vs numero de alabes del rodete

En la figura 56 se muestra la desviacion estandar de los torques medidos variando el nimero de
alabes, donde se observa que a medida que se incrementa el nimero de alabes, la desviacion estandar de
reduce, fendmeno que se puede presentar porgue segun se demostrd en los estudios experimentales, con
un valor demasiado bajo de alabes se producen oscilaciones en el eje del rodete, producidas porque el
fluido entrega su energia a cada &labe cuando este cruza, presentandose un pequefio intervalo de tiempo
en el cual el fluido cruza el rodete sin chocar con ningin éalabe. De otro lado, cuando se incrementa el
namero de alabes el intercambio de energia entre el fluido y el alabe es méas continuo hasta que se genera
el fenémeno de bloqueo, donde el agua choca contralas caras panas del alaba sin conseguir atravesar el

rodete.
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Los resultados obtenidos permiten concluir que es dificil determinar de entrada el nimero 6ptimo
de éalabes para cada proyecto especifico, puesto que este es un pardmetro de disefio que depende de
muchas otras variables; siendo lo mas recomendable asumir un valor adecuado, que después se debe

comprobar usando la simulacion con un software CFD, método seguido en el desarrollo de este trabajo.
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Figura 56. Desviacion estandar del torque de salida vs el nimero de alabes del rodete.

Finalmente, en la figura 57, se puede observar el comportamiento de la eficiencia de la
turbina cuando se varia el nimero de 4labes. De la misma manera que ocurri6 con el torque en el
eje de salida, la eficiencia presenta un incremento cuando se aumenta el numero de alabes
llegando a un valor maximo de 77.4 % para un rodete con 28 alabes, punto en el cual si se siguen
aumentando el nimero de alabes, la eficiencia empieza a decrecer de manera acelerada. Los
valores obtenidos de la eficiencia se encuentran dentro de los obtenidos por diferentes
investigadores, los cuales se presentaron en la tabla 17.



Capitulo 6 110

100
95
90

85
80

/3 77,4

74,9 75,20

Eficiencia %

70 73,10
65

60 63,20
55

50
16 18 20 22 24 26 28 30 32 34 36

Numero de alabes

Figura 57. Eficiencia VS Numeros de alabes del rodete

6.2 Resumen de la metodologia de disefio de la TFC

Las fases que deben seguirse para el disefio de la TFC se muestran en la siguiente
diagrama de flujo, donde se comienza por la identificacion de los requerimientos funcionales,
datos del potencial hidraulico del sitio donde se instalara la turbina (caudal y altura neta),
cumplimiento de normas técnicas y medioambientales. Seguidamente aplicando el método de
calculo descrito en este trabajo se obtienen las dimensiones bésicas de todas las partes que
componen la turbina, las cuales son modeladas en un programa de CAD (Computer Aided
Design). Para este trabajo se utilizo el software SOLID EDGE ST8®, con el cual se elaboraron

los planos de las piezas y del modelo ensamblado.

Es en este paso donde se encuentran dos alternativas, la primera consiste en seguir el
método tradicional o convencional que contempla la fabricacion de un prototipo y su
consiguiente evaluacion para determinar su éptimo funcionamiento, logrando determinar cuéles
modificaciones geometricas o dimensionales se deben hacer para lograrlo, requiriendo entonces

(en muchas ocasiones que no es posible modificar las piezas), fabricar un prototipo nuevo. La
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segunda alternativa emplea herramientas computacionales como los programas CAE (Computer
Aided Engineering), en este caso se utilizd el software de simulacion numérica CFD
(Computational Fluid Dynamics) de Ansys 16® que permite conocer los fendmenos
fluidodindmicos que se presentan cuando el agua atraviesa los diferentes componentes de la
turbina, los cuales son evaluados para determinar qué cambios pueden hacerse para alcanzar un

mejor rendimiento, comprobando su efectividad con una nueva simulacion.

La siguiente fase de la metodologia seguida es el analisis estructural de los elementos por
métodos matematicos de resistencia de materiales (que no se incluyen en este trabajo), célculo
del sistema de transmision de potencia y de elementos auxiliares. Finalmente se hace la
fabricacion definitiva y las pruebas de funcionamiento en el laboratorio (si es posible) o en el

sitio donde se ubicara la turbina.

Al analizar detalladamente la secuencia de pasos que se siguen para el disefio y
fabricacion de una TFC, se pueden comparar la fabricacion convencional con la que se apoya en
la simulacién computacional, para determinar las ventajas de este Gltimo método con el cual no
es necesario fabricar costosos prototipos, logrando reducir el tiempo del proceso de disefio y por
tanto los costos, hipotesis en la que se apoya este trabajo y que se muestra en la tabla 28.
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Tabla 28. Fabricacion convencional VS Fabricacion apoyada con simulacion

Fabricacion convencional Fabricacion con simulacién
Operacion Tiempo (hr) Operacion Tiempo (hr)
Usuario | Maquina Usuario | Maqguina
Fabricacion 1 18 Adaptacion de 2 2
rodete geometria
Fabricacion eje 0.5 4 Mallado inicial 1 3
Fabricacion 0.5 6 Configuracion 1 1
inyector inicial
Fabricacion 0.5 4 Simulacién inicial 1 5
alabe director
Fabricacion 0.5 8 Analisis de 1 1
carcasa resultados
Ensamble 6 2 Estudio de malla 2 20
Evaluacién  del 15 0 Configuracion 1 1
prototipo simulacion
definitiva

Modificaciones 6 24 Simulacion 2 10
y pruebas definitiva
Tiempo total 30 66 Tiempo total 11 43

96 horas 54 horas

Los datos de los procesos y los tiempos de fabricacion convencional se tomaron

basados en el trabajo realizado en el laboratorio de energias alternativas de la

Universidad de Antioquia donde se construyé un prototipo de 5 Kw (Velasquez, et al.,

2012). Los tiempos de simulacion fueron medidos en el laboratorio de computacion

avanzada y disefio digital CADD del grupo de investigacion MATYER del ITM, donde se

llevd a cabo la mayor parte de este trabajo. Segun la tabla 28 el tiempo requerido para las

fases del disefio con simulacién, toman un 43.75% menos de tiempo que el requerido

para fabricacion convencional haciendo solamente un prototipo.






Conclusiones

La explotacion de pequefias fuentes de energia hidroeléctrica, requiere el uso de pequefias
turbinas que combinan eficiencia y economia, es alli donde las TFC representan una excelente
opcion por sus grandes ventajas, especialmente su sencillez y su buen rendimiento en

condiciones de carga variable.

Se determinaron las condiciones mas favorables para lograr la méxima eficiencia; asi
como las relaciones geométricas y ecuaciones que permiten dimensionar los principales
elementos que componen la turbina, como son: el rotor, la carcasa, la boquilla y el alabe director
gue actua como valvula, permitiendo regular y dirigir el flujo de agua que ingresa al rotor. Todo
lo anterior fue posible después de una detallada revision de las investigaciones experimentales y

numeéricas, realizadas por diferentes autores y universidades en el mundo.

El uso de analisis numérico, unido al continuo avance de las capacidades
computacionales, utilizando el software ANSYS CFD® ha hecho posible la simulacién del
fendmeno, mostrando como es el comportamiento del fluido a su paso desde la boquilla hasta
que cruza el rotor y sale de la carcasa. Esta valiosa herramienta de disefio ayuda a optimizar la
geometria para lograr la maxima eficiencia de la turbina, sin necesidad de recurrir a elaborar

costosos prototipos, acortando los tiempos de desarrollo y ahorrando dinero.

Se desarrollé un método de disefio para la TFC, que permite a partir de los datos del sitio:
salto neto o cabeza y caudal de agua disponible, dimensionar las partes principales de esta
maquina, todos ellos relacionados con el didametro exterior del rotor, cuya medida se obtiene al
inicio del calculo, acortando significativamente el tiempo requerido en esta etapa y logrando
tener un conjunto donde todos sus elementos estan concebidos de la mejor manera segun las

investigaciones de las cuales se dispone hasta el momento.
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Se identificd en el gréafico de seleccion de turbinas hidraulicas, la zona de aplicacion de
las TFC para potencias menores a 10 Kw, delimitandola para cabeza o altura neta maxima de 10

m y caudales entre 30 y 500 L/s. Ademas se establecié que la esta turbina opera en condiciones

similares cuando el valor %ﬁ es constante, también se determiné que la eficiencia no varia

apreciablemente en amplios intervalos de valores de Q y H. Estos criterios hacen posible su
estandarizacion, lo que presenta la ventaja de poder establecer, para cada didmetro de rodete
estandar, una amplia zona de aplicacion, que a su vez define los tamafios de cada turbina

estandar. Es asi que se ha realizado una estandarizacién de TFC, lograda calculando el valor

minimo y maximo de %ﬁ y dividiendo este rango en cinco tamafios de turbinas estandarizada

Se valido, el doble aprovechamiento de la energia del fluido en las turbinas de flujo
cruzado, para los casos de rotor girando y bloqueado, tan solo que debido al cambio en la
velocidades relativas fluido/rotor, las lineas de corriente en cada uno de estos casos son
diferentes; lo anterior, usando métodos numéricos multifasicos, transitorios, que se acomodan a

las condiciones de operacion del equipo estudiado.

Fue posible determinar, la desviacion presente en los calculos teéricos del par sobre el eje
de la turbina, con respecto a los resultados numéricos obtenidos a través del mdédulo CFX del
software Ansys 16.0®, los cuales estan por el orden del 12.2%, y se deben primordialmente, a las
eficiencias consideradas y las simplificaciones requeridas en los calculos tedricos, las cuales no
son obviadas de forma numérica. También, fue posible determinar, la variacion en el par
producido en el eje de la turbina, para el caso de rotor estatico, con respecto al que gira a una
velocidad de 400 RPM, en el cual este segundo término representa un 55,7%, del obtenido con el

rotor blogueado.
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Anexo

PLANOS DE LA TURBINA

DE FLUJO CRUZADO



123

Anexo

EEES TS EN EHERRS

1P 10303AUl oub|d JAYN I 14

Ha
AJd

20 v
ON oMa| 3715

XXXX*7 d € XXX* 1d ¢
XX¥ STIONV
S3HONI NI 34V SNOISN3WId
J314103dS 3SIMYIHLO SSTINN

HOLO3ANI

dddv 4ONW

ERIIN

Hddv ON3

J3X03HO

abp3 p110s

AJNIasn

31vd

Wi Ue SopIpay
| POPHUDY

Josedse &p ,8/| &p
|DJNJONIISe 080D BP DUILIY| :|DLIBION

6C |‘,_ ——

¥ ANr—_ -

: o7
/ \ : 55

ﬁ/ | ///

NMVHQ 1 |
NN \/ /_L
i

(J3A0HddV 31vd

NOILdI¥OS3a

A

AHOLSIH NOISIAZY




124

Anexo

IREN EAETRS

XXXX* 1d € XXX# 1d
XXF STTIONV

P

lip'uoiopinbal ep agpjo oudld JAYN I 114
HQ 10 v S3IHONI NI 34V SNOISN3NIQ
A onomal 3zs| d31ID3dS ISIMYIHLO SSTINN
NOIOVIN93Y 30 3av v YddV JON
Tl Ydd¥ N3
J3INO3HO
abp3 pI|oS S0z [ Fon e ] NV
31vd JAYN
"
W us Sopipapy
| popnuo)
Josadss ap 8/ 8P
10JN19N11SS 0JSD 3P DUILID] JOLIBIDW
. -
L _

J3A0HddV JLva

NOILdI¥OS3a A3

AHO1SIH NOISIA3Y

SlS1=9
2625 =p
$698 =0

ge=q

8y =0




125

|40 1 L3S | :LHOPEM| S 13vOS XXXXz Id € XXXz 1d 2
HP'GIE 10304 IAYN 314 XX7 STTONV d 1Iv13d
= - —1  SIHONINI 3uv SNOISNINIG

s onowal 2is| @31403dS ISIMYIHLO SSTINN
Badv TN
40104 o TN oS
[ENRELS)
abp3 pI0S ETEEe) DT EER TS

) 31va INVN

W US SDPIPS

9€-Y 0J39D 9p DUIWD| 3P SB|DJSID| SDdD |
.7 ©P 01920 8p DLIBQN] 9P S3QD|D |DIBION

10s8dsa 8p WU 9 9P S8QDID $Z UOJ JOJ0Y Siavd

| e

J3A0HddV 31va NOILdIYOS3a A34

AJOLSIH NOISIAZY

Anexo




126

Anexo

| 053d| 54 0j02s3 oI A G'03 SDI2UD G|}
H 2 ALY sopo.6 us sojnBug
HO 0 SOJJBWI|IW UB SDJOD
A3y oco_a_ €Y | 0uDAUOD UYIDIIPUI OADS
YSVINY Z 0poqosdy
o[y | opoqoidy
0poqoaLIO
218MYOS Wd SusWalg — ouo_S_M
1s a6p3 plios e

| _

|

opoqoudy | oyoey | uoloduosaq

[rey

S8UOISIAGY

[}

L1

l_T

A

W U3 SOpIP3

105303 3p , 8/, 3P 10JN}INIIS3 0J3IV 3P DUILT) ONBDW

[




127

Anexo

_ ommn: 51 Dj0Is3 »l3 A 5’07 sDI2UDIBI0}
¥ [ L A sopoub ue sojnbup
o SOJJaW|IUS Ud SDJ0D
A9y 0 upy L €Y |  DpuDAUOD UGIDIIPUI OADS
Z opogoudy
DINVG ~ TI3HIIW YNIGSNL T18WVYSNI
oL | opogoudy
e suswa) o
b E.owas.._m IS } AW S opoingiq
1s 96p3 plios T
l Jesn GlE Jojoy 1
1 Jasn ¢ uopobas ap agqoly £
i Jasn powsi Joj3aku| 4
| Jasn | 'PoWS) £ 0Z02J03 |
0jU3W3)3
[TINTEIVE] P
popiun] Jojny UIS) OAILDJD SJQWON | 0J3WNN
opoqo.dy M oyoa4 uQradiosaq [ray
S9UOISIAY




