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I.- TURBINAS HIDRAULICAS

Una mdaquina hidraulica es un dispositivo capaz de convertir energia hidraulica en energia mecanica;
pueden ser motrices (turbinas), o generatrices (bombas), modificando la energia total de la vena fluida
que las atraviesa. En el estudio de las turbomaquinas hidraulicas no se tienen en cuenta efectos de tipo
térmico, aunque a veces habra necesidad de recurrir a determinados conceptos termodinamicos; todos
los fenémenos que se estudian seran en régimen permanente, caracterizados por una velocidad de rota-
cion de la maquina y un caudal, constantes.

En una maquina hidraulica, el agua intercambia energia con un dispositivo mecanico de revolucion
que gira alrededor de su eje de simetria; éste mecanismo lleva una o varias ruedas, (rodetes o rotores),
provistas de alabes, de forma que entre ellos existen unos espacios libres o canales, por los que circula el
agua. Los métodos utilizados para su estudio son, el analitico, el experimental y el analisis dimensional.

El método analitico se fundamenta en el estudio del movimiento del fluido a través de los dlabes,
segtn los principios de la Mecanica de Fluidos.

El método experimental, se fundamenta en la formulaciéon empirica de la Hidraulica, y la experimenta-
cion.

El andlisis dimensional ofrece grupos de relaciones entre las variables que intervienen en el proceso,
confirmando los coeficientes de funcionamiento de las turbomaquinas, al igual que los diversos niimeros
adimensionales que proporcionan informacién sobre la influencia de las propiedades del fluido en movi-
miento a través de los 6rganos que las componen.

I.2.- CLASIFICACION DE LAS TURBOMAQUINAS HIDRAULICAS

Una primera clasificaciéon de las turbomaquinas hidraulicas, (de fluido incompresible), se puede
hacer con arreglo a la funcién que desempefian, en la forma siguiente:

a) Turbomdquinas motrices, que recogen la energia cedida por el fluido que las atraviesa, y la transfor-
man en mecanica, pudiendo ser de dos tipos:

Dinamicas o cinéticas, Turbinas y ruedas hidraulicas
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Estaticas o de presion, Celulares (paletas), de engranajes, helicoidales, etc

b) Turbomdquinasgeneratrices, que aumentan la energia del fluido que las atraviesa bajo forma poten-
cial, (aumento de presion), o cinética; la energia mecanica que consumen es suministrada por un motor,
pudiendo ser:

Bombas de dlabes, entre las que se encuentran las bombas centrifugas y axiales

Hélices marinas, cuyo principio es diferente a las anteriores; proporcionan un empuje sobre la carena
de un buque

¢) Turbomdquinasreversibles, tanto generatrices como motrices, que ejecutan una serie de funciones
que quedan aseguradas, mediante un rotor especifico, siendo las mas importantes:

Grupos turbina-bomba , utilizados en centrales eléctricas de acumulacién por bombeo

Grupos Bulbo, utilizados en la explotacion de pequeiios saltos y centrales maremotrices

d) Grupos de transmision o acoplamiento, que son una combinaciéon de maquinas motrices y generatri-
ces, es decir, un acoplamiento (bomba-turbina), alimentadas en circuito cerrado por un fluido, en general
aceite; a este grupo pertenecen los cambiadores de par.

RUEDAS HIDRAULICAS.- Las ruedas hidraulicas son maquinas capaces de transformar la energia
del agua, cinética o potencial, en energia mecanica de rotacion. En ellas, la energia potencial del agua se
transforma en energia mecanica, como se muestra en la Fig I.1¢c, o bien, su energia cinética se trans-

forma en energia mecdanica, como se indica en las Figs I.1a.b.

S yatha
T

Fig I.1.a.b.c

Se clasifican en:

a) Ruedas movidas por el costado

b) Ruedas movidas por debajo

¢) Ruedas movidas por arriba

Su diametro decrece con la altura H del salto de agua. Los cangilones crecen con el caudal. Los rendi-
mientos son del orden del 50% debido a la gran cantidad de engranajes intermedios. El numero de rpm es
de 4 a 8. . Las potencias son bajas, y suelen variar entre 5 y 15 kW, siendo pequeiias si se las compara
con las potencias de varios cientos de MW conseguidas en las turbinas.

TURBINAS HIDRAULICAS.- Una turbomdquina elemental o monocelular tiene, basicamente, una
serie de alabes fijos, (distribuidor), y otra de 4labes méviles, (rueda, rodete, rotor). La asociacién de un
6rgano fijo y una rueda movil constituye una célula; una turbomaquina monocelular se compone de tres
érganos diferentes que el fluido va atravesando sucesivamente, el distribuidor, el rodete y el difusor.

El distribuidor y el difusor, (tubo de aspiracién), forman parte del estator de la maquina, es decir, son

6rganos fijos; asi como el rodete esta siempre presente, el distribuidor y el difusor pueden ser en determi-
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nadas turbinas, inexistentes.

El distribuidor es un 6rgano fijo cuya misién es dirigir el agua, desde la secciéon de entrada de la
maquina hacia la entrada en el rodete, distribuyéndola alrededor del mismo, (turbinas de admisién total),
0 a una parte, (turbinas de admisién parcial), es decir, permite regular el agua que entra en la turbina,
desde cerrar el paso totalmente, caudal cero, hasta lograr el caudal maximo. Es también un é6rgano que
transforma la energia de presién en energia de velocidad; en las turbinas hélico-centripetas y en las
axiales esta precedido de una camara espiral (voluta) que conduce el agua desde la seccion de entrada,
asegurando un reparto simétrico de la misma en la superficie de entrada del distribuidor.

El rodete es el elemento esencial de la turbina, estando provisto de alabes en los que tiene lugar el
intercambio de energia entre el agua y la maquina. Atendiendo a que la presién varie o no en el rodete,
las turbinas se clasifican en:

a) Turbinas de accion o impulsion; b) Turbinas de reaccion o sobrepresion

En las turbinas de accion el agua sale del distribuidor a la presién atmosférica, y llega al rodete con la
misma presion; en estas turbinas, toda la energia potencial del salto se transmite al rodete en forma de
energia cinética.

En las turbinas de reaccion el agua sale del distribuidor con una cierta presién que va disminuyendo a
medida que el agua atraviesa los alabes del rodete, de forma que, a la salida, la presiéon puede ser nula o
incluso negativa; en estas turbinas el agua circula a presion en el distribuidor y en el rodete y, por lo tan-
to, la energia potencial del salto se transforma, una parte, en energia cinética, y la otra, en energia de
presion.

El difusor o tubo de aspiracién, es un conducto por el que desagua el agua, generalmente con ensan-
chamiento progresivo, recto o acodado, que sale del rodete y la conduce hasta el canal de fuga, permi-
tiendo recuperar parte de la energia cinética a la salida del rodete para lo cual debe ensancharse; si por
razones de explotacién el rodete esta instalado a una cierta altura por encima del canal de fuga, un sim-
ple difusor cilindrico permite su recuperacion, que de otra forma se perderia. Si la turbina no posee tubo
de aspiracion, se la llama de escape libre

En las turbinas de accion, el empuje y la accion del agua, coinciden, mientras que en las turbinas de reaccion, el
empuje y la accidn del agua son opuestos. Este empuje es consecuencia de la diferencia de velocidades entre
la entrada y la salida del agua en el rodete, segiin la proyecciéon de la misma sobre la perpendicular al eje
de giro.

Atendiendo a la direccion de entrada del agua en las turbinas, éstas pueden clasificarse en:

a) Axiales ; b) Radiales {centripetas y centrifugas} ; c) Mixtas ; d) Tangenciales

Empuje Accion Accion Empuije
del agua delagua

Fig I.2.a.- Accion Fig I.2.b.- Reaccién

En las axiales, (Kaplan, hélice, Bulbo), el agua entra paralelamente al eje, tal como se muestra en la
Fig 1.3a.
En las radiales, el agua entra perpendicularmente al eje, Fig 1.3.b, siendo centrifugas cuando el agua

vaya de dentro hacia afuera, y centripetas, cuando el agua vaya de afuera hacia adentro, (Francis).
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En las mixtas se tiene una combinacion de las anteriores.
En las tangenciales, el agua entra lateral o tangencialmente (Pelton) contra las palas, cangilones o

cucharas de la rueda, Fig I.3.c.

TANGENCIAL

RADIAL
AXIAL Distribuidor

|l Distribuidor |

D 2 o,

4

—
NN
 I— ) -

Rodete

Distribuidor

Fig 1.3.a) Turbina axial; b) Turbina radial; ¢c) Turbina tangencial

Atendiendo a la disposicion del eje de giro, se pueden clasificar en:
a) Turbinas de eje horizontal
b) Turbinas de eje vertical.

I.3.- DESCRIPCION SUMARIA DE ALGUNOS TIPOS DE TURBINAS HIDRAULICAS

TURBINAS DE REACCION

Turbina Fourneyron (1833), Fig 1.4, en la que el rodete se mueve dentro del agua. Es una turbina

radial centrifuga, lo que supone un gran diametro de rodete; en la actualidad no se construye.
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Fig I.4.- Turbina Fourneyron Fig I.5.- Turbina Heuschel-Jonval Fig I.6.- Turbina Francis
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Fig I.7.- Turbinas Kaplan
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Turbina Heuschel-Jonval, Fig 1.5, axial, y con tubo de aspiracion; el rodete es practicamente inaccesi-
ble; en la actualidad no se construye.

Turbina Francis (1849), Fig 1.6; es radial centripeta, con tubo de aspiracion; el rodete es de facil acce-
so, por lo que es muy practica. Es facilmente regulable y funciona a un elevado numero de revoluciones;
es el tipo mas empleado, y se utiliza en saltos variables, desde 0,5 m hasta 180 m; pueden ser, lentas,
normales, rapidas y extrarapidas.

Turbina Kaplan (1912), Fig 1.7; las palas del rodete tienen forma de hélice; se emplea en saltos de
pequeiia altura, obteniéndose con ella elevados rendimientos, siendo las palas orientables lo que implica
paso variable. Si las palas son fijas, se denominan turbinas hélice.

TURBINAS DE ACCION .- Estas turbinas se empezaron a utilizar antes que las de reaccién; entre
ellas se tienen:
Turbina Zuppinger (1846), con rueda tangencial de cucharas

Turbina Pelton, Fig 1.8, es tangencial, y la mas utilizada para grandes saltos

Fig I.8.- Turbina Pelton

Turbina Schwamkrug, (1850), radial y centrifuga, Fig 1.9

Turbina Girard, (1863), Fig 1.10, axial, con el rodete fuera del agua; mientras el cauce no subia de
nivel, trabajaba como una de accién normal, mientras que si el nivel subia y el rodete quedaba sumergi-
do, trabajaba como una de reaccién, aunque no en las mejores condiciones; en la actualidad no se utiliza.

Turbina Michel, o Banki, Fig 1.11; el agua pasa dos veces por los alabes del rodete, construido en

forma de tambor; se utiliza para pequeiios y grandes saltos.

Fig I1.9.- Turbina Schwamkrug
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_
Fig 1.10.- Turbina Girard
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Fig I.11.- Turbina Michel
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Fig 1.12.- Algunas disposiciones y montajes de turbinas hidraulicas



I1.- TRIANGULOS DE VELOCIDADES
Y ECUACION FUNDAMENTAL

IL1.- ESTUDIO GENERAL DE LAS TURBINAS HIDRAULICAS

Movimiento del agua.- Para estudiar el movimiento del agua en las turbinas hidraulicas, se utiliza una
nomenclatura universal que define los triangulos de velocidades, a la entrada y salida del rodete, de la

forma siguiente:

u es la velocidad tangencial o periférica de la rueda

¢ es la velocidad absoluta del agua

w es la velocidad relativa del agua

a es el angulo que forma la velocidad i con la velocidad ¢

b es el angulo que forma la velocidad i con la velocidad w

El subindice 0 es el referente a la entrada del agua en la corona directriz o distribuidor
El subindice 1 es el referente a la entrada del agua en el rodete

El subindice 2 es el referente a la salida del agua del rodete

El subindice 3 es el referente a la salida del agua del tubo de aspiracion

El agua entra en el distribuidor con velocidad ¢p y sale del mismo con velocidad ¢;, encontrandose con
el rodete que, si se considera en servicio normal de funcionamiento, se mueve ante ella con una velocidad
tangencial u;.

El agua que sale del distribuidor penetra en el rodete con velocidad absoluta ¢; y angulo a;.

La velocidad relativa forma un angulo b; (d4ngulo del alabe a la entrada), con la velocidad periférica
up; la velocidad relativa a lo largo del alabe es, en todo momento, tangente al mismo.

Puede ocurrir que el rodete inicie un aumento de su velocidad periférica u de tal forma que la nueva
velocidad u;- > u; sea la velocidad de embalamiento; en esta situacién el agua golpearia contra la cara
posterior de los alabes al desviarse la velocidad relativa w; en relacion con la tangente al 4labe. En con-
secuencia, la fuerza tangencial se veria frenada por la fuerza de choque; aunque el rodete gire sin control

y sin regulacion, existiendo una velocidad limite tal que:
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ur =(1,8, 2,2)u;

por lo que el rodete no aumenta indefinidamente su velocidad.

A la salida, el agua lo hace con una velocidad absoluta c;, siendo w; y u; las velocidades relativa y

tangencial, respectivamente.
Distribuidor .
Uy v
ﬁ1 ()(_‘ // ////

Yind
/ Wy

. !
wy 3 c5 Direcci6n del alabe

Fig Il.1.- a) Nomenclatura de los triangulos de velocidades; b) Velocidad de embalamiento
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Fig Il.2.- Pérdidas hidraulicas en la turbina de reaccién Fig I.3

Pérdidas de carga en la Turbina de reaccion.- Las pérdidas de carga que tienen lugar entre los niveles del
embalse y el canal de desagiie, aguas abajo de la turbina, se pueden resumir en la siguiente forma, Fig

I1.2:
hy es la pérdida de carga aguas arriba de la turbina,desde la camara de carga (presa), hasta la seccién de

entrada en el distribuidor de la turbina; esta pérdida no es imputable a la turbina, siendo despreciable en

las turbinas de cdmara abierta; en cambio, en las turbinas de cdmara cerrada, con largas tuberias con
corriente forzada de agua, si son importantes.

hg es la pérdida de carga en el distribuidor

hg’ es la pérdida de carga entre el distribuidor y el rodete, sobre todo por choque a la entrada de la rueda

hy es la pérdida de carga en el rodete

hg es la pérdida de carga en el tubo de aspiracion

hg’ es la pérdida de carga a la salida del difusor, por ensanchamiento brusco de la vena liquida; seguin Belanguer
es de la forma:

_ (C3' Ca)2

. c3

29
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hy+h +h,
H Np Mhidr Ne Mmec N = Ny
& O
Embalse he n

Alternador

La potencia efectiva Her se puede calcular teniendo en cuenta la Fig I1.3, tomando como plano de

referencia el AA', aplicando la ecuaciéon de Bernoulli a los puntos (1) y (2), e igualando ambas expresio-
nes, en la forma:

2

Punto 1 : H= B, L :
nol:H=(Hs+ H )+ + 5 Fhat he i Pi-p c?-c3
ng 9 y P Het=H + 1g2+ 1292'hr
P2 2 i
T P2 2 + i
Punto2 : H= Hs + : +2g+Hef hr+ho|+htp

en la que Her es la energia hidraulica generada en la turbina y que interesa sea lo mas elevada posible.
Si no hay pérdidas mecéanicas: Nor = N, siendo N la potencia al freno.

Las diferencias de presiones y velocidades:
pP1- P2 ; Ci-c3
deben ser grandes, para lo cual c, y p» deben tender a cero.

i Turbinas de accién: pj= p,
Se cumple que: |

i Turbinas de reacciéon: p1>0 ; po < 0
I1.2.- DTIAGRAMA DE PRESIONES

Los diagramas de presiones permiten conocer las variaciones de los diferentes tipos de energia en
cada punto de la turbina. Hay que tener en cuenta que si la turbina esta instalada sin tuberias de cone-
Xi0n, es una turbina de camara abierta H,, = H, mientras que si existen tuberias de conexion es una turbina de

camara cerrada H,= H - h,

DIAGRAMA DE PRESIONES EN LA TURBINA DE REACCION.- De acuerdo con la Fig I1.4, aplicando

Bernoulli al punto (1) de entrada del agua en el rodete, con pérdidas hidraulicas, respecto al nivel aguas
abajo, se obtiene:

Z:Hs+Hr

P1 ci
H:HS+Hr+F+—+hd+ht= =Z +X

2
c
249 x=p—gl+—1+hd+ht

29

en la que hg son las pérdidas en el distribuidor y h las pérdidas en la tuberia, obteniéndose la ecuacion de

una recta de la forma, H=z + x

Aplicando Bernoulli entre los puntos (2) salida del rodete y (3) salida del tubo de aspiracién se tiene:

. P2 C% _ P2 Cs
Punto2: H=Hg + Hef + — + == +hy+h,+hg P He =H-Hs-— - == -(hy+hg+h;)
29 g 29
2 02
Punto 3: H:Hef+ﬁ +hy+h,+hg+hs b Hef=H-£-(ht+hd+hr+hs)
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Fig ll.4.a.- Diagrama de presiones en la turbina de reaccién
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Fig Il.4.b.- Tubos de aspiracién cilindrico y troncocénico en la turbina de reaccién

Las pérdidas hg en el tubo de aspiracion son de la forma:

C2_C2 02
hS—HS+%+ 2293 AR AR hs_Hs+%2+_29

La relacion entre la altura efectiva y la total es:

Hef CHy opy c2 h,+hy+h,

h=—F=1-7-gR 29R" H

Si a la turbina de reaccion se la quita el tubo de aspiracion: Py = Pat m= 0; aplicando Bernoulli en el punto
(2) de la Fig I1.5 resulta:
c2 2
H=Hs+ 0 + —= + Het+ hy + hg+ hy ; Hef=H- Hg- — - (hy + hg + h;)
29 29
La relacion entre la altura efectiva y la total es:

c? hy + hy+ h,
2gH H

Hef
H

h =

=1 - ﬁ -
H
observandose que el rendimiento h de una turbina con tubo de aspiracién sale mejorado en el término
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(p2/ gH) que es la energia correspondiente a la depresién originada a la entrada del tubo de aspiracion;

ésto hace que la turbina de reacciéon no se emplee sin dicho tubo de aspiracion.

DIAGRAMA DE PRESIONES EN LA TURBINA DE ACCION.- Aplicando Bernoulli a los puntos (1) y

(2) de la turbina representada en la Fig I1.6, y tomando como referencia el nivel inferior, se obtiene:

Fig I.5.a.- Diagrama de presiones de la turbina de reaccion sin tubo de aspiracién

A

DN

/ > 1 |

Fig I.5.b.- Esquema de la turbina de reaccién sin tubo de aspiracién
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Fig 11.6.- Pérdidas en la turbina de accion
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2
c
Punto1: H= Hy+ H, + 0 + == +hy +hy

249

C% c%
Punt02:H=Ha+Hef+0+ﬁ+ht+hd+hr p Hef:H-Ha'ﬁ'(ht+hd+hr)
h_Hef _1_£_ C% _ht+hd+hr
=m =l H 2gn H

en la que la altura H, (entre la salida del rodete y el nivel inferior) no se aprovecha

FUERZA QUE EJERCE EL AGUA A SU PASO ENTRE LOS ALABES DE LA TURBINA DE REAC-
CION.- Supondremos que el rotor se mueve con una velocidad periférica u; el agua entra en el rodete con
una velocidad relativa w; y sale del mismo con una velocidad relativa w, variando esta velocidad al paso

por los dlabes. En consecuencia existe una fuerza que realiza esta operacién acelerativa, cuyas compo-
nentes son, Fig I1.7:

Dw, G cos b, - cos b cos b, - cos b
X=mj,=m=—" =§mn=%QDWn: (W, lg Wy 2) _ 99w S W, 5)
. Dw gQ G(w,;sen b, - wosenb,) gQ(wy;sen by - wysenb,)
Y:mjy:m tngDWm:TDNm: L lg 2 2 = 1 S 2 2

siendo G el gasto en kg/seg y Q el caudal en m3/seg.

Reaccion E originada por la aceleracion:

G[(w,cos b, - w,cos b,)?+ (w;sen b, - w,sen b, )?
E= X2+ Y2 =
* g

G/wi+ w3 - 2w, w,cos (b,-b,)

g

La potencia efectiva es:

Gu(w, cos b; -w,cos b,) gQu (w;cos b, - w,cos b,)
g - g

AN

Nef:XU=

expresion que sirve también para la turbina de reaccion.

Fig Il.7.- Movimiento del agua en las turbinas hidraulicas; tridngulos de velocidades
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En la turbina de reaccién la potencia se genera a causa de la variacién de la presion entre la entrada
y la salida, teniendo lugar una aceleracion de w;a wy; P W > w4,
En la turbina de accién el agua circula libremente en las cazoletas, produciéndose un frenado por lo

que W, < Wy, siendo la velocidad de salida: w» =y wy, con (y < 1).

I1.3.- GRADO DE REACCION

Por definicién, el grado de reaccion s es la relacién existente entre la altura piezométrica en el rodete

y la altura H, en la forma:

Alturapiezomdricarodete P P2 (7, 7,y = P12 P2y :J Pi-P2 |y .
2 2 g g y b s= 9 _q.C%1°¢3
_ P1-p2  Ci1-C3 .. Hy 2gH,
Hn= + + H;
g 2 b
2 2 2_ a2
Pi-P2  C1-C3 P1- P> Ci-C3
Hp = + +H =| —= +H =sHy,|=sHp+
n g 2 g r g r n n 2 g
: Energia de presiéon: s H, = % + H  (Fendémeno de reaccion)
El salto H,, es la suma de: i c2.c2
¥ Energia dindamica: 12—92
1 grado de reaccis p L Sioch
y el grado de reaccién: s = 1 - gH

Para una turbina de reaccién ficticia en la que (c; = co = 0) el grado de reaccién seria (s = 1)

c2-c3
Para una turbina de acciéon: (py = p2= 0), s = H; /H, que practicamente escero b H,= 12 9 2
IL.4.- ECUACION FUNDAMENTAL DE LAS TURBINAS

Para determinar la ecuacién fundamental de las turbinas, (y en general para cualquier turbomaqui-
na), se pueden tomar como referencia los puntos (1) y (2), Fig I1.3, en la forma:

c2 i i c2.c2 )
Hetorror B Zngun i Her = =52 + BLP2 4 H - hy (con peérdidas)
y P i 2 .2
H=H5+p—2+ 2z + Het + hr +hg+ht | I Het = C1-C2 + P1- P2 + H (sin pérdidas)
g 29 b [ 29 g

y aplicando el Teorema de Bernoulli al fluido en rotacién entre (1) y (2), y considerando (z1- zo = H), se

obtiene la energia de presion en el rodete, en la forma:

2 2 2 2 2 2 2
P1 W1 ui  po W5 u; P1 Wy upy Py W5 us
3 +zl+—zg-—Zg =3 +22+—g ) + h, b 9 +Hr+—291 799 +—g——zg+hr
I wa-w?  u2-u?
2~ W 2~ U1 e
- - H, (sin pérdidas)
pi-p, ' 29 29 '
g ! w-w? uZ-u?
':A' 22 3 L 229 L. (Hy - hy ) (con pérdidas)
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La altura efectiva, (ecuacion fundamental de las turbinas), queda en la forma:

2 -2 2
He = c?-c? .\ Wi-w§ uf-uj fwi=ci+Uf-2C1U;COSaz| €U COS a;-CprUpyCOSa;
of = = = =
29 29 249 wZ=c2+uZ-2c,u,cosa, g

CipUg1-CoraU
= in 19 2n 2 = hpigHn , con: Hy=H- hy

I1.5.- NUMERO DE REVOLUCIONES DEL RODETE
En condiciones de rendimiento mdaximo se tiene:
CouUpcosa=0 b hhigHh g = Cc1 Uy cos ag

es decir, as = 90°, por lo que las direcciones de u; y ¢; tienen que ser sensiblemente perpendiculares; el

numero de r.p.m. del rodete se calcula como sigue:

_ J29Hn hhig  pDin

hnigH he +H
— hi d ng=|01:j1M|=_ hid in
J1

cicos a; [2gH, cosa;  2jicosa; 60
" 2pDjicosa; ~ pjicosa; D T % Dy

siendo: ng*=n, para: Dy =1my H, =1 m.

I1.6.- TRIANGULOS DE VELOCIDADES
TURBINA DE REACCION

Velocidad absoluta de entrada del agua en el rodete c;.- Aplicando Bernoullientre (a) y (1), con plano de

comparacién en (1), Fig I1.8:

2 2
c Py C1 P1- Patm P1-Patm
0+ &M L Hyj= 5= + — b o= =Hy- —2M . ¢, = [2g(Hy- —2m)
d g g 2 g d g ’ 1 g d g
% a

Ha

H H

g
|2 Hr
HS
Z
Fig 11.8.- Esquema de TH de reaccién Fig 1.9.- Esquema de TH de accién

Otraexpresiénde ci enfuncion delos angulosa; y b1 se obtiene a partir dela ecuacién fundamental, en

condiciones de rendimiento maximo, y del tridngulo de velocidades, en la forma:
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uy= 9 Hn i g !
C,COS a,

Ui _ C1 ’

sen(b;-a;) senb; b

g Hnhpig

u; senb senb
y b ci= 1 1 _‘/ 1

sen(bi-a1) \cosajsen(bi-aj)

Velocidad periférica u;.- La velocidad periférica u, en funcién de los dngulos a; y by es:

Uz ¢y —‘c _ 9Hnhhig | _ g Hhhpig
sen(by-a;) senb; | 7 ujcosa; | ujcosajisenb;

sen(bi-aq) tgai

= Hohpig =... = Hnhpig @ - ——
uz \/SGI’] bicos a;) g FAnNhid g Hnhhig ( tgb; )

observandose que u; aumenta si b > 90°, y cuanto mayor sea a;

Velocidad de salida w ,.- Aplicando Bernoulli al agua en rotacion entre (2) y (1) y considerando el plano

de referencia que pasa por (2), resulta:

W2 u2 2 2
Po bos2 2 _ P2 oW1 W
g 29 29 g 29 294

wi-w2+uZ-u2 =29 gpz +H)=2g> gp2+H-Hd-HS)

y suponiendo régimen hidrostatico entre (a’) y (2), Fig I1.8, se tiene:

P2 Patm
Parm= P2+ gHs b 2 4 Hg= —Am
atm S g S g

Wi- Wi uf-uf = 2g (BB 4 H-Hy) = 2GH- 29 (He- T2 = 2gH- o

wi-u =wi-uf+ 2gH-c=|wf=uf+c?-2uscicosa;|=2gHn-2uscicos ay

W5= U5+ 2gHy- 2ujcicos ag

Velocidad absoluta de salida del agua c;

C2= W5+ U5- 2 UsWoC0S b= W5+ U5+ 2 Wallo- 2 Wallo- 2 UpWoCOS by =
= - 2 2 - b — - 2 2b_2
(W2 UZ) + W2U2(l coSs 2) —(Wz U2) + 4W2U2 sen >

TURBINA DE ACCION

Al b I C1t = 2 g Hy (sin rozamiento en el inyector)
ser: =
P1= Patm | C1=j1C1t=J1J29Hy =j1 J2gH, (conrozamiento en el inyector)

siendoj 1 un coeficiente de reduccion de velocidad; en la turbina de accién la altura de carga del distribui-
dor se utiliza integramente en producir la velocidad de entrada en la rueda c;.

Comparandola con la de reaccion:

P1- P2
) < 2 g Hd D Clreacci on < Clacci on

29 (Hqg-

THII.-17



Para reducir las pérdidas a la salida de la turbina, los valores de las velocidades de salida relativa w,

y circunferencial u; deberian estar muy préximas y ser el angulo constructivo by de los dalabes muy

pequetio.

b b b
c%:(wz-u2)2+4wzuzsen272:{W2»u2}:4u%sen272 b c2:2uzsen72

IL.7.- RENDIMIENTO MAXIMO

Para que el rendimiento hidraulico de la turbina sea maximo, interesa que lo sea H¢r lo que sucede

cuando (@, =90°), by es muy pequeio y uy despreciable, obteniéndose:

an hhid:C1 Ui COS ag

i 2 2
.I-Hn:an+;A b Ccu=2gHn(l-5)=J2gH, P Hp= 2l
Turbinas de accién (s = 0): | J 2 J
ic,=j, 29H, P H,= 1
] " " 29i7%
: . C1U71COS @ . ciu
c1=j1J2gHn ={9thhid=clulcosa1}=11\/2#={a1=0}=11 2 f—
| |
Ci u Nhia 1
U= — hpig=u b — = <=

Si el rendimiento hidraulico fuese del 100% y no existiesen rozamientos en el inyector se verificaria
que (c1/ 2 = uy), y la velocidad periférica seria la mitad de la velocidad del chorro de agua a la entrada; en

la practica esta velocidad es menor.
I1.8.- CAUDAL

Si Q es el caudal que circula por el distribuidor y Q. el que circula por el rodete y llamando W a la sec-

cion transversal del compartimento entre dlabes a la salida del distribuidor, el valor de Q es:

Q=my WgCcy1=my Wd\/2g(Hd-p1'—gF|L‘””)

siendo my el coeficiente de contraccion del agua para esta seccién.
El caudal Q que circula por el rodete es (Q= Q- q) siendo g el caudal que se pierde por fugas en el

juego del rodete o intersticios existentes entre el distribuidor y el rodete; con esta matizacion se tiene que
el caudal entrante en el rodete es el mismo que sale, es decir (Q: = Q) obteniéndose:

Alaentrada: Qz= Q- q
Alasalida: Qs=Q-q

m W, Wy my Wy €4
y b Wgci=mWiwi=mWow, b wy= ——+
m2W2W2¥) My Vg Ca 1 W1 2 Wo 2 m, W,

y la ecuacion fundamental queda en la forma:
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D D
g Hhhhig = ciui cos a;= [ui=up D—l = | uzx=w, cos by| =w, cos b, D—l =
2 2
D Wy € Wy D
= C1W5 COS bz—lcos aji= WZ:M =ch—lcos aicos b,
D, m W, m; Wa D

y como prdcticamente a | y b estdn proximos a 0°y 180° respectivamente, se pueden hacer (en valor absoluto)

las siguientes aproximaciones:

hnhiqg @cos b, cos a4

W,
My y P gHp=c? Dy
— @1

mp

Wg Dy Dy
b W, D,

w W D
:2an(1-s)W:D_2 ) W—§:2(1-S)D—;

que proporciona una relacién aproximada entre las secciones y el grado de reaccion s.

i Silaturbinaesdetipo hélice: Dy = D, P W—j =2(1-5s)
i

i Silaturbinaesdeaccion: s =0 b W —2 D

1 Wd D2

Suponiendo que el ancho del canal de paso entre los alabes del distribuidor es a y la altura de los ala-

bes b, siendo Z el numero de éstos, el caudal viene dado por: Q =a b Z c;.
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II1.- SALTOS HIDRAULICOS

II1.1.- CONCEPTO DE SALTO EN TURBINAS HIDRAULICAS

En las TURBINAS DE REACCION el salto bruto o altura geométrica H es la diferencia de niveles entre

la camara de carga y el canal de fuga a la salida del tubo de aspiracién, Fig II1.2, es decir:

H=2zy-z,

El salto neto H,, es la energia que por kg de agua se pone a disposiciéon de la turbina.

En Europa se considera como turbina desde la entrada del distribuidor, punto My, hasta el nivel
del canal de desagiie, punto M,, por lo que se tiene:
2 2

0 Po

C Pa
H.=(— + =% (=2 4 =2
n=( g+ g+zo) (29+

+Za5)

En USA se supone que la turbina comienza a la entrada del distribuidor, punto My, y termina en

la secci6n de salida del difusor, punto Mg, con lo que la expresién americana del salto neto es:

H'n=(—+ — +29) (5= + — +23)

Co Po Cg P3
24 g 29 g

Canal de desagiie -

Fig lll.I.- Esquema de un salto hidraulico
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b) Sistemas de admisién en flujo abierto

1) Estructura de admision; 2) Tanques de equilibrio (depédsito de aire y chimenea de equilibrio));
3) Tunel de presién aguas abajo; 4) Sala de turbinas (central); 5) Conduccién forzada;
6) Tunel de flujo abierto de admision; 7) Tunel de flujo abierto de escape; 8) Tunel de presion de admision;
9) Embalse de carga
Fig lll.2- Sistemas de atenuacién del golpe de ariete
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Fig lll.3.-Nomenclatura utilizada en saltos con turbinas de reaccién

Medida del salto neto en la Turbina de reaccion.- Para el salto europeo, de acuerdo con la Fig II1.3, y

teniendo en cuenta que, p; = Patm, S€ obtiene:

cy . Pwm cg Po
— + —— +Zy=——+ — + Zpg+h
. ch po c2 P, |29 T g TMT2g T g "0
Hh=(57% + — +20) - (55 + — +2Za)= =
29 g 29 ¢ ¢35 po c2  p
—+—+zo=—M+—M+zM-ht
g g g g
=(2Zm- Za) -hy=H- hy

ya que tanto cp; como ¢, son despreciables.

Para el salto americano sabemos que:

Aplicando Bernoulli entre M y M, se tiene:

- ch Po C3 P3
Hy= (=2 + =2 +720) - (— + = 4+ z3) = | ¢? c2 =
"Tt2g 0 29 g 3 M, Po M:—O+p—0+zo+ht
29 g 29
2 2
Cm ., Pa C3 P3
= — + — +zZy-hi{-(z= + — +23) =
g 9 M t(zg 9 3)
Aplicando Bernoulli entre la salida del difusor M5 y el canal de desagiie M,
2 2 N 2 5 2 2
C3 | P3 Ca Pa c_ b 2 C3 Ucg Pa C3
=|5=+ — +2Z3=5—+ — +23+hg=f{h = V=5—+— +Za+ 5= | =
29t g 23T 2g T g tZathsT 1N @7 g g 272y
2
P3 _ Ca Pa
— +z5=22 + 2 +2
g ° 2g g "°
2 2 2 2 2 2
CMm ., Pa C3 Ca Pa CM-Ca C3
=5— + — + Zpn- hy - + 5— + — + 2Z3) = + ZM-2Za-ht- 5=
g g M t(zg g g a) Zg M a t Zg
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y como ¢y y ¢, Son muy pequenos, resulta finalmente como valor del salto neto USA:

«

observandose que el salto neto europeo es superior al salto neto USA.

Salto neto en la Turbina Pelton de un inyector.- En el caso de un solo inyector y eje de la turbina hori-
zontal, si se considera la zona comprendida desde inmediatamente antes del inyector, punto A de la
Fig I11.4, hasta el punto de tangencia del chorro con la circunferencia media de la rueda, punto A;, de

acuerdo con la definicién dada de salto neto, se tiene:

: . P . P
Hn=—+?0+zo— za=‘70+zo=—0+zo

N\

]

Fig Ill.4.- Turbina Pelton de un inyector

Salto neto en la turbina Pelton de varios inyectores.- Si por ejemplo se considera que la turbina tiene dos
inyectores, Fig III.5, de diferentes caracteristicas que proporcionan los caudales Q; y Qg, (caso poco
frecuente), el estudio se puede hacer como si el conjunto constase de dos turbinas, para los respectivos
caudales Q1 y Qq, saltos correspondientes Hy,1 y Hyo, y potencias respectivas Np1 ¥ Npeo, de la forma:

c? p
01 01
Hhi=7g + g *Zo-Zar 5 Nn=0QHny
c2 P
02 02
Hno= 59 + g *Zo2-Zaz ; Nn2=0QHnp

c§ P i, P
Nn = gQiHn1 + g QHpo = ng(Z_Ogl + % +201- Za1) + gQZ(Z_ng + % +Z02- Za2)

En este caso se puede tomar como salto neto el salto neto promediado H;, que es el que tendria

una turbina de un solo inyector que con el caudal total, Q= Q + Q, diese la misma potencia, es decir:
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Fig Ill.5.-Turbina Pelton de dos inyectores

g Ql Hhpp+ 9 QZ Hno = g(Q1+ Qz) Hn=gQHn

O céy Po1 ) + O Co2 Po2 )
= + —= +Z01-Za1) + —= + —% +792-2
H, = " 29 9 oA 29 9 A QuHu+QHyp

QU+ Q Q

que se puede ampliar facilmente para una turbina de eje horizontal y cualquier niimero de inyectores.
Si la turbina fuese de eje vertical, las expresiones se simplifican, (H,1 =H,2 =...), sobre todo, en el

caso de tener los inyectores la misma seccién, (Q; =Q = ...), caso cada dia mas frecuente.

Medida del salto efectivo en la Turbina de reaccion.- El salto efectivo es la energia realmente utilizada

por la rueda, para su transformacién en trabajo mecanico, de la forma:

Salto efectivo = Salto neto - Pérdidas (distribuidor + rodete + tubo aspiracion)
El salto efectivo europeo es:

Het = Hn-(hg+hg+ hy + hg+ hg) =H-(h¢+hg+ hg+hy + hg+hg) =H-& hi = Hhhpig

que se corresponde con la energia hidrdulica transformada en energia mecanica en la turbina, por lo
que tiene el mismo valor en las concepciones europea y USA.
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C .
Para el caso USA como, 5 = hg, resulta:

. , , c? . . ,
Hof = Hiy - (h g+ hd+hr+hs):H—ht-—‘;-(hd+hd+hr+hs): H- (hy + hg+ hg+ h, + hg + hg)

observindose que, Hgs = Hgs

En turbinas de camara abierta, H,= H, y en turbinas de camara cerrada, H,= H - h,

Rendimiento hidraulico.- E1 rendimiento hidriulico se define en la forma:

Net Energia real utilizada por el rodete Net

hhid:N = = P Net = gQHphpig

n Energia puesta a disposicién de la turbina gQH,

y de acuerdo con lo anteriormente expuesto, con arreglo al concepto europeo se tiene:

Het _ Hp-(hg+ hg+h, + hg+hy) _ hg+ hg+h, + hg+ hg

h hid = Hn - Hn Hn
H .
En Europa: hyi g = HEf |u
H " H.. Y ¥como: Ho>Hn B hhig>hnig
En USA: hlhi d= (.ef = -ef T
Hio  Ho b

Energia utilizada por la turbina: Negs = gQHer = gQHnhhig

Energia puesta a disposicién de la turbina, N, = gQHp

Energia utilizada por el rodete Ne

h‘man =

Energia puesta a disposicién de la turbina - gQH,

y como ademas:

_ Energia utilizada

h'van = gOH. P hpig>hnig

II1.2.- VELOCIDADES

VELOCIDAD DE EMBALAMIENTO.- Se entiende por velocidad de embalamiento, aquella a turbina
descargada y con el distribuidor abierto; suele ser 1,8 a 2,2 veces la velocidad de régimen segin el tipo
de turbina. Si se supone a la turbina en régimen estacionario (funcionamiento normal) y por cualquier
circunstancia desaparece la carga y el regulador no actda, la turbina se acelera; cuando funciona a la
velocidad de régimen, el par motor es igual al par resistente, y la ecuacién del movimiento de los roto-
res es de la forma:

I aw _ Cm- Cr = 0, por ser la velocidad angular w constante

dt

Al desaparecer la carga, el par resistente disminuye hasta otro valor C producido por las resisten-

cias pasivas, que es muy pequeno, por lo que:
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Fig lll.6.- Triangulo de velocidades a la entrada y velocidad de embalamiento

dw
| W >> 0
y la velocidad se embalara nuevamente hasta que (G = G,) alcanzandose teéricamente una velocidad

muy elevada. Sin embargo, en la practica esta velocidad alcanza valores comprendidos entre 1,8 a 2,2
veces la velocidad de régimen, ya que cuando el rodete gira a la velocidad de régimen, la velocidad
relativa de entrada del agua en la turbina es tangente al alabe a la entrada.

Al cesar la carga sin actuar el regulador, la velocidad ¢; sigue igual en magnitud y direccién, Fig
II1.6, pero u; aumenta hasta u’;, con lo que w; se convierte en w’;, y ya no es tangente al alabe a la
entrada. Como w’; se puede descomponer en w’;, tangente al dlabe y en w’;. perpendicular a w’;; que

se conoce como componente de choque, la cual se opone al movimiento produciendo un frenado, impide
que la velocidad de embalamiento alcance valores excesivos, siendo:

Nmax < 1,8 n, para las turbinas de accion (Pelton)
Nmax < 2 n, para las turbinas de reaccion (Francis)

Nmax < 2,2 a 2,4 n, para las turbinas hélice (Kaplan)

VELOCIDAD SINCRONICA .- En general una turbina va acoplada a un alternador que ha de gene-
rar electricidad a una determinada frecuencia, que en Espafia es de 50 ciclos por segundo, por lo que
su velocidad debe ser tal que, conjugada con el niimero de pares de polos, produzca esta frecuencia.

La relacion que liga la velocidad del alternador n con el ntimero de pares de polos z y con la fre-

cuencia f de la corriente en ciclos por segundo es:

f = % P Para f = 50 ciclos por segundo: z n = 3000

Las velocidades que cumplen la condicién anterior se llaman velocidades sincrénicas; asi, una tur-
bina acoplada directamente a un alternador ha de tener una velocidad sincrénica de la forma:

Para,z=1, n=3.000rpm ; z=2, n=1500rpm ; z=3, n=1000rpm ; z=4, n= 750rpm

II1.3.- COEFICIENTES OPTIMOS DE VELOCIDAD

El rendimiento hidraulico de una turbina hidraulica viene dado por la expresion:

U1Cqn- UpCop
g H,

hhig =
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y depende de uj, cin, Ug ¥ con, definidos por los triangulos de velocidades a la entrada y a la salida;

estas velocidades no pueden ser escogidas al azar, si es que con ellas se desea obtener el maximo ren-
dimiento. Para un tipo determinado de turbina, los ensayos efectuados en el Laboratorio sobre mode-
los reducidos, permiten determinar para diferentes valores del salto neto H,, los valores de las veloci-

dades para los cuales se obtiene el maximo rendimiento; con objeto de evitar ensayar todos los modelos y
tipos de turbinas, para todos los valores posibles del salto neto, se opera con independencia del salto H,, mediante

la determinacion de los llamados coeficientes 6ptimos de velocidad; para ello, se parte de las siguien-

tes relaciones:

Up=X3y2 gH, 5 c1=j1y29H, 5 wy=1,2gH, ; cip=my2gH, ; cip=kiny2g9H, U
. y
Up=Xpy29gHy 5 Cp=j2y29H, ; wo=1,2gH, ; Con=mJy2gH, ; Com=kon29H, p

lo que equivale a definir dichas velocidades 6ptimas, como fracciones de la velocidad absoluta disponi-
ble, observandose que para cuando ( H, = 1/ 2 g) estas velocidades son:

Up=X; 5 C3=Jq 5 Wp=1ly 5 ¢cpp=m 5 cyn=kypy
Up=Xy 5 Co=jp 5 Wy=1l, 5 Copn=my 5 Cyp=Kyy

que proporcionan un medio para determinar los valores de los coeficientes éptimos de velocidad para
cada tipo de turbina; en efecto, bastara con ensayar todos los tipos bajo el salto comun:
1

Hn:ﬁ

hasta obtener, para cada turbina, los valores de u1, ¢1, W1, Cin,... Ug, C2, W9, Cop,... que permitiran deter-
minar el maximo rendimiento, y que coincidiran con los coeficientes 6ptimos de velocidad, correspon-
dientes al tipo ensayado.

Como:

c
i
o

1 Wq Cin Cim u, Co W, Con Com T
—_— = — = — = — = _k = ., .= — = e— = — = —m = _k = 2 an
X1 L my im X, 12 I 5 b 2m

los triangulos de velocidades a la entrada y a la salida seran semejantes a los triangulos de los coefi-

cientes de velocidades correspondientes, siendo la razén de semejanza igual a /2 g H,, .

El rendimiento hidrdulico de la turbina en funcion de los coeficientes dptimos de velocidad, suponiendo una

entrada en la rueda sin choque, viene dado por:

hh_d:ulcln'UZCZn _| U1=X1J29gHy 5 upx=x3J29H, 2 (Xy My~ X M)
I 9 Hy Cln=ml\/29Hn ; C2n:mZ\/29Hn

Para el caso de turbinas helicoidales, Kaplan, hélice, bulbo, etc, se tiene, X; = Xg, por lo que:
hhig = 2 xa(mg - mp)

jci=cCin P m=j1 . .
Para una turbina Pelton: | ) P hpg=2x1(1- )
f02=02n b mp=j, hid 1{a1-1]2
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Para que dos turbinas tengan el mismo rendimiento hidrdulico, basta que tengan iguales sus coeficientes opti-
mos de velocidad, con lo que a su vez tendrdn semejantes los triangulos de velocidades a la entrada y a la salida.

2 2
C1-C5 _ >

1 e 21 C2 2
Grado de reaccién: 1 - s 59 H, 11-13%

II1.4.- RENDIMIENTOS HIDRAULICO, VOLUMETRICO, ORGANICO Y GLOBAL

En las turbinas hidraulicas, las pérdidas se pueden clasificar en la siguiente forma:

hd+hr+hs

H Np Mhigr Ne Mmec N = Nu

Embalse he n
Alternador

a) Pérdidas de carga debidas al frotamiento del agua en la turbina (distribuidor y rodete), movimien-
tos turbulentos, viscosidad y rugosidad de las paredes; las pérdidas que hasta este momento se han
considerado son de este tipo, y a ellas corresponde el rendimiento hidraulico de la forma:

hiig = Nef Uy Cyy-Up Cop
g = =
N, g H,

b) Pérdidas de caudal q debidas a las fugas entre el estator (distribuidor), y la rueda mévil, a las que
corresponde el rendimiento volumétrico:
Qrodete _ Q Q-g

hyo = —Srodee S _ > 0,95
Yol = "Qgigribuidor Q Q

¢) Pérdidas por rozamiento mecdnico, en los 6rganos de transmision tales como cojinetes y pivotes, por
ventilacion y por arrastre de los aparatos auxiliares como taquimetros, bombas de aceite, etc., corres-
pondiendo a estas pérdidas el rendimiento orgdnico o mecanico (pérdidas mecéanicas):

N Ne B Nrozmec

horg = — =

97 N, N,
en la que la potencia 1til, o potencia al freno, es igual a la potencia efectiva menos las pérdidas de
potencia por rozamiento mecanico.

La potencia util es la potencia que se tiene en el eje, a la salida de la turbina:

Nef
N

N = Negf hpee = ‘hhid = ‘ = Np hhig hmec = 9QHnhhig hipee = gQHKN

n
La potencia generada en la turbina es la potencia efectiva N,¢

Net = gQHnhhid = 9Q Het

i . s s _ UlCln-U2C2n
i Delainstalacion: hy g inst . =

. ) H
Otros rendimientos manométricos son: f{ g
1 Delrodete:hhidrod = 1 Can - U2 Con
{ ' g (Het + hy)
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IV.- SEMEJANZA DE TURBINAS HIDRAULICAS

IV.1.- SEMEJANZA DE TURBINAS HIDRAULICAS

Para poder aplicar los resultados obtenidos en la Teoria de Modelos a los prototipos de turbinas
hidraulicas, y comparar entre si las del mismo tipo en diferentes circunstancias de funcionamiento, con
diferentes tipos de rodetes, etc, es importante exigir una semejanza lo mas perfecta posible, que incluya
las acciones debidas a la rugosidad de las paredes, la viscosidad del fluido y la gravedad.

\\\\\\\\\\\\\\\\\\%
d

! Do I
| |
I |

2

Fig IV.1.- Semejanza geométrica

Cuando interviene la rugosidad, dando lugar a fuerzas apreciables de rozamiento, la igualdad de ren-
dimientos entre el modelo y el prototipo, exige que los coeficientes de rozamiento en el prototipo y en el
modelo sean iguales, lo cual implica el que las rugosidades relativas sean también iguales, o 1o que es 1o
mismo, que las rugosidades absolutas cumplan la condicién de semejanza geométrica.

Esto requiere un pulido especial en el modelo, y si no es asi, las pérdidas por rozamiento seran relati-
vamente mayores en el modelo que en el prototipo.

Al aplicar la semejanza de Froude se prescinde de la viscosidad; la aplicacién simultédnea de la seme-
janza de Froude y Reynolds es de la forma:

Froude: Fr = — = \/I_ }J
1 . ni 3/2
y b — =1

Reynolds: Re = —— = ™% ——j Ny
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y como el prototipo es mayor o igual que el modelo | 3 1, resulta quen; > ny:, por lo que para una seme-

janza que considere efectos de gravedad y viscosidad, es necesario que el liquido de funcionamiento del
prototipo sea mas viscoso que el del modelo.

Como normalmente se trabaja con el mismo liquido, tanto en el prototipo como en el modelo, ello
quiere decir que el liquido con el que se ensaya el modelo es mas viscoso que lo que exige la ley de seme-

janza n; > ny, por lo que los resultados obtenidos, en lo que respecta a los rendimientos, seran menores

que los reales, es decir, el rendimiento del prototipo sera superior al obtenido en el modelo.

RELACIONES DE SEMEJANZA.- Para determinar las relaciones que existen entre las caracteristi-
cas de dos turbinas del mismo tipo, geométrica y dinamicamente semejantes, en el supuesto de que

ambas tengan el mismo rendimiento hidraulico, podemos hacer las siguientes consideraciones:
Para el modelo: Potencia N’, n° de rpm n’, caudal Q' (m3/seg), par motor C’ (m.kg), salto neto H,
Para el prototipo: N, n, H,, Q, C
En el estudio hay que suponer las siguientes condiciones:

a) Las dos turbinas tienen la misma admision, es decir, el mismo dngulo de apertura del distribuidor para las
Francis y Kaplan-hélice, y la misma carrera relativa de la aguja para las Pelton.

b) El mismo numero de unidades para cada turbina, es decir, una sola rueda para las Francis y Kaplan-hélice, y
un solo inyector para las Pelton.

¢) El rendimiento se mantiene practicamente uniforme en la zona de funcionamiento de las turbinas, Fig IV.2

Para los diametros y longitudes se puede poner:

Do _B _ By _ D _, _ Prototipo
DO D, BO D Modelo
100
Nt
90 ef — 5

T T
o] 4
/S

60

i\@\

Rendimiento

50

ol ;
Al
. AN
A1 /

0 0,2 0,4 0,6 0,

— —]

T

8 1,0
Q/Qdiseﬁo
(a) Turbina hélice: ns= 1050 (curva en gancho) ; (b) Turbina hélice: ng= 650 ; (c) Turbina Francis: ns= 500 ;
(d) Turbina Francis: ng= 250 ; (e) Turbina Kaplan: ns= 230 ; (f) Turbina Kaplan: ng= 500 ; (g) Turbina Pelton: ns= 10 a 30 (curva plana)

Fig IV.2.- Rendimiento total de diferentes tipos de turbinas
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y para las secciones de paso del agua:

W, pDf  pDf _ 2

W,  pDyS  pDf

Como el rendimiento de la turbina en funcién de los coeficientes 6ptimos de velocidad, es:
hmam =2 (Xl my - X3 mz)

para que sea el mismo en el prototipo y en el modelo, es necesario que los coeficientes 6ptimos de veloci-
dad sean iguales.

Las relaciones de semejanza entre el prototipo y el modelo son:

a) Numero de revoluciones

Prototipo: u;=x31,2gH, = P Din }J \
60 o K n _ Dy m_rl Hn n=n -1 ’Hn
' T D nl r']l - D ' - [ ’ - T
Modelo: U1 = X142 g Hy = P 6(1) i 1 \’ Hn \I Hn Hn

b) Caudal.- Llamando mal coeficiente de contracciéon que es sensiblemente el mismo para los distri-

o<

buidores de ambas turbinas y Wy W las secciones respectivas de los distribuidores, normales a las velo-

cidades absolutas c; y ¢y, se tiene:

Q=mWc,=mWj, [2gH, f Q _ w [H, H, Hn
. —y b === =17 = . Q=QI? [
Q:chr:mWJl,/Zanb Q W \H, Hy H,

¢) Potencia.- Suponiendo, en primera aproximacion, que los rendimientos volumétrico y orgdnico son

iguales a la unidad:

N:gQth yp ﬁ: QH” :sz(i)"3 ; N=N'|2/(i)3
N'=9gQ@ thb N’ Q Hn Hﬂ Hn

d) Par motor

C:N:GON u
w|2pnI;/p £:£=|2JH_P)3|‘/H_I”=|3H_I” : C=C|3i
c =N _ 60N C N' n Hn Hn Hp Hn
w 2pn' p

Si el prototipo estd constituido por un niimero de unidades, (k inyectores Pelton o Z rodetes Francis):

1 {Hn {Hn {Hn Hn
n=n = [—/ ; =kQl2/— ; N=kNI2|(—/)® ; C=kCI3—/—
I Hn Q Q Hn (Hn) Hn

Hay que hacer notar que los rendimientos hidraulicos no sélo no seran iguales, sino que en el modelo
los rendimientos volumétrico y organico son menores, porque las fugas o pérdidas de caudal son relati-

vamente mayores en el modelo, al no poderse reducir los intersticios, y porque experimentalmente se ha
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comprobado que las pérdidas correspondientes son relativamente menores en las maquinas grandes;

por todo ello, el rendimiento de la turbina prototipo es siempre mayor que el de su modelo.

Unas férmulas empiricas que permiten calcular el rendimiento 6ptimo del prototipo h, conociendo el

rendimiento 6ptimo del modelo hy, son:

i

; H<150m hp=1-(1- m)s/dm
Para: i
. dm Hm
I H>150m hp,=1-(1- m)5 o
1 p

Otras expresiones son:

1,4 + —2
\) d p
hp=1-(1-hp) — (Camener )
1,4 +
Jdm
0,12 + ‘/'_
dH(p)
hp=1-(1-hpy) 1 (Camener )
0,12 +
dHem
30 N N T X%
’wa ‘ 500kW/1MW 2MW| [5MW 8MV\V
8 KAPLANN NN
E f(; 200 lW )\\ N \\ N
AN \b( \ MNERRN
& [100kw \\' N N N
7 L AN N\ NCFRANCIS
NN AN XN
4 50 kW—N\ N N N
N\ \ N NN
3 . N NCTTT
ENEAN NEMNNAIN AN
20 INUTINI N N N
1,5 N N N \ S
N N N N
1 N 1 777&77 N N A N
07710“{ K\kPLAN’*FRA CISTN : \\\ /Y \\\T\
T N Ny .
0.5 A [ \\\ \\\ [ \\\ /X ™ PEI}O‘N:\‘
03 \\\ \\ \\ \\\ /)'\ N \\\\
, N N N
0,2 -\\ \ \ \\ | \ N \ \\
N AN N
015 NG N NG N N
0,1 ) AN \ N N
" 2 4 6 810 20 40 60 100 200 500 1000 2000 5000 10000

Salto neto: Hp (m)

Fig IV.3.- Diagrama de aplicacién (Q, Hn), para el célculo de potencias

enlaquel es el coeficiente de rozamiento del agua y dy es el diametro hidraulico del canal de paso entre

dos alabes (en metros), a la salida de la rueda.

hp=1-(1- hm)4d—m i (Moody)
dp | Hp

hp=1-(1-hm)(0,5+0,5 g—mm) ( Ackeret)
p
h
También, para toda clase de ensayos, se puede utilizar: hp= hp{l - I 0%14 a - h )
’ mec

siendo el rendimiento mecanico el mismo en el modelo y en el prototipo
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IV.2.- VELOCIDAD ESPECIFICA

Numero de revoluciones especifico ng.- El nimero ng es el nimero especifico de revoluciones europeo y

es el nimero de revoluciones por minuto a que giraria una turbina para que con un salto de 1 metro,
generase una potencia de 1 CV.
Si en las formulas de semejanza hacemos N’=1 CV, H,» = 1 metro y n’= ng se obtiene:
Os /Ay 2
I nl ns _ N . _n JN
p _2 Hn

= T Ng= ——

=}
1

Por la forma en que se ha definido, resulta que todas las turbinas semejantes tienen el mismo
numero de revoluciones especifico, pudiéndose definir también ng como el niimero de revoluciones de una
turbina de 1 CV de potencia que bajo un salto de 1 metro tiene el mismo rendimiento hidraulico que otra
turbina semejante de N(CV), bajo un salto de H;, metros, girando a n rpm.

En lugar de comparar las turbinas que difieren a la vez en el salto H,,, potencia N y velocidad n, se
comparan entre si las que dan la misma potencia N = 1 CV, bajo el mismo salto H, = 1 m, y que sélo

difieren en su velocidad ny; cada una de ellas define una serie de turbinas semejantes de igual rendimien-
to, cuyas dimensiones se obtienen multiplicando las de la turbina modelo por /2 9 H, .

1000
900

N\\__ Turbinas Kaplan

[
[ N
800 Hs=1m4A
|
700
Hs=-0,5 m{+—"
600 R NN
Hs=-2m- N\
I h
Lo Ho=-4m \\
£ 400 AN
é \\ Turbinas Francis dobles
3 300 NN\
o N \ \ _He=3m
N\
e NG
ng Turbinas Francis simples \ /
H5:+§ m i \ \
138 Hs=+3 m AN\
80 ANANAVAY
70 A \\
60 ~ A\
N
50 L \ \\
6 chorros
40 \\ ~N |
—_—— \ \ 4chor(os
30 T \\ N 3 chorros
AN |
\ 2 chorros
20 Turbinas Pelton ‘
1 chorr‘o
2 4 6 810 20 40 60 100 200 400 600 1000 Hp(m)

Fig IV.4.- Clasificacidon de turbinas en funcién de Hn = f(ns)

De acuerdo con el valor de ng las turbinas hidraulicas se pueden clasificar en la siguiente forma:

Pelton con un inyector, 5 < ng < 30
Pelton con varios inyectores, ng = 30 < ng < 50

Francis lenta, 50 < ng < 100
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Francis normal, 100 < ng < 200 ; Francis rdpida, 200 < ng < 400
Francis extrardpida, ruedas-hélice, 400 < ng < 700

Kaplan, 500 < ng < 1000

Kaplan de 2 palas, ng = 1200

Velocidad especifica para el caso de varios rodetes iguales que trabajan bajo un mismo salto, a n rpm

Si se supone una turbina multiple formada por Z turbinas o ruedas iguales montadas sobre un
mismo eje, Fig IV.4, de forma que la potencia total suministrada sea N, bajo el salto H,, igual para todas
las ruedas y a la velocidad n rpm, el nimero de revoluciones especifico de una turbina que diese con un

solo rodete la potencia N#, bajo el mismo salto H,, y a n rpm, seria:

n VN

Ne= ——
s 514
Hn

pero siendo las Z turbinas componentes iguales y llamando N* a la potencia suministrada por cada una

de ellas, se tiene, N = Z N*

VvZ N* W N* * % n
_n _ \/z n = \/zns : _ S
n

Ne = n. = —
S Hg/4 H S

JZ

en la que ns es la velocidad especifica de una de las turbinas componentes que permite calcular cada

de las turbinas simples que integran la turbina miltiple.

Numero de revoluciones nq.- En USA se ha introducido el concepto de niimero especifico de revolucio-
nes n, que deberia tener un tipo de turbina determinado, para evacuar un caudal Q”= 1 m3, bajo un salto
de H,”= 1 m, con el maximo rendimiento posible. Su expresion se puede deducir de las relaciones de

semejanza de turbinas entre caudales y revoluciones por minuto:

Q:|2’H_n U
1 1 g n 14 [Ho o n JQ

N1 fH_” i g Q e
Ng 1 b

La forma de caracterizar a las turbinas por su n, parece bastante racional, por cuanto los datos del

problema suelen ser, generalmente, el caudal Q y el salto neto Hy,, y no la potencia, como en el caso de
ng. Para calcular ng es preciso determinar previamente la potencia fijando un rendimiento global que no
se conoce, y que varia en cada salto con el caudal y con la velocidad, y en cuyo calculo hay que recurrir a
métodos experimentales. La ventaja de n, frente a ny radica en que no se basa en hechos hipotéticos,
sino sobre datos que se pueden determinar exactamente antes de construir la turbina.

La relacién entre n, y n, viene dada por:

y como el liquido es agua, resulta: ng = 365,/h Ng » que permite calcular el valor de ny para diversos

tipos de turbinas, como se indica en la Tabla IV.1.
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Tabla IV.1.- Valores de n4 para diversos tipos de turbinas

2<ns< 30 Pelton de una boquilla 06<ng<9
30<ns< 60 Pelton de varias boquillas 9<ng<18
60 < ns< 200 Francis lenta 18 <ng < 60
ns = 200 Francis normal ng = 60
200 < ns < 450 Francis rgpida 60 < ng < 140
450 < ns < 500 Francis de varios rodetes, o hélice 140 < nq < 152
500 < ns< 1350 |Hélice 152 < ngq < 400

IV.3.- VARIACION DE LAS CARACTERISTICAS DE UNA TURBINA AL VARIAR EL SALTO

Las caracteristicas de dos turbinas semejantes vienen relacionadas por las expresiones:

1 Hn Hn Hn Hn
n=n = |— ; = 12 |[—~ ; N=N12 [(—/)3 ; Cc=C I3 /-
IR \/Hn (5, H,

Si ahora queremos estudiar las caracteristicas de una misma turbina funcionando bajo un salto Hy,

diferente de H,, basta con hacer | =1, obteniéndose:

{Hn {Hn Hn Hn
n=n" [— ; = — ;3 N=N —)% ; c=Cc —/
Hn Q Q Hn (Hn) Hn
i = L = 2 = 3£ = £

H, n Q VN VT

En las instalaciones hidraulicas, a menudo, el salto neto es variable, y en particular en los saltos
pequeftios, inferiores a 50 metros; también puede ser variable en los medianos, entre 50 y 300 metros,
cuando se trata de utilizar el agua de una reserva.

Para que el rendimiento de la turbina permanezca constante al variar el salto, seria necesario variar
al mismo tiempo la velocidad del grupo, pero esta velocidad viene casi siempre impuesta, cualquiera que
sea la utilizacion de la energia; para el caso de una turbina acoplada a un alternador, éste debe girar a
una velocidad sincrénica, y en estas condiciones no se puede modificar la velocidad al mismo tiempo que
varia el salto; el regulador mantendra constante la velocidad, y al variar el salto en uno u otro sentido, el
rendimiento disminuira.

Mas adelante se vera que las turbinas méas apropiadas para saltos variables y velocidad constante
son las hélice extrarapidas.

IV.4.- CONCEPTO DE TURBINA UNIDAD

Los datos obtenidos en Laboratorio en el ensayo de modelos de turbinas, permiten su utilizacién
para el calculo de turbinas semejantes. En la practica suelen emplearse para determinar los diagramas
y parametros de una turbina semejante, cuyo diametro de salida del rodete Dg sea igual a 1 metro; a
esta turbina se la denomina turbina unidad, para distinguirla del modelo del que se han obtenido los
datos. Las leyes de semejanza permiten reducir los valores obtenidos experimentalmente en el ensayo
de un modelo de turbina a los correspondientes de turbina unidad; estos valores que se designan con los
subindices (11) se denominan valores reducidos o caracteristicos.

Si H,, Q, N y n son los valores medidos en cada ensayo de la turbina modeloy Hy,,, Q;1, Ny; y 115 los
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correspondientes reducidos, en el supuesto de que se conserven los rendimientos, de las relaciones de
semejanza se deduce para D, ,= 1 metro y H, ;= 1 metro:

H D

= ()2(Z2)? = (—-)2D3 P Hy= (——)2Dj
Hn,, N1 Doy, Ni1 N11

Q N (2.0
Q1 ni1 D2, N11
N (2= (e
Ni11 N11 D2, Ni1
€ (D2 (22ys- (g
Ci1 Ny D211 Ni1
nD N N N

Nqq= ;
we Ay D3 n D2 [FB

Q N Q C Ny, C
= e— = ; C = e—
Qll Dg n D% \/H_n 11 ( )

Para obtener los diagramas de ensayo, a partir del modelo de turbina unidad, se procede como sigue:
Se coloca el distribuidor en una posicion de abertura fija y se aplica a la turbina un caudal y al eje un freno, hasta
conseguir que se mantenga uniforme la velocidad de giro ny;, midiéndose el caudal Qy; el salto H, ;) y la poten-
cia al freno Ny;.

Si se mantiene fijo el distribuidor se puede variar la potencia del freno, modificandose asi los valores de n;; y
Q11 y ligeramente H, ;1) obteniéndose todos los valores del niumero de revoluciones n;; que se deseen, repitiendo

después los ensayos para distintas aperturas del distribuidor.
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V.- CURVAS CARACTERISTICAS
Y COLINAS DE RENDIMIENTOS

V.1.- CARACTERISTICAS DE LAS TURBINAS

Para llegar a conocer bien las particularidades del funcionamiento de un determinado tipo de turbi-
na, es necesario realizar con ella un gran niimero de ensayos, que abarquen la totalidad de las condicio-
nes posibles de trabajo, que vienen determinadas por la variabilidad del salto, de la carga (par resisten-
te), de la velocidad, etc.

Para cada valor del grado de admisién x, que se obtiene variando la posicién de las directrices méviles
del distribuidor en las turbinas de reaccion, o la carrera de la aguja del inyector en las ruedas Pelton, se
realizan, (con ayuda de un freno y a diferentes velocidades), una serie de medidas procurando mantener
constante el valor del salto neto.

La potencia absorbida (potencia hidraulica) se calcula conocidos el caudal Q y el salto neto H,.

También se puede determinar el valor del nimero especifico ng, con lo que se completa la serie de
datos a incluir en las diferentes tablas, en las que habra que sefialar también el valor del diametro D,
con objeto de poder referir estos resultados a otras ruedas del mismo tipo de diferente D; o funcionando
bajo otro valor H,, del salto, sin mas que aplicar las leyes de semejanza de turbinas.

Caracteristicas de caudal, par motor y potencia

Con ayuda de las tablas de valores obtenidas en Laboratorio, se pueden construir las familias de
curvas definidas por las siguientes ecuaciones, mediante el ensayo elemental, para un grado de aper-

tura del distribuidor x, determinado:
Q=fi(n,x) ; C=1fy(n,x) ; N=1f3(n,x)

en las que se toman los valores de x como parametros, y los de las velocidades de rotaciéon » como varia-
bles independientes.

Las curvas de potencia N(n) parten todas de un origen comiin, Fig V.1, cuando n = 0 y tienen una forma
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casi parabdlica, con un maximo que se corresponde con el rendimiento 6ptimo, para cada valor de x.
Los puntos de corte con el eje de velocidades se corresponden con las velocidades de embalamiento,

distintas para cada valor de x, estando en ese momento sometida la turbina, tinicamente, al freno

impuesto por las resistencias pasivas, tanto mecanicas como hidraulicas.

N(n)

Par motor

Par de arranque

Velocidad de régimen

Velocidad de embalamiento

Fig V.1.- Curvas caracteristicas de potencia

Las curvas Q(n) para diferentes grados de apertura x y salto constante H,,, son rectas, Fig V.2; para las Pel-
ton son rectas horizontales, siendo el gasto del inyector rigurosamente independiente de la velocidad de
rotacion; para las ruedas Francis, el caudal varia con la velocidad, pero la inclinacién de las curvas Q(n)
varia con los valores de ng; a las ruedas hélice, y a las Francis rapidas, corresponden curvas siempre
crecientes, lo cual significa que a velocidad constante y salto variable, la capacidad de absorcién de la
rueda es tanto mayor cuanto menor sea el salto, lo que constituye una gran ventaja para saltos peque-

nos.
Hn=Cte _x=1,_

Q Hn=Cte Q H,=Cte Q H=Cte Q K X )2'8’8
x=1 x=1 x=0,7
X=8.g ——————————x=0.9
x=0, _ .
x=0,7 \ ! x=0,8 Hélice
x=0,6 \x=0,7

x=0.8 Francis rapida
Pelton Francis lenta x=0.7 Francis normal
n n n

Fig V.2.- Curvas Q(n) para diversos grados x de apertura

Las curvas C(n), Fig V.1, aunque poco utilizadas por los constructores de turbinas, son de gran utilidad
en el estudio de la regulacion y del acoplamiento mecénico de la turbina y el alternador. También son
rectas, siendo la ordenada en el origen el par de arranque, y la abscisa de ordenada nula la velocidad de
embalamiento. El par de arranque delas turbinas hidraulicas es aproximadamente el doble que el de régi-
men, excepto para las turbinas hélice; esta propiedad es de gran interés, por cuanto permite el arranque
en carga cuando el par resistente en el arranque es mayor que el de régimen.

CURVAS EN COLINA.- Las curvas en colina, o en concha, se obtienen a partir de una serie de ensa-
yos elementales. Al ser constante el salto neto, el rendimiento serd una funcién simultdanea de las varia-

bles Ny n,0 delas Qy n, es decir:

h=F (N,n) 5 h=F(Qn
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La representacion espacial de estas funciones es una superficie que puede representarse en el plano,
para cualquiera de los dos casos, cortandola por planos de rendimiento constante, equidistantes, y pro-
yectando las intersecciones obtenidas sobre el plano (N,n) o sobre el plano (Q,n), quedando de esta forma

representada la colina de rendimientos, por las curvas de igual rendimiento de la Fig V.3.

//Curvas de n=Cte

x=0,3

n n

Fig V.3.- Colinas de rendimientos

Para obtener la representacion de las ecuaciones Q = fi(n) y N = fo(n) para cada punto dado por un
valor de x y otro de n correspondientes a cada ensayo, se anota el rendimiento calculado y uniendo los
puntos de igual rendimiento, se obtiene la representacion deseada.

El veértice de la colina de rendimientos se corresponde con la velocidad de régimen y con la potencia o caudal
de diserio siempre que la turbina esté racionalmente construida. La mayor o menor proximidad de las curvas
en colina da una idea sobre el campo de aplicacién de la turbina ensayada. Cuando estas curvas estén
muy proximas, el rendimiento variara mucho al modificar las condiciones de funcionamiento, por lo que
sera conveniente utilizar la turbina en aquellas zonas en donde las curvas se encuentren muy distancia-

das, pues de este modo, el rendimiento variara poco al modificar las condiciones de funcionamiento.

Curvas de rendimientos para H, y n constantes, en funcion del caudal y la potencia.- La forma habitual de
funcionamiento de las turbinas industriales es suministrar, en cada instante, la potencia que la exige el
alternador, manteniendo al mismo tiempo constante la frecuencia y, por lo tanto, el niimero de revolu-
ciones. Este es el motivo de que sea interesante estudiar las variaciones del rendimiento al variar la
potencia o el caudal, manteniendo constantes el salto H, y la velocidad n. Estas variaciones estan
representadas en las Fig V.4, para distintos tipos de turbinas; la curva de rendimientos en funcién de los
caudales se obtiene para cada valor de n, manteniendo constantes en los ensayos los valores de H, y n,

midiendo al freno la potencia 1til y calculando el rendimiento mediante la expresion:

_N_
g QHn

en la que Q se hace variar modificando la admisién x. En forma idéntica se podria obtener la curva que

relaciona los rendimientos con la potencia.

En la grafica (h,Q) se observa que el maximo de la curva de rendimientos en funcién del caudal, se
corresponde con valores comprendidos entre el 75% y el 90% del caudal maximo. La experiencia
demuestra que lo mas racional es proyectar la turbina de manera que el hy 4« se obtenga para el inter-

valo de la potencia indicada en la Tabla V.1.
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Fig V.4.- Variacién del rendimiento con el caudal para distrintos tipos de turbinas hidraulicas

En las turbinas Kaplan, el rendimiento maximo se obtiene para unos valores de la carga maxima
comprendidos entre el 60% y el 70%; del 70% en adelante, el valor del rendimiento disminuye relativa-
mente poco. La potencia y el salto asi definidos son la potencia y salto de diseifio. Si por razén de una
variacion brusca de la carga, la velocidad varia en forma sensible, o si permaneciendo ésta constante
por la accién de un regulador de velocidad, lo que varia es el caudal, el rendimiento disminuye.

En las turbinas Kaplan este descenso de rendimiento es menos sensible, por cuanto al orientarse las
palas de acuerdo con los valores de carga o de gasto, podran cumplirse las condiciones de rendimiento
maximo entre limites bastante amplios alrededor de las caracteristicas de régimen.

Tabla V.1

Intervalo de potencia maxima

NUmero especifico de revoluciones

75% < N < 80%

160 < ns < 200

80% < N < 82%

200 < ns< 330

85 % ns = 400
90 % ns = 500
100 % n3:700

En el caso de turbinas Pelton, ng < 45, el rendimiento viene muy poco influenciado por las variacio-
nes de la carga, sobre todo en el caso de la rueda con dos inyectores, 30 < ng < 45, por lo que presentan

un gran interés sobre todo cuando las variaciones de carga son muy grandes.
En el caso general de turbinas de reaccion, tanto Francis como ruedas Hélice ordinarias, las curvas
de rendimientos globales en funciéon de la potencia presentan un maximo para la potencia de diseiio,

dependiendo las variaciones del rendimiento con la carga, en gran manera, del valor de n,. Cuanto mayor
sea ny mas bajos seran los rendimientos correspondientes a las cargas fraccionarias, por lo que, si la

carga de la red es variable, no se puede adoptar una turbina con un ng cualquiera.

V.2.- CURVAS CARACTERISTICAS DE LAS TURBINAS UNIDAD

Una turbina unidad tiene un didmetro Dg;; = 1 m, y trabaja con un salto Hy ;1) = 1 m, por lo que la
relacion de semejanza respecto a otra turbina de diametro D y altura manométrica H,,, para la que se
cumplen las condiciones de semejanza, el valor de la escala es (I = D). En los ensayos de Laboratorio se
suele fijar el salto Hy(11) por lo que los diagramas de curvas caracteristicas mas frecuentes son los que

relacionan los caudales Q11 y las potencias N1 con el nimero de revoluciones ni;. A cada par de valores
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(Q11, n11) 6 (N11, n11) se puede superponer el rendimiento, Fig V.5, de forma que cuando se cumpla que

h = h11 se pueden aplicar las ecuaciones de semejanza, por lo que el conjunto de los rendimientos viene

dado por superficies de la forma:
h = f(Qn1) 0 h = F(Nig, npg)

Por lo que respecta al diagrama (Q11, n11) se procede de la siguiente forma:
- Sobre el eje Ox se llevan los valores de ny1, sobre el Oy los de Q1 y sobre el Oz los correspondien-
tes a h.
- Las diversas cotas de la superficie proporcionan la colina de rendimientos, siendo las curvas de
nivel la interseccién de estas superficies con planos h = Cte.
Del mismo modo se procederia con la potencia N1

Las curvas de caudal Q1 y velocidad de giro njj verifican la ecuacion de semejanza:

n 1 Hn 1

_— = - = — ,,H

Nni1 I Hnll D .

Q 2 [_Hn 2 n _1 3 _N Qu1 Q

= - [ R, = | == fH =D p =L =Qe
Q1 Hn,, " Ni1 pv' " N11 N11 n D3

que son familias de rectas.

También es corriente presentar curvas de igual abertura del distribuidor; para los diversos valores de
esta abertura x, basta unir en los diagramas los puntos correspondientes a cada una de ellas para obte-
ner las curvas de igual admision, de gran utilidad en la explotacion de centrales hidroeléctricas.

Las curvas de igual potencia N y velocidad n constante satisfacen la ecuacién:

Nll: g Qll Hnllh l;l

N =g QHyh
nD
nb_ /A
Nig _ Qua gy = |Hp, =1] = Qu _ | nu " _ Q1 _ n}
N QH, fu QH, Q=Q, D3 _Q $ _n_ n°D>  n°D
N11 Y7 ong nz,
ns3 = N . Nug _ N Cte
nyd;,; D°Nixz ~  nd n3D°

Las curvas de igual velocidad especifica se obtienen a partir de:

gQHnh 2
= D¢ JH
nop N 75 . JgQh 365 JQoh Q Q”‘/H_ " - 9Qu1
s~ - - - ) - -
H%/4 H.?]/4 /75 H%/4 H%/4 n=npu n 75

D

Conocidas estas curvas se procede del modo siguiente, Fig V.6:
Se calcula la curva ny = Cte y sobre ella se toma un punto M. Por este punto pasan una recta de Q = Cte y una
linea de n = Cte; a cada punto M le corresponderdan los valores de H, y de Q.

El punto de funcionamiento sera aquél en que este par de valores verifique la ecuacion:
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Fig V.5.- Curvas caracteristicas de la turbina unidad Fig V.6
N
Q - g Hn

deduciéndose las coordenadas de n11 y Q1.

El valor del diametro Dy se obtiene a partir de:

Ny JHy _ Q
n Q11\/H_n

y las demas dimensiones de la turbina se deduciran a partir de los de la turbina unidad, multiplicandoles

D, =

por el correspondiente factor de semejanza geométrico, | = De.
Las formas de funcionamiento con salto H,, constante se encuentran a lo largo de la ordenada del

punto M en sus puntos de corte con las otras curvas.
Si se quiere conocer el funcionamiento con salto variable, se buscara en las distintas ordenadas de

abscisas:
D

JA

los correspondientes puntos de corte con las otras curvas.

n11= n
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VI.- TURBINA PELTON

VI.1.- FUNCIONAMIENTO

Las turbinas Pelton son turbinas de chorro libre que se acomodan a la utilizacién de saltos de agua
con mucho desnivel y caudales relativamente pequetios, Fig VI.1, con margenes de empleo entre 60 y
1500 metros, consiguiéndose rendimientos maximos del orden del 90%.

Cazoletas.- En una rueda Pelton la direccion del chorro no es ni axial ni radial, sino tangencial; el ele-
mento constructivo mas importante es la cazoleta en forma de doble cuchara, Fig VI.2, que recibe el
chorro exactamente en su arista media donde se divide en dos, circulando por su cavidad y recorriendo
hasta la salida casi un angulo de 180°, contrarrestandose asi los empujes axiales por cambio de direc-
cion de los dos chorros.

El agua una vez sale de la cazoleta, cae libremente una cierta altura, pasando al cauce inferior.

Inyector.- El inyector es el 6rgano regulador del caudal del chorro; consta de una valvula de aguja cuya
carrera determina el grado de apertura del mismo; para poder asegurar el cierre, el didametro maximo de
la aguja tiene que ser superior al de salida del chorro cuyo diametro d se mide en la seccién contraida,
situada aguas abajo de la salida del inyector y en donde se puede considerar que la presion exterior es
igual a la atmosférica.

El chorro esta constituido por un ntucleo central convergente de agua y una seccién anular creciente
que contiene una emulsion de agua y aire.

Con el fin de asegurar una buena regulacién, conviene disefiar el inyector de forma que exista una
proporcionalidad entre la potencia de la turbina y la carrera x de la aguja, por cuanto la potencia es pro-
porcional al caudal y éste, a su vez, a la seccién de paso normal al flujo.

La variacién del caudal del chorro para regular la potencia se consigue mediante una aguja de forma
especial, con cuyo accionamiento se puede estrangular la seccién de salida de la boquilla; su regulaciéon
puede ser manual o automatica mediante un servomotor.

Tiene ademads otro sistema de regulacion por desviacién del chorro, que consiste en una superficie
metalica llamada deflector, que se introduce en medio del chorro, dividiéndolo y desviando una parte del
mismo, de forma que en vez de dirigirse contra las cazoletas, sale lateralmente sin producir ningin
efecto util. De esta forma se evitan sobrepresiones en la tuberia, por cuanto el caudal que circula por
ésta continua siendo el mismo, Fig VI.5.

Cuando se dispone de un solo inyector, el rodete tiene el eje de giro horizontal y el eje de salida del cho-

TP.M . -45



rro es tangente horizontal, inferior a la circunferencia del rodete, cuyo didmetro se denomina didmetro
Pelton, cayendo el agua a la salida de las cucharas al fondo de la turbina, sin interferir el giro del rodete.

Cuando el ntimero de inyectores es dos, la turbina puede ser también de eje horizontal, disponiéndose
los chorros segiin dos tangentes inferiores a la circunferencia Pelton, inclinadas un mismo angulo @30°,
saliendo el agua de las cucharas sin interferir al rodete, Fig II1.5.

Para un ntimero superior de inyectores, Fig V1.4, 1a rueda Pelton es de eje vertical ya que de ser hori-
zontal, seria imposible evitar que el agua cayera sobre la rueda a la salida de las cucharas. Un chorro
bien disenado no debe tener un diametro d superior a 27 cm, por lo que para establecer el nimero de
inyectores hay que partir de la condicién de que su didmetro no sea superior a este limite, teniendo en
cuenta a su vez, el limite superior impuesto por la velocidad especifica por chorro, en funcién del salto.
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Fig VI.2.- Forma de la cazoleta
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Fig VI.4.- Turbina Pelton de 6 inyectores

El hecho de sustituir un nimero de inyectores de unas dimensiones determinadas, por un mayor
numero de inyectores de dimensiones méas pequefias, permite construir turbinas de mayor diametro,
girando a una velocidad mayor; sin embargo no se deben sobrepasar ciertos limites impuestos por la
necesidad de evacuar el agua convenientemente, asi como la fatiga del material de las cucharas someti-
das a esfuerzos repetidos, tanto mas frecuentes cuanto mayor sea el nimero de chorros.

REGULACION

Para mantener constante la velocidad de la turbina, el caudal inyectado tiene que adaptarse en cada instante al
valor de la carga, por lo que la posicién del inyector tiene que ajustarse mediante un regulador que actia
segun la velocidad de la turbina y en el caso mas general, en forma automatica, Fig VI.5.

Si se supone que la turbina se ha acelerado, el regulador 7 levantara la valvula 1 y el aceite a pre-
sion entrara en el cilindro grande haciendo bajar el émbolo 8, con lo que la palanca 2 bajara y el deflector
6 cortara al chorro desviando una parte del mismo.

El punzén 5 que estaba retenido por la palanca 2 no avanza solidariamente con ésta, debido al
huelgo de 1a hendidura 3, sino que es empujado lentamente por el agua a presién que pasa por un orificio
estrecho, senalado en la figura y que actia sobre el émbolo 4. El punzén en su avance llega a encon-
trarse con el tope inferior de la hendidura 3 que le impide seguir cerrando la salida del inyector. Si sobre-
viene una carga brusca, el émbolo 8 actuara en sentido contrario, tirando rapidamente de la aguja 5
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hacia atras y llevando, simultaneamente, el deflector

7 Regulador . ., e ey
a su posicion prlmltlva.

Cuando se utilizan grandes caudales de agua y se

4 emplee un solo inyector, las cazoletas resultan muy

[l- 8 Servomotor grandes y pesadas; también se encuentra el inconve-

niente de que toda la fuerza tangencial se ejerce en un

13 solo punto de la rueda, lo que representa un desequili-
_ brio dindmico.
4 Embolo inyector
En consecuencia conviene hacer el montaje de dos o
mas inyectores cuando el caudal lo requiera, por lo

que las cazoletas estaran menos cargadas y, por lo

tanto, serdn mas pequenas.

El par motor se distribuye méas uniformemente sobre

la periferia de la rueda, aumenta el niimero especifico
% de revoluciones en .z y a igualdad de didmetro del
rodete, la turbina adquiere una velocidad angular

) ] mayor.
Fig VI.5.- Regulador simple

VI1.2.- TRIANGULOS DE VELOCIDADES

Enlaturbina Pelton, el chorro con velocidad absoluta ¢ ; golpea simétricamente ala arista medianade

la cazoleta, dividiéndose en dos partes iguales y deslizandose sobre las dos mitades de la misma, saliendo

desviados con una velocidad relativa (w =y wy) y angulo de salida b,= 180°.

En la practica, el angulo a la entrada del rodete b;= 0°, aunque se desprecie la componente de choque

motivada por tal circunstancia; los diametros de la rueda a la entrada y salida son iguales, por lo que las

velocidades Uy y U, también lo seran.

Si:by =0, b, =180° las velocidades C1 y U1 estén enla misma direccién, aligual que C» y U, ,dedu-
ciéndose que:

C1= Cln 5 C2= Czn <<

En general el salto H, es fijo y C1 conocida, por lo que parece interesante determinar la velocidad tan-

gencial U1 que debe tener la rueda para obtener un rendimiento méximo.

Teniendo en cuenta los tridngulos de velocidades con by =0, b, = 180°%:

uz

Fig VI.6.- Triangulos de velocidades
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Ci=Up+ W,y u

P c¢c1-cr=wi(1 +y)=(c1-u;)@ +
C2:U2'W2:U1'W2=|W2=ywl|:u1-yw1rvj 1-%2=" y 1-U1 y)

y considerando los coeficientes 6ptimos de velocidad:

Up=X; ;5 €1=Jq1 5 wp=1,10 1] 1=X1+14

b

. . P ji-jo=1l1(1+y)=(0(1-x1)(1+y)
Up=Xp ; Co=j2 ; Wo=1> Tj2=X1-yl1

y la condicién de rendimiento hidrdaulico maximo, conocidos ¢y 0j 1, es:
hig=2x1G1-j2)=2x1(1-x1)(1+y)=2(xaj1-x))(1+y)

fhywia . . B o
W—z(ll'le)(l"'y)—o P Xl—T

_ jl\/29Hn

que multiplicada por /2 g H, proporciona: xi./2 gH, = — P ui= -
que es la relacion entre ¢y y Uy sin pérdidas.
El rendimiento hidr4aulico maximo es:
it it jf
Nhidmy = 2(X1j 1-X3) (1 +y) = 2(Z-7)(1+y)==(1+y)

En la practica u; es menor que la mitad de la velocidad del chorro c; de la forma:

Ci
Ui = —= hpig
2j?2

y en esta situacion:

: up X Nhig Nhi g
hman = 2 X1(j 1-X1) (1 + === — = — o) _
nan 1( 1-%1) ( y) c. C 11 22 1= 77,
Nhig Nhi g Nhi g
=2 - - - 1 + = Npi 1 - 0 1 +
Nhig 2jfy
1—(1-215)(14‘)’) (o] hhld_1+y
e Shiced _(eRif)-cf  cia-if)
' 29 29 2gj?
T 2 2 .2 )
cs -C 2 gH,(1 - )
Las pérdidas en el inyector son de la forma: | hg= “29 1 -1 ngnj(z I 1) =H,(1-j%)
, 1
i 29 29

Relacion entre el diametro de la rueda D, el diametro del chorro d y el n° especifico de revoluciones ng para la

turbina Pelton de un inyector

Sustituyendo en ng los valores del caudal, potencia y nimero de revoluciones, se obtiene:
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2 2
Q= P:; c = %j LJZOH = 3477 ,d? /A
2 3/2
n VN gQH,h  gpd“ji1y2gHy“h 2. .p3/2
ns= o = [N = g = 305 - 4636 d%j  H/2h| =
n
60 x ‘/2 H
Up=x1JZgHy = B0 oo 22 HVE O
60 pD
60 x; /2 g H d2j 1 J2g H¥? h
_ 1 g Hpy 1 \/gp J1 g Hn :18,21X1mg
pD Hp/ 4 300 D
Para el caso del agua: g= 1000 kg/m® b ng= 5758 x1hj 1 (%)
En la practica si se toman valores medios: h = 0,825 ; x;=048; j ;=098 P ng @248%

que es un resultado méas que suficiente para empezar a disefar.

De acuerdo con lo visto, ny s6lo puede variar con (d/ D) por cuanto j 1 viene impuesto por un salto dado
H, y X1 por la condicién de rendimiento maximo hyx.

La relacién (d/ D) viene limitada por razones de indole constructiva; si es pequena, se tendrda una

rueda de gran didmetro con un chorro de pequeno diame-

&
0,5

tro, por lo que las cucharas serian muy pequenas y al ser

el chorro tan fino la potencia seria pequefia, lo cual, al

04 tener que mover un gran volante, constituido por la propia

0,15

d/D /

rueda y tener que vencer grandes rozamientos, debido al
peso del rodete, se obtendrian rendimientos muy bajos, que

harian inutilizable la turbina.
Por el contrario, si (d/ D) es muy grande, implicaria tam-

.05 ‘ ‘ bién cucharas muy grandes, por cuanto deberian recibir

. un chorro de gran didmetro en comparacion con el de la
10 15 20 25 30 s

Fig VI.7.- Valores de d/D, y x1 en funcién de ns rueda, presentandose dificultades inherentes al tamario de

las cucharas, que harian impracticable la turbina.
Experimentalmente se ha comprobado que los valores (d/ D) tienen que estar comprendidos entre los
limites siguientes, Fig VI.7:

1
— <

d
=<
200 D

=

que se corresponden con: 1,23 < ng < 35, aunque en la practica y para turbinas Pelton de un solo inyec-

tor se acepta: 5 <ng < 30.

Tabla VI.1.- Parametros de la turbina Pelton en funcion de la altura neta

AlturanetaHnm 300 400 500 750 1000
NC esp. revoluciones n. 30-26,5 28,5-25,5 22,5-16,5 15,5-125 10,5
Relacién de didmetros, d/D 0,125-0,085 0,106-0,077 0,094-0,069 0,065-0,052 0,044
N° de cazoletas x 17-20 18-21 18-23 24-28 27-31
N°rev. reducido ni1 36,5-38,5 37-39 37,5-39,5 38-40 39,5
Caudd reducido Q11 53-28,2 37,7-21,7 28,2-17,3 13,2-9,35 6,38
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VL.3.- CAZOLETAS

Las cazoletas, en las versiones mas modernas, tienen forma de elipsoide; la arista que las divide en
dos puede quedar al ras de los bordes de las mismas, o a veces se queda algo adentro, como se observa
en la Fig V1.8. Las medidas se adoptan en funcién del didmetro del chorro, siendo los valores mas favora-
bles:

Anchura de la cazoleta: b = 3,75 d

Altura de la cazoleta: h = 3,50 d

Profundidad de la cazoleta: f= 1,50 d

Las cazoletas no se colocan exactamente en sentido radial, sino en forma tal que el chorro al alcan-
zar de lleno una de ellas, se halle perpendicular a la arista de la misma, quedando separada la cazoleta
del inyector el minimo que permita la construccién, atacandola el chorro lo méas cerca posible de la
corona del rodete, para que las pérdidas a la salida resulten mas pequenas, haciendo que la circunferen-
cia tangente al chorro (circunferencia Pelton), corte a las cazoletas a ( 2h/ 5) medido desde el interior.

Las cazoletas tienen que ir dispuestas de tal forma, que su separacién no permita que se pierda
agua, es decir, cuando el chorro abandone una, debe encontrarse con la siguiente, es decir, para que el
filete liquido extremo que no es recogido por la cazoleta A; pueda ser utilizado, tiene que alcanzar a la

cazoleta siguiente Ay separada de la A por el paso . En el caso mas desfavorable la encontraria en el

punto B.
Sisucedeestoultimo, el chorroquetieneunavelocidad € ; necesitarecorrer el espacio( A1 B) ,mientras-

que la cazoleta As a la velocidad tangencial U , debe recorrer el arco( A,B) .

En el caso limite en que el chorro encuentra a la cazoleta en el punto B, el tiempo empleado en reco-

rrer dichos espacios sera el mismo, resultando:

y en la construccién de los rodetes habra que escoger un

paso t atendiendo a esta circunstancia, de modo que, en lo

posible, se cumpla:

A A
1 < 2
C1 Ua

o8]
os]

El diametro exterior de la rueda D, incluyendo las cazole-

tas es:

Sh=p+ 2

y si se elige un paso ¢, igual a la altura h, (t 4 @h),lo que

se corresponde aproximadamente con los tipos normales,

el nimero x de cazoletas es:

Fig VI.9.- Separacién entre cazoletas
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Tabla VI.2.- N° de cazoletas en funcién de ns

N°esp. revol. n: 4 6 8 10 12 14 18 22 26 32
Ne de cazoletas x 40 37 34 30 28 26 22 20 17 15
pD
x === =(D+ zh)
a a

debiéndose comprobar si el agua puede pasar de una cazoleta a otra sin ser utilizada.

Una férmula empirica (Zaygun) permite obtener aproximadamente el ntimero de cazoletas:

X =15 + % valida en el intervalo: 6,5 > ED >5

FUERZAS QUE ACTUAN SOBRE LAS CAZOLETAS.- Si se supone que el rodete se para durante un
instante, (o en el instante del arranque), una cazoleta recibe el chorro de agua en choque directo; la
fuerza tangencial F que éste ejerce sobre la cazoleta es:

gQc, gQc,

gQ
b C =
g ar ranque g

F:?(cl cosa;-cycosaz)=|a;=0;cp=0]=

Nlg

mientras que si la turbina esta en movimiento, la fuerza a que estan sometidas las cazoletas de un

modo constante, incluso en forma de choques, es:

_gQ | we=y wm _9Qwy (1 +y)  gQ(cy-uy) (1 +y)
F—?(wlcosbl W5 CO0S by ) = b= 0°: by= 180° |~ 3 = 9

viniendo Q influenciado por el hy; para hyo =1 se tiene:

La potencia generada por la turbina (Ngs ) es:

gQ(ci-uq) (1 +y) Uy

Nef = g
y el par motor:
gQ(cy-ug) (1 +y)

El par de arranque con (u1=0 ; y =0), es:

gQDb
Carranque = 2—g Ci

La fuerza radial centrifuga es considerablemente mayor que la fuerza tangencial F, alcanzando su
valor maximo cuando la turbina se embala, es decir, cuando su nimero de revoluciones sube a 1,8 veces

el de régimen. En esta situacién, si el peso de cada cazoleta es G, con (Nenp= 1, 8 n) la fuerza radial cen-

trifuga por cazoleta sera:

G Uiy  GRWSH  GR(Pnew)?  GR(L,8pn)?

— _ 2
Ferb = ¢ —R= = —5 o = ~ 500 g = =900 g = 0,001813 GDn? kg
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que es bastante mayor que F y que ha de ser contrarrestada por la resistencia a la cortadura del sis-
tema de sujeccién de la cazoleta a la rueda.

VI.4.- CURVAS CARACTERISTICAS CON SALTO CONSTANTE

Si las turbinas Pelton funcionan practicamente con una altura de salto constante, las caracteristi-

cas de caudal, potencia, par y rendimiento, se pueden poner en funcién del nitmero de revoluciones n, o 1o

que es lo mismo, en funcién de X1, es decir:

Dn 60
U1=X1\/29Hn=p ; N= —= X142 9 Hy

60 pD

Qm) Hp = Cte

Fig VI.10.- Curvas Q(n) para diversos grados de apertura x

Para el caudal, si H, es constante, la velocidad del chorro €1 =j 142 g H, sera también constante;
para una determinada abertura del inyector correspondiente a una posicién, x = Cte, de la aguja se tiene

2
un chorro de secciéon: W = % por lo que:

2
Q= Wei=Wj1y2gHn = 292§, /Z9F, = 3477 1 d2 /My = Cte

4
Para la potencia resulta:

gQH,h . 29gQH .
7—5n = |hnia=2%x1G 1-x1) AL +y)| = Tnxl(J 1-X1) (A +y)hpee =

_29QH, ., X X112
—7—5J l{i-(i) JA +y)hnee

N =

Para H,, = Cte, el caudal es constante para una determinada abertura del inyector x = Cte, y por lo
tanto, la ecuacién anterior es una parabola que pasa por el origen, Fig VI.11, y por el punto definido por
X1/] 1= 1. En este punto (c1 = u1) y la velocidad relativa (wy = ¢1 - u) sera nula, no empujando el agua a
la cazoleta (velocidad de embalamiento).

La potencia maxima se obtiene, teéricamente, para (X1/j 1= 0, 5); en la practica ésta lo es para

valores menores de 0,5. De las curvas se desprende que los valores maximos para admisién total o par-
cial se corresponden para un mismo valor de la abscisa.

Para el rendimiento hidrdulico se tiene:

. i X X
hphig=2 (1 X1-x2)(1 +y)= 21%{ﬁ -<ﬁ>2}<1+y>
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N Hp= Cte
Thig -\X:1 cm)
TN Hp= Cte
x=0,75
'\ \
x=0,5
&
0 1 1
Fig VI.11.- Curvas de potencia y rendimiento Fig VI.12.- Curvas de par motor

que es una parabola que pasa por el origen y por el punto (X3/j 1 = 1) con un maximo tedrico para
(x1/j1=0,5).
Para el par motor C se tiene:

29QHy . 2
30N 30 75 Uixa-xp)d+y) _
C==—7+— == Niec =

pn p 60 X142 g Hy

p D

i X X
= 0,003 Q /Hy Dj 1 (1 - ﬁ)(l +y)hmee =B - ﬁ)

que es la ecuacion de una recta que se corresponde con una determinada apertura del inyector.

El par de arranque es: Carranque = 0,003 Q/Hn Dj 1(1 +Y) hec

Para diversas aperturas se obtienen una serie de rectas que tienen en comtun el punto (x1/j 1=1) es
decir, la velocidad periférica del rodete es igual a la velocidad del chorro (u = ¢;), o lo que es lo mismo, la
velocidad de embalamiento uenp,, aunque en la practica ésta es algo menor.

El par, la potencia y el rendimiento, se anulan simultdneamente para la velocidad de embalamiento,

( punto de ordenada nula).

Las curvas C(n) son de gran interés para el estudio de la regulacién y el acoplamiento mecanico de la
turbina y el alternador. La ordenada en el origen es el par de arranque y su valor es, aproximadamente,
el doble que el de régimen, lo que permite el arranque en carga cuando el par resistente en el arranque es

mayor que el de régimen.

VL5.- TURBINA PELTON UNIDAD
FORMULAS DE SEMEJANZA.- Si se considera una turbina Pelton unidad en la que:
Hnll =1m; D2(11) = Dj(ll) =D;1=1m

y una turbina semejante de diametro D, la relaciéon de semejanza es:

D

| = — =
D11

D

y las férmulas de semejanza se pueden poner en la forma:
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Hn nD n_, nl _ nD | _ W Hn

= = © N = —— = : n=n
Hn,, Ny D11 Npg 1 JHq JHn 17D
Q= Qu D’/H, ; Qllz% , Np=—D— ; Cp= 3
D \/Hn Dz,/Hﬁ D H,

_n\/ﬁ_ nll\/ " [Ngp DHI/4 L

s =
H?-,/4

n nD
=ny1 yNi1 P npp= ——= =
H5/4 ’Nll (Hn

Para los distintos valores del grado de apertura x del inyector se obtienen diversas familias de cur-

Qn ng vas, Flg VI.13.
e e EE i} ; .
] / / in \*\M ‘\ \ \ o CAUDALES .- Para los caudales se tiene:
I I o 2
B em©L_© | v-08
TN ‘Tjs ’ Qu=—=>— =|0Q=13477j.d° JH, | = 3477j 1 =
\ \ -+ ‘0.7 > JH, | " | D?
x=0,6 que son rectas paralelas al eje de abscisas, como ya sabia-
T~ os mos, Fig VI.13, por cuanto son independientes de ny1, y cons-
| e tantes para cada tipo de turbina, y grado de apertura del
I T ) inyector. Intervalos iguales de x decrecientes se traducen en
11
Fig VI.13.- Curvas caracteristicas de caudal intervalos crecientes de la ordenada en el origen.

PAR MOTOR.- Para el par motor se tiene:
JHn gQ(ca1-u1) (1 +y) D

Q=3477j1d*JH, 5 n=nu->5 g > Nimec
C = =—-— = = =
MU HD T |l 9Qci-ul) (1 +y) Dy H, D
g nmec

. . Dpn
_ 93,4771 107 VP (C1-u1) (1 + Y )hieo 93,477 10 VHy (] 132 0Fn - S50 (1 + Y )N

2 g H,D? - 2gH,D -
H
o _ Dpny,; “D”
03,477 j 1d* JHn (]1\/29Hn'T)(1+Y)hFTEC 177,4j , d? pn11 h
= 2anDz = > (G 1429 - J(1 +y)hpee =
785/4j%2d? 9,28, d?2 R
= ( 2Jl - le N11)(1 +y)hpe=A -B ng
D D
785,42 d?
El par de arranque es el valor méximo del par: Ci1(nax) = % @Q+y)
El par motor Cy; = 0 para la velocidad de embalamiento (w;;= cy;):
PDi1 Nii(en . PN11cend 60j 1429 .
Ci1= U11=% P ji1J29= % 5 Nitcend) = — p - 84,55 |1

por lo que las rectas de minima apertura presentan una velocidad de embalamiento méas pequena.

POTENCIA.- Para la potencia, con y = 1, se tiene:
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n 7854 2d%> 9,28j,d? n
Ni1=C11 p3gl = ( 2 - D21 nll)(l'*'y)hmac%:Al N1 - By n%;
i 7854 ] 2 d? 82,25 |
P A= —— (1 +y) e —(1+y)h
. . D 30
siendo: | - 9
. 9,28 j,d D
}BlzT(1+y)hrTe03o—097ll (1+y)hmec
. . : dNg1q
El punto de potencia maxima se obtiene haciendo =0
N1
82,25j 2d? Y .
A1-2B1n;;=0 %(1 +y)hmac'2’<0’97]l%(l+y)hmec Niz=0 P ni1=424j,

valida para cualquier valor de y y que coincide con la mitad de la velocidad de embalamiento, desplazan-

dose estos vértices hacia el origen a medida que disminuye el grado de apertura.

ns Ny Ns
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TN
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]
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Fig VI.14.- Curvas caracteristicas de par motor Fig VI.15.- Curvas caracteristicas de potencia
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Fig VI.16.- Curvas de igual velocidad especifica

CURVAS DE IGUAL VELOCIDAD ESPECIFICA.- Las curvas de igual velocidad especifica n, son de la

forma:

_ _ 3 2
Ng=nNqq Ngp = \/Al nii - By nqp
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| . i 3A1n§1"g|31n§1=0
y su valor méximo se obtiene para: | _ 3 A .
f Maman= 775, = 63,2311

. 5 d2 . g2
Ns(max) = \/Al N%1(max) - B1 N1(max) = ‘/82,251 12D—2 NP1 max) - 0,97 157 Nti(maxy V@ +Y)hpee =

2 2
= ‘/82,25j i%—z (63,23 1)%- 097 | 10'? (63,23 1)% I + y)hmee = 570 /i 51 + y) hrec %

VIL.6.- COLINA DE RENDIMIENTOS

Las curvas caracteristicas anteriormente estudiadas, determinan en cada uno de sus puntos un
valor del rendimiento, cuya representacién grafica se obtiene mediante una serie de ordenadas perpendi-
culares a la curva caracteristica; el conjunto de estas ordenadas proporciona unas superficies de rendi-
mientos de la forma:

f(h,Qn)=0 ; F(h,C,n)=0 ; x(h,N,n)=0

que, a su vez, se pueden representar en los planos: (Q, n), (C, n) 6 (N,n), mediante curvas de igual rendi-
miento, que no son otra cosa que las proyecciones, sobre dichos planos, de las sucesivas secciones origi-
nadas por la interseccién de planos paralelos a las mismas de h = Cte, con las superficies de rendimien-
tos correspondientes; las lineas de nivel, son lineas de igual rendimiento.

En la turbina Pelton, el punto de maximo rendimiento no se corresponde con la apertura completa
del inyector, Fig VI.13; si la velocidad es grande, el rendimiento disminuye debido a que parte del agua
pasa por la turbina, escapandose del rodete sin producir ningtn trabajo, haciendo que el rendimiento
volumétrico disminuya rapidamente.

Esta disminuciéon se hace mucho mas ostensible a partir de un cierto valor de la velocidad, por
cuanto el chorro podria llegar a incidir sobre el dorso de la pala, frenandola.

Dentro de los valores de apertura del inyector que mantienen un alto rendimiento del mismo, los rendimientos
dependen solo de la velocidad de giro, y vienen representados por lineas casi rectas, sensiblemente paralelas al eje de
ordenadas, dispuestas casi simétricamente respecto al punto de maximo rendimiento.

Para aperturas pequenas del inyector, el rendimiento del mismo baja mucho por cuantoj ; es peque-
fio, cerrandose las curvas de igual rendimiento por su parte inferior. El rendimiento de la turbina Pelton
cuando esta poco afectada por la variacién de potencia, es muy sensible a las variaciones de velocidad n,
confirmandose el trazado parabélico de las caracteristicas de potencia para cada apertura y el trazado
rectilineo y vertical de las lineas de igual rendimiento, que se cierran por abajo para aperturas pequenas.

En el caso que se expone en la Fig VI.17, la colina de rendimientos presenta unas lineas paralelas al
eje de ordenadas, deduciéndose de ésto que la turbina que funcione con velocidad n;; constante se aco-
moda mal a cualquier variacién de la altura del salto, mientras que soportara bien fuertes variaciones
de potencia, o lo que es lo mismo, de caudal. Para poder trabajar con mayor comodidad, una vez seleccio-

nada la velocidad de funcionamiento n;; se corta a la superficie de rendimientos por el plano correspon-
diente a esta velocidad, obteniéndose una grafica (h, N11) que permite conocer el comportamiento de la
turbina trabajando con distintas cargas.

TP.M . -57



Ny, (CV)

0,20 13\
1Z/W et
0.16 >< | ~~32
n ~1]
% L 89,5% s
10 89% ~—
0,12 ¥<T \F\ kj:q:ii\ 20
T T
S~/ -~
\( k]Z

" AN

0,04 —

25 30 35 40 45 50
nH(npmJ

Fig VI.17.- Colina de rendimientos

VL7.- REGIMEN TRANSITORIO

En el momento de apertura del inyector de la turbina Pelton, una cazoleta recibe el chorro de agua en
choque directo; la fuerza que se ejerce sobre dicha cazoleta es:

gQ

c
FozT(clcosal-czcosaz)z|a1=0;cz® Olng—1

g

siendo a el angulo de ataque del chorro sobre la cazoleta y co la velocidad de salida del agua.

Si la turbina estd en movimiento:

9Q W2 =YW gQw,
F= — by - by) = =
g (wy cos by - w, cos by) by =0 : b, @I80° g

1+y)

en la que de acuerdo con los triangulos de velocidades a la entrada y a la salida de la turbina, b; y be son
angulos constructivos de las cazoletas y w; y w; las velocidades relativas del agua a la entrada y salida;
suponiendo que el coeficiente de reduccion de velocidad y = 1, resulta:

29Q
9

F:

(Cr-uy)

Para calcular el par, C= G- G, hay que tener en cuenta que éste varia con la velocidad angular w, y

es igual al producto de la fuerza media F que se ejerce por el chorro de agua sobre las cazoletas multipli-
cada por el radio Pelton Ry, en la forma:

29Q 29Q
F= 225 (o1-u1) = 22 (c1-Rpw)
g g
29Q 2 gQR
Cuando la turbina se embala el par motor es:
2 gQR 2 gQR3
C=Tp(cl'Rp W)enb=|01:RpWen‘o|= Tp(Wenb'W) =1 g_;:N
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2 gQR3 2
dw _ 29QRp gt - gQ(_)z dt
Wenp - W gl gM *r
Wenp - W 29Q _ 29Q 2
InWenb'Wo__ (—)(t- 0) = - gM(r—)tman
Wenp - W gQ
Wenp - Wo &Pt g™ gM T

siendo tman €l tiempo de maniobra, y k* una constante temporal de la forma:

v GM v 2 M r

en las que wy es la velocidad angular de la turbina en régimen estacionario, tiempo ty.

A titulo de ejemplo, vamos a considerar algunas situaciones en el funcionamiento de una turbina Pelton que
utiliza un caudal nominal de Q = 12 m3/seg y estd conectada a un alternador, siendo M = 200 Tm la masa del
grupo que tiene un radio de inercia: r = 0,55 Dp/2.

a) Si se supone que la turbina estd parada, se abren los inyectores y se forma un chorro igual al 10% del valor

maximal, el tiempo de maniobra necesario para que la turbina adquiera la velocidad optima de régimen es:
Q=0,1x12 (m°/ seg) = 1,2 (m>/ seg)

Para (t = ty = 0) la velocidad angular es, a turbina parada, wg =0

Para (t = t) 1a velocidad de embalamiento de una turbina Pelton es 1,8 w

e 20000K9 5522 25,25 seg
p 2 x 1000 (kg/m®) x 1,2 (m°/seg)

El tiempo t,,4, que la turbina tardarad en alcanzar la velocidad nominal con el inyector al 10% es:

1
18 8
Wenp - 0

Wenp -

=exp (- 525z)=0,4444 b t @ = 20,27 seg

tm
25 25

b) Si la turbina funciona a potencia maximal (régimen estacionario), y se produce una disfuncion en la red
que anula bruscamente el par resistente del alternador, el tiempo de maniobra t,,,,(1) necesario para que la veloci-
dad del grupo se incremente en un 25% se calcula haciendo las siguientes consideraciones:

Wenb
1.8

La velocidad angular con el 25% de sobrevelocidad en un tiempo t; es:

La velocidad angular en régimen estacionario es: wg =

wp= 125wy = l 8
Tiempo tman (1) que la turbina tardara en alcanzar la sobrevelocidad del 25%:
Ky= %(Rr—f: 2001800 K9 0552- 2,525 seg
P 2,1000 =5 12 2
m seg
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Wenb - 0,694 Wenb man (l)
o Wem = exp (- 5555
enb ~ l, 8

)= 06885 Pt g (1= 0,94 seg

¢) Si en el instante en que se alcanza el 25% de sobrevelocidad se inicia el cierre total de los inyectores, que
dura tyun2) = 20 segundos, y suponiendo durante el cierre una variacion lineal del caudal respecto del tiempo, el
aumento relativo de la velocidad angular en ese tiempo se calcula teniendo en cuenta que el caudal ya no es cons-

tante, pasando a ser de la forma:

Q=@ -3 )=Q @ -

man( 2)

quedando la ecuaciéon del movimiento del grupo en la forma:

21 QR3 27 2r
aw _ o = = gt = Q(—>2dt= QO(—)Z(l—t—)dt=(1— t_,dt
Werp - W U man(2) Uran(2) ~ K>
W2 dw _p e - W _ t 2 1
—_— =l ———=-(t - ——) =
Q Wenp - W Wenp - Wy 21 man(2) ks

Al cabo del tiempo de maniobra tyan(2) Se obtiene otra velocidad angular we, tal que:

Wenp - W 2 t2 t
enb ~ 2 _ (4 t ) 1 mn(2) \ 1 _ 'mn(2

I n - - A + = = t = * - 3
Wory - W1 21, t man(2) Ky (t man(2) 21 man(2) Ky 2 K

y sustituyendo los valores toman(2) = 20 seg, ko™ = 2,525 seg y w1 = 0,694 Wemp, resulta:

Wenp = W Wenp - W t
I Wemp = Wo | enb - W2 _ . lmn o 20Se9 444
Wenp - W1 Wenp - 0,694 Wgpyp 2 ks 2x 2,525

wo = 0,994 Wenp

por lo que en esta situacion el grupo adquiriria practicamente la velocidad de embalamiento.
d) El tiempo de maniobra necesario para que la sobrevelocidad no sobrepasase el 50% de la velocidad de régi-

men se calcula haciendo la siguiente consideracion:

Para t yan(3) la velocidad angular es: w3 = 1,5 W = 0,833 Wenp
Wenp - W3 Wenp - 0,833 Wepy _ Umangy) _
N e Wy~ " W - 0694 Wo, - 0806 = - 575525 P Limn(s) = 3,06 s

No se puede cortar el caudal tan rapido por parte de los inyectores, bajo pena de provocar el golpe de
ariete en el conducto de alimentacion de los mismos, por lo que en este caso habra que desviar el chorro
mediante un deflector.

e) Si se dispone de un contrachorro, que sabemos actiia en sentido contrario al movimiento, y que consume un
caudal igual al 5% del maximal y admitiendo que la cara que las cazoletas presentan a éste contrachorro le des-
vian 90°, el tiempo t,,4n(4) de accion del contrachorro necesario para asegurar el frenado de la turbina, en ausencia

del chorro principal, se puede calcular en base a las siguientes consideraciones:
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g Qcont rachorro

Fcontrachorro = - 9 (C1 tuyp)
chontrachorro U1:RpW
Ccontrachorro = - (C1 +Up)Rp= _ =
g C1= RpWenp
g9Q
= - contrgachorro (Wenp + W) R% = -1 Qcontrachorro (Werp + W) R% =1 S_¥v
2
dW B -r QCOHII'aChOI’I’O Rp dt _ 'chontrachorro (&)2 t
Werp - W I - M r men( 4)
In Wepp + W T Qcont rachorr o (_P)zt _ Unan(a)
Worp + W M r () = T
m3 m3
Qcontrachorro = 0,05 Q= 0,05« 12 g = 0,6 g trran(4)
= 2 200000 x 0,55 =
kz= Mr = ) 2 100,83 seg
I Qcontrachorro Rp 1000x 06 x 1
Si se frena después de la velocidad de régimen normal:
Para obtener una velocidad w = 0 se necesita un tiempo tman4) de la forma:
| e * Wo __ trmn(a)
Wenp ~ 100,83 seg
W, + W, W
t nan(4y= 100,83 In —2 — 0 _ ‘Woz 8 ‘:
enb ’
W,
Wenp + _1eréb
= 100,83 n ———— = 100,83 I n 1,556 = 44,55 seg
Wenb

Si se frena cuando ha adquirido un exceso de velocidad que no sobrepase el 50% de la velocidad de régimen, el

tiempo de maniobra para el frenado es:

W, + W, W,
t nan(4)= 100,83 I n eu;nb" = |wo=15 & = 0833 =
e 3
w + 0,833 w,
= 100,83 | n —2m e _ 100,831 n 1,833 = 61,1 seg

Wenp
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VIIL.- TURBINA FRANCIS

VII.1.- CLASIFICACION SEGUN EL RODETE

Las turbinas Francis, Fig VII.1.a.b, son de tipo radial, admisién centripeta y tubo de aspiracion;
siempre se construyen en condiciones de rendimiento maximo, dando lugar a tres tipos fundamentales,
lentas, normales y rapidas, diferencidndose unas de otras en la forma del rodete.

Haciendo uso de la ecuacién fundamental de las turbinas en condiciones de rendimiento maximo

as = 90° resulta:
CiUp cosai=hpg gHn 6 Cinp U= hpig g Hy

El angulo b; es de gran importancia por su influencia sobre la velocidad tangencial y el nimero de

rpm. El rendimiento hidraulico oscila entre 0,85 y 0,95.
Los triangulos de velocidades a la entrada son de la forma indicada en la Fig VII.2, en donde en fun-
cion de los coeficientes 6ptimos de velocidad, se tiene:

Rodetes lentos, u;<cqy ; Xg<my
Rodetes normales, u;=cq, ; Xy=m

Rodetes rapidos, u;>cq, ; X >m
La condicién de rendimiento méximo: c,,= 0, mp= 0, implica un rendimiento hidraulico de la forma:

hhig=2 (X1 M-X2mp) = |m=0]|=2x1m

que puede lograrse variando x; 6 m de forma que si uno aumenta el otro tiene que disminuir y viceversa,
con lo que u;j y ¢q tienen que variar en la misma forma.

En primera aproximacion se pueden clasificar en funcion de la velocidad:
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h:
Normalz hh|d=2mf= ZX%; X1=m= %

Nhig
2

Nhig

Lento: Xx; <

Tipo de rodete:

Rapido: x4 >

—_— = =\ = = —

Los valores de x; se pueden obtener de las graficas de Voetsch y Allis Chalmers, Fig VII.8, en fun-

cion del nimero especifico de revoluciones.

— Alternador

b ff N
/7 \\
/ ‘\
/ \ \ \\ \
\ Distribuidor Distribuidor ) )
\ f /
Rodete / /’ / //
; /
/ Vs //
T S I A g

/5
// Tubo de aspiracién /

Fig VIl.1.a.- Esquema general del montaje de una turbina Francis
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Rodete Distribuidor

Fig VII.1.b.- Detalle del rodete y el distribuidor en una turbina Francis

Bq<90°

Wi [ Wi C1
Rodetes lentos Rodetes normales Rodetes rapidos
Fig VII.2.- Triangulos de velocidades a la entrada segln diversos valores de by

RODETES LENTOS.- Los rodeteslentos, Fig VII1.3, se utilizan en los grandes saltos; con ellos se tiende

areducir el nimero de revoluciones, lo cual supone un aumento del didmetro D, del rodete respecto al del

tubo de aspiracién Ds. El angulo a la entrada b; <90°, (a; <15°) y su niimero de revoluciones especifico

esta comprendido entre 50 y 100. En estas turbinas se obtienen velocidades tangenciales reducidas. Los
alabes tienen forma especial, aumentando su espesor a fin de que su cara posterior guie mejor el chorro
que atraviesa el rodete deslizandose en contacto con las paredes de los dlabes, ya que de no ser asi el
chorro se despegaria de la cara posterior de los mismos, originando remolinos.

RODETES NORMALES.- Los rodetesnormales, Fig VI1.4, se caracterizan porque el didmetro D es lige-

ramente superior al del tubo de aspiracién Ds. El agua entra en el rodete radialmente y sale de €l axial-
mente, entrando asi en el tubo de aspiracién. El valor de b; es del orden de 90°, (15°< a; < 30°) y se
alcanza un ng comprendido entre 125 y 200 rpm. No existen apenas huelgos entre el distribuidor y la

rueda. En estas turbinas, en el tridngulo de velocidades a la entrada, al ser by = 90°, se cumple:

.2
Up=Cc1C0S as; ; Uuf=hpggHy
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ny=125a 200

D;

ng=50a100

D»

Fig VII.3.- Rodete Francis lento, b1>90 Fig VII.4.- Rodete Francis normal, b1=90

RODETES RAPIDOS.- Los rodetesrdpidos, Fig VIL.5, permiten obtener elevadas velocidades de rota-
cién para valores de ny comprendidos entre 225 y 500. El didmetro del rodete D; es menor que el Dgdel
tubo de aspiracion y el cambio de direccién del agua se efecttia mas bruscamente que en las turbinas
normales. El angulo de entrada b, > 90°, (a 1< 45°) favorece el aumento del ntimero de revoluciones, por-
que aumenta uq; en estas turbinas hay un huelgo bastante grande entre el rodete y el distribuidor, sin

que ello tenga apenas ninguna influencia en el rendimiento; el agua entra radialmente y recorre un cierto
espacio antes de entrar en el rodete; en este espacio al no existir rozamientos con los alabes, se consigue

mejorar el rendimiento.

ns= 300 a 500

y il A Ul }

Fig VII.5.- Rodetes Francis rapidos, b1<90

<

Fig VII.6.- Rodetes Francis de flujo radial
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En estas turbinas, para unos mismos valores de H, y a; en comparacién con las normales, se

obtiene un valor de ¢; menor, resultando mayor la velocidad tangencial u;. Los conductos entre alabes

resultan mas largos y estrechos y, en consecuencia, las pérdidas por rozamiento son relativamente
altas, lo cual reduce el rendimiento; los rodetes trabajan con mucha sobrepresién, produciéndose gran-

des aceleraciones en los conductos.

Ry,

— AN
] N A

S

A
&

\T

Fig VII.7.- Rodetes Francis de flujo diagonal

VIL.2.- VELOCIDAD ESPECIFICA EN FUNCION DE LAS CARACTERISTICAS DE LA TURBI-
NA.

A la entrada del rodete, la velocidad absoluta del agua c; esta situada en un plano normal al eje de
giro, siendo la componente axial nula, por lo que la velocidad meridiana c1p, coincide con la radial.

El valor de ng es:

Cim= p—D?a = kimyZgFh P Q= kimJ/Z gHy pDiby = 13,90 kym Fy Dib;
n /N gQH,h
ne= S5 = |N= ==z~ = 01853 gkimyHE Dibih ¥3FS8F N = 1853 kimyH3 Dibih |=
Ur=x1 J2 g Hn = %’3” n= 84,55|)S—i Jr

X1
84,55 = [, J 1853 kD, by H3/2 h
1

b
= = 1150 x; [ kyp— h
H%M m Dl

observandose que el coeficiente numérico es el doble del que aparece en las turbinas Pelton, mientras

que la relacion (d/ D) se sustituye por m

El rendimiento h influye en la misma forma que en las Pelton, apareciendo el coeficiente ki, de la
componente meridiana ¢, en lugar del coeficiente | 1 de la velocidad c¢; del chorro. El rendimiento tiene
que ser lo mas elevado posible y como la relacion (by/ D;) viene impuesta, s6lo quedan como variables
que influyen en ny los coeficientes k1, y X1. Los margenes de variacién de kyynson limitados, por cuanto
para un salto dado H,, los valores que se fijan para kindeben proporcionar una componente ¢, acepta-
ble desde un punto de vista hidraulico. Si se supone un H,, grande y se da a k;yun valor elevado, la com-

ponente ¢, serda también muy elevada, lo cual ocasionara unas pérdidas de carga inadmisibles.

Por el contrario, si tanto H,, y kymse toman pequeios, la velocidad ¢q,, sera también pequena y al
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tener que evacuar un caudal determinado, la seccién de salida del distribuidor tendra que ser muy gran-
de, lo que exigiria una rueda demasiado grande.

/

1,7 |-Pelton (1 inyector) 7
J Pelton (varios inyectores) /
1,6 ===

1,2 ZONA FRANCISﬁ/ ZONA RUEDAS HELICE

1,1 /

0.9 /

e By ——

0,8 /
L//

0,6 /

0,5 g,

y A\ / b,/D,
’ 4

| "] k§

0,2

Lk
/

,

Y Limite inferior Francis
O | ! IR =y
I

30,50, 100 200 300 400 500 600 700 800
45 60

ns (rpm)

Fig VII.8.- Orden de magnitud de las dimensiones de las ruedas Francis y hélice, que relacionan x1 y x2 con ns

Angulo o,
40° o g
o 27° 30° 31 32 23
30 20° 24° ‘
S e | | |
10 50 ‘ 100 150 200 250 300 350 ns 400

1,4 —
DD, L /
1,2 ==

P @2 L /I

p~—— A. Chalmers
1,0 D,/D;*”
f"’

0,8 ',4 //

0,6
0,4 ——

[ /“pz/

/

0,2

- I

I
0 \ “’T’/\ \ \
50 70 100 150 200 250 300 350 ns 400

Fig VII.9.- Dimensiones del distribuidor b1 y D1, angulo de ataque a1 y coeficientes 6ptimos de velocidad j 1y j 2

para turbinas Francis en funcion de ng

TF.M1.-68



VIL3.- ALGUNAS RELACIONES ENTRE PARAMETROS DE DISENO

Relacion entre Dy, n y Q; formula de Ahlfors.- El diametro Dy a la salida en condiciones de rendimiento

maximo, que hace minima la suma de las pérdidas de carga en el rodete y las pérdidas de energia en el
difusor, de la forma.

W2
;2 En el rodete: h, = m? 2—1 = nfl 2 H,

Pérdidas de carga: i ng
%b) En el difusor: hg= s? ﬁ = s%j % Hn

en las que s y m son coeficientes numéricos medios (s = 0,7; m = 0,25), es
D, = 4,375 f/g

que sirve como relacién de partida en el disefio de turbinas Francis.
Relacion entre uy y ng , Fig VIL.10:

_ D pn B nD, | _ i/ﬁ ~ JQn?
Up = X2,[2 g H, = 7 30 b X2 = 0,0118 ﬁ = | Dy= 4,375 F = 0,0517

S
ns:n‘m:|N:13,33QH h|:m
H5/4 n 374 02 u,
- " 3/ 4 2n 3/2 = 0,0218 3= = —
— ns Hn 5 _ 0,075 ns Hn h ‘/m
N=02738 —=—"_ p Qn2=
VvQh h
n2
uz= 00965 JHy 3+
u
Para, h = 0,85 resulta: x, = 0,023 n%/3 = 2

v2 g Hn

valida para 200 < ng < 600 que se aproxima a la que, experimentalmente, obtuvieron Voetsch y Allis
Chalmers.

g2
-
g, /§]=§2
2 /
1.5 /
1 Turbinas hélice y Kaplan
—,
0,5 Turbinas Francis
g2
0 |
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000 ng 1100

Fig VII.10.- Relacién entre x1, x2 y ns
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Relacion entre ng, E3 y @)
p D3
4
Si el eje que acciona la turbina tiene un didmetro d y atraviesa el difusor, el area efectiva de salida es

La seccién de salida de la turbina es: W, =

(q W) en la forma:
p (D3-d2) D3 - d2 pq D3
W2=+= q=2—2<1 = 42=qW

El caudal que sale por el difusor se puede obtener a partir del caudal Q inicial que entra en la turbina,

siendo su valor:

p D} pDj ab3j, JH
hyol Q=qT202=qT212 2gH, P Q=3,477h—n

vol

El valor de la potencia es:

qD3j o\ H h

hvoI

N = 13,33 QH,h = 46,57

1250 |
45
720 ns=45
560 ‘
68
N\, 7
N 7
~ <
200 | ng=110

910 19)0 11i0
N/ [
W N/ J : \W
| 7
L72954—I L72854—I L72‘6 4—1
ng=250 ng=380 ng=450

Fig VII.12.- Relacién entre ns y la forma del rodete
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H, = \
a Curva de Vemark
(m)| \
L \ . Curva de Liichinger 6 (Forrest-Hagler)
250 |- ‘\
200 |-
150 : s
e &
0
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-3 z \H Estado actual
o \\
- \\
100 g 5 (Curva frontera Oesterlen)
B \
e i} Curva frontera USA
- AN
)
- AN\
50 - ‘x \\
- e r‘a\ncis\ Hélice y Kaplan
R
& \ \\
- Zona de utilizacion ">
[ R R S ‘
‘ ‘ | l e 5553
0 50 100 200 300 400 500 600 700 800 S 900 1000
Fig VII.13.- Zona de utilizacion de las turbinas Francis y hélice
valor de ng Se puede poner en la rorma:
El valor de n, se puede p la f
&uUz X2 D, ©
n +/N X1 Sup  x¢ DL X2
Ns= 2>~ = |n=8455 =% [H, = ¢ *=8455 =2 [H, |=
HA'* Dy X1 _ X2 * D,
D1 D,
X, |46,57qD3j , HY2h
84,55 —% \/ 2’2 n ,
D2 hvoI q) 2 h

- = 577 x,
Hg/4

vol

Considerando valores medios del orden de: g = 0,85, h = 0,85 y hy, = 0,95, resulta:

Ne=503,2X, [l 2 = | %x,=0,023n23|=1157n23ff, P |,=0,007465 n2/3

2
2

(¢}

3= = 5,57.10°5n%/3 = f,(ng)

«Q

H,
1

ysi: ;: h=085; hyg =095 b ng= 5458 x5 .[j >
que dicen que a medida que ng crece j 9 también crece, por lo que las pérdidas de carga a la salida crecen

también, aunque provisionalmente, por cuanto el tubo de aspiracién va a permitir recuperar parte de
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esas pérdidas, que de no existir, se perderian totalmente. Este resultado es de aplicacion al calculo de la

altura Hg del aspirador-difusor, como veremos mas adelante.

Relacion entre ng y H,.- La representacién grafica de la Fig VII.13 es muy simple; la zona que esta por
debajo de la linea continua, proporciona valores aplicables de modo satisfactorio, mientras que hay que
evitar la zona que esta por encima. La curva propuesta por Oesterlen considera unos limites a no sobre-
pasar.

VIL4.- CAMARA ESPIRAL

La camara espiral tiene como mision el dirigir convenientemente el agua en el distribuidor; para cal-
cular sus dimensiones, la supondremos de seccion circular, aunque también puede ser rectangular; su
forma es tal que la velocidad media tiene que ser la misma en cualquier punto del caracol, evitandose asi
las pérdidas ocasionadas por los cambios bruscos de velocidad. A su vez, el agua no debe penetrar en la
camara espiral con una velocidad demasiado grande, ya que las pérdidas podrian ser excesivas.

1 Cémaras espirales metalicas, c,= 0,18 + 0,28 [2 g H,
Para, |
§ Cémaras de hormigén, ¢, £ 0,13 [2 g H,

(1)

Fig VII.14.- Camara espiral de una turbina Francis

Si la camara se divide, por ejemplo, en 8 secciones, Fig VII.14, cada una a 45° y el caudal entrante es

Q, la seccion de entrada W, es:

d 2
Q=W co= 2oL, b dy=1128 [2
4 Ce
Las secciones Wb, Wh,... son atravesadas tinicamente por 7Q/8, 6Q/8, ..., respectivamente; como la

velocidad c, del agua en cualquier seccién tiene que ser constante, resulta:
7Q pd3 Q_ [7
— =W, Ce = Ce b d,=1055 |— = [=d;

8 4 C e 8
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6Q pd3 Q /6
— =W Ce= Ce P d3=0977 |— = |=d
8 3 e 4 e 3 Co 8 1

y asi sucesivamente:

5 4 3 2 1
di= 31 5 do=\[Fdi 5 do=[3dy 5 d= [T de= g

diametros que, normalmente, se suelen aumentar en la practica para tener en cuenta el rozamiento y la
obstrucciéon de las directrices, cuya mision es la de servir de guia al agua antes de penetrar en el distri-

buidor, y cuyo niimero es del orden de 6 a 8 como maximo.
VIL5.- EL DISTRIBUIDOR

El distribuidor tiene como misién dirigir convenientemente el agua hacia los alabes del rodete, regu-
lando el caudal admitido, y modificando de esta forma la potencia de la turbina, ajustandose en lo posible

a las variaciones de carga de la red, Fig VII.15.

Fig VII.15.- Directrices del distribuidor

La regulacion se realiza, teéricamente, sin variacién de la velocidad absoluta de entrada del agua en
el rodete ¢;, ya que lo tinico que se modifica es el angulo a; dentro del plano perpendicular al eje de rota-
cion de la turbina, lo que implica que ¢; no tenga componente axial.

La componente tangencial ¢;, no da lugar a gasto alguno, ya que éste viene determinado por el

moédulo de la componente radial en el distribuidor c¢;,., de la forma:
Q= 2pribycy=2prybyciy

El indice de ¢; describe, por ser constante, un arco de circunferencia, aunque en la practica ésto no
es riguroso, ya que al contraerse la vena liquida al disminuir la abertura del distribuidor, se produce un
aumento de ¢z, Fig VII.16. Al modificarse la direccién de ¢; porla accién de las directrices del distribuidor,
la velocidad relativa en el rodete w; cambia de magnitud y direccién y el agua a la entrada en el rodete,
cuando éste trabaje fuera de las condiciones de disefo, dejara de ser tangente a los alabes. En estas con-
diciones, el tridngulo de velocidades a la entrada del rodete proporciona una velocidad relativa w;- que se
descompone en otras dos, una wj, segin la direccién tangencial al alabe en M, y otra w;, perpendicular
a la anterior es la componente de choque que origina unas pérdidas a la entrada, Fig VII.17.

Aparte de estas pérdidas, en el distribuidor aparecen otras relativas a torbellinos y rozamientos, que

junto con las de choque, originan una pérdida de rendimiento.
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Fig VII.17.- Componentes de w1 y triangulo de velocidades a la entrada al modificar las directrices del distribuidor

Con la variacion de a; se modifica la componente radial ¢;,, y con ella el valor del caudal. Como la
turbina tiene que funcionar a velocidad constante para mantener la frecuencia de la corriente eléctrica
generada en el alternador, implica que u; sea constante para cualquier caudal, lo que se consigue con el
regulador de velocidad que actia sobre las directrices méviles del distribuidor.

Un distribuidor tipo de turbina Francis se representa en la Fig VII.18, en el que:

——

) >

(D
ﬁ /////// Anillo de maniobra

7

Fig VII.18.- Distribuidor Fick

Las antedirectrices son fijas (predistribuidor)
Las directrices orientables del distribuidor, se accionan mediante un anillo de maniobra que se puede
mover mediante un servomotor dependiente del regulador de la turbina.
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Perfil de los dlabes de las directrices.- Las directrices son super-
- 0

- m\)o ) ficies desarrollables cilindricas de generatrices paralelas al eje de
rotacion de la turbina; su perfil se determina de modo que no
Distribuidor haya transformacion de energia hidrdaulica en mecanica al paso
del agua por el distribuidor, procurando evitar al maximo las
I pérdidas por rozamiento y torbellinos. Para calcular este
perfil se determina la trayectoria ideal de la vena fluida; para

ello, como el paso del agua por el distribuidor no genera

ningun tipo de energia, si consideramos un punto

Fig VII.19 A cualquiera de la trayectoria (0Al) del agua en el distri-
Trayectoria ideal de la vena fluida en el distribuidor hyidor, Fig VII.19, 1a condicién:
Uy Cqp - Ujp Cop Qd(UCn)

dN:thhiddHn=‘Hef=hhid Hy = 3 =g 3

uch=rwcp=|w==CQe|=Ce P rcp=Kk

por lo que la circulacién por el distribuidor es irrotacional.
De las dos componentes ¢, y ¢, la tangencial ¢, no proporciona caudal alguno, por lo que el caudal que

atraviesa el distribuidor es:

Q=2pr bjc,=Ce ; rc,= Q =Ce

i
Q Ky P C—"=2p—lek=Cte=tgg
p

por lo que en cada punto de la trayectoria, la velocidad forma un angulo constante con el radio.
En coordenadas polares es de la forma:

d d d 9 9
tgg:% ; Tr:t_gqé ;s r=Ce'99 =|Para:r =r; ;q=0]|=ry,e'99

que es una espiral de Arquimedes, a la que se debe ajustar la forma del perfil de las directrices méviles
del distribuidor.

El valor de ¢; se obtiene en la forma:

C = \/Cr2+C% = \/Cr2+Cr2t929=Cr \/1+tgzg= 2prb?cosg - 2p|‘b?Sena

1r:r1;C:C1;a:a1 up c Q Q
|
1Q=2prybjcy=[2pr;=Zay| =Za1b1c1% !

T~ Zab, 2pr.b;sena,

Para:

siendo Z el nimero de alabes del distribuidor y a; la dimensién indicada en la Fig VII.20, (el paso corres-

pondiente a r1), por lo que el valor de a1 es:
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Fig VII.20.- Perfiles de las directrices méviles del distribuidor

Q _ Q _ Za;
Za,b; ~ 2pr,b;sena; b Senai= 5o,

En realidad, 1a forma de las directrices se calcula considerando la espiral de Arquimedes como curva
media del alabe, mientras que como perfil del mismo, se toma uno que corresponda a un minimo de resis-

tencia hidrodinamica, Fig VIIL.20.

VIL6.- EL. TUBO DE ASPIRACION

El tubo de aspiracién es un auténtico transformador de energia, ya que al originar a la salida de la
rueda una depresion, recupera no sélo la mayor parte de la energia cinética que lleva el agua a la salida
(c22/ 29), sino que también amplia la altura geométrica del salto en una distancia igual a la existente
entre la rueda y el nivel del canal de desagiie aguas abajo Hg; este 6rgano se conoce también como
aspirador-difusor.

Se puede concebir también un aspirador no difusor, que recupere la altura Hg pero no la energia ciné-
tica residual ( c»2/ 2Q), que estaria constituido simplemente por un tubo cilindrico sumergido en el canal

aguas abajo.

FORMAS DE REALIZACION DE LOS DIFUSORES.- Las formas de realizacién de los difusores
varian con el ny de la turbina y con el tipo de instalacién. Para las turbinas de eje horizontal y pequetios
valores de ng el tubo de aspiracién puede ser una simple tuberia acodada, de seccién creciente, Fig
VII.21.a, que desemboca por debajo del nivel del agua del canal. Para reducir el efecto perjudicial del
codo, se puede utilizar para la parte recta final una disposicién inclinada.

Para las turbinas de eje vertical, la forma del difusor puede ser, para valores pequefios de ng la de un
simple tronco de cono, Fig VII.21.b, pero tiene el inconveniente de necesitar un canal de desagiie en la
perpendicular de la turbina. Para paliar este inconveniente se puede utilizar un difusor-aspirador aco-
dado Fig VIIL.26.

Las turbinas en las que c; es relativamente grande, van provistas de un aspirador-difusor de altura
de aspiracién pequena a fin de evitar la cavitacion, por cuanto a mayor ¢, menor p,.

Como conviene que el ensanchamiento del tubo sea progresivo se adoptan tubos de aspiracién aco-
dados, en los que la recuperacion de la velocidad se realiza, casi en su totalidad, en el tramo horizontal
del codo. Cuando se utilizan en saltos muy pequeios de 1 a 2 metros, el rodete debe quedar por lo menos,
a 1 metro por encima del nivel del canal.
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Como caso extremo seria posible utilizar un difusor que no crease ningtn vacio estatico, Hs= 0, o sin

depresion en ningiin punto, por lo que el rodete tendria que estar sumergido por debajo del nivel del canal
de escape.

Fig VII.21.- Formas simples del difusor

El aspirador-difusor acodado tiene la ventaja, sobre el aspirador recto, de reducir la profundidad de
las fundaciones y por consiguiente, los trabajos de construcciéon, a veces muy costosos. Por el contrario
tiene el inconveniente respecto a los demas, de que aumenta las dimensiones transversales y, por lo
tanto, las de la sala de maquinas.

TUBO DE ASPIRACION VERTICAL

Ganancia de salto neto en el aspirador difusor.- Para calcular la ganancia de salto neto en el aspirador

difusor, consideraremos dos situaciones: una turbina Francis con difusor B y otra sin él A, a las que apli-
caremos el criterio europeo, Fig VII.22.

2 2

. C1 P1 C2 Patm
Turbina A: Hy=(=—— + — + z1) - (== + —= + Z5)
"t2g " g 29 g
2 2
a B Ho= (=L, P1 2 P2 S W S Y Ca _ Pam
TurblnaB.Hn—(Zg+ 9 +Zl)-(2g+ 9 + 27) (2g+ 3 +21)-( g g + Z3)
-z,=H
, _ c2.-¢? Zy-Z4 s 2
Hn‘Hn: Patm- P2 — 2 a +2y-24= Cg - @_2+Hs
g 29 29 29

| i Patm——
e Vacio.“l)z»

2 2 \c z
C2, palrn ’ ZZ 21p2! 2 E—

>

(A) ®)

Nivel del canal de desagiie M,

Fig VII.22.- Turbina sin y con tubo de aspiracién

Ganancia de salto efectivo en el aspirador difusor.- Si se tienen en cuenta las pérdidas de carga en el difu-

sor y a la salida, la energia recuperada en el aspirador-difusor, Fig VII.22, es:
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2

2
c c
Turbina (A): Hore = (o + P14 7)) (=2 + 220 4 704 h)
29 29
2 2
. C Cc
Turbina (B): Hefec=(—1 P1 +21)-(—2+ —2+22+ hy) =
29 g 249
c c2 :
(= +&+21)-(—a+m + Za+ hy + hg+ h)
29 g 249
c2
- 0 2. o2 2—a ® 0
Hefec - Hefec = am_t2 - 2 +(22-24) - (hs+ h) = J c2 . 2 c2 |7
g h = 2 a =2
29 29
2
- C5-C35,
_ Patm-P2 _ ~2" "> + Hg - hg
g 29
ic3- c3 o . I
= , s la altura dinamica teérica de aspiracion
enlaque: | c2. gcz
i 22 2 . h, es la altura dindmica real de aspiraciéon
g

RENDIMIENTO DEL ASPIRADOR-DIFUSOR.- Si se define el rendimiento del difusor hq en la forma:

2_ .2

c5-cC5

2292 - hs c2-c3 c3-c3 cZ-c3
=S (1-ha) 5 —5 -he= —5-% hg

hd= Zg

2_ 2
cC5-C5
29
la energia realmente recuperada se convierte en:

2 2
Cz- Cy _ Patm- P>

H'ef ec ~ Hef ec = 2g 9

El rendimiento del difusor depende mucho de su forma; si esta racionalmente construido puede llegar
a ser de un 80% , 90%; si es troncoconico y no se despega el agua de las paredes, se puede obtener un
rendimiento comprendido entre el 50% , 60% y si el difusor es acodado en angulo recto, con seccién cir-
cular en la turbina de eje horizontal, vale entre el 41% , 50%.
La altura del tubo de aspiracion Hg se obtiene de la anterior, en la forma:
Pam-P2 C3-C%

Hs = - hd:
° 9 29

hq

2
Co ol = Patm- P2 c5
g 29

que depende de la altura representativa de la presiéon atmosférica (p,in/0) donde esta emplazado el rode-

te, de la velocidad ¢, de salida del agua del mismo, del rendimiento del tubo de aspiracién y de la altura

representativa de la presién a la entrada del tubo ( p2/ ¢) , que se puede considerar suma de la altura pie-

zométrica y de la tensién de vapor, variable con la temperatura y despreciable hasta los 20°C.

Para conseguir un buen funcionamiento y evitar problemas de cavitacion en las Francis lentas y
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normales, es conveniente que la altura de presion ( po/ g) a la salida del rodete y entrada en el difusor,

esté por encima de los 2 m.c.a., (p2/ Q) >2m

Teniendo en cuenta que en un aspirador difusor bien construido, el valor de (¢ 2.12g ) es muy peque-
fio, se puede admitir para Hg un valor que no se debe sobrepasar en ningtin momento, de la forma:

c2
He £ 2am 5 22
9 29

CURVAS DE ROGERS Y MOODY.- Aunque se ha considerado que la presién de seguridad pe debe ser
mayor o igual que 2 m, en realidad, la presién limite p, por debajo de la cual no se debe descender depende
de los valores de ngy y Hg; Rogers y Moody proponen unas curvas que relacionan:

a) Los valores p;, ny vy Hy, en la forma, Fig VII.23:

P2 P2
— =fqi(ng)Hy, P =fq(n
g 1( s) n an 1( s)
P2 P2
f1(ns)= " nng )= "

/—1,6
/ 1,4
0,06 / 1,2
0,05 / / 1
0,04 7/ /A 0,8

o
[=}
©

e —

Francis // Hélice y Kaplan
0,03 / 0,6
// d
0,02 /| 0,4
e -
0,01 /T/ 0,2
0 |

| Ne
0 100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000 -
Fig VII.23.- Curvas de Rogers y Moody, para la determinacién de f1(ns)

2

c2
fy(ng) = . .
2d9gHn = Francis Hélice
40%
30%— 2
s /
S
E /
£ /
20% — 2
E
—
10%
|
I
| ns _
0 50 100 200 300 400 500 600 700 800 900

Fig VII.24.- Orden de magnitud de las pérdidas provisionales a la salida para calcular f2(ns)
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b) Los valores c;, ny y Hy, en la forma, Fig VII 24:

2
C
b 2_ -

2 gH,

= fa(ns) Hn= 5,57.10°n¢’ Hy fa(ns) = 3
de modo que si en una turbina se conocen ny y H,, la altura maxima del tubo de aspiracién Hg se calcula

a partir de las expresiones anteriores para la velocidad especifica ny dada y de ahi los valores de ps y co.

Hs = paém

Si se sustituyen estos valores en la expresion de Hg anteriormente deducida, se obtiene el valor de la
altura maxima del tubo de aspiracién en funcién de ng y Hy:

fi(ng) = a;
- fl(ns) Hn'fz(ns) Hp hd =

patm - 2
I -Hy (@1 +] 5 hy)
fng=i3| = 9

que es la ecuacion de una recta, que dice que la altura maxima Hg del aspirador difusor varia linealmente
con H,, como se muestra en la Fig VII.25.

.\\\patm= 10,33 m
NN
Hs
| \ AN \\ \\
He 1 AR FRANCIS
(L N (A A\, AN SN
\\\ NN HELICE y KAPLAN RN N
\\\\ \\ . m \ \\ \\ \\ \\\\
\ \\ \\\ \ : 7 s s \\ .
AN NN\ N\
\\\ \\ N N 6 | \ N \‘$O
"R N \ L N\%, Q
| AN i N
5 \\ \\\ \\ \\ » 5 v“\;} 5‘\5 N\
4 \‘\ \\ \\ \,\\y 4 z _ | OO \
\ > I \ % \ \
\ (< 7 [#4
3 A 3 i\o \‘ \, \\
2 P \
TATER Y I © N \\
2" 3 ) 2
2\, \2 N
11— L Q 1 \
o \° ‘
Q
o H 0
5 10 15 20 (m) " 0 100 200 H,(m) 300
Fig VII.25.- Variacién de Hs con Hn en turbinas Francis (50<ns<500) y en turbinas hélice (450<ns<1000)

En las turbinas Francis lentas, el papel principal del tubo de aspiracion es crear la depresion estatica (vacio)
correspondiente a la altura de aspiracion Hs, por lo que, fundamentalmente, actua como aspirador.

En las turbinas Francis rdpidas y en las turbinas hélice y Kaplan, ésta mision del aspirador disminuye, siendo
su principal papel el de actuar como difusor.

DIFUSOR ACODADO.- Para el difusor acodado se puede establecer una teoria analoga a la del difusor
recto, Fig VII.26.

La energia recuperada, igual al vacio en 2, vale:

' Patm- P2
Hefec - Hefec g
c3

gty T

Aplicando Bernoulli entre los puntos 2 y M, del difusor acodado, se tiene:
2 p 2 —a P atm

g tZat hg+ hg
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Vacio en M|

C"2 C'2 N
-t2 - N
“2g e N

]

f——Patm ﬂ
P2
vacio r P2

7

2 2
Patm- P C3-Cj3 |
atm 2 = 2 +22'Za'hs'hs

g 29
c2
Despreciando ﬁ y teniendo en cuenta que las pérdidas por choque a la salida del difusor son:

(Cp- C,)2 c2
249 29

hy @

la energia recuperada es:
2 2 2 2
' Patm- P2 _ G5~ C% _ %5 ¢%
Hefec = Hefec = amg - 29 - hg+ Hg= 29 hg + Hs

y la altura Hg del tubo de aspiracion:

2 2 2
p -p Cs-Co p -p c
_ atm 2 _ 2 2 hd=|C%- <<|: atm 2 _ 2

Hs
g 29 g 29

d

que es la altura del tubo de aspiracion, idéntica a la del aspirador-difusor no acodado.

VIL7.- COEFICIENTE DE CAVITACION

Hasta ahora no se ha tenido en cuenta la cavitacion, pero en las turbinas Francis puede aparecer

localizada sobre las palas a la salida, fenémeno que se puede representar por la expresién (k W2/ 2 g) y
que hay que afiadir a la ecuacién anterior, por lo que Hg se puede poner en la forma:

) W2 Patm- P2 -H
- c - s
Hs£ Patm- P2 _ 2 hd -k 1 — Patm- P2 -SHn b s £ g

g 29 29 g Hn

en la que el coeficiente de Thoma compendia las pérdidas por rozamiento hidraulico y la cavitacion,
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observandose que cuanto mayor sea el salto H,, menor sera la altura de aspiracion Hg; en la practica,
para que la columna de agua en el aspirador-difusor no se despegue de las paredes, el valor de Hg tiene

que ser:

H ] Turbinas Francis: Hs< 6 m
s = 1
i

Turbinas hélice y Kaplan: Hs< 4 m

Tabla VII.1.- Coeficientes de cavitacioén para diferentes velocidades especificas

ne 50 100 150 200 250 300 350 400 500 600 700 800
s 0,04 0,05 0,08 0,13 0,22 0,31 0,45 0,6 0,7 0,9 15 2,1
Tipo turbina | Francis| Francis| Francis| Francis| Francis| Francis| Francis| Francis Hélicey Kaplan
lenta | lenta | normal | normal | rpida | rgpida | extra | extra

0,6 p
o /

0,5 /

Curva frontera o(ng)——
0,4

No cavitacion /

0,3
0,2 /

p ¢ Si cavitacion
0,1

-
i
—
|
100 200 300 Ns 400

Fig VII.27.- Curva frontera de cavitacién s = f(ns) (Thoma)

El coeficiente s de Thoma, cuyos valores numéricos se indican en la Tabla VII.1, y su representacién
grafica en la Fig VIL.27, define el limite de la cavitacion; resolviendo la ecuacién:
Patm- P2

g
Hn

- Hq

se obtiene, para una turbina de n° especifico de revoluciones ny, un valor de que puede caer por encima

o por debajo del coeficiente de Thoma definido en la Fig VII.27, indicando si la turbina esta o no esta en

cavitacion; el coeficiente de Thoma se determina experimentalmente, y depende del coeficiente k que es
funcion de la longitud de los alabes; si éstos son largos k ® 0, la presién p, aumenta (la depresion dismi-

nuye), el coeficiente de cavitacién disminuye y el peligro de cavitacién también.

El caso mas desfavorable se presenta para: po,=0 b Hg= Patm s Hp
Otra forma de interpretar el valor de o es:
N c? w?
Pam P2 , i N |
_ g _ Pam- P> 2 1 29 29 _
S = =|Hg = -—hgq -k = =
Hy g 29 29 Hy
= [fa(ns) == x| =fa(ns) ha+kfa(ns) = 3 ha+kx}
2 gHy
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En la Fig VII.27 se dan los limites de s en funcién de ng por encima de los cuales se evita la cavita-

cion. El empleo de esta curva se puede generalizar a cualquier tipo de turbinas, por cuanto k es variable

y ellas se han obtenido para un valor fijo de £, lo cual implica que también lo sea la longitud del alabe. E1

valor de s debe ser el menor posible, pero siempre por encima del definido por la curva frontera de la Fig

VII1.27. Estas curvas se pueden tener presentes desde un punto de vista cualitativo, pero para los cal-
culos practicos se puede utilizar la formulaciéon propuesta tomando para pg los valores que proporciona

el diagrama de Rogers y Moody tomando la precauciéon de que siempre (po/ g) >2 m.c.a.

En lugares elevados, en los que la presiéon barométrica es pequena, se obtienen valores mas peque-
nios para Hg; si sale negativo, quiere decir que la turbina tiene que quedar sumergida, mas baja que el

nivel del canal de desagiie.

Numero especifico de revoluciones ng a no sobrepasar para evitar la cavitacion.- Para evitar la cavitacion es
conveniente que en la ecuacion:
2

Cc
fo(ng) = Zg—ZH = j 2 = 0,0000557 n¥/3
n

, . ey 2 . .,
el término cinético( C5/ 29) no sobrepase de una cierta fraccién del valor de H,, por cuanto al aumentar
dicho término disminuye la presién po a la salida de la turbina, aumentando la cavitacién; en consecuen-

cia, para cada salto H, existira un valor limite de( C %l 29) que no se debe sobrepasar.

Tabla VII.2.- Correspondencia entre las alturas al nivel del mar, la presién media y la altura equivalente
en metros de c.a., pérdidas de carga en metros y temperatura

Altitud sobre Presion atmosférica Pérdidas de carga Pérdidas por
el nivel del mar temperatura
(metros) mmdeHg | metrosc.a metros (metros)

0 760 10,33 0,00 10°C-0,125

100 751 10,21 0,12 15°C-0,173

200 742 10,08 0,25 20°C-0,236
300 733 9,96 0,37 25°C-0,32
400 724 9,83 0,50 30°C-0,43
500 716 9,71 0,62 35°C-0,57
600 707 9,58 0,75 40°C-0,745
700 699 9,46 0,87 45°C-0,97
800 690 9,34 0,99 50°C-1,25
900 682 9,22 1,11 55°C-1,61
1000 674 9,11 1,22 60°C-2,04
1100 666 9,00 1,33 65°C-2,55
1200 658 8,89 1,44 70°C-3,16
1300 650 8,78 1,55 89°C-4,81
1400 642 8,67 1,66 90°C-7,15

1500 635 8,56 1,77 100°C-10,33

1600 627 8,45 1,88

VIL.8.- PERFIL DEL ASPIRADOR-DIFUSOR

Si se considera que el agua circula por la turbina en condiciones ideales, se puede prescindir del roza-
miento en las paredes, y si se considera a su vez un proceso isotérmico, en un campo de fuerzas conser-
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vativo, (el campo terrestre), la circulacion de la velocidad a lo largo de un contorno cerrado es constante.
También se verifica que si en un instante dado existe un potencial de velocidades, éste se conserva si se
cumplen las condiciones anteriores.

El potencial ¢ de velocidades, propuesto por Présil, para el estudio del aspirador difusor, es de la forma:
j =(-x2-y24+222)m
en el que el gje Oz coincide con la vertical, (direccién del campo terrestre), positivo hacia arriba.

Como el potencial, ] = Cte, la ecuacion de las superficies equipotenciales es:
x2+y2.2z2=Ce

En esta situacion, si la velocidad tiene de componentes, u, v, w, se puede poner:
u=_-—-=-2xm; v=_—=-2ym,; w=_—=42zn
y la ecuacién de las superficies de igual velocidad:
VV=w+v2+wWwW=4m{x2+y2+42z3 b x2+y2+422=CQe

Las lineas de corriente \) en un movimiento permanente coinciden con las trayectorias, y son ortogonales a
las superficies equipotenciales j ; su ecuacién es de la forma:

dx _dy _dz | { u w -2xm  4mz X 2z
u v W’IQZE; dy _ _dz ;d_y:_ﬂp 7y2=k,
t v w -2ym 4mz y 2z

Tabla VII.3.- Coeficientes de cavitacién s para diferentes velocidades especificas en turbinas unidad
Turbinas Francis

Tipo Ne Qu N1 Himex s
Lenta 60-125 0,10-0,35 60,8-63.6 700-420 0,041-0,060
Normal 125-175 0,35-0,59 63,6-67,5 420-241 0,060-0,085
175-225 0,59-0,83 67,5-72,6 241-150 0,085-0,120
Répida 225-290 0,83-1,13 72,6-81,0 150-90 0,120-0,185
290-350 1,13-1,28 81,0-92,2 90-64 0,185-0,270

Turbinas hélice y Kaplan

Tipo e Qu N Hmax s
8 palas 280 410 530 0,93-1,29 85-145 50 0,30-0,55
6 palas 380 520 650 1,29-1,60 100-155 35 0,65-0,85
5 palas 460 630 800 1,60-2,00 110-170 20 0,30-1,20
4 palas 570 710 880 2,00-2,35 120-180 15 1,20-1,60
3 paas 670 730 1070 2,35-2,45 135-200 6 1,80-3,50

Para que no exista cavitacion, el perfil de la pared del difusor tiene que coincidir con las lineas de
corriente; si la seccion transversal del difusor es circular, para cada valor de z se tiene:

x24y2=r2

y sustituyendo los valores de las lineas de corriente y se obtiene la férmula de Prasil:
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Kk k

que es la ecuacion de las superficies de flujo y, por lo tanto, la del perfil de la superficie de la pared del
tubo de aspiracién, (que debe ser vertical), y que mejor se ajusta a la ley de variacion de la velocidad
cumpliendo las mejores condiciones para lograr una corriente continua de agua. La constante & se cal-
cula para velocidades del agua a la salida del difusor ¢y muy pequenas, inferiores a 1 m/seg.

En las turbinas hélice y Kaplan, en las que la velocidad c2 de entrada en el tubo de aspiracion debe
ser grande para obtener un didmetro Dy pequefio y gran niimero de rpm, se hace preciso recuperar gran
parte de la energia perdida; para reducir estas pérdidas se tiene que disminuir la velocidad del agua a la
salida del tubo de aspiracion, co’ < 1 m/seg, haciéndolo de mayor longitud, con gran ensanchamiento en el

desagiie, y en forma acodada.

VIL9.- REGULACION DE LAS TURBINAS DE REACCION

Segtin el método operativo, los sistemas de regulacién de velocidad se pueden clasificar en dos gru-
pos: a) De regulacion directa; b) De regulacion indirecta

REGULACION DIRECTA.- Para el caso de regulacién directa, Fig VIL.28, un regulador centrifugo res-
ponde a las variaciones de velocidad de la turbina, y mueve directamente el mando de regulacion que
abrira o cerrara la secciéon de entrada. Si la carga disminuye, el momento resistente disminuira, y al
acelerarse la turbina, los contrapesos del regulador tienden a separarse del eje de rotacién y levantar el
manguito; una palanca con punto de apoyo en 0 accionara un mecanismo de cierre que disminuira el
caudal. El par motor disminuye y se consigue el equilibrio dindmico a unas rpm superiores a las anterio-
res; cada posicion del mecanismo de cierre se corresponde con otra de los contrapesos, lo que implica
una velocidad predeterminada.

____—Apertura

- Cierre

Cierre

Apertura

Distribuidor .~
Fink

Control directo

Z

Fig VII.28.- Sistema de regulacién de control directo

Este método de control, tipicamente estatico, no puede aplicarse a la regulacion de turbinas hidrauli-
cas, por las siguientes razones:

a) Ocasiona grandes variaciones de velocidad, y una serie de irregularidades relativamente grandes.

b) Como la fuerza necesaria para regular una turbina hidraulica es grande resulta que este meca-
nismo no puede proporcionar una respuesta a las variaciones de velocidad lo suficientemente poderosa
como para proporcionar dicha fuerza, ya que, incluso en el caso de grandes contrapesos la fuerza que
actuaria en el manguito no llegaria mas que a una fraccién de kg, frente a la que precisarla la corona que
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ajusta al distribuidor que puede llegar a ser de varias toneladas. Si se incrementa mucho el peso de los
contrapesos, la sensibilidad del mando disminuiria al aumentar los efectos de rozamiento e inercia.

c¢) El sistema de regulaciéon de control directo no es operativo para las turbinas hidraulicas, debido a
que el movimiento del mecanismo de cierre es sincrono con las variaciones de amplitud de los contrape-
sos que son demasiado rapidas para operar en las mismas; el tiempo de cierre del obturador se tiene que
fijar independientemente del movimiento del elemento sensible a la velocidad, para reducir o evitar com-
pletamente el golpe de ariete.

REGULACION INDIRECTA.- El principio general de un sistema de regulacién indirecta se representa
esquematicamente en la Fig VII.29; los principales elementos que componen el mismo son:

a) Un elemento sensible a la velocidad, consistente en unos contrapesos con un manguito y una
palanca que se apoya y puede girar alrededor de un punto 0. El elemento sensible a la velocidad puede
ser también de tipo electromagnético, con una bobina sensible a las variaciones de frecuencia, que las

transforma en movimiento mecanico.

b) Una vilvula de control o vilvula de distribucion, accionada a través de la palanca por los elementos
sensibles a la velocidad; su cometido es el de distribuir el aceite a presion y enviarlo al correspondiente
lado del servomotor. La valvula de control esta provista de un pistén doble, de forma que el espacio entre
los pistones esté siempre a presion; el doble piston estd en equilibrio indiferente, y pequefiisimas fuerzas
externas bastan para desplazarlo. Esta valvula de control tiene una entrada y dos salidas de aceite, asi
como dos tubos en conexién con el servomotor.

¢) El servomotor, que por medio de fuerzas hidraulicas controla la posicion de la varilla que acciona al
distribuidor. Esencialmente consiste en un pistén cuyo diametro interior viene dado por la fuerza
maxima necesaria que requiera el ajuste del distribuidor; la presion de aceite suele ser de 10 a 15 atm.,
aunque en el caso de unidades muy grandes puede ser superior. La velocidad de respuesta del pistén es
una funcién de la cantidad de aceite proporcionada por el cilindro.

LI— Valvula de control

| Aceite a presion

Cierre
«lerre

Apertura

Cierre
Llerre

Apertura -| Servo

Fig VII.29.- Sistema de regulacién indirecta

El principio operativo se puede seguir mediante la Fig VII.30. Si la carga disminuye, la turbina ten-
dera a acelerarse, los contrapesos se elevan, y el manguito es arrastrado también hacia arriba y
acciona por medio de la palanca pivotada la valvula de control, con lo que el aceite a presién entra al
lado del servomotor correspondiente al cierre, cerrando el vastago de ajuste al distribuidor. Al mismo
tiempo, el aceite del lado de apertura vuelve al depésito, de donde una bomba lo devuelve al circuito de

TF.M1.-86



control. Como consecuencia del cierre del distribuidor, la turbina tiende a desacelerarse, por lo que con-
trapesos, manguito y valvula de control, vuelven a su posicién inicial, cesando la corriente de aceite y
alcanzandose una nueva posicién de equilibrio, con diferente apertura del distribuidor, pero a las mismas
revoluciones por minuto.

I-l:rlo (@]

L

2 .

5'?  Cierre LI— Valvula de control

| Aceite a presién
Apertura Ij -
Cierre —~ %
Apertura —| = Servo

Fig VII.30.- Mecanismo de control por retorno

El punto de apoyo 0 de la palanca se puede ajustar por medio de una rueda, para mantener la veloci-
dad de régimen; este método de regulacion, aunque sumamente sencillo, no da resultados satisfactorios
en la practica; en efecto, si se supone existe una stbita disminucién de la carga, la velocidad aumentara,
y el regulador comenzara a cerrar; cuando se llegue al equilibrio entre el par motor y el resistente, no se
tendra aceleracién posterior. Sin embargo, por ser la velocidad de la turbina algo mayor que la de régi-
men, el proceso de cierre tiene que continuar, disminuyendo la velocidad. Cuando la velocidad llegue otra
vez a la de régimen, el par motor sera menor que el resistente, por lo que la velocidad debera continuar
disminuyendo; debido a ésto, el regulador tiende a abrir el distribuidor, por lo que todo el proceso se
reduce a una serie de cierres y aperturas, no siendo utilizable.

Para prevenir un sobrecontrol excesivo en la apertura o el cierre del distribuidor, se utiliza un meca-
nismo de control por retorno, que constituye el cuarto elemento principal del regulador. Esencialmente
consiste en acoplar el desplazamiento del piston del servo al del punto de apoyo 0 de la palanca del regu-
lador. Una leva o rampa de deslizamiento que fija al vastago del pistén del servo mueve una varilla y
desplaza por medio de un enlace apropiado el punto de apoyo de la palanca del regulador. Para aclarar el
principio del retorno en el proceso de regulacién, supongamos de nuevo que la carga disminuye sibita-
mente; la velocidad tiende a aumentar y el piston de la valvula de control se movera hacia abajo, ya que
el punto de apoyo de la palanca del regulador actia momentaneamente como un centro de rotacioén fijo.

Cuando el servomotor inicia su movimiento de cierre, el mecanismo de restitucion elevara el punto
de apoyo de la palanca del regulador, actuando el manguito como centro de rotacién, moviéndose el otro
extremo de la palanca hacia arriba arrastrando consigo a la valvula piloto; si se proyectan adecuada-
mente el mecanismo de restitucién y los deméas elementos, el cierre que seguia al movimiento de aper-
tura se puede detener en sus primeros momentos, previniéndose asi los fallos anteriormente sefialados.

Aun asi, cada posicién de equilibrio se tiene para cada posicion de la valvula de control, lo cual acon-
tece para diferentes posiciones del manguito del regulador. La posicion de la leva y, por tanto, la altura
del punto de apoyo depende de la apertura del distribuidor, que es proporcional a la carga de la turbina.
La carga mas baja se corresponde con la posicién mas alta del punto de apoyo 0 en un estado de equili-
brio; una posicién diferente del manguito del regulador debe corresponderse con un estado de carga deter-
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minado, y con una velocidad concreta, siendo el sistema de control estatico, por cuanto, como hemos
dicho, a una velocidad mas baja corresponde una carga mas alta, y viceversa. Este sistema de control
se conoce como control por retorno rigido.

La posibilidad de un control manual hay que tenerla siembre presente; el piston del servo se debe
abrir o cerrar a mano durante el arranque o parada de la turbina y se tiene que poder ajustar también a
mano en caso de desarreglos en el mecanismo de control automatico.

La capacidad del regulador se define por el trabajo obtenido en el servo, al multiplicar la fuerza del
servo por su carrera.; la capacidad se puede determinar mediante la siguiente féormula empirica, en la

que N es la potencia de la turbina y f un coeficiente:

A=t N (Kgm)

JH,

i 1,5 < f <2,8 para turbinas Francis con caracol
El valor de f es: | . . . .
1 2,2 < f <2,5 para turbinas Francis con cAmara abierta

Para pequetias unidades los valores de la capacidad son del orden de 50 a 100 kg.cm con una carrera
de 10 a 15 cm

Para grandes unidades, los valores de la capacidad son del orden de 1000 a 10000 Kgm, y aiin mayo-
res para casos especiales

Los reguladores de inercia representan un avance significativo en las técnicas de regulacién de la
velocidad, por cuanto son sensibles no sélo a la velocidad, sino también a la aceleracién. El valor maximo
de la aceleracion se alcanza inmediatamente después de la variacién de carga; vale cero cuando la velo-
cidad es maxima.

En el transitorio de aumento de velocidad, la velocidad angular y la aceleracién tienen el mismo sig-
no, mientras que en el transitorio de deceleracién son de signos opuestos; en caso de un stbito decreci-
miento de la carga, la suma de las acciones de la velocidad y aceleracién es maxima al comienzo del
transitorio, obligando al regulador a cerrar rapidamente. El resultado final es una importante reduccion
de las oscilaciones del regulador.

VIIL.10.- CURVAS CARACTERISTICAS DE LAS TURBINAS DE REACCION

El funcionamiento de la turbina, para los diferentes regimenes posibles, viene definido por la superfi-
cie caracteristica f(H,, Q,n) = 0; cada punto de esta superficie se corresponde con un punto de funciona-
miento de la turbina.

La ecuacién fundamental de las turbomaquinas, se puede poner en la forma:

_ Q
Cin=Cim COtga;= — cotga
y Uy Cip-UpCop in im gai Wi ga )
efec = g = Q =
Con=Uz-Wy cOShy= usz-copmcotg by =ujy- W—cotgbz
2
_1 Q Q _ |, _PDin o pDpn | _
=3 {uy W, cotgaj-up(uz- W, cotghby)} =|ur= 50 ; U2=—5p =
l{lengcotga -M(M-icotgb)}z pQn (& cotg a +&cotgb)-m
g 60 W 1”760 60 W, 2 60g W, 1T W, 2 3600 g
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Fig VII.31.- Triangulos de velocidades a la entrada y a la salida

p2D3 n?

__pQn  Di Dy e AL
Hn = §0gh (W1 cotgaj+ W, cotghby) 3600 g N

es la ecuacion de la superficie caracteristica de la turbina, (paraboloide hiperbélico).

CURVA CARACTERISTICA PARA n = Cte Y APERTURA DEL DISTRIBUIDOR FIJA, o.; = Cte

Al ser: n = Cte ;a1 = Cte ; bg = Cte (por ser un dato constructivo), se tiene:

2D2n2

pQn Di D, pe s

Hot o = —L cotgai+ —= cotgby) - —2— - BQ- A
°e¢ = 60 g (wl gart W, gb2) 3600 g Q

que es una recta, Fig VII.33, en la que tanto a; como by son siempre inferiores a 45° (entre 20° y 30°),

por lo que su pendiente es siempre positiva.
El valor de A es idéntico al de las curvas caracteristicas de las bombas:

2 2 D2 n2
us ps D5 n

A: e ——
g 3600 g
El valor de B depende del tipo de turbina:
. _ _pD3 Qn .cotga; 4 p? D3 n?
Francis: Hefec—‘wl—le b1k ; Wo = Z = 609 ( b1 kl +D—2 COtgbz) - W

g- N (cotgas 4 cotghby)

609 b1 kq D>

On (cotgal +cotgb2 p2 Dsn?

p Df _pD3 |
~ 15¢g D, D, "~ 3600¢

Kaplan: Hegfec = ‘ W, = y W, = 4

TF.M1.-89



cotgb
g. _Nn_ cotga; cotgh,

15¢ D4 D>

)

Para un régimen cualquiera el salto H;, es:

Hn=H-h¢=|Heec =H - é hi = Hp- (hg + hy + hg + Pchoque)| = Hefec + (hg + hy + hg + Pchogue )

hy+h +h,
H Nn Nhidr Ne N mec N = Nu
o O
Embalse hy n

Alternador

a) Se puede admitir que las pérdidas por rozamiento en el distribuidor hg, rodete h,, y tubo de aspira-
cién hg, son proporcionales al cuadrado del caudal Q y vienen representadas, por lo tanto, por una para-

bola Pq de la forma:
hg+h, +hg=k; @&

b) También se puede admitir que cuando la turbina no trabaja en condiciones de disefio, y por cambio
brusco de la direccion del agua, las pérdidas por choque varian con el caudal segiin otra parabola Py de la

forma:
he=hg+ hg=mn? +1 nQ+ k, @

que tiene un minimo en el punto A correspondiente al funcionamiento 6ptimo, Fig VII.32.

B A C Q

(C) Punto
de funcionamiento 6ptimo

Fig VII.32.- Curvas caracteristicas
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La curva caracteristica de la turbina, (ecuacion que viene representada por P3), es:
Hn= Hefec + MN2+1 n Q+ (kg + k) Q@ =Hefec + MN2+1 N Q+ k*QP = Herec + CQP=-A+ BQ+ CQ?

La potencia efectiva es:

gpQ?n D; cotga; , D2cotg by gp2 QD2 n2

Nefec = 9 QHefec = 55 g ( W, A " T 3600g - | Francis conk;= 1| =
2n 4 cotghb 2 QD2 n2
_ 9Q°n cotga; N g 2)_gp QD5 _ B*QR. A*Q
60g b D, 3600 g

que es la ecuacién de una parabola P4 que pasa por el origen 0 y por el punto B, Fig VII.32.

El rendimiento hidraulico:

Hefec _ -A+ BQ
Hy -A+ BQ+ CQ

hhid=

se representa mediante una curva que pasa por el punto B para Her=0; su méaximo lo tiene en el punto

M y disminuye asintéticamente con el eje de abscisas al aumentar Q, es decir, hypjg =0 paraQ @ ¥.

El rendimiento maximo se obtiene para un punto C ligeramente superior al punto A de funciona-
miento 6ptimo; como en esta zona, la parabola Py toma valores de Her muy pequeiios, las pérdidas que
influirdan muy notoriamente serdn las correspondientes a la parabola P+, es decir, las pérdidas por roza-

miento en el distribuidor, rodete y tubo de aspiracién.

CURVAS CARACTERISTICAS PARA n = Cte Y APERTURA DEL DISTRIBUIDOR VARIABLE.- A cada
apertura xdel distribuidor, corresponde un anguloa y una recta de Her representativa de la caracteris-
tica, Her = f(Q). Para todas las aperturas del distribuidor correspondientes a una misma velocidad n, el
conjunto de las rectas Hqr concurre en un mismo punto S sobre el eje de ordenadas, ya que todas ellas

mantienen la misma ordenada en el origen. A cada recta corresponde para cada salto H;, un conjunto de
curvas P, Fig VIL.33.

S

Fig VII.33.- Curvas caracteristicas para n= Cte y diversas aperturas a1 del distribuidor
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Al ser variable el grado de apertura del distribuidor x también lo sera el angulo a;; como para cada
valor de a; el punto de funcionamiento 6ptimo tiene lugar cuando w; es tangente al alabe a la entrada, e/

lugar geométrico de estos puntos de funcionamiento éptimo se obtiene eliminando ;, como sigue:

1,u10Q Q Cim Cim
H = = - - —_— = = = =
of ec g{Wl cotgai- us (us W, cotg bz)} ‘tgal Cir Uz- Cim COLQ D]
1 ,U; Q uy-cymcotgh; 2 Q Q Dy
== -u Up—— cotghb =|Cim=tv— ; U=uU =
g{W]_ Clm 2+ 2W2 g 2)} 1im W]_ 1 2 D2
D
1 ZD_;Quzgl_z V\%cotgbl 2 Q
= = -U5 + Upw— cotgby} =
W,
1, 2,D1. D1 Q 2 Q
= {us (5=)°- Uy == = cotgby-us+ up o= cotghyl=
g 2 D2 D2 W1 g o1 2 2 W2 go2
us of u, DW,
=—=(=-1)- ————cotgb; - cotgb = M- N
s o2 ) W, (D2W1 gb; gb2)Q Q

que es una ecuacion en la que no figura a1 y representa el lugar geométrico de los puntos de funciona-

miento en régimen 6ptimo para (n = Cte) y cualquier grado de apertura x del distribuidor, Fig VII.33; en
un diagrama (Hef, Q) viene representada por la recta (IJ), cuya ordenada en el origen M y pendiente N,

son:

Dy W,

us Df Up
M:(G)=F(—-1); N:m(cotgbz-

cotghb
Dg g 1)

D, W,

s
Fig VII.34.- Puntos de funcionamiento 6ptimos para n = Cte y diversos grados de apertura del distribuidor
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Los puntos de interseccion Iy, Is, Is,... de la recta (IJ) con cada una de las curvas caracteristicas
(SB1), (SB9), (SB3), representan los puntos de funcionamiento 6ptimo, para las diversas aperturas del
distribuidor, Fig VII.34. Los puntos L1, Lo, Ls,... representan las alturas netas correspondientes al régi-
men 6ptimo para cada apertura. Uniendo los puntos L1, Lo, Ls,.. se obtiene otra curva, representada a
trazos; la tangente a esta curva desde el punto J, permite obtener el punto de funcionamiento mas ele-
vado posible, por cuanto: hnig = (Ixix)/ (Ixix) es el maximo que se puede alcanzar.

RENDIMIENTO.- Si sobre cada curva caracteristica se determinan los puntos de rendimiento, 0,9-
0,8- 0,7, etc, y se unen los correspondientes de igual rendimiento de todas las curvas caracteristicas, se
obtiene la colina de rendimientos.

Si en el punto A de la Fig VIL.35 se tiene un salto neto Hya para un rendimiento h; al que corres-
ponde el caudal Q4, al mantener el salto constante y modificar el caudal, es evidente que el rendimiento
disminuira por cuanto en los puntos B, C, es menor, por lo que Qa sera el caudal 6ptimo para este salto
H,a. También se deduce que al disminuir el caudal 6ptimo, conservando el salto, decrece el rendimiento

y aumentan las pérdidas, sobre todo las debidas al choque.
También se puede considerar una colina de rendimientos en el diagrama (H,,,N¢¢), de forma que el

paso de una colina a otra se realiza a partir de una curva de igual rendimiento en el diagrama (H,,Q) y
tomando sobre ella pares de valores (H,,Q) se determina la potencia correspondiente mediante la ecua-
cion:
N _ 9QHnhp

efec = - 75 5
obteniéndose asi los puntos (Ngf,H;,) de 1la segunda colina, existiendo para cada valor de H,, dos valores

de Q, y por lo tanto, dos de Ner.

Fig VI35
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Fig VII.36.- Colinas de rendimientos de la turbina Francis

Transformacion de las curvas caracteristicas de n = Cte, en curvas caracteristicas de salto constante.- Sea la
representacion de la Fig VII.36, para una velocidad constante ny, y sea M un punto de la curva carac-
teristica H;, correspondiente. El punto homoélogo del M; para un salto neto determinado, serd, de acuerdo
con las relaciones de semejanza el My y se obtiene a partir de:
n3 Hno Hno Q=0 Ny o Hno
_— = — . n2 = nl —_— . = h— = h —

2
n{ Hna Hhp ni Hn1
Los valores de Qo y ng asi encontrados permiten definir el punto My homélogo del M. La parabola de

regimenes semejantes, lugar de los puntos homoélogos a los que se exige igualdad de rendimiento hidrauli-

co, tiene por ecuacion:

Hnl
=k
2 F=k Q@

Hp =

La interseccién de la curva Hyy2) con la pardbola de regimenes semejantes proporciona el punto
M,, homoélogo del punto M, para el namero de revoluciones ng y mismo rendimiento hidraulico que el

correspondiente a Mj.

Parabola de regimenes semejantes.__ ¢

Hn

Nm

.= f(Q
ny (rpm)

Fig VIL.37
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Fig VI1.39.- Instalacion de dos turbinas-bomba de 150 MW
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VIIL.- TURBINA KAPLAN

VIIL1.- INTRODUCCION

La importancia de las turbinas Hélice y Kaplan en pequetios saltos con grandes caudales, las hacen
idéneas tanto en posicién horizontal como vertical; por su similitud con las turbinas Bulbo, empleadas
tanto en centrales maremotrices como en algunas minicentrales hidraulicas, presentamos este somero
estudio que permite comprender su funcionamiento y campos de aplicacion.

La tendencia a la construcciéon de turbinas cada vez mads rapidas, para velocidades especificas ng
mayores de 450, conduce a las turbinas hélice y Kaplan, ya que en las turbinas Francis con nydel orden
de 400, el agua no se puede guiar y conducir con precisién.

El rodete esta compuesto por unas pocas palas, que le confieren forma de hélice de barco; cuando
éstas sean fijas, se llama turbina hélice, mientras que si son orientables se denominan turbinas Kaplan,;
en ambos casos las turbinas funcionan con un tnico sentido de giro de rotacién; son pues turbinas irre-
versibles.

Si ademads de tener las palas orientables, las turbinas funcionan en los dos sentidos de rotaciéon
(turbinas reversibles), y asimismo pueden actuar como bombas hélice accionadas por el propio genera-
dor, se las denomina turbinas Bulbo.

En lo que sigue, vamos a exponer una teoria relativa al cdlculo de turbinas Kaplan, que se puede
aplicar directamente a las turbinas hélice y Bulbo.

Para una turbina hélice del tipo que sea, si se supone una velocidad de entrada ¢; uniforme para
toda la altura del perfil, las distintas curvaturas de las palas se deducen de las distintas velocidades
periféricas U que tiene la rueda en los diversos puntos, Fig VIII.2, de forma que siempre se cumpla que:

ru=_Ce

Si la entrada del agua (1) se efecttia sin choque, la superficie del alabe debe estar en una direccién

tangente a la velocidad relativa de entrada del agua W , por lo que el 4labe tiene que ser, por lo que res-
pecta a su altura, en la parte central e inicial, bastante vertical.
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Fig VIII.1.- Seccién transversal de una central hidraulica con turbina Kaplan

En la parte final del 4labe, a la salida, éste se presenta més aplanado y la velocidad C, debe ser
practicamente axial, siendo la velocidad wgy << w1y, dato que comprobaremos mas adelante.

En las turbinas Kaplan el cubo de la hélice, o cabeza del rodete, llega a tener un diametro de hasta
0,4 del diametro del tubo de aspiracion dg, con lo que se mejora mucho la circulacién del agua, alcanzan-
dose valores de ng por encima de 850 y terminando en su parte inferior en una caperuza cénica que
mejora la conduccién del agua hacia el tubo de aspiracion.

En una instalacién de turbina Kaplan de eje vertical, las paredes del distribuidor, méviles, tienen la
misma forma que en las Francis, y se sitdan algo por encima del rodete.

Tabla VIII.1.- Nimero de palas Z en funcién del nimero especifico de revoluciones ns

Ne 400-500 500-600 600-750 750-900 > 900
Z 7a8 6 5 4 3
Hn (metros) 60 50 40 20 5
Relacion de cubo 0,6 0,55 0-5 04 0,3

Uy

— Entrada del agua

Fig VIII.2.- Triangulos de velocidades
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Fig VIII.3.- Rotor de una turbina Kaplan

En el interior del cubo se encuentra el mecanismo de giro de las palas del rodete, lo que obliga a que el
numero de las mismas sea pequeno, que puede aumentar al crecer el salto y las dimensiones del rodete.

En la Tabla VIII.1 se indica el niimero de palas Z en funcién del niimero especifico de revoluciones ny
que condiciona el salto neto Hy, y la relacion entre los diametros del cubo y exterior del rodete n, obser-
vandose que un aumento del nimero de palas supone una disminucion del n;.

A medida que aumenta H,, aumentan los esfuerzos que tienen que soportar los alabes, por lo que el

cubo ha de tener mayor diametro, tanto para poder alojar los cojinetes de los pivotes de los alabes, como
para poder alojar el mayor nimero de dlabes. Para alturas netas superiores a los 10 metros, la turbina
Kaplan empieza a ser mas voluminosa que la turbina Francis, aunque mantiene la ventaja de tener los
alabes orientables.

VIIL2.- REGULACION DE LAS TURBINAS

A las turbinas hélice se las regula mediante 4labes méviles en la corona directriz, (distribuidor), en
forma andloga a como se hace en las turbinas Francis. A la entrada del rodete se origina una pérdida por

choque y a la salida resulta una C, mayor en magnitud, pero de direccién mas inclinada; ambas cir-

cunstancias contribuyen a la disminucién del rendimiento, de forma que éste desciende tanto mas rapi-
damente, cuanto mayor sea la velocidad de la turbina. Una caracteristica negativa de las turbinas
hélice es el bajo rendimiento de las mismas a cargas distintas de la nominal o disefio. En las turbinas
Kaplan, las paletas directrices del distribuidor también son méviles lo cual permite mejorar la regula-
cion, pues al cambiar la inclinacién de los dlabes del rodete se consigue mantener bastante elevado el
rendimiento para un extenso margen del grado de apertura del distribuidor.

La regulaciéon mas favorable se consigue cuando al girar las palas se conserva el mismo valor de ¢;,
y a la salida de las mismas se mantiene ¢, perpendicular a u;.

En el caso ideal se tiene que cumplir la ecuacién fundamental de las turbinas:
hhigg Hy=cCcjuic0S az- CcaUuCOS Ay

que para (ag = 90°) b (u; €c1n = hhig 9 Hy), para cualquier grado de admisién, alcanzandose elevados

rendimientos en toda la zona de regulacion, lo que se puede conseguir actuando al mismo tiempo sobre
las palas del distribuidor y de la rueda. La forma de conseguir este aumento de rendimiento variando la
posicién de los dlabes se explica a la vista de las Fig VIIIL.5 como sigue:
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(a) Turbina hélice: ng= 1050 (curva en gancho) ; (b) Turbina hélice: ns= 650 ; (c) Turbina Francis: ns= 500 ;

(d) Turbina Francis: ng= 250 ; (e) Turbina Kaplan: ns= 230 ; (f) Turbina Kaplan: ng= 500 ; (g) Turbina Pelton: ns= 10 a 30 (curva plana)
Fig VIII.4.- Rendimiento total de los diferentes tipos de turbinas en funcién del grado de la carga

La velocidad relativa de entrada w; tiene que ser tangente al 4labe, por lo que éste tiene que quedar
en la direccién de ella, a fin de que la entrada de agua tenga lugar sin choque; a la salida ¢, tiene que
alcanzar un valor razonable procurando sea perpendicular a u; o formar un dngulo préximo a los 90°.

Al cambiar la posicion de los dlabes, disminuyendo por ejemplo la admisién, las velocidades se modi-
fican; ¢; sera ahora menor que con admisién plena, porque el espacio libre existente encima del rodete
resulta entonces excesivamente grande para un caudal menor, lo que origina una disminucién de la velo-

cidad; a la entrada, las paletas del rodete se pueden poner, aproximadamente, en la direccién w; suavi-
zandose asi las pérdidas por choque. A la salida se tiene la ventaja de que al ser by mas pequeiio, la velo-

cidad ¢; es también mas pequena, que es precisamente lo que interesa para aprovechar al maximo la
energia puesta a disposicién de la maquina; como dato curioso, para caudales pequefios, menores que los
de disefio, el tubo de aspiracién quedara siempre lleno, en forma analoga a cuando se trabaja con el cau-
dal de proyecto, pero saliendo a una velocidad ¢, menor.

La doble regulacion de una turbina Kaplan hace que ésta sea mas cara que una Francis de igual
potencia, por lo que se utilizan en aquellas instalaciones en que se desee conseguir rapidez de giro y
maxima facilidad de regulacién.

Abierto

Fig VIII.5.- Modificacion de los triangulos de velocidades al variar el angulo de ataque
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Fig VIII.6.- Curva de rendimiento de una turbina Kaplan

Si esta tltima condicién no es muy precisa, es decir, si la turbina ha de funcionar casi siempre con
poca variacion de carga, es preferible utilizar una turbina hélice, que por su sencillez, es muy superior a
la Francis.

La curva de rendimiento de una turbina Kaplan es una curva plana, y su rendimiento a cargas inter-
medias es superior no sélo al de las turbinas hélice, sino al de todas las turbinas Francis, siendo su curva
de rendimiento comparable con las curvas planas caracteristicas de las turbinas Pelton.

Esta curva de rendimiento plana, como se muestra en la Fig VIIIL.6, es la envolvente de las curvas
que se obtendrian con un ntimero infinito de rodetes de turbina hélice de ng crecientes. Esta curva sélo se

obtiene utilizando una combinacién 6ptima del angulo del rodete y de la apertura del distribuidor.

VIIL3.- MECANISMO DE REGULACION EN LAS TURBINAS KAPLAN

En la Fig VIIL.7 se presenta un esquema del mecanismo de regulacién de las palas méviles del rode-
te, dispuesto en el interior del cubo. Cada pala se prolonga mediante un eje, que penetra en el cubo, per-
pendicular al eje de giro de la rueda. Cada eje de pala pivota en dos palieres P; y Py entre los que se
encuentra calada una palanca L que es la que regula la orientacién de la pala, y que a su vez va sujeta
al eje de la rueda.

La fuerza centrifuga de la pala se transmite a la palanca L mediante bieletas, y en turbinas muy
importantes, por un sistema de anillo incrustado en el eje y apoyado sobre L.

Las bieletas X colocadas en la extremidad de la palanca L van sujetas al arbol mediante un soporte
E; todo ello esta dirigido por un vastago que pasa por el interior del 4rbol A, de forma que cualquier des-
plazamiento axial de este vastago provoca una rotacion simultédnea de todas las palas. Todo el meca-
nismo de regulacién esta bafiado en aceite a una cierta presion, (en las Bulbo del orden de 2 a 3 atm),
proporcionando la lubricaciéon necesaria a todos los cojinetes y conexiones, y no permitiendo la entrada
del agua en el interior del cubo.

El vastago T es accionado por un servomotor S que gira solidario con el arbol; por encima de éste va
situado un depésito fijo R, en el que las camaras C; y Co estdn comunicadas con una valvula de regula-
cién de aceite D de una entrada y dos salidas. En el interior del 4rbol A existen dos tubos concéntricos T
y T por los que pasa el aceite a presion; el conducto entre el arbol y T; pone en comunicacién la camara
C1 con la parte inferior del servomotor a través del agujero t; practicado en el pistén P que actia direc-
tamente sobre el vastago T de regulacién.

Como se trata de piezas giratorias, hay que procurar en go, g3 y g4 evitar pérdidas o fugas de aceite

entre las diversas cAmaras que estan a presiones diferentes; asimismo, como el conjunto formado por el
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piston P el vastago T y los tubos T; y T situados en el interior del arbol A tienen que ir también engra-

sados, hay que disponer una junta de estancamiento en g; de forma que se evite la comunicaciéon desde

la parte interior del cubo de la rueda hacia la parte inferior del pistén P del servomotor, que esta a pre-

sién variable.

=SSINZANZ

M

+£€ Valvula regulacién
aceite

(Piston)
(Servomotor)

T Vastago para el giro
de las palas

Pala

Fig VIII.7.- Mecanismo de regulacién de las palas de una turbina Kaplan

Segun sea la posicion del distribuidor de aceite D se puede colocar una de las caras del pistéon P en

comunicacién con la llegada de aceite a la presion de la tuberia de entrada e, mientras que el otro lado del

pistén P esta a la presion de descarga.

El interior del tubo Ty pone en comunicacién la parte superior del depésito R (camara Cg), con el inte-

rior del cubo de la rueda, por medio de un agujero tg practicado en la cruceta de mando T de orientacién

Fig VIII.8.- Disposicién del cubo y la pala (Kaplan)

de las palas. Esta camara Cgs, que esta a la presion atmosfé-
rica, contiene aceite a un cierto nivel y juega el papel de depé-
sito de expansion del aceite contenido en el cubo, siendo este
volumen de aceite funcion de la posicion de las palas.

Esta camara se debe situar en un nivel tal que la presion
estatica que asegura la presencia de aceite en el cubo, sea
suficiente para evitar la entrada del agua en el interior del
cubo. El servomotor S puede estar colocado en una posicion
cualquiera del arbol, como en la parte superior, o por encima
del alternador, o bien entre el alternador y la turbina, o por
debajo del mecanismo de orientacién de las palas cuando el
espacio lo permita, como en la Fig VIII.8, etc.

Momento hidraulico.- La reaccién del agua sobre las palas de
la rueda provoca en cada una de ellas un esfuerzo dR que a
su vez se puede descomponer en otros dos, Fig VIIL.9, dFx y
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dFy la posicién de dR, es decir, su brazo de palanca a, con

a @ relacion al eje de la articulacion elegido O, no se puede

determinar mas que a partir de un estudio teérico o expe-

dFx rimental del movimiento del agua, capaz de crear presio-

nes en todos los puntos del alabe.

Eje de giro de la pala . , . , o« oy
El momento hidraulico (dC = a dR) varia con la posicién

de las palas y es imposible situar el eje de la articulaciéon
en un punto en que para cualquier posicion del dlabe este
momento sea nulo, lo cual implica el que en una posicién

\ determinada de la pala, ésta tenga tendencia hacia la

— -

dFy dF

apertura o hacia el cierre; en la mayoria de los casos el
Fig VIll.9.- Reaccion del agua sobre las palas eje esta situado de forma que tienda a reducirse el par de
maniobra todo lo que sea posible.

En algunos casos, el eje del alabe se sittia de forma que exista una tendencia al cierre, lo que consti-
tuye una medida de seguridad contra el embalamiento, ante la eventualidad de un fallo en el mecanismo
de regulacion.

El servomotor se tiene que calcular para vencer el par hidraulico maximal de la pala, teniendo tam-
bién en cuenta los efectos de rozamiento de los diversos mecanismos que conforman el sistema de regu-

lacién.
VIIL4.- TEORIA AERODINAMICA DE LAS TURBOMAQUINAS AXTALES

Si se considera una seccion cilindrica del rodete, coaxial, de radio R, desarrollada sobre un plano (x,y),
de forma que sobre el mismo se encuentren las trayectorias relativas al fluido y las secciones de las
palas formando lo que se conoce como persiana, parrilla o enrejado de alabes, de paso ¢ y cuerda /, se
puede obtener una solucién aproximada del problema considerando un movimiento plano y permanente
a través de dicha persiana, Fig VIII.10. El contorno (ABCDA) se puede suponer formado por dos lineas
de corriente (CD) y (AB) deducidas la una de la otra mediante la traslacion zigual al paso tangencial de

la persiana. Los caudales que atraviesan esta seccion cilindrica desarrollada sobre el plano, son:

a) A través de (AB) y (CD), nulos.

b) A través de (AC) y (BD) tienen que ser iguales,
por la ecuacién de continuidad; ésto implica que
Wiy = Wimy Weyx= Wb, normales a la direccién de u,

por lo que las componentes meridianas de la velo-
cidad relativa a la entrada y salida, tienen que ser
iguales:

Wix = Wox ;3 Wim= Wom

La circulacion T" es igual a la suma algebraica de

las intensidades de todos los torbellinos que exis-

™ tan en la region interior a la curva cerrada

Fig VII.10.- Persiana de alabes (ABCDA); la circulacién Ga lo largo de (ABCDA),
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o lo que es lo mismo, la circulacién alrededor de un alabe, al ser la misma a lo largo de (AB) y (DC) es:

G=1t (Wzy—W]_y)=t (Won - Wip )

Las componentes de la resultante F de las fuerzas que acttuan sobre el dlabe, en las direcciones
(%, y), son la fuerza axial Fy (paralela al eje de giro) y la fuerza de par Fy (en un plano normal al eje de
giro):

Sobre el eje Ox se tiene la fuerza axial:
Fe=1t (p1-p2)

en la que ¢ (paso), es la seccion de entrada del agua entre dos alabes por unidad de altura del 4labe, yp1 y
pe las presiones del fluido aguas arriba y aguas abajo del rodete, es decir, a la entrada y a la salida de los

alabes.

Si se considera que el fluido es perfecto e incompresible, el Teorema de Bernoulli proporciona:

W% _ W% W%X + W%y _ W%x + W%y
Pi+Tl =5 =P2+l — 5 P1+l ———— =P+l ———
2 2 2
W%x + Way W%x + Wiy Way - Wiy G Woy + Wy
P1-p2=r( 5 - 5 )=|W1x:W2x|=rT=l’t—T

valor que sustituido en Fy proporciona:
G G
Fy=r t_(W2y+W1y)= r t—(W2n+Wln)

Sobre el eje Oy se obtiene la fuerza de par (radial); aplicando el Teorema de la Cantidad de Movimiento:

Wiy = Woy
Wiy + Woy
2

Wq, + W Wi + W
- _r 1x 2X G=-r im 2m

Fy=rGwlx(wly-wzy):-rwle: > >

Wix =

La fuerza resultante F es perpendicular a la cuerda; la velocidad relativa media del agua W, a su paso

por los alabes es, Figs VII1.11.12:

W, + W,

F=rwpnQg, con: Wp= 5

Si el paso raumenta indefinidamente, la circulacién G permanece constante y la diferencia de veloci-
dades (woy - wiy) tiende a cero, pero los resultados subsisten, obteniéndose la formulacién de Kutta-

Joukowski, en la que wy, se reemplaza por la velocidad wy, velocidad sin perturbar:
F=rwy |G

Para el caso de un fluido real, hay que tener en cuenta las pérdidas de energia experimentadas por el
fluido al atravesar la persiana de dlabes; dicha persiana viene determinada, geométricamente, por:
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a) La forma del perfil del alabe

b) El paso relativo, —

direccion x

Seccion de entrada

Longitud de la cuerda

¢) La inclinacién q que es el angulo que forma la velocidad relativa W, con el eje de giro definido por la

ACh = AW,

Eje de giro

i X

Fig VIII.13.- Fuerza de sustentacién Z y de arrastre X

La accién de la corriente fluida sobre el perfil viene representada por la fuerza F por unidad de longi-

tud del 4labe I que se puede descomponer en una componente Z perpendicular a wy,, fuerza de sustenta-

cién y una componente X paralela a wy,, fuerza de arrastre, Fig VIII.13.
Las velocidades periféricas a la entrada y a la salida ti; y tig son iguales.

m

La componente X de la resultante F es la fuerza de arrastre de la forma:
c?2
cos?q

r Cyy | W%,:|cmzwmcosq|:%rcwxl

1
Z=5%

1
X=3

La componente Z es la fuerza de sustentacion:

2

1 Ch
rCp! W2 =|cp=wyncosq|=5rCy,l —5—
we | Wo = [Cm=wn cos | =51 Cul o550
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en las que Cyx ¥ Cyw; son los coeficientes de arrastre y sustentacion, respectivamente.

Los valores de F, y Fy componentes de F en las direcciones (x,y), son:

Fuerza axial:
F, = Xcosqg-Zsenqg=(p;-p,)t

Fuerza radial o fuerza de par:

Fy = Xsengq+ Zcosgq=rcpt (w seng; - W, sendy) =-r1 cyut Dw,
o también:
C
1 ch 1 ch - =tge
Fy= 5 | ———sen 5 Cyp! —5—cosq=|C =
v= 2 Gl T5s7g 9+ 2 Mw! Cos7g g "
Cm= W COS q
1 Cm 1 Cm
==Cy,l tge senq+ = C,, |
p ~we! td 0s2q 4+ 5 ~we cos q

La esbeltez aerodinamica del perfil viene caracterizada por el valor de cotg € para los dlabes normal-
mente empleados, cotg q varia entre 10 y 80, por lo que en primera aproximacion se puede despreciar el

valor de tg e obteniéndose:

Dw, |
:sz —_
W, 2t

que es la ecuacién fundamental de la Teoria de persianas de 4labes y de la que se puede obtener el coefi-
ciente de empuje ascensional Cy,,. La pérdida de energia h, que experimenta el fluido al atravesar la per-
siana de alabes se obtiene teniendo en cuenta que, la energia perdida es igual al trabajo de las fuerzas de

rozamiento, de la forma ( Wy X) , es decir:

X

w,t h, cosg=w,X ; h, =—
gWmt Nr a mT 7T gt cosq

En general es preciso modificar estos valores mediante unos coeficientes de correccion, ya que al no
considerar un solo alabe, sino varios, se produce una interaccién. Estas modificaciones son pequenas
cuando (t/| > 3), pero en caso contrario hay que introducir unos factores de correccién de los valores

de Cyx ¥ Cyyz.

VIIL5.- PARAMETROS DE DISENO DEL RODETE KAPLAN

Relacion de diametros.- Los diametros nominales, exterior D, de las palas e interior (cubo) D;, cuya re-

D
lacién n = D—' , debe cumplir los valores de n comprendidos en el intervalo 0,38 < n< 0,63
e

Solidez y niumero de palas .- La solidez de la persiana de alabes oscila entre los siguientes valores:
I

|
(F)e=1, 07 ; ()i=18, 3

e

t

El nimero de palas es: Z =
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Triangulos de velocidades.- Los triangulos de velocidades para la turbina Kaplan son los indicados en

las Fig VIII.14a.b, en los que q es el angulo que forma W, con la direccién del eje de giro de la turbina.

ACh= AW —

>
O
3

Entrada Salida

N

Cu\erda

Fig VIIl.14a.b.- Triangulos de velocidades a la entrada y a la salida

Rendimiento hidrdulico.- El rendimiento hidraulico para cualquier turbomaquina es de la forma:

Hn=%(cln—cm):%(clcosal-czcosaz)
uDcp Hn
hm= - A +h Dch=cin-Con =
g n n r
hoo_ X _1TCuWh 1 Cwl wh
" gt cosq 2 gt cosq 2g t cos ¢
u
= (C1p-Cop)
_ g 1n 2n B 1 B
u 1 Gl Wi Co | Wo 1
_(Cln CZn) 1+
g 249 t cos q 2t Dw, ucosq
2t Dw,
—_— =-C, (tget + 1
T W w (tgetgg+ 1) _ 1 i
- 1 = 1 1+ CWXW?T] -
2t Dbw, ¢, w,(tgetgqg+1) c,, W, (tgetgg+ 1)ucos g
_ 1 _ 1 _ 1
1+ tgew, 1+ senew, . senew,,
(tgetgqg+ 1l)ucosq (cos ecos g+ senesenq)u cos(g-eu

Angulo de ataque o...- Si llamamos | ¢ el angulo de inclinacién de los 4labes, (4ngulo que forma la
cuerda del perfil con la direccién U), el valor del angulo de ataque a, que es el angulo que forma la cuerda

del perfil con la velocidad media del agua W, (relativa o aparente) , es:
a=b-jg=¢e

Haciendo:

2t Dw,

wz
I

=2pksena=2pksen(b-j,)

n

en la que k es un coeficiente corrector que viene dado en la Fig VIIL.15 y que hay que introducir al consi-
derar que el dlabe no esta aislado, determinandose su valor de forma experimental en funcién de la rela-
cién (t/1). Por lo tanto:
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Sustentacion 7 £ —
/ F Resultante 2

Eje de giro W 0 . 5 /e ——
Fig VIII.15.- Angulo de ataque a Fig VIII.16.- Factor de correccién k del coeficiente Cwy,
Cm
}_% lilwn _ | Cm = wWncos g=wy,senb ; wy,= senb _
m Dw,=Dc, = Cy,-C,, = Cp(cotghb;- cotgh,)
c..(cotgb,-cotghb,)
=}_|_ m 95, 99, senb=Ksen(b-jg)
p Cm
_ Kl p sen(b-jq) KI p . _ ~
cotgb;=cotgb,+ T senb =cotgb,+ T senj g (cotgj g-cotghb)=
cotgb,+ cotghb cotghb,+ cotgb
= |cotgb= 9 12 97 = cotgh,+ Kltpsenjo(cotgjo- 9 12 2
cotghb; (1 + % senjg) =cotgb,(1 - % senjg)+ @ COSj o

El valor: K2_Itg senj o = d, es una constante para cada enrejado de alabes, por lo que:

cotgb;(1 +d)=cotghby(1-d+ 2dcotgj,

2d
1+d

cotghb, = cotgh, i+3 +

cotgj o

a partir de los cuales se puede hallar el valor del 4ngulo de ataque: a = by - j o

VIIL.6.- CAUDAL

El flujo a nivel de distribuidor, en una turbina Kaplan, se presenta radial, mientras que pasa a ser
axial al alcanzar el rodete. En la Bulbo el flujo es siempre axial. La zona de accién del rodete que permite
pivotar a los alabes se encuentra comprendida, para las turbinas hélice, entre dos superficies cilindricas
coaxiales, y para las Kaplan, entre dos superficies esféricas concéntricas.
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En el supuesto de considerar la camara del rodete cilindrica, el valor del caudal es:

_p(D2-D2)  pDZ D? p D2

i -
= Z Cm~= i (1-D—3)Cm— 7

(1-n%)c,

1-d 2d ,
Dc,=Dw,=c,,(cotgb;- cotgb,) =Cm(m cotgb,+ T 13 cotgjg- cotghb,) =

-2d
_Cm(rd COtgb2+

2d . _ 2d . 3
1+dCOtg]0) = 1+de(COtgjo-C0tgb2)—
W, senbs=cosenay =cpy
W, cos bo=cocos az =u 24
- w, senb, cotgb, + c, sena, cotga,=u| 1+d
CpcCotgb, + c,cotga, =u

{cm(cotgjo+ cotgas) - u}=

Npan 9HL 1 +d

=‘h ZUDCn =hrranan b C. = u_ 2d +u
man gH, u m cotgj,+ cotga,
por lo que la expresién del caudal es:

Nan OHn 1+ d +u

p D2 , _ pDZ ) u 2d

hnan an l+d+ ane
p DZ 1 2 pn D, 2d 60
4 -n cotgj ,+cotga,

En variables reducidas:
60 hnang 1+d + pnll

PpnNnii 2d 60
cotgjo+ cotgas

_—Q . & b Qll:Zp(l'nz)

Qi1 = SNCr nllzm

ecuacion que concuerda muy bien con los datos experimentales y expresa que el caudal de las turbinas

Kaplan aumenta con:

a) El grado de apertura x del distribuidor
b) El aumento del dngulo @y girado por los alabes moviles

¢) La disminucion de la solidez del enrejado de alabes —i, es decir, con la disminucion de d

d) El aumento del rendimiento hidraulico

En las turbinas lentas, en las que el enrejado tiene una solidez elevada, (d es grande), el caudal
aumenta a partir de un cierto niimero de revoluciones n;;, aunque en la practica es para todo el régimen
de funcionamiento de la turbina; en las turbinas rapidas, al ser el nimero de dlabes menor, es decir, d
mas pequerio, al aumentar el niimero de revoluciones el caudal disminuye.

La expresion del caudal para (ag = 90°) queda en la forma:

a2 o he
Qll(cznzo):% :IO- n. (60 hid9 1 +d + pn11)= pnii >> 60 hidd 1+ d _

Ctgjo pnqiq 2d 60 60 pnqiq 2d
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_p 1-n2 PNy
~ 4 cotgj, 60

que aumenta al disminuir la solidez del enrejado; al aumentar la inclinacién del alabe j o permaneciendo

constantes el resto de las condiciones, Q11 > Qu1(¢c2n) = 0, la circulacién es positiva.

VIIL7.- EXPRESION DEL PAR MOTOR EN FUNCION DE LA CIRCULACION

Sobre cada elemento del perfil de una turbomaquina, situado a una distancia r del eje de la misma,
actia una fuerza elemental que se puede descomponer en dos direcciones, de las que una, la fuerza axial
Fx es paralela al eje de giro, y que por lo tanto no produce ningiin momento con relacion a dicho eje; la

otra componente, fuerza de par Fy, esta situada en un plano normal al eje de giro, y es la que propor-
ciona el par motor. Sobre un elemento de pala de espesor dr actiia una fuerza dFy en el mismo sentido
que la velocidad u; el momento C de esta fuerza sobre el dlabe en la seccién infinitesimal dr comprendida

entrery (r+dr) es:
dC=r1 GeCcr dr

Siz es el namero de dlabes, el momento total es:

r Q
C=zr Oer Qr)c,dr =|dQ=2prdrcy|= % @G(r)dQ

siendo 7; el radio del cubo y r, el radio exterior de la pala.

Al suponer fluido ideal y flujo irrotacional, la circulacién a cada distancia r sera la misma, por lo que:

rzG < rzG G
co z QdQ= z Q:QIZ Q
2p 2p 2pg

que es la expresion del momento en funcion de la circulacién, el nimero de palas y el caudal.

VIILS.- CALCULO DE LAS PERDIDAS Y DEL DIAMETRO EXTERIOR DEL RODETE D,

El diametro exterior de los dlabes del rodete D, se puede calcular mediante datos experimentales y

estadisticos; sin embargo, se puede hallar analiticamente un resultado 6ptimo haciendo que las pérdidas

en el rodete y en el difusor sean minimas.
Pérdidas en el rodete.- Las pérdidas h, en el rodete son de la forma:

. W Hn - h
L. 1)H, , cumpliéndose que: W—2 =y = | —2L

h, =(
"7 hpig 1 Hn

siendo y el coeficiente de reduccién de velocidad debido al rozamiento originado por el paso del agua a tra-

vés de los alabes de la turbina.

Teniendo en cuenta la expresién del hpj g anteriormente deducida con: q = -% -b
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1
W, sene

cos (q-e)u

hhid=

y haciendo las aproximaciones:

wW,h,»U ; sene»e ; usenb»c, ; Qq>>e
se obtiene:
1 e e eu eu Hp
1- hphig @1 - = p h=-—"
nd & %enbre Psend 9%, T Tcm
sene

Pérdidas en el tubo de aspiracion.- Las pérdidas kg en el tubo de aspiracion son de la forma:

ch
hs = -hair) 5

Didametro del rodete D,.- Para un radio r cualquiera se tiene:
h, +hg eu

ch
= 1-h
Hy Cm " it ) 2gH,

siendo hq el rendimiento medio del difusor, cuyo valor entre los radios #; y r, es:

h, +hg 1 De/ 2 2

T = C (Y - hyo) Cin —} 2prdr =
Hn rTedlo p(D%-Diz) /2 cm di f gH
4
= 4 [_{_}3_&+(1_h.) Cm} E{iMD_i_,_(l_h.) Cm —0_ 1] =
D m 30 6 dif 4gH 2 c 30 6 di f 4gH
s s |n==
2 D - D - D.
_ _ Cm epn e~ Y De B
_2(1-hd|f)an+90Cm sl B 4Q =
" pDE(L-n?)
2 3 2 3 (1. n3
_ Cha Cm epn 1-n _ s 16 @ ep?nDg (1-nd)
=201 hd.f)an 506" 112 De= 2 (1 - hgit ) 79 Hy DX (1 - n2)? + 360 O

Como el diametro 6ptimo hay que obtenerlo para unas pérdidas minimas, derivando la anterior res-
pecto a D, y despejando, se obtiene:

16 4, ep?nBEd-nd)
(1.hdif)ng|_|n 1 .n7)2 (-Fe)+ 240 Q =0
De:1,487(/(1‘hdif)enH (1-?3)(1-n2)2

que es el valor del diametro 6ptimo del rodete teniendo en cuenta el rendimiento medio del difusor hq, el

caudal Q, 1a relaciéon entre los didmetros a la entrada y salida n, la altura neta H,,, el nimero de revolu-
ciones por minuto n, y la esbeltez del dlabe.
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VIIL9.- CURVAS CARACTERISTICAS DE LAS TURBINAS KAPLAN

Sabemos que en las turbinas Kaplan existen dos 6rganos reguladores del caudal, los dlabes del distri-

buidor caracterizados por el parametro x que determina su grado de apertura, y los dlabes méviles del
rodete, cuya posicion viene caracterizada por el anguloj .

Esto hace que sea posible el que la turbina funcione en un mismo punto del campo caracteristico con
rendimientos distintos; lo que se pretende es el conseguir que la turbina Kaplan funcione en cada punto
con un rendimiento 6ptimo.

En lugar de una sola colina de rendimientos, como en las turbinas Francis o Pelton, se pueden trazar

dos series distintas de colinas de rendimientos, Fig VIII.17.

REGULACION DEL CAUDAL ORIENTANDO LOS ALABES DEL DISTRIBUIDOR, MANTENIENDO
LOS DEL RODETE FIJOS.- En la primera serie se fijan los 4labes del rodete en una posicién determina-
da, j o = Cte, y se traza una colina regulando el caudal tinicamente con el distribuidor; para angulos j o

distintos se obtienen otras tantas colinas de rendimientos.

REGULACION DEL CAUDAL ORIENTANDO LOS ALABES DEL RODETE, MANTENIENDO LOS DEL
DISTRIBUIDOR FIJOS.- En la segunda serie se fija la apertura x del distribuidor, y se traza una colina

regulando el caudal, modificando tinicamente el Anguloj ¢ de los 4labes del rodete; para distintas apertu-

ras del distribuidor x;, X9, X3,..., e€tc, se obtienen otras tantas colinas.

Colina de rendimientos.- De este doblete de colinas hay una muy singular, cuyos rendimientos son los
6ptimos que se pueden alcanzar en el punto correspondiente del campo caracteristico; a esta colina es a
la que normalmente se conoce como colina de rendimientos de la turbina Kaplan. Para el trazado de las
curvas caracteristicas universales de las turbinas Kaplan, se pueden seguir varios procedimientos.

:
Q117 5 L L ,;\
I/seg 7 ~ -70%  S°
2800 e 0~
{0 AN
T 80 S
&«
/ ~ \.\)51 _ / 83 Z,/D-2,8
2000 — o 7,/D=2,8 /D=2,
85
80 T
e A= &7 \ )
M) N Ll
1200 = — 7,/D=2,3 Z,/D=2,3
= — e .
— e /s

7 0= o
75— ~+15 3 — _
80 = 85:1.80 75 Z,/D=1,5
™ N s | N |
400 [
—
| |
80 120 160 200 Nq, 80 120 160 200 Ny, 80 120 160 200 Nq,

Fig VIIl.17.- Trazado de la colina de una turbina Kaplan

Mediante el primero se obtienen un nimero conveniente de colinas de la primera serie, una colina
para cada valor de x dado, regulando el caudal variando el angulo j ¢ de los alabes del rodete.

Asimismo se traza un nimero conveniente de colinas de la segunda serie, cada una para un valor de
j o = Cte, regulandose el caudal variando la apertura x del distribuidor.

Se llevan las dos series de colinas asi obtenidas a un mismo plano y se trazan las lineas de rendi-
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miento maximo que se pueden alcanzar con una combinacién adecuada de la apertura del distribuidor x
y del angulo j ¢ de las palas del rodete, lo cual se consigue trazando las envolventes de las isolineas de

rendimientos de las diversas colinas, tal como se muestra en la Fig VIII.18.

Segun ésto, cada punto del campo caracteristico se puede realizar con el Notal maximo) COrrespon-

diente a la isolinea de, hista1 = Cte, que pasa por dicho punto, con la condicién de que la apertura del
distribuidor y el angulo de los alabes del rodete sean los correspondientes a las lineas de los puntos x =
Cte, j ¢ = Cte, que pasan por dicho punto.

Siguiendo otro procedimiento se trazan una serie de colinas de rendimientos de uno de los dos tipos

descritos anteriormente, siendo preferidos los del primero porque es mas facil variar j o.

Qi 38
. 46 Q ‘
Po=5 42 1 . , 34
1600 / % 1/seg Po=-5 — 1
B 30
1/seg //7 38 1000 //m? / ‘
y /% T
1400 — // — 7 - 26
- / % =
P @ =
é < 800 < by
. — X = mm
=
1200 . L | N
= i
= \
) 1 =
L_/,//x‘ 26 r“nm neod !
1000 ¥ Q _-10° 38 |
100 150 " Po= 4
1/seg e 30
46 800 == %
Qn 42 — — = Tze
1400 38 = Eam— % =22 ‘
347 600 ‘t é; S
1/seg Ny
1200 l M
100 150
Qn o
1000 @=-15
600 |- . 30
T —="26
= 22
1/seg — P 18
ey x=14
800 Ny — 400 , Tttt " n -t
100 150

Fig VIII.18.- Colinas de rendimientos de una turbina Kaplan para cinco valores del angulo j

Se comprueba que al aumentar | g aumenta Q17 mientras que el valor éptimo de n;; varia poco,

disminuyendo para dngulos j elevados, como se muestra en las colinas de rendimientos de la turbina
Kaplan representada en la Fig VIII.18, obtenidas para cinco valores del angulo j ¢ de posicién de los 4dla-

bes del rodete. Se establece la condicién de situar cada punto del plano (Q11, ni1) con el rendimiento 6pti-

mo, obteniéndose asi la colina de rendimientos.

Se escoge un valor determinado de n;;, se traza la vertical, ni1= Cte, y se leen en las diferentes coli-
nas los valores maximos del rendimiento, (caracterizadas por valores distintos de j o), y en la intersec-
cién de la vertical, n1; = Cte, con cuantos valores de Qi1 se deseen, en cada caso, anotandose también el
valor de j ¢ de la colina respectiva y el valor de x con el que se obtiene dicho rendimiento.

Para cada valor de n;; se obtienen 1 os tres tipos de curvas:

hiotar =F (Qu1) 5 x=F(Q) 5 Jo=TF(Q)
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que se han representado en la Fig VIII.20, para un mismo valor de n;;, obtenidas a partir de las curvas
caracteristicas universales descritas anteriormente.

Para otros valores de n;; se trazan otras series de curvas de este tipo, y con estos datos se pueden
trazar las curvas caracteristicas universales de las turbinas Kaplan.

Para ello, en cada punto del plano (Q11, n11) se anotan tres valores de hiyt y x, obteniéndose el

diagrama de dichas turbinas trazando las isolineas de igual rendimiento, las isolineas dej = Cte, que son

los valores del angulo del rodete con los que se obtienen los rendimientos maximos, y las de apertura, x =
Cte, como se indica en la Fig VIII.18, obteniéndose asi un diagrama universal aplicable a una serie de
turbinas Kaplan geométricamente semejantes a la turbina ensayada, Fig VIII.19.
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Fig VIIl.19.- Curvas caracteristicas universales de Fig VIIIl.20.- Curvas de h, j , x, para un mismo valor de n11,

una turbina Kaplan obtenidas a partir de datos tomados de las Fig VIIL.18

La turbina Kaplan en funcionamiento se caracteriza por un nimero de revoluciones por minuto n, su
diametro D y altura neta H, determinados, que a su vez proporcionan un nj;; para dicha turbina

Kaplan, siempre que H,, se mantenga constante, por cuanto:

_ nhD

Las caracteristicas particulares de la turbina Kaplan se determinan sobre el diagrama universal,

trazando la vertical que pasa por el punto n;; obteniéndose asi los valores maximos del rendimiento,

para diferentes caudales, y los valores de x y dej que hay que adoptar para conseguir dichos rendimien-

tos.
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Fig VIII.21.- Turbina Kaplan de 112 MW de la Central del rio Tieté
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Fig VIII.22.- Central del rio Tieté, afluente del Parana, estado de Sao Paulo
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Fig VIII.23.- Disposicién de turbina Kaplan
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IX.- TURBINA BULBO

IX. 1.- TURBINA S UTILIZADAS EN LAS CENTRALES MAREMOTRICES

Los grupos Bulbo, como parte fundamental de las centrales maremotrices, no son mas que un
tipo especial de turbina hélice, capaces de aprovechar saltos de pequefio desnivel, pero de gran cau-
dal. Estos grupos fueron concebidos en un principio para ser utilizados en cuencas fluviales de gran-
des caudales; posteriormente han sido empleados también por las centrales maremotrices, que como
sabemos se caracterizan, por pequeias alturas y grandes caudales.

El nacimiento oficial de estos grupos Bulbo, tiene lugar el 27 de diciembre de 1933, adquiriendo el
derecho de los mismos Arno Fisher, que en 1936 inaugura los dos primeros grupos de Rostin, Fig IX.1,
sobre el rio Persante; la potencia de esta primera central era de 168 kW.

|

H=375m ; Q=6,3m3/seg ; N=195kW ; n= 250 rom ; Diametro del rodete = 1,35 m
Fig IX.1.- Grupo Bulbo de Réstin 1936

La ventaja de estos grupos, en los que el agua desliza axialmente, es muy superior a los tradicio-
nales de eje vertical.

En primer lugar, se produce una mejor distribucion de velocidades del agua sobre las palas, lo que
permite disminuir el didmetro de las mismas, para una misma potencia en comparaciéon con las de
eje vertical; se ha comprobado que para una caida y consumo dados se obtiene la misma potencia,
por ejemplo, con una rueda de 6,10 m de didmetro en deslizamiento axial, a una velocidad de 87 rpm,
que con una rueda Kaplan de 7 m girando a 71 rpm.
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Fig IX.3.- Turbina Bulbo instalada en el dique

Otra ventaja la constituye la disminucion de las pérdidas de carga, tanto a la entrada como a la
salida de la turbina lo que implica una mejora del rendimiento, presentando al tiempo mejores condi-

ciones a la cavitacion, lo que origina una disminucion del coste de la obra civil.
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POSICION DEL ALTERNADOR.- En principio, los constructores se encontraron con tres alternati-
vas para la instalacion del alternador, que podia ir colocado en el exterior del Bulbo, en su periferia o
en su interior.

Grupos Bulbo con el alternador en el exterior.- La idea data de la construccion de la primera presa de
Asuan en 1927, pero nunca se han conseguido grandes resultados a causa de la aparicién de vibracio-
nes.

Grupos Bulbo con el alternador en la periferia.- La idea proviene del ingeniero americano, Leroy Har-
za, Fig IX.4, y data de 1921; las palas hélice juegan el papel de brazos del rotor lo cual hace que
cuando éstas se construyen orientables, los problemas mecanicos son insalvables. Los polos magné-
ticos inductores del alternador se encuentran unidos solidariamente a la periferia del rodete de la tur-

bina y giran con él, turbinas Straflo.

i /| Detalle del alabe de la turbina
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Fig IX.4a.- Grupo con alternador periférico, (Harza)

Grupos Bulbo con el alternador en el interior.- Estos Bulbos son basicamente los que se emplean
actualmente y datan como hemos dicho de 1933, y aunque a priori fueron mal aceptados, acabaron
imponiéndose. Al finalizar la 2* Guerra Mundial, Francia se interesa por la adopcién de grupos rever-
sibles maremotrices y grupos para pequefios saltos.

El empleo de los grupos Bulbo en las centrales maremotrices se debe fundamentalmente a las
condiciones de doble sentido tanto de funcionamiento, como a la necesidad de emplear los propios gru-
pos Bulbo en funciones de bombeo para provocar el llenado del embalse, Fig IX.5. Este tipo de funcio-
namiento originé problemas en los sistemas eléctricos que implicaron una disminucién del tamaiio del
alternador, y en el sistema de refrigeracion por aceite a presién, para evacuar el calor y evitar las
entradas de agua en el recinto sumergido del alternador, lo que indujo a construir un grupo tnico
(turbina-alternador) siendo en este momento cuando nacen los auténticos grupos Bulbo de aplicacién
exclusiva en las centrales maremotrices, que tienen como caracteristicas principales:

a) Paso del agua a su través, axialmente

b) Funcionamiento en los dos sentidos y posibilidad de actuar como bomba para el llenado del embalse.

Entre otros tipos de grupos Bulbos hay que senalar aquellos que por su concepcién estan dedica-
dos a aprovechar saltos pequenos con caudales relativamente pequefios; entre estos son de destacar
los grupos en sifon, Fig IX.6 que se emplean para saltos de 1,5 m a 3 m con caudales del orden de 15

m3/seg, siendo sus potencias del orden de 50 a 300 kW.
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Mivel aguas arriba

H=9m ; Q=25m3/seg ; N=1.75MW ; n=214rpm ; Diametro del rodete d = 2,15 metros
Fig IX.4b.- Grupo con alternador periférico de Steinbach (Baviera)
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Diametro del rodete = 8 m; diametro del Bulbo =12 m
Fig IX.5.- El primer proyecto de grupo Bulbo para el Rance (1943)
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W > VO RTETRY TR I .
H=2,6m ; N=95kW ; Q=6m3/seg ; n=214rpm
Fig IX.6.- Sistema Bulbo con sifén-aspirador a la salida

Otro tipo lo constituyen los grupos en depédsito de agua, para consumos del orden de 10 a 15
m3/seg, aunque excepcionalmente pueden alcanzar consumos de 28 m3/seg, siendo las alturas del
salto generalmente superiores a las de sifon, Fig IX.8.
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Otro modelo de caracteristicas parecidas, aunque todavia de mayor caida, lo constituye los Bulbos

en conduccion, cuya principal caracteristica es su sencillez, pues se confunden la presa y la central en

una unica obra Fig IX.9.
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Fig IX.7.- Sistema de Bulbo con deposito de agua y sifén aguas arriba
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H=7,8m ; Diametro del rodeted=1,65m ; Q=12,5m3/seg ; N=810kW ; n=250 rpm
Fig IX.8.- Sistema de grupo Bulbo instalado en cdmara de agua (Castet) (1954)
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Q=7,5m3/seg ; H=155m ; N=0,8 MW ; n =500 rpm ; Diametro del rodete d = 1,12 m
Fig IX.9.- Sistema de Bulbo en conduccion
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Potencia del alternador.- La potencia nominal de un alternador Nt en kW, viene dada por la expre-

sion:
N=K,DLn

en la que:
D es el diametro del estator en metros,
L la longitud axial del circuito magnético del estator en metros
n la velocidad de rotacion en rpm
K, un coeficiente de utilizacion de la potencia.

El valor del diametro D del estator viene impuesto por el didmetro D, de la turbina, segtin la rela-

ciéon, D £ 2 D,. Se observa, que al disminuir el diametro del estator D y mantener constante la poten-
cia, hay que aumentar la velocidad de giro, la longitud del alternador y el valor del coeficiente K.

La posibilidad de aumentar en los grandes grupos el niimero n de rpm, es dificil debido a complica-
ciones técnicas, alcanzandose como maximo velocidades del orden de 140 rpm.

Lamodificaciéon de L viene condicionada por la ventilacion axial del alternador, no pudiéndose utili-
zar ventilacion radial debido al bajo ntimero de rpm del rotor.

El coeficiente K, es de la forma:

K, = KBgA

en la que By es la induccion en el entrehierro en vacio, en Teslas, A es la corriente por centimetro peri-
férico, en Amp/cm, y K es el factor de potencia.

a) Para aumentar A es preciso aumentar la permeabilidad del medio

b) Para aumentar By es preciso aumentar la corriente de excitacion y la densidad de corriente en las bobinas

del rotor.

La ventilacion de éstos alternadores se realiza mediante refrigeracion axial que viene asistida por
el efecto de refrigeracion del fluido refrigerante (aire) con el medio exterior; para ello las carcasas exte-
riores del Bulbo se disefian de forma que permitan evacuar el 30% del calor generado. El fluido refrige-
rante suele ser aire comprimido entre dos y tres atmoésferas, consiguiéndose de esta forma una per-
fecta refrigeracion del grupo, al tiempo que permite una presiéon adecuada en su interior para contra-
rrestar el efecto de la presion exterior que el agua ejerce sobre el grupo.

IX.5.- LOS GRUPOS BULBO; PROYECTOS Y PERSPECTIVAS

La busqueda de turbomaquinas que funcionen como turbina y como bomba, en ambos sentidos,
con conductos hidraulicos de formas simples y por lo tanto econémicos, tendentes a mejorar la renta-
bilidad de las microcentrales y las centrales maremotrices, condujo a la puesta a punto de los grupos
Bulbo; para ello se han utilizado maquinas axiales, que requieren conductos hidraulicos de formas
simples y dimensiones reducidas, y que permiten un aumento de la potencia especifica, y una reduc-
ci6n del costo de la obra civil. La primera generacién de turbinas Bulbo fueron las del tipo Castet, con
un didmetro de rueda inferior a 2 m; con ellos se di6 un paso decisivo en el conocimiento de los nume-

rosos problemas que se fueron presentando, tanto hidraulicos como mecanicos.
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Trazado hidrdaulico de los grupos Bulbo.- Lo que se trata de conseguir con los grupos Bulbo es
aumentar la potencia especifica, mediante un aumento de la velocidad especifica ns. Los ensayos
sobre la distribucién de velocidades, muestran que las pérdidas de carga mas importantes se produ-
cen a la entrada y a la salida, cuando las potencias especificas son elevadas.

Los conductos hidraulicos de los grupos Bulbo son menos complicadas que los de las turbinas
Kaplan, y llegan a tener pérdidas relativamente poco importantes, por lo que se pueden conseguir con
los grupos Bulbo mayores potencias especificas, para un salto hidraulico dado.
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Fig 1X.10.- Conductos hidraulicos requeridos por una turbina Kaplan y un grupo Bulbo

En la Fig IX.10 se comparan un grupo convencional Kaplan proyectado en principio para el Ran-
ce, con el tipo Bulbo definitivamente adoptado.

Mientras la turbina Kaplan, con 9 MW, necesitaba una longitud de dique de 20,5 metros, la tur-
bina Bulbo, con 1 MW mas, ocupaba sélo 13,3 m, pudiéndose apreciar en la citada figura que las
obras requeridas para este tltimo son también mas sencillas.

Para rendimientos iguales, los grupos Bulbo tienen un diametro de rueda inferior al de las turbinas
Kaplan de la misma potencia; para caidas mas pequenas que el salto de diseno, las potencias genera-
das por la turbina axial (grupos Bulbo) son superiores a las desarrolladas por las turbinas Kaplan.

El tubo de aspiracion.- La energia cinética a la salida de la rueda alcanza un valor préximo a la
energia total del salto, lo que muestra la importancia del tubo de aspiracién en las maquinas con
grandes potencias especificas.

Un deslizamiento axial uniforme a la salida de la rueda es dificil de obtener, incluso para un sélo

sentido de funcionamiento; se obtendria un excelente rendimiento si se tomase la precaucién de esco-
ger un adecuado angulo ag en el codo del tubo de aspiracion.
Sin embargo, para éste angulo ideal a( la longitud del tubo de aspiracién tenderia a aumentar y

llegaria a alcanzar valores econémicamente inaceptables, por lo que la ingenieria hidraulica se veria
obligada a elegir una seccion de salida igual a casi cuatro veces la seccion de la rueda, lo que implica-
ria el riesgo de desprendimiento de la capa limite, con la consiguiente erosion del conducto.

La elecciéon de un momento cinético residual y de una ley de reparto de velocidades tangenciales a
lo largo de la seccion, es dificil, pues las pérdidas en el tubo de aspiracion no provienen inicamente del
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desprendimiento de la capa limite, sino también de corrientes de retorno en la parte central. Cuando
el momento cinético a la entrada del aspirador llega a ser demasiado grande, las pérdidas por estas
corrientes de retorno, crecen también muy rapidamente.

[an]

20%

Pérdidas en % _

Pérdidas en %

10%

5 0° 5° 10° 15 200 © 10° 20° 30° o

Angulo a del eje de la turbina con el eje del tubo de aspiracién
Aspirador troncoconico a¢=5° Aspirador acodado Grupo Kaplan de eje vertical
Grupo Bulbo Q11=2770 I/seg Q11=1680 1/seg

Curvas: (1) Pérdida total en el aspirador; (2) Pérdidas por rozamiento para Dh = kc?2
Zonas: (3) Pérdidas por desprendimiento de la pared; (4) Pérdidas por recirculacion
Fig IX.11.- Pérdida de carga en algunos tipos de tubo de aspiracién de turbinas Bulbo y Kaplan

La Fig IX.11 proporciona las pérdidas en el aspirador de un grupo Bulbo y de uno Kaplan; se han
llevado en ordenadas las pérdidas y en abscisas el angulo que forma la velocidad absoluta en el aspi-
rador con el eje de la maquina a, observandose que las pérdidas crecen mas rapidamente para valo-
res superiores al angulo 6ptimo que para valores inferiores. En suma el flujo en el tubo aspirador
depende del trazado del conjunto de los conductos hidraulicos y de la rueda.

Las pérdidas en el aspirador troncocénico provienen casi inicamente de los desprendimientos de

la capa limite, de las turbulencias, y de los grandes remolinos que originan tales desprendimientos.
La energia cinética a la salida del tubo aspirador de un grupo Bulbo es del orden de (1,4, 1,5) veces

la energia cinética a la salida del rodete ( ¢4/ 2g) ; en un grupo Kaplan llega a ser( 3c%,/ 29)

La recuperacion parcial de esta energia creada en el aspirador se efectiia en mejores condiciones
para los grupos Bulbo que para los Kaplan, pues el campo de velocidades a la salida del aspirador es
mas homogéneo para las Bulbo que para éstas.

Conductos.- Las pérdidas de carga en los conductos de los grupos Bulbo y Kaplan, son compara-
bles; sin embargo, las dimensiones de los conductos aguas arriba del distribuidor del grupo Bulbo son
mas pequefios que los de la Kaplan. Una limitacién de las dimensiones de los conductos aguas arriba,
permite disminuir lalongitud de la central y alojar el conjunto del grupo entre paredes planas, vertica-
les, y paralelas, obteniéndose asi una mejora en la potencia para una longitud de central dada.

Estas disposiciones de conjunto exigen también que el didmetro del Bulbo y, por lo tanto, el del
estator del alternador sea inferior al diametro del rodete, por lo que el futuro desarrollo de estas
maquinas se encuentra condicionado por la posibilidad de construir alternadores de diametro reducido,
que seria muy importante para los grupos maremotores que funcionan en los dos sentidos.

El crecimiento de las potencias especificas, conduce a grupos con didmetro de rodetes de 7,5 a 8
metros. Para no aumentar el precio de los distribuidores méviles, se han adoptado alabes directrices
de formas simples; las generatrices de los nervios de éstos dlabes concurren en el vértice de un cono

que contiene los ejes de las directrices; este vértice constituye un centro de homotecia para los dife-
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rentes nervios, por lo que estas formas en el diseno simplifican considerablemente su construccion.
El trazado 6ptimo del rodete exige que las directrices posean una cierta torsion (alabes alabea-

dos), lo que supone un aumento en el coste del distribuidor, que lo pueden hacer econémicamente ina-

ceptable. Se obtiene un reparto correcto de las velocidades c; a la entrada del rodete, jugando con la

forma de las paredes, con la geometria del distribuidor y con la forma de los perfiles homotéticos de
las directrices; hasta el presente, para los grupos Bulbo con un solo apoyo aguas arriba, la relacién
entre los diametros de entrada y de la rueda es del orden de 0,8 a 0,9; si se trata de grupos de 7,5 a 8
metros de didmetro esta relaciéon aumenta hasta 1,2 6 1,3 para facilitar la construccién de la carcasa
del alternador y su posterior montaje en varias piezas.

El aumento de la relacién entre el diametro del alternador y el de la rueda conduce a modificar el
trazado hidraulico de la entrada aguas arriba y del distribuidor. Para no alargar demasiado el grupo,
es preciso disminuir el angulo en el vértice del distribuidor cénico, lo que implica un aumento de la cur-
vatura de deslizamiento a la entrada del distribuidor.

Se pueden concebir grupos de potencia especifica elevada con una relacién entre el diametro del
alternador y el de la rueda del orden de 1,2 a 1,3 adoptando un angulo medio en el vértice del distribui-

dor del orden de 40° a 50° pero ésto implica problemas en la alimentacién de la rueda.

Cavitacion.- Los grupos Bulbo entran en la categoria de turbinas alimentadas por saltos fuerte-
mente variables por lo que las condiciones que provocan la cavitacién se tienen que analizar en pro-
fundidad, asi como el disefio de las zonas que son propensas a su formacién y desarrollo con la reduc-
cion de la tension, estabilidad de los deslizamientos, vibraciones, etc; por razones econémicas no se
puede adoptar un disefio que cumpla con todas estas premisas y garantice la maquina contra toda
efecto de cavitacion. Las observaciones sobre la aparicion y desarrollo de la cavitacién constituyen
un conjunto de datos, sin los cuales no se podria realizar el trazado de las palas; pero sobre todo sir-
ven para definir en las diferentes zonas de funcionamiento los margenes que se pueden adoptar.

Para la determinacion del diseiio de los grupos Bulbo se adoptan las mismas reglas y los mismos
parametros obtenidos a partir de los resultados de explotacién de las turbinas Kaplan, obteniéndose
un margen de seguridad suficiente.

Potencias especificas de los grupos Bulbo.- E]l examen de datos estadisticos muestra que el caudal Q11

de una turbina unidad Bulbo alcanza los 4 m3/seg, mientras que el de una turbina Kaplan no llega a
los 2,6 m3/seg; la velocidad en los grupos Bulbo llega a valores de n11= 250 rpm y la de una Kaplan a

200 rpm. Para saltos equivalentes, la contrapresion sobre las palas de una turbina Bulbo es mas ele-
vada que sobre las de una Kaplan de la misma potencia nominal. Los limites citados se corresponden
con una potencia maximal del alternador, con el limite de cavitacion y con la abertura maxima del
distribuidor.

Se puede hablar de una equivalencia entre el salto y el n° de rpm del rodete bulbo y el salto y el n°
de rpm del rodete Kaplan. Para el ejemplo que se propone:

Turbina Kaplan Salto (7 m) 83,3 rpm 115
Turbina bulbo ~ Salto(6,1m)  71,4rpm

la relacién entre salto y n° de rpm es 1,15.

El peso de la turbina bulbo es sensiblemente inferior al de la turbina Kaplan, como se indica en la
Tabla 4:
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Tabla 4.- Relacidn en pso entre los grupos bulbo y Kaplan

Grupo Kaplan Grupo bulbo % en peso
Turbina 720 Tm 575 Tm 145 Tm (20%)
Alternador 270 Tm 145 Tm 125 Tm (46%)
Grupo completo 990 Tm 720 Tm 270 Tm (27%)

Pardmetros.-Entre los parametros caracteristicos de los equipos empleados en una central mare-
motriz, destacan los siguientes:

a) La eleccion del diametro del rodete que fija la escala de la obra civil de la instalacién, siendo una
necesidad econémica la tendencia a los grandes diametros

b) Las alturas nominales tienden a ser iguales a la altura minima necesaria para obtener la
potencia nominal; estas alturas nominales son lo bastante bajas como para satisfacer bien las
pequenas mareas, pero suficientes, para no rebajar las grandes.

Estos dos parametros condicionan la velocidad de rotacién del grupo y por lo tanto las dimensio-
nes del alternador.

Distribuidor
de alabes moéviles
orientables

MPredistribuidor

Wl
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H=11,30m ; Q=89 m3/seg ; N=8,5 MW ; n=150 rpm ; Didmetro del rodete, d = 3,80 metros
Fig IX.12.- Grupo Bulbo de Beaumont-Monteux

Conducto
troncocénico

Tabla I1X.2.- Algunas realizaciones

Afio 1980 1980 1980 1982 1983
Pais Bélgica Bélgica Suiza Austria Canada
Locdidad Andenne Lixhe Hongg Weizbde Annapolis
Unidades 3 4 1 2 1
Didmetro Rodete (m) 3,55 3,55 3 3,7 7,6
Salto (m) 55 55 35 1 71
Potencia (MW) 35 35 15 8 20

Como los lugares apropiados para una instalacién de este tipo estan caracterizados por unos sal-
tos variables entre cero y un maximo de 13 a 14 metros, los funcionamientos a baja altura de carga
influyen fuertemente sobre la productividad de las instalaciones maremotrices; las disposiciones posi-
bles que intentan paliar esta influencia son:

a) La utilizacion de un multiplicador de velocidad colocado entre el rodete y el alternador, que permite a éste
no solo girar mas deprisa, sino también reducir su diametro y, por tanto, también el tamario del Bulbo que condi-
ciona en general, al grupo. Ademds su empleo permitiria la utilizacion de un alternador mas clasico, de mayor ren-
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dimiento y de un precio mas bajo, rentabilizando las instalaciones de baja altura, que son las de mayor interés
para las centrales maremotrices.

b) El funcionamiento de los grupos a velocidad variable utilizando unos convertidores estaticos de frecuencia a
potencia total o a potencia nominal, que permitan el desembrague automdtico del alternador cuando la velocidad

pase de un umbral prefijado, lo que limitara la velocidad de embalamiento del alternador.

IX.6.- LA CENTRAL MAREMOTRIZ DEL RANCE

Vamos a hacer una somera descripcion del tipo de turbina empleado en el proyecto mas antiguo
y Unico en su tipo en funcionamiento (1967), que es el del rio Rance en Francia, Fig IX.13.

Uno de los problemas que hubo de solucionar en este proyecto fue precisamente el del tipo de tur-
bina a utilizar, ya que las convencionales del tipo Kaplan, no son las méas adecuadas para condiciones
de funcionamiento con caudales elevados y saltos reducidos y muy variables; ademas no son reversi-
bles, por lo que su operatividad en un ciclo de doble efecto, con turbinaje y bombeo del embalse al mar
y del mar al embalse, sélo es posible mediante conducciones conmutadas que requieren obras muy
voluminosas y costosas, y aun asi, no permitirian el bombeo si no fuese mediante bombas indepen-
dientes, lo que aumentaria el coste y crearia problemas de espacio. Por otra parte es conveniente eli-
minar todo lo posible el peso y el volumen de los grupos, para reducir asi la seccién del costoso dique y
aprovecharlo al maximo.

El interés en resolver estos problemas mediante un grupo turbina generador poco voluminoso,
capaz de funcionar en ambos sentidos y tanto como turbina como bomba, condujo al desarrollo de los
conjuntos de turbomaquinas axiales, llamados grupos Bulbo, que luego han resultado ser de gran inte-
rés para su aplicacién en instalaciones de otros tipos, como minicentrales hidraulicas.

Estos grupos comprenden:

a) Un conducto troncoconico de entrada, que posteriormente se ensancha alrededor del Bulbo que contiene el
generador-alternador

b) Un Bulbo o envoltura metalica en cuyo interior se encuentra el generador, el Bulbo esta unido al muro exte-
rior del conducto por aletas radiales que le sirven de soporte y al mismo tiempo guian el agua. El conjunto, consti-
tuido por las aletas y las paredes exterior del Bulbo e interior del conducto conforman el predistribuidor.

¢) Un distribuidor, situado entre el predistribuidor y el rodete; esta formado por un cierto numero de dalabes
que dirigen el agua en la direccion conveniente hacia el rodete movil; estos alabes son como los de las turbinas
Kaplan y por la misma razon orientables mediante un mecanismo servomotor hidrdaulico accionado automatica-
mente, en este caso, por las diferencias de nivel entre el mar y el embalse, segun un programa establecido, para
adaptar su disposicion a las variaciones del caudal y altura del salto, manteniendo siempre un buen rendimiento.

d) La hélice, de cuatro palas orientables, permite mantener un valor alto del rendimiento para condiciones
variables, tanto del salto como del caudal.

e) El tubo de aspiracion en que termina el trazado hidrodinamico, aguas abajo del rodete

Cada grupo es capaz de funcionar en los dos sentidos de circulacién del agua, bien como turbina o
como bomba, siendo su potencia nominal de 10 MW por grupo; estan calculados para un salto medio
de 5,6 metros y un caudal de 285 m3/seg en el turbinaje directo (cuando el agua circula en sentido
directo, desde el embalse al mar) y para 7,15 m de salto y 240 m3/seg en el turbinaje inverso, llenado,

desde el mar al embalse.
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Fig IX.13.- Turbina Bulbo del Rance

Para el proyecto definitivo de estos grupos se utilizaron las experiencias proporcionadas por gru-
pos Bulbo, instalados anteriormente en algunos rios franceses y, especialmente, por un grupo mare-
motor experimental, de tamano y caracteristicas muy parecidas a los definitivos, que se instal6 con
este fin en una esclusa abandonada del puerto de St Malo.

En la instalacion existen ademas compuertas del lado del mar y del embalse para cortar el agua a
los grupos y poder aislarlos en caso necesario.

Los problemas fundamentales que se plantearon hace unas décadas, se encuentran hoy en dia
resueltos como lo confirma la explotacion de la central de turbinas del Rance, a lo largo de estos anos.
Las préoximas centrales maremotrices estaran equipadas con grupos axiales que se revelan como los
mejor adaptados a este tipo de centrales hidroeléctricas de pequeno salto.
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Puesta en marcha.- El primer grupo de turbinas de la central del Rance fue puesto en marcha el 19
de agosto de 1966 y el dltimo el 4 de diciembre de 1967, con sélo un retraso de tres meses, sobre un
proyecto de 7 anos. La explotacion de la Central del Rance, exige el funcionamiento de los grupos y de
las compuertas, tanto en el llenado como en el vaciado de la bahia; las turbomaquinas funcionan
como maquinas directas con turboalternador y como maquinas inversas como turbobombas exis-
tiendo seis tipos de operaciones en dichas maquinas, Tabla IX.1.

El funcionamiento de la central se desglosa pues en la siguiente manera:

73 % en turbinaje, 10 % en bombeo y 17 % en apertura de compuertas

El sentido del trasvasamiento del agua, determina el sentido de rotacién de las maquinas; cada
turbina tiene una potencia de 10 MW, estando acopladas en grupos de cuatro, constituyendo asi una

unidad.
Tabla IX.1.- Operaciones en las turbinas Bulbo del Rance

a) Turbina Directa 57,0% Vaciado de labahia Méquina acopladaalared
b) Bombeo Inverso 1,5%

C) Orificio Directo Vaciado de labahia Méguina desacoplada delared
d Turbina Inversa 16,0% Llenado de labahia Méquina acopladaalared
€) Bombeo Directo 8,5%

f) Orificio Inverso Llenado de la bahia Méguina desacoplada de lared
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Fig IX.14.- Arranque de la Central del Rance

Problemas.- Los principales problemas, que se detectaron en el curso de la puesta a punto de la
central, fueron los siguientes:
a) En las juntas de estanqueidad del arbol, formadas por cuatro coronas de seis segmentos de carbon , la
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corona mas exterior fallo, solucionandose el problema aplicando una correcta lubricacion.

b) Otro fallo se detecto en el rotor del alternador, ya que éste habia entrado en contacto con el estator
(rozamiento), esta anomalia fue debida a una dilatacion muy pequeria de la llanta y se solucioné modificando el
rotor del alternador.

La central ha tenido otros fallos a lo largo de estos afios, pero dada la cantidad y la calidad del
material instalado, se pueden considerar éstos como normales.

Algunos ensayos que se hicieron en los grupos Bulbo fueron:

a) Medida de la deformacion, contraccion y vibracion de las palas, ensayo que se realizé montando
una pala de bronce-aluminio en uno de los grupos, lo que permitié determinar el % de contraccién en
régimen permanente de explotacion; el analisis del espectro de las vibraciones, permitié observar una
oscilacion, debida a la aparicién de la contraccion, sobre la cara de la pala que da a la bahia, cuando la
pala estaba en la parte superior del giro, siendo la frecuencia de esta vibracién del orden de 30 a 1.000
Hz, no llegando a generar reacciones peligrosas, estando las contracciones bastante lejos del limite de
fatiga admisible.

b) Ensayo sobre el calentamiento de las barras del alternador cuando el grupo actiia como bom-
ba, que se completé con un analisis del flujo superficial y de las corrientes, sobre dichas barras. Para
el arranque en bombeo se observé un calentamiento maximo de las barras de 87°C, mientras que en
régimen permanente la temperatura de una barra se elevé a 144°C después de un funcionamiento de

dos horas, considerandose estos valores como normales.

En ensayos sobre modelos se observé que la apertura de las palas provocaba, en algunos casos, un
cambio de sentido en el agua, originando los siguientes fenémenos:

a) El arranque en turbina directa (embalse-mar), se realizo cerrando el distribuidor al mdaximo posible; al pro-
ceder a la apertura de las palas del distribuidor se provocaba el arranque paulatino de la turbina en sentido direc-
to.

b) Al arrancar la turbina en sentido inverso (mar-embalse), se observo en algunos grupos, con las palas del
distribuidor cerradas, una tendencia a girar en sentido directo, del orden de 30 rpm; la apertura de las palas del
distribuidor provocaba su ralentizacion, parada y puesta en marcha en el sentido inverso buscado, algunos gru-
pos precisaron para el arranque de un mecanismo auxiliar.

¢) El arranque en bombeo directo (llenado de la bahia), dio lugar a un fenomeno particular para pequerios sal-
tos, del orden de 0,5 m, ya que el grupo no arrancaba, pero cuando el salto se hacia del orden de I m el agua al
pasar de la bahia hacia el mar, entraba en las mdquinas en sentido de rotacion inverso, que era el de bombeo
directo, lo que provocaba el arranque como tal turbobomba en sentido directo.

Comportamiento de materiales.- Una de las dificultades que se detectaron en los materiales fue el
fallo de las juntas de estanqueidad de las palas de las ruedas, destinadas a evitar la entrada de agua
en el interior de la turbina; las diversas maniobras dafiaron estas juntas, dejando que entrase en el
cubo el agua de mar. Para evitar éste problema se incrementoé la presion del aceite de lubricaciéon
hasta un valor superior al correspondiente al nivel més alto alcanzado por el mar, 2 a 3 atm, siendo
sustituidas a su vez todas las juntas.

En los alternadores se encontré un desgaste importante de las escobillas de los anillos del rotor,
asi como una baja calidad en el aislamiento del estator. La reparacion de estos anillos y escobillas fue
dificil, debido a su situacién dentro del recinto estanco presurizado, que contenia gases y vapores libe-
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rados por los aislantes, barnices y pinturas; éstos inconvenientes, junto con los originados por el doble
sentido de la rotacién y el funcionamiento sin corriente durante algunos periodos, comportaron un
desgaste de las escobillas del orden de 10 mm cada 1.000 horas. El carbono fue uno de los materiales
escogidos para la fabricacion de escobillas que, aleado con plata, permitié reducir los desgastes a 1
mm cada 1000 horas de funcionamiento.

Compuertas.- Los principales inconvenientes aparecidos en las compuertas fueron debidos a la
corrosion, que originé agarrotamientos y en algunos casos, la rotura de los conductos de engrase, pro-

duciéndose un funcionamiento deficiente en las zonas de deslizamiento; todo ésto se solucioné apli-

cando a los materiales en ellas empleados pinturas anticorrosivas y tratamientos galvanicos.

Influencia sobre el medio ambiente.- La influencia sobre el medio ambiente y los principales fenéme-
nos que genera esta central sobre el estuario, al modificar el ritmo normal de las mareas, fueron estu-
diados antes de su construccién mediante un modelo hidraulico de la misma, construido a escala
1/150, cuyos resultados fueron posteriormente contrastados con los fenémenos reales observados en
la central.

La explotacion de la central implico su adaptacion a las necesidades del consumo, lo cual obligaba
a una modificacion del régimen hidraulico del estuario.

La central, normalmente, retrasa la marea alrededor de tres horas, lo que trae consigo una serie
de fenémenos como el aumento de la intensidad de las corrientes a ciertas horas, una modificacién de
la direccién de las mismas, y un aumento de la diferencia de cotas entre el mar y el estuario, que origi-

nan las siguientes situaciones:

Variacion del caudal.- En la Fig IX.15 se observa el ciclo del funcionamiento hidraulico de l1a central,
en la que la altura del mar viene simbolizada por la letra z, la de 1a bahia por h, y el caudal que atra-
viesa las turbinas en ese intervalo por Q.

Como se aprecia, el caudal varia en funcién de la diferencia de niveles entre el mar y la bahia,
siendo en dos ocasiones cero, observandose que las mareas coinciden perfectamente, mientras que
los caudales no coinciden nada més que a las cuatro y a las diez horas después de la bajamar.

Entorno de la Central del Rance.- Para permitir la navegacion en la bahia del Rance, después de la
construccion de la presa, fue preciso la construccion de una esclusa que salvase el desnivel existente
entre la bahia y el mar.

Debido a las fuertescorrientes que se originan en ciertos momentos por el aumento del consumo de
la central, Fig IX.18, se hizo preciso balizar algunas zonas préximas a las turbinas, por ser éstas
zonas peligrosas para la navegaciéon. Es indispensable para el funcionamiento de la central, el cono-
cer en cada instante el volumen de agua disponible, tanto para el vaciado como para el llenado del
estanque; los remolinos son un fenémeno fundamental que hay que conocer debido a la influencia que
tienen tanto sobre el rendimiento de la central, como en los depésitos de arena; por ello es necesario
que nunca se sobrepasase un limite que esta regulado por el consumo de la central.

Por ejemplo, se observa que para 4 horas después de la bajamar, el estanque no puede desaguar
adecuadamente a través de las turbinas, por cuanto no hay una diferencia de nivel apreciable entre
el estanque y el mar; aguas arriba del estanque se forman remolinos y corrientes suaves en la zona
de turbinas, y fuertes remolinos en la zona de compuertas; aguas abajo la circulacién es mas suave,

observandose la proximidad de la pleamar por las corrientes que se generan por las olas de marea, Fig
IX.18a.
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Fig IX.17.- Ciclos de funcionamiento para diferentes mareas con bombeo y sin bombeo
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Fig IX.18.- Campos de corrientes y remolinos a ambos lados del dique
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Si se observa la Fig IX.18b para 10 horas después de la bajamar, es decir, 4 horas después de la
pleamar, el fenémeno practicamente se invierte; las turbinas no pueden dejar pasar todo el agua pro-
cedente del mar, por lo que se crean corrientes paralelas al dique que bordean la costa; en la zona de
compuertas por la parte del mar se originan fuertes remolinos, por cuanto estds permanecen cerra-
das, estando influenciada esta situacion por las corrientes originadas por el agua a su paso por las
turbinas; aguas arriba del dique la circulacion es suave, por cuanto éste se esta llenando por el funcio-
namiento de las turbinas y por el propio agua de la ria, apreciandose pequeftios remolinos en la zona
de compuertas, por estar estas cerradas y penetrar el agua sélo por las turbinas.

Por lo tanto, las variaciones del consumo que se producen en el funcionamiento de la central pro-
vocan la apariciéon de ondas, que se propagan a todo lo largo de la superficie del estuario. Un estudio
sobre un modelo, puede definir los consumos de seguridad, que se usaron posteriormente en el estua-
rio, y que comparados con la realidad, permiten obtener unas curvas que dan la amplitud de las ondas
en diferentes puntos de la bahia a diversas horas.

La central del Rance se revela como un tipo de central segura y sin ningin tipo de problemas eco-
logicos, siempre que se mantengan los caudales adecuados y se dispongan las necesarias medidas de
seguridad en la navegacion, siendo su incidencia sobre el medio ambiente practicamente nula,
haciendo de éste tipo de central una de las méas seguras, no ya por los cuantiosos medios de seguridad
de que dispone, sino porque practicamente no tiene peligro.

El estudio de la central realizado sobre modelo, aunque deficiente, ya que las técnicas utilizadas en
los afnos 60 no tenian comparacién con las actuales, supuso sin embargo un reto y un método de tra-

bajo para la construccion de otras futuras posibles centrales maremotrices en otras partes del mun-
do.

NOTA: Una mas amplia informacion sobre centrales maremotrices se puede encontrar en el primer capitulo de

Energias del Mar, en el tema de Energias Alternativas
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1.- Una turbina Pelton trabaja bajo una altura neta de 240 m.
Sus caracteristicas son: 7 =0,98 ; 03 =0 ; P2=15" ; wy;=0,70 wy ; u; = 0,45 c;
Diametro del chorro: d.pprro = 150 mm; Diametro medio de la rueda : D; = 1800 mm
Determinar

a) La fuerza tangencial ejercida por el chorro sobre las cucharas

b) La potencia desarrollada por la turbina

¢) El rendimiento manométrico

d) El rendimiento global, siendo: Nyoc = 0,97; Nyor =1

RESOLUCION

Tomamos como eje “x” la direccion de la velocidad circunferencial del rodete
en el punto en que el eje del chorro corta a éste; la fuerza tangencial del chorro
sobre las cucharas es igual y de signo contrario a la que el alabe ejerce sobre el
fluido

TRIANGULOS DE VELOCIDADES

Entrada
C1=j1V2gH,= 0,98V2g x 240 = 67,22 m/seg
1 ur “. = up = 045 x 67,22 = 30,25 m/seg
a,;=0; By=0 Wi W1 = C - U = 67,22 - 30,25 = 36,97 m/seg
b2 U2 Salida
19/ u, = u; = 30,25 m/seg
[ <5 wy; =y wq = 0,70 x 36,97 = 25,88 m/seg

¢ =VU + w3 -2 u, wp cosb, = +/30,252 + 25882 - (2 x 30,25 x 2588 cos15°) = 851 m/sey

Wo sen b 25,88 x sen 15°

= . = = = . = 0
Wy senbs = ¢ senas, ; senas & 851 0,7871 ; a, = 51,9
a) Fuerza tangencial ejercida por el chorro sobre las cucharas
_9Q ) _ - - m , P X 0,152 > _ m | _
Fy g (w1 cosby - wyp cosby) Q= W 67’229eg X ) m 1,18787Seg
1000 (kg/m?3) . 1,18787 (m 3
_ 1000 (kg/m”) - 1, 578 (M7/589) (36,97 + 25) M. = 75115 kg
9,8 (m/seg”) seg
b) Potencia desarrollada por la turbina (es la potencia efectiva)
Kgm
Nefee = Fx U = 7511,5Kg x 30,25 N = 227.222,87 = 3029,6 CV
efec X gX gﬁ &g
¢) Rendimiento manométrico::
_gQH, 0 ol 7 _ 75 Ng _ 75 « 3029,6 _ _ 0
Netec = = hi S id hren= S ON- = T000 11878, 220 = 0797 = 79.7%

_ Hg :‘ _ 1000 x 1,1878 x He . ., _ _ 1913
hmen = i = | 30296 CV e | He = 1913m | = o

= 0,797 = 79,7%

] _2j%y  2,0982,.07
manT 1+y 0 1+07

=0,791=79,1%

d) Rendimiento global, siendo el 1,0 = 0,97: h = 0,797 x 0,97 = 0,773 = 77,3%
e) Potencia al freno.- La potencia al freno es la potencia util

N = gQH, = 1000 1,1878, 240
- 75 N 75
N = hme N = 0,97« 3029,6 CV = 2938 CV

khkkkhkkhkhkhkhkhhkhkhhkkhkhhhkhhkhkhhhhkhhhkhhhkhhhkhhhhhhhkhhhkhhhkhhhkhhhhkhhhkhhkhkhhkkhkhhhkhhhkhkhhkhkhhkhkhkkhkhkkkhkk*xk*x

0,773 = 2938 CV
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2.- Se dispone de un aprovechamiento hidraulico con caudal constante en una corriente que fluye a 750
litros/segundo; utiliza un salto neto H,, = 24 m con un grupo turboalternador en acoplamiento directo de 7 pares
de polos, siendo el rendimiento global de la instalacion del 86%, y absorbiendo el referido grupo la aportacion
diaria del caudal citado durante 4,5 horas ininterrumpidamente, a caudal constante.

Con el fin de incrementar la potencia del aprovechamiento hidraulico se incrementa el salto neto utilizado, y
se acopla a la misma turbina otro alternador que sustituye al primero de 6 pares de polos.
Suponiendo que el rendimiento global no se modifica, se pide:

a) Potencia en CV del primer grupo, y caudal

b) Salto neto a utilizar en el nuevo grupo y nueva potencia

¢) Numero de horas ininterrumpidas de funcionamiento a caudal constante del nuevo grupo

d) Capacidad de regulacion del embalse que necesita el nuevo grupo

RESOLUCION
Como en las condiciones de funcionamiento el rendimiento se mantiene practicamente uniforme, se pueden utili-

zar las férmulas de semejanza. Se tratade unamismaturbina (I = 1) con saltos variables

fie=n=g={8-[¢

a) Caudal que admite el primer grupo funcionando 4,5 horas diarias
Se sabe que € aprovechamiento hidréulico recibe un caudal diario de 750 I/seg, por |o que en 24 horas se tiene:

. = lit Seg horas — m3
Qdiario = 750Seg X 3600h ora x 24 dia = 64. 800d

gue son aprovechados totalmente por e grupo en 4,5 horas.
El caudal del primer grupo es.
64800 (m3/dia) _  m3
Q= 3500, 4,5 (segidia) ~ * seg

Potencia del primer grupo:
gQH, h _ 1000 (kg/m?) « 4 (m */seg) « 24 () « 0,86

N (CV) = S S = 1100,8 CV
b) Salto neto a utilizar en el nuevo grupo
} Para7 pares de polos. n = @ = 428,57 rpm
N° de revoluciones por minuto: { 3000
% Para 6 pares de polos: n = =500 rpm
oo /Hoo 487 24y - g66m
n H, 500 Hi,

Nuevapotencia: - = ‘/% b 42%’(5)37 = %/lllg(.)’s b N =1748CV

¢) Numero de horas ininterrumpidas de funcionamiento a caudal constante Q’ del nuevo grupo

n_Q m3 7 m?3

== b '=Q—==4——==47— b 47x=4445=18 b x=3,8horas
n Q Q Q seg 6 seg
d) Capacidad de regulacion del embalse que necesita el nuevo grupo

Para 7 pares de polos: (Capacidad) = W x Hy

Para 6 pares de pO|OS' (Capacidad)' = W x Hp
| ow,  (Copadidad) 24 = 0,7348

(Capacidad) H'n T 3266

i "= Hiln i = 1
. (Capacidad) H, (Capacidad) 07348

kkhkkkkhkkhkkhkkhkkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkkhkkhkhkhkkhkhkhkhkhkhkhkhkkhkkkhkkhkhkkhkkhkkkhkkkkhkkkkkkkkkkkx

= 1,364 (Capacidad)
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3.- Elegir el tipo de turbina mds conveniente para un salto H, = 190 m, caudal q= 42 lit/seg, n = 1450 rpm y

Nman = 0,825. Determinar, suponiendo que 1 yec=Nyor = 1

a) Las nuevas caracteristicas de la turbina para un salto neto de 115 m, conservando la misma admision

b) Las nuevas caracteristicas de una turbina semejante, geométricamente 3 veces mds pequeiia, que trabaje
con el mismo salto de 190 m.

RESOLUCION
a) Nuevas caracteristicas de la turbina para un salto neto de 115 m, conservando la misma admision

gQN,h _ 1000 (kg/m?®)« 0,042 (m3/seg) « 190 m . 0,825

N = - 7 =87,78 CV
ng = N (N - 1450 V87,78 _ 19,25 (Pelton simple)
Hg/4 1905/4
n - /Ho . -4/ H o2 115 _
o . :on n H. 1450 190 1128,1 r.p.m.
Hn

Q _ [Hn . ~ - Hn _ 115 _ lit

=4/ = Tno= 42 4 /19 = 3267 1L
Q H,, Q=Q Hn 190 seg

-Wm_m = ﬁhu 15132 _
Nueva potencia H. =IN P N =N (Hn) —87,78(190) =41,33CV

b) Nuevas caracteristicas de una turbina semejante, geométricamente 3 veces mds pequeria, que trabaje con el
mismo salto de 190 m.

Se tiene el mismo salto, con | =3
Hn 1= ﬂzigzi(ﬂ)us
Hn nopz2Q 2N
1=-1 (Nyws. (Nyys—23. N 2. = N -8 -g77cy
23 °N N N | 2 9

n=nl = 1450 x 3 = 4350 r.p.m.

¢) Para Z inyectores Pelton

n=nl /P qg=zq1?/t  N=zNPdHnE2 o c=zc
I Hn Hn Hn Hn

3k 3k sk e ke sk sk sk she s sfe sfe sk sfe st ste st sie sk sk ke sk ske sk sk sk she sk sfe sl sk ste st st sk sie sk ke sk sk ske sk sk sk she sk sk st ste st st sie sk s ke sk ske sk sk sk sk sk sk sk sk ste st ste stk sk skl skl sk skoskeskoskeskeok

4.- Una turbina Pelton se elige para mover un alternador de 5 pares de polos en acoplamiento directo. El chorro
de agua tiene un diametro de 70 mm y una velocidad de 100 m/seg. El angulo de la cuchara es de 170° la relacion
de la velocidad tangencial del dlabe a la velocidad del chorro es 0,47. Los coeficientes de reduccion de velocidad:
o =1y =0,85.
Determinar

a) Los triangulos de velocidades

b) El diametro de la rueda en el centro de las cazoletas

¢) La potencia desarrollada por la turbina y el par motor

d) La alturas neta y efectiva del salto, rendimiento manomeétrico y n° de revoluciones especifico

e) Caudal, potencia, par motor y n° de rpm de una turbina geométricamente semejante a la anterior, con rela-
cion de semejanza \ = 2, funcionando con el mismo salto

f) Caudal, potencia, par motor y n° de rpm de una turbina geométricamente semejante a la anterior, con rela-

cion de semejanza \ = 2, funcionando con un salto de 1000 m
g2) Caudal, potencia, par motor y n° de rpm, \ =1, para una turbina que tiene 4 inyectores de 50 mm de diame-
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tro, con c; = 100 m/seg, funcionando con el salto del apartado (d)

h) Caudal, potencia, par motor y n’° de rpm, \. =1, para una turbina que tiene 4 inyectores de 50 mm de didme-
tro, con c; = 100 m/seg, funcionando con un salto de 1000 m

RESOLUCION
a) Triangulos de velocidades
: o o i ¢1=100 m/seg
: — Entrada: i uq/c1=0,47 ; uy=0,47 100 = 47 m/seg
;=0 ; By=0 " T W1= C1- ug= 100 - 47 = 53 m/seg
Salida
) w : Uo=up= 47 m/seg

%az Salida: i wo=y w1= 0,85« 53 = 45,05 m/seg

_ — _ [[ 25 2 _
W < i co= \/u2+ W5 - 2 UpWpcosho =

= \/47%+ 45,052~ (2 . 47 . 45,05 cos 10°) = 8,25 m/seg

Wy senby 4505 x sen10° .
& = 85 = 0,948 ;

b) Diametro de la rueda en el centro de las cazoletas: Este diametro es el diametro Pelton

D D pn cou |75 =0
=LY =Y : = = = X =
usow=5%  P=1n u= 47 miseg 600 p _ A4%m

Wy senbs = ¢ sena, | senap = a, = 71,48°

¢) Potencia desarrollada por la turbina (potencia efectiva), y par motor (e = 1):
wy cosb;=w, =53 (m/seg)
0,072
Negt = Fxu = %? (wq cosby-wy cosby )u=| Q=c; W= 100% =0,3848 (m3/seg) | =

W2 cos by = 45,05 cos10°= 44,36 (m/seg)

1000, 0,3848
- 9.8

(53 + 44,36) « 47 = 179680 %;n =2395,7CV

Como Mmec = 1) 5 Nee = N:
N _ 30N _ 30x 179680 (Kgm/seg)

C= W T 600 p (/seg) = 2859,7(m.kg)
d) Alturas neta y efectiva del salto
L =j1V2gH, ; Ho= G = 100 _goom

j22g 12x2g

o - — Nefex = 179680  _
Salto efectivo : Hefect g0 1000 x 0.3348 466,95 m

Rendimiento manomeétrico:

m -
Uy (¢ cosay - ¢ cosay) _ 47@ (100 - 8,25 cos 71,48)

= = = 0,
Nman gHr g x 5102 0,9153 = 91,53%

— Hefect - Nefect — 179.680 - 0
i Hn g Qs Hn 1000 x 0,3848 x 510,2 91,53%

] _2jfy 2.12.085
mn= 1+y — 1+0,85

=0,919=91,9%

N°de revoluciones especifico

ne = NN - 600728957 _ oo 0

HRM 510,25/4
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e) Caudal, potencia, par motor y n° de rpm de una turbina geométricamente semejante a la anterior, con relacion
de semejanza \ = 2, funcionando con el mismo salto:

Q_y2(Hn _12 1000 _ 124, p g=22Q,1,4=22,03848,14 = 21548 m* /seg
Q H, 510,2

%—Iz (H )3=12 p N=I12N=22,23957 = 95832 CV

C _;3Hn _ 3 13 _ 53 _

| =13 p C=13C =2%,2859,7 = 22877,6 mkg

C Hﬁ

Ny fHo _pa g n=1"1n=2"1.600= 300 rpm

n H.,

P Caudal, potencia, par motor y n° de rpm de una turbina geométricamente semejante a la anterior, con relacion
de semejanza \ = 2, funcionando con un salto de 1000 m

Q_2 H” 22 1000 _56 b Q=560 =56.03848 = 2,1548 m3/seg

Q 510

N_,»2 Hn 92 1000 3 _ —

N =) /(5102) =10976 b N =10,976 N' = 10,976 » 2395,7 = 262955 CV
C .3 Hn _ ,3 1000

C

510.2 =1568 Pb C =15,68 C = 15,68« 2859,7 = 44845,15 mkg

5-1 /%:0,7 P n=0,7n=0,7,600= 420 rpm

2) Caudal, potencia, par motor y n’ de rpm, \ =1, para una turbina que tiene 4 inyectores de 50 mm de diametro,
con c; =100 m/seg, funcionando con el salto del apartado (d)

Los tridngulos de velocidades se mantienen
Potencia y par motor para 1 inyector:

7

B g a _ B p«0,052 _ 3
Neg = Fyu =g (wq cosbi-wsy cosby )u=| Q=c1 W= 1OOT =0,1963 (m*/seg)

= % (53 + 44.36) . 47 = 91658 ~I™ — 12011 cv
y Seg
_N_30N_|n_,1[Hn _ _ 30. 91658 (Kgm/seg) _
C=w =Thp | = —H.n =1 P n=n"=600rpm ‘ 600 p (1/s20) = 1458,8(m.kg)

} Q*=4Q=4,0,1963=0,7852 m*/seg
Para4 inyectoresy H,= 510,2m | N* =4 N=4,1222,1 = 4888,4 CV

1 C* =4 C=4,.1458,79 = 5835,16 mkg

h) Caudal, potencia, par motor y n’ de rpm, \ =1, para la turbina del apartado (d), si se la suponen 4 inyectores de
50 mm de diametro, con c; = 100 m/seg, funcionando con un salto de 1000 m

=1 2\/ ; é‘fgo 14 b Q=14Q =14,07852=11m3/seg

n
Hn

( éggc; )3 =2744 b N=2744N' =2744,4883,4 = 13414 CV

o Z|z O|
I
-
i
:_

H
=13 =3 5128% =196 b C=196C =1,96.5835,16 = 11437 mkg

n
no_ - ,Hn 1000 4= _
0= /510 =14 b n=14n'=14.600 =840 rpm

sk ok sk ok sk sk sk s sk sk sk sk s sk sk sk st sk sk sk sk sk sk s sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk s sk skosk sk sk sk sk s sk sk s sk sk i sk sk s sk sk sk sk s sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk s sk sk i sk sk s sk ok sk sk sk skosk ok ke skoskokosk ko
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5.- Una turbina Pelton de 1 inyector se alimenta de un embalse cuyo nivel de agua se encuentra 300 m por encima
del eje del chorro, mediante una conduccion forzada de 6 Km de longitud y 680 mm de diametro interior.
El coeficiente de rozamiento de la tuberia vale 0,032.
La velocidad periférica de los dlabes es 0,47 c;
El coeficiente de reduccion de velocidad de entrada del agua en el rodete vale 0,97
Las cazoletas desvian el chorro 175° y la velocidad del agua se reduce en ellas en un 15%
El chorro tiene un diametro de 90 mm
El rendimiento mecdnico es 0,8
Determinar
a) Las pérdidas en el inyector, y su velocidad; pérdidas en la conduccion forzada
b) La altura neta de la turbina y la altura de Euler
¢) El caudal
d) Los triangulos de velocidades y rendimiento manométrico
e) La potencia util en el eje de la mdquina

RESOLUCION
a) Pérdidas en la conduccion forzada
Alturanetas H, = H - Pé&didastuberia = 300 - Pérdidas tuberiz
2 2
., N pdiny pd b d|ny 0,09
Por la ecuacién de continuidad: Q = 7 C1= L{“ Vo P V= Cldtzub = 1(068

)2=0,017517 ¢,

| Vb | 4. 0082 (0017517 c1)?
dw 29 97 068 29

H =300 - 0,00442 c?

Pérdidas tuberiaa —

«6000« 1 = 4,42.103¢?

Pérdidas en el inyector hy

2 P2 2 2 .2 2_.2
e (@-jT) . €1 _%u-G _(c4/0.97)%-cy _ 3.2
hd_W Hno(@-j %) =Hn- Zg 79 - 79 =3,205.10 c;
i c% Cf
'|'H” 2—g+hd—2—g+3205103c2—00542202
Laalturaneta desde €l punto de vista del inyector es: | 2 2
S TR SV D L WL - U POy
"2 2 2~ 1
7 29 249 Zgj 1 290,97

Igualando las expresiones de Hp, se obtiene la velocidad c1:

H,=300-0,00442c%=0,05422¢c? b c¢;=71,52m/seg
Pérdidas en el inyector: hy = 3,205.1073 ci =3,205.102,71,522=16,4m
& 3

6 tambien: 2— +hg=

; hg= ( )
2 QJ J 1
Pérdidas en latuberia: hy = 4,42.10-3(:1 =4,42.103,71,52%2=22,61m

b) Altura neta de la turbina
Hn = 0,05422 cf = 0,05422 x 71,522 = 277,3m

Altura de Euler: Es el salto efectivo de la forma:

2j 2y _2.0,972,085
1+y 1,85

He = hmanHn=| hman= =0,8646 | = 0,8646 x 277,3= 239,75 m

¢) Caudal

_pdi  _px009% _ m
Q=",ta 4 X 7152 = 04548 O
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d) Triangulos de velocidades
ic1=7152m/seg ; a1=b;=0
Entrada: | u;=0,47 c1=0,47 « 71,52 = 33,61 m/seg
T W1=C1-Up=71,52- 33,61 =37,91 m/seg
i
i b,=5° ; wy,=y w;=0,85+37,91 = 32,22 m/seg

Salidar | co= \[u3+W2- 2 cow pc0sbh, = /33,612 + 32,222 (233,61 32,22 » C0s 59) = 3,2 m/seg

(0]
% sena,= szenbz = 32, 22352e”5 —08775 b a,=61,34°
2 y

El salto efectivo se puede obtener también en la forma:

- 71,52 x33,61) - (3,2x33,61 cos 61,34°
Hetective = clulcosalgczuzcosaz _ ( X ) - ( gx ):240m

y € rendimiento manomeétrico con h = 1
ey = efectivo = 240 - 8653 = 86,53%

Hhp 2773
o también:
2j2y  2,0972,085
- = ’ ’ - — 0,
Nmen= 77 17085 0,8646 = 86,46%

Rendimiento hidraulico: hnigraslico = Nman - hvol = 0,8653 x 1 = 86,53%
e) Potencia util en el eje de la mdaquina

La potencia util se conoce también como potencia al freno

N=9Q N g M Mman = 1x 0,88 x 0,8653 = 0,7614 =

75
_ 1000« 0,4548« 277,3 x 0,7614
B 75

sk sk sk ok sk sk sk sk sk sk sk sk s sk sk sk sk sk sk sk s sk sk s sk sk sk sk sk s sk sk sk sk s sk sk sk sk sk sk sk s sk sk s sk sk i sk sk s sk sk sk sk s sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk s sk sk s sk ok sk sk sk skoskok ke skoskokosk ok k

=1280 CV =0,94 MW

6.- Una turbina hidrdaulica funcionando con un caudal de 9,1 m3/seg y salto neto de 100 m, gira a 500 rpm. Los
triangulos de velocidades se han proyectado para que el rendimiento manomeétrico sea optimo.
La potencia al freno es de 9000 CV, con un rendimiento mecdnico del 0,987.
Determinar
a) El grado de reaccion
b) Rendimiento global, manométrico y volumétrico
¢) El caudal que sale por el aspirador difusor
d) Diametros de entrada y salida del rodete; anchuras del rodete

RESOLUCION
Tipo de turbina; n° de revoluciones especifico

ng = N N - 500v9000 - 150 (Francis normal)
H5/4 100°%/4

a) Grado de reaccion

s=1-(j2-j3)=1-(0,672%-0,21%2)=0,595

Dimensiones del distribuidor b; y Dy, angulo de ataque a; y coeficientes 6ptimos de velocidad j | y j » para turbi-
nas Francis en funcién de ng
Seobtiene: j1 =067 ; jo=021; a; = 24°
El valor dej ,» se podia haber obtenido, también, en laforma:
2
C5

jgzng =557.10°n%3 b | ,=7465.103n2/3=0,0074651502/3= 0,21
n
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Angulo o,

no
4v0 27° 30 319 329 33
ig” 160 201_/2—‘&
’IOO 1 ‘ I
50 100 150 200 250 300 350 ns 400
14 — e
D2/D1 |- /’--/—
1,2 e
@ | =
o Dz/D‘A/& A. Chalmers
0 1
097 /
0,8 r‘/ /,—4
/ Jr'/ )___—-—-—‘"’ i
oe £0,67 e
0,4 o
- P
0,2 0,21 I
I
I
0 | Jﬁ'} \ \
50 70 100 150 200 250 300 350 ns 400

b) Rendimiento global, manométrico y volumétrico

Rendimiento global h
gQHy h 1000x 9,1 x 100 h

Potenciaal freno: N (CV) = 75 ; 9000CV = 7 7 h=0,7417 = 74,17%
& U cosa c1=j 1J29H, =0,67 J2gx100 = 29,66 m/seg
Niman (=009 = =g = | Pra ns=150 b x,=07 = 0,857 = 85,7%
" u;=x,J29H, =0,7/2gx100 =31 m/seg

h _ 0,7417

h = hyol . Nman - Nmec 3 hvol = h h = 0.857 x 0.987 =0,877
man - mecC ) [

Comprobacién de n:
De la relacion entre u; y ng, se obtiene:

02738 Ns H¥%, (02738 x 150 10034, ,
n=0.2738 ns HY* b h= {0 "o - 500 =0,7414 (1.9.0)
~ o Vonh Q 91 !

yd [

E] %—4

2107

] /

0,6 0,6 //

0,5 /
b

04 A‘ //éz(ﬂs Chalmer: ﬁ Voetsh

03 X%z(ns) Voetsh //—C -
o
0,210,2 //
0 1 /
’ ,{,’/ Limite infgrior Fre‘mcis ,_kg—am"'n
0 30,/50™. 100 2(‘)0 300 4(‘)0
45 60 ne (rpm)
¢) Caudal que sale por el aspirador difusor
Quiida = hvol Q = 0877x9,1 = 7,98 1¥
Seg
d) Diametros de entrada y salida del rodete y anchura del rodete
Diametro a la entrada
X 84,55 x1 VH y
n=8455 Fl [Hy ; Dy = o222 X TFn _ 8455x0.7xV100 _ 4y 1g57
1

n 500

Anchura del rodete a la entrada:
P. Turbi nas H dréaulicas.-8



= =02 ; by =02D; = 0,2x1,1837m = 0,2367 m

Diametro a la salida D5:

D n u
u,= Xx,,[2gH, = =2 B0 i 60 . 27

2 30 y P D= =00 =1,031m
u,= XZ,IZan =0,61 ‘/2g « 100 = 27 m/seg Ib P

>k 2k sk ok sk sk ok ok sk sk sk sk sk sk sk sk sk s sk sk sk sk sk s sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk s sk sk sk sk sk sk sk sk sk s sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk skoskosk sk skoskoskosk ke k

7.- Dada una turbina Francis de caracteristicas: Q = 3 m3/seg, H,, = 200 m y ng < 115, conectada a un alternador
de 50 ciclos/seg; v = 0,85
Determinar

a) Potencia

b) Eleccion de la velocidad rpm, sabiendo que ng< 115

¢) Dimensiones del rodete y del distribuidor

RESOLUCION
a) Potencia
NZQQth _ 1000 x 3 x 200 x 0,85

75 75 = 6800 CV
b) Eleccion de la velocidad rpm
- nVN - nV6800 — 115 .
Ng He/4 200514 0,10964 n < 115 P n < 010964 ° n < 1050 rpm

fParaZ=3pare£depoIos b n=3000 - 1000rpm\
Zn = 3000

3
\ ParaZ =4 paresdepolos P n = 3000 = 750 rpm f

Por seguridad setomar& Z =4 b n = 750rpm ; ng= 0,10964 x 750 = 82,23, Francislenta

g d _'_’_’_’__éw(ns)C}%almer ‘
« | ——%1(Ns) Voerth
g, A =
0,7
w i
T 7
0,5
’ /| by
0 N % (00 camer D |Voetsh br/Dy
iz, (ns) Voetsh T E—
03 //;___._—
e K3
0,2 2 .
__———'__—__
L 20% -
0,1 10115427 e—e{20% |

Y | Limite inferior Francis K2 et
:ﬂ(/ — | | =2 Chalmers

0 il |
30,750 100 200 300 400 500 600
45 60 ns (rpm)

¢) Dimensiones del rodete y del distribuidor

Parang=815 rpm,s;eobtiene:{l x1=0,65 ; x»,=043 ; % :0,115%

1
U = x3 V2gH, = 0,65 12gx 200 = 40,7 m/seg = % b [D;=1036m
U = X2 V2gHn = 0,43 12gx 200 = 26,9 m/seg = % b [D,=0,669 m

by = 0,115D; = 0,115x 1,036 =0,1191 m
Utilizando la Formula de Ahlfors se obtiene:

_ °/Q _ 33
D, = 4,375 < = 4,375 ¢/ =2- = 0,695m
n 750
I S TS S S S ST LTSS ETEET LSS EETET S EETELTESESEETETETEEEETETESEETEESESEELTETESEETET S S ETELTETESEETETESEEEEEESEEEEEEEEEEEEEEEEE LSS

8.- Una turbina Francis estd acoplada directamente a un alternador de 5 pares de polos. El caudal es de 1 m3/seg.
Los diametros de entrada y salida de los dlabes son 1 m y 0,45 m, y las secciones de paso, entre dlabes, de 0,14 m2
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¥ 0,09 m2. El angulo o.;= 10°, y 3= 45°. El rendimiento manométrico de esta turbina es 0,78.
Determinar
a) Los triangulos de velocidades
b) La altura neta
¢) El par motor y potencia de la turbina
d) El n° de revoluciones especifico
e) El caudal, altura neta, potencia y par motor, si se cambia el alternador por otro de 4 pares de polos.

RESOLUCION
N°der.p.m.: n = —Ozf = 30500 = 600 rpm
a) Triangulos de velocidades
Entrada:
_Dipn _ 1xpx600 —
ug 60 &0 31,4 m/seg
_Q _1m¥seg _ _ Cim 714
Cim = W, - —0,14m > =714miseg P 1= sna;  seniod - 41,12 m/seg

wi= /3 +u2- 2 cupcosay = y 41,122 + 31,42 (241,12 « 31,4 cos 10° = 11,56 m/seg

B _Cum _ 714 _ _ o
wisenbi=cyy P senb;= W_]_ = m =0,6176 ; b;=38,14
Salida:

_Dopn _ 045xpx600 _
Uz 5 &0 14,14 m/seg

Q  1m3sey
Com=——- =—— =11,1m/seg=c, sena
2m W, 0,00 m2 Seg=C2 2

= Cm - 57y
"2 T enb, sends TS
& =V + W3 - 2upwpcosb, = /1572 + 14,142 - (2x 157 x 14,14 cos45°) = 11,5 m/seg
sena, = ﬁé = 09648 ; a,= 74,85°

b) Altura neta
CiUjcCOSaj-CpuUp cosan _ 41,11x31,4 cos 10° - 11,5« 14,4 cos 74,85°

Hp= gh 0789 =160,74 m

¢) Potencia de la turbina

N =Ny = % =| h = hman horg hvol = 0,78x1x1 =0,78 | = 1000X1X176£'74X0’78 = 1671CV =
Kgm

=125.377 _- = 1,23MW

seg

Par motor:

Ny . 30x125377 %&”
C= W S on - 5000 = 1995,4 m.Kg
d) N’ de revoluciones especifico
- 600 V16717 _ 42,86 (Francislenta)
160,7454

e) Caudal, altura neta, potencia y par motor, si se cambia el alternador por otro de 4 pares de polos.
Para4 paresde polos: n'= %‘?O = 750 rpm
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El rendimiento se mantiene précticamente constante:

W v Te
600 _ (160,74m _ 1 (m?3/seg) _ 3/1671,7 cv _ ‘/1995,4 m.kg
750 Hi - Q - N' - cC

Resolviendo se obtiene:
Hp = 251,15m ; Q@ =125M ; N'=

3265CV ; C'= 3118 mKg

seg
Diametros de la turbina:
60 x 14,14 M.
D2:6grl:2: =9 = o450m
600 —
p X g
60x 31,4 M
D, = 0t - 0 -1m 6 D, =D,Y 34 g
pn p x GOOL U 14,14

Seg

sk sfe sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk s sk sk sk sk sieosie sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sl sk sk sk sk skeosie sk sk sk sk sl sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sl sk sk sk skeoskeosi sk sk sk sk stk sk sk skeoskosk sk sk skoskokok skokokokokokosk
9.- Una turbina Francis gira a 600 rpm y en ella entra un caudal de 1 m3/seg. Los diametros de entrada y salida
son de 1 my 0,45 m respectivamente, y las secciones entre dlabes correspondientes de 0,14 m? y 0,09 m2. El angulo
de salida del agua del distribuidor es de 12°, el angulo de salida de la rueda (3, = 45°y el rendimiento manométrico
de la turbina del 78%.
Determinar

a) El salto neto

b) El par y la potencia sobre el eje

RESOLUCION
Triangulos de velocidades
i, _Dipn_1.px600 _
' ug &0 &0 31,4 m/seg
. 3 U
.:.Clmzi—lm /%—714mlseg © b ciz= Cim — 7,14 :3434ﬂ
Wi 0,14 m? y 1= %na;  sni® =5

Entrada: { cln =cC1 cosaj = Ciy cotg a 1= 7,14 cotg 12° = 33,6 m/segp
'r "Wy = ‘/u2+ c2- 2 cyujcosay = J31,42+34342- (2, 31,4« 34,34, cos 129) = 7,47 m/seg

) _Cm _ 714 o
%senbl—w—l—ﬁ—09558 b by,=729
| _szn_0,45xpx600_
: Uo= 0 - 50 = 14,14 m/seg
.. 3
i ch:WQ 1m /Seg—lllm/seg|
Salida: | 2 009m? y P Con=Uz-Wpcosby = 14,14 - 15,7 cos 45° = 3,038 -
i wpz —am o L 50y =
_'_ 2" senb,  sen 45° ' segb
|
. :Cﬂzﬁz = 0
1tga2 e 3033 3,6532 b a,=74,7

a) Salto neto
H, = U Cin - Up Con _ (3L4x336) - (1414x3038) _ 14, ,
9 Nman 0,78 g

b) Potencia en el eje

gQH h

_1000x1x132,4x0,78
75

= 1377 CV = 103270 K9M
seg
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Par motor

_ 30N _ 30x103270 (Kgm/seg)
C= =
np 600 p

Tipo de turbina:

= 1643,6 (m.kg)

Ns — 600 V1377 — 49,6 (Francislenta)
132,45/4

>k 2k sk sk sk sk ok ok sk sk sk sk sk sk sk sk sk s sk sk sk sk sk s sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk s sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk s sk sk sk sk sk skoskosk sk skoskoskosk ke k

10.- Se tiene una turbina de las siguientes caracteristicas: H, =256 m ; n =500 rpm ; Q =11 m3/seg.
Determinar:

a) El tipo de turbina

b) El rendimiento manométrico mdximo, sabiendo que 1, = 1

¢) El grado de reaccion

d) Los diametros de entrada y salida y altura del distribuidor

e) La altura del aspirador difusor, sabiendo que el rendimiento del mismo es 0,85

f) La camara espiral

RESOLUCION
a) Tipo de turbina: Como de lo tinico que se trata es de conocer el tipo de turbina, se puede dar al rendimiento un
valor promediado segun la ecuacién aproximada:

N = 11QH, = 11x11% x 256 m = 30.976 CV

ne = NN - 500 v30.976 - g (Francislenta)
H5/4 2565/4
n

b) Rendimiento manométrico mdaximo
Rendimiento maximo

A =2
27Ty ; cn=0 ; m=0] M

Nman= 2 (Xg M- Xp Mp) =

Paraun valor deng» 86, seobtiene: j 1=0,63 ; j =014 ; x;=0,67 ; Xx»,=045 ; a;=18°
Cin=cisena;=m J2gH,=j1cosasJ2gH, P m=j  cosa;= 0,63 cos18°= 0,60
Nman= 2 x1my= 2 x0,67x0,6 = 0,804 = 80,4%

Con este valor habria que volver a calcular N y ng mediante una segunda iteracion:
_ 9QHnh _ 1000 x 11 x 256 x 0,804

N 7 7 = 30187 CV
ng = N N - 500 V30.187 - 84,8 (Francislenta). Practicamenteigual
HE’M 2565/4

¢) Grado de reaccion

s=1-(j2-j3)=1-(0,632%-0,14%)=0,6227

Cp Py 2y i
1 Rueda
s — [+——Patm—|
¢Vacio—‘¢p2-
e Hs= 3,674 /

[

; o
Z2
1 2 m. que se afnade
v

J ]
C -
s 22

D,

Plano de referencia
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d) Diametros de entrada y salida

60 U, 60 47,46

i m U u
= = =x,/29gH,=0,67 J29x256 =47,46 —y=—-1"=181m -
D 1,81 ’
,=80u2 _ i 2 gHn = 0,45 J2g» 256 = 31,87 LY = 60 3187—1217m 1
pn I $9¥ b
Altura del distribuidor = altura del alabe a la entrada
b
Dl =012 P b;=0,12D;=0,12,1,81=0,217 m
1
e) Altura del aspirador difusor, sabiendo que el rendimiento del mismo es 0,85
30% —
20%|— 8
2 gHn é "
10%—:3
E
o,oz‘:z%
0 50 100 200 300 n, 400
£ patm - P2 _ ﬁ hd
g
Pam — 1933m
g
P2 -~ 0009 ; P2 =0009x H, = 0,009 x 256 = 2,304 m
g Hp g
i c5 2 c?
i 12 forma =fo(ns)=j 5=014°=0,0196 P == =0,0196.256=5,1m
. . o: gHm 29
Célculodecs: i 2 5
.. . c
i2aforma ng=8 b j,=014; c,=014 [2g.256=991 b —Zg: 9292 =501m
i

Hg £ Pam = P2 2i ha : Hs £ (10,33 - 2,304) - (5,1 x 0,85) = 3,674 m

VaordeD» .- Comoen 2 lavelocidad (c» £ 1 m/seg), € valor de Dy se puede halar en laforma:
=2 =4Q _4ax1u1_m .
W pD3 pDy
Profundidad z,- a la que tiene que ir la solera:
Présil: k=218 =25 13={22=367+1+22)=467+22} =(467+22)rf = (4,67 +2»)0,609%=18722,
z>=0,554m

Dy =374m ; ry = 1,87m

f) Cémara espiral: Si esmetdlica ce=0,18+ 0,28 ,/2gH,=0,18+0,28 ,/2g. 256 = 20 m/seg
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Se puede dividir la camara espiral en 8 partes, de forma que:

_Q_pd . _ /Q _ 11 _
W = o ;o dp = 1,128 @ 1,128 0 - 0,836 m

4
dy = w/% d; = 0782m ds = w/% dy = 0724m ds = w/% dy
d5 = /\/% d; 0,591 m dG = /\/% d; = 0512m d; = /\/% d;
0,295 m

dgzv%dl

sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sl sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sl sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sl sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk skoskoskokok skeokoskokoskokok

0,661 m

0,418 m

11.- El modelo de la rueda de una turbina tiene un diametro de 30 cm y desarrolla una potencia de 35 CV bajo un
salto neto de 7,5 m a 1200 rpm
El prototipo ha de proporcionar 10.000 CV en un salto neto de 6 metros y un rendimiento del 90%.
El tubo de aspiracion tiene que recobrar el 75% de la energia cinética a la salida
Determinar

a) El diametro y la velocidad “n” del prototipo

b) Si el modelo comienza a cavitar cuando la presion a la entrada del tubo de aspiracion es de 7 m por debajo
de la presion atmosférica, ; Cudl serd la mdaxima altura de la rueda del prototipo por encima del nivel mds bajo del
rio para evitar la cavitacion en una central instalada en una montafia en donde la presion atmosférica es de 0,85
Kg/cm2, y el agua se encuentra a 20°C?

RESOLUCION

El rendimiento mdximo en el modelo y en el prototipo son iguales, por lo que los tridngulos de velocidades son
geométricamente semejantes, pero las velocidades son distintas, por lo que las presiones seran diferentes.
a) Diametro y velocidad “n” del prototipo

En el punto de funcionamiento con rendimiento maximo: Ngmoed = N prot

— 1200 y35 — Mprot 10000
7,55/ 65/4

N = 1270(;734375 =572 (Turbinahélice) P Dp=Dip =Dy

Diametro D, . Al ser los triangulos de velocidades semejantes implica que los coeficientes 6ptimos también lo son,

Ns

P npot = 53,7rpm (Velocidad del prototipo)

por lo que: Xmod = Xprot

_ _ PDmnNm i
Umod = Xmy[2gH n(m) = —q | 5 Hymy  (Dn)m \/ﬁ_ 0,3 x 1200
p Dpn H “(Dn, ' V6 D537
Uprot = Xp /29 H n(p) = G(p) : b w Py P
b) El modelo comienza a cavitar cuando la presion a la entrada del tubo de aspiracion es de 7 m por debajo de la
presion atmosférica
PROTOTIPO.- La méxima altura de la rueda del prototipo por encima del nivel mas bajo del rio para evitar la cavita-

cion en una central instalada en una montafia en donde la presion atmosférica es de 0,85 Kg/cm?2, y el agua se encuen-
tra a 20°C, es:

Patm (lugar) - P2prot %prot
t £ - hg
g 29

en la que se ha supuesto que: c» prot <lm/seg P (c 2 prot /2 Q) €es despreciable

P Dp=6m

<

Hs pro

Altitud sobre Presion atmosférica Pérdidasdecarga|| Pérdidas por
el nivel del mar temperatura
metros mmdeHg | metrosc.a metros metros
0 760 10,33 0,00 10°C-0,125
100 751 10,21 0,12 15°C-0,173
200 742 10,08 0,25 20°C-0,236
300 733 9,96 0,37 25°C-0,32
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% eslapresion alasaidade laruede

p‘%“ (eslapresion del lugar)
MODELO .- Como la turbina modelo se ha ensayado en Laboratorio (pay/g= 10,33 m)

i Modelo: P2 mod /9= Hmod b P2prot H prot 6 _ 08
I ; - - 75 "%
1 Prototipo: p2 prot lg=H prot f\; P2 mod H mod 7,5

Semejanza de presiones:

Si el Laboratorio se supone estd a nivel del mar, las pérdidas de presion debidas a la altura son nulas
A la temperatura de 20°C el agua tiene unas pérdidas de presion debidas a la temperatura de 0,236 m

pz—’é‘od = (10,33 - 7) - Pérdidas por temperatura= 3,33 - 0,236 = 3,094 m

PROTOTIPO
Paprot _ 30094 x 6 = 2475m
g 75

Velocidad ¢; pro¢ del prototipo; a partir de la potencia se determina el caudal, en la forma:

H h 1000 « x6x0,9
Npror = 9g(QHn)prot . 10000 CV = Q;g)t

75
Por la condicion de rendimiento maximo, c2”us P Cca2=Cony
4 Q prot _ 4x138,88
p D% (prot) P 62

m 3
b Qprot = 138,88 g

C2(prot) = =4,91 m/seg

p‘%“ (presion del lugar) = 0,85 x 10,33 = 8,78 m

4,912

Hs £ (878 - 2,475) - x 0,75 = 5,38 m

que parece un poco elevado, por cuanto para turbinas hélice Hg < 4 m, pero hay que tener en cuenta que esta calcu-
lado a potencia maxima.
De otra forma:

| c?
i Modelo: Hmog = 2m2(god) + pz(gOd) *+ Z2 (mod)

-

2 CON. Z2 (mod) > Z2 (prot)
2m (prot) P2 (prot)

% Prototipo: H = 74 9 *+Z 3 (prot)
‘. 1000 Q prot 6x09 _
i Npot = = = 10.000 CV
Prototipo: i 2
.. 3 pD2 t « 2
I Qprot = 138,88 - C2m (prot) —Ziprd) - C 2 (prot) D:6% P C2 (prot) = 4,91 m/seg
I Seg 4 4
| g = 2000 ch%c%?,sxo,g _ascv
Modelo: | 2
3 P D3 (mod «7,5°
I Qmod = 0,388 % = C 2m (mod) % = C2 (mod) P 7 P €2 (mod) = 5,50 m/seg
i 2 2 .
i Moddo: 7,5= 22, Pamed p P2tmed) _75 55" _g5o5mcq
, 29 g g 29 o P _ATIS o
! . 4,917 P2 (prot) P2 (prot) 4,912 y P2 (mod) © 59
i Prototipo: 6 = — + P —/ 2 =6-—=4775m.caj
1 29 g g 29 b

sk sk s sk ok sk sk sk s sk ok sk sk s sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk s sk sk i sk sk s sk sk sk sk s sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk s sk sk ke sk sk s sk sk sk sk s sk sk sk sk sk sk sk sk sk sk s sk sk sk sk sk sk sk ok sk skeoskoskok sk keoskoskok
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12.- Una turbina Francis estd conectada en acoplamiento directo a un alternador de 11 pares de polos. En su
punto de funcionamiento se tiene: H,=45m ; N=3660 kW; 1 =89% ; Nmec= 98,4% ; Nyor =1
Si se considera que el plano de comparacion coincide con el nivel inferior del agua, aguas abajo, la entrada en el
rodete se encuentra a 2,1 m y la salida del mismo a 1,8 m. El rodete tiene un diametro D; = 1,55 m.
Las presiones a la entrada y salida del rodete son: 23,5 m.c.a. y (-2,5) m.c.a. respectivamente
El agua sale del rodete con o = 90°, siendo constante la velocidad del flujo en todo el rodete, cy,, = ¢y,
Las velocidades a la entrada y salida del tubo de aspiracion son: c; = 6 m/segy c; = 1 m/seg, respectivamente.
Pérdidas en la tuberia, despreciables
Determinar:

a) Angulo PBj de los dlabes del rodete a la entrada

b) Caudal y diametro de salida del tubo de aspiracion

¢) N’ especifico de revoluciones

d) Pérdidas en el rodete h,, y en el distribuidor h,

e) Pérdidas en el tubo de aspiracion hs y hg’

) Altura del tubo de aspiracion; rendimiento

RESOLUCION
a) Angulo P; de los dlabes del rodete a la entrada
by = arctg. Gm

U1 - Cin
— 3000 _ 3000 —
n > 11 272,7rpm
u =0 pn o 155 271270 _ 55 43 1ye

2 30 2 30
Al no haber pérdidasen latuberig, hy =0, resultaa. Ha=H P hpanHg=u;icy
_hmanHg _ h _ 089 _0,9045x45xg _

= T e T hoe T Txo9ea - 00T g - 1802mieg
C1m = Com = C2 = 6 M/seg
— 6 = o
b1=arcty ;13- 1802 - >t
b) Caudal
N 3660 « 102 (Kgm/seg) m3
N = H, = H-h b = = = = =93 —
9QHu=gQHn Q gHyh { ) 1000 (kg/m?) « 45 m « 0,89 seg

Didametro de salida del tubo de aspiracion

” ,
Q=P C dz:vd'g =/ 293 3 45m
4 pc, px1l

¢) N° especifico de revoluciones

272,7V4977,5

ne=NIN | N = 3660 kW = 49775 CV | = = 165 rpm
Hg/4 455/4

d) Pérdidas en el rodete h,

Aplicando Bernoulli entre 1 y 2:

i+&+21:i+&+zz+hr+Ha‘=Hn

29 9 29 ¢

Het = U = hyen Hi = 0,9045x 45 = 40,7 m
hmec

P1 _ . P2 _ - :

— =235m.ca ; —=-25mc.a b (presionesrelativas)

g
z7=21mca ; z=18m.ca
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C%_C%m+c%n_181042+62_ . (%_62_
Tg_ 2g = 29 —18,44m,ﬁ—2—g—1,836m
hr:zcz %+z1 {(% IC;2+22+Hef} 235+21+1844-{1836-25+18+ 40,7} =2,204m
oo
7

Pérdidas en el distribuidor h4.- Aplicando Bernoulli entreOy 1:

% +Po _d.m
Zp=Hn=7-+"—=+2z1+h
2g g 0 "T2g g 7

hdan-{ZC%g+F;+zl} = 45-{18,44 +235+2,1} =0,96m

e) Pérdidas en el tubo de aspiracion hg y hg’.- Aplicando Bernoulli entre 2 y A:
ﬁ+&+22:i+%+zA+hs+hls
g 29

_G _ 1 _
hy=52 =L =008007m

hszzf%g +F;2+22-{;2Ag +%+ZA+h's} =1,836-2,5+1,8-{0+0+0+0,05097} = 1,085 m

J) Altura del tubo de aspiracion; rendimiento
La altura de aspiracion la da el enunciado: z; = Hg = 1,8 m

% - %2 _ hs
29 1,836 - 0,05097 - 1,085
hy = = ’ 009 _ (5 392 = 39 2%
d G- 2 1,836 - 0,05097 0,392 = 39,2%

29
Comprobacion:

_ _ 2
He £ patmg P2 _ ‘922 g°2 hg=0- (-2,5) - (1,836 - 0,05097) x0,392 = 1,8 m

s skosfeskeste st sk skt s sl sk st sk sk st sk stk st st sk skt sk stk sk ootk sk skosokostesi sk skt sk sk siokoieot koot sk skoskokoskesk sk sk skoekosok sk skoekokorek
13.- Se tiene una turbina hidrdulica de las siguientes caracteristicas:
Hn=100m; n=500rpm; Q=12m3/seg ; Nman = 0,825 ; Nypec =1 ; My =1 ;5 Mair= 0,85
Determinar el perfil del difusor y su altura

RESOLUCION
= NIN - ‘ N = 1000x12x100x0825 _ 559, CV‘ = 900 V13200 - 180 Francisnormal
Hg/4 75 1005/4

Altura maxima del aspirador-difusor

Hs£pa[m'p2_ihd

g
Cl—j 1‘/29Hn—067,/29 100 = 29,66 m/seg
|c2—J »J2gH ,=0,23,/2 9100 = 10,18 m/seg

P. Turbi nas H draulicas.-17
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A SUVez: ngz = 0022 : %2 = 0,022 H, = 0,022 x 100 = 2,2 m

n

10,182
Hs£ (10,33 - 2,2) - (% «0,85) = 3,63 m
D,= 1,225 Dot

2 *Vaciej‘PZ'
o Hs= 3,63 —
! 2

Z; !
i

\ m. que se afade

102’ A ;2'= 0,5m
Plano de referencia L
Dy
Diametro D5:
_ A _ . _Q_ 12 _ _pD5 . -
= = = = =< =_-£_ =1179 m2="7=2 D, = 1,22

Aspirador difusor: Segin Prisil es de la forma: z 12 =k, en la que “k” se calcula a la salida con velocidad ¢, < 1
m/seg
1,225

k=2 15=2x (T)2 = 0,375 2,

Se puede tomar la solera como plano de comparacion, por ejemplo a 0,5 m de la salida, es decir: z,» = 0,5 m

La salida del difusor se puede poner, por ejemplo, a 1 m por debajo del nivel inferior
En consecuencia:

k = 03752, = 0,375(3,63+ 1+ 0,5) = 1,924

Parazy = 0,5 (puntoA) b ry = \/g - 1&?;4 = 196m

- 12 _ 12 - m m - .
Cy = = = 0,994 L < 1~ (solucién un poco gjustada)
pr3d p x 1,962 =g =g

Habria que reducir un poco el valor de z,-, por ejemplo a 0,45, con lo que se obtiene:

_ /1924 _
r2' - O,TS - 2,0677m

=12 _ 12 - m m i i
Cy = = = 0,894 1 < 1_ (solucién un poco menos gjustada)
prd  p x 206772 =g =9

sfesfe sfe sfeste s sk st s sfeste s s steske sl sfesie s sk ste st s sl s sk steske s st sk sk st sk sl s sk steste skt sk sk st sk skt skttt skt kot skoioleskokoiok sioloioeko koo soloiekok

14.- Una turbina Pelton consume un caudal de 12 m3/seg, y arrastra un alternador; la masa total turbina-
alternador M = 200 Tm.
El conjunto rotativo asi constituido tiene un radio de inercia, r = 0,55 D;/2. Se puede asumir que el dlabe a la

salida tiene un dangulo 3, = 180°.

Se despreciardn los efectos de rozamiento. En cada instante, el par motor se calculard como si la velocidad de
rotacion fuese constante.

Determinar

a) Suponiendo que la turbina estd parada, se abren los inyectores y se forma un chorro igual al 10% del valor
maximal. ;Cudl serd el tiempo necesario para que la turbina adquiera la velocidad optima de régimen?

b) Si la turbina funciona a potencia maximal, y se produce una disfuncion en la red que anula bruscamente el
par resistente del alternador, ;qué tiempo serd necesario para que la velocidad del conjunto se incremente en un
25%?

¢) Si en ese instante se inicia el cierre total de los inyectores, que dura 20 segundos, y suponiendo que ésto
implica una variacion lineal del caudal respecto del tiempo, ;cudl serd el aumento relativo de la velocidad angular
en ese tiempo?;Qué tiempo seria necesario para que la sobrevelocidad no sobrepase el 50% de la velocidad de
régimen?
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d) Si se dispone de un contrachorro, que sabemos actita en sentido contrario al movimiento, y que consume un
caudal igual al 5% del maximal. Si se admite que la cara que los dlabes presentan a éste contrachorro le desvian
90°, calcular el tiempo de accion del contrachorro necesario para asegurar el frenado de la turbina, en ausencia
del chorro principal, en los siguientes casos:

d.1.- Si se frena después de la velocidad de régimen normal,

d.2.- Si se frena después de la sobrevelocidad definida en el apartado (c)

RESOLUCION
Sabemos que:

|%Vtvzcm-cr:c

enlaquel ese momento deinercia de todas las masas rotatorias y “w” lavelocidad angular de la turbina.
El valor del es:

I=M12

El par C varia con la velocidad angular “w”, y es igual al producto de la fuerza media F que se gjerce sobre los
alabes, multiplicada por € radio Pelton R = D4/2, delaforma:

_29Q 29Q

F=—4 (C1-up) = g (c1-Rw)
C=FRzzg§R(c1-RW)

Cuando se embala, setiene:
C1 = R Wemp
por lo que:

_.n_29QR _ . dw

2

dw _20QR 4 20QR 4 _20QRy;,
Wemb - W gl gM 12 gMm 'r

Wemb-W _ 29Q Ry
|nW;T':;_W0—- gM At -)

Wemp-W _ gnr 29Q Ry -y = eqp(tolo
W S = &P (R - 1] = exp (-130)
en laque wg eslavelocidad angular de laturbinapara, t =ty, y T es una constante temporal de laforma:
- 9! M (L)Z
2g0Q°'R
a) Si la turbina estd parada, se abren los inyectores y se forma un chorro igual al 10% del valor maximal, el
tiempo necesario para que la turbina adquiera la velocidad optima de régimen se calcula como sigue:
Si arranca con un caudal: Q =12 m3/seg x 0,1 = 1,2 m3/seg, que el radio deinercia: r = 0,55 R, y que la masa es
de 200 Tm, la constante temporal sera:

= Mo ()= 200-:(’00 Kg x 0,552 = 25,25 seg
Q 2x1000°9 x1,2 M3
m3 Seg

Para: t = 0 = tg, resulta, wg =0
Parait = t, s se considera que la velocidad nominal de régimen para una Pelton es la mitad de la vel ocidad maxi-

mal, emba amiento, (en general lavelocidad de embalamiento suele ser del orden de 1,8 veces la velocidad nominal),
por lo que el tiempo que laturbinatardara en alcanzar la velocidad de régimen es:

ety = % : Ti =In2=069 ; t=069T; = 0,69x2525seg = 17,4 seg
1

b) Si la turbina funciona a potencia maximal, y se produce una disfuncion en la red que anula bruscamente el par
resistente del alternador, el tiempo necesario para que la velocidad del conjunto se incremente en un 25% se cal-
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cula como sigue:
La constante de tiempo correspondiente T, serd 10 veces mas pequefia que Ti, ya que € cauda serd ahora €l

nominal, es decir 12 m3/seg:

Ti= o (L)2= 200099 kg —— ., 0,55%= 2,525 seg
rQ 21000 (kg/m*) « 12 (m>/seg)
Lavelocidad angular de régimen es
wy = ey = Db

y se pasa a una sobrevelocidad del 25%, es decir, a una velocidad angular, wo = 1,25 w1, np = 1,25 nyg, en un tiempo
to, por lo que:

Wenp - 1,25 Wemb

Wemb B W2 - 2 — — -tz/Tz) . = = =
Worp =W o - Wer, 0,75 = & ; ,=0,288T, = 0,288 x 2,525 seg = 0,727 seg
2

¢) Si en ese instante se inicia el cierre total de los inyectores, que dura 20 segundos, y suponiendo que ésto implica
una variacion lineal del caudal respecto del tiempo, el aumento relativo de la velocidad angular en ese tiempo se
calcula en la forma:

El aumento relativo de la velocidad angular en ese tiempo, t3 = 20 seg, se obtiene considerando que:

Q=Q(1-1)
3
por lo que:

dw :ZrQR2 :2rQR2 :2rQ0£21_i — (. tydt
Wemp - W I dt M r2 dt M (r) ( tg)dt ( tg)Tz
\W2 - 2
Q dw ~In WembW:_i(t_t_)

W emp - W Wemb - W2 To 2t3

Al cabo del tiempo t3 se obtiene otra velocidad angular ws, tal que:

_ 2 t2 t
|nw = -L t_ti :-L t . .8 y=__8B
Wemb - W2 T2( 2t3) T2(3 X, 27T,

y sustituyendo los valores : t3 =20 seg ; Tr =2,525 seg ; wp = 1,25 wy/2, resulta:

InWemb - W3 _ | Wemb - W3 .20 _. 4 - _ )
Wenp-Wp ~ 1 vy = 2255 - 39604 | ws = 0,9928 Wem,
Wemb ==

por lo que en esta situacion, la turbina adquiere practicamente la velocidad de embalamiento maximal, es decir el
doble de la velocidad de régimen.

Tiempo necesario para que la sobrevelocidad no sobrepase el 50% de la velocidad de régimen

En esta situacion la velocidad serd ws, y el tiempo t3:

W3 = % = 0,75 Wemp
- -0,75w 0,25 t t
InWemb - W3 _ | Wemb - Y, emb _ | ) — - _ BB _ 3 b =204
"Wemp-Wo — ' 1,25 Wemp 0,375 0405 2T,  2x2,525seg o= 20450
Wemp =75

No se puede cortar el caudal tan rapido por parte de los inyectores, bajo pena de provocar el golpe de ariete en el
conducto de alimentacion de los mismos, por lo que habria que desviar el chorro mediante el deflector.

d) Si se dispone de un contrachorro, que sabemos actia en sentido contrario al movimiento, y que consume un
caudal igual al 5% del maximal y se admite que la cara que los dlabes presentan a éste contrachorro le desvian
90°, el tiempo de accion del contrachorro necesario para asegurar el frenado de la turbina, en ausencia del chorro
principal, se calcula en la forma:

F=-1 Q (a+u)
C=-r QR (c1+U1) = -1 Q R? (Wemp +W)

En ausencia del chorro principal, la ecuacion del movimiento es:
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) 2 -
W —c= ., Qeontr. R2 (Wemp + W) dw _f Qeontr. R dt = r Qcontr. (5)2 dt

dt (Wemb + W) [ M
y si Q es constante

Wemb+Wo _ Qeontr. Ry -
In VVaﬂb'+VV hﬂ ( r ) Dl T4
siendo:
Qo = X =12 0gmayseg ; Ty = M2 = 200000 X085 _pn00 g0

20 20 r Qeontr. R2 1000 x 0,6 x 12
Para obtener, w = 0, se necesita un tiempo:

InWemb*Wo _ _t . |y - Wemb + Wo

N Wamp 10088 ° t4 = 100,88 x In W

d.1.- Si se frena después de la velocidad de régimen normal, se tiene que, wy = 0,5 Wemp, por lo que el tiempo sera:
t, = 100,88 segx In Vemb tvo’i Wemb — 100,88 segx In1,5 = 40,9 seg
em

d.2.- Si se frena después de la sobrevelocidad definida en el apartado (c), es decir, wg =1,5 Wenmp , por lo que el

tiempo t4* seré:
£, = 100,88 seg x In Wemb +W0'7f Wemb — 100,88 segx In1,75 = 56,45 seg
em
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P. Turbi nas H draulicas.-21
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