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RESUMEN

En el presente trabajo se presenta una investigacién teérica sobre el efecto de algunos parametros de disefio
en la eficiencia hidraulica del rotor de una turbina de flujo cruzado, el modelo matematico propuesto es
desarrollado aplicando la formulacién general del método del volumen de control a la ecuacion del momento
de la cantidad de movimiento en el rotor de la turbina y teniendo en cuenta algunas suposiciones
concernientes a las caracteristicas del flujo asi como de la geometria del rotor. El flujo que atraviesa el rotor
es considerado como no viscoso, homogéneo, incompresible y estacionario; se desprecian las pérdidas de
choque por la periferia interior y exterior del rotor asi como las pérdidas por fugas. Como resultados del
presente estudio se determiné el comportamiento de la eficiencia hidraulica al variar el angulo de ataque, el
angulo de entrada del alabe asi como la relacion de diametros del rotor, indicAndose sus valores convenientes
en cada caso. Fueron halladas también algunas relaciones éptimas entre estos parametros de disefio. Ademas,
se determind que el angulo de salida del alabe 3, debe ser 90°. Finalmente, se obtuvo una expresion para la
estimacion de la eficiencia hidraulica a diferentes regimenes de operacion y para el calculo de la contribucion
energética por etapa, respectivamente.

Palabras Clave: Método del Volumen de Control, Analisis Fluidodindmico, Turbina de Flujo Cruzado,
Eficiencia Hidraulica, Microturbinas Hidraulicas, Turboméaquina.

ABSTRACT

In this paper a theoretical research about the effect of some design parameters on the hydraulic efficiency in
runner of a cross-flow turbine is presented, the proposed mathematical modeling was developed by applying
the general formulation of the control volume method to the motion quantity momentum equation in the
turbine’s runner and taking into account also some assumptions concerning flow characteristics as well as
the runner geometry. The flow crossing the runner was assumed non-viscous, homogeneous, incompressible,
and stationary; shock losses at the outer and inner runner periphery just like leakage ones were neglected. As
results, it was found the behavior of the hydraulic efficiency by varying the attack angle, blade inlet angle,
and runner diameter relationship, indicating suitable values in each case. Some optimal relationships among
these design parameters were found, too. Moreover, it was determined that the blade exit angle B, must be
90°. Finally, it was obtained an expression to estimate the hydraulic efficiency to different operation regimes
and for the calculation of the energetic contribution in each stage, respectively.

Key Words: Control Volume Method, Fluid Dynamic Analysis, Cross-Flow Turbine, Hydraulic Efficiency,
Small Hydropower, Turbomachine.
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INTRODUCCION

En los Gltimos afios la hidrogeneracion a pequefia
escala se ha convertido en una buena alternativa de
explotacion de los recursos energéticos renovables
en forma limpia. Para el aprovechamiento de los
recursos hidricos al maximo es necesario buscar
alternativas de bajo costo comparadas al de las
instalaciones hidroeléctricas convencionales. Para tal
fin la turbina de flujo cruzado es la que mejor se
adecua, debido a su buena performance en la
generacion eléctrica a pequefia escala asi como a su
disefio sencillo, ademas de tener un bajo costo de
fabricacion y mantenimiento.

La turbina de flujo cruzado conocida también como
turbina Banki, Ossberger o Michell-Banki es
clasificada como una turbina de impulso o accion, de
flujo transversal, a carga parcial y de doble efecto’,
que consta de dos elementos principales: un inyector
y un rotor; el inyector es aquel elemento tubular de
seccion rectangular que conduce el flujo hacia el
rotor con angulo constante respecto a la tangente a la
trayectoria del flujo y el rotor esta constituido de dos
discos paralelos que se encuentran unidos por los
bordes por medio de un conjunto de alabes curvados
en forma de arco circular. La energia transferida al
rotor de la turbina se realiza en dos etapas donde se
contribuye en promedio con el 70% en la primera
etapa y 30% en la segunda®. Por otro lado el flujo a
través del rotor ha sido analizado por Banki hace
muchos afios considerando una turbina de impulso
con una linea de corriente representativa a través de
un analisis unidimensional®. El flujo en el interior de
este tipo de turbina es muy complejo debido a que el
agua atraviesa parcialmente el rotor haciendo que el
flujo sea inestable®. Durgin y Fay presentan una
teoria modificada teniendo en cuenta el procentaje
del flujo que no atraviesa el rotor concluyendo que
la eficiencia predicha se encuentra muy cerca a la
obtenida experimentalmente®. Existen ademas
estudios experimentales en el cual se evaluan la
influencia de algunos pardmetros de disefio como el
numero de alabes, el angulo de ataque, el angulo de
entrada del alabe, la relacion de diametros del rotor
entre otros; sobre la eficiencia de la turbina®®. En el
presente estudio se realiza un anélisis tedrico de la
eficiencia hidraulica en el rotor de una turbina de
flujo cruzado al variar ciertos pardmetros de disefio
(0a, B1, D2/Dy) vinculados a ésta, ademas se estima la
eficiencia hidréulica de la turbina a diferentes
regimenes de ny;, pues esto permitird saber a priori
la performance del rotor antes de ser manufacturado.
Para este fin aplicamos el método del volumen de

control a la ecuacion del momento de la cantidad de
movimiento, considerando algunas hipétesis acerca
de las caracteristicas del flujo asi como también de
la geometria del rotor; encontrdndose también
algunas relaciones o¢ptimas entre parametros
geométricos del rotor que maximizan la eficiencia
hidraulica, asi como una expresion que permite
calcular la contribucion energética por etapa.

Nomenclatura

D, D,: didmetro exterior e interior del rotor [m].

B: ancho del rotor [m].

H: altura disponible [m].

¢: Coeficiente de pérdidas en el inyector.

n: velocidad rotacional del rotor [rpm].

n,.: velocidad rotacional unitaria = nD,/vH

w: velocidad angular [rad/s].

Q: caudal del agua [m*/s].

M: momento resultante en la direccion axial [N.m].

p: densidad del fluido de trabajo [Kg/m?].

nn: rendimiento hidraulico.

Z: nimero de alabes.

u: velocidad tangencial = wR; [m/s].

w: velocidad relativa [m/s].

v: velocidad absoluta [m/s].

&,&: contribucidn energética en cada etapa.

o angulo entre la velocidad absoluta y la velocidad
tangencial.

p: &ngulo entre la velocidad relativa y la velocidad
tangencial.

6: arco subtendido por el flujo en la periferia interior
y exterior del rotor.

L;: longitud del arco que abraza el flujo.

|W,.|: trabajo de rozamiento en los alabes.

g: aceleracion de la gravedad (9.81 m/s?).

7i: versor normal a las superficies de control.

7: radiovector de posicion de las particulas fluidas.

%4

: vector velocidad absoluta.

Subindices:

1: Entrada de la primera etapa.
2: Salida de la primera etapa.
3: Entrada de la segunda etapa.
4: Salida de la segunda etapa.

MATERIAL Y METODOS

1. Consideraciones Generales

Se considera a la turbina de flujo cruzado en estudio
como una turbina de accion a chorro libre es decir,
que trabaja a presion constante igual a la presion



atmosférica. El flujo que cruza a través del rotor se
ha considerado como no viscoso, homogéneo,
incompresible y en régimen estacionario; ademas se
asume que el flujo atraviesa totalmente al rotor. Se
considera también que los tridngulos de velocidades
de las particulas fluidas son iguales en la direccién
circunferencial. Se desprecian las pérdidas por carga
en los alabes del rotor asi como las pérdidas por
fuga. Se considera que en el rotor hay tantos alabes
como sean necesarios, a fin de que el espacio entre
alabes sea tan pequefio como se requiera, tal que la
circulacion de una particula fluida cualquiera resulte
nula y por lo tanto el flujo sea irrotacional. Se
asumen a los alabes del rotor como geométricamente
idénticos y a sus superficies exentas de rugosidad.
Se desprecian las pérdidas de choque por la periferia
exterior e interior del rotor. De acuerdo a esta
suposicion, no existen pérdidas de choque en la
entrada de cada una de las etapas, y asumiendo la
presencia de una cantidad de alabes tan grande como
se requiera, en la Figura 1 la particula fluida que
pasa por el punto A de la linea de corriente debera
tener la componente relativa de la velocidad,
coincidente con la direccion de la tangente al alabe.
Por lo tanto podemos generalizar este hecho para
cada punto de las porciones de lineas de corriente
gue toman contacto con los alabes del rotor. Segun
lo explicado las lineas de corriente que bordean el
flujo en cada una de las etapas (como por ejemplo
AB; y A;B, en la primera etapa) podrian ser
obtenidas a partir del movimiento giratorio de los

La ecuacién que nos permite calcular el torque que
el rotor ejerce sobre el fluido que lo atraviesa, la
hallamos aplicando la ecuacién general del método
del volumen de control a la ecuacion del momento
de la cantidad de movimiento®, obteniéndose:

M
= # #xV . (pV.1)dSs
s.c

a - o d
+aﬂ-fmrprdV 9

De acuerdo a las hipotesis, el régimen del flujo es
estacionario, entonces el segundo término de la
derecha se anula, resultando:

M= # #xV. (pV. 1) dS (2)
S.C

Como la superficie de control se compone a su vez
de cuatro superficies tal como se muestra en la

puntos de un &labe cualquiera cuando éste atraviesa
el flujo; por lo ya mencionado podemos deducir que
los puntos extremos superiores A; y A, por donde
ingresa el flujo podrian coincidir con los extremos
de dos alabes del rotor en un determinado instante,
asi del mismo modo los extremos B, y B, por donde
sale el flujo podrian coincidir con los extremos
inferiores de otros dos &labes. Finalmente se asume
que el flujo no impacta con el eje del rotor de la
turbina y que el rotor de la turbina se encuentra en
movimiento rotatorio uniforme.

2. Modelamiento Matematico

Para el desarrollo del modelo matematico se ha
considerado un volumen de control (V.C) tal como
se muestra en la Figura 2 , el cual esta delimitado
por dos superficies cilindricas concéntricas que
contienen a la superficie interior y exterior del rotor
asi como por dos superficies anulares superpuestas
al lado interno de los discos circulares del rotor
limitando el espacio lateral contenido entre la
periferia interior y exterior del rotor, de este modo
obtendremos un volumen de control con forma de un
cilindro solido hueco. Este volumen de control se
encuentra solidario a un sistema de referencia
inercial ubicado en el eje del rotor, ademés las
componentes de la wvelocidad asi como de
aceleracion se asumirdn nulas en la direccion axial,
por lo que el movimiento del flujo se reduce a un
movimiento en el plano transversal al eje.

Figura 2, y puesto que el campo de velocidades en
las superficies laterales S; y S; del V.C es
perpendicular al versor normal a estas superficies,
entonces se obtiene la expresion:

M

=ﬂ #xV . (pV.7) dS
S1

+ﬂ #xV.(pV.7)ds  (3)
S2

Donde:
S1 y S, Superficies exterior e interior del V.C
respectivamente



M =

Figura 1: Configuracion cinemética del flujo en el
rotor de la turbina de flujo cruzado

Finalmente, teniendo en cuenta que el flujo es
homogeéneo e incompresible, se obtiene la expresion
del torque en la direccidn axial:

(pBv2R%0sin a, cos a, — pBY?R?0sina, cosay) +

(pBviR%0sin a, cos a, — pBv2R20 sin a5 cos as)

Donde se puede observar que el torque efectivo
ejercido sobre el flujo puede ser considerado como
la suma del torque individual efectuado en cada una
de las etapas.

54

Figura 2: Esquema del volumen de control con
sus superficies de control conformantes

En la configuracion cinematica del flujo, tal como se
muestra en la Figura 1, se aprecia una linea de
corriente esquematizada, ésta a su vez es la
trayectoria de una particula fluida por ser el flujo
estacionario. Si unimos los puntos de la linea de
corriente que intersectan a la periferia interior del
rotor con el centro del rotor, éstos formaran un
triangulo isosceles, ya que el tramo de linea de
corriente en el interior del rotor puede asumirse
practicamente rectilineo; ademas considerando que

)

no existen pérdidas por choque en la periferia
interna y externa del rotor, la particula fluida que
ingresa a la segunda etapa tendra una componente
relativa en la misma direccion que la tangente del
alabe en ese instante y despreciando el incremento
de velocidad debido al desnivel existente entre la
salida de la primera etapa y la entrada de la segunda
etapa, se deduce que:

a; = a3 (6)
B. = B3 = 90° (7
V2 =03 ®
Wy = wsy 9

Y puesto que se asume que no existe rozamiento
entre el flujo y los alabes, entonces:

W; = Wy (10)

Entonces los tridngulos de velocidades en la entrada
y salida de cada etapa son como se muestran en la
Figura 3, y por lo tanto la ecuacién (5) se convierte
en:

M
= (pBv}R?*0sina, cosa,
— pBv?R?@sina, cosa;)(11)

Por la ecuacién de continuidad volumétrica entre la
entrada y salida del flujo, se cumple que:

(12)

v,sina, BL, = v, sina; BL; = Q



L,=L,=R,.0 (13)

Considerando al rotor con movimiento rotatorio
uniforme, se tiene que la potencia cedida por el flujo
al rotor esta dada por la expresion:

P,=-Muw (14)

Reemplazando las ecuaciones (11), (12) y (13) en
(14) se obtiene la expresion final para el célculo de
la potencia ejercida sobre el eje del rotor:

P, = pQu, (v, cosa; — v, cosa,) (15)

Aplicando la ecuacion de Bernoulli modificada entre
la entrada de la tuberia de presion y la salida del
inyector, y considerando la velocidad en la salida del
inyector igual a la velocidad en la entrada del rotor,
esta Ultima se puede calcular como:

vy = @4J2g9H (16)

Estudios experimentales indican que el valor de ¢
oscila entre 0.91 y 0.97".

La eficiencia hidraulica se calcula como:

— Pe
pgQH

Mh 17)

Reemplazando las ecuaciones (15) y (16) en (17),
esta Ultima se transforma en:

£0) ( T ) (18)
=———n cosa@, ————n
Nn 15\/@ 11 1 60(,0\/5 11

Figura 3: Triangulo de velocidades en el rotor de
la turbina de flujo cruzado

Del tridangulo de velocidades de la Figura 3, se
obtiene que:

v,cosa, = 2u,—v,; cosa, (19)
w; cosf, =v,cosa; — U, (20)
v2 = w2 4+ u? + 2wy u, cos B, 21)

Reemplazando las ecuaciones (15),(16),(19),(20) y
(21) en la ecuacion (17), se obtiene que:

(‘l;—i) cos B,

1+ (;‘/—1)2 +2 (5}—1) cos f3;

Ny = 4@?* - (22)

Teniendo en cuenta el teorema de senos en el
triangulo de velocidades de la figura 3, la ecuacion
(22) se puede escribir como:

sina, .cos B, .sin(B; — a;)
sin? B,

2

Ny = 49 (23)

Derivando la ecuacion (22) respecto a u1/W1 e
igualando a cero, se tiene:
1- (Y’
on, , cosBy(1— (W_1)
(k)" (Y (e ’
w; <1 + (W1) +2 (W1) cosﬁ1>

=0 (24)

La solucién a la ecuacién se obtiene cuando:

u

—=1 (25)
%1

Una consecuencia directa se obtiene a partir de (25),
donde del triangulo de velocidades de la Figura 3 se
deduce que:

B =2 (26)

Se adoptara solo esta condicion de maximo ya que
cuando se deriva respecto a f;, se obtiene que S,
debe ser 0, lo cual es imposible debido a que el
ingreso del flujo seria tangencial de acuerdo a (26)
violando asi el principio de funcionamiento de este
tipo de turbinas. Por lo tanto la férmula de la
eficiencia hidrdulica maxima resulta:

2 cos By

1+ cosp; 27)

Mhimax = 29

Aplicando la ecuacién de continuidad volumétrica
en la primera etapa, se tiene que:



w, = w; sin 8, (%) (28)

Del movimiento rotatorio uniforme, resulta:

)
Uy, = U | T

2 1 D1

Aplicando algunas de las ecuaciones generales de las
turbomaquinas a la primera etapa, se obtienen las
siguientes relaciones’:

w

pL—Dp, VE—v3
=Tt T )
— W (30)
w
_wi-wi vi-v3

2 2
u? —u?
12 2 (31)

Habiéndose asumido la turbina en estudio como una
turbina de accion a chorro libre se tiene que:
D1 = D2 = Patm, despreciando la altura entre la
entrada y salida de cada etapa asi como las pérdidas
por rozamiento en los &labes (|W,| = 0);
reemplazando entonces las ecuaciones (25), (28) y
(29) en (31) e igualando finalmente las relaciones
(30) y (31), se obtiene la siguiente relacién
importante:

D

D—Z = ./sinp, (32)
1

RESULTADOS Y DISCUSION
1. Curvas de la Eficiencia Hidraulica

En la figura 4 se puede observar el comportamiento
tedrico de la eficiencia hidraulica del rotor de una
turbina de flujo cruzado respecto a la velocidad
rotacional unitaria para ciertos valores de «;,
considerandose un valor para ¢ de 0.95 el cual es
muy aceptable para este tipo de turbinas®. Ademés
se observa que los puntos maximos de la eficiencia
hidraulica son mayores cuanto mas pequefios son los
valores del angulo de flujo «;, tal como se indica
con la linea de trazo discontinua. Se puede apreciar
que los valores de la eficiencia hidraulica son casi
coincidentes en las diferentes curvas de eficiencia
para un intervalo de velocidad de rotacién unitaria
de 0 a 10, lo cual se verifica también en resultados
experimentales®. Ademés los puntos maximos de
eficiencia se van desplazando hacia la izquierda
conforme va aumentando el valor de a;; se puede
observar claramente el crecimiento de la curva de la
eficiencia cuando los valores de @, van
disminuyendo, lo cual se deduce rdpidamente de
(18). Por otro lado los puntos maximos para cada
valor particular de «, tienen un comportamiento
parabdlico, lo cual se deduce al derivar (18) respecto
a ny e igualar a cero, obteniéndose la siguiente
expresion:

2

— T 2 33
Nhmax = 18009 nii (33)
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Figura 4: Curvas de la Eficiencia Hidraulica

2. Efecto del Angulo de Ataque oy

En la Figura 5 se muestra el comportamiento de la
eficiencia hidraulica respecto a la variacién del
&ngulo de ataque a, a diferentes valores de f3;, con
un valor para ¢ de 0.95. Se puede apreciar
claramente que los valores maximos de la eficiencia
hidraulica se obtienen cuando «a; es la mitad de g,
de acuerdo a lo deducido en (26), ademés los puntos
méaximos de la eficiencia siguen un comportamiento
que se muestra con una linea de trazo discontinuo
decreciente de acuerdo a lo deducido en (27). Se
puede observar que para un valor dado de «; la
eficiencia hidraulica se incrementa conforme
disminuye el valor del angulo j3;, también se aprecia

que los valores de «,; correspondientes a las
eficiencias méximas disminuyen al disminuir el
valor del &ngulo B,. Se aprecia ademéas que los
puntos maximos de la eficiencia hidraulica son
mayores cuanto mas pequefios son los valores del
angulo de flujo a,. Estos resultados se verifican
también en los estudios experimentales de Desai Yy
Aziz ° donde se concluye que a mayor angulo de
ataque le corresponde una disminucion de la
eficiencia, también Choi et al *° comprueban el
mismo comportamiento en un estudio al investigar el
efecto de la configuracion estructural de la turbina
en su performance y caracteristicas del flujo interno
mediante modelamiento computacional.
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Figura 5: Curvas de Rendimiento Hidraulico en funcion de o

3. Efecto del Angulo de Entrada del Alabe f,

En la Figura 6 se muestra la dependencia de la
eficiencia hidraulica respecto al angulo de entrada
del alabe f3,, para diferentes valores de a,, con un
valor para ¢ de 0.95. Se puede apreciar claramente
que algunos valores méximos de la eficiencia se
obtienen cuando B, es muy proximo al doble de «;,
ademas los puntos maximos de la eficiencia
hidraulica siguen un comportamiento que se muestra
con una linea de trazo discontinuo roja y los puntos
méaximos calculados de acuerdo a (27) se encuentran
unidos con una linea de trazo discontinuo negra. Se
puede observar que para un valor dado de B; la
eficiencia hidraulica se incrementa conforme
disminuye el valor del &ngulo «,, ademés se aprecia
que los valores de f; correspondientes a las
eficiencias maximas disminuyen al disminuir el
valor del &ngulo a,, y también se aprecia que los
puntos méaximos de la eficiencia hidraulica son
mayores cuanto mas pequefios son los valores del
&ngulo de entrada del alabe ;. Se aprecia ademés
con claridad la divergencia existente entre los puntos
méaximos obtenidos a partir de (27) y los que van

surgiendo de (23). Esto se explica debido a que la
expresion (27) se dedujo aceptando Unicamente la
condicién (25), sin embargo vemos que existe una
muy buena aproximacién entre ellos cuando 8, no
excede los 40°, donde ambas lineas practicamente se
superponen, lo que nos revela un resultado
importante desde el punto de vista teérico, ya que
podemos alcanzar los valores maximos de la
eficiencia hidrdulica solamente considerando la
condicidn (26); queda claro entonces que elegido el
valor de a4, entonces el valor §; tendrd que ser el
doble de a, para alcanzar la méxima eficiencia o
dado el valor de B, la eficiencia se maximiza cuando
a, es la mitad de B;; y se verifica nuevamente la
pertinencia de elegir un valor no excesivamente
grande para a;, que de acuerdo a la gréfica seria
conveniente que no exceda los 20° lo cual se
corrobora con valores utilizados en la préctica’, lo
gue nos permite obtener un rendimiento aceptable en
la turbina. Choi et al *° confirman en sus resultados
la tendencia de la eficiencia Optima la cual
disminuye conforme aumenta el valor del &ngulo de
entrada del alabe ;.
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Figura 6: Curvas de Rendimiento Hidraulico en funcion de p;

4. Contribucién Energética por Etapa (€4, &2)

Puesto que el torque neto efectuado sobre el flujo
puede ser expresado como la suma de Ila
contribucion de torque en cada una de las etapas de
acuerdo a (5), el torque calculado en cada etapa
teniendo en cuenta las expresiones (5), (12) y (13)
resulta:

M,_; = pQ(R,v, cosa; — R,v, cos az)} (34)
M,_, = pQ(R,v; cosa; — Ryv, cosay)

Luego de considerar las expresiones (6) y (8), el
torque total resulta:

M, = pQ(R v, cosa; — Ryv,cosay) (35)

Los coeficientes de contribucion energética por
etapa estan dados por:

En la Figura 7 se muestra el comportamiento del
coeficiente de contribucién energética &, y &, en
cada etapa de la turbina en funcién de la relacion de
didmetros del rotor de la turbina. En esta gréafica se
observa que &, estd representado por una curva

M. w (Ryv;cosa; — R,v,cos az)\l

= M,-w ~ (Ryv,cosa; — Rv,cosa,) 5 36)
M., 0  (Ryvzcosaz — Ry, cosay,) |

$2= M,-w ~ (Ryv,cosa; — R v, cos a4)}

Ademaés se cumple que:

S1t+é=1 (37

Realizando el andlisis en el régimen de eficiencia
hidraulica méxima, sabemos que se cumple que
V; = 2u, cosay, v, = 2u,cosa,, a; +a, = 90°.
Ademas, del triangulo de velocidades se tiene que
v, = U,/cosa,. Luego de tener en cuenta estas
consideraciones en (36) obtenemos:

1 , 1(1)2)2
fl_c052051 cos™ & 2\D,;

1 1(D2)2 .,
fz_cosZal 2\D,; s &

decreciente (linea continua) mientras que &, por una
curva creciente (linea discontinua), ademas ambos
deben sumar un valor constante e igual a la unidad o
el 100%. Se aprecia que una vez fijado un valor del
cociente D,/D; los valores de &, y &, aumentan y

)
} 38)
)



disminuyen respectivamente al aumentar el valor del
angulo de ataque «,. Ademas se observa que los
valores de los coeficientes &; y &, se mantendran
constantes al aumentar el dngulo de ataque a;, solo
si el valor de la relacion de didmetros D,/D,
aumenta correspondientemente. Considerando las
expresiones (26) y (32) en las ecuaciones de &; y &,,
se obtiene que:

cosa,

Con las consideraciones realizadas se ha logrado
establecer los coeficientes de aporte energético por
etapa &y & como parametros  Unicamente
dependientes del angulo de ataque «;,. De esta forma
es posible calcular el aporte energético en cada etapa
de la turbina de flujo cruzado solo conociendo el
angulo de entrada del flujo. En el caso de un angulo
a, = 15° se obtienen como contribuciones
energéticas 78.87% en la primera etapa y 21.13% en

L= (cosa, — sina,) la segund_a etapa, lo cual gs préximo a lo obtfanido
cos 2ay (39) por Durgin y Fay que obtienen 73% en la primera
L= Sin @y (cosa, — sina,) etapa y por consiguiente 17% como contribucion
cos2a, energética en la segunda etapa’.
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Figura 7: Contribucion Energética por Etapa en funcién de D,/D,

5. Efecto de la Relacion de Diametros D,/D,

Combinando las expresiones (26), (32) y (33) en
(18), hallamos que la eficiencia hidraulica maxima
esta dada por:

NMhmax — (40)

En la Figura 8 se presenta el comportamiento de la
eficiencia hidraulica maxima alcanzada en funcion
de la variaciéon de la relacion de didmetros del rotor
D,/D,. Se aprecia ademas en esta grafica que la
eficiencia hidraulica maxima est4 representada por
una curva decreciente al aumentar el valor de la
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relacién de didmetros D,/D,. SegUn Desai y Aziz, al
evaluar experimentalmente este tipo de turbinas
concluyen que a mayor relacion de diametros
corresponde una menor eficiencia, y ademas afirman
gue en la vecindad de una relacién de didmetros de
0.68 se encontraria la méaxima eficiencia’. Al
calcular la relacion de diametros de acuerdo a (32)
para un angulo a, = 15°, se tiene que D,/D, =
0.707, lo cual se encuentra en concordancia a lo
sostenido por estos investigadores. De las Figuras 7
y 8 se puede deducir que cuanto mayor sea la
energia transferida en la primera etapa mayor sera la
eficiencia de la turbina, lo cual no se ajusta a la
realidad, puesto que un valor cada vez més bajo de
D,/D; implica un aumento de D, —D, lo que
produce una diferencia amplia entre las secciones de



entrada y salida de cada etapa provocando pérdidas
considerables durante el paso del flujo por el rotor
procurando una disminucién en la eficiencia®.

Ademés valores grandes de D,/D, volveria
ineficiente a la turbina ya que el chorro de agua
fluiria fuera del espacio entre alabes en la periferia

nhmax

interior™, por lo tanto en la Figura 8 podriamos
considerar con buena aproximacion que a partir de
D,/D; =0.66 en adelante se tendria un
comportamiento mas acorde a la realidad, pues
algunos investigadores indican que 0.66 es la
relacion Gptima entre los diametros del rotor™.
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Figura 8: Rendimiento Hidraulico M&ximo en funcién de D,/D,

CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES

Un estudio tedrico basado en el método del volumen
de control fue desarrollado y aplicado para el estudio
de la eficiencia hidraulica en el rotor de una turbina
de flujo cruzado, concluyéndose que:

1. El comportamiento de la eficiencia de la turbina
de flujo cruzado obtenido al variar los valores de
algunos de sus parametros de  disefio
(a;,B.yD,/D;) es confirmado por estudios
experimentales de otros autores.

2. En el disefio de este tipo de turbinas se deberia
procurar que @, no exceda los 20°, ya que la turbina
se volveria ineficiente.
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3. El éangulo de salida del &labe S, puede ser
determinado tedricamente como 90° lo cual se
verifica también en resultados experimentales®.

4. En el disefio de la turbina de flujo cruzado se debe
garantizar que B, = 2a,; y también que D,/D, =
JsinB;, ya que el cumplimiento de estas
condiciones hace que la eficiencia hidraulica sea
méaxima.

5. El impacto de los muchos parametros que
influyen en la eficiencia de la turbina de flujo
cruzado (como por ejemplo el nimero de alabes, el
espesor de los alabes o la holgura entre inyector y
rotor, asi como la forma de las paredes del inyector)
es todavia objeto de investigacion. Sin embargo
resulta preponderante que para la medicion de sus



efectos sobre la performance de la turbina se ideen
métodos y/o criterios tedricos que vinculen estos
pardmetros de disefio con la eficiencia de la turbina,
permitiendo asi la obtencién de sus valores 6ptimos.
Ya que de la optimizacion de estos pardmetros
dependera el mejoramiento de la performance de
esta turbina hidraulica.
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