2

DISENO Y CONSTRUCCION DE UNA TURBINA PELTON
PARA GENERACION ELECTRICA, CAPACIDAD 2 KW.

ANALISIS DEL COMPORTAMIENTO HIDRAULICO Y MECANICO DE LA
TURBINA, MEDIANTE MODELOS.

2.1 INTRODUCCION

Las consideraciones generales de similitud hidraulica aplicadas a las turbinas,
intenta describir el funcionamiento de una maquina dad, por comparacion son el
funcionamiento experimentalmente conocida — de otra maquina modelo, o bien de la
misma maquina bajo condiciones de operacion modificadas como variacion de

velocidad de rotacién o en el salto.

2.2 SEMEJANZA CON MODELOS

El comportamiento de prototipo de turbina hidraulica de se analiza a partir de
ensayos realizados con modelos, para estos ensayos existen tres condiciones de

semejanza:
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1) Semejanza geométrica
2) Semejanza cinematica

3) Semejanza dinamica

Semejanza geometrica.- en la turbina hidraulica requiere que todos los compnentes
de la turbina que estan afectadas por el flujo de agua se analicen a escalacon la

utilizacion de modelos.

Semejaza cinematica.- analiza el comportamiento de la turbina mediante triangulos

de velocidades en los puntos de entrada y salida de agua en el rodete.

Fig. 2.1. - Triangulo de velocidades

l""\___.\
v :Cm \C\p
P \\ W :Cmm\ Cm
' U - ! Um \’L
. — o
Cu.p U

Semejanza dinamica.- estudia el flujo de fuerzas debidas a compresibilidad y
de la tension superficial. En las turbinas Pelton intervienen superficies libres, por lo
tanto la fuerza de gravedad es sobresalientecon lo que se debe analizar el nGmero de

froude.

oV Fuerza de inercia 2.1)
g-L Fuerzade gravedad
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En los ensayos de las turbinas hidraulicas la ley de la conservacion del
numero de Reynolds es la mas importante. Como se utiliza el mismo fluido que en el
prototipo en los ensayos de modelos, “la escala es grande del orden 10 — 40, los
saltos en los modelos son necesarimente menores que en el prototipo, del orden de 10
a 100 veces menores, lo que destruye la semejanza dinamica®. Sin embargo como los
valores del numero de Reynolds son grandes, la influencia de la viscosidad es

insignificante, disminuyendo el rendimiento en el modelo.

2.3 COEFICIENTES DE VELOCIDAD

En el estudio de turbinas hidraulicas se utilizan los coeficientes de
velocidades (absoluta, relativa, periferica, componente meridional de la velocidad

respectiva) que se define como la relacion adimencional entre entre la velocidad
respectiva y el valor /2-g-H ,los coeficientes de velocidad se definen en un punto

cualquiera del rodete ofuerza de él.

- Coeficiente de velocidad absoluta a la entrada del rodete

Cy

ke, =

- Coeficiente de velocidad relativa a la entrada del rodete

/2.g.H (2.3)

! TURBOMAQUINAS HIDRAULICAS. Claudio Mataix.
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- Coeficiente de velocidad meridional a la entrada del rodete

kc — Clm

" \2.gH (2.4)

Las velocidades son variables seguin el regimen de funcionamiento, por lo que
los valores de coeficientes de velocidades tambien varian, por condiciones de
funcionamiento las dos turbinas tienen los mismos coeficientes de velocidad

entonces los triangulos de velocidad a la entrada y salida del rodete son semejantes.

La relacion de dos velocidades semejantes es :

“ (2.5)

Al ser los triangulos semejantes los valores de angulos « 'y 3 seran iguales. Si

los triangulos no son semejantes habria choque y el disefio no seria bueno

Al tener dos turbinas geométricamente semejantes tenemos los mismos
coeficientes de velocidad, el momento de realizar el analisis geometrico de dos
turbinas debemos considerar que el rendimiento hidraulico del prototipo es igual al

del modelo como se muestra en la ecuacion siguiente:
My =11y (2.6)
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Al tener la velocidad de salida de la turbina cero se analiza los coeficientes de
velocidad de salida sin rotacion (C,,=0), para este caso tenemos la siguiente ecuacion.

n{]'H"gzciu'uiu:kCiu 'ku’l'z'g'H’
UIZ'H”'g:kC{U'ku;'Z'g'H”

(2.7)
Teniendo en cuenta la variacion del rendimiento se tiene que:
n,-9-H=u,-c -cose, (2.8)

Examinando el triangulo de velocidades de entrada obtenemos:

Wl _ Cl _ ul
senc, senp, sen€y+p,

(2.9)

Fig. 2.2. - Triangulo de velocidades de la turbina Pelton
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Donde

_up-sen g

= - 2.10
Yoseny, + (2.10)

Utilizando la ecuacion 2.8 se despeja la velocidad tangencial para obtener:

=
Ulz\/ sen(¥1+,31) J2-m,-9-H =k, - 2-n,-9-H (2.11)

2-sen €, “cos €,
Donde el coeficente de de velocidad tangencial es igual a £ ’y1

u,

iy = (2.12)

De la misma forma, de la ecuacion 2.9 se deduce la velocidad relativa.

u, -sen a,

=1 "= "1 2.13
'osen € +f, (2.13)

Remplazando el valor de u; en la ecuacion 2.13 nos queda

2 ™~
w1=\/ e Senx‘l”ﬁl/ ‘v2:1m,-9-H

2-senq, -cos €, -sen’ &, + f3, (2.14)
W, =Ky, -+/2-7,-9-H
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Donde el coeficente de de velocidad tangencial es igual a & ’w1

K o= (2.15)

wi [277th

Utilizando la ecuacion 2.10 y despejando el valor de la velocidad absoluta

obtenemos:

sen
Clz\/ al . [277th

2-c0s €, -seny, +f3, (2.16)

¢, =Ku-+2'm,-9-H
Donde el coeficente de de velocidad tangencial es igual a &’

¢

kiy = (2.15)

2.4 LEYES DE SEMEJANZA

Relacion de semejanza en funcion de los parametros de funcionamiento.

Se puede establecer los efectos de los cambios detamafio y de velocidad de
una turbina sobre sus carcteristicas de funcionamiento, teniendo en cuenta que o, H,

Q y el rendimeinto (n), describen el funcionamiento dela turbina.
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Suponemos aqui que la relacion entre las pérdidas hidraulicas es igual a la
relacion entre los saltos o entr las respectivas transformaciones de energia, por lo
tanto el rendimiento es constante. Con estas suposiciones las potencias mecénicas

guardaran la misma proporcion entre prototipo y modelo.

Las turbinas hidraulicas se caracterizan por su tamafio, convencionalmente
por un didmetro caracteristico, en las turbias Pelton el didmetro de la cisrcunferencias
con centro en el centro de la rueda y tangente al eje del chorro.

Fig. 2.3. - Turbina Pelton

Las leyes de semejanza comparan el comportamiento de dos turbinas
hidruaulicas geometricamente semejantes al variar el tamafio o diametro y otras

caracteristicas como altura neta.
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2.4.1. VARIACION DEL NUMERO DE REVOLUCIONES CON EL
DIAMETRO Y LA ALTURA NETA.

El nimero de revoluciones varia en razon inversa del didmetro y en razén

directa de la raiz cuadrada del salto®.

Examinando dos ecuaciones semejantes de la velocidad tangencial a la
entrada de la turbina, se tiene.

u/:kl’j. 2'9'77;1'H’:7Z"d"n,
u”:k:. 2'9'77},1"H”=7Z-d"-n"

(2.16)

En condiciones normales tenemos k’y = k™, con lo que obtenemos la 1" ley

de semejanza de las turbinas hidraulicas.

nr dr/ IHI [77;1
. S 2.17
IR (&40

2.4.2. VARIACION DEL CAUDAL CON EL DIAMETRO Y ALTURA
NETA.

El caudal varia en razon directa del cuadrado de los diametros de la raiza

cuarada del salto®.

? TURBOMAQUINAS HIDRAULICAS. Claudio Mataix.
* TURBOMAQUINAS HIDRAULICAS. Claudio Mataix.
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El caudal atil del rodete es igual al producto del caudal suministrado por el
rendimiento volumétrico, e iagual al producto de la velocidad relativa a la entrada del
rodete w por el area transversal a la entrada del rodete®.

Qu =77V'Q=A'W (218)

Por tanto

Q=AW = Ak 29y - HY
77\’;'Q”=A”'W”:A”'k‘;:l' 2'g‘77lf1!'H(l

(2.19)

En condiciones normales tenemos k' = k”*, con lo que obtenemos la 2% ley

de semejanza de las turbinas hidraulicas.

= S v (2.20)

2.4.3. VARIACION DE LA POTENCIA UTIL CON EL DIAMETRO Y
ALTURA NETA.

Las potencias varian en razon directa del cuadrado de los diametros y de 3/2

de la potencia del salto”.

* TURBOMAQUINAS HIDRAULICAS. Claudio Mataix.
® TURBOMAQUINAS HIDRAULICAS. Claudio Mataix.
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La potencia util que genera la turbina estd en funcion de las propiedades del
fluido (agua), aceleracion de la gravedad y las caracteristicas de funcionamiento

como son caudal y altura.

Se tiene

Pi=p"-9"-Q"H" -y

" ” " " " " (2 ' 2 1)
Pa:p g Q H 'ntot

Considerando el mismo fluido en las dos turbinas y el rendimiento total del
prototipo igual al del model obtenemos la 3" ley de semejanza de las turbinas

hidraulicas.

a

F”_W' Hrr3/2 (222)

a

p’ d’ H!3/2

2.4.4. VARIACION DEL MOMENTO CON EL DIAMETRO Y
ALTURA NETA.

Los momentos varian en razon directa del cubo de los diametros y en razon

directa de los saltos®.

Siendo M ~ L se obtiene la 4 ley de semejanza de las turbinas hidraulicas.
n

® TURBOMAQUINAS HIDRAULICAS. Claudio Mataix.
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M _p d® H e m (2.23)
Mn pn dn3 Hrr 77;;'[ 77\;

Con frecuencia las leyes de semejanza hidraulica aplicadas a modelos se
utilizan sin tener en cuenta la variacion del rendimiento ni de la densidad del fluido,
0 sea suponiendo los rendimientos volumétricos, hidraulicos y totales de los
prototipos son iguales al de los modelos.

Tabla No 2.1 Leyes de semejanza hidraulica
4" JH
1% ley ERTNT
; Qr er \/W
2a|ey &:drrZ'W
a! ~ d’ HrS/Z
3 Iey or W ) H n3/2
a
M ’ dIS HI
4" ley M R

2.5. NUMERO ESPECIFICO DE REVOLUCIONES

El namero de revoluciones especifico de revoluciones es el nimero que

define el tipo de turbina o del rango de aplicacion. Para analizar el nimero especifico
!

utilizamos la 1™ y 3" ley de semejanza de las turbinas hidraulicas, y eliminando —

obtenemos la siguiente ecuacion.
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5
4

0P H T e prs (2.24)

Para toda turbina hidraulica geométricamente semejante tenemos la siguiente

expresion para el nimero de revoluciones especifico.
_5
n=n-P%.H7% (2.25)

El ndmero especifico de revoluciones es el nimero de revoluciones a que
debe girar una turbina hidraulica para suministrar al eje una potencia de 1 CV, en

un salto de 1 m, con 6ptimo rendimiento’.

Las turbinas Pelton geométricamente semejantes, tienen el mismo numero
especifico de revoluciones, siempre que se considere el mismo fluido en todo el
trayecto del analisis del modelo de la turbina y se suponga idéntico rendimiento. En
el ensayo de modelos de turbinas de elevadas ns se requiere mas precision entonces

es cuando tenemos en cuenta el rendimiento de la turbina.

A la geometria del rodete de la turbina hidraulica, le corresponde un sistema

de unidades determinado.

i}ﬂ.cV_i/z

min - % (2.26)

" TURBOMAQUINAS HIDRAULICAS. Claudio Mataix.
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A cada punto de funcionamiento de la turbina le corresponde un nimero de

revoluciones especifico diferente.

La turbina no tiene s6lo un punto sino un campo de funcionamiento, es decir
puede funcionar a diversos nimeros de revoluciones y suministrar mas o menos

potencia al eje®.

El punto nominal o punto de disefio, corresponde el punto de &ptimo

rendimiento.

2.6. VARIACION DE LA VELOCIDAD PERIFERICA OPTIMA DE UNA
TURBIAN HIDRAULICA

La velocidad periférica optima del rodete en el punto tangente del diametro
caracteristico, o el coeficiente de velocidad correspondiente es una dimension
caracteristica de la turbina, el diametro Pelton de la turbina es determinado por el
coeficiente de velocidad y el numero de revoluciones, por tanto el tamafio de la

turbina.

Realizamos un analisis para el caso de salida sin ciculacion suponiendo,

c,, =0, tenemos la siguiente ecuacion de Euler.

S (2.27)

® TURBOMAQUINAS HIDRAULICAS. Claudio Mataix.
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Donde

u, = es la velocidad periférica de la turbina.

u =>4 (2.28)

La velocidad periférica 6tima del rodete depende del nimero especifico de la

turbina y serda menor cuanto menor sea la velocidad periférica.

En nuestra turbina Pelton al ser una turbina de accién, el ndmero de
revoluciones especifico es pequefio y la velocidad absoluta de entrada es maxima

porque todo el salto se transforma en energia cinética en el inyector®.

En el caso de que la circulacion a la salida no sea nula tenemos:

_ U, -C;, —U, -Gy,

(2.29)

La velocidad absoluta de salida es minima, ya que la energia cinética a la

salida es una peérdida.

° TURBOMAQUINAS HIDRAULICAS. Claudio Mataix.
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2.7. COEFICIENTES DE PRESION Y DE CAUDAL

El coeficiente de presion de la turbina se define por:

(2.30)

Donde

H = altura neta

u = velocidad tangencial referida al didmetro del rodete

Escribiendo el coeficiente de presion en funcion de la energia especifica Y

tenemos una nueva ecuacion.

(2.31)

La turbina al ser geométricamente al prototipo tiene el mismo coeficiente de

presion.

El coeficiente de caudal de la turbina se define por:
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po 9 (2.32)

Donde
Q = es el caudal de disedio de la turbina
d = diametro del chorro

u = velocidad tangencial de entrada al rodete

2.8. PREDICCION DEL RENDIMIENTO EN ENSAYO DE MODELOS

El rendimiento de la turbina aumenta con el didmetro del rodete y con la
altura, como en la turbina no se puede mantener la semejanza dinamica,

experimentamos con modelos para predecir el rendimiento del prototipo.

Rendimiento total éptimo del prototipo para H<150m

-~ d %
77tot,p =1- (_ﬂtot,m /[_m\] (233)

Rendimiento hidraulico del prototipo

% Yo
My =1-05-€=1,,, > 1+(d—m] (5j (2.34)



2.9. ANALISIS DEL COMPORTAMIENTO HIDRAULICO DE LA

TURBINA
Tabla No 2.2 Datos del prototipo
Simbolo Valor (prototipo) Unidad
H 25 m
Q 10 I/s
C, 21.69 m/s
U 9.97 m/s
W, 11.48 m/s
T 91.8 %
P 2 kw
N 900 rpm
Ns 23 Adimencional
D 0.216 m
2
v 1.02x10° m</s

Para determinar el valor del rendimiento hidraulico del prototipo haciendo un
estudio de semejanza hidraulica se procede a determinar los coeficientes de
velocidades absolutas.

- Coeficiente de velocidad absoluta a la entrada del rodete

ke, = S
JoH
ke, = 21.69
v2-9.81-25
ke, =0.97
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- Coeficiente de velocidad relativa a la entrada del rodete

ku, = S
gH
ku, = 9.97
v2-9.81-25
ku, =0.45

- Coeficiente de velocidad relativa a la entrada del rodete

kw, = W
JooH
ow, = 11.47
\2-9.81-25
kw, =0.51

La energia especifica Yu comunicada al rodete sera:

Yu =g- Hb

Y, =9.81.27.2

Y, = 267.15
kJ
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Se determina la eficiencia hidraulica del modelo de turbina, en funcion de los

coeficientes de velocidad.

Mhm = 2-Ke? - Ku - (1- Ku)-(1+Kw, -cos( 5, ))
Mym = 2-0.97%-0.46 -(1-0.46)-(1+0.51-c0s(10°) )
M =07 ~ 70 %

Determinamos la escala del modelo.

e _ 5 0918
Mhm 0.7
A=15

Para determinar el valor de la altura del modelo en funcién de la altura del

prototipo y la escala utilizamos la siguiente ecuacion.

; H
P _ H =—Ff
A

p
H, =17m
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Utilizando la primera ley de semejanza hidraulica realizamos un anélisis del

modelo geométricamente para determinar los datos presentados en la siguiente tabla.

Tabla No 2.3 Comportamiento del didmetro de la turbina
N° pares de polos rpm Diametro del rodete (m)
12 300 0.53
10 360 0.44
8 450 0.35
6 600 0.26
4 900 0.17
2 1800 0.088

Fig. 2.4. - Grafica de diametro vs rpm

Diametro vs rpm
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Diametrom

Se observa que el diametro aumenta en tanto que la velocidad de giro de la
turbina (rpm) disminuye, hay que notar que la velocidad de giro de la turbina

depende del nimero de pares de polos del generador.
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Tabla No 2.4 Comportamiento del caudal y didmetro de la turbina
Caudal Diametro del rodete
rom (ms) (m)
300 0.0489 0.53
360 0.034 0.44
450 0.0217 0.35
600 0.0122 0.26
900 0.00544 0.17
1800 0.00136 0.088
Fig. 2.5. - Grafica diametro vs caudal
Diametro vs Caudal
0,06
0,05

0,04 /
0,03 /

0,02 /

0,01 //

0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6

Caudal m3/s

Diametrom

El caudal necesario para impulsar la turbina aumenta con el aumento del

didmetro de la turbina.
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Tabla No 2.5 Comportamiento de la potencia y
didmetro de la turbina
pm p(ztk(i/r\,;;ia Diémetr? rrc]i)el rodete
300 6.53 0.53
360 453 0.44
450 2.9 0.35
600 1.63 0.26
900 0.72 0.17
1800 0.18 0.088

Fig. 2.6. - Grafica diametro vs potencia

Diametro vs Potencia

yd
/
/
1 /
/

0 0,11 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6

Potencia KW

N Wb 0O N

Diametrom

Cuanto mas grande es el didmetro del rodete, la potencia generada es elevada,
la potencia de generacion de la turbina Pelton depende del caudal y de la altura

disponible, por tanto obedece a la geometria del rodete.
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Los radios hidraulicos y el nimero de Reynolds son mayores en el prototipo
que en el modelo; por lo cual las perdidas hidraulicas son menores en el prototipo
que en el modelo y la eficiencia hidraulica del prototipo es mayor que la del modelo.

El nimero de Reynolds es determinado por la siguiente ecuacion:

(2.34)

Donde
U, es la velocidad absoluta a la salida del rodete
d es el diametro de la turbina

v es la viscosidad cinematica del agua

Tabla No 2.6 Variacion del numero de Reynolds
rpm Diémetr(()n?)el rodete Namero de Reynolds
300 0.53 5.17 E+06
360 0.44 4.31 E+06
450 0.35 3.45 E+06
600 0.26 2.59 E+06
900 0.17 1.72 E+06
1800 0.088 8.62 E+05
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Fig. 2.7. - Grafica didmetro vs nimero de Reynolds

Diametro vs Numero de Reynolds
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La variacion del rendimiento hidraulico para caidas menores a 150m (H<150) se

determina utilizando la ecuacion 2.34.

% v
N dm Hm
Thp =1-05- €13, 2 1+(a] (H_pj

Tabla No 2.7 Variacion del rendimiento hidraulico
Potencia Diametro del rodete | Rendimiento hidraulico
(kW) (m)

6.53 0.53 0.690

4.53 0.44 0.695

2.9 0.35 0.70

1.63 0.26 0.71

0.72 0.17 0.717

0.18 0.088 0.732
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Fig. 2.8. - Grafica didmetro vs rendimiento hidraulico

Diametro vs rendimiento hidraulico
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Se observa que el rendimiento hidraulico es inversamente proporcional al
didmetro de la turbina, puesto que el rendimiento disminuye segun aumenta el

diametro.

2.10. ANALISIS DEL COMPORTAMIENTO MECANICO

Para analizar el comportamiento mecanico de las unidades méas importantes
de la turbina, se utilizo un programa de CAD, el programa utilizado es AutoCAD
Mechanical 2008. Cabe destacar que este programa posee un mallador para luego
analizar por elementos finito esfuerzos deformaciones de diferentes elementos

mecanicos.

2.10.1. ANALISIS DE LOS ALABES

Para realizar el analisis de fuerzas que actlan en el rodete realizamos

diferentes consideraciones como son:
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- La fuerza que hace mover al rodete es la fuerza hidraulica transmitida desde

el inyector, esta fuerza

- La fuerza tangencial actuante esta en funcion de la velocidad del chorro, el
angulo de salida del agua en la cuchara, el caudal y el &ngulo de entrada del
chorro

- Consideramos a los alabes como si fueran columnas en voladizo, en la figura

se muestra coOmo actuan las fuerzas en estos puntos.

Fig. 2.9. — Analisis de los alabes de la turbina

Rectangle 1500311000021

Andlisis de los alukbe: T Lt EET K]
Momert of Tnertlall  [imr4d 281483 E oncar 1251039
Moment of Inertlall  |tnmt4] 1251.039 =l S.008
Homent of Tnetdla Teff [mme41 jER = il S.002
Mox, Border Dist, tml 5002 A el 15006235
sofFedy Fochor [=IEE]
Yleld Polnt [Hen*E1 82
E-Moclulus [thren21 Bo737
Moterial Bross, leaded Cast
MoxDeflectlon =1 [ml 144614
Hox Bending Mamett Mkl mea 359729
MoxDeflection 52 [ 1] /
MoxBendng Moment Mb2 [Nk [1]
oxstress Res. [zl T60.17 !
oxleflectlon  Sres |l 144614
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Realizado el analisis en el programa de computadora AutoCAD Mechanical

2008, obtenemos los siguientes resultados.
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- Fuerza que actla en el rodete es 423.24 N.
- Material Bronce, suave para moldes.
- Reacciones
x=373,7N
y =198,7 N
T=230,73Nm
- Momento torsor maximo = 39,7 Nm
- Deflexiéon maxima = 1,44 mm

- Esfuerzo maximo de tension = 160,17 MPa

2.10.2. ANALISIS DE LOS PERNOS

Para el analisis de esfuerzos en los pernos de los alabes, primero debemos

conocer el diametro de los pernos, el tipo de rosca, el material, asi también los

espesores de los apoyos que estan sujetos en la masa de bronce, hay que considerar

que no actlan fuerzas axiales los pernos.

Fig. 2.10. — Calculo de los pernos

Srrew raloulation : ANGSI BRI IM x M5 x 0.8 x 55
Loads
Axial Farce FEBmax = 0 kN
FBmin = kM
Permanent Faz = 0423 kN
g Shear Forre FG = 6328 kN
e Torsion Moment T=3750 HNm |
i Faz ‘ Inner Pressure pi =0 MNémm Z
! F@' Tighten :
gType Elastic
LEF Factar WA = 1
Preload FyM = 752742 kN
Moment MA = B09280 Nm
Safeties for Screw: far Plates :
Tensile Static 5F = 163 Tightness 5M =1
— Tensile Dynamic 50 = - Pressing SPo= 20
Shear Sh o= 12404
Tensile & Shear 5C = 262
Stripping of Thread  Ssmeff = 152
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Realizado el anélisis en el programa AutoCAD Mechanical 2008, obtenemos

los siguientes resultados.

- Fuerzas actuante permanente = 0,423 kN
- Fuerza cortante = 0,328 kN

- Momento Torsor = 37,58 Nm

- Precarga = 7,52 kN

Fig. 2.11. — Seleccién de los pernos

7] Screw Calculation [ mm ]

: M
FeococdniEY.

[ Table of Screws... I ﬁ le

Description ANSIB18.3.1Mx MBx 0.8x  Type:

|

4-5 A P08 g da=5 M
/d =85 ] 1T
ﬁ [ -
[
13'

__g 1]
4 h=5 M

b=2 A
1= 67012 4] L
Safeties of Screw Safeties of Plates
A—r, Tensie = 163 Tensile & Shear = 262 EE Seal =1
=, Shear = 12.04 Shear of Thread = 1.52 Pressure = 201
<Back Mext> ] [ Finish ] [ Cancel ] [ Help
\

Pernos ANSI B18.3.1MxM5x0.8x55, el material de los pernos es 34CrNiMo6

Tuercas 1SO 4039 — M5

Arandela plana ISO 7091 — 5 - 100 HV
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Para realizar un correcto analisis es importante considerar los materiales
adecuados y las medidas exactas de la geometria con las que se construyo cada los
alabes, el material de los alabes de la turbina es una fundicion de bronce para moldes.

Ingreso de cargas axiales y cargas a cortante, ver anexo N° 19 - 20.

Es necesario ingresar una precarga en los pernos, la misma que produce un

momento torsor. Ver anexo N° 21.

Resultados obtenidos del analisis de fuerzas en los pernos, ver anexo N° 22.

Fig. 2.12. — Resultados del analisis de fuerzas en los pernos

| Screw Caleulation
i ﬁ \
Results : Screw |P|abes, Thread |Other |F\Ie |
Dynamic Test against Tensile
Cynamic Stress Sigmaa= 0 N/mm ™2 L—l
AMlowed Dynamic Stress SigmaA = 99.1023 N/mm "2
Safety SigmaA / Sigmaa SD= 0K
Static Test against Tensile o =
Equivalent Stress Sred = 611725 N/mm*~2
Yield Stress Rp02= 1000 N/mm ™2
Safety Rpl2 / Sred SF= 163
Test against Shear E]_[g
Shear Stress Tau= 59814 N/mm™2
Allowed Shear Stress To= 720 N/mm™2
Safety Tb / Tau SA= 1204 L
Safeties of Screw Safeties of Plates
O—r, Tensie = 163 Tensile & Shear = 262 Seal =1
B—=" shear = 12.04 Shear of Thread = L52 Pressure = a0
L) (o) [
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Fig. 2.13. — Resultados del anélisis de fuerzas en las tuercas

r 3
|&f] Screw Caleulation @
‘ ' (=) e a J,F m) E

= B = |30 T i
Results : Screw | Plates, Thread |Oﬂ’1er | File |
Seal Function of Connection
Preload FVM = 7.52742 kN L—l
Neceszary Preload FVMmax = 7.52742 kN
Safety FVMmax / FVM SM=1
Plates against the Surface Pressure o | =
Surface Pressure p= 537414 N/mm™2
Allowed Surface Pressure pG = 1080 N/mm™2
SafetypG /p SP=2M
Shear of Thread TR
Length of Thread meff = 4.1804 mm
Mecessary Length of Thread ~ mefmin = 2.7465 mm
Safety meff / mefmin Ssmeff = 1.52 L]
Safeties of Screw Safeties of Plates
F—r, Tensie = 163 Tensile & Shear = 2.62 EE Seal =1
H—"" shear = 12.04 Shear of Thread = 152 Pressure = 2.01
Evaluate <Back Mext> [ Finish ] [ Cancel ] [ Help

Fig. 2.14. — Resultados del analisis de fuerzas

7 Screw Calculation

¥ e oN:

=y

|Resuhs : Screw IPIahes, Thread| Other |File

Safeties of Screw

Screw

Force that Screw Carries FBS= 0 kN le

Total Force in Screw F5 = 7.52742 kN

Settlement Force FZ = 0.458131 kN

Elastic Malleability of Screw DeltaS = 1.31379E-005 mm/M

Safety against Tensile & Shear 5C = 2.62 b
Plates

Force that Plates Carry FET= 0 kM

Residual Clamping Force FKl = 7.06929 kM

Mecessary Clamping Force Fklerf = 7.06929 kM [:ﬂ@

Elastic Malleability of Plates DeltaT = 6.32594E-005 mm/M

Max.Diameter for Press Dk = 5.5 mm

Mom. of Inertia of Cont.Ar. IBT = 232.794 mm-"4 —

Safeties of Plates

O—, Tensie = 163 Tensile & Shear = 262 EE Seal =1
= Shear = 12.04 Shear of Thread = 152 Pressure = 201
Evaluate <Back Mext= [ Finish ] [ Cancel ] [ Help
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2.10.3. ANALISIS DEL EJE DE LA TURBINA

Para realizar el analisis del eje hay que elegir el material adecuado, para este
caso es un acero inoxidable (34CrNiMo6) por el continuo contacto que tiene el eje
con agua, también seleccionar los apoyos adecuados y colocarlos en el lugar donde
corresponde, la fuerza que actta perpendicular al eje x es la fuerza resultante de la
aplicacion de la fuerza hidraulica que al chocar en el alabe se descompone en una

fuerza x y una fuerza y, la fuerza hidraulica se descompone por el Angulo de salida

del agua de la cuchara.

Otra fuerza que actua en el eje es el peso del rodete.

Fig. 2.15. — Analisis del eje de la turbina,

230,49

illﬁ‘ES N1
000 (Ml

11521 (N1

230,49

7 R
& EIDSAE?NJ[N] 1521 [N]
S
W

Cyllnder o8
b s 301718558
L oera 201718558
& Dneil 14
Som

14
] 6157522

Ejr _de turhino

Moment of Inertl 1 mn~41 30171.8555
Moment of Tnertin 2 Jmnma1 301718558
Moment of Tnertlleff [mn~n 30{72

Max, Border Dist, JTard

14
Tofety Foctor TMIE333

[rleld Polnt ] 1000

E-HModulus ] 20500

o terlal 34CrNMol

oxJeflection =1 [l 2350703 £-3]

fo.x Bending HomentMbl [tin 1337

oxJeflection 32 el

fo.x Bending HomentMbE [tinl 1|
oxItress Res, [pira EREEE

[Mox Deflection  Sres Jwal 2950703 E-
o Bending Homent Hbres el 1937

cole for Defl Ling | 1513.3:
Scale for Bendhg Mo Che | 460760

Los resultados obtenidos del analisis mecanico del eje son los siguientes:

- Material, acero inoxidable 34CrNiMo6
- Deflexion maxima = 0,00295 mm
- Momento torsor maximo = 19,373 Nm

- Esfuerzo de tension = 8,98 MPa
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Para analizar el eje con elementos finitos, primero procedemos a mallar, para
el mallado se ha considerado en 1000 puntos el analisis, la disposicion de la fuerza
actuante y los apoyos se han considerado tal como est& funcionando.

Fig. 2.16. — Mallado del eje de la turbina

230.49 [N]

A AVAVANY
o5 o

SAVAVAVATS!
D PAYAVATAS,

v Sy
A = S
YVAVAVIY s

Al realizar el analisis por elementos finitos tenemos deferentes graficas, las
cuales se analizara a continuacion.

Fig. 2.17. — Analisis de esfuerzos de Von Mises

Material: 34CriiMoa
field Foint §00
Thickn.d = 24

Def.in Z Enabled
Von Mises

[N/mn 2]
Max: 60739

230,45 [N]

in
=
=
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Los esfuerzos de Von Mises, también conocidos como esfuerzos efectivos, se
definen como aquel esfuerzo a tension uniaxial que generaria la misma energia de

torsion que la que se produciria por la combinacién real de los esfuerzos aplicados®.

Opax < Sy
O e = 60239 MPa
6,0239MPa <520 MPa

Fig. 2.18. — Grafica de esfuerzos en x

Material: 34CrHiMag
Yield Point 600
Thickn.d = 28

Def.in Z Enabled

in X-huis

IW/mm 2l
Max: 50278

- 55077
. 49075
B
bibTh
39473
ECYH
2007
23469
14667
13466
18265
13063
-02%
-0133
1254
-1774
-12%
-2At
-333
3854
-43N
-4 BIS
-5415
-5.935

: -6.435%

230.49 [N]

=
=

#110.448 [N] 12001 [N]

El esfuerzo maximo actuante en el eje x es de 6,0278 MPa, el mismo que se sitla en
la parte central inferior del eje, los menores esfuerzos se encuentran actuando en la zona

de contacto la fuerza en el eje.

1% bisefio de Maquinas. ROBERT L. NORTON
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Fig. 2.19. — Grafica de esfuerzos eny

Material: 35CrMiMob
Yield Puint 600
Thicknd = 28

Oefin Z Enabled

in - Axis

[N/mm 2]
Haw: 0.2056
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Los esfuerzos actuantes en la direccién y, son minimos porque en esta
direccion la fuerza hidraulica del chorro no actia directamente, sino que existen
componentes de la fuerza hidraulica que intervienen en esta direccién, en conclusion

el esfuerzo maximo incidente en esta direccion es de 0.2 MPa.

Como se muestra en la figura 2.19 los esfuerzos maximos estan incidiendo
en el punto de contacto del eje con la turbina, en los apoyos (rodamientos) existen
esfuerzos negativos lo que nos quiere expresar la direccion contraria de aplicacion de

las fuerzas.
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Fig. 2.20. — Andlisis del aje a esfuerzos cortantes

Material: 34CrhiMas
field Point 609
Thicknd = 28

Dafin Z Enabled
Shear Stress

N /mm 2|

Max: 0.3634
- 03339
- 03043
I
02748
0.2653
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0.1862
01547
041
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0.00%
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0079
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'
=
]
=1

-1.158
-0
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-1.156
-1.286
-131

Min: -1.345

230,49 [N]

|

En la figura 2.20 nos muestra como el eje se comporta al estar sometido a

esfuerzos cortantes, la barra de colores nos muestra la zona mas critica del eje.

Se puede apreciar que existe una concentracion de esfuerzos en la zona

derecha del eje cuyo valor maximo es de 0,36 MPa.
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Fig. 2.21. — Deflexion del eje

Material: 34CrNiMos
Thickn.d = 2B
Defin Z Enabled
Displatement

= 0001
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Analizamos la grafica de los desplazamientos del eje, y se puede observar que
existe una deflexion maxima de 0,0216 mm en el centro del eje, en los apoyos es

donde los desplazamientos son minimos.

En los extremos del eje existen desplazamientos, en el lado derecho son
minimos estos desplazamientos varian de 0,0036 mm a 0,009 mm, en el lado

contrario los desplazamientos son aproximadamente de 0,018 mm a 0,020 mm.
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