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RESUMEN 
 

En la presente investigación general se hace una clasificación de los diferentes turbinas 

hidráulicas, señalando las leyes que las gobiernan, su eficiencia, velocidades, instalación, 

caudal, altura de caída, rendimientos, etc. 

 

Las turbinas mencionadas a continuación son las más comunes y conocidas por todos 

nosotros; con esto se pretende dar una idea global de las características generales de las 

diferentes turbinas. 

 

La investigación conduce a estudiar cada una de las turbinas que nos podría suministrar  

los 3 Kw de potencia con una construcción ligera y económica que facilite su instalación y 

mantenimiento. 
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INTRODUCCIÓN 

 

Uno de los muchos problemas que afrontan los habitantes rurales o campesinos 

es el no disponer de energía eléctrica en sus parcelas, para mejorar su capacidad 

de producción y hacer más confortable su propio hábitat. 

 

Para múltiples regiones del país y de Latinoamérica en las cuales el mejor 

aprovechamiento de los recursos dispersos de realizarse a través de economías 

de tipo semi-extensivas o extensivas, el problema de distribución de energía 

juega un papel importante tanto a nivel de una mayor eficacia en la utilización 

de esos recursos como también en la provisión de bienestar, educación, etc. 

 

Las tecnologías transferibles actualmente tanto de otras zonas del país como del 

extranjero y que resultan absolutamente impracticables económicamente, se 

reducen a dos: distribuir energía a partir de uno o más centros por métodos 

convencionales, o generar a nivel domestico utilizando plantas, gasolina o 

diesel; en ambos casos, los costos llegan a ser entre 20 y 50 veces mayor que los 

encontrados en ciudades y aún zonas medianamente pobladas. 
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Se fija como objetivo de este trabajo desarrollar un turbogenerador hidráulico, 

siendo una fuente más fácil para controlar energía renovable, que cumpliendo 

con una restricción básica del costo previsto para el KW./H. generado, optimice 

los criterio de tamaño, simplicidad de operación, simplicidad de construcción, 

simplicidad de mantenimiento, incorporación de tecnologías dominadas por 

usuarios o las personas a quien ellos puedan tener fácil acceso. 

 

El proyecto esta divido en un estudio preliminar donde esta expuesto en forma 

general los diferentes tipos de turbinas hidráulicas para generar energía eléctrica, 

y una segunda parte donde se estudia detalladamente la turbina seleccionada 

para este caso. No habrá dos turbinas hidráulicas de igual magnitud en 

funcionamiento en partes diferentes, porque cada diseño depende del lugar y la 

capacidad del caudal que se dispone. 

 

Todo esto apunta a hacer un estudio topográfico detallado del lugar para poder 

seleccionar con certeza la turbina a diseñar.  En el presente proyecto encontrara 

un estudio detallado de la turbina Banki para generar tres kilovatios de 

potencia. 
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1.  TURBINAS HIDRÁULICAS 

 

Son máquinas capaces de convertir la energía del agua en energía cinética de 

rotación. El fluido en su paso a través de la turbina golpea los álabes haciendo 

girar la máquina; en este proceso el fluido no experimenta cambios en su peso 

específico, pero sí en velocidad y presión. 

 

Aunque todos los elementos de una turbina ayudan a éste cambio de energía, 

son los álabes los responsables de este proceso, para lo cual poseen formas 

apropiadas según su clasificación y diseño. 

 

1.1  CRITERIO DE SELECCIÓN DE UNA TURBINA 

 
Las turbinas hidráulicas no pueden fabricarse en serie por que en la naturaleza 

no se encuentran dos saltos iguales, para su clasificación y utilización deben 

cumplirse ciertas condiciones de funcionamiento y construcción así: 

 

-   Permitir el aprovechamiento de cualquier altura de caída y caudal. 

-   Obtener el mayor rendimiento del conjunto con relación al nivel del caudal. 
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-  La velocidad angular debe ser lo más alta posible; esto facilita que la 

instalación sea más ligera y haya menos pérdidas mecánicas en la 

transformación de la velocidad nominal del generador. 

 

-    La disposición del eje puede ser vertical u horizontal según la necesidad. 

 

-  La localización del turbogenerador es un factor que afecta el costo de 

instalación de la turbina. 

 

1.2  PARTES PRINCIPALES DE UNA TURBINA 

 
Las turbinas hidráulicas constan de las siguientes partes: 

 

1.2.1  Distribuidor.  En las turbinas de reacción consiste en una corona fija de 

álabes móviles que regulan la entrada del fluido y conducen el flujo al rotor. En 

las turbias de acción consiste en una serie de inyectores que dirigen el chorro a 

determinada presión y localización sobre los álabes del rotor. 

 

1.2.2  Rotor.  Es el encargado directo de la transformación de la energía, está 

provisto de una corona de álabes los cuales tienen formas diversas según su 

clasificación. 
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1.2.3  Eje.  Es el receptor del rotor e irá acoplado al generador, su localización 

puede ser horizontal o vertical. 

 

1.2.4  Álabes.  Son paletas curvas cuya forma es específica para cada tipo de 

turbina. En las turbinas de reacción el fluido penetra entre los espacios de las 

paletas entregando su energía a la superficie de ataque de los álabes.  En las 

turbinas de acción el álabe recibe el agua en forma de chorro a alta velocidad, 

incidiendo sobre los álabes que tiene forma de cuchara; estos permiten el 

movimiento cinético rotacional. 

 

1.2.5  Tubo de conducción.   Su objetivo es entregar el fluido al distribuidor. 

 

1.2.6  Tubo de desfogue.  Por donde sale el agua de la turbina y va al canal de 

fuga. En las turbinas de reacción se recupera parte de la energía cinética para 

convertirla en cabeza de presión.  En las turbinas de acción el fluido se deja caer 

libremente al canal de fuga o a través de una tubería sin que esto implique 

grandes perdidas. 

 

1.2.7  Controles de velocidad.  Su finalidad es regular la velocidad del rotor.  En 

algunas turbinas esto se puede regular en los álabes del rotor. Otras poseen 
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inyectores permitiendo el paso de cierta cantidad de agua por el cierre o 

apertura de la válvula. 

 

1.2.8 Carcasa. Es utilizado en las turbinas de reacción, las cuales 

permanentemente en su espacio anular hay fluido a gran presión. En las 

turbinas de acción se utiliza como recubrimiento para evitar salpicaduras y 

poder encausar el agua por el canal de fuga. 

 

1.3   CLASIFICACION DE LAS TURBINAS 

 
Las turbinas hidráulicas se clasifican: 

 

1.3.1  Según el grado de reacción.  Las turbinas hidráulicas según el grado de 

reacción se clasifican en dos grupos:  turbinas de acción y turbinas de reacción. 

Esta clasificación se fundamenta en el concepto de grado de reacción que se 

refiere al modo como trabaja el rotor, determinándose por la expresión: 

 

Ec.[1] 

 

Donde: 

P1

Hg
ppGr ××

−
=
ρ

21

: Presión a la entrada del rodete. 
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P2

1.3.2   Según la dirección del flujo en el rodete.  En la actualidad las turbinas 

según la dirección del flujo se clasifican: 

: Presión salida del rodete. 

ρ: Densidad especifica   del agua. 

g: Gravedad. 

H: Altura. 

 
Para las turbinas de acción la presión de entrada y salida del rodete, sucede  a la 

presión atmosférica y esta relación es igual a cero. 

 
Para las turbinas de reacción la presión  a la entrada es mayor que a la salida y 

el grado de reacción es positivo y menor o igual a uno. 

 

Turbinas   

Flujo  
axial   

Flujo radial  
radio-axial   

Flujo tangencial   

Reacción   

Acción   

Álabes      
orientables   

Álabes  
fijos    

Turbina
Pelton

Turbina
Dériaz y
Francis

Turbina
Kaplan

Turbina
Hélice

Turbina
Francis

Álabes  
fijos    

Álabes      
orientables   

Flujo cruzado   
Turbina
Banki
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1.3.2.1  Flujo radial.  La trayectoria de la partícula del fluido es perpendicular a 

la dirección del eje del rotor. Las componentes de velocidad son tangencial y 

radial. 

 

1.3.2.2   Flujo axial.  La trayectoria de las partículas de fluido van en dirección 

paralela al eje del rotor.  Las componentes de velocidad son axial y tangencial. 

 

1.3.2.3   Flujo radio – axial.  La trayectoria de las partículas de fluido a su paso 

por el rodete de la turbina poseen las tres componentes de velocidad   radial, 

axial  y tangencial. 

 

1.3.2.4   Flujo tangencial.  Constituye una clase especial de turbinas porque el 

flujo de las partículas del fluido actúan únicamente tangencialmente sobre los 

álabes del rodete. 

 

1.3.2.5   Flujo cruzado.   El flujo de sección transversal rectangular pasa dos 

veces a través del rotor en forma radial, atravesado al rotor en su parte interna. 

 

1.3.3  Según el número de revoluciones.  La naturaleza ofrece saltos 

hidráulicos con potencias muy variadas; para una determinada potencia puede  
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obtenerse con múltiples combinaciones de caudal Q y salto neto H. El rodete de 

las  turbinas hidráulicas debe adaptarse a las diferentes condiciones del servicio; 

esto  se logra en la combinación de su forma e instalación. 

 

La clasificación más precisa de las turbinas hidráulicas se hace asignando a toda 

la familia  de turbinas un número semejante a saber, llamado el número 

específico de revoluciones, definido por la ecuación:  

 

Ec.[2] 

 

 

Donde:  

 

N = Numero de revoluciones. 

H = Altura neta. 

Pe = Potencia en el eje o potencia útil. 

 

Solamente hay un salto brusco de Ns cuando se pasa de un rodete de acción a 

uno de reacción, luego los tipos de turbinas clasificados según Ns

 

 se pueden 

agrupar únicamente en dos tipos de acción y reacción. 

( )
( ) 4

5

2
1

H
PNN e

s
×

=
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1.4  TURBINAS DE REACCION  

 
A las turbinas de reacción corresponde las de tipo Francis y Kaplan. Son 

también llamadas turbinas de sobrepresión, siendo mayor que la presión 

atmosférica a la entrada del rodete y menor que la atmosférica a la salida del 

rodete. La variación de presión determina el grado de reacción de la turbina, 

esta variación puede observarse en la figura 1.1. 

 

En las turbinas de reacción una parte de la energía del fluido se convierte en 

energía cinética al pasar el fluido a través de los álabes directores  de posición,  y 

el resto de la conversión se lleva a cabo en el rodete. La presión va aumentando 

a lo largo del tubo de alimentación obteniendo su valor máximo a la entrada del 
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caracol mientras la velocidad permanece constante, porque el área del ducto y el 

caudal es constante. La función primordial del caracol es que el fluido actúe 

uniformemente en todos las álabes del distribuidor . 

 

Las turbinas de reacción descargan el fluido por un tubo de aspiración  

sumergido  en la parte inferior del canal de fuga, en el cual hay una depresión 

aumentando el intercambio de energía  con el fluido. 

 

1.5  TURBINA DE ACCIÓN 

 
La gran representante de las turbinas de acción es la tipo Pelton  y con poca 

utilización la tipo Banki; también son llamadas turbinas de chorro o impulso. 
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En éstas los filetes líquidos a alta velocidad y con la presión atmosférica 

constante, sufren un cambio de dirección a su paso por los álabes del rotor  y 

una notable caída en la energía cinética; como se observa en la figura 1.2., la 

cual se transforma en mecánica. 

 

Toda la energía del fluido se convierte en energía cinética mediante una 

boquilla que forma un chorro libre dirigido a los álabes del rotor y controlado 

por un inyector de dimensiones especiales. En las turbinas de acción el fluido no 

toca la cara posterior de los álabes y  una vez  ha entregado su energía cinética 

este cae libremente al canal de salida.  
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1.6  CUADRO COMPARATIVO TURBINA DE ACCIÓN Y REACCIÓN 

Turbina de Reacción. 
 
-  La presión a la entrada del rodete es 
mayor que la atmosférica y a la salida es 
menor que la misma. 
 
-  El grado de reacción está entre los 
valores 0 < Gr ≤ 1. 
 
-  El flujo incide en el rodete de forma 
axial, radial o ambos. 
 
-  El líquido al entrar al rodete se 
aprovecha la energía cinética y 
potencial. 
 
- El número específico de revoluciones 
son normalmente medios o altos entre 
100 rpm. y 1000 rpm. 
 
-  Los filetes líquidos al penetrar por el 
espacio libre entre los álabes ejercen una 
reacción sobre éstos, convirtiéndolo en 
una fuerza periférica originando el giro. 
 
-  El líquido una vez abandona el rodete 
penetra al tubo de aspiración con una 
diferencia de presión notable, ayudando 
al movimiento rotativo del rodete y 
luego se conduce al canal de desfogue. 
 
-  Las representantes de estas turbinas 
son las tipo Francis y Kaplan. 
 
Conclusiones. 
 
-  En este tipo de turbina es 
aprovechable el salto y la diferencia de 
presión que sirve de aspiración. 
 
-  Este tipo de turbina es aprovechable 
en medios y bajos saltos. 
 
-  La altura entre el rodete y el canal de 
fuga se tiene en cuenta para obtener la 
mayor eficiencia en la aspiración. 
 

Turbinas de Acción. 
 
-  La presión a la entrada y salida del 
rodete es la atmosférica. 
 
-  El grado de reacción es siempre Gr=0. 
 
-  El flujo incide en el rodete en forma 
únicamente tangencial. 
 
-  Solo se aprovecha la energía cinética del 
liquido al penetrar al rodete. 
 
-  El número específico de revoluciones es 
normalmente pequeño entre 16 rpm y 60 
rpm. 
 
-  El chorro del fluido se desplaza 
libremente a lo largo de la superficie de 
ataque del álabe sin tocar la  parte 
posterior de él, donde el chorro es 
desviado ejerciendo una presión sobre las 
paletas produciendo el giro. 
 
-  El fluido una vez ha entregado su 
energía cinética al rodete, éste cae 
libremente al canal de fuga. 
 
-  Las representantes de este tipo de 
turbina son Pelton y Banki. 
 
Conclusiones. 
 
-  En este tipo de turbina es aprovechado 
la diferencia de alturas entre el salto 
disponible y la altura de boquilla. 
 
-  Este tipo de turbina es aprovechado 
para grandes saltos. 
 
-  La altura comprendida entre el rodete y 
el canal de fuga no se tiene en cuenta 
porque esta energía se pierde. 
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2.  PRINCIPIOS FUNDAMENTALES PARA LAS TURBINAS 

HIDRAULICAS 

 

2.1  VOLUMEN DE CONTROL 

 
El volumen de control se refiere a una región en el espacio que encierra un 

sistema para hacer el análisis de situaciones dentro y fuera del espacio; también 

se le denomina sistema abierto y a su frontera se le llama superficie de control. 
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El tamaño y la forma del volumen de control es totalmente arbitrario, pero 

generalmente se hace coincidir con las fronteras de un sistema y en dirección del 

flujo para simplificar el análisis. 

 

La figura 2.1. muestra los tipos de volumen de control entre ellos están los 

deformables y los no deformables. Para el volumen de control deformable, parte 

de su superficie o toda ella está en movimiento en un instante dado; ejemplo: 

un balón, un globo. 

 

En el volumen de control no deformable, es un volumen fijo en el espacio 

relacionado a un sistema de ejes coordenados que pueden estar en movimiento 

respecto a un sistema absoluto; ejemplo: el flujo en una tubería. 

 

2.2   ECUACIÓN DE CONTINUIDAD 

 
Considérese el tramo de un tubo de corriente, indicado en la figura 2.2., con 

secciones  dA1 y dA2 y velocidades respectivas v1 y v2, la cantidad de liquido de 

peso específico ρ1

Ec.[3] 

 

 que pasa por la primera sección en unidad de tiempo será: 

 

1111 dAvdw ××= ρ
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Una corriente de dimensiones finitas seria integrada por un gran numero de 

tubos de corriente, de modo que: 

 

donde: v1

Para la sección dos tendremos: 

 es la velocidad media en la sección. 

 

Tratándose de movimiento permanente la cantidad de líquido que entra en la 

sección A1 es igual a la que sale por A2

Ec.[4] 

, donde: 

 

1111111 AvdAvw ××=×= ∫
 ρρ

2222 Avw ××=
ρ

mAvAv 


=××=×× 111222 ρρ
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dAnvdv
dt
ddv

dt
d

SvcVvcVsis


∫∫∫ += βρβρβρ

La masa permanece constante, la que entra igual a la que sale. 

 

(Ley de conservación de la masa). 

 

Si el líquido es considerado incompresible ρ1 =ρ2

 

De modo particular obtenemos: 

. 

  

 

De manera general obtenemos: 

 

Ec.[5] 

 

Donde: 

 

Q = Caudal.  

dv = Diferencial de velocidad media de la sección. 

dA = Diferencial de área de la sección. 

n = vector unitario. 

1122 AvAv ×=×


kteAvAvQ =×=×= 1122


AvQ ×=

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2.3   TEOREMA DE BERNOULLI 

 

La figura 2.3.,  muestra parte de un tubo de corriente en el cual fluye un líquido 

de peso específico ρ.   Las dos secciones indicadas, con áreas A1 y A2, actúan las 

presiones P1 y P2 y las velocidades son respectivamente v1 y v2

Las partículas inicialmente en A

. 

1, en un pequeño intervalo de tiempo pasan a 

A’1 mientras que la de A2 se mueven hasta A’2

Ec.[6] 

 

Siendo el líquido incompresible: 

; considerando ínfimas las fuerzas 

laterales del tubo; de acuerdo con el teorema de las fuerzas vivas decimos: 

 

2
2

12
112

12
222

1 vmvmvm ××=××−××
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Ec.[7] 

 

La suma de los trabajos de las fuerzas externas (empuje, gravedad y sin fricción 

por tratarse de líquido perfecto) será: 

 

Ec.[8] 

 

Identificando las ecuaciones [6] y [8] obtendremos: 

 

Ec.[9] 

 

Simplificando obtenemos: 

 

La ecuación de Bernoulli será: 

 

Ec.[10] 

 

Donde: 

v2

VoldsAdsA ×=××=×× ρρρ 2211

 / 2g =  Energía cinética. 

( ) VolzzdsAdsAFext ×−×=××−××=∑ 212211 ρρρ

( ) ( ) VolzzVolPPvVolvVol gg ×−×+×−=×−× 2121
2
12

12
22

1 ρρρ

21
21

2
1

2
2

22
zzpp

g
v

g
v

−+−=−
ρρ

ktez
g

vpzp
g

v
=++=++ 1

2
11

2
2

2
2

22 ρρ
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P/ρ = Energía de presión. 

z = Energía potencial. 

 

2.4   TEOREMA DE TORRICELLI 

 

Del teorema de Bernoulli, para el caso en que A2 es muy pequeño con relación a 

A1, la velocidad v1 es despreciable con relación a v2 y la llamaremos vt 

(velocidad del orificio), cuyo centro será nuestro plano de referencia, entonces 

despejando vt

 

 decimos: 

Ec.[11] 

 

Donde la vena líquida fluye a presión atmosférica P1=P2

 

v

, entonces: 

t

 

Por tal razón se introduce el coeficiente de corrección de la velocidad Cv, y será 

igual a: 

 = Es la velocidad teórica que no tiene en cuenta las perdidas siempre 

existentes. En la realidad, sin embargo: 








 −
+=

ρ
212 ppHgvt

gHvt 2=

tvv <2
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Ec.[12] 

 

Donde “Cv” siempre será menor que la unidad y es el coeficiente de velocidad, 

por lo cual el teorema de Torricelli es: 

 

Ec.[13] 

 

2.5   TEOREMA DEL IMPULSO Y CANTIDAD DE MOVIMIENTO 

 

Sea una partícula de fluido de masa “m”, sometido a una fuerza “F”, durante un 

intervalo de tiempo ∆t, en un tubo de corriente que fluye; ver figura 2.4. 

tv
vCv 2=

gHCvvt 2=
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Según la segunda ley de Newton: 

Ec.[14] 

 

Multiplicando en los dos miembros por dt, obtenemos: 

 

Transformando la masa en función del caudal obtenemos: 

 

Donde “dF” es la resultante de todas las fuerzas que actúan sobre la partícula. 

 

Integrando la ecuación anterior a lo largo de todo el filamento de corriente 

desde la sección 1 a la 2, asumiendo que ρ=kte. ( fluido incompresible ) y 

dQ=kte. ( movimiento permanente ) se tendrá: 

 

Donde: “∫dF”, es la resultante de todas las partículas que actúan sobre el 

filamento; integrando de nuevo sobre todo el tubo de corriente, sobre todos los 

filamentos comprendidos entre la sección 1y 2 tendremos: 

dt
vdmF


=

∫ ∫=
2

1

2

1

t

t

v

v
vmdFdt 

dvdQdtdQdF dt
dv ××=××= ρρ

( )12
2

1

2

1

vvdQdvdQdF −==∫ ∫ ρρ
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vQF 
∆××= ρ

 

Donde F es la resultante de todas las fuerzas exteriores a la masa del fluido, y si 

suponemos que la secciones 1 y 2 son zonas de régimen uniforme las velocidad 

v1 y v2

 

 serán constantes, donde vectoríalmente el teorema de la cantidad de 

movimiento se expresa: 

Ec.[15] 

 

2.6.   MOVIMIENTO DE VÓRTICE LIBRE 

 

Vórtice es el remolino que se observa cuando un líquido se desliza por un 

orificio abierto en el fondo de un deposito de poca profundidad; el primer 

investigador que describió este fenómeno fue Vénturi. 

 

El vórtice se forma cuando la profundidad (o carga) es inferior a cerca de tres 

veces el diámetro del orificio. Las partículas de líquido realizan un movimiento 

en espiral y girando en círculo cada vez menor a medida que se acerca al 

orificio.  El movimiento seguido por las partículas del fluido se debe a las 

diferencias de presiones que se presentan dentro de éste, ya que el recipiente 

permanece estático. Ver  la figura 2.5. 

∫∫ −= dQvdQvF 12 ρρ
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( )
g

duuudl
2

22 +−
=

La variación correspondiente a la energía cinética que se presenta en el 

elemento sombreando de la figura 2.5. se expresa: 

 

Ec.[16] 

 

Donde: 

 

du = Variación de la velocidad tangencial. 

dl = Diferencia de carga. 

u = Velocidad tangencial. 

 

En el límite du2

Ec.[17] 

 ≈0, la expresión [16] se reduce a: 

g
ududl −

=
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dm
r

udmrdFc
2

2 =××=ω

Si se considera que el elemento sombreado posee un espesor (e) su volumen 

será: 

Ec.[18] 

 

El peso del elemento es: 

Ec.[19] 

 

La fuerza centrífuga para el elemento se expresa: 

 

Ec.[20] 

 

Donde: 

ω = Velocidad angular. 

dm = Diferencial de masa del elemento. 

 

Reemplazando la expresión [19] en [20] obtenemos: 

 

Ec.[21] 

 

Esta fuerza con la que el elemento tiende a escapar y la contrarresta la carga dl 

producida entre las caras internas y externas de dicho elemento, su expresión es: 

drdredVol ×××= θ

drdredp ××××= θρ

r
udrdredFc g /

××/××=
2

θρ
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Ec.[22] 

 

Igualando las expresiones [21] y [22] resulta: 

Ec.[23] 

 

Igualando nuevamente las expresiones [23] y [17] obtenemos: 

Ec.[24] 

 

Integrando la ecuación anterior obtenemos: 

 

por lo tanto obtenemos: 

Ec.[25] 

 

Si se conoce la velocidad u1 a un radio r1

Ec.[26] 

 

2.7   FENÓMENO DE CAVITACIÓN 

 

; en la relación anterior se cumple que: 

 

Cuando un líquido fluye por una región donde la presión es menor que su 

presión de vapor, el líquido hierve y forma burbujas de vapor. Estas burbujas 

dldredFl ××××= θρ

gr
drudl
×

=
2

u
du

r
dr

=
−

kteur =+ lnln

kteru =×

11 ruru ×=×
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son transportadas por el líquido hasta llegar a una región de mayor presión, 

donde el vapor regresa al estado líquido de manera súbita, “aplastándose” 

bruscamente las burbujas: éste fenómeno es la cavitación.  Si las burbujas se 

encuentran cerca o en contacto con una pared sólida cuando cambian de estado 

las fuerzas ejercidas por el líquido al aplastar la cavidad dejada por el vapor dan 

lugar a presiones localizadas del orden de 200.000 psi, ocasionando picaduras 

sobre la superficie sólida. 

 

Para caracterizar la susceptibilidad de un sistema que maneja un líquido a la 

cavitación, se utiliza el parámetro de cavitación “σ”, definido por: 

 

Ec.[27] 

 

Donde: 

P = Presión absoluta en el punto de interés. 

Pv

2
2v
vpp

×
−

=
ρ

σ

 = Presión de vapor de líquido. 

ρ = Peso específico del líquido. 

v = Velocidad de referencia. 

 

La cavitación tiene tres consecuencias importantes: 
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-   Descenso marcado del rendimiento de la máquina. 

 

-  Vibraciones violentas debidas a la reabsorción de la burbujas, acompañadas 

de un ruido intenso; la violencia de éstas vibraciones se explica por la 

inestabilidad de las burbujas  en el caso de su reabsorción. 

 

-   Erosión de la superficie debido a las vibraciones procedentes y, sin duda, a un 

ataque químico por el oxigeno contenido en las burbujas. 

 

La formación y el aplastamiento de un gran número de burbujas en una 

superficie dan lugar a espumas locales muy intensas; mismas que parecen dañar 

la superficie por fatiga. 

 

Algunos materiales dúctiles pueden resistir el bombardeo por un período, 

llamado período de incubación; mientras que materiales frágiles pueden perder 

parte de su peso inmediatamente. 
 
 

2.8   TRIÁNGULOS VECTORIALES DE VELOCIDAD 

 

Sea v1 la velocidad absoluta de una partícula de fluido a la entrada de un álabe, 

donde u1 es la velocidad absoluta del álabe, velocidad tangencial o velocidad 

periférica a la entrada donde estará definida por la expresión: 
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Ec.[28] 

 

Donde: ω es la velocidad angular definida como: 

 

Ec.[29] 

 

Donde N es la rotación angular de la rueda y r será su radio, de donde la 

velocidad periférica la expresaremos: 

 

Ec.[30] 

 

Donde D es el diámetro del rodete; y la velocidad relativa del fluido respecto al 

álabe es w1

 Ec.[31] 

 

La partícula guiada por el álabe sale del rodete con una velocidad relativa w

, con lo cual la partícula entra sin chocar el álabe, definida por la 

expresión: 

2, 

que será tangente al álabe, conteniendo a su vez una velocidad periférica u2 a la 

salida, que nos proporciona la misma composición de velocidad, obteniendo 

una velocidad absoluta v2

ru ×= ω1

 a la salida, definida por la expresión: 

60
2 N××

=
πω

601
NDu ××

=
π

111 wuv 
+=
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Ec.[32] 

 

Donde el triángulo de velocidades estará compuesto por el ángulo α que forman 

las velocidades absoluta y relativa a la entrada y salida del rotor; y el ángulo β 

que lo conforman la velocidad relativa y la componente negativa de la velocidad 

tangencial a la entrada y salida del rotor, como se indica en la figura 2.6. 

 

2.9   TEOREMA DE LA TRANSFERENCIA DE ENERGÍA 

 

La ecuación de Euler es la expresión que cuantifica la energía transferida entre 

el fluido y el rotor mientras el fluido pasa por los álabes. 

222 wuv 
+=
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Dicha expresión no da noticia de la naturaleza de la energía transferida ni la 

ponderación que puede tener una forma de energía respecto de otra, ésto es, la 

cuantificación de la energía cinética o potencial sobre la total transferida. 

 

Del triángulo de velocidades a la entrada figura 2.6.a, trigonometricamente se 

deduce que: 

 

Ec.[33] 

 

 

Ordenando la ecuación obtenemos: 

Ec.[34] 

 

Así mismo el triángulo de velocidades a salida figura 2.6.b, se deduce que: 

 

Ec.[35] 

 

Donde la energía transferida del fluido al rodete está relacionado por la 

expresión de Euler, donde: 

 
Ec[36] 

111
2
1

2
1

2
1 cos2 αuvuvw −+=

11
2
1

2
1

2
1 2 uvuvw u−+=

( )2
1

2
1

2
12

1
11 wuvuv u −+=

( )2
2

2
2

2
22

1
22 wuvuv u −+=

( )2211
1 uvuvE uugt −=
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Reemplazando en la ecuación de Euler y ordenando los términos obtenemos: 

 

Ec.[37] 

 

En las turbinas hidráulicas su trabajo es adiabático de flujo constante, la 

expresión de transferencia de energía se puede expresar en cinética y estática 

donde la transferencia de energía cinética se expresa: 

 

Ec.[38] 

 

El cambio de energía estática ganada por el rotor está relacionada por: 

 

Ec.[39] 

 

2.10   CARGA TEÓRICA Y CARGA NETA 

 

Sólo en condiciones ideales toda la energía cedida por el fluido a su paso por la 

máquina puede ser tomado por los álabes en una turbina o viceversa. 

 

En condiciones reales siempre hay una diferencia entre esas dos energías, 

diferencia que cuantifica las perdidas hidráulicas en la máquina, por fricción, 

choques, turbulencia, etc. 
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Se le llama carga teórica H a la energía teórica transferida entre fluido y álabes, 

es decir: 

 

Se le llama carga neta Hn

 

 a la gradiente de carga dinámica entre la entrada y 

salida de la máquina. Para las turbinas hidráulicas de reacción la carga neta está 

comprendida entre la entrada al caracol y salida del tubo de desfogue, donde: 

Ec.[40] 

 

Si se representan por Hp

 

 las perdidas hidráulicas antes señaladas entre la 

entrada y salida, se tienen: 

Ec[41] 

 

2.11  RENDIMIENTOS 

 

Son parámetros de relación entre ganancia y pérdida del funcionamiento de una 

turbina hidráulica; se definen varios tipos de rendimientos entre ellos están: 
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2.11.1  Rendimiento hidráulico.  Es la capacidad de la turbina para intercambiar 

la energía con el fluido, es la relación existente entre la carga teórica y la carga 

neta, donde: 

 

Ec.[42] 

 

2.11.2   Rendimiento volumétrico.  No todo el fluido que entra a la turbina está 

en posibilidad de intercambiar energía con los álabes del rotor, parte del mismo 

se fuga por los sellos,  retenes y uniones, antes de tener esa posibilidad.  

Llamándose a “Q” el gasto volumétrico que entra en la máquina y “q” las fugas 

en las mismas unidades, donde: 

 

Ec.[43] 

 

2.11.3  Rendimiento interno.  Tiene en cuenta todas las pérdidas que se suceden 

dentro de la turbina, en general son las perdidas hidráulicas y las volumétricas, 

donde: 

Ec.[44] 

 

2.11.4   Rendimiento mecánico.  Tiene en cuenta las pérdidas por rozamiento 

mecánico en los rodamientos, cojinetes, órganos de regulación, etc. 

n
h H

H
=η

Q
qQ

v
−

=η

vhi ηηη ×=
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Se representa por “ηm”, su valor es difícil de precisar, generalmente se calcula en 

forma matemática del rendimiento total. 

 

2.11.5  Rendimiento total.  Es la relación entre la potencia entregada por el eje 

de la turbina Pe

 

 y la potencia suministrada o tomada por el fluido donde: 

Ec.[45] 

 

Finalmente: 

 

Ec.[46] 

 

2.12 VELOCIDAD SINCRÓNICA 

 

Generalmente las turbinas hidráulicas se emplean para mover generadores 

eléctricos sincronos, a los que se acopla rígidamente sobre un mismo eje, la 

velocidad de giro determina las condiciones hidráulicas de acuerdo con la carga 

y el caudal. Si el rotor de un generador tiene (p) pares de polos, N es el número 

de revoluciones por minuto a que gira el rotor y (f) es la frecuencia de la 

corriente en ciclos por segundo; donde se tiene que: 

 

n

e
t HQg

P
×××

=
ρ

η

vhmmit ηηηηηη ××=×=
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Ec.[47] 

 

Como puede notarse “f” es constante, donde “p” es razón inversa de “N” y por 

razones de construcción el numero de polos suele ser múltiplo de cuatro. 

N
fp 60×

=
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3.  TIPOS MÁS GENERALES DE TURBINAS HIDRÁULICAS 

 

En la actualidad se estudian y analizan cuatro tipos principales de turbinas 

buscando su mayor eficiencia y automatización.  Estos tipos de turbinas están 

divididas en dos grandes grupos: a las turbinas de acción  corresponde las de 

tipo Pelton y Banki y a las turbinas de reacción corresponde las de tipo Kaplan 

y Francis. A continuación se hará un estudio global de éstos cuatro tipos de 

turbinas. 

  

3.1  TURBINA DE ACCIÓN 

 

3.1.1 Turbina Pelton.  Patentada en 1889 por el Norteamericano Lester Allen 

Pelton; está constituida por una rueda que tiene montada varias paletas de 

perfil hemisférico o elipsoidal en su periferia, en forma de cazo doble espaciadas 

uniformemente; sobre cuya parte cóncava inciden los chorros de agua salidos de 

las toberas, tal como se indica en la figura 3.1. 

 

Es la representante de las turbinas de acción, también se les llama de impulso o 

chorro.  Toda la energía disponible en el fluido se convierte en energía cinética a  
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presión atmosférica mediante una boquilla antes que el fluido entre en contacto 

con los álabes móviles. 

 

El álabe posee un entalle en su extremo permitiendo que el inyector esté lo más 

cerca posible a la rueda. Las turbinas pueden ser de eje vertical u horizontal con 

inyección parcial de agua por medio de una o varias toberas graduables, 

accionadas manual o automáticamente. El agua de la tobera puede desplazarse 

longitudinalmente abriendo o cerrando la salida, con lo cual se regula el caudal 

de agua y el deflector puede girarse de modo que normalmente deje libre al 

chorro que sale de la tobera y en ciertos casos se hace girar hacia delante de la 

tobera, desviando el chorro fuera de las paletas. 
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Este tipo de turbina no necesita tubo de desfogue por que no hay cambios de 

presión a su paso por el rotor; el fluido una vez ha entregado su energía cinética 

a la rueda ésta cae libremente al canal de fuga sin que éste proceso genere 

grandes pérdidas. Las paletas de la rueda tienen la forma indicada en la fig. 3.1. 

y pueden estar fijadas a la rueda por medio de tornillos o estar fundidas 

formando una sola pieza en la rueda. 

 

3.1.1.1  Partes de una turbina Pelton. 

 

-   Codo de entrada.   Es el canal de admisión del fluido o tubería a alta presión. 

 

-  Inyector.   Es el distribuidor de la turbina Pelton. Regula la velocidad de salida 

del agua que inciden el los álabes. 

 

-  Deflector.  Sirve para evitar el golpe de ariete y el embalamiento de la turbina. 

 

- Álabe.  Son cucharas divididas en dos partes y encargadas de convertir la 

energía del fluido en cinética. 

 

-    Rodete.  Contiene a todos las cucharas; su tamaño varia según la potencia y 

el número de inyectores. 
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3.1.1.2.  Análisis de la turbina Pelton.   El chorro incide sobre las cucharas a 

una velocidad absoluta v1, la impulsa con una velocidad tangencial u1 en la 

misma dirección y sentido, por lo tanto la velocidad relativa del agua en la 

paleta es w1; Idealmente la velocidad relativa tiene la misma magnitud y sentido 

de la velocidad tangencial; pero en la realidad existe un ángulo α1

 

De la ecuación de Torricelli obtenemos que la velocidad absoluta de la entrada 

realmente equivale a: 

 de entrada; 

como lo indica la figura 3.2. 

 
gHgHCvv 298.021 ≈≈
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Donde: 

Cv = Coeficiente de boquilla. 

g = Gravedad. 

H = Altura útil. 

 

Para obtener el máximo rendimiento de la velocidad tangencial idealmente 

debería ser, u1 = v1

 

/2; pero en la realidad se obtiene: 

Ec.[48] 

 

Según sea el tipo de rueda puede determinarse su velocidad angular y su 

diámetro. La velocidad relativa del agua en las paletas disminuye por efectos del 

rozamiento y desviación del chorro desde el valor: 

 

Estos valores son obtenidos del triángulo de velocidades a la entrada donde el 

ángulo α1

La velocidad relativa de la salida se compone con la velocidad tangencial u

 varia entre 1º y 3º, pero se supone cero para facilitar los cálculos. 

 

2 ≈ u1 

de la paleta dando la velocidad absoluta de la salida v2

( ) 11 48.042.0 vu ×≡≈

, tal como se indica en la 

( ) 11 52.058.0 vw ×≡≈



 Ing. Electromecánica. 57 

figura 3.2. ; donde el ángulo de salida β varia entre 14º y 20º, necesarios para 

evitar el choque del agua que sale de una paleta con la siguiente. 

 

La velocidad v2 debe ser lo mas pequeño posible para obtener un buen 

rendimiento, por consiguiente, debe ser lo más perpendicular posible a la 

velocidad u1

 

. 

 

Para los cálculos preliminares de selección del tipo de turbina fue necesario un 

levantamiento topográfico del sector para poder precisar la altura de caída 

disponible (plano 1). La localización de la turbina estará entre los puntos 327 y 

146 (plano 1), tienen una diferencia de altura de 5.75 m. Entre otro par de 

puntos 327 y 145 (ver plano 1), la diferencia de altura es 3.869 m. 

 

Como en el terreno hay gran variación de la altura, por seguridad se asume una 

altura de 3 m. Para otros valores de alturas se complementa en las tablas al final 

de los cálculos de cada turbina. 

 

Como la potencia a generar es 3 Kw, obteniendo una potencia en el eje de: 

Ec.[49] 

 

tg
e

pP
ηη ×

=
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Donde: 

P = Potencia del generador. 

ηg = Rendimiento del generador. 

ηt

Los valores de rendimiento a considerar serán η

 = Rendimiento de transformación. 

 

g = 0.90 (Siemens), ηt

 

Para obtener el número de revoluciones de la turbina con N

 = 0.95 

Bajo condiciones óptimas de funcionamiento; la potencia en el eje es igual a: 

s

boquilla de la ecuación [2] obtenemos: 

 = 35 rpm, y una  

 

La velocidad absoluta de entrada del chorro a la turbina será: 

 

La velocidad tangencial de entrada idealmente será: 

CVKwP
CV

Kwe 76.4
95.090.0736.0

3
=

××
=

( ) rpm
CV

mrpmN 34.63
76.4

335
2

1

4
5

=
×

=

s
m

s
m mv 52.738.9298.0 21 =××=

s
ms

m
u 76.3

2
52.7

1 ==
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De la ecuación [30] el diámetro medio del rotor está relacionada con la 

velocidad tangencial y el número de revoluciones, de donde se obtiene una 

relación directa igual a : 

 

Despejando el diámetro obtenemos: 

 

La potencia a generar en el eje está directamente relacionada con el caudal y la 

altura, donde: 

Ec.[50] 

 

Donde caudal será igual a: 

 

Para otros valores de alturas a velocidad sincrónica Ns

601
NDu ××

=
π

 = 35 rpm se anexa la tabla 

siguiente. 

 

m
rpm

D s
m

2.1
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76.360

=
×

×
=
π

ρη ×××= HQP he

s
m

m
Kg

CV
Kg

m
CVQ

s
m

3

3
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1000385.0
7576.4
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×

=



 Ing. Electromecánica. 60 

 

Tabla 1.  Turbina Pelton. 

Ns

H [m] 

 =35 rpm. 

 

v1 [m/s] u1 [m/s] N [rpm] D [m] Q [m3/s] 

0,3 2,38 1,19 3,56 6,38 1,4 

0,6 3,36 1,68 8,47 3,79 0,7 

0,9 4,12 2,06 14,06 2,8 0,47 

1,2 4,75 2,38 20,15 2,26 0,35 

1,5 5,31 2,66 26,63 1,91 0,28 

1,8 5,82 2,91 33,45 1,66 0,23 

2,1 6,29 3,15 40,55 1,48 0,2 

2,4 6,72 3,36 47,92 1,34 0,18 

2,7 7,13 3,57 55,52 1,23 0,16 

3 7,51 3,76 63,34 1,13 0,14 

3,3 7,88 3,94 71,35 1,05 0,13 

3,6 8,23 4,12 79,55 0,99 0,12 

3,9 8,57 4,29 87,92 0,93 0,11 

4,2 8,89 4,45 96,46 0,88 0,1 

4,5 9,2 4,6 105,14 0,84 0,09 

4,8 9,51 4,76 113,98 0,8 0,09 

5,1 9,8 4,9 122,95 0,76 0,08 

5,4 10,08 5,04 132,06 0,73 0,08 

5,7 10,36 5,18 141,29 0,7 0,07 

6 10,63 5,32 150,64 0,67 0,07 

 Fuente: El AUTOR. 
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Grafica 1. TURBINA PELTON PARA GENERAR 3 Kw
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3.1.2  Turbina Banki.   Es una turbina de impulso con flujo radial cruzado que 

trabaja a la presión atmosférica transformando la energía cinética del fluido en 

energía mecánica. Fue patentada en Alemania por el profesor Húngaro Donat 

Banki en 1917. 

 

La principal característica de la turbina de flujo cruzado es que el ancho chorro 

de agua golpea dos veces los álabes del rotor, inicialmente de la periferia hacia el 

centro del rotor, pasa a través del espacio vacío en la parte interior del rotor y 

luego golpea los álabes de adentro hacia fuera para salir al canal de fuga como se 

indica en la figura 3.3. 
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Este tipo de turbina contiene dos estados de velocidad, donde, el número de 

álabes, la ubicación de éstos y el ángulo con el que el chorro incide sobre la 

rueda, son parámetros determinantes para que el agua en la segunda etapa 

realice un trabajo útil; porque si tales parámetros no están correctamente 

definidos, el trabajo que el agua haría en dicha etapa se puede tornar perjudicial 

al funcionamiento de la turbina. La ubicación del boquerel es también un factor 

importante de determinar con precisión y así evitar que en un momento dado el 

chorro se estrelle contra el eje de la rueda, (si es que éste es pasante), aunque en 

algunos casos se obvia este problema no haciendo el eje pasante, lo cual conlleva 

a que los álabes soporten esfuerzos adicionales. 

 

Es una turbina muy sensible a los cambios de caudal, pues cualquier variación 

de éste por pequeño que sea, representa una alteración en la velocidad de la 

rueda. 

 

3.1.2.1  Partes de una turbina Banki. 

 

-  Boquerel.  Es un conducto de sección rectangular, descarga el ancho del chorro 

de agua llenando el ancho del rotor y obligando al agua a entrar a la rueda con 

un ángulo determinado con respecto a la tangente  de la rueda. 
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-   Rotor.  Es similar a un motor jaula de ardilla, formado por dos platos o discos 

unidos entre sí por medio de álabes curvos contra los cuales choca el agua dos 

veces. 

 

-  Álabes.  Son canales en forma aproximada a un segmento de círculo, cuya 

longitud guarda una relación con el diámetro de los discos del rotor. 

 

-  Sistema de regulación.  Ésta se efectúa por medio de válvulas en los canales de 

conducción o simplemente por compuertas colocadas en la entra del boquerel. 

 

3.1.2.2   Análisis de la turbina Banki.  La operación de la turbina Banki puede 

describirse sintéticamente así: 

 

Un chorro ancho de sección rectangular dirigido por un boquerel de incidencia 

angular constante golpea en dos etapas los álabes del rotor, transmitiendo 

energía por impulso en ambas etapas. 

 

Convencionalmente en la entrada del rotor se puede descomponer la velocidad 

absoluta v1 de entrada del agua en la velocidad tangencial u1 y la velocidad 

relativa w1, con la cual atraviesa la cascada de álabes. En la parte interior del 

rotor, ocurre la salida del agua, con una velocidad absoluta v2, con las 
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componentes tangencial u2 y la velocidad relativa w2. La velocidad absoluta v2 

será quien actuará como velocidad inicial en la segunda etapa que ha su vez es 

igual a v3, lo cual se puede descomponer en tangencial u3 y relativa w3, donde 

atravesará al rotor de dentro hacía fuera llegando a su salida definitiva al 

exterior con una velocidad absoluta v4 y sus componentes tangencial u4 y 

relativa w4

 

; como se muestra en la figura 3.4. 

Para la velocidad de entrada en el punto 1, desde la ecuación de Torricelli la 

podemos definir: 

gHCvv 21 =
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donde Cv es el coeficiente de tobera. Las pérdidas de energía en la tobera varia 

entre{ 0.96 y 0.98} 

 

Luego la velocidad absoluta en el punto 1 idealmente para una altura de 3 m. y 

una potencia de 4.76 CV será: 

 

Por geometría la velocidad tangencial en los puntos 1 y 4 son iguales y estará 

expresado como: 

 Ec.[51] 

 

Donde α1

 

 corresponde al ángulo entre la velocidad tangencial y absoluta. Donat 

Banki utilizó un ángulo de 16º y la casa Osbberger (Suiza) utiliza ángulos entre 

15º y 20º;  para nuestros cálculos utilizaremos 17º, donde la velocidad 

tangencial será igual a: 

Para el diámetro exterior de la turbina está relacionado por la expresión [30] 

donde: 

s
m

s
m mv 44.738.9297.0 21 =××=
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Al diámetro interior; Banki lo relaciona con respecto al diámetro exterior en la 

expresión: 

Ec.[52] 

 

Para la longitud del álabe; Banki empíricamente aproximó el espesor del chorro 

con el diámetro en la expresión: 

Ec.[53] 

 

Donde: 

So = espesor del chorro. 

k = Constante entre {0.075 y 0.25} 

 

El espesor del chorro So

De la ecuación [5] de gasto volumétrico tenemos: 

 en la tobera se debe determinar experimentalmente ya 

que si se escoge muy grande puede suceder que algunas líneas de corriente no 

entran a la rueda con el ángulo de ataque adecuado aumentando las perdidas. 

 

 

Reemplazando obtenemos: 

13
2

2 DD =

1DkSo ×=

AvQ ×= 1
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Ec.[54] 

 

Despejando la longitud del álabe obtenemos: 

 

Para el caudal lo obtenemos de la expresión [50] donde: 

 

El rendimiento hidráulico de este tipo de turbinas es el más bajo de todas las 

que estudiaremos. Entonces su longitud estará relacionada como: 

 

 

La velocidad sincrónica de la turbina Banki está expresada de la ecuación [2] 

como: 

 

En las tablas siguientes se darán los valores del dimensionamiento de la turbina variando 

la velocidad sincrónica con altura constante igual 3 m (tabla 2.); y para una velocidad 

sincrónica constante de 100 rpm y variando la altura se anexa la tabla 3. 
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Tabla 2.  Turbina Banki. 

H = 3 m 
 

Ns D [rpm] 1 D [m] 2 L [m]  [m] N [rpm] 

20 1,88 1,25 0,07 36,19 

40 0,94 0,63 0,13 72,38 

60 0,63 0,42 0,2 108,58 

80 0,47 0,31 0,26 144,77 

100 0,38 0,25 0,33 180,96 

120 0,31 0,21 0,4 217,15 

140 0,27 0,18 0,46 253,34 

160 0,23 0,15 0,54 289,54 

180 0,21 0,14 0,59 325,73 

200 0,19 0,13 0,65 361,92 

220 0,17 0,11 0,73 398,11 

240 0,16 0,11 0,78 434,3 

260 0,14 0,09 0,89 470,5 

280 0,13 0,09 0,95 506,69 

300 0,13 0,09 0,95 542,88 

320 0,12 0,08 1,03 579,07 

340 0,11 0,07 1,13 615,26 

360 0,1 0,07 1,24 651,46 

380 0,1 0,07 1,24 687,65 

400 0,09 0,06 1,38 723,84 

  Fuente: EL AUTOR.
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Tabla 3.  Turbina Banki. 

Ns

H [m] 

 = 100 rpm. 

 

v1 u [m/s] 1 N [rpm]  [m/s] D1 D [m] 2 L [m]  [m] Q [m3/s] 

0,3 2,35 1,12 10,18 2,1 1,4 1,86 1,831 

0,6 3,33 1,59 24,2 1,25 0,83 1,1 0,915 

0,9 4,07 1,95 40,18 0,93 0,62 0,81 0,61 

1,2 4,7 2,25 57,57 0,75 0,5 0,65 0,458 

1,5 5,26 2,52 76,09 0,63 0,42 0,55 0,366 

1,8 5,76 2,75 95,56 0,55 0,37 0,48 0,305 

2,1 6,22 2,97 115,87 0,49 0,33 0,43 0,262 

2,4 6,65 3,18 136,92 0,44 0,29 0,39 0,229 

2,7 7,06 3,38 158,64 0,41 0,27 0,35 0,203 

3 7,44 3,56 180,97 0,38 0,25 0,32 0,183 

3,3 7,8 3,73 203,87 0,35 0,23 0,3 0,166 

3,6 8,15 3,9 227,29 0,33 0,22 0,28 0,153 

3,9 8,48 4,05 251,21 0,31 0,21 0,27 0,141 

4,2 8,8 4,21 275,59 0,29 0,19 0,26 0,131 

4,5 9,11 4,36 300,41 0,28 0,19 0,24 0,122 

4,8 9,41 4,5 325,65 0,26 0,17 0,23 0,114 

5,1 9,7 4,64 351,29 0,25 0,17 0,22 0,108 

5,4 9,98 4,77 377,31 0,24 0,16 0,21 0,102 

5,7 10,25 4,9 403,69 0,23 0,15 0,2 0,096 

6 10,52 5,03 430,42 0,22 0,15 0,2 0,092 

 Fuente: EL AUTOR. 
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Grafica 2. TURBINA BANKI PARA GENERAR 3 KW.
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3.2   TURBINAS DE REACCIÓN 

 

3.2.1. Turbina Kaplan.  La turbina Kaplan fue inventada por el Ing. Victor 

Kaplan en el año de 1916 siendo profesor de la universidad de Brünn; 

enfocando sus estudios a la variación del ángulo de los álabes automáticamente 

para la variación del caudal. 

 

Es la turbina hidráulica de reacción de flujo axial; ésto se debe a que el agua 

penetra y sale del rotor en forma aproximadamente paralela al eje de la turbina. 

 

La diferencia de la turbina Hélice radica en que ésta posee álabes fijos; su 

empleo es apropiado en aquellas instalaciones en las que no sea muy sensible la 

variación de la potencia y el caudal, dando lugar a una reducción de las perdidas 

por ángulo inapropiado de inclinación. 

 

El agua al pasar del tubo de presión a la voluta, de donde pasa por un 

distribuidor de álabes orientables que imparten una componente tangencial a la 

velocidad. Los elementos de masa del fluido describen una trayectoria espiral 

hasta el rodete al que imparte su energía, manteniendo constante el momento 

de la cantidad de movimiento;  las componentes tangenciales de la velocidad 

aumenta debido a la reducción de su radio.  La descarga del rodete debe tener 
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poca o ninguna componente tangencial de velocidad, el difusor es esencialmente 

un ducto cónico que recupera las componentes axiales de la velocidad, elevando 

la presión hasta la atmosférica en la salida. En éste ducto ocurre un vacío 

relativo y se extrae más energía del agua que cuando ocurre directamente de la 

atmósfera. Ver figura 3.5. 

 

La turbina Kaplan se clasifica y se diferencia de las demás en el número de 

álabes, la velocidad especifica y el salto disponible. 

 

Para alturas entre 15 m. y 90 m. se utilizan velocidades específicas entre 200 

rpm. y 500 rpm. Y con un número de álabes entre 5 y 9 en su rotor. 
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Para saltos bajos la velocidad específica puede superar los 1000 rpm con un 

número de álabes entre 2 y 5 en su rotor. 

 

3.2.1.1   Partes de la turbina Kaplan o Hélice. 

 

-  Cámara de alimentación.  Encargada de dar entrada del agua a la turbina, 

puede ser de sección circular o rectangular;  además debe llevar una compuerta 

o válvula de cierre para poder hacer mantenimiento cuando se necesite. 

 

-   Distribuidor.   Sigue a la cámara de alimentación, regula el gasto y además 

imprime al agua el giro necesario propiciando el ataque adecuado del agua a los 

álabes para una transferencia de energía eficaz. 

 

-   Rotor de la turbina.   Tiene forma de hélice, constituido por un robusto cubo 

cuyo diámetro es del orden del 40% al 50% del diámetro total (al extremo de 

los álabes); en el cual van empotrados los álabes encargados de efectuar la 

transferencia de energía del agua al eje de la unidad.  

 

-   Álabes.    Tiene perfil de ala de avión y desarrollo helicoidal. 

 

-  Tubo de aspiración. Forma parte de la turbina, su función es recobrar la altura 

de velocidad que sale del rodete, puede ser de forma acodada o tronco-cónico. 
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3.2.1.2  Análisis de la turbina Kaplan o Hélice.  El agua procedente de la 

cámara de alimentación y guiada por los álabes del distribuidor gira en vórtice 

libre entre la zona existente entre el distribuidor y el rotor, atacando al álabe 

con una velocidad absoluta v1, que es variable en magnitud y dirección para 

cada punto del borde de ataque del álabe. Si la velocidad tangencial en ese 

punto es u1 y la velocidad relativa del fluido respecto al álabe será w1, cerrando 

el triángulo vectorial de velocidad a la entrada del rodete.  La velocidad w1 debe 

incidir sobre el álabe de forma que se logre una máxima acción del agua, 

evitando separación y choques que reduzcan el rendimiento.  La magnitud de la 

componente axial a la entrada va generalmente se conserva a la salida en las 

maquinas axiales.  
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La velocidad absoluta a la salida v2 se procura que sea axial o con una 

componente giratoria mínima a fin de tener un buen desfogue y reducir su 

magnitud, aumentando el coeficiente de utilización; como la velocidad 

tangencial del álabe u2 es igual a u1, se diseña el borde de fuga de forma que la 

componente relativa del agua w2 cierre el triángulo de velocidades; donde la 

componente w2

 

 sea tangente al álabe como se muestra en la figura 3.6. 

 

Para la estimación de la velocidad tangencial en las turbinas de acción es 

aproximadamente 0.5 de la velocidad absoluta, por la ecuación de Torricelli; 

mientras que para las turbinas de reacción la velocidad tangencial varia entre 

0.65 y 2.5  directamente proporcional a su velocidad especifica; donde: 

Ec.[55] 

 

Ku = constante de variación para las turbinas de reacción entre {0.65 y 2.5} 

 

Como en las turbinas Kaplan su variación de velocidad sincrónica está entre 

200 rpm y mayores a 1000 rpm, calculamos el valor de la constante Ku

gHKu u 21 =

 para 

una velocidad sincrónica de 650 rpm correspondiente a una turbina Hélice. 
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La variabilidad de las curvas en las turbinas hidráulicas es de razón exponencial; 

entonces por regresión exponencial para los datos: 

 

  200    rpm    0.65 

1050   rpm    2.5 

650    rpm    Ku 

 

Obtenemos un valor de Ku

 

 = 1.326 

 

Para una potencia de 4.76 CV y una altura de 3 m. calculado y considerado 

para nuestro caso; será la velocidad tangencial igual a: 

Para el cálculo del caudal retomamos la ecuación [50] con un rendimiento 

hidraúlico de 0.85 entonces: 

 

Con la expresión [2] de velocidad sincrónica calculamos la velocidad en el rotor 

de donde: 

s
m

s
m mu 17.1038.92326.1 21 =××=

s
m

m
Kg

CV
Kg

m
CVQ

s
m

3

3

14.0
1000385.0
7576.4

=
××
×

=

( )
( )

rpm
CV

mrpmN 28.1176
76.4

3650
2

1

4
5

=
×

=
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De la ecuación [30] obtenemos el diámetro de la turbina y será: 

 

Para otros valores de altura se anexa la tabla 4. con velocidad sincrónica constante 

Ns

m
rpm

D s
m

1651.0
650

17.1060
1 =

×
×

=
π

=650 rpm. 
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Tabla 4.  Turbina Kaplan o Hélice. 

Ns = 650 rpm. 

 

H [m] u1 N [rpm]  [m/s] D [m] Q [m3/s] 

0,3 3,22 66,15 0,93 1,4 

0,6 4,55 157,33 0,55 0,7 

0,9 5,57 261,16 0,41 0,47 

1,2 6,43 374,19 0,33 0,35 

1,5 7,19 494,57 0,28 0,28 

1,8 7,88 621,16 0,24 0,23 

2,1 8,51 753,15 0,22 0,2 

2,4 9,09 889,97 0,2 0,18 

2,7 9,65 1031,13 0,18 0,16 

3 10,17 1176,28 0,17 0,14 

3,3 10,66 1325,11 0,15 0,13 

3,6 11,14 1477,37 0,14 0,12 

3,9 11,59 1632,83 0,14 0,11 

4,2 12,03 1791,31 0,13 0,1 

4,5 12,45 1952,66 0,12 0,09 

4,8 12,86 2116,71 0,12 0,09 

5,1 13,26 2283,35 0,11 0,08 

5,4 13,64 2452,46 0,11 0,08 

5,7 14,02 2623,94 0,1 0,07 

6 14,38 2797,69 0,1 0,07 

  Fuente: EL AUTOR. 
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Grafica 3. TURBINA KAPLAN PARA GENERAR 3 Kw
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3.2.2  Turbina Francis.  Es la turbina hidráulica típica de reacción de flujo 

radial, nombre  heredado en honor al ingeniero James Bichano Francis quien 

perfeccionó la turbina de Samuel Dowd patentada en 1838. 

 

En la turbina Francis su eje puede ser vertical u horizontal en la cual van 

montados un rodete con álabes que expulsan el agua axialmente a traves de un 

tubo de aspiración, sumergido en el nivel inferior del agua del canal de fuga.  La 

inyección del agua es total a través de una corona distribuidora que lleva varias 

paletas orientables para que el agua incida con un ángulo determinado  sobre 

los álabes del rodete, lo que se consigue haciendo girar la corona por medio  de 

unos brazos articulados accionados desde el exterior; ver la figura 3.7. 
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La corona, a su vez, está unida a las paletas por medio de pequeñas palancas 

que, al desplazarse aquellas, hacen girar las paletas sobre sus ejes de modo que 

pueden cerrarse la entrada del agua al rodete. El tubo de aspiración es cónico, 

para al aumentar la seccion, disminuir la velocidad de salida con la cual 

disminuye la presión dinámica en la descarga. 

 

De acuerdo con la ponderación de la carga con respecto al caudal se clasifican 

las turbinas Francis en dos tipos: Francis pura y Francis mixta.   

 

En la Francis puramente radial figura 3.8.a, practicamente toda la transferencia 

energética del fluido al rotor se efectua mientras el agua pasa a través de los 

álabes, todo el tiempo en dirección radial y de afuera hacía adentro con un 

aprovechamiento máximo de la acción centrípeta para la cual se procura 

siempre dar al agua un recorrido radial relativamente largo.  Se justifica este 

tipo de turbina en los saltos de agua con cargas relativamente grandes y 

caudales relativamente reducidos. 

 

En la Francis mixta el agua recorre los álabes en dirección radial y de afuera 

hacía adentro solo en una parte de los mismos terminando el agua su recorrido 

por entre los álabes en direccion axial; en cuya fase final trabaja como una 

turbina axial. Ver figura 3.8.b.   
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La ponderación de la acción radial y de la axial puede estableserce en forma 

gradual según la exigencia de la carga y caudal disponible; su aplicación es para 

cargas medias y bajas con caudales medianos y relativamente grandes. 

 

 

Una segunda clasificación de la turbina Francis es por su número específico de 

revoluciones, donde la Francis lenta es una turbina de bajas revoluciones por 

minuto; se utilizan para saltos de 200 m. a 100 m. y velocidades específicas de 

45 rpm a 110 rpm. La Francis normal se utiliza para saltos de 10 m. a 25 m. y 

velocidades específicas de 120 rpm a 300 rpm y Francis veloz, también llamada 

Francis Express, se utiliza para saltos de 25 m. a 5m. y velocidades específicas 

de 300 rpm a 45 rpm. 
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3.2.2.1  Partes de una turbina Francis. 

 

-   La carcaza, caja espiral o caracol.    Es un ducto alimentador generalmente 

de sección circular y diametro decreciente, que envuelve al rotor, procurando el 

fluido necesario para la operación de la turbina.  Del caracol pasa el agua al 

distribuidor guiado por las paletas direccionales fijas a la carcaza. El distribuidor 

lo constituyen una serie de álabes directrices en forma de persiana circular, lo 

que permite imponerle al fluido la dirección de ataque exigida por el rodete 

móvil y además regular el gasto de acuerdo con la potencia pedida a la turbina. 

El distribuidor transforma parcialmente la energía de presión en energía 

cinética. 

 

-   El rodete móvil o rotor.  Está conformado por los propios álabes los cuales 

están fijados en un plato perpendicular al eje de la máquina, de cuyo plato 

arrancan siguiendo la dirección axial, tomando en forma progresiva un alabeo y 

abriéndose hacia la dirección radial, los cuales en su extremo final se fijan a un 

anillo para darle rigidez al conjunto. 

 

-    El tubo de desfogue o difusor.   Da salida al agua de la turbina y al mismo 

tiempo procura una generación en carga estática hasta el valor de la presión 

atmosférica debido a su forma divergente.  
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3.2.2.2  Análisis de la turbina Francis.  El agua ataca a los álabes con una 

velocidad absoluta de v1, que tiene su origen en los órganos que preceden al 

rotor, donde la incidencia en el álabe se produce con un ángulo α1, 

condicionado por la posición del distribuidor pero siempre de forma que se 

tenga una componente tangencial u1

 

La velocidad relativa del agua respecto al rotor w

 o sentido de giro del rotor. 

1 cierra el triángulo de 

velocidades a la entrada, y ésta no debe producir separación ni choques, sino 

dar lugar a un empuje útil sobre el álabe que determine un momento angular 

positivo máximo sobre el eje del rotor. 
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A la salida del agua del rotor la velocidad absoluta v2 conviene que sea radial o 

casi radial para evitar circulación de flujo innecesario y pérdidas de energía, para 

ello las velocidades tangenciales u2 o de arrastre y la relativa w2

Ec.[56] 

 

Para una turbina Francis normal donde β

 que 

condicionan al álabe deben ser de magnitud y dirección adecuada como se 

muestra en la figura 3.9. 

 

Partiendo de la ecuación fundamental de Euler para las turbinas hidraúlicas 

decimos: 

 

1

 

=90º con rendimiento hidraúlico de 

0.90 del paralelogramo de velocidades a la entrada podemos decir que: 

Ec.[57] 

 

Reemplazando esta relación en la ecuación general de Euler obtenemos: 

 
Ec.[58] 

 

Reemplazando los valores de rendimiento 0.90, altura 3 m. para nuestro caso 

con una potencia de 4.76 CV antes calculados, decimos que la velocidad 

tangencial será igual a: 

111 αη CosuvHg h ××=××

1

1
1 αCos

uv =

2
1uHg h =×× η
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De la ecuación [2] y asumiendo una velocidad sincrónica de 200 rpm para una 

turbina Francis normal obtenemos una velocidad específica igual a: 

 

Para obtener el diámetro del rodete, de la expresión [30] será igual a: 

 

De la ecuación [50] de cantidad de movimiento obtenemos un caudal de: 

 

En la tabla 5. anexamos otros valores para diferentes alturas con una velocidad sincrónica 

de 200 rpm. 

s
m

s
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Tabla 5.  Turbina Francis. 

Ns = 350 rpm. 

 

H [m] u1 N [rpm]  [m/s] D [m] Q [m3/s] 

0,3 1,63 20,35 1,53 1,32 

0,6 2,3 48,41 0,91 0,66 

0,9 2,82 80,36 0,67 0,44 

1,2 3,25 115,13 0,54 0,33 

1,5 3,64 152,17 0,46 0,26 

1,8 3,98 191,12 0,4 0,22 

2,1 4,3 231,74 0,35 0,19 

2,4 4,6 273,84 0,32 0,17 

2,7 4,88 317,27 0,29 0,15 

3 5,14 361,93 0,27 0,13 

3,3 5,39 407,73 0,25 0,12 

3,6 5,63 454,57 0,24 0,11 

3,9 5,86 502,41 0,22 0,1 

4,2 6,09 551,17 0,21 0,09 

4,5 6,3 600,82 0,2 0,09 

4,8 6,51 651,3 0,19 0,08 

5,1 6,71 702,57 0,18 0,08 

5,4 6,9 754,6 0,17 0,07 

5,7 7,09 807,37 0,17 0,07 

6 7,27 860,83 0,16 0,07 

  Fuente: EL AUTOR. 
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Gráfica 4. TURBINA FRANCIS PARA GENERAR 3 Kw
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Grafica 5. DE ALTURA CONTRA VELOCIDAD RELATIVA
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Grafica 6. ALTURA CONTRA DIÁMETRO DEL ROTOR
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Gráfica 7. ALTURA CONTRA NÚMERO DE 
REVOLUCIONES
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4. CONCLUSIONES DE SELECCIÓN 

 

-   Las gráficas de altura contra diámetro nos muestra que para alturas entre 

0.30 m y 6 m, el tamaño de la turbina Kaplan es el más pequeño, esto equivale 

a que su tamaño es más ligero y económico. 

 

-   En bajas alturas la turbina Pelton requiere un diámetro muy grande sin 

considerar el peso de la misma; esto significa que la instalación y adecuación de 

una turbomáquina Pelton conlleva a un gran costo económico. 

  

-   La turbina Kaplan nos ofrece un número mayor de revoluciones para los 

valores considerados de altura, esto es de gran ventaja en la transformación de 

la velocidad de rotación porque los generadores trabajan a 1800 rpm y 3600 

rpm. Diseñar un generador de menor número de revoluciones a la potencia 

deseada equivale a costos demasiado altos y de difícil de consecución en el 

comercio. 

  

-  En la gráfica de carga contra velocidad relativa, la curva de menor 

susceptibilidad a los cambios de carga es la Pelton, donde la turbina Kaplan si 

presenta alteración en su rotación a los cambios de carga. 
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-   La curva de velocidad relativa para la turbina Banki nos muestra que la 

velocidad de sus alabes es pequeña, los esfuerzos que tiene que soportar son 

mayores por su cambio lento de energía con el fluido, mientras que la turbina 

Kaplan es la más rápida de todas. 

 

-   En la turbina Kaplan; el cambio de energía con el fluido es el más rápido de 

todos, esto significa que los álabes están expuestos en gran medida a la 

cavitación, donde la resistencia superficial de las paletas debe ser muy alta para 

alargar la vida útil de la turbina. 

 

-   Las turbinas Francis, Kaplan y Banki presentan igual dificultad en el canal de 

alimentación; es necesario construir un tanque cercano a la turbina para 

garantizar un gasto volumétrico constante; porque son las turbinas más 

susceptibles a los cambios de carga. 

 

-   La turbina Pelton  para su alimentación necesita una tubería de alta presión 

que garantice un chorro de gran potencia;  donde la baja altura no ayuda a dar 

los mínimos necesarios para la potencia requerida. 
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-   La construcción de la turbina Pelton  queda definitivamente descartada 

porque a pequeñas caídas su gran tamaño representa una dificultad en la 

instalación. 

 

-   La dificultad de la turbina Francis es la forma de sus álabes porque la 

elaboración de cada uno sería netamente manual, susceptible a obtener perfiles 

totalmente diversos, además, el mantenimiento de esta turbina es muy 

engorrosa por su forma. 

  

-    La turbina Francis es preferentemente utilizada para caudales medios y altas 

caídas como ya se estudió, dado que el salto a utilizar es demasiado bajo esta 

turbina queda descartada para su utilización. 

     

-   La turbina Kaplan presenta gran dificultad en la construcción de sus álabes 

por su forma curva, pero la obtención de uno de ellos sería suficiente para 

replicar todos los que se necesiten ya sea fundidos o soldados.  

 

-   La turbina Banki presenta la mayor facilidad de construcción porque sus 

alabes se pueden acercar a un perfil circular y los costos serían los más bajos de 

todas las demás. 
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-    La turbina Banki nos muestra que es poco susceptible a los cambios de 

carga, pero se requiere de un caudal constante para que el ángulo de ataque sea 

el correcto y se haga un trabajo útil en la segunda etapa. 

 

-   La adecuación  y montaje de las turbinas Pelton, Francis y Kaplan requieren 

una estructura muy compleja; elevando los costos de fabricación. El objetivo 

principal es la generación de energía eléctrica a bajos costos y simplificando 

notablemente su construcción y mantenimiento. 

 

-   El sistema de regulación de la turbina Pelton es el más complejo de todos; los 

costos de fabricación son muy altos.  Las turbinas Francis y Kaplan son a la vez 

muy costosas por su cortina de alabes directrices. 

 

-   El sistema de regulación de la turbina Banki debe hacerse  en el canal de 

admisión, donde podría construirse un tanque de rebosadero lateral que nos 

garantice el gasto volumétrico constante. 

 

-   La turbina Banki tiene facilidad de montaje y desmontaje, pues sus álabes 

pueden ser fijados por tornillos a sus discos laterales, en caso de reposición por 

avería o imprevistos sobre la turbina. 
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-   En cuanto al canal de salida las turbinas no presentan mayor problema por 

que el fluido es recogido por un canal de fuga que luego será aprovechado por la 

granja piscícola. 

 

-   Las turbinas presentan un movimiento brusco sobre las partículas de fluido 

creando un incremento en su temperatura, esto es una gran ventaja para el 

rendimiento de la granja, porque incide en el crecimiento de los peces. La 

turbina Banki ayuda a la oxigenación del agua por no tener una transferencia de 

energía de manera interna sino de manera abierta y en contacto con el aire. 

 

-   Las turbinas aptas para la generación de 3 Kw de potencia para la 

iluminación de la granja piscícola; son la Banki y la Hélice (o Kaplan de álabes 

fijos). Pero estimando los costos, la facilidad de adaptación, construcción y 

mantenimiento de la misma se opta por el diseño detallado de la turbina Banki. 
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5. TURBINA BANKI 

 

Es una turbina de acción de admisión parcial y flujo transversal de doble efecto 

o doble impulsión, también denominadas Ossberger, Michell o Michell-Banki. 

 

Es una turbina de flujo cruzado aunque mucho menos conocida que los tres más 

grandes nombres: Pelton, Francis, Kaplan. 

 

Fue inventada por un Ingeniero llamado Michell que obtuvo una patente para 

ella en 1903. Completamente independiente un profesor Húngaro con el 

nombre de Donat Banki invento la turbina otra vez en el año de 1917; y para el 

año de 1920 fue completamente conocida en Europa a través de una serie de 

publicaciones. 

 

La máquina se clasifica normalmente como una turbina de impulso; esto no es 

estrictamente correcto y probablemente esta basada en el hecho que el diseño 

original fue verdaderamente una turbina de presión constante.  Un espacio 

suficientemente grande fue dejado entre la tobera y el rotor, de modo que el 

chorro entra al rodete sin presión estática. 
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 En los diseños modernos se construyen usualmente con una tobera que 

cubra un mayor arco de la periferia del rodete, con ésta medida se incrementa el 

flujo unitario  permitiendo mantener pequeño el tamaño de la turbina, como se 

observa en la figura 5.0. 

Figura 5.0.  TURBINA BANKI. 

 

Estos diseños trabajan como turbinas de impulso solo con pequeñas aberturas 

de compuerta cuando el flujo reducido no llena completamente el pasaje entre 

álabes, la presión dentro del rodete es, entonces, la atmosférica.  Con caudales 

crecientes que llenan completamente los pasajes entre álabes, hay una pequeña 

presión positiva; la turbina trabaja ahora como una maquina de reacción. 
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 Hay solo una compañía que producen esta turbina desde hace décadas, la 

firma Ossberger en Baviera (Alemania). 

 

5.1   DISEÑO DEL ROTOR 

 

5.1.1   Diagrama ideal y real de velocidades.   Por una boquilla directriz, 

como muestra la figura 5.1. es conducida el agua del rodete, que posee gran 

numero de álabes. A la entrada del rodete se verifica de la manera conocida la 

disposición de la velocidad absoluta v1 de entrada del agua, atravesando ésta las 

paletas con la velocidad relativa w1 y cediendo al rodete por la desviación del 

chorro una parte de su potencial de trabajo. A la salida del chorro de la primera 

etapa se forma w2 y u2 con velocidad absoluta v2, que es la de paso del agua por 

el interior del rodete y la del nuevo ataque a las paletas de dentro a afuera.  A la 

entrada de la segunda etapa la velocidad absoluta v3 es igual a v2 y la velocidad 

tangencial se mantiene u2 es igual a u3 donde podemos calcular w3 a la entrada 

de la segunda etapa, se forma en virtud w4, y u4 es igual a u1 donde obtenemos 

v4 a la salida definitiva como se observa en la figura 5.1. 

 

La velocidad de entrada del rotor está dada por la Ec.[13], donde: 

gHCvv 21 =
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1111 βθ Coswuv ×+=

11111 βα SenwSenvv r ×+×=

Cv : Es el coeficiente de tobera por perdidas de fricción y diferencia de 

presión entre la tubería. 

 

Se debe escoger el ángulo de entrada del agua para poder establecer una relación 

entre la velocidad del agua y la velocidad tangencial de la rueda en el punto de 

entrada y los puntos subsiguientes. 

 

Del diagrama de velocidades, figura 5.2. se establece la siguiente relación: 

 

Ec.[69] 

Ec.[70] 
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Para la velocidad tangencial se puede aproximar a la mitad de la velocidad 

absoluta, donde: 

 

El valor de β1 se obtiene igualando las expresiones [69] y [70], donde: 

 

Reemplazando u1 será igual a: 

 

121
1 αCosu v=

1
1

11
111 β

β
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Despejando la ecuación obtenemos: 

 

Ec.[71] 

 

La velocidad relativa a la entrada será igual a: 

 

Ec.[72] 

 

La velocidad tangencial a la salida de la primera etapa se calcula de la Ec[28] 

donde: 

 

Despejando la velocidad tangencial a la salida de la primera etapa obtenemos: 

 

Ec.[73] 

 

La relación de radios la podemos expresar como: 

 

Ec.[74] 

 

11 ru ×=ω

22 ru ×=ω
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12 umu ×=

La velocidad tangencial se expresa: 

 

Ec.[75] 

 

En la figura 5.3. El flujo es constante a través del álabe; de la ecuación de 

continuidad obtenemos la velocidad relativa  a la salida de la primera etapa, 

donde: 

 

 
Si el proceso realizado es isobárico e isométrico para un flujo estacionario, 

podemos decir que la velocidad relativa a la entrada y la salida idealmente es 

igual en magnitud, sin considerar las perdidas por fricción y turbulencia donde: 

222111 AwAw ××=×× ρρ



Ing. Electromecánica. 106 

 

2

2
2 u

wTg =α

21 ww =





= −

m
SecTg 11

2
α

α

2

2
2 αCos

uv =

 Ec.[76] 

 

El ángulo de salida α2 estará definido por la expresión: 

 

Ec.[77] 

 

Reemplazando las velocidades obtenemos: 

 

Sustituyendo trigonometricamente nos dará: 

 

donde: 

Ec.[78] 

 

 

La velocidad absoluta de salida en la primera etapa es igual a: 

 

111

11
2

2
αβ
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CosvmSen

SenvTg
×××

××
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1

1
2 β
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Senm
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43 ww =

Ec.[79] 

Para la entrada de la segunda etapa las magnitudes de las velocidades se 

consideran iguales a las de la salida  de la primera etapa donde su dirección se 

observa en la figura 5.4. 

 

El proceso realizado a la salida es isométrico e isobárico con flujo estacionario, 

donde las velocidades relativas en magnitud idealmente son iguales a: 

 
Ec.[80] 

 

La velocidad tangencial a la entrada y salida del radio exterior geometricamente 

son iguales, donde: 
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2
4

2
44 uwv +=

Ec.[81] 

Se trata de aprovechar la máxima cantidad de energía en el rodete, y el diseño 

deberá ir encaminado a que la velocidad absoluta v4 sea en dirección radial 

donde idealmente α4 = 90o

Ec.[84] 

 

 
5.1.2    Diámetro del rotor.  Para La determinación del diámetro del rotor de 

la tabla 3. puede apreciar diversos valores para el diámetro del rodete; no es 

conveniente un diámetro muy grande por razones de instalación y construcción 

pero si D1 es muy pequeño la capacidad de generación disminuye, por lo tanto 

asumimos un diámetro exterior de 0.38 m. (calculado en las tablas). 

 

 entonces: 

 

La velocidad de rotación de la expresión [30] será: 

 

De la expresión [52] la relación de diámetros será igual a : 

 

1

1 60
D

uN
×
×

=
π

113
2

2 DmDD ×≈=
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222
OCBCOB +=

5.1.3   Geometría del álabe.  El álabe de una turbina Banki debido a su 

doble paso del agua tiene una forma óptima que puede aproximarse con 

exactitud a un semicírculo y por lo tanto ser fácilmente construida. El círculo 

que genera la curva de los álabes tiene su centro en la intersección de dos rectas 

perpendiculares una en la dirección relativa w1 y la otra en dirección de la 

tangente a la circunferencia de radio r2 en el punto donde el álabe corta dicha 

circunferencia; punto “B” en la figura 5.5. 

 

Considerando los triángulos BOC y AOC, el lado OC es común en ambos, 

tenemos por el teorema de los cosenos: 

 
Ec.[59] 
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Ec.[60] 

 

Donde: 

Ec.[61] 

 

Entonces el radio de los álabes es igual a: 

 

Ec.[62] 

 

El lugar geométrico “C” de los centros de los arcos de circunferencia que 

constituyen los álabes en otro círculo con centro “O” y radio OC, cuyo valor 

será: 

Ec.[63] 

Ec.[64] 

 

La figura 5.6. nos muestra el perfil del rotor donde podemos obtenemos el 

ángulo de cada chapa. 

 

Para la obtención del ángulo “σ”, tenemos: 

 
Ec.[65] 
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Por el teorema del seno obtenemos: 

 

Ec.[66] 

 

Donde: 

Ec.[67] 

 

Además: 

Ec.[68] 

 

θ : Es el ángulo central de la chapa del álabe para su fabricación. 
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5.1.4  Longitud del álabe.  La relación del largo del álabe respecto al 

diámetro ha sido fabricada desde 0.2 a 4.5; la gran dificultad de los álabes largos 

es su flexión donde en muchos casos son reforzados con discos a intervalos 

iguales para evitarlo. 

 

La longitud esta determinada por la expresión [54] donde: 

 

 

 

5.1.5   Número de álabes.  Empíricamente se han utilizado entre 16 y 30 

álabes en la turbina Banki, para nuestro caso si tomamos el punto “B” 

proyectado radialmente al diámetro exterior con punto final A’ del siguiente 

álabe, ésto nos garantiza que las partículas de fluido en la segunda etapa 

radialmente nos ejercerán intercambio de energía con los álabes. Ver figura 5.7. 

 

De la expresión para el cálculo del número de álabes tenemos: 

 

Ec.[85] 

Donde: 

z = Número de álabes. 
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D1 = Diámetro exterior. 

t = Paso. 

 

Para la distancia A’A se obtiene: 

 

Ec.[86] 

 

 

Finalmente el número de álabes está determinado por la expresión: 

 

Ec.[87] 
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5.1.6   Dimensionamiento final de rotor.  Para la potencia de 4.76 Cv, 

altura = 3m; para α1 = 17o

 

. 

 

El diámetro exterior = 380 mm. 

El diámetro interior = 250 mm. 

m = 2/3 

Distancia del centro de eje de la turbina y el centro de revolución del álabe = 

140 mm. 

Radio de revolución del álabe = 63 mm. 

Longitud del álabe = 320 mm, 

 

Primera etapa. 

Velocidad absoluta a la entrada = 7.44 m/s. 

Velocidad tangencial a la entrada = 3.56 m/s. 

Ángulo de entrada entre la velocidad tangencial y relativa es: 

 

Velocidad relativa a la entrada: 
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Velocidad tangencial a la salida es: 

 

 

El ángulo entre la velocidad absoluta y relativa a la salida es: 

 

 

 

Considerando el coeficiente de fricción Kf = 0.96 

 

Velocidad relativa a la salida es: 

 

 

Ángulo de salida entre la velocidad tangencial y relativa es: 

 

 

 

Velocidad absoluta de salida es: 

 

 

 

Por análisis gráfico de magnitud y dirección se muestra en la figura 5.8. 
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El error entre el análisis matemático y el gráfico es = 0.016%. 

 

 

 

Segunda etapa. 

 
Velocidad absoluta a la entrada = 4.7392 m/s. 

Velocidad tangencial a la entrada = 2.373 m/s. 

Ángulo de entrada entre la velocidad tangencial y absoluta es = 57.481º. 

Velocidad relativa a la entrada = 4 m/s. 

Velocidad tangencial a la salida es = 3.56 m/s. 
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El ángulo entre la velocidad absoluta y relativa a la salida es: 

 

 

 

Considerando el coeficiente de fricción Kf = 0.96 

 

Velocidad relativa a la salida es = 3.722 m/s. 

 

Ángulo de salida entre la velocidad tangencial y relativa: 

 

 

 

Velocidad absoluta de salida es = 1.979 m/s. 

 

 

Por análisis gráfico de magnitud y dirección se muestra en la figura 5.9. 

 

El ángulo central del alabe se obtiene por con las expresiones Ec.[65] a la 

expresión Ec.[68], donde: 
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El ángulo central de la chapa para su construcción tendrá un valor de: 

 

 

El número de álabes será igual a: 

 

 

 

Por razones de construcción se utilizan ciertos valores para el número de álabes 

donde el ángulo de paso “δ” debe ser una fracción entera. En la tabla siguiente 

se muestran los valores más usuales del número de álabes: 
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 Tabla 6.  Número de álabes más comunes. 

 

Álabes δ 
32 11.25º 

30 12º 

25 14.4º 

24 15º 

20 18º 

18 20º 

16 22.5º 

Fuente: REVISTA OLADE. 

 

Estos valores no son estrictos están a voluntad del diseñador para nuestro caso 

tomaremos 24 álabes. 

 

5.2    DISEÑO DEL BOQUEREL 

 

El boquerel consiste en un elemento de transición que tomando un flujo no 

totalmente desarrollado en la tubería de carga, lo transforma en una 

alimentación uniforme a un ángulo α1 = 17º con la tangente del rotor. 

 

La dificultad es la transformación del fluido de sección circular a rectangular 

espiralado como se muestra en la figura 5.10. 
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 Lo que se busca es transformar el flujo de la tubería cilíndrica (1), en un 

flujo rectangular potencial por medio de una transición estándar(2) y luego 

tomando el flujo de sección rectangular (3), para finalmente desarrolla una 

voluta corta (4) que entregará el flujo bidimensionalmente lo más cercano 

posible al rodete para el intercambio de energía. 

 

Para el tramo (1) el fluido idealmente no presentará cambios en su conservación 

de la masa donde la masa que entra igual a la que sale, las perdidas únicamente 

serán por fricción en la tubería. 
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De la ecuación de continuidad decimos: 

 

 

Donde A1 = A2 entonces: 

Ec.[88] 

 

Para el tramo (2) correspondiente a la transición circular a rectangular, de la 

ecuación de continuidad, considerando un flujo de perfil parabólico con sus 

secciones correspondientes circular y rectangular como se observa en la figura 

5.11. se obtiene que: 
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De la ecuación general de cantidad de movimiento, tenemos: 

 

 

 

 

Reemplazando obtenemos: 

 

 

Desarrollando las integrales obtenemos: 

 

 

 

Finalmente obtenemos que el gasto volumétrico será igual a: 

 

Ec.[89] 

 

Para el tramo (3) correspondiente a un flujo rectangular los cambios en su 

conservación de la masa estarán afectados únicamente por perdidas por fricción 

entonces de la ecuación de continuidad obtenemos: 
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donde A3 = A4 entonces: 

 Ec.[90] 

 

Para el tramo (4) equivalente a un flujo rectangular espiralado su forma busca 

obtener la mayor proximidad de la tobera con el rotor para disminución las 

perdidas volumétricas; su análisis se puede comparar como un perfil recto como 

se observa en la figura 5.12. 

 

La cara circular envolverá al rotor entre 40º y 120º; para nuestro análisis serán 

90º siendo el más óptimo para el intercambio de energía con un ángulo de 

corrimiento respecto a la vertical de 15º. 
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La cara circular de la figura 5.12. debe ser lo más cercana al perímetro del 

radio exterior del rodete, donde será igual a: 

 

Ec.[91] 

 

Donde C1 = perímetro del circulo. 

 

La cara espiral nos debe garantizar la admisión del flujo a la dirección α1, donde 

este perfil es obtenido por coordenadas polares donde, “ξ” es la ecuación de la 

espiral y será igual a: 

Ec.[92] 

 

De la ecuación de continuidad obtendremos el caudal real de alimentación en el 

boquerel para el tramo (1); correspondiendo la velocidad V5 a la velocidad 

absoluta a la entrada del rodete garantizando este valor constante en todos los 

puntos del circulo debido a la reducción del área en forma espiral. 

 

El caudal que está entregando el ducto  a su salida es: 

 

Ec.[93] 
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Desarrollando la Ec. [93] y reemplazando los valores de velocidad en la 

ecuación obtenemos: 

 

 

Finalmente obtenemos: 

Ec.[94] 

 

Donde h1 es la altura del chorro y será igual a: 

Ec.[95] 

 

El caudal real a la entrada de la turbina es: 

 

 

 

Si consideramos muy pequeño el largo del tramo (3) calculamos el área de 

entrada del ducto de transición (2) de la ecuación de continuidad donde: 

 

Ec.[96] 

Donde: 
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Si lo que buscamos es garantizar la misma velocidad en el rodete, asumimos 

esta velocidad y variamos la forma del ducto de transición donde el radio en su 

parte circular será: 

 

Ec.[97] 

 

 

 

 

El dimensionamiento final se muestra en el plano correspondiente. 

 

La forma de admisión puede ser de forma vertical, horizontal o inclinada como 

se muestra en la figura 5.13. 

 

Estos perfiles están sujetos a la localización de la turbina, al caudal y la altura de 

caída su selección es a voluntad del diseño y de la potencia a generar. 

 

El perfil a dimensionar es el “e” por su facilidad de instalación y regulación de 

caudal este perfil al variar sus condiciones de diseño puede generar potencias 

del orden de los 70 Kw. 
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6.   DISEÑO DE LOS ELEMENTOS MECANICOS 

 

6.1   DISEÑO DEL ÁLABE 

 

Si en una instante determinado el rotor se detiene; sus álabes se comportaran 

con una viga con carga uniformemente distribuida sobre toda su superficie y 

empotrada en sus dos extremos como se observa el la figura 6.1. 
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La fuerza del fluido sobre el álabe cuando el caudal sea el máximo por el 

principio de la cantidad de movimiento será igual a: 

 

 

Para el análisis de la fuerza cortante y momento flector éste sistema es 

estáticamente indeterminado como se observa en la figura 6.2. 

 

La fuerza F del caudal estará repartido uniformemente sobre una cuarta parte 

del rotor donde la fuerza cortante para el álabe en sus extremos será igual a: 
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El momento máximo de flexión será igual a: 

 

El esfuerzo máximo al que esta sometido el álabe del rodete por acción de la 

fuerza del agua a lo largo del mismo será determinado por la expresión: 

 

Ec.[98] 

Donde: 

 

IA = Momento de inercia. 

C = Distancia del eje neutro a un punto de la sección y será igual a: 

 

Ec.[99] 

Donde: 

e = Espesor. 

Cg = Centro de gravedad. 

 

El centro de gravedad se determina por la expresión: 

Ec.[100] 

 

mKgfmKgf
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×
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88

2
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El momento de inercia estará representado por la expresión: 

Ec[101] 

 

Si se considera que un álabe recibe toda la carga de fluido tendríamos un factor 

de seguridad de carga ηc = 6 donde el esfuerzo máximo será igual a: 

 

Ec.[102] 

 

 

Para diferentes espesores los obtenemos de la tabla siguiente: 

 

Tabla 7.  Momentos de inercia y esfuerzo para diferentes espesores del álabe. 

 

Espesor [cm] IA [cm4] σMAX [Kg-cm2] 
0.1 48.72 5027.46 

0.2 99.77 2262.67 

0.3 153.24 1374.64 

0.4 209.21 948.82 

0.5 267.72 704.198 

0.6 328.88 548.05 

    Fuente: EL AUTOR. 

 

A nivel de Diseño y propiedades mecánicas los espesores del 0.2 en adelante 

cumplirán con la relación: 
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Todos los aceros y otros metales cumplen con la relación, pero considerando 

que está en contacto permanente con el fluido el material debe cumplir con 

elevada resistencia a la corrosión, a la oxidación y una elevada resistencia a la 

abrasión y al desgaste. El acero seleccionado es AISI 4140. Sus propiedades 

mecánicas se muestran en la tabla siguiente: 

 

Tabla 8.  Propiedades mecánicas del acero AISI 4140. 

 

 
Acero 

Limite 
De fluencia. 
Sy [Kg/cm2] 

Resistencia 
a  la tracción. 
Sµt [Kg/cm2] 

% 
Alargamiento 

Dureza 
Brinell. 

4140 4430 6360 27 187 

Fuente: CATÁLOGO GENERAL DE ACEROS. 

 

La deflexión máxima se expresa por la ecuación: 

 

Ec.[103] 

 

El espesor del álabe a seleccionar es 3 mm. en acero AISI 4140; su vida útil será 

infinita. 
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 En la tabla siguiente se anexa la deflexión para el acero AISI 4140 y sus 

diferentes espesores: 

 

Tabla 9. Deflexión máxima para diferentes espesores del álabe, acero AISI 4140. 

 

Espesor [mm.] 
Deflexión máxima 

δmax [mm.] 
Deflexión real 
δreal [mm.] 

1 0.274 0.044 

2 0.134 0.0222 

3 0.0872 0.0144 

4 0.0638 0.0106 

5 0.045 0.0082 

6 0.0406 0.0066 

  Fuente: EL AUTOR. 

 

Los discos que sostendrán a la cortina de álabes por los criterios ya 

mencionados será en acero AISI 4140 de 6 mm. De espesor  creando un rotor 

de alta resistencia. 

 

6.2    DISEÑO EJE DEL ROTOR 

 

Del diagrama de fuerza cortante y momento flector obtenemos la fuerza que 

ejerce el fluido sobre el eje como se observa en la figura 6.3. 
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Donde: 

W = Fuerza del fluido sobre el eje. 

Wr = Peso del rodete. 

Ray, Rby = Reacciones de los cojinetes. 

 

 
Considerando un cuerpo estáticamente determinado: 

 

Ec.[104] 

Ec.[105] 

 

Para hallar el peso del rodete tenemos: 

Ec[106] 
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 Donde: 

ZA = Número de álabes. 

VA = Volumen del álabe. 

ρA = Peso específico del material para los álabes. 

Zd = Número de discos. 

Vd = Volumen de los discos. 

ρd = Peso específico del material para los discos. 

 

Hallando los volúmenes y reemplazando los valores en la Ec.[106] obtenemos: 

 

Wr = 24.81 Kg. 

W = 138.8 Kg. 

 

Combinando las Ec.[103] y Ec.[104] y reemplazando los valores se obtiene: 

 

Rby = 81.805 Kgf. 

Ray = 81.805 Kgf. 

 

El momento máximo para el plano X-Y  ocurrirá en los puntos “c” y “d”, será 

igual a: 

Mcy max = Mdy max = 1227.075 Kgf-cm. 
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El diagrama de fuerza cortante y momento flector para el plano X-Z se 

observa el la figura 6.4. 

 

Donde: 

WT = Fuerza de transformación. 

Raz, Rbz = Reacciones de los cojinetes. 

 

Para el cálculo de la fuerza de transformación obtenemos: 

 

Ec.[107] 

 

Donde rT : radio de transmisión. 
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Reemplazando los valores obtenemos: 

 

 

 

El análisis estático para el plano X-Z es igual a: 

 

Ec.[108] 

Ec.[109] 

 

Combinando la Ec.[108] y Ec.[109] obtenemos: 

 

Rbz = 215.23 Kgf. 

Raz = 49.15 Kgf. 

 

El momento máximo del plano X-Z es igual a : 

 

Maz max = 1255.5 Kgf-cm. 

 

Analizando los puntos críticos se obtiene el momento flector máximo al que se 

encuentra sometido el eje, ocurre en el punto “c” y esta dado por la expresión: 

Ec.[110] 
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Mmax = 1431.52 Kg/cm2. 

 

Por el método de tensión máxima de cortadura, el momento de torsión 

equivalente es: 

Ec.[111] 

 

El momento de torsión “T” es el que le imprime el generador al eje de la turbina 

y es igual a: 

 

 

 
El momento torsor equivalente será: 

 

Te = 2366 Kgf-cm. 

 

Tomando un factor de seguridad por resistencia a la fluencia ηf = 1.4 se 

obtiene: 

Ec.[112] 

 

Donde σp es el esfuerzo de fluencia máximo permisible, y el material a usar en el 

eje será el acero AISI 4140 por razones expuestas. 
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Por lo tanto el primer diámetro del eje se obtiene por la relación: 

 

Ec.[113] 

 

Despejando el diámetro y reemplazando los valores obtenemos: 

 

d = 19.67 mm. 

 

Como el eje está soportando esfuerzos fluctuantes ver figura 6.5.; para el 

análisis de fatiga utilizamos el diagrama modificado de Goodman. 
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Para esto es necesario obtener el límite de resistencia por fatiga del eje 

mediante la expresión: 

Ec[114] 

 

Donde: 

Ka = Factor de superficie. 

Kb = Factor de tamaño. 

Kc = Factor de confiabilidad. 

Kd = Factor de temperatura. 

Ke = Factor de modificación por concentración de esfuerzos. 

Kf = Factor de efectos diversos. 

 

 

por lo tanto: 

 

Ka = 0.85   (Torneado fino). 

 

d  = Diámetro calculado por esfuerzo. 

Kb = 0.898 

Kc =0.868 ( Para el 95% de confiabilidad ). 

Kd =1 (La temperatura del fluido durante el día oscila entre 6º y 14º C). 
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q = 0.75 ( Para el radio de entalle r = 1 mm) 

Kt =2.1 

 

K’f =1.825 

 

Ke =0.548 

Kf =1 

 

Luego el límite de resistencia a la fatiga será: 
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Del diagrama de Goodman obtenemos “σm” ver figura 6.6. 

La expresión de esfuerzo medio será igual a: 

 

Ec.[115] 

Donde: 

Mmax = Momento al que está sometido = Torque equivalente. 

ηf = Factor de seguridad por fatiga = 2. 

df =Diámetro final de diseño. 

 

df = 36.4 mm. 

 

 Este diámetro se aproxima a 40 mm. Para garantizar mayor durabilidad y 

consistencia al eje calculado. 
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Para el análisis de vida útil se halla el esfuerzo real para el diámetro de 40 

mm. 

Si σr < Se el eje tendrá vida útil 

infinita. 

Ec.[116] 

 

Para nuestro caso: 

 

 
El eje tendrá una vida útil infinita. Los demás parámetros se mostraran en su plano 

respectivo. 
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6.3   DISEÑO DEL INYECTOR. 

 

En la figura 6.7. obtenemos la fuerza cortante y momento flector que ejerce el 

fluido sobre el inyector. 

 

El momento máximo que ejerce el fluido sobre el inyector es: 

 

 

 

De la ecuación de deflexión máxima obtenemos el tipo de material para el 

inyector donde: 
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438.3968 CmtIe ×=

 

El momento de inercia de la figura 6.8. se calcula con la expresión: 

 

 

Para el acero AISI 4140 su deflexión en el área plana se muestra en la tabla 8. 

para los diferentes espesores. 

 

Tabla 10.  Deflexión máxima para diferentes espesores del inyector 

acero AISI 4140. 

Espesor [mm.] Deflexión máxima δmax [mm.] 
1 0.3 
2 0.16 
3 0.12 
4 0.08 
5 0.067 
6 0.056 

   Fuente: EL AUTOR. 
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El material seleccionado es el acero AISI 4140 con espesor de 2 mm. Y su 

dimensionamiento final se muestra el plano correspondiente. 

 

6.4   DISEÑO EJE DEL INYECTOR 

 

En el diagrama de fuerza cortante y momento flector nos muestra las cargas que 

actúan sobre el eje del inyector; ver figura 6.9. 

 

Por análisis estático obtenemos: 

Ec.[117] 

Ec.[118] 
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Para el cálculo del peso del inyector se obtiene por la expresión: 

 

 

Solucionando las Ec.[117] y Ec.[118] obtenemos: 

 

Rb = 70.655 Kgf. 

Ra = 70.655 Kgf. 

 

El momento máximo será igual a: 

 

Mmax = 353.275  Kgf-cm. 

 

Tomando un factor de seguridad a la fluencia de ηf = 1.4 se obtiene el esfuerzo 

máximo  permisible cuyo valor es: 

 

σp = 3161.28 Kg/cm2

 De la expresión: 

. 

 

 

 

Despejando el diámetro obtenemos: 

d = 10.4 mm. 
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Como el eje está soportando esfuerzos fluctuantes ver gráfico 6.5; para el 

análisis de fatiga utilizamos el diagrama modificado de Goodman. 

 

Para esto es necesario obtener el límite de resistencia por fatiga del eje mediante 

la expresión: 

Ec[114] 

 

Donde: 

Ka = Factor de superficie. 

Kb = Factor de tamaño. 

Kc = Factor de confiabilidad. 

Kd = Factor de temperatura. 

Ke = Factor de modificación por concentración de esfuerzos. 

Kf = Factor de efectos diversos. 

 

 

por lo tanto: 

 

Ka = 0.85   (Torneado fino). 

 

d  = Diámetro calculado por esfuerzo. 
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Kb = 0.965 

Kc =0.868 ( Para el 95% de confiabilidad ). 

Kd =1 (La temperatura del fluido durante el día oscila entre 6º y 14º C). 

 

q = 0.75 ( Para el radio de entalle r = 1 mm) 

Kt =2.1 

 

K’f =1.825 

 

Ke =0.548 

Kf =1 

 

Luego el límite de resistencia a la fatiga será: 

 

 

 

Del diagrama de Goodman obtenemos σm ver figura 6.10. 

 

La expresión de esfuerzo medio será igual a: 

 

Ec.[115] 
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Donde: 

Mmax = Momento al que está sometido = torque equivalente. 

ηf = Factor de seguridad por fatiga = 2. 

df =Diámetro final de diseño. 

 

df = 19.05 mm. 

 

 Este diámetro se aproxima a 20 mm. Para garantizar mayor durabilidad y 

consistencia al eje calculado. 

 

Para el análisis de vida útil se halla el esfuerzo real para el diámetro de 20 mm. 
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Si σr < Se el eje tendrá vida útil infinita. 

Ec.[116] 

 

Para nuestro caso: 

 

 

El eje tendrá una vida útil infinita. Los demás parámetros se mostraran en su plano 

respectivo. 

 

6.5   SELECCIÓN DE RODAMIENTOS 

 

Se seleccionaron dos tamaños de rodamientos de bolas o bolas a rotula puesto 

que las cargas a soportar son netamente radiales o angulares; los rodamientos 

deberán ser con cubierta protectora de sello hermético en ambos lados porque 

estarán muy cerca y en posible contacto con el fluido. 

 

6.5.1   Eje del rotor.  Para la selección de los rodamientos del eje del rotor de 

las figuras 6.3. y 6.4. el punto que mayor carga soporta es el “b”, por lo tanto el 

rodamiento soporta mayor esfuerzo; la carga que soporta este punto será: 

 

Ec.[117] 
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La potencia final soportada por el rodamiento será igual: 

Ec.[118] 

 

Donde: 

P = Carga dinámica equivalente. 

X = Factor de carga radial del rodamiento. 

V = Factor de rotación. 

Fr = Carga radial soportada. 

Y = Factor de carga axial o empuje. 

Fa = Carga axial soportada. 

 

Como el movimiento del rotor es únicamente angular la carga axial es igual a 

cero, el factor de carga radial igual a uno (para cargas netamente radiales), el 

factor de rotación igual a uno (para el giro del aro interno), donde la expresión 

se reduce a: 

 

Tomando una vida nominal de cincuenta mil horas equivalente a una maquina 

de servicio continuo de veinticuatro horas y ρ=3 (para rodamientos de bola), 

donde la capacidad de carga dinámica se expresa: 

Ec.[119] 
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La carga dinámica es:  

 

 

 

El rodamiento a seleccionar según el catalogo de la SKF cuyo diámetro del eje es 

40 mm. es el SY40KG y sus características se muestran en la figura 6.11. 

 

d = 40 mm. 

A = 48 mm. 

A1 = 30 mm. 

H = 99 mm. 
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H1 = 49.2 mm. 

H2 = 19 mm. 

J = 125 mm. 

L = 175 mm. 

G = 12 mm. 

Masa = 1.90 kg. 

 

6.5.2   Eje del inyector.   Para la selección de los rodamientos en el eje del 

inyector de la figura 6.9.; el punto que mayor carga soporta es el “a” y “b” 

correspondiente a los dos rodamientos, la carga que soporta es: 

 

Fr=70.695 Kgf. 

 

El esfuerzo que sufrirá el rodamiento es radial, su factor de rotación es igual a 

uno, el factor de carga radial es igual a uno donde la potencia final soportada 

por el rodamiento será igual a: 

 

P=70.695 Kgf. 

 

Asumiendo una vida nominal igual a cincuenta mil horas equivalente a una 

máquina de servicio continuo y ρ=3 para rodamientos de bolas, la velocidad de 
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rotación N=1 porque éste elemento su desplazamiento angular será de 41º, 

entonces la capacidad de carga dinámica se expresa: 

 

C=1000.22 N 

 

Su dimensionamiento se observa en la figura 6.12. donde el rodamiento 

seleccionado es FYTB 20 TF del catalogo de la SKF. 

 

Donde sus características son: 

d = 20 mm. 

A1 = 29.5 mm. 

A2 = 11 mm. 
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Da = 50.8 mm. 

H =112 mm. 

J= 90 mm. 

L = 60.5 mm. 

G = 10 mm. 

T = 37.3 mm. 

Masa = 0.50 Kg. 

 

El  dimensionamiento final se muestra en los respectivos planos. 

 

6.6   CARCASA Y TUBERIA DE ALIMENTACIÓN 

 

Considerando una tubería vertical de alimentación cuando el inyector o álabe 

directriz se encuentra cerrado y no está dando paso al fluido para incidir sobre 

el rotor, como se muestra en la figura 6.13, la fuerza que actuará será igual a: 

 

 

 

La presión ejercida por el fluido sobre el álabe es igual a: 
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Las tuberías que actualmente se consiguen en el comercio superan este valor; si 

es tubería PVC oscila entre 36 y 20 psi; si es en acero galvanizado oscila entre 

50 y 150 psi y si son aceros especiales su valor supera los 500 psi. 

 

Para nuestro caso usaremos una tubería PVC de alta presión de referencia 

450003 de 12 in de diámetro, la carcaza su objetivo es controlar salpicaduras, 

usaremos una lamina de acero A37 laminado en caliente de 2.5  mm de espesor. 

 

6.7  UNIONES CON PERNOS TUBERIA DE CARGA 

 

El proceso exige una presión que varia entre 0 y 20 psi, la junta que 

utilizaremos es corcho caucho siendo el más optimo para retener líquido, como 

se muestra en la figura 6.14. 
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El módulo de elasticidad del empaque es 12.5 Kpsi. 

 

Los tornillos a usar son de grado SAE 2, cuyas especificaciones se muestran en 

la tabla siguiente: 

 

Tabla 11. Tornillos de sujeción. 

Grado 
SAE 

Diámetro 
nominal 

Resistenci
a 

a la 
Prueba 
[Kpsi] 

Resistenci
a 

A la 
Tensión 
[Kpsi] 

Resistenci
a 

a la 
Fluencia 
[Kpsi] 

Dureza 
Rockwell 

Area de 
Esfuerzo a 
la tensión 

in2 

Hilos por 
Pulgada2 

2 ¼  a ¾  55 74 57 
B80 

B100 
0.0318 
0.334 20 - 10 

4 ¼ a 1½   65 115 100 C22 
C32 

0.0318 
1.405 20 - 6 

Fuente: DISEÑO SHIGHEY 

 

La fuerza del fluido que le imprime a la tubería para separarla es: 

 

 

 

La fuerza para el pretensado de los pernos será igual a: 

 

 

Considerando un coeficiente de rigidez C = 0.3, la fuerza máxima que 

soportaran todos los pernos es: 
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Para un factor de seguridad η=5 obtenemos: 

 

Ec.[120] 

 

Despejando el área total de los pernos: 

 

 

 

El área total de los pernos sé relación con su número por la expresión: 

 

Ec.[121] 

 

El número de pernos es: 

 

 

Para corregir el coeficiente de rigidez calculamos el coeficiente de los pernos 

donde se expresa: 
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El coeficiente del empaque será: 

 
 

 

El coeficiente corregido será igual a: 

 

 

 

Si el valor estimado de “C” es mayor que el calculado su diferencia es el margen 

de seguridad. 

 

Por resistencia mecánica los pernos mínimos necesarios son 4; en las juntas con 

empaques “SHIGLEY” recomienda que los pernos no deben espaciarse más de 

seis diámetros y menos de tres para que entre la llave, lo que se busca es que el 

empaque tenga una completa uniformidad de presión. 

 

El número de total de pernos es 24 espaciados a un ángulo de 15º. 

 

Las demás especificaciones estarán en sus planos respectivos, para las diversas uniones de 

pernos y empaques. 
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6.8  SOLDADURAS PARA EL TUBO DE CARGA 

 

La parte más critica de soldar es el tubo de transición de circular a cuadrado ya 

que esta debe soportar una presión máxima al momento de cierre del álabe 

directriz. 

 

La fuerza que actuará sobre el álabe directriz es de 210.8 Kgf generados por el 

fluido sobre las paredes de la tubería; considerando constante este valor sobre 

toda la superficie del ducto, la soldadura seleccionada será usada sobre todas las 

uniones a soldar. 

 

El proceso a seguir es una soldadura a tope con ranura en “V” sencilla donde el 

esfuerzo normal es: 

Ec.[122] 

 
Donde: 

h : Es la garganta de la soldadura. 

l : Longitud del cordón. 

 

El esfuerzo medio en una junta a tope debido a la carga cortante es: 

 
Ec.[123] 
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La fuerza “F” es la que ejercerá el fluido a tratar de separar las laminas como se 

muestra en la figura 6.15. 

 

La longitud del cordón será igual a: 

 

 

El esfuerzo que soportará la soldadura es: 

 

 

 

La soladura recomendada para estas uniones es AWG 7018 o MIG debido al 

bajo espesor de la lamina. 
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El factor de seguridad para este electrodo es: 

 

 

Las propiedades mecánicas de estos electrodos se especifican en la tabla 

siguiente. 

 

Tabla 12.  Electrodos y propiedades mecánica. 

Grado 
AWG 

Diámetro 
Nominal 

Resistencia 
a la 

Tracción 
[Kg/mm2] 

% de 
Alargamient

o 

Límite 
elástico 

MIG 2.5-3-4-5-6 49-56 22 42 
E7018 0.8-1-1.2 51-59 24-36 43-51 

 Fuente: CATÁLOGO WEST-ARCO.  

 

6.9    DISEÑO DE LAS CHAVETAS 

 

6.9.1  Chaveta eje del rotor.  Las chavetas a usar en el eje del rotor todas 

sufrirán el mismo esfuerzo su dimensionamiento se observa en la figura 6.16. 

 

El torque a transmitir se define por la expresión: 

 

Ec[124] 
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Reemplazado los valores obtenemos: 

 

 

La fuerza ejercida por el rotor sobre la chaveta es: 

 

Por la teoría de energía de la distorsión para un acero AISI/SAE 4140 la 

resistencia al corte será: 
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para un factor de seguridad de η=2.5 el dimensionamiento de la chaveta tendrá 

las siguientes especificaciones según normas ANSI para chavetas Woodruff 

cuadrada: 

b = 10 mm. 

h = 10 mm. 

Profundidad del chavetero = 5 mm. 

 

El esfuerzo de diseño será igual a: 

 

La longitud de la chaveta se relaciona por la expresión: 

Ec.[125] 

 

La longitud es: 

 

Por resistencia al aplastamiento la longitud se determina con un área igual a la 

mitad de la cara donde será igual a: 

2

2 44.1022
5.2

11.2556
cm

Kgfcm
Kgf

sy
Diseño

S
S ===

η

cm
cm

Kgf
bS

Fl
cm

Kgf
Diseño

922.0
144.1022

95.942
2

=
×

=
×

=

cm
cm

Kgfl
cm

Kgf
845.1

144.1022
295.942

2

=
×
×

=



 Ing. Electromecánica  167 

Para mayor seguridad la longitud de la chaveta es de 20 mm; las demás especificaciones 

se encuentran en los respectivos planos. 

 

6.9.2   Chaveta eje del inyector.  En el eje del inyector su desplazamiento 

angular máximo es de 40º, la fuerza máxima a la cual estará sometida la chaveta 

será en el punto de cierre donde dicha fuerza es la que le ejerce el fluido al 

inyector, su magnitud es: 

 

F = 210.8 Kgf. 

 

Por la teoría de energía de la distorsión para un acero AISI/SAE 1020 la 

resistencia al corte será: 

 

para un factor de seguridad de η=2.5, el dimensionamiento de la chaveta según 

normas AISI para chavetas Woodruff cuadrada tendrá las siguientes 

especificaciones, ver figura 6.16. 

 

b = 6 mm. 

h = 6 mm. 

Profundidad del chavetero = 3 mm. 

22 54.17423020577.0577.0 cm
Kgf

cm
Kgf

ysy SS =×=×=
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El esfuerzo de diseño será igual a: 

 

La longitud de la chaveta será igual a: 

 

La longitud final de la chaveta se determina por resistencia al aplastamiento con 

un área igual a la mitad de la cara donde será igual a: 

 

Para mayor seguridad la longitud de la chaveta es de 15 mm; las demás especificaciones 

se encuentran en los respectivos planos. 

 

6.10  DISEÑO DEL MECANISMO PARA EL CONTROL DEL INYECTOR 

 

6.10.1  Brazo de regulación.  El mecanismo para regular el inyector o paleta 

directriz será por medio de palanca y guía de posicionamiento angular, como se 

muestra en la figura 6.17. 
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El momento máximo que ejerce el inyector sobre el eje será: 

 

La figura 6.18. nos muestra las fuerzas F1 y F2 ejercidas por el fluido sobre los 

extremos del inyector donde el momento soportado será igual a: 

 

Asumiendo un factor de seguridad de 1.4 para un acero AISI/SAE 8620 el 

esfuerzo de fluencia permisible es igual a: 

2211 dFdFM o ×−×=↵− ∑

( ) cmKgfcmcmKgfM o ⋅=−= 028.10355.43.98.210
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El esfuerzo permisible se expresa en función de las dimensiones de la barra en: 

 

Ec.[126] 

Donde: 

b = Espesor de la barra. 

c = Altura de la barra desde el eje neutro. 

 

Despejando la altura de la barra obtenemos: 

cm
cm

cmKgfc
cm

Kgf
74.0

43.56215.12
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2
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⋅×
=
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Para mayor seguridad acercamos el valor de “c” a 10 mm.  El dimensionamiento final 

estará en su respectivo plano. 

 

6.10.2   Mango de regulación.  La figura 6.19. nos muestra la fuerza “F” que 

deberá soportar el pasador para mantener el inyector estático en la posición 

deseada, donde: 

 

El momento que soporta el pasador del mango de regulación es igual a: 

Kgf
cm

cmKgfF 57.51
20

028.1035
=

⋅
=

cmKgfcmKgfdFM s ⋅=×=×= 5028.103275.513
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Tomando un factor de seguridad  de η = 1.4, para un acero AISI/SAE 9840, 

debido a que este tiene que soportar una carga grande, su esfuerzo de fluencia 

es igual a: 

 

El diámetro del pasador será: 

 

El diámetro final del pasador para darle mayor seguridad es: 

 

df = 5 mm. 

 

El pin de sujeción y el resorte su finalidad es evitar que las vibraciones saquen el pasador 

del agujero, su dimensionamiento final y especificación se encuentra en el respectivo plano. 

 

6.11    DISEÑO DE LA TRANSMISIÓN POR CORREA. 

 

Conocidos el diámetro del eje del rotor y el diámetro del eje del generador se 

hará el cálculo de la banda de transmisión. 
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11 dNdN ×=×

El generador seleccionado es: 

 

Marca : Siemens. 

Voltaje : 110 / 220 V. 

Corriente máxima: 30 A. 

Potencia : 4 HP. 

Diámetro eje del rotor: 2 in. 

Número de polos: 8 p. 

 

Considerando que el generador debe ser alimentado por su eje; la transmisión 

de velocidad que nos ofrece mayor versatilidad es por banda o correa, 

permitiendo flexibilidad de los elementos motrices e impulsores, además la gran 

ventaja de reducir vibraciones, la transmisión por choque y es relativamente 

silenciosa. 

 

El torque a transmitir se relaciona por la expresión [122], donde: 

 

La relación de velocidad se expresa: 

Ec.[127] 

cmKg
rpm

Cv
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PT e ⋅=
×

=
×
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76.47170071700
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El diámetro de la polea conducida es: 

 

Para su construcción el diámetro de la polea motriz es de 14 in = 35.56 Cm. 

La polea conducida es de 3 in = 7.62 Cm. 

 

Con base en el diámetro de la polea conducida y la potencia transmitida, se 

selecciona una banda trapecial de sección “A”. 

 

De acuerdo a consideraciones geométricas y de ubicación se toma una distancia 

entre centros de 20 in = 50.8 Cm. 

 

La longitud del paso de la correa se expresa: 

 

Ec.[128] 

 

Donde C = Distancia de centros. 

 

La longitud será igual a: 
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La potencia nominal de la banda se expresa: 

 

Ec.[129] 

 

Donde: 

r = Número de revoluciones del eje de alta velocidad dividido entre 1000. 

KA = Factor de relación de velocidad. 

C1, C2, C3, C4 = Constantes dependientes de la sección de la banda. 

 

La potencia nominal será igual a: 

( ) ( ) ( ) hpLogPn 7257.1
1106.1
118.1342.138.138.11703.038.110436.2

3
342.18542.0 24 =


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απφ ×−= 21

απφ ×+= 2

De la figura 6.21, obtenemos los ángulos de contacto de las poleas. 

 

El ángulo de contacto de la polea conducida es: 

Ec.[130] 

 

El ángulo entre el punto de contacto y la vertical será igual a: 

 

El ángulo de contacto es: 

 

El ángulo de contacto de la polea motriz se relaciona por al expresión: 

 

Ec.[131] 

El ángulo será igual a: 

 

El perímetro interno de la banda se calcula por la expresión: 

 
L = LP – LA     Ec[132] 

Donde LA = Longitud de aumento. 
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nn PKKP ××= 21
'

El perímetro será igual a: 

 
L = 68.2 in – 1.3 in = 66.9 in 

 
La designación más próxima es de 68. “Fuente SHIGLEY”. 

 

El factor de corrección de la banda se expresa: 

 

Ec.[133] 

 

Donde K1=0.92, K2=1, correspondientes a las constantes obtenidas por la 

designación y el tamaño del ángulo de contacto de la polea conducida; el factor 

de corrección será igual a: 

  

El número de bandas necesarias se relaciona en función de la potencia a generar 

respecto al factor corregido por la expresión: 

 

Se seleccionan 3 bandas A68 para esta aplicación; dando gran seguridad a la 

transformación de velocidad. 

hphpPn 587.1725.1192.0' =××=

bandas
hp

hp
P
Pn

n
bandas 52.2

587.1
4

' ===
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7.  RECOMENDACIÓNES Y MANTENIMIENTO 

 

7.1   RECOMENDACIONES DE OBRA CIVIL 

 

Para este proyecto fue necesario un levantamiento topográfico del terreno y 

saber con exactitud la altura de caída disponible. Además de este valor 

necesario, podemos obtener la localización general del canal de admisión sobre 

todo el terreno, como se muestra en el plano 1. 

 

La figura 7.1. nos ilustra un esquema pictórico de la forma de instalación de la 

turbina.   Es necesaria una presa de desviación “1” que usualmente se construye 

con piedras palos o costales de arena, su duración es parcial y semipermanente, 

cuyo fin es desviar el agua desde el río hasta el canal de carga  “2’’. 

 

Es necesaria una compuerta de levante simple “3” o ranuras con la posibilidad 

de acodar tablones de obstrucción para bloquear la entrada del agua en el 

mantenimiento o limpieza del canal. 
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El canal de admisión puede ser un canal de tierra desnuda, donde el monto de 

filtraciones y el peligro de deslizamiento del terreno inestable son mínimos.  El 

revestimiento de este canal evita tales problemas y dará al canal una mayor 

capacidad y facilidad de mantenimiento. 

 

La velocidad del flujo puede ser más alta en un canal recubierto comparado a un 

canal de tierra, donde la erosión y deslizamiento puede ser un problema. 

 

El recubrimiento puede hacerse con piedras lajas o con una delgada capa de 

cemento mortero “hormigón”. 
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En este canal está la vida alimenticia de la turbina cuyo fin es evitar la fricción 

el agua con el canal; de ser posible lograr un acabado superficial fino o utilizar 

recubrimiento con lamina de plástico. 

 

Este canal sirve de cámara de sedimentación, comúnmente usada cerca de la 

toma donde la velocidad del flujo es reducida; esta sedimentación debe ser 

purgada periódicamente. 

 

Una cámara de carga “4” construida en piedras y concreto “hormigón”, está 

situado al final del  canal de carga y comprende un pequeño estanque con una 

rejilla para detener basura frente a la entrada de la tubería de alimentación. 

 

La entrada de la tubería debe estar de 60 a 80 cm bajo la superficie para evitar 

arrastres de aire en la operación o posible formación de vórtice libre. 

 

Un aliviadero lateral “5” a lo largo de la ultima sección del canal; sirve para 

descargar el exceso de agua y mantener la altura de caída constante. 

 

Una compuerta “6” similar en construcción a la de toma; permite vaciar la 

cámara de carga para limpieza y mantenimiento. 
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La tubería de admisión “7” conecta la cámara de carga con la turbina, requiere 

bloques de anclaje para eliminar las vibraciones, preferiblemente en hormigón. 

 

El ultimo elemento es la casa de fuerza que acomoda al equipo eléctrico y 

mecánico sobre una plataforma de hormigón para dar la firmeza necesaria de 

todo el conjunto y eliminar las vibraciones, de aquí en adelante sigue el canal de 

evacuación el cual no tiene mayores inconvenientes. 

 

7.2     RECOMENDACIONES DE CONSTRUCCIÓN Y ARMADO 

 

Es necesario la construcción de una plataforma en forma de “C”, donde en sus 

extremos laterales van montados los rodamientos del eje del rodete, como se 

muestra en la figura 7.2. 

 

El eje del rodete irá montado sobre la base de hormigón debido a su gran 

firmeza eliminando vibraciones, además irá soportados y anchados en sus 

pernos correspondientes. 

 

La carcasa del rodete estará luego cubriendo el rotor cuya finalidad es evitar 

salpicaduras del fluido y pueda ser conducido hacia al canal de fuga. 
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El boquerel irá montado sobre la carcasa del rodete y se asegura con los pernos 

correspondientes, el inyector estará dentro del boquerel su función es regular el 

caudal.  Este álabe directriz irá asegurado por dos chavetas en sus extremos y 

pines de sujeción para evitar el corrimiento del inyector, ver fig. 7.3. 

 

Al canal de admisión irá asegurado el rodamiento del inyector con sus 

correspondientes pernos y empaques de corcho caucho; este empaque es para 

reducir las perdidas volumétricas mas no evitarlas en su totalidad. 

 

Del canal de admisión o boquerel seguirá el ducto de transición su finalidad es 

transformar el perfil del fluido de circular a cuadrado para luego ingresar al 
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ducto espiralado, estos pernos irán asegurados entre sí de designación grado 

SAE 4, deben además llevar empaque de corcho caucho donde el diseño de los 

pernos es para evitar en su totalidad las pérdidas volumétricas y ganar energía 

de presión sobre el rotor. 

 

Del ducto de transición es necesaria una válvula de cierre para posibles paradas 

de emergencia o mantenimiento de la turbina, como se muestra en la figura 7.4. 

 

De no llevar la válvula de cierre en el ducto de admisión, si es el caso de 

mantenimiento no habrá problema en cerrar la entrada al canal de carga y 

esperar el  vaciado general del canal, pero para el caso de una parada de 

emergencia esperar a vaciarse el canal seria catastrófico. 
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El ducto de admisión debe ser preferiblemente de acero para resistir los golpes 

de ariete, debe ser soportada por bases de hormigón a intervalos constantes, la 

tubería en nuestro caso puede ser reemplazada por tubería PVC por ser pequeña 

la caída, comercialmente se conoce como tubería para agua potable. 

 

7.3   RECOMENDACIONES DE OPERACIÓN Y FUNCIONAMIENTO 

 

El funcionamiento de la turbina es una operación repetitiva y estable, el álabe 

directriz o inyector será ajustado según la carga y su posición no seria variada 

mientras no existan grandes cambios de energía. 
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Para el arranque de la turbina es necesario que la válvula de admisión se 

encuentre cerrada al igual que el álabe directriz hasta que no se encuentre 

totalmente lleno el canal de carga y se encuentre rebosando el fluido por el 

aliviadero lateral y así  evitar golpes fuertes del fluido sobre los álabes del rotor 

provocando daños en su eje. 

 

El generador debe encontrarse sin carga para el arranque inicial luego de 

obtener su velocidad de trabajo se van agregando una a una las cargas. 

 

El arranque del rotor se realiza abriendo lentamente la válvula de admisión 

hasta que el espacio entre el inyector y la válvula se encuentra lleno; se va 

dejando libre la admisión del fluido sobre el rotor para el intercambio de energía 

y así lentamente ir obteniendo la velocidad de trabajo; las cargas se van 

agregando una a una hasta mantener la carga a utilizar, correctamente ajustada 

con la capacidad del generador. 

 

Es preciso no agregar todas las cargas en un solo instante porque ocasionaría 

problemas sobre los elementos mecánicos por su cambio brusco, aunque el 

diseño de los elementos posee un margen de seguridad alto no es recomendable 

estos grandes cambios de carga porque reduciría la vida útil de los elementos. 
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Para sacar de funcionamiento la turbina debe hacerse con carga preferiblemente 

y así evitar el embalamiento del generador ocasionándole daños irreparables. 

 

Las paradas de emergencia deben hacerse con la válvula de admisión  y no con 

el regulador, aunque su diseño lo permite pero reduciría la vida útil del mango 

de regulación o en peor de los casos romperlo. 

 

Podemos parar la turbina dejando libre la salida del fluido por la compuerta “6” 

o la del final del canal aunque no es tan efectiva como la anterior pero si 

reduciría la altura de carga y el caudal a la entrada de la tubería de admisión 

hasta ocasionar el frenado de la turbina. 

 

Una tercera posibilidad es impedir el acceso del fluido al canal de carga por 

medio de compuerta de levante simple “3”, ver figura 7.1, esto ocasionaría el 

vaciado general de toda la instalación desde el canal de carga hasta la tobera. 

Este cierre general es necesario para el mantenimiento del canal o 

mantenimiento por “Over Haul”. 

 

La ultima posibilidad pero poco aplicable es el desalineamiento de la represa de 

desviación “1”, evitando la entrada total del fluido, este proceso es 

antieconómico y sin aplicabilidad. 
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7.4   RECOMENDACIONES DE MANTENIMIENTO 

 

7.4.1   Mantenimiento del canal.  Para un buen mantenimiento del canal de 

carga es necesario suprimir la entrada del agua y realizar actividades de servicio 

como son limpieza, pintura y eliminación de lama. 

 

Para esta limpieza debe hacerse desde el final del canal hasta su inicio y así 

evitar la posible entrada de partículas grandes sobre la tubería de carga; esta 

labor deberá hacerse trimestralmente con inspecciones ligeras diariamente para 

velar por el posible ingreso de partículas grandes que puedan incidir sobre el 

funcionamiento correcto del turbogenerador. 

 

7.4.2  Mantenimiento mecánico. Para mantener la máquina en buenas 

condiciones de trabajo es necesario que esta opere en un ambiente libre de 

polvo y de partículas grandes como piedras, palos u otros elementos extraños, 

además que su instalación se haya hecho sobre una superficie firme y libre de 

vibraciones. 

 

Durante el funcionamiento normal de la turbina se recomienda en general hacer 

una inspección visual, luego mediante la historia de la máquina presentada en la 
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figura 7.5. se determinan otras formas de inspección para las diferentes partes 

con movimiento y soportes. 

 

Aunque la turbina Banki es de auto-limpieza para el caso del rotor, es necesario 

estar inspeccionado el rotor de posibles averías por golpes con partículas sólidas; 

otra gran ventaja de este tipo de turbina es que no le afecta la cavitación sobre 

las paredes de sus álabes. 

 

Se sugiere estar limpiando la tubería semanalmente y verificar que no tenga 

escapes que la puedan afectar en mayor grado. 

 

La reposición de los empaques donde su vida útil es de dos años, en caso de 

existir alguna fuga por entre ellos es necesaria la fabricación y reposición por 

uno nuevo para garantizar toda la potencia sobre el rotor. 

 

Los pernos que soportan el rodete estarán en contacto con el agua, deberán 

estar pintados para evitar en mayor escala el ataque corrosivo; si en algún 

momento fue necesario desmontar la cortina de alabes dichos pernos deben ser 

cambiados por unos nuevos con sus especificaciones respectivas. 
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HISTORIA DE LA MÁQUINA 

Nombre de la máquina : TURBOGENERADOR HIDRAÚLICO. 

Fecha de instalación : ____________________________ 

Fecha de puesta en marcha : ______________________ 

Localización : ___________________________________ 

FECHA TIPO DE MANTENIMIENTO TRABAJO A 
EJECUTAR 

DURACIÓN 
[hrs] 

ENCARGADO 

 CIVIL ELÉCTRICO MECÁNICO LUBRICACIÓN    

        

        

        

        

        

        

        

        

        

        

Observaciones: __________________________________________________________ 
________________________________________________________________________ 

Figura 7.5.  HISTORIA DE LA MÁQUINA. 
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Los rodamientos son autolubricados por jabón de litio y están protegidos por 

empaquetaduras a sus dos lados; en los rodamientos del eje del rotor la vida útil 

del lubricante es de 30.000 horas de funcionamiento, cumplido este tiempo es 

necesario reponerlos por unos nuevos para evitar calentamiento de los cojinetes 

y del eje alterando sus propiedades mecánicas. 

 

Los rodamientos del eje del inyector su vida útil es infinita, gracias a que su 

desplazamiento es limitado, deben estar presentes los empaque y ser cambiados 

de ser necesarios evitando en lo posible el contacto con el agua. 

 

El mecanismo de regulación no requiere de mantenimiento sino de un manejo 

adecuado para evitar accidentes o la posible ruptura de la punta del mango de 

regulación. 

 

La función del resorte en el mango de regulación es mantener el mango dentro 

de la plataforma de direccionamiento angular, si su función no la cumple por 

fatiga debe ser cambiado. 

 

La correa de transformación de velocidad debe ser ajustada a su tensión 

adecuada para evitar el rompimiento antes de su ciclo útil de trabajo, además de 

no dejar partículas sueltas que puedan afectar sobre el funcionamiento correcto 
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de las poleas; no requiere lubricación, si presenta daños debe ser cambiada 

inmediatamente. 

 

7.4.3  Mantenimiento eléctrico.  Con la turbina sin funcionamiento, verificar 

continuamente que no exista continuidad entre la bobina del generador y la 

masa del mismo; en caso contrario el generador debe ser sometido a una 

revisión exhaustiva a fin de determinar la falla y tomar las acciones correctivas 

para eliminarla. 

 

Cumplir con el proceso de encendido del turbogenerador para evitar grandes 

corrientes de excitación del generador o sobre tensiones en la red que puedan 

afectar con el funcionamiento de los elementos a energizar.  

  

Estar limpiando continuamente las protecciones termomagnéticas de la 

instalación eléctrica a fin de evitar daños. 

 

No sacar de funcionamiento toda la instalación eléctrica sin haber ajustado el 

regulador de caudal de la turbina de lo contrario ocasionaría un embalamiento 

del generador hasta averiar las bobinas de excitación y la posible destrucción de 

la máquina. 

 

Cuando sea necesario cambiar elementos eléctricos del generador deben ser los 

especificados por el fabricante. 
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8.  ESPECIFICACIONES DEL PROTOTIPO 

 

8.1   CALCULOS GENERALES DEL PROTOTIPO PARA ALTURA DE 1.5 m. 

 

La potencia en el eje será: 

 

La altura neta de trabajo es de 1.5 m, entonces la velocidad absoluta de la 

entrada es: 

 

Para α1 = 17º la velocidad tangencial será: 

 

El diámetro exterior se obtiene de la expresión [30] donde será igual a: 

CvWPP
Cv

W
tg

e 42.0
90.090.0736

250
=

××
=

×
=

ηη

s
m

s
m mHgCvv 15.55.18.9295.02 21 =×××=×××=

s
m

o
s

m CosCosvuu 46.2
2

1715.5
2

11
41 =

×
=

×
==

α

NrpmN
D s

m 98.46
][

46.260
=

×
×

=
π



 Ing. Electromecánica  193 

La velocidad sincrónica se expresa: 

 

El caudal requerido por el rotor es: 

 

La longitud del rotor se relaciona mediante la expresión: 

 

Los resultados para las diferentes velocidades sincrónicas y alturas se muestran en las 

tablas siguientes 13 y 14. 
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Tabla 13. Turbina Banki. 

H = 1.5 m. 

 

NS [rpm] D1 [m] D2 [m] L [m] N [rpm] 

20 0,92 0,61 0,03 51,2 

40 0,46 0,31 0,07 102,4 

60 0,31 0,21 0,1 153,6 

80 0,23 0,15 0,14 204,8 

100 0,18 0,12 0,17 256 

120 0,15 0,1 0,21 307,2 

140 0,13 0,09 0,24 358,4 

160 0,11 0,07 0,28 409,6 

180 0,1 0,07 0,31 460,8 

200 0,09 0,06 0,35 512 

220 0,08 0,05 0,39 563,2 

240 0,08 0,05 0,39 614,4 

260 0,07 0,05 0,45 665,6 

280 0,07 0,05 0,45 716,8 

300 0,06 0,04 0,52 768 

320 0,06 0,04 0,52 819,2 

340 0,05 0,03 0,63 870,4 

360 0,05 0,03 0,63 921,6 

380 0,05 0,03 0,63 972,8 

400 0,05 0,03 0,63 1024 

Fuente: EL AUTOR. 
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Tabla 14. Turbina Banki. 

 

Ns =100 rpm. 

 

H [m] v1 [m/s] u1 [m/s] N [rpm] D1 [m] D2 [m] L [m] Q [m3/s] 
0,3 2,3 1,1 34,26 0,61 0,41 0,58 0,1615 

0,6 3,26 1,56 81,48 0,37 0,25 0,33 0,0808 

0,9 3,99 1,91 135,26 0,27 0,18 0,25 0,0538 

1,2 4,61 2,2 193,79 0,22 0,15 0,2 0,0404 

1,5 5,15 2,46 256,14 0,18 0,12 0,17 0,0323 

1,8 5,64 2,7 321,7 0,16 0,11 0,15 0,0269 

2,1 6,09 2,91 390,06 0,14 0,09 0,14 0,0231 

2,4 6,52 3,12 460,92 0,13 0,09 0,12 0,0202 

2,7 6,91 3,3 534,03 0,12 0,08 0,11 0,0179 

3 7,28 3,48 609,2 0,11 0,07 0,1 0,0162 

3,3 7,64 3,65 686,28 0,1 0,07 0,1 0,0147 

3,6 7,98 3,82 765,13 0,1 0,07 0,08 0,0135 

3,9 8,31 3,97 845,65 0,09 0,06 0,08 0,0124 

4,2 8,62 4,12 927,73 0,08 0,05 0,08 0,0115 

4,5 8,92 4,27 1011,29 0,08 0,05 0,08 0,0108 

4,8 9,21 4,4 1096,25 0,08 0,05 0,07 0,0101 

5,1 9,5 4,54 1182,55 0,07 0,05 0,07 0,0095 

5,4 9,77 4,67 1270,14 0,07 0,05 0,07 0,009 

5,7 10,04 4,8 1358,94 0,07 0,05 0,06 0,0085 

6 10,3 4,92 1448,93 0,06 0,04 0,07 0,0081 

Fuente: EL AUTOR. 
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Gráfica 9. PROTOTIPO TURBINA BANKI DE 250 W.
ALTURA DE CAIDA 1,5 m.

0

1

2

3

4

5

6

7

0 1 2 3 4 5 6

A
LT

U
R

A
 [

H
]

u1 [m/s] D1 [m] D2 [m] L [m] Q [m3/s]



 Ing. Electromecánica  197 

mmmmmmrRR 15.65)60()4.25( 222
2

2
1 =+=+=

La velocidad sincrónica del prototipo será igual al diseño general del 

turbogenerador hidráulico donde:  Ns=100 rpm. 

 

Las dimensiones del rotor serán: 

 

Diámetro exterior = 180 mm. 

Diámetro interior = 120 mm. 

Longitud del rotor = 170 mm. 

Caudal necesario para el rotor = 32.3 Lts/s. 

Velocidad de rotación = 256 rpm. 

 

De la Ec.[62] obtenemos el radio de revolución del álabe donde: 

 

Comercialmente encontramos tubería de 2 in y este valor es muy cercano al 

radio de revolución de los álabes, tomaremos este valor para su fabricación. 

 

El radio de localización del eje de revolución del álabe respecto al eje del rotor 

es: 
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La figura 8.1 nos muestra la geometría del rotor del prototipo.  

 

El ángulo central del álabe se expresa por las ecuaciones [65] a [68] donde: 

 
 
El ángulo β1 corresponde a la componente entre la velocidad tangencial y la 

relativa a la entrada del rotor, donde será igual a: 
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El ángulo central de la chapa para la construcción tendrá un valor de: 

 

El número de álabes se determina por la expresión: 

 

Reemplazando los valores obtenemos: 

 

Para la facilidad de construcción tomaremos 30 alabes. 

 

El caudal real calculado en la sección 5.2. es: 

 

El radio del ducto de transición asumiendo la fricción y garantizando la 

velocidad constante será: 
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El ducto cercano a este valor es de 6 in, encontrado comercialmente. 

 

La fuerza del fluido que ejerce sobre el álabe es: 

 

 

El momento máximo que el fluido le ejerce a los álabes del rotor es: 

 

Del análisis similar al diseño general podemos construir el eje del rotor en acero 

AISI/SAE 1015  cuyas dimensiones serán: 

 

De la ecuación [107] decimos que la carga de transformación será: 

 

El momento máximo será: 

 

El momento de torsión que le imprime el generador a la turbina es: 
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El momento torsor equivalente se obtiene de la expresión [111]; será igual a: 

 

Te = 38.36 Kgf. cm 

 

De la expresión [112] obtenemos el esfuerzo permisible para el acero ASI/SAE 

1015 y será igual a: 

 

EL diámetro obtenido por la ecuación [113] será igual a: 

 

El análisis de fatiga es similar al diseño general donde finalmente el diámetro a utilizar 

en la construcción es de 20 mm. 

 

El inyector o álabe directriz es construido en resina de fibra de vidrio cuya 

resistencia a la fluencia es del orden de los 257 kg/cm2
 

 

El eje del inyector es construido en acero ASI/SAE 1015 ya que los esfuerzos 

que soportara son muy pequeños; el diámetro será la mitad del  diámetro del eje 

del rotor este valor es apreciado similar al diseño general. 
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El rodamiento seleccionado es SY25WF del catálogo de rodamientos de la SKF, 

el rodamiento del eje del rotor es un soporte de pie en Y, similar al de la figura 

6.11. donde sus características son: 

 

d = 25 mm. 

A = 36 mm. 

A1 = 21 mm. 

H = 70 mm.  

H1 = 35.36 mm. 

H2 = 16 mm. 

J = 94 mm. 

L = 130 mm. 

G = 10 mm.  

 

El rodamiento del eje del inyector se reemplaza por un buje de aluminio con  

revestimiento. 

 

Los pernos acopladores son de grado 2 y cumplirán con la relación de 

distribución equivalente a seis diámetros entre ellos. 

 

El empaque correspondiente es corcho caucho similar al diseño original.  
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La estructura soporte del prototipo es lamina de acero en L de 4 mm de espesor 

soldado con electrodo AWG 6013 cuyas especificaciones se encuentran en la 

tabla 10. 

 

El sistema de regulación de caudal tendrá el análisis similar al diseño general 

donde: 

 

La fuerza que debe soportar el pasador para mantener estático el inyector como 

se muestra en la figura 6.18. es: 

 

El momento que debe soportar el pasador del mango de regulación figura 6.19. 

es: 

 

Tomando un factor de seguridad de 1.4 para un acero AISI/SAE 4340 cuyo 

esfuerzo de fluencia permisible es: 
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El diámetro del pasador será: 

 

Asumimos un valor de 5 mm para el diámetro del pasador dándole mayor 

seguridad y resistencia. 

 

Los elementos restantes de construcción del prototipo se encuentran en el comercio y sus 

valores de diseño no necesita gran especificación porque su margen de seguridad es alto. 

 

8.2  CALCULOS GENERALES DEL PROTOTIPO PARA ALTURA DE 3 m. 

 

La potencia en el eje será: 

 

La altura neta de trabajo es de 3 m, entonces la velocidad absoluta de la entrada 

es: 

 

Para α1 = 17º la velocidad tangencial será: 

cmcmKgfMd
cm

Kgf
p

max
p 34.0

286.3464
44.133232

33
2

=
×
⋅×

=
×

×
=

ππσ

CvWPP
Cv

W
tg

e 42.0
90.090.0736

250
=

××
=

×
=

ηη

s
m

s
m mHgCvv 28.738.9295.02 21 =×××=×××=

s
m

o
s

m CosCosvuu 48.3
2

1728.7
2

11
41 =

×
=

×
==

α



 Ing. Electromecánica  205 

El diámetro exterior se obtiene de la expresión [30] donde será igual a: 

 

La velocidad sincrónica se expresa: 

 

El caudal requerido por el rotor es: 

 

La longitud del rotor se relaciona mediante la expresión: 

 

Los resultados para las diferentes velocidades sincrónicas y alturas se muestran en las 

tablas siguientes 15 y 16. 
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Tabla 15. Turbina Banki. 

H = 3  m. 

 

NS [rpm] D1 [m] D2 [m] L [m] N [rpm] 

20 0,55 0,37 0,02 121,84 

40 0,27 0,18 0,04 243,68 

60 0,18 0,12 0,06 365,52 

80 0,14 0,09 0,08 487,36 

100 0,11 0,07 0,1 609,2 

120 0,09 0,06 0,12 731,04 

140 0,08 0,05 0,14 852,88 

160 0,07 0,05 0,16 974,72 

180 0,06 0,04 0,18 1096,56 

200 0,05 0,03 0,22 1218,4 

220 0,05 0,03 0,22 1340,24 

240 0,05 0,03 0,22 1462,08 

260 0,04 0,03 0,28 1583,92 

280 0,04 0,03 0,28 1705,76 

300 0,04 0,03 0,28 1827,6 

320 0,03 0,02 0,37 1949,44 

340 0,03 0,02 0,37 2071,28 

360 0,03 0,02 0,37 2193,12 

380 0,03 0,02 0,37 2314,96 

400 0,03 0,02 0,37 2436,8 

Fuente: EL AUTOR. 
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Tabla 16. Turbina Banki. 

Ns = 80 rpm. 

 

H [m] v1 [m/s] u1 [m/s] N [rpm] D1 [m] D2 [m] L [m] Q [m3/s] 
0,3 2,3 1,1 27,41 0,77 0,51 0,46 0,1615 

0,6 3,26 1,56 65,18 0,46 0,31 0,27 0,0808 

0,9 3,99 1,91 108,21 0,34 0,23 0,2 0,0538 

1,2 4,61 2,2 155,03 0,27 0,18 0,16 0,0404 

1,5 5,15 2,46 204,91 0,23 0,15 0,14 0,0323 

1,8 5,64 2,7 257,36 0,2 0,13 0,12 0,0269 

2,1 6,09 2,91 312,05 0,18 0,12 0,11 0,0231 

2,4 6,52 3,12 368,73 0,16 0,11 0,1 0,0202 

2,7 6,91 3,3 427,22 0,15 0,1 0,09 0,0179 

3 7,28 3,48 487,36 0,14 0,09 0,08 0,0162 

3,3 7,64 3,65 549,02 0,13 0,09 0,07 0,0147 

3,6 7,98 3,82 612,11 0,12 0,08 0,07 0,0135 

3,9 8,31 3,97 676,52 0,11 0,07 0,07 0,0124 

4,2 8,62 4,12 742,18 0,11 0,07 0,06 0,0115 

4,5 8,92 4,27 809,03 0,1 0,07 0,06 0,0108 

4,8 9,21 4,4 877 0,1 0,07 0,05 0,0101 

5,1 9,5 4,54 946,04 0,09 0,06 0,06 0,0095 

5,4 9,77 4,67 1016,11 0,09 0,06 0,05 0,009 

5,7 10,04 4,8 1087,16 0,08 0,05 0,05 0,0085 

6 10,3 4,92 1159,14 0,08 0,05 0,05 0,0081 

Fuente: EL AUTOR. 
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Gráfica 10. PROTOTIPO TURBINA BANKI DE 250 W.
ALTURA DE CAIDA 3 m.
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La altura del prototipo será igual al diseño general del turbogenerador 

hidráulico donde:  H =3 m. 

 

Las dimensiones del rotor serán: 

 

Diámetro exterior = 140 mm. 

Diámetro interior = 90 mm. 

Longitud del rotor = 80 mm. 

Caudal necesario para el rotor = 16.2 Lts/s. 

Velocidad de rotación = 487 rpm. 

 

De la Ec.[62] obtenemos el radio de revolución del álabe donde: 

 

Comercialmente encontramos tubería de 1.5 in y este valor es muy cercano al 

radio de revolución de los álabes, tomaremos este valor para su fabricación. 

 

El radio de localización del eje de revolución del álabe respecto al eje del rotor 

es: 
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La figura 8.2 nos muestra la geometría del rotor del prototipo.  

 

El ángulo central del álabe se expresa por las ecuaciones [65] a [68] donde: 

 

El ángulo β1 corresponde a la componente entre la velocidad tangencial y la 

relativa a la entrada del rotor, donde será igual a: 

 

El ángulo central de la chapa para la construcción tendrá un valor de: 
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El número de álabes se determina por la expresión: 

 

Reemplazando los valores obtenemos: 

 

Para la facilidad de construcción tomaremos 30 alabes. 

 

El caudal real calculado en la sección 5.2. es: 

 

El radio del ducto de transición asumiendo la fricción y garantizando la 

velocidad constante será: 

 

El ducto cercano a este valor es de 3 in, encontrado fácilmente en el comercio. 
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La fuerza del fluido que ejerce sobre el álabe es: 

 

 

El momento máximo que el fluido le ejerce a los álabes del rotor es: 

 

Del análisis similar al diseño general podemos construir el eje del rotor en acero 

AISI/SAE 1015  cuyas dimensiones serán: 

 

De la ecuación [107] decimos que la carga de transformación será: 

 

EL diámetro obtenido por la ecuación [113] será igual a: 

 

El análisis de fatiga es similar al diseño general donde finalmente el diámetro a utilizar 

en la construcción es de 15 mm. 
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Conocidos el diámetro del eje del rotor y el diámetro del eje del generador se 

hará el cálculo de la banda de transmisión para el prototipo. 

 

 El generador seleccionado es: 

Marca : Siemens. 

Voltaje : 110 V. 

Corriente máxima: 5 A. 

Potencia : ¼  HP. 

Diámetro eje del rotor: 1 in. 

Número de polos: 8 p. 

Número de revoluciones 1800 rpm. 

 

El torque a transmitir se relaciona por la expresión [122], donde: 

 

El diámetro de la polea conducida es: 

 

Para su construcción el diámetro de la polea motriz es de 8 in. Y la polea 

conducida es de 3 in. 
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Con base en el diámetro de la polea conducida y la potencia transmitida, se 

selecciona una banda trapecial de sección “A”. 

 

De acuerdo a consideraciones geométricas y de ubicación se toma una distancia 

entre centros de 15 in = 30.1 Cm. 

 

La longitud del paso de la correa será igual a: 

LP = 47.7 in 

La potencia nominal será igual a: 

Pn = 1.49 hp 

De la figura 6.21, obtenemos los ángulos de contacto de las poleas. 

 

El ángulo de contacto de la polea conducida es: 

φ1 = 160.81º 

El ángulo de contacto de la polea motriz es: 

φ = 199.19º 

El perímetro interno de la banda será igual a: 

L = 46.4 in 

La designación más próxima es de A46. “Fuente SHIGLEY”. 
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 para K1=0.95, K2=0.91, correspondientes a las constantes obtenidas por la 

designación y el tamaño del ángulo de contacto de la polea conducida; el factor 

de corrección será igual a: 

 

El factor de corrección de la banda es igual a:  

P’n = 1.49 hp 

El número de bandas necesarias se relaciona en función de la potencia a generar 

respecto al factor corregido por la expresión: 

 

Se selecciona 1 banda A46 para esta aplicación; dando gran seguridad a la 

transformación de velocidad. 

 

El inyector o álabe directriz es construido en resina de fibra de vidrio cuya 

resistencia a la fluencia es del orden de los 257 kg/cm2
 

 

El eje del inyector es construido en acero ASI/SAE 1015 ya que los esfuerzos 

que soportara son muy pequeños; el diámetro será la mitad del  diámetro del eje 

del rotor este valor es apreciado similar al diseño general. 

bandas
hp
hp

P
Pn

n
bandas 225.0

49.1
335.0

' ===
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El rodamiento seleccionado es SY25WF del catálogo de rodamientos de la SKF, 

similar a el análisis 8.1. 

 

Los elementos restantes de construcción del prototipo son similares al análisis anterior 8.1. 

 

8.3   RECOMENDACIONES GENERALES PARA EL PROTOTIPO 

 

8.3.1  Recomendaciones de construcción.  En la construcción del prototipo 

se requieren diversos materiales ya que las cargas son muy bajas y podemos 

reducir sus costos. 

 

La tubería de admisión utilizada es en lámina A37 ya que su resistencia es alta, 

además de su facilidad de manipulación y el diámetro comercialmente es 

adquirible. 

 

Es necesario una válvula de admisión para la alimentación de la turbina 

comercialmente se conoce como válvula de cierre rápido. 

 

El rotor de la turbina es construido en acero galvanizado por su facilidad de 

manipulación, las chapas se extraen de un tubo de 1.5 in. 
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Sus laminas serán soldadas a los discos por electrodos AWG 7018 cuyas 

especificaciones se encuentran en la tabla 10. 

 

El eje del rotor es construido en acero AISI/SAE 1015 en cuyos extremos están 

acoplados los rodamientos que estos a su vez van montados a una estructura de 

ángulo en L de 3 mm de espesor. 

 

El boquerel o tobera es construida en lamina de  acero A 37 soldada por MIG. 

 

El inyector o álabe de directriz es construido en resina de polipropileno por su 

facilidad de moldeo. 

 

El eje del inyector es construido en acero AISI/SAE 1015 en cuyos extremos van 

montados los bujes que estos permitirán la regulación del caudal. 

 

Toda la turbina estará envuelta por una carcasa de acero galvanizado laminada 

en caliente de 1 mm. de espesor para evitar salpicaduras de agua sobre el 

generador. 

 

8.3.2.  Recomendaciones de montaje funcionamiento y mantenimiento.    

El montaje del prototipo es llevado a cabo en el laboratorio de hidráulica, donde 
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un tanque de gran capacidad se encuentra a 3 m de altura respecto al eje del 

inyector como muestra la figura 8.3. 

 

Debe ser cargada la tubería de alimentación manteniéndose cerrada la válvula 

de admisión; el generador debe ser arrancado sin carga como en las 

especificaciones generales. 

 

Este accionamiento se realiza abriendo lentamente la válvula hasta que el 

inyector obtenga totalmente el control de la carga de agua; es normal que 

existan grandes fugas de agua porque el oficio del álabe directriz es regular el 

caudal mas no retenerlo en su totalidad. 
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Después de haber alcanzado la velocidad general del generador se irán 

agregando las cargas una a una para evitar los cambios bruscos de velocidad y 

altere el funcionamiento del eje de rotor . 

 

Para desenergizar el prototipo solamente es necesario cerrar la válvula de 

admisión o alterar el ángulo del inyector. 

 

El mantenimiento del prototipo es muy escaso solamente es necesario dejarlo en 

un lugar libre de polvo y evitar el posible contacto de agua con los rodamientos. 

No dejar objetos cercanos en el funcionamiento del prototipo que puedan 

alterar la transformación de velocidad al generador. 

 

Accionar el prototipo con grandes cambios de carga ocasionan grandes impactos 

incidiendo directamente en el eje del rotor. 

 

El accionamiento del prototipo fue necesario reemplazar la instalación en el 

laboratorio de la universidad por una bomba que cumpliera con las 

especificaciones del caudal. 
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9.  COSTOS DE CONSTRUCCIÓN DE LA TURBINA 

 

  Los costos de construcción de el turbogenerador hidráulico estará repartido en: 

 

La obra civil con lleva a los costos más elevados de la instalación en canal de 

carga, aliviadero, represa de desviación, compuerta, cámara de carga, casa de 

fuerza, tubería de admisión, compuertas su precio supera los $ 6.000.000.oo 

 

El generador de 3 KW comercialmente lo encontramos de 5 HP marca Siemens 

valor muy cercano a nuestra necesidad su precio es de $ 1.000.000.oo 

 

La válvula de admisión de 12 in de diámetro su costo es de $ 800.00.oo 

 

Los 4 rodamientos según catálogo SKF su precio es de $ 180.000.oo 

 

La construcción del ducto de transición, tobera, ducto rectangular espiralado, 

inyector, costo de la soldadura MIG y lámina A 37 es de $ 100.000.oo 
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La fabricación del rotor su costo elevado es debido a la dificultad del proceso de 

maquinado, supera los $ 100.000.oo 

 

Las poleas y las bandas de transmisión tienen un costo de $ 50.000.oo 

 

Los empaques y demás elementos no superan los $ 50.000.oo 

 

El valor total de construcción es de $ 8.280.000.oo 

 

Este costo no incluye la obra de mano en la adecuación de la instalación. 

 

La reducción global de la construcción del turbogenerador hidráulico se obtiene 

en la obra civil y el reemplazo de la válvula de admisión.  
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CONCLUSIONES 

 

Pese a que la bibliografía es bastante extensa sobre turbinas hidráulicas, una de 

las mayores dificultades que se afrontó en este proyecto fue la consecución de 

material especializado sobre turbina “Banki”, pues sobre ella se han realizado 

pocos estudios por ser una turbina de poca utilización para generar energía 

eléctrica en forma masiva. 

 

Este tipo de turbina sé ha venido construyendo de forma empírica sin 

considerar las cargas ni esfuerzos a que puede estar sometida; en tal sentido, 

este proyecto es un gran aporte bibliográfico para la universidad por la 

descripción detallado de todas sus partes, de su forma de construcción y de su 

funcionamiento en general. 

 

El proyecto en general está sobre dimensionado, esto es necesario debido a que 

las partes de la turbina tendrán que soportar grandes cambios en pequeños 

instantes de tiempo debido a los fuertes impactos del agua, lo que en muchos de 

los casos arrastra partículas que podrían  ocasionar averías a la instalación. 
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Es importante que se haga extensivo este proyecto a las diferentes regiones que 

poseen de gran potencial hídrico, para suplir la demanda de energía eléctrica en 

las regiones más apartadas. 

 

Aunque la instalación de esta turbina es bastante compleja se pueden buscar 

mecanismos de reducción de infraestructura, con sistemas de control y 

seguridad en la máquina. 

 

En la escuela de Ingeniería Electromecánica se han desarrollado proyectos de 

investigación de generación de energía eléctrica con fuentes eólica y solar, este 

proyecto es el aporte complementario que busca soluciones técnicas y 

productivas, acordes con los recursos que dispone el medio. 

 

Algunas partes de la turbina pueden ser reemplazadas por otras de fácil 

adquisición, como es el caso del mecanismo de regulación, debido a que la 

fabricación de sus elementos es bastante dispendiosa y requiere de técnicos 

expertos en su fabricación. 

 

Las mayores pérdidas de energía se presentan en la entrada al rotor debido a la 

turbulencia del agua dentro del canal de admisión, una forma de eliminarlas es 
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reducir el ángulo de caída a la entrada, pero incrementaría los costos en la 

tubería de admisión. 

 

La instalación del prototipo tubo dificultades en el laboratorio de hidráulica por 

la falta de una bomba capaz de suministrar el caudal requerido, esto fue suplido 

realizando la instalación en una finca cercana a la universidad que si contaba 

con estos elementos para su ejecución y puesta en marcha. 

 

El prototipo sirve de complemento para simular los turbogeneradores 

hidráulicos en los laboratorios, haciendo de la explicación algo más simple, e ir 

concentrando las practicas y visitas de fabrica en áreas de mayor interés.  

 

El prototipo cumple con todos los requerimientos del diseño, la construcción de 

algunas partes se hizo difícil por la falta de equipos de control lógico, y porque 

el costo de fabricación en la pequeña industria es muy elevado. 

 

Es necesario complementar esta investigación por parte de la escuela y poder 

llegar a termino con un diseño de micro-central eléctrica que pueda suplir la 

demanda de energía a los sectores apartadas de nuestra región con un costo 

muy bajo de construcción. 
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