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RESUMEN

RESUMEN

Se realizé la simulacibn numérica de un compresor experimental de flujo axial de 4
etapas el cual gira a una velocidad de disefio de 17,100 rpm equipado con alabes
arqueados, para comparar y determinar la influencia de los alabes en la eficiencia del
compresor mediante el uso de un software comercial de dindmica de fluidos
computacional, que utilizando el método de volumenes finitos resuelve las ecuaciones
de Reynolds promedio Navier-Stokes, ecuaciones capaces de determinar de forma
detallada cualquier campo de flujo. La simulacién fue realizada para 7 configuraciones
en los puntos de operacién de 120 kPa, 150 kPa, 170 kPa, 190 kPa, 207 kPa, 212 kPa
y 220 kPa de presion estatica a la salida del compresor; el angulo de arqueado
utilizado en los alabes fue de 35° con respecto a la pared de la carcasa y de la flecha.

Los resultados obtenidos de la simulacion mostraron que la configuracién que obtuvo
el mayor incremento de eficiencia isentrépica equivalente al 0.67% en el punto de
operacion de 170 kPa fue la configuracién con alabes de estator arqueados sin 2
alabes por corona. Por otro lado la configuracion que obtuvo la mayor pérdida de
eficiencia equivalente a un 4.33% en el punto de operacion de 120 kPa fue la
configuracion en la que tanto rotores como estatores eran arqueados. Los incrementos
de eficiencia se debieron a la disminucion de las pérdidas en las esquinas formadas
entre la parte de succion del alabe y la pared de la flecha y/o carcasa debido a la
disminucion de la velocidad en las zonas cercanas a la raiz y punta.

El incremento de las velocidades axiales en la zona meridional del alabe trae consigo
una disminucién del la cantidad de trabajo que el rotor hace sobre el flujo lo cual
ocasiona la disminucion en la relacion de presiones totales. Por otro lado la variacién
de los angulos de incidencia y el incremento de las velocidades axiales cambia el
grado de reaccién de la etapa de tal forma que se da un incremento mayor de la
presion estatica en el estator, debido a esto, la unica configuracién que mostré un
incremento de la relacién de presiones equivalente a 0.009 % y 0.016 % en los puntos
de operacién de 170 kPa y 190 kPa respectivamente fue la equipada con estatores
arqueados en la tercera y cuarta etapa.



ABSTRACT

ABSTRACT

A numerical simulation was performed for a 4-stage experimental axial flow
compressor which rotates at a design speed of 17.100 rpm equipped with bowed
blades, to compare and determine the influence of its blades in the compressor
efficiency by using a commercial software for computational fluid dynamics which using
the finite volume method solves the Reynolds average Navier-Stokes equations which
can determine any flow field. The simulation was performed for 7 configurations in the
operating point of 120 kPa, 150 kPa, 170 kPa, 190 kPa, 207 kPa, 212 kPa and 220
kPa of static pressure in the compressor outlet, 35 ° was the angle used for the bowed
blades with reference to the hub and shroud.

The simulation results showed that the bowed stator vanes without 2 blades
configuration in the operating point of 170 kPa had a isentropic efficiency gains
equivalent to 0.67%. On the other hand the bowed stator vanes and bowed rotor
blades configuration showed an efficiency loss equivalent to 4.33% in the operating
point of 120 kPa. The rise of efficiency was due to the slowing in the areas near the
root and tip which reduced losses in the corners formed between the blade's suction
side and the hub and/or shroud.

The axial velocities increase in the mid span of the blade brings a rotor’s work
decrease which causes a total pressure ratio reduction. On the other hand the variation
of the incidence angles and the increase of axial velocity, changes the stage degree of
reaction so that there is a larger rise in static pressure in the stator, for this reason, the
configuration equipped with bowed vanes in the three and four stage was the only
which showed a pressure ratio increase equal to 0.009% and 0.016% at the operation
point of 170 kPa and 190 kPa respectively

Xl



INTRODUCCION

INTRODUCCION

El disefio actual de alabes de compresor axial se caracteriza por sus pequefias
relaciones de aspecto o alargamiento, es decir la relacion entre la altura del alabe y la
cuerda del mismo, y el bajo espaciamiento entre coronas de alabes. Estas
caracteristicas de disefio, dan como consecuencia una mayor relacion entre las
superficies sélidas y el area efectiva por donde se desplaza el fluido, lo que provoca la
existencia de una cantidad mayor de regiones donde se presentan fuerzas viscosas y
un flujo tridimensional inestable, que influye en el desempeno de los compresores de
flujo axial.

Uno de los efectos secundarios mas importantes en el campo de fluidos de los alabes
de compresion son las pérdidas en las esquinas, bloqueo en la raiz o también llamado
corner stall, el cual se genera en las esquinas formadas por la pared del alabe en el
lado de succién y las regiones de raiz y/o carcasa. Estas pérdidas en las esquinas se
forman debido a un gradiente de presiéon adverso al paso del alabe que se presenta
por la superposicién de la capa limite en estas regiones, es decir, se tienen las
pérdidas de energia provocadas por los esfuerzos tangenciales en la pared del alabe y
las pérdidas provocados por los esfuerzos tangenciales en la raiz y/o en la carcasa.
Esto ocasiona que el flujo cruce desde la parte de presién a la parte de succion del
alabe provocando la pérdida de energia del flujo y la formacion de vértices
ocasionando el blogueo. Las consecuencias de este bloqueo son el incremento en las
pérdidas totales y la reduccién del flujo masico en la punta y raiz relativo a la seccion
media del alabe.

El desempenio aerodinamico y la eficiencia total de una turbomaquina dependen tanto
del disefno de los compresores y las turbinas como de las secciones cercanas a las
paredes de los alabes donde se producen fenédmenos como las pérdidas en las
esquinas. Para evitar estas pérdidas es necesario controlar el flujo en estas regiones;
lo cual se puede lograr cambiando la forma de los alabes tanto axial como
tangencialmente, es decir, empleando el llamado disefio tridimensional de alabes.

Por lo anterior, el objetivo de esta tesis es comparar la eficiencia de una serie de
configuraciones de compresor axial provistas de alabes arqueados y la influencia de
estos en la eficiencia mediante el uso de un software comercial de dindmica de fluidos
computacional. La simulacion numérica se realizara para un compresor experimental a
la velocidad de disefio de 17,100 rpm en los puntos de operacién de 120 kPa, 150
kPa, 170 kPa, 190 kPa, 207 kPa, 212 kPa y 220 kPa. El angulo de arqueado sera de
35° con respecto a laraiz y a la pared de la carcasa. Se simularan 7 configuraciones
con diferentes arreglos de alabes arqueados para posteriormente comparar las
eficiencias y las relaciones de presiones totales.

Xl



INTRODUCCION

Este trabajo de investigacion se encuentra dividido en cuatro capitulos conformados
de la siguiente manera:

En el capitulo 1 se presentan algunos trabajos sobre las pérdidas en turbomaquinas
resaltando aquellos sobre pérdidas en las esquinas, ademas de que se muestran
trabajos tedricos y/o numéricos sobre alabes con desplazamiento axial y/o tangencial.

En el capitulo 2 se presentan los aspectos teoricos de las leyes de conservacion del
movimiento de fluidos, turbulencia y su modelado asi como del método de lo
volumenes finitos todos estos usados por los ingenieros en el desarrollo de software’s
de dinamica de fluidos computacional.

En el capitulo 3 se describen las caracteristicas del compresor utilizado en la
simulacion. Posteriormente, se presenta la metodologia empleada para realizar la
generacion de los volumenes de control, la discretizacion y la simulacion de estos. Por
ultimo es presentado el estudio de independencia de malla.

En el capitulo 4 se realiza el andlisis de los resultados obtenidos de las simulaciones
mediante contornos de presion, velocidad y entropia asi como la comparacién de las
eficiencias y de las relaciones de compresion.

Finalmente se presentan las conclusiones obtenidas del desarrollo de este trabajo, asi

como las recomendaciones para una continuidad y mejora de estos temas de
investigacion.

X



CAPITULO 1 ESTADO DEL ARTE

CAPITULO 1

ESTADO DEL ARTE

En este capitulo se presentan algunos trabajos sobre las pérdidas
en turbomaquinas resaltando aquellos sobre pérdidas en las
esquinas, ademas de que se muestran trabajos teodricos y/o
numéricos sobre alabes con desplazamiento axial y/o tangencial.



CAPITULO 1 ESTADO DEL ARTE

1.1 PERDIDAS AERODINAMICAS.

Probablemente el parametro mas importante para definir el comportamiento de una
turbomaquina es su eficiencia. Esto resalta en importancia al tratar con turbinas de
gas, ya sean las usadas para la propulsion de aeronaves o las usadas en plantas para
la generacion de energia eléctrica. En la mayoria de las aplicaciones, el trabajo de la
turbina es aproximadamente el doble del trabajo del compresor por lo que es evidente
gue un pequefo cambio en la eficiencia de alguno de los dos componentes puede
ocasionar un cambio proporcional de mayor magnitud en el empuje o potencia a la

salida.

A lo largo de varias décadas se han realizado diversas investigaciones enfocadas en
mejorar la eficiencia de todos los tipos de turbomaquinaria, y como resultado la
mayoria de los componentes de las turbomaquinas actuales tienen un valor de
eficiencia por encima del 90% [1], hecho que parece dificultar el obtener futuras
mejoras. Sin embargo, aun es posible desarrollar mejoras, no solo en lo que se refiere
a la eficiencia como tal, sino también en la cantidad y consecuentemente en el costo
que implica el producir el trabajo necesario para alcanzar el comportamiento deseado
en una turbomaquina. Los valores actuales de eficiencia han sido alcanzados gracias
al buen entendimiento de la Mecanica de Fluidos y de la Termodindmica del flujo, el
cual a su vez se ha obtenido de la combinacion de la mejora experimental y del
desarrollo tedrico - numérico, ambos factores aplicados a una turbomaquina de forma
global y también de forma individual a cada componente. Ademas, la aparicion de
nuevos métodos numéricos para el calculo del flujo ha mejorado en gran proporcion la

capacidad de modelar un flujo a través de una maquina.

Antes de la llegada de la turbina de gas de uso aeronautico las turbinas de gas
escasamente eran objeto de estudio y el desarrollo de las turbomaquinas como
turbinas de vapor e hidraulicas, bombas y ventiladores estaba basado en gran medida
en un proceso de prueba-error. El gran auge que se presento en la investigacion sobre
motores de aviacién en los afos 1940’s y 50’s permitié un gran avance en lo referente
al entendimiento de los fendmenos caracteristicos de dichas turbomaquinas .También
se desarrollaron varios métodos de prediccion del comportamiento, como los
desarrollados por Howell (1945) y por Ainley y Mathieson (1951), los cuales se siguen
usando en la actualidad. Estos métodos de prediccidén clasificaban las fuentes de
pérdidas en las turbomaquinas principalmente en pérdidas por forma, pérdidas
secundarias y pérdidas en la punta y pretendian predecir cada una de ellas de forma
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independiente de las otras fuentes de pérdidas. Dichas predicciones usualmente
estaban basadas en correlaciones obtenidas de datos experimentales provenientes de
pruebas en cascadas o del comportamiento de las turbomaquinas usadas en ese
entonces. Incluso en algunos casos fueron formulados modelos analiticos, sin

embargo estos eran excesivamente idealizados.

Los métodos de prediccion del comportamiento fueron ampliamente usados en las
décadas de los 60’s y los 70’s, sin avances significativos. Aunque las predicciones
individuales de las pérdidas de cada componente mostraban estar dentro de un
intervalo conocido en cuanto a exactitud, los métodos globales para la turbomaquina
se adaptaron de forma empirica por cada fabricante para que estuvieran de acuerdo
con las turbinas existentes para después, mediante un proceso de extrapolacion,
poder predecir el comportamiento de nuevos disefios. De esta manera la eficiencia

podia predecirse con una exactitud aproximada de T 2%.

Hacia finales de los afos 70’s y en la década de los 80’s, la aparicion de nuevos
instrumentos como la anemometria laser y la obtencién de datos mediante la técnica
de hilo caliente propicié un mejor entendimiento del comportamiento del flujo, tanto en
cascadas como en las turbomaquinas reales. También hubo una contribucion
importante a este entendimiento debido a los avances en el andlisis numérico,
especialmente en lo referente a fendmenos tridimensionales. Estas nuevas formas de
obtencién de datos y analisis de ellos mostraron que en realidad el flujo dentro de una
turbomaquina es extremadamente complicado debido a su naturaleza tridimensional e

inestable.

Como resultado del avance en el campo de las pérdidas en turbomaquinas, en los
anos 90’s y en la actualidad, especialistas, investigadores y disefiadores han asimilado
la importancia del entendimiento de los fenémenos de flujo presentes en
turboméaquinas. Sin embargo, en la practica se siguen aplicando los métodos
predictivos basados en correlaciones. El uso de correlaciones no ofrece resultado
alguno en lo referente a caracteristicas o variables de disefio que no existian al
momento de desarrollar el método basado en la correlacién. Por ejemplo, fendmenos
como el llamado “three-dimensional blade stacking” en turbinas o el llamado “end-
bending” en compresores no han sido reportados en ninguna publicacion sobre
métodos de prediccion del comportamiento del flujo. Aunque los efectos de algunos
cambios de geometria en flujos no viscosos puedan ser ahora predichos
numéricamente, sus efectos con respecto a las pérdidas aun no pueden ser
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cuantificados. En estas circunstancias el disefiador solo puede usar su juicio y
entendimiento de la naturaleza del flujo en la toma de decisién sobre los cambios
deseables. [1, 2].

1.1.1 TIPOS DE PERDIDAS EN TURBOMAQUINAS.

Hasta ahora se ha utilizado la palabra “pérdidas” sin definir cual es el principal
significado de esta palabra. En general cualquier caracteristica del flujo que reduzca la
eficiencia de una turbomaquina puede ser llamada pérdida, pero esto no incluye los
factores que afectan la eficiencia del ciclo a diferencia de la eficiencia del compresor o
la turbina. Denton [1] clasifica las pérdidas presentes en una turbomaquina como se

describe a continuacion:

« Pérdidas en la pared (endwall loss).- Conocidas también como pérdidas
secundarias (secondary loss) debido a que en parte son consecuencia de los flujos
secundarios generados cuando las coronas de alabes pasan a través de las capas
limite anulares en las paredes interiores de la cubierta que contiene a la
turbomaquina. Sin embargo, debe ser claro que las pérdidas en la pared no surgen
de los flujos secundarios, sino que son consecuencia de diversos factores. Ya que
es dificil separar los tres tipos de pérdidas descritos aqui, el término “pérdidas
secundarias” es también ocupado en todas aquellas pérdidas que no pueden ser
explicadas de otro modo.

« Pérdidas por perfil (profile loss).- Son las pérdidas generadas dentro de las capas
limite de los alabes, en la zona alejada de las paredes. Es comun asumir que el
flujo en la regién alejada de las paredes es bidimensional, por lo que las pérdidas
pueden ser cuantificadas por medio de pruebas bidimensionales en cascadas 6
mediante la teoria de la capa limite. Las pérdidas adicionales que se presentan en
el borde de salida se incluyen en las pérdidas por perfil.

« Pérdidas por fuga en las puntas de alabe (tip leakage loss).- Este tipo de pérdidas
se originan por la fuga de fluido sobre las puntas de los alabes rotores y en el
espacio delimitado por la flecha y los alabes estatores.
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La magnitud de los tres tipos de pérdidas depende también del tipo de turbomaquina y
de su configuracion geométrica, por ejemplo, de los valores de alargamiento del alabe
o del claro entre punta y carcasa. Sin embargo, para la mayoria de las turbomaquinas
suelen ser del mismo orden de magnitud, es decir, cada uno de los tipos contribuye
con una tercera parte de las pérdidas totales [1].

1.1.2 PERDIDAS EN LA PARED Y PERDIDAS DE ESQUINA (ENDWALL LOSS
AND CORNER STALL)

A) PERDIDAS EN LA PARED (ENDWALL LOSS)

El término “pérdidas en la pared”, también aplicado como “pérdidas secundarias” se
usa para describir todas las pérdidas en las paredes de la carcasa, considerando las
pérdidas dentro y fuera del paso del alabe. Este es el tipo de pérdidas mas dificil de
entender y de predecir, y adicionalmente todos los métodos de prediccion usados en la
actualidad estan basados en correlaciones producto de datos experimentales [1]. Los
patrones de flujo cerca de las paredes se determinan por el flujo secundario, el cual
depende a su vez principalmente del espesor de la capa limite flujo arriba y del
torcimiento de la corona de alabes. Estos patrones pueden determinarse a partir de la
teoria clasica para flujo secundario y de forma mas exacta mediante la simulacién
numérica. Es importante resaltar que EL FLUJO SECUNDARIO ES UN FENOMENO
NO VISCOSO QUE NO CONLLEVA UNA GENERACION DE ENTROPIA por si
mismo. Sin embargo, este es ocasionado por la vorticidad que se presenta en el plano
normal a la direccion del flujo, la cual por si mismo es resultado directo de los
esfuerzos viscosos en las paredes del alabe.

En el caso de compresores de flujo axial es dificil separar las pérdidas en la pared de
las pérdidas por fuga y por forma (por la separaciéon del flujo), tanto que algunos
métodos para cuantificar pérdidas no hacen una distincién entre los diferentes tipos. El
poco torcimiento de los alabes de compresor reduce en gran medida los efectos del
flujo secundario aunque el espesor de las capas limite en las paredes incrementa la
cantidad de flujo involucrado. Gracias a la desaceleracién del fluido conforme avanza
en un compresor de flujo axial, el fluido cerca de las paredes es mas propenso a la
separacion, lo cual conlleva efectos de mayor magnitud en fenébmenos como el

bloqueo y la pérdida en los arreglos de &labes. De lo anterior se deduce que los
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efectos del flujo y de las pérdidas que se presentan en la pared son de mayor

importancia en el estudio de compresores que en turbinas.

El flujo en las paredes de una cascada de compresor ha sido menos estudiado que en
el caso de las turbinas, esto es posiblemente debido a que el flujo en una cascada es
menos relevante que el observado en una maquina real. Las mayores diferencias
entre el flujo en las paredes en un compresor y en una turbina son: 1. alabes con
menor torcimiento, 2. la capa limite en las paredes es relativamente mas gruesa con
respecto a la cuerda del alabe, y 3. la capa limite es desacelerada. Los primeros dos
factores tienden a reducir la intensidad del flujo secundario pero el ultimo tiende a
amplificar su intensidad. Las pérdidas en las paredes son mucho mas importantes que

en turbinas ya que llegan a representar 2/3 de las pérdidas (anulares y secundarias)

[3].

Cumpsty [4] dejé en claro que las capas limite en las paredes no podian ser
consideradas como capas limite convencionales durante su interaccién con una
corona de alabes. El espesor total de la capa limite de las paredes en un compresor
de varias etapas se encuentra generalmente a la mitad de la cuerda del alabe, por lo
que los cambios de presion aparecen antes que los cambios considerados por la
teoria convencional de capa limite. Esto significa que las fuerzas viscosas toman
relativamente parte en el comportamiento del flujo, el cual es probable que sea mas
parecido al de una capa cortante no viscosa que a una capa limite. Si se asume que

un compresor tiene capa limite en las paredes con un flujo libre de entrada con

velocidad V] y una velocidad de salida V,, (asumiendo que el flujo es incompresible y

no viscoso), y todo el fluido en la capa limite de entrada con una velocidad menor que

v, =V 1=(V/V,)

Se separa dentro de la corona de alabes, esto es, que conforme el flujo se va
desacelerando, este se va haciendo mas susceptible a invertir el gradiente de presion,
lo que conlleva a la aparicion del flujo secundario, de manera que antes de que su
velocidad meridional llegue a ser cero este adquiere una componente de velocidad
hacia la parte de succion. Al llegar a la esquina de la pared de la superficie de succidn
el fluido acumula una gran cantidad de entropia y es desacelerado por el incremento
de presion total formando asi la separacién del flujo en la esquina la cual es casi
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siempre invariablemente vista en el compresor. Esta separacién es responsable en
muchos de los casos de los bloqueos observados en las coronas de éalabes de
compresor. En algunos casos estos efectos pueden interactuar con la capa limite de la
superficie de succién ocasionando la separacion del flujo en la mayor parte del alabe.

El comportamiento descrito anteriormente aplica directamente a flujos en cascada con
capa limite de entrada; sin embargo, en los compresores actuales se ven afectados
por efectos ocasionados por la separacion de la punta del alabe con la carcasa, (tip
leakage), y por la oblicuidad o sesgueo del alabe, (skewing). En un compresor la baja
velocidad meridional, en la capa limite de la carcasa causa una incidencia positiva en
los alabes y dirige la velocidad relativa de la capa limite del fluido hacia la superficie de
succién. En coronas de alabes sin sellos, el movimiento relativo de las paredes dentro
del paso del dlabe aumenta este efecto. El incremento en la velocidad tangencial
relativa dentro de la capa limite sesgada puede ser mayor que el déficit en la velocidad
meridional por lo que el fluido en las paredes puede tener una mayor presion relativa
de estancamiento que la de la corriente principal del flujo. Para la seccion de la punta
del rotor, donde el torcimiento es bajo, el efecto del sesgado puede dominar y conducir
el fluido de las paredes hacia la superficie de presién del alabe donde entra a una
region de gradiente de presién favorable con lo que puede causar menor dafo que si
no estuviera sesgado el alabe. Para la raiz del rotor y la punta del estator el
torcimiento del alabe es mayor por lo que los efectos del flujo secundario usualmente
dominan a los del sesgueo ocasionando que el fluido de la capa limite de la pared
termine en la esquina de la pared de la superficie de succién donde es probable que
causen la separacion del flujo.

La interaccion entre espacio alabe — carcasa y el flujo en las paredes puede tener una
influencia dominante en compresores, en los cuales las puntas de sus alabes no se
encuentran selladas. El flujo de fuga consiste en un chorro de fluido a alta velocidad
que va de la superficie de presion hacia la esquina formada por la pared y la superficie
de succidén, zona donde se concentran altos valores de entropia [1]. Un efecto positivo
de esta desviacion es la suficiente re-energizacién del fluido en la capa limite para
evitar la separacién del flujo en dicha esquina y consecuentemente reducir la pérdida.
De esta interaccién se concluye que en la mayoria de los compresores existe una
distancia optima para el claro de punta (tip clearance) que conlleva un valor maximo
de eficiencia [5].
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Finalmente se puede resaltar que los efectos del flujo en las paredes sobre las
pérdidas en los alabes del compresor se suponen que son regidos por la mezcla de
fluidos y por la presencia o supresion de la separacién de flujo. Las pérdidas por
mezcla en la capa limite de la pared se incrementaran debido a la difusién del flujo y a
la separacién de dicha capa limite. En la mayoria de los compresores axiales el
espaciamiento entre coronas de &labes es demasiado pequefio por lo que es muy
probable que el mezclado se presente en un entorno inestable flujo abajo del arreglo.

B) PERDIDA DE ESQUINA (CORNER STALL)

Los alabes modernos difunden el flujo eficientemente por encima del 60% y hasta el
80% de la envergadura del dlabe, por lo que regiones formadas por las paredes de la
carcasa y/o la flecha y la parte de succién del alabe son decisivas en los bloqueos
aerodinamicos, las producciones de pérdidas, y la estabilidad del compresor.

Las separaciones del flujo en tres dimensiones, como generalmente son definidas, no
requieren de un gradiente de presién adverso para generarse, sin embargo, la causa
fundamental del flujo reversible en las esquinas formadas por la superficie de succidon
del alabe y las paredes de la carcasa y/o flecha es el estancamiento del fluido de bajo
momento debido a los gradientes adversos. La terminologia usada para nombrar la
separacion de flujo en estas esquinas es “pérdida de esquina” (corner stall). Los
principales efectos que se deben tener en cuenta para captar la formacion de este
fenbmeno son el incremento de presion y el estado del flujo que es sometido a este
incremento de presién. En este sentido el principal efecto tridimensional es el flujo
secundario, que se forma debido al paso transverso del gradiente de presion, el cual
proporciona baja presion de estancamiento, y bajo momento al fluido en las regiones
de las esquinas [6].

El comportamiento del flujo secundario es descrito por Horlock [7], donde describe que
la capa limite en las paredes posee baja velocidad pero experimenta
aproximadamente el mismo gradiente de presion que el flujo libre. El radio de
curvatura de las lineas de flujo cercana a las paredes es mas pequefno que las que se
encuentran en el flujo libre, conduciendo al movimiento del paso transverso y a la
acumulacion de flujo de baja presion de estancamiento cerca de la esquina de la pared
y la superficie de succion. Al incrementarse las condiciones de carga del alabe, éste
flujo de baja presion de estancamiento no es capaz de gestionar el incremento de
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presion en el paso del alabe propiciando la aparicion de la pérdida de esquina (corner
stall), asi como incrementando el bloqueo del paso, disminuyendo la capacidad de
aumento de presion estatica en la corona estatora del compresor e incrementando la

generacion de entropia de la mezcla de flujos corriente atras, [8, 9].

De lo anterior podemos concluir que el proceso basico que gobierna la formacion de
las pérdidas en la esquina esta regido por: (1) El gradiente de presion adverso al paso
del alabe, (2) El flujo que cruza del lado de presién hacia el lado de succién debido al
sobregiro del flujo cerca de las paredes dentro del paso del alabe el cual proporciona
fluido de bajo momento en la region de las esquinas, y (3) la condicion y la inclinacion
de la capa limite de la pared del flujo de entrada, la cual afecta a la fuerza del flujo que
cruzay a la resistencia a la regresion del flujo. La Figura 1.1 muestra un caso tipico de
desprendimiento del flujo en la pared y la parte de succién del alabe lo que a su vez
forma la pérdida en la esquina (corner stall).
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Fig. 1.1 Formacién de la pérdida en la esquina, (corner stall) [8].

1.2 TRABAJOS TEORICOS Y/O NUMERICOS SOBRE ALABES CON
DESPLAZAMIENTO AXIAL Y/O TANGENCIAL.

Recientemente, el uso del barrido (sweep), la inclinacién (lean), el sesgado (skew) y el
arqueado (bow) en los rotores y estatores de los compresores axiales se ha
convertido en un asunto de gran interés en el disefio de los alabes, tanto de
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compresores como de turbinas. Estos pardmetros de forma, los cuales proporcionan
su caracteristica tridimensional a los alabes, son generalmente introducidos para
reducir las pérdidas generadas por las ondas de choque, la separacion en las
esquinas de los alabes, las pérdidas por espaciamiento entre la punta del alabe y la

carcasa.

Choon — Man Jang et al. [10] realizan un estudio para encontrar la forma 6ptima de un
alabe rotor de un compresor axial, (rotor NASA 37), para incrementar la eficiencia
adiabatica mediante el método de superficie de respuesta (RSM) combinado con la
utilizacién de un software de simulacibn numérica que resuelve las ecuaciones
Reynolds promedio Navier — Stokes en tres dimensiones. Las tres variables de disefo
que utilizan para optimizar la forma tridimensional del alabe rotor son el barrido
(sweep), la inclinacion (lean) y el sesgado (skew).

El resultado que se obtuvo de este trabajo fue el incremento de la eficiencia adiabética
por medio de la reduccién de las pérdidas en la esquina y en la punta. La linea de
separacion debida a la interferencia entre la onda de choque en el paso y la capa
limite de la superficie de succidn del alabe es desplazada corriente atras por el alabe
optimizado, debido a este movimiento la eficiencia adiabatica es incrementada ya que
es reducida la regién de separacion en la superficie del alabe. También encontraron
que el rotor optimizado puede reducir el numero de Mach de la onda de choque en
donde el vortice del flujo de fuga es localizado.

Sang — Yun Lee et al. [11] describen el proceso de optimizacién de la forma
tridimensional de un estator utilizando de base una etapa de compresién para realizar
la simulacion. El campo de flujo que utilizan es tratado como viscoso tridimensional.
Para la simulacibn numérica, son resueltas las ecuaciones de Navier — Stokes y
energia usando un esquema explicito de diferencias finitas y el modelo de turbulencia
Baldwin — Lomax, las condiciones de frontera a la entrada son el numero de Mach, la
presion total, y la temperatura total, ademas, es utilizado un mallado tipo H para la
entrada y un mallado tipo C para el rotor y el estator.

En dicho trabajo es realizada la simulacién de una etapa normal (alabes rectos) para
tener una referencia que les permitiese observar las diferencias en el campo de flujo
antes de la optimizacion y después de ella. La geometria mejorada es obtenida
mediante un algoritmo de optimizacion que por medio de una funcién polinomial

cambia la curvatura el inclinado y sesgado del alabe la cual tiene como variable

10
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principal la eficiencia, la Figura 1.2 muestra la geometria del alabe antes y después de

la optimizacion.

Alabe inicial Alabe final

Fig. 1.2 Alabe antes y después de la optimizacién [11].

En los resultados obtenidos en esta investigacién se observd que para la geometria
optimizada, el numero de Mach, tanto en la salida del rotor como en la salida del
estator, se incrementaba, y en consecuencia, la razén de flujo masico se incrementaba
ligeramente, ademas de que el coeficiente de presidén, asi como el coeficiente de
pérdida, decrecian. En la Figura 1.3 se muestran los contornos de presion estatica a la
salida del estator recto y optimizado. En la imagen se puede apreciar que el efecto de
la estela, (uno de los mas importantes fuentes de perdidas), cerca de la carcasa se

reduce.
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Fig. 1.3 Contornos de presion estatica a la salida del estator [11].

11



CAPITULO 1 ESTADO DEL ARTE

Finalmente se puede resumir como resultado de la optimizacién y de todos los
cambios producidos en el campo de flujo debido al cambio de forma, que la eficiencia
aumentaba en un 1.1% a la par del aumento de presion total en el rotor y estator y a la
disminucion de la estela a la salida de este ultimo.

Jens Friedrichs et al [12] describen la investigacion experimental del flujo a través de
una etapa de compresor de baja velocidad, las pruebas son realizadas para dos
configuraciones diferentes del estator. El primer estator (A) es un disefio convencional
con alabes de plataforma rectangular y del estandar (A-10) con un perfil NACA de la
serie 65. El segundo estator (K) es un diseio mas avanzado con dalabes de una
plataforma especial, caracterizados por tener un barrido inverso en el borde de ataque
con un angulo de 30°en la raiz y 10° en la punta, combinado con un borde de salida
sin barrido y de igual forma con un perfil de la familia NACA 65 pero con una linea de
combadura media circular (Figura 1.4).

Fotor E=tator
O,

Estator & Estator K

Fig. 1.4 Alabe estator Ay K [12].

Como resultados del desempefio general la etapa, con el estator (K) se genera un

mayor incremento de presién y una mayor eficiencia en comparacioén a la etapa con el

12
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estator (A). En la Figura 1.5 se puede observar que para ¢ =0.35 (carga parcial), 0.45

(punto de disefio) y 0.55 (sobrecarga), el incremento de la eficiencia es
aproximadamente 8, 1 y 3 puntos porcentuales.
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Fig. 1.5 Caracteristicas de desempefio del compresor [12].

En la Figura 1.6 a y b se observan los contornos de velocidad axial normalizada en un

plano a la salida del estator A y K, respectivamente. Para ¢ =0.45 la capa limite en la

zona de la raiz del estator es extremadamente pequena tanto en el estator A como en

el K. Al disminuir la razon de flujo a ¢ =0.37 se incrementa en ambos estatores las

pérdidas en las esquinas. Por otro lado el desarrollo del flujo en las paredes se
comporta de forma diferente, mientras que para el estator A las pérdidas en las
paredes se incrementan, para el estator K sélo se observan pequefias variaciones del
flujo y la aparicién en pequena cantidad de flujo reversible. En el estator A las pérdidas
en la esquina y en las paredes generan una cantidad substancial de bloqueos en las
paredes, los cuales se encuentran totalmente ausentes para el estator K en las

mismas condiciones.
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(a) (b)

Fig. 1.6 Relacion de velocidad axial a la salida del estator. a) Estator A, b) Estator K[12].

Asi mismo, el andlisis de los resultados experimentales muestran que en la zona de la
raiz del estator (A) se va incrementando cada vez mas el bloqueo debido al flujo
reversible en esta zona, al contrario de lo que ocurre con el estator (K) en donde de
igual forma existe flujo reversible, sin embargo, este es despreciado debido a que no
produce bloqueo. Estos resultados son debido a la implementacion del barrido y a la

reducida curvatura de la linea de combadura media.

E. Aschenbruck et al. [13] realizan modificaciones a la turbomaquina industrial de gas
THM 1304 (Figura 1.7) como parte de un programa de redisefio para incrementar tanto
potencia, eficiencia asi como también la disponibilidad.

Fig. 1.7 Turbina de gas THM 1304 [13].
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En la parte aerodindmica ellos se enfocan generalmente en los siguientes

requerimientos:

« Alta eficiencia en un alto rango de operacién.
« Perfiles iguales para todos los alabes estatores y rotores.
« Mantener el actual canal de flujo de la turbina de potencia.

Y tienen como objetivo primordial evitar las pérdidas por incidencia asi como disminuir

las pérdidas secundarias.

Lo primero que realizan es la investigacion preliminar de la trayectoria del flujo
mediante el uso de un programa basado en la teoria de la linea media. Luego llevan a
cabo un procedimiento de optimizacién de los perfiles en dos dimensiones. Por ultimo
utilizan un modelo en 3 dimensiones para calcular todas las coronas de alabes
simultdneamente, el cual es realizado con una alta resolucién para minimizar las

pérdidas secundarias (Figura 1.8).

Disefio Basico Nuevo disefio

Fig. 1.8 Reduccion de pérdidas secundarias [13].

Para reducir la excitacién de los alabes del rotor, resultante del flujo que es dirigido a
través de los estatores y para satisfacer los altos requerimientos de eficiencia, fue
elegida una configuraciéon con éalabes inclinados y arqueados, (Figura 1.9), en esta
configuracién el rotor esta disefiado para ser casi radialmente recto mientras que el

estator es arqueado.

15



CAPITULO 1 ESTADO DEL ARTE
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Fig. 1.9 Inclinado y arqueado de los alabes [13].

Finalmente se concluye en este trabajo que el arreglo de alabes arqueados da como
resultado la reduccidén de las fuerzas de excitacién y el aumento substancial de la
eficiencia y por consecuencia de la potencia.

Lisa Brillant et al [14] realizan un analisis computacional de un compresor de baja
presion para optimizar los perfiles de los alabes y por consiguiente el desempefio de
las etapas del compresor. Su proceso de optimizacion se lleva acabo en 4 pasos
(Figura 1.11). El primer paso del disefio es un analisis con un cédigo de linea media
uni-dimensional el cual utiliza la ecuacién de movimiento, asumiendo flujo en estado
estacionario, adiabatico y flujo compresible de un gas ideal. Este cddigo es utilizado
para definir la forma y longitud inicial de los patrones de flujo, el nimero de perfiles,
relacion de presiones por etapa y otros parametros.

1-D Analisis de linea media 2-D Anadlisis de lineas de flujo

Disefio
del dlabe

3-D Analisis con CFD

Fig. 1.10 Esquema del proceso de disefio [14].
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Una vez que es encontrado un buen disefo de linea media, el paso dos es analizar la
configuraciéon con un codigo de lineas de flujo en dos dimensiones axi-simétricas, este
cédigo toma en cuenta datos existentes de investigaciones anteriores para simular la
capa limite de las paredes, el flujo secundario, y las estelas que generan los alabes, al
finalizar este paso dos se obtienen perfiles radiales, los triangulos de velocidad, y los

parametros de carga aerodinamica.

Después de que los procesos de linea media y lineas de flujo son completados, el
proceso del diseio del perfil aerodinamico de los alabes comienza. Durante
aproximadamente dos meses, el disefio del perfil aerodinamico es iterado con un
codigo de flujo potencial bidimensional no viscoso con el fin de producir la forma mas
eficiente del alabe. El cédigo también calcula el desarrollo de la capa limite del perfil
aerodinamico. El objetivo primordial del disefio del perfil es optimizar los angulos de
entrada y de salida, el espesor maximo y una longitud de cuerda para satisfacer tanto
la estabilidad como a la eficiencia.

Una vez que todos los perfiles son optimizados utilizando el método bidimensional, es
aplicado un analisis tridimensional para confirmar el diseno de los &labes y arreglar
cualquier separacion tridimensional que pueda surgir. Si es necesario algin cambio de
geometria, el disefo tiene que regresar a la fase inicial de analisis de linea media; si
no es necesario el cambio de geometria, es obtenido el diseno final.

El codigo de DFC utilizado en este trabajo es un programa de la compania Pratt and
Whitney el cual resuelve las ecuaciones de Reynolds promedio Navier - Stokes, en
tres dimensiones; la viscosidad turbulenta y la conductividad turbulenta son
determinadas con el modelo de turbulencia x—¢&. El programa es ejecutado para tres
condiciones: velocidad de disefio, velocidad maxima de ascenso y velocidad minima
de vuelo. Una vez que el programa es ejecutado y este converge, los resultados son

analizados.

El proceso de disefio se utilizd para el disefio de la raiz del rotor con el fin de evitar la
separacion en las lineas de flujo. La Figura 1.12 muestra las lineas de flujo de la
superficie de succion del rotor, tanto para el rotor convencional como para el rotor
modificado. El analisis de resultados muestra que el flujo es redistribuido y la
separacion del flujo se reduce en la superficie de succién del alabe, ademas de

permitir un incremento en la difusién.
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Alabe de rotor  Alabe del rotor
modificado convencional

Fig. 1.11 Lineas de flujo en el lado de succién del alabe [14].

El proceso también es utilizado para el disefio de estatores con arco. La Figura 1.13
muestra la diferencia de las lineas de flujo entre el estator recto y el estator arqueado.
La DFC se utiliza para determinar la cantidad minima de arco necesario para obtener
el efecto deseado. La reduccion de las pérdidas de la esquina disminuyen las pérdidas

totales permitiendo un mejor desemperio de los estatores.

Alabe recto Alabe arqueado

Fig. 1.12 Lineas de flujo en el lado de succién de un alabe recto y arqueado [14].

El disefio del compresor de baja presion demostro tener éxito en las prueba del motor.
Dicha prueba mostr6 que la linea de bombeo era 2,5% superior al aumento que se
habia propuesto, como se muestra en la Figura 1.14. La eficiencia de los datos de la

prueba sobre pasan con creces el objetivo del 1,3%.

Las pruebas con el programa de DFC se ejecutaron a tres velocidades diferentes a la
par de los datos de prueba que se tomaron con el fin de validar el cédigo. Las
velocidades utilizadas para el andlisis fueron de 93%, 100, y 107% de la velocidad de
diseno. El software se ejecuto so6lo por encima de la linea de operacién nominal hasta
la linea de bombeo. La figura 1.15 muestra que el programa de DFC ha sido capaz de
captar la capacidad de flujo y la forma de la linea de velocidad del compresor de baja

presidn con gran precision.
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Fig. 1.13 Grafica de operacion [14].

La figura 1.15 muestra los resultados de las eficiencias. El software ha previsto la
maxima eficiencia dentro del 0,2% a partir de datos (a la mayor velocidad). La
ubicacion de la maxima eficiencia aparece en un una condicion diferente en
comparacion con los datos de prueba. El cambio en la eficiencia se debe a la falta de
precision en el modelo de pérdidas del programa de DFC. Los datos de la prueba
también tienen una considerable cantidad de dispersion. Esta se debe a una
combinacion de la capacidad de medir y el tiempo durante el programa de prueba en
el que se obtuvieron los puntos de datos. Algunos datos fueron tomados en una
condicion previa al bombeo y otros puntos se obtuvieron después de que el motor

habia entrado a la condicién de bombeo, resultando en una menor eficiencia.

_ PW2000 C.P VS. DATOS
SIMBOLOS SIN RELLENO = DATOS
SIMBOLOS CON RELLENO = CFD

e

o

3 &)

- LA
0. g4
ial ’ /.,_C’:\\. 0
o S Bo 2

o A *l /ic x

o (A - G I
g A @
5 o
3
o h oA
“y Y .

o [Hi) ? C’j

)

- /

2 ;

o i

+

(=]

L'J.

C'T?I5I5.BI:IIDI.5‘I1I‘I II.B%"&.Q'E"]‘. IIII.3I4I ‘.:$I1.|2

0.85 0O 0o 1
FLUJO DE ENTRADA NORMALIZADO

Fig. 1.14 Grafica de eficiencias [14].
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El disefio de un compresor de baja presion presenta muchos desafios. El rendimiento
y la estabilidad del compresor son muy importantes en diversas condiciones de vuelo y
deben cumplir con el programa de objetivos en las condiciones especificadas. Las
compensaciones en varias caracteristicas de las geométricas se hacen para lograr
estos objetivos, incluyendo patrones de flujo, el niumero de perfiles y el nimero de
etapas. El desarrollo de los codigos de Dinamica de Fluidos Computacional ha
permitido cambios en las geometrias que deben hacerse para mejorar el rendimiento y
la estabilidad de los compresores. Inclinar y arquear el rotor y estator ha permitido
reducir las pérdidas en las paredes de manera significativa al retrasar las separaciones
en las paredes.

V. GUmmer et. al. [15] describen un concepto avanzado de disefio en tres dimensiones
de alabes altamente cargados para el estator de un compresor transoénico. El concepto
utilizado toma las ventajas de los efectos aerodinamicos del barrido y el sesgado del
alabe. Ademas realizan la explicacion de los efectos en la pared para ambas
configuraciones con un especial énfasis en el barrido. Dicho concepto es aplicado a
una seccion estatora de un motor de un turbofan. También se realiza un andlisis
numérico del flujo para dos configuraciones de &labes de estatores (convencional y
avanzado) con el fin de demostrar como es que el flujo tridimensional puede ser
controlado. Este estudio muestra la mejora en la distribucion radial de la carga y el
desarrollo de la capa limite de la pared de la carcasa y raiz. En particular se observa
que las pérdidas formadas en las esquinas pueden ser en gran medida reducidas. Por
ultimo se destaca que las pruebas realizadas a altas velocidades para los estatores
"avanzados" confirman que los datos obtenidos experimentalmente validan la
simulacién realizada.

Finalmente concluyen que el barrido y diedro positivo reducen las pérdidas en las
paredes (carcaza y raiz) ademas, de aumentar el rango de operaciéon del compresor.
Una de las grandes diferencias y la mas importante del campo de flujo entre el perfil
convencional y el avanzado fue que en este Ultimo se observé la disminucién de las
pérdidas en la esquina formada por la parte de succién del alabe y la pared de la raiz.
Por otra parte el analisis numérico mostré que el alabe de disefio avanzado mejoré la
distribucion radial de la carga y el desarrollo de las tres dimensiones de la capa limite.
Como resultado del barrido positivo el fluido de las paredes de baja energia tiende a
ser transportado hacia el centro del alabe mejorando el proceso de mezcla radial.
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Janos Vad et. al. [16] realizaron un estudio numérico y experimental con el fin de
analizar los aspectos energéticos del barrido hacia delante y hacia atras de un rotor de
flujo axial con &labes de bajo alargamiento para flujo incompresible. Para tal propésito
las mediciones experimentales se llevaron acabo en las cercanias de las paredes
(carcaza y raiz), estos datos fueron obtenidos tanto experimental como
numéricamente para tres configuraciones de la corona de é&labes (barrido hacia

delante, hacia atras y sin barrido como se observa en la Figura 1.16).

Barrido hacia delante Barrido hacia atras

Sin barrido

Fig. 1.15 Vista de los alabes sometidos a pruebas [16].

Los resultados obtenidos en esta investigacion se resumen como sigue:

1. El barrido hacia atras tiende a aumentar la sustentacion, el caudal y la presion
total ideal en las cercanias de las paredes (carcaza y flecha). Sélo la tendencia
contraria se observd con el barrido hacia delante. Estos efectos causan una
desviacién importante de los datos del flujo de disefio para el cual fue disefiada
la corona de alabes sobre los datos de los experimentos en cascadas
bidimensionales.

2. Las pérdidas locales se desarrollan de acuerdo a los efectos combinados del
barrido cerca de las paredes (carcaza y flecha), de las paredes y las pérdidas
de punta, y el arrastre de perfil influenciados por el perfil de velocidad axial. Las
mediciones demuestran que el factor de difusion de Lieblein elaborado para
flujos de cascadas bidimensionales como un indicador de las pérdidas debe ser
tratado con un punto de vista critico en el juicio energético de la rotacion de las

coronas de alabes de baja relacién de aspecto.
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3. Los experimentos indican que la ley que establece que la relacion de los
coeficientes de elevacién de un alabe con barrido y uno sin barrido es cos A;
esto es una aproximacion razonable so6lo para coronas de alabes con relacién
de aspecto suficientemente grande. Debido al balance de los efectos de
descarga / carga cerca de las paredes, las coronas de alabes con alabes de
barrido constante y relacion de aspecto baja tienden a mantener el rendimiento
del rotor.

4. Lo anterior sugiere que el desarrollo del levantamiento, pérdidas, y la eficiencia
total del alabe puede ser previsto y considerado cuidadosamente en rotores
con barrido de relacién de aspecto baja disefiados exclusivamente por medio
de técnicas avanzadas de DFC en tres dimensiones.

5. Contrariamente a los resultados obtenidos y que son dominantes en la mayoria
de los investigadores del area de las turbomaquinas, el rotor con barrido hacia
delante mostr6 una reduccion en la eficiencia total en comparacién con los
rotores con alabes sin barrido y barrido hacia atras. basandose en las
mediciones detalladas, se ha dado la siguiente explicacién para este
comportamiento. Debido al barrido hacia delante, la carga del alabe se ha
desplazado hacia el borde de ataque cerca de la raiz, causando un aumento de
las pérdidas por debajo del centro de la envergadura del dlabe. La carga total
del labe, es decir, el levantamiento, y en consecuencia, la razon de flujo y el
trabajo de Euler también se incrementan en esta regién. El aumento de las
pérdidas por encima del levantamiento causan una reduccién de la eficiencia
total local en la zona debajo del centro del &labe. Esto, a pesar del incremento
del trabajo local de Euler, se manifiesta en la reduccion de la eficiencia total
global. Por encima del centro del &labe, los efectos de reduccién de pérdidas
debido al barrido hacia adelante cerca de la punta, sugerido por la literatura, no
son dominantes. La razén es que debido al incremento de la velocidad axial
debajo del centro del alabe, los alabes con barrido hacia delante caen en una
considerable desaceleracién axial por encima del centro del alabe,
incrementando la difusion y las pérdidas asociadas a esta. Esto resulta de

nuevo en reduccion de la eficiencia total local.
Como una forma de mejorar el rendimiento del compresor axial, la técnica de barrido

se ha investigado durante mas de medio siglo y ha ganado una gran variedad de usos
en la ultima década. Sin embargo, todavia existe controversia acerca de la diversidad
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de funciones del barrido en el disefio de compresores axiales. Lucheng ji et al [17]
realizan un investigacion del uso del barrido en donde ellos asumen la hipétesis de
que el barrido es un grado de libertad del disefo del dlabe que hace hincapié sobre la
adecuacion de la carga aerodinamica a lo largo de toda la envergadura de cada alabe
dentro del rango completo de operacion, por lo que la mejor comprension de la funcién
del barrido puede llevar a un uso mas sofisticado. Al finalizar su investigacion ellos

concluyen su trabajo con los siguientes puntos:

1. El barrido es un disefio de un grado de libertad que afecta el rendimiento del
alabe a lo largo de toda su extension dentro de todo el rango de operacién. Su
influencia en el rendimiento es el resultado de equilibrio entre una gran

cantidad de factores que influyen.

2. El barrido afecta el margen de pérdida a través de adaptar las cargas en los
alabes del compresores en todo el rango de operacién. Por lo que la conclusiéon
que han tenido diversos investigadores, los cuales aseveran que los alabes con
barrido hacia atras disminuye el margen de pérdida y que los de barrido hacia
delante eleva dicho margen, no es del todo correcta.

3. El barrido afecta la eficiencia a través del equilibrio de muchos factores, como
las ondas de choque, la capa limite, las fugas en punta, el flujo secundario y
sus interacciones. La conclusion que el barrido hacia atras y hacia adelante

lleva a una mayor eficiencia, es incompleta y confusa.

4. Aunque el barrido es s6lo un grado de libertad del disefo, su parametrizacion
es necesaria. La experiencia acerca de los parametros de barrido deben ser
acumuladas y utilizadas individualmente de acuerdo al disefio que se desea
realizar y las herramientas disponibles.

Ernesto Benini et. al. [18] realizan una investigacion sistematica para entender el
impacto de los é&labes con barrido axial y con inclinacion tangencial en el
funcionamiento aerodinamico del rotor de un compresor transénico de flujo axial. Los
efectos de la curvatura axial y tangencial de los &labes fueron analizados de forma
separada. Un software de dindmica de fluidos computacional que resuelve las
ecuaciones de Reynolds promedio Navier - Stokes es utilizado para calcular el campo
de flujo del rotor. Los resultados de la simulacion fueron validados con los datos
experimentales obtenidos del rotor 37 de la NASA.
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Fig. 1.16 Geometria meridional del Rotor 37 [18].

En esta investigacion se realizaron un numero considerable de rotores con barrido
(26) que fueron modelados a partir del original de la NASA, el rotor 37, (Figura 1.17); a
estos nuevos modelos se les cambio la curvatura meridional de la linea que forman los
bordes de salida de cada perfil que conforma el alabe; esta modificacion fue realizada
en tres puntos de control previamente definidos (33%, 67% y 100% de la envergadura
del alabe). De forma similar otros 26 rotores con inclinacion fueron modelados esta vez
cambiandole en forma circunferencial la posicion de los puntos antes mencionados. Un
esquema del cambio que se realizo en la linea de los bordes de salida de los rotores

se puede observar en la Figura 1.18.
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Fig. 1.17 Linea de definicion del barrido e inclinado [18].

Para todos los modelos de los rotores realizados en la investigacion, el campo de flujo
alrededor del alabe fue calculado usando el programa CFX 5.7.1 que resuelve las
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ecuaciones de Reynolds promedio Navier - Stokes utilizando el método de los

volumenes finitos. La solucién fue realizada para el estado estacionario y fue utilizado

el modelo de turbulencia k-€ y funciones de pared escalable.
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Fig. 1.18 Grafica de desempefio [18].

Para la validacion de resultados se construyeron los mapas de desempeno con los
datos obtenidos en la experimentacioén y la simulacién (Figura 1.19). Se observo que el
modelo predijo muy bien lo experimental ya que se obtiene un flujo masico de 20.96
kg/s numéricamente contra los 20.93 kg/s del experimento. En el caso de la
eficiencia, esta ligeramente subestimada en la zona de mayor eficiencia (alrededor del
2%), mientras que la relacion de presion calculada p,,/p, Sse encuentra dentro de la
incertidumbre de medicién permitida para cada condicién de operacion. La Figura 1.20

muestra la distribucion de la presién total promedio, la temperatura total y la eficiencia
adiabatica a la salida del &labe.
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Fig. 1.19 Condiciones a la salida del alabe [18].

Los autores concluyen que los rotores con barrido hacia atras tienen un desempeno
ligeramente mejor en comparacion con los rotores con barrido hacia delante, con una
eficiencia prevista de alrededor de 0.5 - 0.6% mayor que la del rotor 37 en la misma
condicion de operacién. Ademas se observd un incremento sustancial de la eficiencia

global (hasta el 1,3% mayor que el Rotor 37) la cual se obtuvo aplicando una linea
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curva hacia la direcciéon de la rotacién (inclinacién hacia delante). Por lo que
demuestran que el uso del barrido e inclinado en los alabes puede contribuir

eficazmente en el mejoramiento del desempeno del compresor.

Axel Fischer et. al. [19] estudian numérica y experimentalmente los efectos que tienen
los &labes de estator fuertemente arqueados en el desempefio de un compresor y
sobre la distribuciéon de la carga aerodinamica. Las caracteristicas de forma de los
alabes arqueados son un angulo de inclinacion positivo en la raiz y un angulo de
inclinacién en la punta, en comparacion con un alabe normal (recto). La inclinacién en
los alabes induce una fuerza radial en el fluido, por lo que las lineas de flujo en la parte
de succion del alabe son movidas hacia la seccion media de este. En la parte de
presion las lineas de flujo son movidas desde la seccién media del alabe hacia las
paredes de la carcaza y flecha. La carga del flujo en la region de las paredes es
reducida con lo que puede disminuir las pérdidas en esta zona y en consecuencia
reducir la tendencia de formacién de las perdidas de esquina (corner stall).

Para estudiar los efectos de los alabes arqueados, el compresor fue equipado en las
Ultimas dos etapas de compresion con estatores arqueados, dejando sin cambio los
rotores y conservando el numero de alabes. El campo de flujo fue medido por medio
de sondas neuméticas de 4 orificios. La presion estatica de la superficie de succion y
presion del alabe de la tercera etapa de igual forma fue medida para determinar la
distribucion de presion local e identificar zonas de separacién. Los mapas de
desempeno del compresor fueron determinados a las condiciones de “bloqueo”,
“‘choque” y punto de mejor eficiencia; este estudio también se realiz6 utilizando un

software comercial de DFC.
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Fig. 1.20. Esquema del arqueado del alabe [19].
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La modificacion que fue hecha a los alabes (Figura 1.21) sélo se realizé6 moviendo de
forma tangencial la linea de apilamiento. La inclinacién en la raiz fue de 35°, mientras
qgue en la punta fue de 30°. El nUmero de alabes se dejé igual tanto para los alabes
rectos como para los arqueados.
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Fig. 1.21. Distribucion de presién en el lado de succion del estator 3 [19].

En la Figura 1.22 se puede observar la distribucién de la presion estatica en la parte
de succion del tercer estator en el punto de disefo tanto para el dlabe de referencia
como para el arqueado. Las zonas con color gris oscuro y negro indican baja presion
debida a la mayor aceleracién provocada por que el flujo es desplazado de la zona de
las paredes hacia la zona media del alabe.
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Fig. 1.22. Velocidad circunferencial promedio de velocidad axial en el punto de disefio [19].

En la Figura 1.23 se muestra el efecto del arqueado sobre la velocidad axial en el claro
formado entre el estator 3 y el rotor 4 en el punto de disefio. Debido a la mayor
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aceleracion en la seccion media del élabe, la cual a su vez causa el movimiento del
flujo masico hacia esta seccidn, la velocidad axial se incrementa en la seccion media
del claro, mientras que la velocidad axial cerca de la raiz decrece como resultado de la
menor aceleracién en esta zona. Otra consecuencia de la mayor velocidad axial en la
seccién media es que el angulo de incidencia a la entrada del siguiente alabe (rotor)

disminuird y por ende la carga aerodindmica se reducira.

Los efectos del arqueado sobre el campo de flujo son mostrados en la Figura 1.24 (A)
y (B); ésta muestra los niveles de presién total y los vectores de velocidad en los
puntos de operacion del compresor de disefio y cerca del bloqueo respectivamente. En
las zonas con valores altos de presion total, el flujo se encuentra inalterado, al
contrario en las partes donde hay valores bajos de presion total son zonas donde
existen grandes pérdidas como la capa limite, zonas de estela, o zonas de separacion.

Referencia Arqueado

Referencia Arqueado

L, "
e AN R

Rt Gnnoti e sl

Baja Presién total Alta Baja Presién total Alta
(A) (B)

Fig. 1.23. Campo de flujo corriente atras del estator 4; (A) “punto de disefio”, (B) “Cerca del bloqueo” [19].

En el punto de disefio, las zonas de pérdida son pequenas. En el dlabe de referencia
se observa que en la punta y en la raiz existen pequenas regiones donde ocurre la
separacion. Estas zonas disminuyen en los alabes con arqueado. Por otro lado en el
punto cerca del blogqueo se observan grandes zonas de separacién tanto para el alabe
de referencia como en el arqueado. En la corona de referencia, la pérdida en la
esquina (corner stall) se extiende desde la raiz hasta la seccion media del alabe. En la
corona arqueada, la carga del alabe y por consiguiente la separacién, es movida
desde la punta hacia la seccion media. Cabe senalar que esta zona de separacion es
removida de la raiz por lo que no existe fusion de las pérdidas de esquina (corner stall)

con la separacion formada en la parte de succion del alabe.
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La Figura 1.25 (A), (B) y (C) muestra los efectos de los alabes arqueados sobre el
desempeno de la 3ra, 4ta etapa y el desempefio general del compresor
respectivamente. En la Figura A se muestra el incremento de presion estatica de
ambas etapas (3ra y 4ta) tanto para los alabes de referencia como para los arqueados
en la condicién de velocidad de diseno. Para la configuracion con alabes arqueados el
incremento de presion cambia de manera que el incremento de presion en la etapa 4
con alabes arqueados incrementa mientras el incremento de presion en la etapa 3 con
los mismos alabes disminuye cuando se compara con los alabes de referencia. La
pérdida del incremento de presion en la tercera etapa (con alabes arqueados) es
afectada por el movimiento del flujo masico hacia la seccién media del dlabe y por el
resultado de los altos niveles de velocidad en esta misma seccion lo que a su vez
resulta en menor desaceleracién. La mayor velocidad axial en el flujo central en el
plano de salida del estator 3 reduce el angulo de incidencia del flujo del rotor 4 en la

zona media y asi mismo los efectos de una menor carga del rotor 4.
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Fig. 1.24 Influencia de los alabes arqueados en el compresor [19].

En la Figura 1.25 B se muestra la razon de presion de los alabes estatores 3 y 4. Los
cambios relativos de las lineas de velocidad constante muestran el efecto de los
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alabes arqueados sobre las caracteristicas del estator las cuales son causadas por la
separacion reducida. Después de pasar el punto de maxima razdn de presion hacia el
de menor flujo mésico, la pérdida de la relacién de presion es reducida por el 3er alabe
estator arqueado en comparacién con el alabe de referencia. Esto se logra mediante

una reduccién en la separacion del flujo.

Por ultimo en la Figura 1.25 C se muestra la comparacién entre la simulacion y
experimentacion de la relacién general de presiones totales contra el flujo masico a la
velocidad de giro de disefio (17100 rpm) tanto para las configuraciones de alabes
rectos como para alabes arqueados.

Los autores concluyen que el uso de los alabes con arqueado conducen a una menor
carga (aerodinamica) en las paredes y reduce o elimina la pérdida en la esquina
(corner stall) en la raiz. En la punta el efecto es despreciable, ya que para el
compresor de disefo convencional, la separacion primero aparece en la raiz. Las altas
cargas en la seccion media del alabe arqueado conducen a un desprendimiento en
una menor distancia comparado con el de referencia. El incremento del flujo masico y
por ende el incremento de la velocidad axial en la seccion media del estator 3
proporciona una menor carga del siguiente rotor (rotor 4) y un cambio del incremento
de presion del estator 3 hacia el ultimo estator 4.

La reduccién de la separacion deja un aumento en el incremento de presién estatica
global, en el incremento de la presién total, y en la eficiencia global, cuando el
compresor se encuentra altamente cargado. Para cargas moderadas, en el incremento
de presidn estatica no existe un cambio sustancial en comparacion con los élabes de
referencia, sin embargo la eficiencia se ve reducida debido a las mayores pérdidas por
friccion ocasionadas por la mayor area de los alabes arqueados. Estas pérdidas en la
eficiencia pueden ser compensadas con la reduccién del nimero de alabes.
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CAPITULO 2

FLUJO DE FLUIDOS Y
DINAMICA COMPUTACIONAL
DE FLUIDOS

En este capitulo se presentan los aspectos tedricos de las leyes de
conservacion del movimiento de fluidos, turbulencia y su modelado
asi como del método de lo volumenes finitos todos estos usados
por los ingenieros en el desarrollo de software de dinamica de

fluidos computacional.
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2.1 LEYES DE CONSERVACION DEL MOVIMIENTO DEL FLUIDO.
2.1.1 ECUACIONES DE CONSERVACION:

Las ecuaciones que gobiernan el flujo de fluidos representan un extracto matematico
de las leyes fisicas de conservacion por ejemplo:

« La masa de un fluido se conserva.

« La relacién de cambio del momento es igual a la suma de las fuerzas sobre una
particula del fluido (Segunda ley de Newton).

« La razén de cambio de la energia es igual a la suma de la adicién de calor y el
trabajo hecho sobre una particula del fluido (Primera ley de la termodinamica).

El flujo puede ser estudiado como un continuo. Para el analisis del flujo de fluidos a
escalas macroscopicas (a partir de 1 um) el cambio en la estructura molecular y los

movimientos moleculares pueden ser ignorados. Se puede describir el comportamiento
del fluido en término de propiedades macroscépicas como lo son la velocidad, presion,
densidad y temperatura, y sus derivadas con respecto al espacio y tiempo. Estas
puedes ser tomado como un promedio de un gran numero de moléculas. Una particula
o punto en un fluido, (Elemento de fluido), es lo suficientemente pequefia como para
que sus propiedades macroscoépicas no sean influenciadas por moléculas individuales.
Si consideramos un elemento de fluido con dimensiones dx, dy y dz como se

observa en la Figura 2.1

y

Fig. 2.1 Elemento de fluido [22].

El centro del elemento esta localizado en la posicion (x,y,z). Una cantidad

sistematica de cambios de masa, momento y energia del elemento del fluido debido al
flujo del fluido a través de sus fronteras o en su caso debido a la accién de fuentes
dentro del elemento, conduce a las ecuaciones del flujo de fluidos.
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Todas las propiedades del flujo son funcién del espacio y tiempo por lo que
necesitamos estrictamente escribir p(x,y,z,t), p(x,y,z,t), T(x,y,z,t) y U(x,»,2)

para densidad, presion, temperatura y el vector de velocidad respectivamente.

El elemento bajo consideracién es tan pequeno que las propiedades del fluido en las
caras pueden ser expresadas con suficiente precisidn usando los primeros dos
términos de la expansion de la serie de Taylor.

Al realizar el balance de masa, momento y energia al elemento de fluido, (Apéndice
A), las ecuaciones de conservacion para estas tres propiedades son:

e Parala masa:

%—’f+div(pﬁ)=0 @.1)

La ecuacion (2.1) es la ecuacion de continuidad en un punto para un flujo
incompresible. El primer término a la izquierda es la razén de cambio en el tiempo de
la densidad (masa por unidad de volumen). El segundo termino describe el flujo neto
de masa hacia fuera del elemento a través de sus fronteras y es llamado termino
convectivo. Para un fluido incompresible la densidad p es constante por lo que la

ecuacioén (2.1) queda como:
divi=0 (2.2)

e La razon del incremento del momento en las componente x, y y z por unidad de

volumen estan dadas por.

Du Od(-p+r7,) 97, Ot
e LR +—=+S 2.3
Dt ox dy oz " 3a)

&_3(—p+f},},) or, 9d7,

+—=+—=+S 2.3b

Dt dy ox oz % ( )
Dw d(-p+7.) 9ot aTyz

= =4 =4 +S 2.3c¢c

Dt oz ox dy ( )

Estas provienen de la segunda ley de Newton la cual establece que la razon de
cambio de momento de una particula es igual a la suma de las fuerzas que actian
sobre esa particula.
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e Para la energia:

o) 2lum,) o) 2be) 2(s,)]
De , , . ox ay oz ox ay
p——div(pu)+
b o) e 3(m) o) e
oz ox dy oz |

+div(k grad T)+S,

La cual es desarrollada de la primera ley de la termodinamica la cual establece que la
razon de cambio de la energia de una particula de fluido es igual a la razén de adicion
de calor a la particula de fluido mas la razén de trabajo hecho sobre la particula.

2.1.2 ECUACIONES DE NAVIER-STOKES.

Las ecuaciones que rigen el fluido contienen nuevamente las incégnitas de las
componentes de los esfuerzos viscosos 7, . La forma mas usada de las ecuaciones de

conservacién para flujo de fluidos es obtenida introduciendo un modelo adecuado para
los esfuerzos viscosos 7,,. En muchos flujos de fluidos los esfuerzos viscosos pueden

ser expresados como una funcion de la razén local de deformacion. En flujos
tridimensionales la razén de deformacion local se compone de la razén lineal de
deformacién y de la razén volumétrica de deformacion.

Todos los gases y muchos liquidos son isotrdpicos. Los liquidos que contienen
cantidades significantes de moléculas poliméricas pueden mostrar propiedades
anisotropicas o direccionales en los esfuerzos viscosos esto debido a la alineacion de
las cadenas poliméricas con el flujo. Sin embargo, este analisis se realizé asumiendo
que los fluidos son isotrépicos.

La razén de deformacién lineal de un elemento de fluido tiene nueve componentes en
tres dimensiones, seis de las cuales son independientes en fluidos isotropicos. Estos

son denotados por el simbolo ¢, . Existen tres componentes normales de deformacion
lineal:

ou ov ow

e =— e, =— e =— 25a

T oox Y dy © 0z ( )

También hay seis componentes cortantes de deformacién lineal:

ou v ou ow [ov ow

i —e =41 2477 =e =i —4+— 25b

(afaxj b T (afaxj % =% Z(afayj (2:50)
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La deformacién volumétrica esta dada por.

—+—=divi (2.5¢)

En un fluido Newtoniano los esfuerzos viscosos son proporcionales a las razones de
deformacién. La forma tridimensional de las leyes de Newton de viscosidad para flujos
compresibles implica dos constantes de proporcionalidad: la primera es la viscosidad
dindmica, 4, que relaciona esfuerzos con deformaciones lineales, y la segunda
viscosidad, A, que relaciona esfuerzos con deformaciones volumétricas. Las nueve
componentes de los esfuerzos viscosos, de los cuales seis son independientes, son.

T, =2ﬂ§—z+/1 divu 7, =2ﬂ§—;+/1 divu 7_ =2,u?)—j+fi divu

Tzz'—a—uiz-_f_(a_uawjz.__avaw (2.6)
xy xy Il'l ay ax xz — Yz /’l aZ ax yz ﬂ aZ ay .

No es conocido mucho acerca de la segunda viscosidad A, por que este efecto es
muy pequeno en la practica. Para los gases una muy buena aproximacion puede ser
obtenida tomando el valor 4 =-2 . Los liquidos al ser incompresibles la ecuacién de
conservacion de masa es divu =0 y los esfuerzos viscosos son solo dos veces la
razén local de deformacién lineal de la viscosidad dinamica.

Sustituyendo los esfuerzos cortantes de la ecuacion (2.6) en la ecuacion (2.3 a - ¢) dan
las llamadas ecuaciones de Navier-Stokes la cuales son:

Du dgp 0 Ju -
zu__9PL9 Hiad
P t + Kz,u + A div uﬂ

N (2.7 a)
+i 8_u+@ +i (a_u+a_wj +S
ol “lay "o )Tz | e T ) T
L ATV
oL @ (2.7 b)
+i a—”+i +i ﬁ+a—w +S
ox # dy ox oz # dz dy M
Dw ap 0 ow
— 2u—+Ad
th oz BZ{ az+ lvu}
(2.7 ¢)

+i (a_u+a_wj +i @_Fa_w +S
x| M\ 3z Tax )| Ty | Ml ez Ty )|

35



CAPITULO 2 FLUJO DE FLUIDOS Y DINAMICA COMPUTACIONAL DE FLUIDOS

En ocasiones es de utilidad reordenar los términos de los esfuerzos viscosos como:

8[2 a—+ﬂ,a’zvu}+i a—u+ﬁ +i (8_u+8_wj
ox ox dy dy Ox 0z # dz Ox
333

ox 'uax y
el les)

ox 'uax dy\" ox) oz 'uax

+ai(ﬂ div i) = div(u grad u)+s,,
X

Los esfuerzos viscosos en las componentes y y z de la ecuacion pueden ser

reordenados de forma similar. Ademas se define un nuevo término de fuente como:
S, =8, +s, (2.8)

Finalmente las ecuaciones de Navier-Stokes pueden ser escritas en su forma mas Uutil
para el desarrollo del método de los volumenes finitos:

p%z—g—i+div(ﬂ grad u)+S,, (2.9 a)
p%‘;z—g—[;+div(,u grad v)+S,, (2.9 b)
p%v:z—g—];+div(,u grad w)+S,,. (2.9¢)

2.2 TURBULENCIA'Y SU MODELADO.
2.2.1 ;QUE ES TURBULENCIA?

El nimero de Reynolds de un flujo da una medida relativa de la importancia de las
fuerzas de inercia (asociado con los efectos convectivos) y fuerzas viscosas. En
experimentos en sistemas de fluidos se observa que a valores por debajo del llamado

nuamero de Reynold critico Re . el flujo es estable y las capas de fluido se deslizan

crit
una a lado de la otra en forma ordenada. Si las condiciones de fronteras no cambian
con el tiempo el flujo es estacionario. Este régimen es llamado flujo laminar.

A valores de numeros de Reynolds por encima del Re_, un serie de eventos

complicados toman lugar los cuales eventualmente conducen a un cambio radical de
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las caracteristicas del flujo. En el estado final el comportamiento del flujo es aleatorio
y cadtico. El movimiento comienza a ser intrinsecamente inestable incluso asignando
con condiciones de frontera constantes. La velocidad y todas las demas propiedades
del flujo varian aleatoriamente y en forma cadtica. Este régimen es llamado flujo
turbulento. Un tipico punto de medicién de la velocidad se muestra en la Figura 2.2.

l‘1k
W'

it e M,

Y

Fig. 2.2 Grafica de medicién de velocidad [22].

La naturaleza aleatoria de un flujo turbulento no permite el calculo completo del
movimiento de todas las particulas del flujo. Por lo que la velocidad en la Figura 2.2
puede ser descompuesta en un valor estacionario medio U con una componente de

fluctuacion u’(¢) sumando las anteriores tenemos: u(¢)=U+u’(¢). En general, es

mas comun caracterizar un flujo turbulento por medio de las propiedades medias del
flujo (U,V, W,P, etc.) y las propiedades estaticas de sus fluctuaciones
(' v, W, p'etc.).

Incluso en flujos donde las velocidades y presiones principales varian solo en una o
dos dimensiones espaciales, las fluctuaciones turbulentas siempre tienen un caracter
espacial tridimensional. Ademas, al visualizar un flujo turbulento se observa

estructuras de flujo rotacional, también llamadas remolinos o vértices, en una amplia
gama de escalas de longitud.

2.2.2 EFECTOS DE LA TURBULENCIA EN LAS ECUACIONES REYNOLD
PROMEDIO NAVIER — STOKES.

Con la capacidad de computo de hoy en dia se comienza a hacer posible el estudio de
la dindmica de los vortices en flujos muy simples a nimeros de Reynold de transicion.
Los requerimientos de computo para obtener una solucién directa de las ecuaciones
de Navier — Stokes dependientes del tiempo para flujos totalmente turbulentos a altos
nuameros de Reynolds son increiblemente altos, por lo que se debe esperar a mayores
desarrollos en hardware. Sin embargo, los ingenieros necesitan procedimientos
computacionales que puedan suplir de forma adecuada la informacién de los procesos
turbulentos, los cédigos actuales de CFD satisfacen en gran forma estas necesidades,
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para comprender estos fendmenos analizaremos los efectos de la aparicion de
fluctuaciones turbulentas dentro de las propiedades del flujo.

ECUACIONES DE REYNOLDS

Se define a & como una funcién de la propiedad del flujo ¢ como:
At
= [o(t) dt (2.10)
0

En teoria se toma el limite del intervalo A¢ aproximandolo al infinito, pero At es lo
suficientemente grande por lo que excede la escala de tiempo la variacion mas lenta
de la propiedad ¢. Esta definicién de la propiedad del flujo es adecuada para flujos
estacionarios. En flujos dependientes del tiempo la definicion de una propiedad a un
tiempo ¢ es tomado para ser el promedio de los valores instantaneos de la propiedad
para un gran numero de repeticiones idénticas experimentales: el llamado “Promedio
conjunto”.

La propiedad del flujo ¢ es dependiente del tiempo y puede ser considerada como
una suma de la principal componente estacionaria ® y de una componente fluctuante
variable en el tiempo ¢  por lo que ¢=®+¢’ . El promedio en el tiempo de la

fluctuacion ¢’ es por definicion cero y es igual a:

¢ =—[¢(t)dt=0 (2.11)

La informacion acerca de la parte fluctuante del flujo puede ser obtenida mediante la
raiz media cuadratica (rmc) de la fluctuacion:

A %
N2 L 7\2
o=\l | 3 107 | 212

Los valores rmc de las componentes de la velocidad son de particular importancia ya
que pueden ser facilmente medibles mediante el uso de una sonda sensible a las
fluctuaciones turbulentas (por ejemplo el anemémetro de hilo caliente) y a circuitos

eléctricos simples. La energia cinética e, (por unidad de masa) asociada con la

turbulencia es definida como:

. :%(u’2+F+w’2) (2.13)
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La intensidad de turbulencia I, esta relacionada con la energia cinética turbulenta y

con una velocidad de referencia del flujo principal U,

por medio de la siguiente

expresion.

(2.14)

Antes de obtener las ecuaciones del flujo principal para flujos turbulentos se deben
mencionar las identidades que gobiernan los tiempos promedios de las fluctuaciones
de las propiedades ¢@=®+¢ y w=W+y' y sus combinaciones, derivadas e
integrales:

- = = 09 00 T
P=y'=0; o= —E===; j(pds_jcpds

Pty =0+Y; oy =DY+¢y; ¢¥=DF; g¥=0

(2.15)

Estas relaciones pueden ser verificadas aplicando las ecuaciones (2.10) y (2.11);
ademas debido a que el divergente y el gradiente son diferenciaciones las identidades
(2.15) pueden ser extendidas a una cantidad fluctuante de vectores a=A+a" y sus
combinaciones con fluctuaciones escalares ¢ =®+ ¢’ :

divi =div A; div(pd) = div(pd) = div(PA) +div(97'); (2.16)
div grad ¢=div grad ®

Para ilustrar la influencia de las fluctuaciones turbulentas en el flujo principal se
considerd la continuidad como instantanea y las ecuaciones de Navier-Stokes para
flujo incompresible con viscosidad constante. Se toman las coordenadas cartesianas
por lo que el vector velocidad U tiene componentes en x,y,z como u,v,w

respectivamente por lo que:

divi=0 (2.17)
%+dl’v(uﬁ)=—%g—i+v div grad u (2.18 a)
&+div(vﬁ)=—la—p+v div grad v (2.18 b)
ot p dy
%—V:+div(wﬁ)=—%g—[;+v div grad w (2.18 ¢)
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El promedio del tiempo es obtenido al reemplazar en las ecuaciones (2.17) y (2.18 a -
c) las variables del flujo U y p por la suma de las componentes de las fluctuaciones,

asi.

i=U+1 u=U+u; v=V+V; w=W+w; p=P+p’

Aplicando las identidades (2.16) en la ecuaciéon de continuidad (2.17) tenemos que

divi=divU por lo que la ecuacion de continuidad para el flujo principal es.

divU=0 (2.19)

Un proceso similar se realiza para la ecuacién (2.18 a) de momento en x. El promedio
del tiempo de cada uno de los términos puede ser escrito como:

%:aa—(t]; div(uﬁ)zdiv(UU)+div(u'_ﬁ')
_la_p:_la_P; v div grad u=v div grad U
pox  pox

Substituyendo los términos de arriba obtenemos la ecuacion promedio del tiempo para
el momento en x.

a—U+div(UU)+div(u'_ﬁ') = —la—P+v div grad U
ot P ox (2.20 a)

o @  m (V) (V)

Al repetir el proceso en las ecuaciones (2.42b) y (2.42c) se obtiene las ecuaciones de
momento promedio del tiempoen y yz.

a—V+div(VIj)+div(v'_ﬁ') = —la—P+v div grad V
ot p dy (2.20 b)

o @ m o (1v) (V)

a—W+div(WU)+div(w'_ﬁ') = —la—P+v div grad W
ot p 0z (2.20 ¢)

o @  m (V) (V)
Es importante decir que los términos (1),(II),(IV) y (V)en las ecuaciones (2.20 a -

c) también aparecen en las ecuaciones instantaneas (2.20 a - c), pero el proceso de

promediar en el tiempo ha introducido un nuevo término, (III), en las ecuaciones
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resultantes de momento, este término relaciona el producto de las velocidades
fluctuantes y constituye la transferencia de momento convectivo debido a las
fluctuaciones de la velocidad. Comunmente este término es colocado en el lado
derecho de las ecuaciones (2.20 a - ¢) con el fin de reflejar su papel como un esfuerzo
turbulento adicional en las componentes de velocidad medias U,V y W :

oU - 1 oP du? VoUW

—+div|UU |=———+v di dU+|— - - 2.21

> + zv( ) o +v div gra { > % > } ( a)

WV =y 1oP v N7 ovw

¥+d1v(VU)=—;$+v div grad V+{— o > —, :l (2.21 b)
ow = 1 OP , T
§+d1v(WU)=—;g+v div grad W+|:— o % s :l (2.21 ¢)

Los términos extras de esfuerzos son presentados en forma ampliada para que se
pueda ver claramente su estructura de estos resultan seis esfuerzos adicionales, tres
de ellos normales y tres mas cortantes:

T =—pu T =—pv T =—pw
h ” = (2.22)
Y4 7 ’ 7 7

T,=T,=—puv T_=T =—puw T, =T =—pVW

Estos esfuerzos turbulentos extras son denominados Esfuerzos de Reynolds. En

flujos turbulentos los esfuerzos normales —pu”, —,017 y —pﬁ siempre son
diferentes de cero porque tienen velocidades de fluctuacién al cuadrado. Los
esfuerzos cortantes —puT/,— pu’_w’ y— pv'_w’ estan asociados con correlaciones entre
diferentes componentes de velocidades. Si, por ejemplo u” y V' tuvieran fluctuaciones

estaticamente independientes el promedio del tiempo del producto uV seria cero. Sin
embargo, los esfuerzos turbulentos cortantes son diferentes de cero y usualmente
mas grandes comparados a los esfuerzos viscosos en un flujo turbulento. Las
ecuaciones (2.43 a-c) son llamadas las ecuaciones de Reynolds.

Un término de transporte de turbulencia extra surge cuando se deriva una ecuacion
de transporte para una cantidad escalar arbitraria. La ecuacion de transporte del
promedio del tiempo para un escalar ¢ es.

o'y vy owy g

ob = -
_+dlv(CI>U)=dzv(T¢ grad¢)+{ ™ % > ® (2.23)

ot
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La forma mas comunmente usada en paquetes comerciales de CFD de las ecuaciones
de flujo para flujo turbulento compresible donde los efectos de las fluctuaciones de la
densidad son despreciables pero las variaciones de la densidad principal p no, son

presentadas a continuacion:

Ecuacién de continuidad

%—/;+div( pii)=0 (2.24)

Ecuaciones de Reynolds

LU i ) =20 s s g )+ _a(’f)_a(’,’f)_a(’;j_”)_+sm(2.25 a)
a(g)tV)+div(pV[j)=—g—§+div( 1 grad V)+__a(;;z'v')_a(gf)_a(;;:'_w)_+SMy(2_25 b)
A SN . o e
Ecuacion escalar de transporte

a,();fmiv(qﬁ) = div(T, gmdcp){- a?“"—ag""—ag"" +S, (2.26)

CIERRE DEL PROBLEMA — LA NECESIDAD DE UN MODELO DE TURBULENCIA.

La continuidad instantanea y las ecuaciones de Navier-Stokes (2.17) y (2.18 a - ¢)
forman un sistema cerrado de 4 ecuaciones con cuatro incognitas u,v,w y p. Sin

embargo, como se sabe estas ecuaciones no pueden ser resueltas en forma directa.
Ya que al realizar la operacion del promedio del tiempo en las ecuaciones de momento
se obtienen seis incognitas adicionales, los esfuerzos de Reynolds. De forma similar
la ecuacion escalar de transporte promedio del tiempo contienen términos extras como

Vo' u'¢'y we' . Lo complejo de la turbulencia usualmente excluye formulas simples

para los términos extras de esfuerzos y transporte escalar turbulento. Esta es la tarea
principal de un ingeniero que desarrolla modelados de turbulencia, el implementar
modelos matematicos y crear procedimientos computacionales con suficiente precisién
para predecir los esfuerzos de Reynolds y el término de transporte escalar turbulento.
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2.2.3 MODELOS DE TURBULENCIA.

Un modelo de turbulencia es un procedimiento matematico e implementado
computacionalmente que es utilizado para cerrar el sistema de ecuaciones del flujo,
(ecuaciones 2.24, 2.25 a - c y 2.26), para la mayoria de los propésitos ingenieriles no
es necesario resolver a detalle las fluctuaciones de la turbulencia, solo es deseable
ver los efectos de la turbulencia en el flujo principal. En forma particular, siempre son
necesarias expresiones para las ecuaciones de los esfuerzos de Reynolds (2.25 a-c) y
para la ecuaciéon de transporte escalar de turbulencia (2.26). Para que un modelo de
turbulencia cumpla con los propésitos generales de un codigo de CFD este debe ser
ampliamente aplicable, preciso, simple y econémico. Los modelos de turbulencia mas
comunes se dividen en:

I. Modelos clasicos.- Basados en las ecuaciones de Reynolds (promedio del
tiempo).

[l. Simulacién de grandes turbulencias.- basadas en las ecuaciones de espacio
filtrado.

Dentro de los modelos clasicos tenemos:

Modelo de longitud de mezcla de cero ecuaciones.
Modelo x—¢& de dos ecuaciones.

Modelo de los esfuerzos de Reynolds

Modelo algebraico de esfuerzos.

> owh -

Los modelos clésicos utilizan las ecuaciones de Reynolds que se desarrollaron en la
seccion 2.2.2 y forman las bases del célculo de la turbulencia en los cédigos
comerciales actuales de CFD. La simulacion de grandes turbulencias son modelos
donde las ecuaciones del flujo dependientes del tiempo son solo resueltas para el flujo
principal y para los vértices més grandes, esto debido a que los voértices mas grandes
interactian en mayor magnitud con el flujo principal y contienen la mayoria de la
energia, por lo que este enfoque se traduce en un buen modelo de los principales
efectos de la turbulencia. La simulacién de grandes turbulencias son los que en la
Ultima década se encontraban en fase de investigacion, ademas el calculo de estas es
demasiado costoso para ser tomado en consideracion para analisis computacionales
generales.

De los modelos clasicos, los modelos de longitud de mezcla y el x—& son
actualmente por mucho, los mas usados y validados. Estos estan basados en la
suposicién de que existe una analogia entre la accién de los esfuerzos viscosos y los
esfuerzos de Reynolds en el flujo principal. Ambos esfuerzos aparecen en el lado
derecho de la ecuacion de momento y en la ley de Newton de la viscosidad, los
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esfuerzos viscosos son tomados para ser proporcionales a la razén de deformacion
del elemento de fluido. Para un fluido incompresible se tiene.

Ju, Ou,
C=Me, = Ul —-+—2 2.27
fy = He ﬂ(axj ox, ] (&:27)

1

Se ha observado experimentalmente que la turbulencia decae a menos que haya un
esfuerzo de corte en la isoterma del flujo incompresible. Ademas, se encontr6é que los
esfuerzos turbulentos incrementan al incrementar la razén de deformacion. En 1877
fue propuesto por Boussineq que los esfuerzos de Reynolds podian ser relacionados a
las razones de deformacion por.

ox. Ox

— oU, dU,
T, =—puu, =l (—+ / J (2.28)
J i

El termino de la derecha es analogo a la ecuacién (2.27) excepto por la aparicién de la
viscosidad turbulenta 4, . La ecuacion (2.28) muestra que el transporte de momento

turbulento es proporcional a los gradientes principales de velocidad. Por analogia el
transporte turbulento de un escalar es tomado para ser proporcional a el gradiente del
valor principal de la cantidad transportada. Por lo que tenemos.

— od
—puiq)j = Fz g (229)

Donde I, es la difusividad turbulenta.

Ya que el transporte turbulento de momento y calor o masa se deben al mismo
mecanismo, (mezclado de vértices), se espera que el valor de la difusividad turbulenta

I', sea similar a la viscosidad turbulenta x, . Por lo que se introduce el numero

Prandtl/Schmidt que esta definido como:

o =t (2.30)

Experimentos en muchos fluidos han establecido que esta relacion es casi siempre
constante; la mayoria de los procedimientos en CFD usan el valor o, cercano a uno.

Los niveles de turbulencia y los esfuerzos turbulentos varian de un punto a otro en un
flujo. Los modelos de longitud de mezcla tratan de describir los esfuerzos por medio

del uso de ecuaciones algebraicas simples para g, como una funcién de posicion. El
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modelo x—¢& es mas sofisticado y mas general en la descripcion de la turbulencia
como en los efectos de transporte de las propiedades de esta a través del flujo
principal y para la difusién, produccion y destruccién de la misma. En este modelo dos
ecuaciones de transporte son resueltas, una para la energia cinética turbulenta x vy
una mas para la razén de disipacion de la energia cinética €.

La principal suposicién de los dos modelos antes mencionados es que la viscosidad
turbulenta g, es isotropica, en otras palabras, la relacion entre los esfuerzos de

Reynolds y la razén de deformacion es la misma en todas las direcciones. Esta
suposicibn no se cumple en muchas categorias de flujos donde se realizan
predicciones inexactas del comportamiento de este. Por lo que es necesario deducir y
resolver las ecuaciones de trasporte para los esfuerzos de Reynolds. A primera vista
puede parecer extrafio pensar que un esfuerzo puede ser objeto de transporte. Sin
embargo, solo es necesario recordar que los esfuerzos de Reynolds aparecen
inicialmente en el lado izquierdo de la ecuacion de momento y es fisicamente debido a
los cambios de momento convectivo como una consecuencia de las fluctuaciones de
la velocidad turbulenta. EI momento del fluido puede ser transportado por las
particulas del fluido y por lo tanto los esfuerzos de Reynolds pueden ser también
transportados.

Las seis ecuaciones de transporte, uno para cada uno de los esfuerzos de Reynolds,
contienen términos de difusién, presion- tension y disipacion de los cuales sus efectos
individiales son desconocidos y no pueden ser medidos. En el modelo de las
ecuaciones de los esfuerzos de Reynolds las suposiciones se hacen a partir de los
términos desconocidos y las ecuaciones diferenciales resultantes son resueltas en
conjunto con la ecuacién de transporte para la razén de la disipacién de la energia
cinética turbulenta &. El resolver estas sietes ecuaciones diferenciales conlleva a un
sustancial aumento en el costo de la simulacién numérica en comparacién con el
modelo x—&, por lo que el uso del modelo de los esfuerzos de Reynolds fuera del
campo de la investigacion académica es reciente.

Un conjunto de aproximaciones del modelado reduce las ecuaciones diferenciales que
describen el modelo de los esfuerzos de Reynolds a ecuaciones algebraicas para ser
resueltas junto con las ecuaciones x y & del modelo del mismo nombre. Esta
aproximacion lleva al modelo algebraico de esfuerzos que es la forma mas sencilla del
modelo de los esfuerzos de Reynolds capaz de introducir efectos anisotrépicos de
turbulencia en las simulaciones de CFD.

En el apéndice B se presenta las ecuaciones de 3 modelos de turbulencia. La Tabla
2.1y 2.2 muestran respectivamente una comparacién de ventajas y desventajas de
cada uno de los modelos mencionados anteriormente y los modelos recomendados
para diferentes tipos de flujos.
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Tabla 2.1 Ventajas y desventajas de los modelos de turbulencia [22].

Modelo | Ventajas Desventajas
o Facil de implementar y econdmico en | « Completamente incapaz de describir
términos de recursos flujos con separacién o recirculacion.
Longitud computacionales. e Solo calcula flujo principal y esfuerzos
demezcla | « Buena prediccibn en: chorros, cortantes turbulentos.
mezclas, estelas y capa limite.
« Validado y probado.
e Es el modelo de turbulencia mas | « Mas costoso de implementar que el de
simple y donde solo es necesario longitud de mezcla.
valores iniciales y/o de frontera. e Pobre desempefio en casos como:
K—& o Excelente desempefio para muchos algunos flujos no confinados, con
flujos industriales. fronteras excesivamente curvadas, en
e« El modelo de turbulencia mas remolino, flujo rotativo, flujo totalmente
validado. desarrollado en conductos no circulares.
o Potencialmente el mas general de | « Costo computacional muy alto.
todos lo modelos de turbulencia. e No esta tan validado como el modelo
« Solo necesita condiciones de K—€.
iniciales y/o de frontera. » El desempefio es tan pobre como en el
Esfuerzos | « Calculo muy preciso de Ilas modelo x—& en algunos flujos, ademas
de propiedades del flujo principal y de tienen problemas idénticos en el
Reynolds los esfuerzos de Reynolds para flujos modelado de la ecuacién £ como por
simples y complejos incluyendo ejemplo en chorros axisimétricos y flujos
chorros, canales asimétricos, flujos no confinados con recirculacion.
en conductos no circulares y flujos
curvados.
e Método econémico que toma en|e Un poco més costoso que el modelo
cuenta la anisotropia de los K—€.
esfuerzos de Reynolds. e No tan validado como el modelo de
» Potencialmente combina la longitud de mezcla.
Algebraico generalidad de aproximacion del |+ Las mismas desventajas que el modelo
de modelo de los esfuerzos de Reynolds de los esfuerzos de Reynolds.
esfuerzos con la economia del modelo K —&€. » El modelo esta severamente restringido a
« Si se desprecian los términos de flujos donde son despreciados los efectos
conveccion y difusion el desempefio convectivos y difusivos.
es tan bueno como en el de los |« La validacibn es necesaria para
esfuerzos de Reynolds. determinar los limites de desemperio.
Tabla 2.2 Modelos de turbulencia recomendados para diferentes tipos de flujos [23].
e K — & estandar. e Balwin — Lomax.
e K — & con funcién de pared e Spalart — Allmaras.
Modelos de extendida. e K — & Launder — Sharma.
Turbulencia e K — & Yang - Shing.
e K — & Chien.
e Cuasi 2D. e 3D.
. . e Gradientes de presién e Gradientes de presidn altos.
Flujo apropiado .
pequerios. ¢ Curvatura moderada.
e Separacion de flujo.
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2.3 METODO DE LOS VOLUMENES FINITOS.

2.3.1 METODO DE LOS VOLUMENES FINITOS EN UNA DIMENSION PARA
PROBLEMAS DE DIFUSION.

Considerando el estado estacionario de la difusién de una propiedad ¢ en un dominio
de una dimensién definido por la Figura 2.3 El proceso esta gobernado por:

i(r@jw:o (2.31)
dx\  dx

Donde I' es el coeficiente de difusiébn y S es el término fuente. Los valores de
frontera de ¢ estan predeterminados.

Fronteras del volumen de control

¢4 = constante
¢g = constante

Volumen de control Puntos nodales

Fig. 2.3 Dominio en una dimension [22].

PASO 1: GENERACION DE MALLA

El primer paso en el método de los volumenes finitos es dividir el dominio en
volumenes de control. Después se coloca un numero de puntos nodales en el espacio
entre Ay B. las fronteras del volumen de control estan posicionadas a la mitad de la
distancia entre nodos. Por lo tanto cada nodo esta rodeado por un volumen de control

o celda. Esto se realiza comunmente para que la frontera del dominio coincida con la
frontera del volumen de control.

Fig. 2.4 Volumen de control [22].

La natacion usualmente ocupada en métodos de DFC es mostrada en la Figura 2.4.
Un punto nodal es identificado por P y los puntos adyacentes en una geometria de
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una dimension al oeste y al este, estan definidos por O y E respectivamente. La cara
oeste de volumen de control esta denotada por 'o' y la cara este del volumen de
control por 'e'. La distancia entre los nodos O y P,y entre los nodos P y E, esta
identificados por dx,, y Jx,, respectivamente. De forma similar las distancias entre

la cara w y el punto P y entre P y la cara e esta denotado por Jx,, y Ox,,

respectivamente y finalmente el ancho del volumen de control es mostrado como
Ax=0x,, .

PASO 2: DISCRETIZACION

El paso clave del método de los volimenes finitos es la integracion de las ecuaciones
gobernantes alrededor del volumen de control para obtener una ecuacion
discretizada en el punto nodal P . Para el volumen de control descrito antes tenemos
que

ji(r@jdm j Sde(rA@j —(rAﬂj +SAV =0 (2.32)
ordx\ dx I dx ), dx

o

Aqui A es el area de la seccién transversal de la cara del volumen de control, AV es

el volumen y S es el valor promedio de fuente S sobre el volumen recontrol. Es una
caracteristica muy atractiva del método de lo volumenes finitos que la ecuacién
discretizada tenga una clara interpretacion fisica. La ecuacion (2.32) establece que el
flux difusivo de ¢ saliendo por la cara este menos el flux difusivo de ¢ que entrando

por la cara oeste es igual a la generacién de ¢; esto constituye una ecuacion de
balance para ¢ alrededor del volumen de control.

Con el fin de obtener las formas Utiles de las ecuaciones discretizadas, se requiere
tener la interfase del coeficiente de difusion I y el gradiente d¢/dx en la cara este

('e') y oeste ('o'). Después los valores de la propiedad ¢ y el coeficiente de difusion

son definidos y evaluados en los puntos nodales. Para calcular gradientes en las caras
del volumen de control es usada una distribucién aproximada de las propiedades entre
los puntos nodales. Para este propdsito existen varios esquemas de aproximacién
entre los cuales encontramos:

« Esquema de diferenciacién central.

« Esquema de diferenciacion “upwind”.

« Esquema de diferenciacién hibrida.

« Esquema de ley de potencias.

« Esquema de diferenciacion cuadratica upwind (QUICK).
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Las aproximaciones lineales (diferencias centrales) es el camino mas facil para el
célculo de los valores de la interfase y los gradientes. En una malla uniforme los

valores lineales interpolados de I', y I", estan dados por.

r -Lotl, (2.33 a)
2
r=Lletl, (2.33 b)
2
Y los términos del Flux difusivo son evaluados como.
(FA%j =I,4, ¢E O (2.34)
dx ), OXpp
(FA@j =I" A4 ¢P % (2.35)
dx ), OX,p

En situaciones practicas el termino fuente S puede ser una funcién de la variable
dependiente. En algunos casos el método de los volumenes finito aproxima el término
fuente por medio de la siguiente forma lineal:

SAV =S,+S,0, (2.36)

Substituyendo la ecuacién (2.34), (2.35) y (2.36) en la ecuacion (2.32) obtenemos.

E OP

[ O — %o _
FeA( - j I,A4 {5)6 j +(S,+S,8,)=0 (2.37)

Esto puede ser reordenado y reescrito como.

T T T r
—A,+——=—4-S °— 4 +| ——4 +S 2.38
(5)61,5 © Oxy j¢ [5)601, Uj% [5)61,5 EJ% ! ( 3

Identificando los coeficientes de ¢, y @, en la ecuacion (2.38 a) como a, y a,, Y el

coeficiente de ¢, como a,, la ecuacion anterior puede ser escrita como.

apPp = apP, +a,@, +S, (2.38 b)
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PASO 3: SOLUCION DE LAS ECUACIONES.

Las ecuaciones discretizadas de la forma (2.38 b) se deben establecer para cada uno
de los puntos nodales con el fin de resolver el problema. Para voliumenes de control
que estan adyacentes a las fronteras del dominio la ecuacién general (2.38 b)
discretizada es modificada para incorporar condiciones de frontera. El sistema de
ecuaciones lineales algebraicas resultante es después resuelto para obtener la
distribucion de la propiedad ¢ en los puntos nodales.

2.3.2 METODO DE LOS VOLUMENES FINITOS EN DOS DIMENSIONES PARA
PROBLEMAS DE DIFUSION.

La metodologia utilizada en encontrar las ecuaciones discretizadas en el caso
unidimensional puede ser facilmente extendida a problemas de dos dimensiones. Para
ilustrar esta técnica consideramos la ecuacion de dos dimensiones de la difusion en
estado estacionario, la cual esta dada por.

9 (92,9 (92, o
ax( axj+ay(Fayj+S 0 (2.39)

Una porcion de malla usada para la discretizacién es mostrada en la Figura 2.5

Fig. 2.5 Porcién de malla bidimensional [22].

En adicion a los nodos vecinos este (E) y oeste (O)del nodo P ahora también se

tendra nodos vecinos en norte (N) y sur (). La misma notacion usada en el andlisis

unidimensional es utilizada para las caras y dimensiones de celda. Cuando la
ecuacion (2.39) es integrada a través del volumen de control se obtiene.
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9¢

dx.dy '+ |dx.d SdV =0 2.40
J-ax( axj +N,ay( ayj * y+AJ-V ¢ ( )

Observandoque 4, =4, =Ay y A, = A, = Ax, se obtiene:

(3] ) MralF) ralf) o oo

Como en el punto anterior esta ecuacién representa el balance de la generacion de ¢

en un volumen de control y el flux a través de cada una de las caras de la celda.
Usando las aproximaciones introducidas en la seccidn previa se puede escribir para el
flux a través de las caras del volumen de control:

Flux a través de la cara oeste = I' 4 — op =I' A —~ b=t (2.42 a)
ox|, O0Xyyp
Flux a través de la caraeste = I' 4, — o9 l“eAeM (2.42 b)
ox|, 00X,
Flux a través de lacarasur=I"_4 — o9 =I" A S =0s (2.42c)
ay Oyp
Flux a traves de la caranorte = I' | 4, — o9 =I',4, i/ (2.42d)
dy oY,

Sustituyendo las ecuaciones anteriores en la ecuacién (2.41) se obtiene.

T 4 (¢E_¢P)

e e

AR e R (L IR G Y

+SAV =0 (2.43)
Oxpy Xwp OVpy OYsp

Cuando el término fuente es representado en la forma lineal §AV=SM+SP¢P la

ecuacion (2.43) puede ser reordenada como:

(n¢ I 4 T A T.4 j
+ + n n + S S ¢P —
ox PE Ox wP Oy PN Sy sp

I' 4 I' 4 I' 4 ' 4
e e ¢ { [ 0 j¢ ( n n j¢ ( S S j¢ +S
(§XPEJ § OXyp ? OV py v OYp ’

La ecuacion (2.44) se simplifica como en el caso anterior para llegar a forma de la
ecuacion discretizada general para los nodos interiores.

(2.44)
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apPp =, +apf, +ayd, +aPs +S, (2.45)

Las areas de las caras en un caso bidimensional son 4, =4 =Ay; 4, =4 =Ax. La

distribucion de la propiedad ¢ en un caso bidimensional se obtiene escribiendo

ecuaciones discretizadas de la forma de la ecuacién (2.45) para cada uno de los
nodos de la malla del dominio. En las fronteras donde las temperaturas o fluxs son
conocidos la ecuaciéon discretizada es modificada para agregar condiciones de
frontera. El coeficiente del lado de la frontera es puesto en cero y el flux que atraviesa

las fronteras es introducido como una fuente que se une a los términos existentes S,
y S,. Subsecuentemente, el sistema de ecuaciones resultante es solucionado para

obtener la distribucion bidimensional de la propiedad ¢ .
2.3.3 METODO DE LOS VOLUMENES FINITOS EN TRES DIMENSIONES PARA

PROBLEMAS DE DIFUSION.

La difusion en estado estacionario en tres dimensiones es gobernado por

9 (99,9 (99|, 9 (p99), o
ax(raxj+ay[rayj+az(razj+S 0 (2.46)

Ahora una malla tridimensional es usada para subdividir el dominio. Un tipico volumen
de control es mostrado en la Figura 2.6.

Fig. 2.6 Volumen de control [22].

Una celda que contiene al nodo P ahora tiene seis nodos vecinos identificados como
este, oeste, norte, sur, inferior y arriba (E,O,N,S,I,A). Como en los casos

anteriores la notacién, e,o,n,s,i,a es usada para referirse a las caras de la celda.

La integracion de la ecuacién 2.46 sobre el volumen de control mostrado nos da.
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{ (38),-roa (5 ”*{”[%J‘”%H (2.47)
froa(5e) ra(3) Josar =0

Siguiendo el procedimiento realizado para los casos de una y dos dimensiones la
forma discretizada de la ecuacion (2.47) es obtenida y esta es.

T (¢E_¢P)Ae r (¢P_¢O)Ao 4T (¢N_¢P)An T (¢P_¢S)AS+F (¢A _¢P)Aa

T Oy T Ox, " Oy T Oy Y Oz
(2.48)
e
0z,

Como antes la ecuacion se puede reordenar para obtener la ecuacion discretizada
para los nodos interiores la cual es:

apP, = a P, +a,@, +a Py taps+a,d,+a,4 +S, (2.49)

Las condiciones de frontera para las caras fronteras pueden ser introducidas
modificando la ecuacion, esta ecuacion se aplica en cada nodo formando un sistema
de ecuaciones que se resuelve para encontrar la distribucién tridimensional de la
propiedad ¢.
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CAPITULO 3

Analisis Numerico del
Compresor

En este capitulo se describen las caracteristicas del compresor
utilizado en la simulacion. Posteriormente, se presenta la
metodologia empleada para realizar la generacion de los volumenes
de control, la discretizacion y la simulacion de estos. Por ultimo es
presentado el estudio de independencia de malla.
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3.1 CARACTERISTICAS DEL COMPRESOR.
3.1.1 DESCRIPCION GENERAL DEL COMPRESOR.

En la Figura 3.1 se observa un compresor axial de investigacion de alta velocidad
dotado de 4 etapas, equipado con alabes de difusién controlada, CDA, por sus siglas
en inglés (Controlled Diffusion Airfoil). La velocidad maxima de rotacién del motor es
de 18,000 rpm, y la velocidad de disefio es de 17,100 rpm, en esta condicién el
compresor genera una relacién total de compresién de 2.6. El turbocompresor es
accionado por medio un motor de corriente directa de 1300 kW.
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Fig. 3.1 Seccién longitudinal del compresor de alta velocidad.

En la tabla 3.1 y 3.2 podemos observar algunos datos geométricos del compresor y los
parametros de disefio respectivamente.

Tabla 3.1 Datos geométricos.

Diametro de salida D 340 mm.

Longitud de la cuerda del alabe guia de entrada ( IGV) 31.9 mm.

Longitud de la cuerda del rotor (R1; R2; R3; R4) 44.12; 41.45; 43.6; 40.3 mm.
Longitud de la cuerda del estator (S1; S2; S3; S4) 34; 34; 35; 36 mm.
Altura de alabes 90... 45mm
Numero de etapas Z 4

Numero de alabes guia 26

Numero de alabes rotores (R1 ; R2; R3; R4) 23; 27; 29; 31
Numero de alabes estatores (S1; S2; S3; S4) 30;32; 34; 36
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Tabla 3.2 Parametros de diseno.

Velocidad de rotacion de disefio n 17100 rpm
Maxima velocidad de rotacion n,_,_ 18000 rpm
Flujo masico reducido 7 13.2 kg/s
Temperatura total de entrada T’ 288.15 K
Relacién de presion estatica por etapa H stat—stage 1.3
Relacién general de presion total Hmt 2.6
Potencia P 1000 AW
Numero de Reynolds del rotor Re

R1 4.2x10°
R2 5.2x10°
R3 5.6x10°
R4 5.5x10°
Numero de Reynolds del estator Re

IGV 2.34x10°
S 3.4x10°
S2 3.9x10°
S3 4.2x10°
S4 4x10°

3.1.2 MODIFICACION DE LOS ALABES DEL COMPRESOR.

Para realizar la modificacion de los alabes estatores y rotores del compresor fue
necesario elaborar por medio de un programa de CAD el modelado de cada una de las
partes del compresor axial como lo son: las coronas de alabes rotores y estatores, la
carcasa y la flecha, (Figura 3.2). Este programa permite crear y modificar el modelo y
cada una de sus partes las veces necesarias en un tiempo relativamente corto.

Una vez que se modela cada alabe es trazada una linea a través de los bordes de
salida de los perfiles, este trazo es conocido como “stacking line”. Para obtener el arco
del alabe, esta linea es modificada de tal forma que la tangente a esta curva tanto en
la raiz como en la punta forme un angulo; en este trabajo se selecciond un angulo de
35° con respecto a la vertical o bien 55° con respecto a la horizontal [20,21]. Ya que
son obtenidos los angulos, cada uno de los perfiles que conforman el alabe es
desplazado a las nuevas coordenadas que son delimitadas por la linea del borde de
salida, cabe aclarar que el movimiento de los perfiles solo se realiz6 en una direccion,
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(tangencial), manteniendo el mismo torcimiento y altura del alabe asi como el
espaciamiento entre alabes.

Coronas estatoras
Alabes guia

Flecha

Coronas rotoras

Carcasa

Fig. 3.2 Modelo 3D del compresor.

Teniendo los perfiles posicionados en su nueva ubicacién se realiza el modelo 3D del
alabe arqueado, en la Figura 3.3 podemos observar el cambio realizado tanto en la
linea del borde de salida asi como en la geometria del alabe, (Alabe recto y arqueado).

Alabe recto Linea del borde de salida Alabe arqueado

Punta

Arqueacdo

Referencia |

I
3¢

Raiz

Fig. 3.3 Modificacion del alabe recto a alabe arqueado.

La modificacién es realizada para cada una las coronas de &alabes, (rotores vy
estatores). El cambio en la geometria no modifica el &ngulo de entrada y/o salida de
ninguno de los perfiles ni el torcimiento y/o la altura de cada uno de los alabes, sin
embargo como se aprecia en la Figura 3.3 la longitud de la linea de los bordes de
salida y las superficies de succion y presion incrementan su magnitud, por lo que estos
datos son presentados en la tabla 3.3.
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Tabla 3.3 Longitud y superficie de los alabes.

Longitud | Diferencia | Superficie | Diferencia

(mm) (%) (mm?) (%)
v Arqueado | ot oes | 5210 |gaar psso| 4258
St Acqueads | o1 4423 | 5%° | seavaara| O
o Avqueado | 751892 | 9%%° [eaesers| 0%
2 Arqueado | sa0s | *%8 asasoaos| 4%
o Avqueado | so657 | *7% [s0s60655] 58
2 Arqueado [ 513891 | %' [Ggrosemo| 400
é Arquead | as080 | *7% [aarasosr] o7
St Arqueado [ 473008 | %5 [asgoate] 5408

3.2

3.2.1

El primer paso para resolver problemas de flujo de fluidos por medio de un software de
dindmica de fluidos computacional es dividir el dominio en volimenes de control para
que pueda ser resuelto por medio del método de los volumenes finitos. Por lo que se
hard una descripcién del proceso de discretizacion de la geometria a estudiar
utilizando el programa NUMECA especializado en problemas de flujo de fluidos en

turbomaquinas.

WE

MODELADO Y MALLADO DE LOS ALABES.

MERIDIONAL

r

L

e

=

Z

volumen de control.

GENERACION DE MALLAS Y SIMULACION DEL COMPRESOR.

/ Linea de punta
&

&

\ Linea de raiz

(b)

Fig. 3.4 Definicion de la Geometria; a) Modelo del alabe; b) Lineas de la punta y la raiz que definen el
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Para elaborar el modelo de la geometria que se desea discretizar se deben ingresar
los puntos de cada uno de los perfiles que conforma el alabe para poder crear una
superficie a través de estos (Figura 3.4 a), una vez que tenemos esta superficie es
necesario crear un volumen de control que contenga dentro dicha superficie por lo cual
se especifican ciertos parametros como lo son: las lineas de la raiz y la punta las
cuales delimitan las fronteras del volumen de control (Figura 3.4 b), el nUmero de
alabes que conforma cada una de las coronas (Véase Tabla 3.1), el tipo de malla
usado para discretizar el alabe (tipo O, | 0 H), el nUmero de puntos en los que se va a
dividir la geometria en el plano radial, el tamario inicial del espaciamiento de la malla
en la zona de la raiz y la punta asi como en la capa limite sobre el dlabe, el nimero de
planos longitudinales en que es dividido el volumen de control, el espesor del
espaciamiento entre el alabe y la punta (Tip clearance), el nimero de nodos de malla
qgue se desean (La Figura 3.5 muestra el esquema del numero de puntos en la malla),
las subdivisiones de la malla y dimensionamiento de estas secciones, la distribucion
de los puntos de la malla en el borde de entrada y salida de los &labes, el nUmero de
pasos de relajacion para la creacion de la malla, el tipo de arreglo que se desea tener
en las fronteras y finalmente el factor de crecimiento del espacio entre elementos de la
malla de la capa limite.

¥ Grid Points

Total number of grid points: 238989

Fig. 3.5 Esquema del nimero de puntos de la malla del &labe.

Una vez especificados cada uno de los parametros mencionados anteriormente el
programa automaticamente comienza a realizar la discretizacion de la geometria y
genera la malla en 3D (Figura 3.6), al finalizar la generacion de la malla se despliega
un cuadro de dialogo donde se especifica la calidad de la malla, este cuadro contiene:
a) Los niveles de mallado, b) El numero de celdas negativas que se tienen al ser
analizada la malla con una precisién simple, ¢) El numero de celdas negativas que se
tienen al ser analizado el mallado con precisién doble y d) Los valores de la relacién
de aspecto (debe de ser <2000), la ortogonalidad (debe de ser >20°) y la relacién de
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expansion (debe de ser <3)[XIl]. Estos valores son representativos de la calidad de
los elementos de la malla por lo que se debe cuidar que no rebase los limites
permitidos. Si fuera el caso que estos limites son sobrepasados y/o que existen
volimenes negativos en cualquiera de las precisiones se deben cambiar los
parametros designados. Si no existen volumenes negativos y los valores se
encuentran dentro del intervalo permitido la malla resultante se guarda vy se prosigue
con las siguientes coronas.

Fig. 3.6 Malla 3D.

Partiendo de la suposicion que el flujo es simétrico a través del compresor sélo es
necesario una division de la corona de alabes por lo que el proceso de discretizacién
se vuelve mas sencillo ya que sélo se debe realizar para un alabe de cada una de las
coronas (rotoras, estatoras y guia), lo que da como resultado que la complejidad del
modelo sea menor y a su vez que el numero de elementos sea mucho méas pequefo.
Los ductos de entrada y salida del compresor son discretizados con mallas tipo H,
mientras que cada uno de los alabes con mallas tipo O. La Figura 3.7 muestra la malla
del primer alabe rotor, se puede apreciar que en la zona cercana a las paredes y sobre
el perfil la malla es mucho mas fina, esto con el fin de que la capa limite pueda ser
bien analizada por el programa, en las areas del flujo libre donde no se esperan
grandes gradientes de las variables de presién y velocidad, el mallado es mas burdo
con la finalidad de mantener bajo el numero de celdas de la malla.
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Vista Frontal del alabe Seccion de punta del alabe
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Fig. 3.7 Malla del estator No. 1

El tamano de la malla se selecciona de forma que se establezca una distancia de la
pared de dimensiones y+ = 1, la cual es necesaria para la aplicacion efectiva del
modelo de turbulencia. Este valor se basa en las recomendaciones contenidas en el
manual de la aplicacion del programa de CFD [XII] y es calculado con las ecuaciones
presentadas en el Apéndice C. En la tabla 3.4 y 3.5 se presentan el nimero de nodos
de cada uno de los alabes del compresor y el tamafo inicial de malla en las zonas
donde se presenta la capa limite para ciertas condiciones de operacién
respectivamente.

Tabla 3.4 Numero de nodos por alabe

Dominio Radial | Axial | Entrada | Salida

Ducto de entrada 73 153 33 35
IGV 49 49 35 35

R1 49 49 35 35

S1 49 49 35 35

R2 49 49 35 35

S2 49 49 35 35

R3 49 49 35 35

S3 49 49 35 35

R4 49 49 35 35

S4 49 49 35 35
Ducto de salida 49 113 35 33
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Tabla 3.5 Tamano de celda inicial de la malla para cada una de las condiciones de operacion.

Flujo
Condicion | Masico Yl Yl
(Ecuacién C.1) | (Ecuacion C.3)
(kg/s)
5 11.9 4.8338E-06 6.6350032E-06
4 12.4 4.6707E-06 6.4238306E-06
3 12.9 4.50236E-06 6.2054325E-06
2 13.15 4.40726E-06 6.0818522E-06
1 13.5 4.29851E-06 5.9403334E-06

Una ves terminado el proceso de mallado de los &labes se procede a realizar la
generacion del la malla del compresor uniendo cada una de las mallas de los alabes
este proceso es descrito en el siguiente punto.

3.2.2 GENERACION DE LA MALLA DEL COMPRESOR.

Para conformar la malla del compresor se debe abrir una por una cada malla de los
alabes que fueron realizados, la secuencia que debe seguirse para importar cada uno
de los rotores y estatores que conforman el compresor es: Inlet-IGV, R1, S1, R2, S2,
R3, S3, R4, S4-Outlet, cada vez que un alabe es importado se le debe asignar un
prefijo que sera el nombre de ese elemento por lo que la secuencia deben ser
respetada para evitar problemas de definicion. La Figura 3.8 muestra la malla del
compresor después de haber incorporado cada uno de los ductos y alabes del
compresor.
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Fig. 3.8 Malla del compresor.

Cuando se crea la geometria solo es realizado el mallado de un &labe, sin embargo
como anteriormente se menciond, se debe especificar el numero de alabes que
conforman cada una de las coronas, al realizar esto el software automaticamente
designa 2 lados del volumen de control con fronteras periddicas y los otros 2 como
frontera de entrada y frontera salida. Las frontera periddica en la malla nos indica que
“existe” una serie de alabes a los lados del alabe que es mallado, si bien esto es
realizado automaticamente se debe verificar que la frontera periddica corresponda al
nuamero de alabes que es especificado. Con lo que respecta a las otras dos fronteras si
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estas son dejadas como entrada y salida provoca que no exista una retroalimentacién
de datos y que la simulacién de movimiento de los rotores no se de, para que los datos
de salida de una malla puedan ser los datos de entrada de la siguiente, se debe
asignar a las fronteras de la malla que se encuentran en contacto con otro mallas una
frontera de tipo interfase.

Tabla 3.6 Configuraciones del compresor.

CONFIGURACION DESCRIPCION NUMERO DE ELEMENTOS
A Alabes de rotor y estator rectos. 2391367
B Alabes de rotor y estator arqueados. 2422923
C Alabes de estator arqueados. 2391367
D Alabes de rotor arqueados 2422923
E Alabes con estatores 3 y 4 arqueados. 2391367
E Alabe’s de estator arqueados con 2 2391367
alabes menos por etapa.
G Alabes (’estatores 3y 4 arqueados con 2391367
2 alabes menos por etapa.

Por dltimo debe guardase la malla del compresor asignandole un nombre
caracteristico que permita su diferenciacién de cada una de las configuraciones del
compresor que van a ser realizadas, estas configuraciones son nombradas en la Tabla
3.5y en la Figura 3.9 podemos ver los alabes de las primeras cuatro configuraciones
del compresor (A — D). Una vez que se tienen cada una de las mallas de cada una de
las configuraciones se comienza el proceso de simulacion.

(b)

(c) (d)

Fig. 3.9 Configuraciones del compresor; (a) alabes de rotor y estator rectos; (b) alabes de rotor y estator
arqueados; (c) alabes de rotor arqueados y de estator rectos; (d) alabes de rotor rectos y de estator arqueados.
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3.2.3 SIMULACION DEL COMPRESOR.

Una vez que se ha realizado el proceso de Mallado del modelo y se le han asignado a
sus secciones los diferentes tipos de fronteras se deben establecer las condiciones de
frontera y las condiciones iniciales entre otros parametros para poder obtener los
resultados de la simulacion. El proceso a seguir se describe a continuacion mediante
una serie de pasos.

1.

Seleccionar unidades, coordenadas de trabajo y tipo de modelo de la malla.
Al abrir la malla a la que se le va a realizar el analisis debemos de especificar las
unidades métricas en las que fue realizada, asi como si se realizd6 en
coordenadas cilindricas o cartesianas y finalmente si se trata de un modelo
axisimétrico, bidimensional o tridimensional.

Se selecciona las propiedades termodinamicas del fluido. En el caso del
software NUMECA este contiene dentro de sus liberarias las propiedades de un
gran numero de fluidos, en la simulacién del compresor se utiliza como fluido de
trabajo aire, en el programa existen 3 tipos de modelos para el aire: 1) Real, 2)
Incompresible y 3) Perfecto; dado que es una aproximacion al comportamiento
real del fluido se seleccion6 el modelo real en el cual tanto el calor especifico, la
conduccion de calor y la viscosidad son dependientes de la temperatura.

Se escoge el modelo matematico del flujo de fluidos y de acuerdo a la
precision que se le de a la simulacidn que se este realizando si fuese el caso
se selecciona un modelo de turbulencia. NUMECA es capaz de resolver 3 tipos
de modelos matematicos: 1) Las ecuaciones de Euler, 2) Las ecuaciones de
Navier — Stokes para flujo laminar y 3) Las ecuaciones de Navier — Stokes para
flujo turbulento. Este ultimo solo es posible resolverlo utilizando un modelo de
turbulencia, el programa cuenta con diferentes tipos de modelos dentro de los
cuales estan: 1) Baldwin — Lomax, 2) Spalart — Allmaras, 3) K — &€ ,4) K— @y
el 5) Transporte de los esfuerzos cortantes, (Algunos de estos modelos de
turbulencia han sido explicados de manera general en el capitulo 1). Para el caso
del presente trabajo se resuelven las ecuaciones de Navier — Stokes para flujo
turbulento y se utiliza el modelo Baldwin — Lomax ya que en comparacion con los
modelos de multiples ecuaciones, este no es susceptible a inestabilidades
ademas de que el tiempo de computo de la solucién es menor.

Seleccion de la velocidad de las partes rotativas de la malla. Dado que se
trata de un compresor de flujo axial existen partes rotativas y estaticas por lo que
se debe especificar a que velocidad en rpm rotan cada una de estas, cabe aclarar
que para las partes estaticas de la malla se deben colocar a 0 rpm.
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Especificacion de las propiedades de la interfase entre rotores y estatores.
El programa cuenta con 4 diferentes enfoques de interfase rotor/estator cuando se
trabaja en flujo estable estos son: The Local Conservative Coupuling,
Conservative Coupuling by Pitchwise Row, Full Non Matching Mixing plane y Full
Non Matching Frozen Rotor. La primera es solamente recomendada para
interfases rotor/estator entre un impulsor y una voluta; el segundo enfoque se
recomienda debido a su capacidad de proporcionar la exacta conservacion del
flujo masico, momento y energia a través de la interfase; el tercer enfoque (el
usado en este trabajo) es exactamente el mismo que el segundo (promedia las
propiedades del flujo en la interfase rotor - estator) pero tiene menos limitaciones
en la geometria de la interfase; el cuarto enfoque considera la interfase
rotor/estator como una conexion perfecta y es despreciado el movimiento del rotor
en el algoritmo de conexion. En este enfoque, la periodicidad entre rotor y estator
debe ser igual.

Ingresar condiciones de frontera de entrada. Existen dos categorias de
condiciones de entrada: condiciones aplicables a entradas de flujo subsonico y
condiciones aplicables a entradas de flujo supersonico. Para determinar si se
utiliza la subsoénica o la supersoénica se debe tomar en cuenta la componente de
la velocidad normal a la frontera, una ves seleccionada la categoria se debe
especificar ciertas variables fisicas como son: la presién y la temperatura
(estaticas o totales), las componentes de la velocidad, la magnitud de la
velocidad, los angulos de la velocidad (especificados en radianes) o el flujo
mésico. En caso de que sea ocupado el modelo de turbulencia K — &, son
requeridos los valores de los pardametros de K y £ (Ecuacion 2.62 ay 2.62 b) o
bien el valor de la viscosidad turbulenta g , (Ecuacion 2.57), si es usado el

modelo de turbulencia Spalart — Allmaras.

Ingresar condiciones de frontera de salida. Para flujo subsonico estan
disponibles tres tipos de frontera de salida: presién impuesta, flujo masico
impuesto (utilizado en el presente analisis) y caracteristicas impuestas. Cuando
se selecciona imponer flujo méasico a la salida se tienen dos tipos de técnicas
disponibles: escalamiento de velocidad y adaptacién de presién; en la primera la
presion es extrapolada y el vector velocidad es escalado con respecto al flujo
masico, esta técnica no es recomendada en caso de que exista regresion de flujo
a lo largo de la salida de la frontera; la segunda técnica es solo aplicable a
problemas cilindricos, en esta técnica es adaptado por medio de un ajuste en
donde las lineas de las mallas en la direccion circunferencial tienen un radio
constante. La presion estatica de salida es impuesta en cada radio dado y la
integracion de la ley de equilibrio radial a lo largo de la direccion radial permite el
célculo del perfil de presion estatica de la raiz a la punta. Finalmente una presion
estatica constante es impuesta en la direccion circunferencial.
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Ingresar condiciones de frontera de las paredes. Las condiciones en las
paredes son personalizadas dependiendo el tipo calculo (viscoso o no viscoso).
Para los casos donde se utilizan las ecuaciones de Euler (es decir, no viscosos)
ningun parametro es requerido. Para los casos donde son usadas las ecuaciones
de Navier — Stokes se pueden asignar condiciones de velocidad y térmicas. En el
caso de la velocidad de rotacion, esta puede ser constante o definida por un area.
La opcidon de velocidad definida por un area permite asignarle una velocidad de
rotacibn especifica a una zona rectangular en el plano meridional
independientemente de la estructura de la malla.

Definir parametros del modelo numérico. Se deben especificar ciertos
aspectos del computo de la simulacién como: 1) EI nimero CFL (Courant —
Friedrich — Levy); este numero escala el tamafno del paso en el tiempo utilizado
para el esquema de marcha en el tiempo de solver del flujo. Los valores 6ptimos
de este parametro usualmente varian entre 0.5 y 5. Al colocar altos valores del
niamero CFL resulta en una convergencia mas rapida, sin embargo puede
conducir a la divergencia, si el limite de estabilidad se supera; 2) Parametros de
multi-mallas; si es activado el botén “Coarse Grid Initialization” el computo
comienza en el nivel mas burdo de la malla y conforme ciertos criterios son
cumplidos (numero maximo de ciclos por nivel de malla o criterio de convergencia
de cada nivel de malla) un nivel mas fino de malla es inicializado, adicionalmente
se puede seleccionar el numero y la forma de barridos que se realizaran en los
niveles secundarios de la malla ; 3) Discretizacion espacial; el software cuenta
con 2 esquemas de discretizacion espacial, el esquema central y el esquema
“upwind”. Una de las principales diferencias del esquema central con el upwind es
la incapacidad del primero de determinar la direccion del flujo; 4) Discretizacion
temporal; el esquema de discretizacion temporal usado es el de Runge — Kutta
multi etapa explicito, se puede seleccionar entre dos técnicas de paso en el
tiempo la “Local time stepping” (definida por defecto) y la “Global time stepping”.
Para simulaciones en flujo estable es recomendado usar la primera, ya que esta
aumenta la velocidad de convergencia.

10. Ingresar condiciones iniciales. FINE dispone de cuatro formas de ingresar

condiciones iniciales: 1) valores constantes; se ingresan los valores fisicos que
son uniformemente usados en todos los bloques de la malla exceptuando las
fronteras. Las variables que son necesarias especificarse son la presiéon y
temperatura estéatica, las componentes de velocidad y las variables de K y &€, si
es utilizado el modelo de turbulencia de dos ecuaciones; 2) por un archivo; este
es utilizado cuando se desea reanudar o inicializar un problema con los resultados
de un analisis previo; 3) para turbomaquinas; este tipo de solucién inicial respeta
la entrada y salida de las condiciones de frontera y se supone como constante la
rotalpia a lo largo de las superficies de malla axisimétricas tipicas de las mallas
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orientadas a turbomaquinaria. Adicionalmente el campo de velocidad es
automaticamente alineado con el paso de los alabes. y 4) “Throughflow”; este tipo
de solucion inicial, de interés en los andlisis de turboméaquinas, permite la
obtencién de un campo inicial sobre la base de una solucién axisimétrica a través
del flujo. La solucién inicial es definida a través de un archivo externo que es
creado por el usuario.

11. Seleccionar las variables de salida deseadas. El programa de solucion de
flujo EURANUS, solver de NUMECA, permite al usuario especificar el contenido
de las salidas generadas por el solver. Las salidas no solo contienen las variables
para las cuales las ecuaciones fueron resueltas (densidad, presion, componentes
de velocidad), si no también otras variables como la temperatura, las condiciones
totales, el numero de Mach, proyecciones de la velocidad, etc....

12. inicializar la simulacion. Se debe seleccionar el nUmero de iteraciones que se
desea que el programa realice, el criterio de convergencia y la cantidad de
memoria RAM del equipo de computo que se desea asignar a la solucion del
problema. Una vez que estos parametros son asignados se inicializa el solver.

Finalmente cuando la solucion converge o bien se estabiliza los resultados son
guardados para su posterior andlisis. La solucién de un solo punto de operaciéon toma
aproximadamente 25 horas utilizando una computadora personal equipada con un
procesador de 4 nucleos Intel Core 2 Duo vPro @ 3.0 GHz y 2 GB de memoria RAM.
Para obtener la curva de desempefio del compresor fueron obtenidos 7 puntos de
operacion para cada una de las configuraciones estos puntos son presentados en la
matriz de simulacion (tabla 3.7), para un mejor entendimiento de aqui en adelante al
referirse a una configuracién en especial se utilizara la abreviacion dispuesta en la
primer columna de la tabla 3.7, para todas las configuraciones las condiciones de
entrada que se establecieron fueron una presion total de 101.3 kPa, una temperatura
total de 288.15 Ky la condicion de direccion de flujo normal al ducto de entrada del
compresor. Los planos (S1, S2, S3, S4) donde serdn analizados los contornos de
presion, temperatura, entropia y velocidad estan localizados a la salida de cada uno de
los estatores, estos son mostrados en la Figura 3.10.

Planos de analisis

Condicion a la salida

S1 S2 S3 S4 Presidn estatica promedio

Condiciones a la enfrada
Presion total = 101300 Pa

Temperatura total = 268.15 K
Flujo axial

Fig. 3.10 Planos de andlisis de resultados.
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Tabla 3.7 Matriz de simulacion

Presion estatica | Velocidad de giro
Configuracion Descripcion promedio a la del compresor
salida (kPa) (rpm)

120

150
170

Alabes de rotor y

REF 190 17100
estator rectos. 207
212
220
120
150
Alabes de estator 170
EA 190 17100
arqueados. 207
212

220
120
150
Alabes con estatores 170

EA34 3y 4 arqueados. ;gg 17100

212
220
120
Alabes estatores 3 y 1?8
EA342 4 arqueados con 2 0 17100
alabes menos por 207
etapa. oo
220
120
Alabes de estator 138
EA2 arqueados con 2 1% 17100
alabes menos por 207
etapa. 012
220
120
Alabes d 150
abes de rotor y 170
A estator arqueados. 190 17100
207
212
120
; 150
RA Alabes de rotor 170 17100
arqueados 190
207
212

3.3 INDEPENDENCIA DE MALLA.

La resolucion espacial de un dominio de calculo debe ser tal que un resultado
suficientemente exacto sea posible con un esfuerzo computacional minimo. Por lo que
se debe realizar un estudio de independencia de malla para conocer la variacion de los
resultados del dominio de célculo con respecto al tamarno de las celdas del modelo.
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El estudio de independencia de malla se utiliza para encontrar un tamafo de malla tal
gue este no influya en los resultados, este estudio es necesario realizarlo siempre, ya
que nunca se puede o debe dar por hecho que un tamafo de celda puesto
arbitrariamente dara un resultado correcto. También es importante conocer el nimero
de elementos en que estara dividido el modelo ya que con este nimero puede ser
establecido si el equipo computacional con el que se cuenta es capaz de resolver el
sistema de ecuaciones que es formado al discretizar el modelo. En la actualidad el
numero de celdas y/o elementos en que se divide un modelo es uno de los grandes
problemas que se tiene en la investigacion, debido a que en ocasiones se carece de
supercomputadoras capaces de resolver sistemas de millones o miles de millones de
elementos en un tiempo relativamente corto.

El estudio de independencia de malla del presente trabajo fue realizado para 3
diferentes cantidades de elementos, Estas tres simulaciones fueron realizadas en el
punto de diseno del compresor. En las Figuras 3.11 y 3.12 se puede observar de
forma longitudinal y transversal respectivamente cada una de las densidades de malla
del compresor de igual forma en la tabla 3.8 se muestra el nUumero de elementos en
que estan divididas cada una de estas.

RN

Y
L z
Fig. 3.11 Densidad de malla de forma longitudinal; (A) Densidad alta, (B) Densidad baja y (C) Densidad

media.

Tabla 3.8 Densidad y nimero de celdas en el modelo

Densidad de Numero aproximado de
malla celdas en el modelo
Alta 3000000
Media 2400000
Baja 1000000
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Fig. 3.12 Densidad de malla de forma transversal; (A) Densidad alta, (B) Densidad media y (C) Densidad
baja.

Como se puede observar entre mayor es la resolucion de la malla aumenta
considerablemente el numero de celdas del modelo y por consecuencia el nimero de
ecuaciones que el programa debe realizar, es de resaltar que por si mismo el nimero
de elementos no dice que tan exacta es la solucion, por lo que se debe realizar la
solucién del sistema con cada una de las densidades de malla y verificar cual es el
error que existe entre cada uno de ellos, y asi decidir cual es la optima tanto en
exactitud y precisibn como en exigencia de procesamiento del equipo de computo
(tiempo de solucion). Debido a la capacidad del equipo de computo usado, una PC HP
Compagq con un procesador Intel Core 2 Duo vPro @ 3 GHz y 2 GB de RAM, solo es

posible una resolucién de malla de hasta 3.000.000 de celdas.
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Los criterios de comparacién que fueron tomados en cuenta para seleccionar una
densidad de malla entre los tres diferentes modelos son: el porcentaje de error entre la
entrada y salida del flujo masico, el error residual y el tiempo de convergencia. En la
tabla 3.9 se enumeran cada uno de los criterios mencionados anteriormente asi como
el numero de iteraciones que fueron necesarias para obtener el resultado; en esta
observamos que la menor variacion del % de error del flujo masico para el modelo es
el modelo de densidad alta y en el caso donde existe mayor diferencia como era de
esperarse es el de la malla de densidad baja, sin embargo, este error solo representa
0.006732 kg/S lo que se considera un error aceptable, por otro lado es conocido que
para simulaciones de fluidos el error residual debe ser lo mas pequerio posible y este
como se puede apreciar lo tiene la malla de densidad media, finalmente el que posee
los valores mas bajos tanto en el numero de iteraciones como en el tiempo de
convergencia por obvias razones es el modelo de densidad de malla baja sin embargo,
este es el que posee los valores mas altos tanto en el error del flujo masico como en el
error residual global.

Tabla 3.9 Comparacién de los criterios de seleccion de la densidad de malla optima.

o , Tiempo de
Densidad | lteraciones o de_ Errqr _entre Error residual Iteraciones
) flujo masico Global )
de malla | realizadas . \ realizadas
de entrada y salida (10™) (hrs)

Alta 5500 0.0001 -5.76 65
Media 5500 0.001 -5.14 35
Baja 5500 0.051 -2.74 25

La malla seleccionada es la de densidad media la cual tiene en promedio 2, 400,000
elementos. Dado que al aumentar el numero de elementos a mas de 2, 400,000 no se
observan cambios significativos en los resultados, ademas de que la solucion es
alcanzada con un tiempo promedio de calculo de alrededor de 35 horas por cada
simulacién esto es un tiempo relativamente corto, por lo que lo hace practico para su
aplicacion.
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CAPITULO 4

Analisis de Resultados

En este capitulo se realiza el analisis de los resultados obtenidos de
las simulaciones mediante contornos de presion, velocidad y
entropia asi como la comparacion de las eficiencias y de las
relaciones de compresion.
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4.1 VALIDACION DE RESULTADOS.

Uno de los aspectos mas relevantes en la utilizacion de programas de simulacion
numérica aplicados a fendmenos de dinamica de fluidos es la confianza que se tenga
en los resultados, reconociendo ciertos margenes de error. La forma de validacién de
estos programas consiste en la comparacion de resultados de las simulaciones
numéricas con datos obtenidos de modelos tedricos o de la experimentacion. Sin
embargo, en muchos casos no se cuenta con instalaciones y equipo para realizar la
experimentacion en condiciones reales lo que hace casi imposible la obtencién de
datos para estudios comparativos. Ante esta dificultad se deben obtener datos de otras
fuentes confiables.

En el caso de este trabajo, aunque se presentan estudios similares en el estado del
arte es dificil validar cuantitativamente los datos obtenidos ya que no se conocen a
fondo las condiciones y parametros que fueron utilizados para realizarlos o bien se
trata de otro tipo de componente, por lo que en primer lugar se realizard una
comparacion cualitativa y por ultimo se validaran los datos obtenidos cuantitativamente
utilizando la teoria de disefio de compresores axiales [IV].

En la Figura 4.1 se observa la gréfica de desempefio de un compresor obtenida por
Ernesto Benini [18] quien realiz6 una investigacion sistemdtica para entender el
impacto de los é&labes con barrido axial y con inclinacion tangencial en el
funcionamiento aerodinamico del rotor de un compresor transénico de flujo axial.
Como se puede observar el comportamiento de éste, es similar al comportamiento
obtenido por el compresor de 4 etapas simulado en el presente trabajo que se puede
observar en la Figura 4.2, la cual muestra las graficas de desemperio para 2 diferentes
configuraciones del compresor: con alabes rectos y con alabes de estator arqueados.

220

26
2,0

]

2,05 -

®

2,00 -

®

O Experimento
195 - —e—CFD

Relacion de presion total

190

0,50 092 094 0,96 0,98 100

Flujo masico normalizado

Fig. 4.1 Grafica de desempeiio [18].
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Fig. 4.2 Grafica de desempenio del compresor axial de 4 etapas.

Las Figuras 4.3 y 4.4 muestran la grafica de desempefio de un compresor axial y la
distribucion de presiones sobre el lado de succion del estator numero 3,
respectivamente, del estudio realizado por Axel Fischer [19] quien estudia numérica y
experimentalmente los efectos que tienen los alabes de estator fuertemente arqueados
en el desempefio de un compresor y sobre la distribucion de la carga aerodinamica.
De la misma forma que en la comparacién anterior se puede ver que la gréfica de
desempeno de la Figura 4.2 tiene la misma tendencia que la de la Figura 4.3 por lo
qgue cualitativamente se puede aseverar que los resultados obtenidos son coherentes
con los que se pudieran obtener experimentalmente.

e

2.8 \

I E——

[
28 \\

25 \\\ O
\

Relacion total de compresion m,

24— W Experimental (élabes rectos)
1 | —®—Numérico (alabes rectos) \ Ol
O Experimental (alabes arqueados) k
2.3 41— | —o—Numérico (alabes arqueados)
2,2 T T T T T |
11,5 12,0 12,5 13,0 13,5 14,0

Flujo masico [k_gl

Fig. 4.3 Influencia de los alabes arqueados en el compresor [19].
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Referencia Arqueado
= — Presis i
Presion estatl‘c.a.i.{.PaL FE=Ion 214 Ijl:f.t:'_"_. 113
R EEE | 0000 T LLY 180000 -
e 150000
EmEER asmE
170000 170000
000 V0000
L LA L
150000 1S000K)
140000 140000

Fig. 4.4 Distribucion de presiones estaticas sobre el estator 3 [19].

Para finalizar lo correspondiente a la comparacion cualitativa las Figuras 4.4 y 4.5
corresponden a la distribucion de presiones sobre el estator numero 3, tanto de
referencia como arqueado en un punto de operacién muy cercano entre ellos, en estas
se puede observar claramente que la distribucion de presiones se comporta de
manera similar en ambos estudios, por lo que se puede decir que los resultados
obtenidos numéricamente en este trabajo son coherentes debido a que los efectos y
comportamiento del flujo obtenidos en ambos estudios son muy similares.

Referencia Arqueado

| Ty Presién estatica (Pa)
170000
160000
160000
140000
130000

Fig. 4.5 Distribucidn de presiones estaticas sobre el estator 3 del presente trabajo.

Como se mencioné anteriormente es necesario validar los datos obtenidos
numéricamente para verificar que el fendmeno simulado o al andlisis realizado
corresponda lo mas cercano a lo que en la realidad esta sucediendo. La forma de
validar los resultados obtenidos en este trabajo es mediante la obtencién de las
relaciones de presiones totales que son calculadas por medio de la teoria de disefio de
compresores axiales [IV].

75



CAPITULO 4 ANALISIS DE RESULTADOS

En la tabla 4.1 se pueden ver las relaciones de presiones totales obtenidas para
diferentes flujos masico tanto numéricamente como teéricamente. La columna tedrica
es calculada utilizando la eficiencia politropica del compresor.

Tabla 4.1 Relacion de presiones totales a diferentes flujos masicos.

Relacién de presiones totales
Flujo mésico (kg/s) Numérico Tedrico
12.143 2.338 2.3563
12.301 2.268 2.3677
12.374 2.225 2.3682
12.532 2.077 2.3398
12.553 1.903 2.2422
12.553 1.740 2.1124

La Figura 4.6 muestra los datos graficados de los resultados obtenidos, en esta se
puede ver claramente como las lineas de desempefio teérico y numérico del
compresor se comportan de forma similar, sin embargo, se debe resaltar que a
mayores flujos masicos, se presentan cambios en los triangulos de velocidades
debidos a los incrementos de la velocidad axial, y por lo tanto se presenta una
disminucién del angulo de entrada del fluido y con ello una disminucién en la relacion
de presiones.

25

24 4

234

2.2 A

2.1 4

Relacién de presiones totales

1.9 1

18 == umérico
’ =—tr=Tedrico

1.7

T T T T T T
121 12.15 12.2 12.25 12.3 12.35 124 12.45 125 12.55 1286
Flujo masico (kg/s)

Fig. 4.6 Grafica de validacion de datos.

En la tabla 4.2 se muestra la comparacién del porcentaje de error correspondiente a
cada punto de operacion entre los valores obtenidos tedrica y numéricamente, como
se puede ver, el error mas grande que se tiene es aproximadamente del 17.6 % el cual
corresponde al primer punto de operacion (120 kPa), sin embargo, como se mencion6
anteriormente, se debe aclarar que la teoria que se utiliza no toma en cuenta los
cambios en los angulos de incidencia del flujo sobre el dlabe debido a los cambios flujo
masico.
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Tabla 4.2 Porcentaje de error de los resultados.

Porcentaje de error (%)
Flujo masico (kg/s) Numérico Vs Teérico Il
12.1427 0.784
12.3014 4.194
12.3743 6.056
12.5316 11.243
12.5527 15.124
12.5528 17.606

Por ultimo se puede concluir que los datos obtenidos numéricamente son coherentes y
corresponden al estudio que se realiza y quedan validados con respecto a los
encontrados teéricamente.

4.2 INFLUENCIA DE LOS ALABES ARQUEADOS EN LA EFICIENCIA DEL
COMPRESOR.

En este apartado se presentan los resultados de la simulacion numérica del compresor
axial una vez que estos son validados; todos los datos obtenidos de la simulacién son
presentados en tablas, graficas e imagenes con el objetivo de poder ser comparados y
analizados. En primer lugar se presentaran los valores de eficiencia isentrépica con
respecto al flujo méasico obtenidos en la simulacion del compresor para cada una de
las configuraciones en cada uno de los puntos de operacion especificados en la matriz
de simulacion presentada en la tabla 3.7 del capitulo anterior, estos datos se muestran
en la tabla 4.3 y son analizados en las subsecuentes figuras.

Tabla 4.3 Eficiencia y flujo masico en cada punto de operacién

Presion estatica

Configuracién a'(akgz')'da 220 | 212 | 207 | 190 | 170 | 150 | 120
REF F.masico  |12.1427]12.3014|12.3743(12.5316[12.5527]12.5528]12.5528
Eficiencia | 0.7692 | 0.7613 | 0.7545 | 0.7214 | 0.6570 | 0.5749 | 0.4367

EA F.masico  |11.9329]12.1667|12.2566(12.4385/12.4685|12.4686|12.4686
Eficiencia | 0.7633 | 0.7582 | 0.7521 | 0.7202 | 0.6567 | 0.5712 | 0.4278

EAD F.masico  |11.8659]12.1319|12.2322(12.4253[12.4551/12.4551[12.4551
Eficiencia | 0.7639 | 0.7614 | 0.7548 | 0.7240 | 0.6615 | 0.5778 | 0.4309

EA34 F.masico  |12.1214/12.2846[12.3597(12.5211]12.5436]12.5436/12.5436
Eficiencia | 0.7677 | 0.7599 | 0.7532 | 0.7202 | 0.6559 | 0.5703 | 0.4335

EA342 F.masico  |12.1187]12.2852[12.3611(12.5232[12.5427]12.5428[12.5428
Eficiencia | 0.7690 | 0.7614 | 0.7549 | 0.7225 | 0.6591 | 0.5752 | 0.4332

RA F. masico - [11.6438[11.8356|12.2582|12.3472|12.3482[12.3482
Eficiencia - [ 0.7434]0.7414 | 0.7200 | 0.6615 | 0.5776 | 0.4274

A F. masico - [11.3842[11.6671|12.1267|12.2315/12.2328[12.2329
Eficiencia - ]0.73480.7357 | 0.7163 | 0.6593 | 0.5743 | 0.4178
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Uno de los factores de los incrementos de eficiencia o reduccion de las perdidas es
ocasionado por el arco del alabe, éste ocasiona que en la parte de succion una
componente de fuerza radial sea superpuesta al flujo lo que induce que éste sea
conducido hacia la seccion media del alabe, por lo que la velocidad se ve
incrementada en ésta zona en comparaciéon a la seccibn media de un alabe sin
curvatura, por otro lado la velocidad en la regiones de la raiz y la punta son
disminuidas. En la parte de presién el fluido es conducido desde la seccién media del
alabe hacia las secciones de raiz y punta. La mayor aceleracion en la seccidon media
del alabe en la parte de succién implica un mayor aumento de presion por lo que
tiende a causar la separacion del flujo en la parte de presién. En las zonas cercanas a
la raiz y punta, el efecto es contrario por lo que la tendencia a la separacién del flujo
en las esquinas es disminuida.

En la tabla 4.4 se presenta una comparacion porcentual del incremento y decremento
de eficiencia para cada punto de operacion de cada una de las configuraciones del
compresor comparados con respecto a la configuracion REF, las celdas marcadas en
negrita y sombreadas en color gris indican un incremento de eficiencia mientras que
las demds celdas representan una disminucién de esta, con esta representacion es
mas claro percibir que para las configuraciones EA342, EA2, RA y A existe un
sustancial incremento en la eficiencia en algunos puntos de operacion.

Tabla 4.4 Comparacién de eficiencia.

Configuracion % de incremento o decremento de eficiencia
EA 0.768087| 0.4067 | 0.324056 | 0.172987 | 0.056465 | 0.63145 |2.048237
EA34 0.197092| 0.1843 | 0.178131 | 0.169661 | 0.173809 | 0.79027 |0.727931
EA342 0.029252|0.02509|0.053015|0.144849| 0.31657 |0.057926|0.812425
EA2 0.684102|0.01865|0.039629 | 0.359281 | 0.674385 |0.510379| 1.338166
RA - 2.3477 | 1.729887 | 0.195442 |0.671493 |0.467934|2.124213
A - 3.48162 | 2.492512 | 0.716761 |0.350966 |0.097588 | 4.333241
220 212 207 190 170 150 120

La Figura 4.7 muestra la gréfica de eficiencia isentropica con respecto al flujo masico
correspondiente a cada una de las configuraciones del compresor. En ésta podemos
observar, ademas de ser corroborado con la tabla 4.5, que para las configuraciones
que poseen una mayor cantidad de alabes arqueados (A, RA) la eficiencia isentrépica
es considerablemente menor en comparacién con la configuracion de referencia en los
puntos de operacién de 190 kPa, 207 kPa y 212 kPa (zonas de mejor desempefio del
compresor), esto es debido a que la superficie con la que el fluido esta en contacto se
incrementa ampliamente al aumentar la longitud de los alabes producto de su forma
arqueada causando que las pérdidas producidas por forma (friccién) se incrementen,
en el caso de los puntos de operacion de 150 kPa y 170 kPa (zonas cercanas al
bombeo) se observa que su eficiencia es superior en 0.47 y 0.67 % para la
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configuracion RA 'y en 0.098 y 0.35 % para la configuracion A en comparacion con la
configuracion REF.
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Fig. 4.7 Flujo masico vs Eficiencia isentrdpica de cada punto de operacion

La variacion de la eficiencia en estos puntos puede ser atribuido a: 1) las bajas
relaciones de presion que las configuraciones “A” y “RA” tienen en sus etapas
consiguiendo asi, que la regresién de flujo ocasionado por el bombeo sea menor y 2)
la forma de los alabes que permite que en las zonas cercanas a las esquinas las
pérdidas disminuyan y que la carga aerodinamica sobre el alabe se distribuya de
manera mas uniforme a lo largo de éste. Para corroborar esto la Figura 4.8 y 4.9 se
muestra la comparacién de presion total en el plano S4 en los puntos de operacién de
150 kPa y 170 kPa respectivamente para las configuraciones RA, REF, A.

Presion total (Pa)
210000

200000
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180000
170000
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RA REF

Fig. 4.8 Contornos de presion total en el plano S4 de las configuraciones RA, REF y A en el punto de
operacion de 170kPa.
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Las zonas que muestran presiones totales altas indican que el flujo no sufre disturbios,
por el contrario las zonas con presiones totales bajas revelan regiones de grandes
pérdidas atribuidas a estelas, zonas de separacion y regresion de flujo o
desprendimiento de capa limite. En las Figuras 4.8 y 4.9 se aprecia y es sefialado con
flechas que la seccién media del alabe, tanto en la configuracion A como la RA, tienen
regiones de presion total menores en comparacion con la configuracion REF, también
se observa y es senalado que en las regiones cercanas a la raiz y punta la
configuracion A es la que presenta la menor cantidad de zonas con presiones totales
bajas, estas mismas zonas son mas facil de apreciar en la Figura 4.9.

Presion total (Pa)

Fig. 4.9 Contornos de presion total en el plano S4 de las configuraciones RA, REF y A en el punto de
operacion de 150kPa.

Tanto los cambios en las pérdidas de presion, como en los perfiles de velocidades se
reflejan en la generacién de entropia, la cual es una forma directa de cuantificar las
perdidas aerodinamicas totales por lo que en la Figura 4.10 se presenta la
comparacion de la entropia en el plano S4 para el punto de operacién de 150 kPa.

Entropia{J/ (kg K))

350
300
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200
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100

A

Fig. 4.10 Contornos de entropia en el plano S4 de las configuraciones RA, REF y A en el punto de
operacion de 150kPa.
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En la Figura 4.10 se corrobora que la configuracion RA y A tienen mejor eficiencia en
el punto de operacién de 150 kPa, esto es claro ya que las zonas con mayor entropia
localizadas en la seccién media, raiz y punta, (sefialadas por medio de flechas), se
encuentran en la configuracion REF, lo que indica que esta configuracion tiene
mayores pérdidas en comparacién a las otras dos y por consecuencia menor
eficiencia.

Para el caso de las configuraciones EA2 y EA342 se observa en la tabla 4.5 que existe
un incremento sustancial de la eficiencia para los puntos de operacion de 150 kPa,
170 kPa, 190 kPa, 207 kPa y 212 kPa siendo de mayor magnitud los que se
encuentran en los puntos 150 kPa, 170 kPa y 190 kPa de los cuales los incrementos
mas significativos son del 0.67 % en la configuracion EA2 y de 0.32 % para la EA342
ambas en el punto de operacion de 170 kPa todas estas con referencia a la
configuracion REF.

En la Figura 4.11 se muestra la gréfica para las configuraciones REF, EA2 y EA342 de
eficiencia contra el flujo masico normalizado, en ésta se puede verificar que los puntos
mencionados anteriormente tienen una eficiencia por encima de los valores de la
configuracion REF; también se observa que para cada uno de los puntos de operacion
el flujo masico se ve disminuido esto es debido a que la cantidad del fluido de trabajo
se ve mermada como consecuencia de la disminucion del area efectiva del paso del
flujo ocasionada por el aumento de la longitud del alabe.
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Fig. 4.11 Eficiencia isentrépica vs flujo masico normalizado de los arreglos EA2, EA342 y REF.
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En las Figuras 4.12, 413 y 4.14 se presentan los contornos de velocidad en la
direccién del flujo, de las configuraciones EA2, REF y EA342 en los puntos de
operacion de 150 kPa, 170 kPa, y 207 kPa en el plano S4, en éstas figuras las
regiones con velocidades altas son sefaladas con color rojo mientras que las azul
marino representan zonas de velocidades bajas y/o negativas donde existe regresion

del flujo debido a que la velocidad es menor a 0 m/s lo que trae como consecuencia

la disminucion de la eficiencia del compresor.

Vz {m/s)
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50
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EA2 REF EA342
Fig. 4.12 Contornos de velocidad en el plano S4 de las configuraciones EA2, REF y EA342 en el punto de
operacion de 150kPa.

En la Figura 4.12 se observa que para la configuracion REF existen zonas de
separacion tanto en la raiz como en la punta, ésta zona es la llamada esquina de
pérdida o por su nombre en inglés corner stall, como se aprecia, este fenobmeno es
degradado en las configuraciones EA2 y EA342 debido al arqueado que posee la
forma del alabe, ademas que los contornos de velocidad permanecen mas uniformes
en estas zonas.
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Fig. 4.13 Contornos de velocidad en el plano S4 de las configuraciones EA2, REF y EA342 en el punto de
operacion de 170kPa.
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En la Figura 4.13 y 4.14 se muestra que los contornos de velocidad en las zonas
cercanas a las esquinas de raiz y punta de las configuraciones EA2 y EA342
permanecen de forma mas uniforme en comparacion con la REF, esto debido al
reacomodo de los perfiles de velocidad los cuales se ven afectados por la forma del
alabe ocasionando que las velocidades en la zona meridional aumenten mientras que
en las regiones de raiz y punta disminuyen asi mismo la separacion del flujo en estas
zonas se ve reducida o incluso en algunos casos se ve suprimida.
Vz {m/s)

3 180
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80

EA2 REF ' EA342
Fig. 4.14 Contornos de velocidad en el plano S4 de las configuraciones EA2, REF y EA342 en el punto de
operacion de 207kPa.

En las Figuras 4.15, 4.16 y 4.17 se presentan los contornos de presion total de las
configuraciones EA2, REF y EA342 en los puntos de operacién de 170 kPa, 190 kPa 'y
207 kPa en el plano S4. Las regiones en color amarillo, anaranjado y rojo
corresponden a zonas de presion alta mientras que los colores azul cielo y azul marino
corresponden a zonas de presion baja.

Las presiones bajas revelan zonas de grandes pérdidas de eficiencia que son
atribuidas a estelas, separacion y/o regresion de flujo y desprendimiento de capa
limite, las cuales son originadas por los esfuerzos cortantes producto de la interacciéon
del flujo con superficies sélidas; por otro lado las regiones de presiones altas
corresponden a las areas donde el flujo no sufre disturbios.

Si bien el comportamiento del flujo en los tres puntos de operacion es muy similar en la
Figura 4.15 se puede apreciar de mejor manera que la configuracion REF tiene tanto
menor area como valores de presion baja en la zona meridional, esto es producto de
que el flujo tiene menor interaccién con la superficie del alabe ya que ésta es menor en
comparacion a las otras dos, sin embargo, en las regiones de raiz y punta esto es
opuesto, las configuraciones EA2 y EA342 muestran regiones de presion baja
menores producto del acomodo de los perfiles de velocidad ocasionado por la forma
arqueada de los alabes; en lo que concierne a las presiones altas se observa un
comportamiento similar en las tres configuraciones en cada punto de operacion.
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Presién total (Pa)

Ak

EA342
Fig.4.15 Contornos de presion total en el plano S4 de las configuraciones EA2, REF y EA342 en el punto
de operacion de 170 kPa.
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Fig. 4.16 Contornos de presion total en el plano S4 de las configuraciones EA2, REF y EA342 en el punto
de operacion de 190 kPa.
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Fig. 4.17 Contornos de presion total en el plano S4 de las configuraciones EA2, REF y EA342 en el punto
de operacion de 207 kPa.
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El desempefio del compresor y de cualquier maquina es degradado por la presencia
de irreversibilidades; la generacion de entropia es una medida de las magnitudes de
irreversibilidades presentes durante cualquier proceso. A mayor magnitud de
irreversibilidades, mayor generacién de entropia. Los cambios en las pérdidas de
presion, como en los perfiles de velocidades son formas de irreversibilidad que se
reflejan en la generacion de entropia, la cual a su vez es una forma de cuantificar las
pérdidas en un proceso en este caso es una forma de cuantificar las pérdidas
aerodinamicas.

En las Figuras 4.18, 4.19 y 4.20 se presentan los contornos de entropia de las

configuraciones EA2, REF y EA342 en los puntos de operacién de 150 kPa, 170 kPa 'y
190 kPa en el plano S4.

(
EA2 REF EA342

Fig. 4.18 Contornos de entropia en el plano S4 de las configuraciones EA2, REF y EA342 en el punto de
operacion de 150 kPa.

Entropia(J/ (kg K))

Entropia(J/ (kg K))
275
250

225+

200+
175
150+

125

100

75

EA2 REF EA342
Fig. 4.19 Contornos de entropia en el plano S4 de las configuraciones EA2, REF y EA342 en el punto de
operacion de 170 kPa.
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Las Figuras 4.18 y 4.19 indican que en las regiones de raiz y punta para los puntos de
operacion de 150 kPa y 170 kPa la entropia es menor en las configuraciones EA2 y
EA342 con respecto a la REF, sin embargo, en la zona meridional aunque los valores
de las tres configuraciones son similares se observa que la configuracion REF tiene
una menor area de valores de mayor entropia. De estas 3 configuraciones en estos
puntos de operacién se puede afirmar que la que tiene menor generacion de entropia
y por ende mayor eficiencia es la configuracion EA342, esto puede es corroborado con
los datos de la tabla 4.5.

Entropia{J/ (kg K))
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Fig. 4.20 Contornos de entropia en el plano S4 de las configuraciones EA2, REF y EA342 en el punto de
operacion de 190 kPa.

La Figura 4.20 muestra que en la region meridional de las tres configuraciones los
valores de entropia no tienen una gran variacién entres si, caso contrario de las zonas
de punta donde si existe cambio sustancial en la cantidad de entropia, siendo la
configuracion REF la que posee zonas con mayor cantidad de entropia; en la region
de la raiz las tres configuraciones muestran un intervalo de valores de entropia
similar, sin embargo, la configuracibn REF muestra ligeramente una mayor area de
zonas con valores altos de entropia .

4.3 INFLUENCIA DE LOS ALABES ARQUEADOS EN LA RELACION DE
PRESIONES DEL COMPRESOR.

En la tabla 4.5 se presentan los valores de la relacion de presiones totales con
respecto al flujo méasico obtenidos en la simulacion del compresor para cada una de
las configuraciones en cada uno de los puntos, a su vez en la tabla 4.6 se presenta
una comparacion porcentual del incremento y decremento de la relacién de
compresion para cada punto de operacion de cada una de las configuraciones del
compresor comparados con respecto a la configuracion REF, las celdas marcadas en

86



CAPITULO 4 ANALISIS DE RESULTADOS

negrita y sombreadas en color gris indican un incremento de eficiencia mientras que
las demas celdas representan una disminucién de ésta.

Tabla 4.5 Relacién de presiones totales y flujo masico en cada punto de operacién.

. .. |Presion estatica a
Configuracion la salida (kPa) 220 212 207 190 170 150 120
REF F. masico 12.1427(12.301412.3743|12.5316|12.5527|12.5528|12.5528
Rel. Comp. 2.3379 | 2.2684 | 2.2248 | 2.0768 | 1.9031 | 1.7405 | 1.5261
EA F. masico 11.9329(12.1667|12.2566 |12.4385|12.4685|12.4686|12.4686
Rel. Comp. 2.3321 | 2.2642 | 2.2209 | 2.0732 | 1.8998 | 1.7310 | 1.5105
EA2 F. masico 11.8659(12.1319]12.2322|12.4253|12.4551 |12.4551 |12.4551
Rel. Comp. 2.3305 | 2.2633 | 2.2203 | 2.0729 | 1.8996 | 1.7317 | 1.5061
EA34 F. masico 12.1214(12.2846|12.3597|12.5211|12.5436|12.5436|12.5436
Rel. Comp. 2.3370 | 2.2676 | 2.2241 | 2.0762 | 1.9028 | 1.7342 | 1.5216
EA342 F. masico 12.1187(12.2852]12.3611|12.5232[12.5427|12.5428 |12.5428
Rel. Comp. 2.3371 | 2.2678 | 2.2243 | 2.0772 | 1.9033 | 1.7355 | 1.5154
RA F. masico - 11.6438|11.8356|12.2582(12.3472(12.3482|12.3482
Rel. Comp. - 2.2504 | 2.2094 | 2.0672 | 1.8943 | 1.7270 | 1.5004
A F. masico - 11.3842(11.6671|12.1267(12.2315(12.2328|12.2329
Rel. Comp. - 2.2435 | 2.2044 | 2.0629 | 1.8904 | 1.7201 | 1.4842
Tabla 4.6 Comparacion de la relaciéon de presiones totales.
Configuracién % de incremento o decrem(_apto de la relacion de
compresion

EA 0.248091 |0.18559|0.173499|0.169495|0.173929 | 0.542951 1.026125

EA2 0.315675(0.22439|0.202265|0.187311 | 0.18076 | 0.507328 1.31247

EA34 0.035503|0.03439|0.031464 |1 0.029373|0.016289 | 0.362542 | 0.296829

EA342 0.032081|0.02733|0.022923|0.016372 | 0.00998 | 0.288425 | 0.703086

RA - 0.79439|0.693545|0.458888|0.459256 | 0.777367 | 1.688585

A - 1.10077|0.915588|0.666904 |0.666814| 1.169786 | 2.746162

220 212 207 190 170 150 120

Como se aprecia en la tabla 4.6 la configuracién EA342 en el punto de operacion de
170 kPa y 190 kPa son las Unicas que muestra un incremento de la relacion de
presiones totales, sin embargo se puede ver que para las configuraciones EA342 y
EA34 en los puntos de operacién desde 190 kPa hasta 220 kPa y 170 kPa hasta 220
kPa respectivamente, la disminucion de la relacion de presiones totales es mayor a
0.036 % lo que indica que para estas configuraciones la relacion de compresién
permanece aproximadamente igual.

La Figura 4.21 muestra los datos graficados de la tabla 4.6 que corresponden a la
relacion de compresion con respecto al flujo masico en esta se puede ver que las
configuraciones REF, EA34 y EA342 son las que presentan los valores mas altos tanto
de relacion de compresion como de flujo mésico, mientras que las configuraciones RA
y A son las que presentan los valores de relaciones de presién y flujos méasicos mas
bajos.
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Fig. 4.21 Relacion de compresién vs flujo masico.
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Fig. 4.22 Relacion de compresion vs flujo masico normalizado de las configuraciones REF, EA34 y
EA342.

La Figura 4.22 muestra la relacion de compresion con respecto al flujo masico
normalizado de las configuraciones REF, EA34 y EA342 para cada punto de operacién
en esta figura se puede observar que en los puntos de 170 kPa y 190 kPa las
relaciones de presiones totales de la configuracion EA342, marcada en color azul, son
mayores mientras que en los demas puntos de operacién la relacion de compresién es
aproximadamente la misma.
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La disminucién de la relacién de presiones totales y el aumento de la relacion de
presiones estaticas en cada una de las configuraciones tiene un mismo origen, éste es
en esencia, la forma de los alabes. La utilizacion de alabes arqueados como se ha
mencionado antes incrementan la velocidad del flujo en la secciébn media y la
disminuyen en las secciones cercanas a la raiz y punta, al incrementarse ésta
velocidad en la seccién meridional provoca el incremento de la velocidad axial del flujo
en el centro de la salida de los &labes estatores, ocasionando la disminucién del
angulo de incidencia de entrada al sucesivo &labe rotor afectando a su vez en una
carga menor a éste, esto a su ves induce que el angulo de incidencia para el siguiente
estator aumente lo que origina un incremento de presion estéatica en dicho estator, sin
embargo producto de esto mismo la relaciébn de presiones totales puede verse
disminuida.

Se observé que el incremento de presidn estatica es favorables solo cuando los alabes
arqueados estan presentes en dos etapas que pueden ser las dos primeras o en las
dos ultimas etapas del compresor; si hay una cantidad mayor de alabes arqueados
aunque la presion estatica aumente, la relacion de presiones totales disminuye, debido
al cambio en los angulos de incidencia que trae consigo que los rotores cedan menor
cantidad de trabajo al flujo, Por lo que el aumento en la presion estatica no es
provechoso en esos casos.
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Fig. 4.23 Perfiles de velocidad axial promedio de las configuraciones REF, EA 'y EA2.
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Para ilustrar los efectos de los alabes arqueados sobre la velocidad del flujo la Figura
4.23, 4.24 y 4.25 muestran los perfiles de velocidad axial promedio en la interfase
entre el rotor y el estator nimero 1 de cada una de las configuraciones.

La Figura 4.23 muestra la comparacion de los perfiles de velocidad axial promedio de
las configuraciones REF, EA y EA2, en ésta se observa claramente que la velocidad
axial promedio para EA y EA2 es mayor en la zona meridional y menor en las zonas
de la raiz y punta, éste incremento de velocidad puede ser observado en esta etapa ya
que estas configuraciones estan equipadas con alabes arqueados desde la etapa
numero uno:
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Fig. 4.24 Perfiles de velocidad axial promedio de RA, Ay REF.

En la Figura 4.24 se presenta la comparacién de los perfiles de velocidad axial
promedio de la configuracion RA y A con respecto de la REF como se ve la
configuracion A es la que posee una velocidad axial mayor en la zona meridional en
comparacion con las otras, esto obedece a que tanto rotor como estator se encuentran
arqueados ocasionan una mayor aceleracién del flujo en la zona meridional.

Por ultimo la Figura 4.25 muestra los perfiles de velocidad axial promedio de las

configuraciones REF, EA342 y EA34, como se puede ver los perfiles de estas
configuraciones son similares entres si, esto es debido a que en estas configuraciones
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los alabes arqueados se presentan solamente en las ultimas 2 etapas por lo que la
forma de estos no influyen en los perfiles de velocidad de las primeras etapas.
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Fig. 4.25 Perfiles de velocidad axial promedio de REF, EA34 y EA342.

Para entender de una mejor forma la variacién de la relacién de presiones producto del
incremento de velocidad axial en la zona meridional a la salida de los alabes
arqueados se presenta en la Figura 4.26 los vectores de velocidad asociados a un
diagrama de velocidad entre un estator y un rotor en la zona meridional, en color negro
se muestra los triangulos de velocidad de los alabes que no fueron modificados (REF)
y en color rojo aparecen los triangulos de velocidad de los &labes arqueados. Los
triangulos de velocidades muestran como el flujo deja al estator y se acerca al rotor

con una velocidad C; a un angulo ¢, con respecto al vector de la velocidad axial; al
combinarse vectoriaimente C, con la velocidad U de giro del rotor se obtiene la

velocidad relativa del alabe, V|, a un angulo ,31. Después de que el flujo pasa a través
del rotor, el cual incrementa la velocidad absoluta del aire, el flujo sale del rotor a una
velocidad relativa ¥, a un angulo f3,. Conociendo la velocidad axial C,,, el valor de

V, puede ser obtenido y se puede construir el triangulo de velocidades combinando

vectorialmente V, y U para obtener la velocidad C, a un angulo &, que es el angulo
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al cual el flujo sale del rotor. Cabe aclarar que en la practica los angulos ,31 y ,52 son

los angulos del metal por lo que permanecen fijos, sin embargo en este andlisis se
considera un cambio no en el &ngulo del metal si no en el angulo del flujo.

R2

— w2
—»’7 Cw?2a

Fig. 4.26 Triangulo de velocidades de alabes rectos y arqueados.

Para el caso de la configuracion donde los &labes no son modificados (REF) se
asume, como en la mayoria de los disefios de compresores, que la velocidad axial
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permanece constante por lo que C, =C, =C,,, Asi a partir de los tridngulos de

velocidad en color negro se puede formar las siguientes ecuaciones.

U
F=tan0{1 +tan (4.1)
U
o tan ¢, + tan f3, (4.2)

Sin embargo las ecuaciones (4.1) y (4.2) no representan lo que sucede en los
triAngulos de velocidad de los alabes con arqueado donde la velocidad axial no
permanece constante, para este caso se tiene.

U

VRl tan ¢, + tan 3, (4.3)
U

c - tan ¢, + tan 3, (4.4)

A simple vista las ecuaciones anteriores parecen ser las mismas, pero al considerar el
cambio de momento angular del airea al pasar a través del rotor, las ecuaciones para
el trabajo cedido por el rotor en la etapa se tiene un cambio sustancial en ambas
ecuaciones estas son.

Para alabes rectos.

W =mUC, (tan @, — tan o, ) (4.5)
O bien
W =mU (Cw, —Cw,) (4.6)
Para alabes arqueados.
W=n'1U(Ca2 tana, - C tanal) (4.7)
O bien
W =mU (Cw,, —Cw,,) (4.8)

De la Figura 4.26 se puede observar que al aumentar las velocidades axiales, C,,, y
C,,,, la velocidad tangencial, Cw,,, aumenta mientras que la velocidad tangencial,

Cw,,, disminuye; como se observa en la ecuacion (4.8) la disminucion de este delta

trae consigo una disminucién del trabajo, de forma analoga en la ecuacién (4.7) es
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claro ver que al aumentar la velocidad axial de entrada al rotor, C_,, y disminuir el

angulo al cual sale el flujo del rotor, ¢, , el trabajo, W', que el rotor entrega al aire

disminuye notablemente lo cual afecta directamente al delta del incremento de
temperatura total en la etapa la cual esta dada por.

AT =—— 49)
mc,

Lo que a su vez ocasionando la disminucion en la relacién de presiones totales que
matematicamente obtenemos con.

7/(r-1)
Rc= {1 + 1ALy } (4.10)

01

Se ha analizado el porque de la disminucion de la relacién de presiones totales, si
embargo como se menciond anteriormente existe un incremento en la presion estatica
el cual a continuacion se explicara el por que. Se sabe que la difusién del flujo toma
lugar tanto en el rotor como en el estator, por lo que en ambos se presenta un
incremento de la presion estatica. Una forma de cuantificar o medir en que tanto por
ciento del total del incremento de la presion estatica en una etapa el rotor contribuye
es mediante el calculo del grado de reaccién, A, el cual es definido en términos de
entalpia como.

A= Incrementode entalpia estatica en el rotor

* Incrementode entalpia estdtica en la etapa

Y es deducido para alabes rectos y arqueados en términos de velocidades y angulos
de flujo asociados con los triangulos de velocidad de la etapa respectivamente como.

Ca
A:l—w(tana2+tan0(1) (4.11)

C?, tan’ o, — C> tan’ ¢,
2U(C,taner, - C, tan )

(4.12)

Como puede observarse en la ecuacién (4.12) al incrementarse las velocidades
axiales, C,; y C,, ademas del angulo &, el termino a la derecha del signo menos de

dicha ecuacion sera en magnitud mayor en comparacion al valor a la derecha del
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signo menos de la ecuacién (4.11) lo que nos indica que el gradado de reaccion para
un alabe arqueado es menor, esto demuestra que el incremento de la presion estatica
en el estator es mayor.

Via VA1
co C2a

R2 S1

Fig. 4.27 Angulo de incidencia del flujo en el rotor y estator.

Ademas a la variacion de la relacion de compresion ocasionada por los diferentes
cambios mencionados también existe una variacion en los dngulos de incidencia del
flujo que ocasionan que el aire no entre a los alabes de la forma que estos fueron
disefiando propiciando una disminucion de la eficiencia debido a que flujo no se
adapta de la forma mas currentilinea al alabe y en algunos casos puede propiciar la
formacién de pequenos vértices en el borde de ataque de los alabes. La variacion de
los &ngulos de incidencia puede ser observada en la Figura 4.27, en esta se puede ver
en color negro el vector de velocidad al cual los alabes estan disenados, al variar las
velocidades axiales los angulos de incidencia cambian formando el angulo, &, que es
mostrado en la figura.
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CONCLUSIONES

Se comparo la eficiencia de una serie de configuraciones de compresor axial provistas
de alabes arqueados y la influencia de estos en la eficiencia mediante el uso de un
software comercial de dinamica de fluidos computacional.

La simulacién mostr6 que la configuracion en la cual se obtuvo el mayor incremento de
eficiencia isentropica equivalente al 0.67% con respecto a la configuracién REF fue la
configuracion EA2 en el punto de operacién de 170 kPa. Por otro lado la configuracion
que obtuvo la mayor pérdida de eficiencia equivalente a un 4.33% fue la A en el punto
de operacién de 120 kPa.

Las configuraciones que mostraron un incremento en la eficiencia isentrépica fueron:
la EA342 con 0.58%, 0.32%, 0.14%, 0.05% y 0.025% en los puntos de operacion de
150 kPa, 170 kPa, 190 kPa, 207 kPa y 212 kPa respectivamente; la EA2 con 0.51%,
0.67%, 0.36%, 0.04% y 0.019% en los puntos de 150 kPa, 170 kPa, 190 kPa, 207 kPa
y 212 kPa respectivamente; la RA con 0.47% y 0.67% en la condicion de 150 kPa y
170 kPa respectivamente y la A con 0.09% y 0.35% en los puntos de operacion 150
kPay 170 kPa respectivamente.

Los incrementos de eficiencia se debieron a la disminucién de las pérdidas en las
esquinas formadas entre la parte de succion del alabe y la pared de la flecha y/o
carcasa debido a la disminucién de la velocidad en las zonas cercanas a la raiz y
punta. En el caso de las configuraciones en las que se observo una disminucion de la
eficiencia, esta es ocasionada por que la superficie con la que el fluido esta en
contacto se incrementa ampliamente al aumentar la longitud de los alabes producto de
su forma arqueada causando que las pérdidas producidas por forma (friccion) se
incrementen, sobrepasando éstas el incremento de eficiencia que se tiene por la
disminucion o eliminacion de las perdidas en las esquina.

El flujo masico en las configuraciones con alabes arqueados se ve disminuido a que la
cantidad del fluido de trabajo se ve mermada como consecuencia de la disminucion
del area efectiva del paso del flujo ocasionada por el aumento de la longitud de los
alabes.

La configuracion EA342 fue la Unica en la que se obtuvo un incremento de la relacion
de presiones siendo esta de 0.009 % y 0.016 % en los puntos de operacién de 170
kPa y 190 kPa respectivamente. Por otro lado la configuracion que registré el mayor
decremento en la relacion de presiones totales equivalente a un 2.75% fue la A en el
punto de operaciéon de 120 kPa.
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El incremento de las velocidades axiales en la zona meridional del alabe trae consigo
una disminucién del la cantidad de trabajo que el rotor hace sobre el flujo lo cual afecta
directamente el incremento de temperatura total en la etapa de compresién lo que a su
vez ocasiona la disminucion en la relacion de presiones totales. Por otro lado la
variacion de los angulos de incidencia y el incremento de las velocidades axiales
cambia el gradado de reaccién de la etapa de tal forma que se da un incremento
mayor de la presion estética en el estator.

Finalmente se concluye que la utilizacién de alabes con arqueado es funcional solo
cuando son utilizados en las dos ultimas etapas de compresion ya que si son utilizados
en mas de dos etapas las perdidas por friccibn son mayores que la ganancia de
eficiencia producida por la reduccion de las perdidas en las esquinas.
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RECOMENDACIONES

Para dar continuidad y mejorar algunos aspectos del trabajo se recomienda:

e Para que la eficiencia del compresor y la relacién de compresiébn no se vean
disminuidas debido al cambio de los angulos de incidencia provocado por el
incremento de las velocidades axiales se recomienda cambiar los angulos fisicos de
los alabes de tal forma que estos coincidan con los angulos del flujo.

e Realizar la simulacién en estado transitorio para poder detectar el punto exacto de
operacion donde aparece el bloqueo.

e Adquirir equipo de cédmputo especializado para poder realizar un mayor nimero de
simulaciones con un nimero mayor de elementos en menor tiempo.

e Realizar la simulacion con otros modelos de turbulencia para poder comparar los
resultados y la variacién de estos.

e Tratar de conseguir el equipo necesario para poder validar los resultados
experimentalmente.
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APENDICE A

A.1.1 CONSERVACION DE LA MASA [22].

El primer paso en la deducciéon de la ecuacion de la conservacion de la masa es
realizar un balance de masa para el elemento de fluido. La razén de incremento de
masa en un elemento de fluido es

0 )
a—t(p§x5y5z)=a—’[;(5x5y5z) (A1)

Después se necesita considerar la razén de flujo de masa a través de la cara del
elemento la cual esta dada por el producto de la densidad, area y la componente
normal a la cara de velocidad. De la Figura A.1 se puede observar que la razén neta
de flujo de masa en el elemento a través de sus fronteras esta dado por.

pu—M%&c 0y0z— pu+a(pu)%5x 0y0z
ox ox

+ pv—mé5y 0xdz— pv+mé5y 0xdz (A.2)
dy dy

0 0
+[pw—¥%5zj§x§y—(pw+ (g)w)%(fzjé'xé'y
4 4

Los flujos que estan en direccién hacia dentro del elemento producen un incremento
de masa por lo que poseen un signo positivo, por el contrario los que estan dirigidos
hacia fuera tienen un signo negativo.

0 ,+a(§u‘)'%53
apv) | <
pv+ 5y 55}
\~ | \
Say I
Ssa. J{ pu + a(gf) é— dx
0w 1. | T
pu) 1 X, y,2)
pu- == 58 u_______(f_y__h\\
i = 3v)

1
z pv Sy 2 Y
a A
3 \L» L

Fig. A.8 Flujos masicos de entra y salida [22].

La razon de incremento de masa dentro del elemento (ecuaciéon A.1) es igualada a la
razon neta de flujo de masa en el elemento a través de sus caras (ecuacién A.2).
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Todos los términos del resultado del balance de masa son colocados a la izquierda y
es dividida por el elemento de volumen (5x8ydz), quedando.

op  9(pu) d(pv) d(pw)_, A3)
ot ox dy oz
Y en notacién vectorial.
0 . -
a—t+dzv(pu) =0 (A.4)

La ecuacion (A.4) es la ecuacién de continuidad en un punto para un flujo
incompresible. El primer término a la izquierda es la razén de cambio en el tiempo de
la densidad (masa por unidad de volumen). El segundo termino describe el flujo neto
de masa hacia fuera del elemento a través de sus fronteras y es llamado termino
convectivo. Para un fluido incompresible la densidad o es constante por lo que la

ecuacion (A.4) queda como:

divi=0 (A.5)

A.1.2 RAZONES DE CAMBIO PARA UN ELEMENTO DE FLUIDO [22].

Las leyes de conservacién de momento y energia hacen referencia al cambio de las
propiedades de una particula del fluido con respecto a su posicion y al tiempo. Cada

propiedad de esas particulas es una funcion de la posicion (x, y,z) de la particula y
del tiempo ¢. Colocar el valor de una propiedad por unidad de masa sera denotado por
¢ . La derivada substancial o de materia de ¢ respecto al tiempo, es escrita como
D¢/ Dt y es igual a:

Dp_0p Spdx 6pdy 09dz
Dt Ot oOxdt Oydt dzdt

Si u=dx/dt, v=dy/dt ,w=dz/dt, entonces la derivada substancial de ¢ esta dada
por.

Dp_Sp S, 6 P _ 5

+u—+v—+w—=—"+1U- d A.6
D s e ey Ve e T gl d (A8)

D¢/ Dt Define la razén de cambio de la propiedad ¢ por unidad de masa. Como en el

caso de la ecuacion de conservacion de la masa, se necesita desarrollar la ecuacion
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para la razén de cambio por unidad de volumen. La razén de cambio de la propiedad
¢ por unidad de volumen para una particula de fluido esta dado por el producto de

D¢/ Dt y la densidad p, por lo tanto.

p%?zp(%+ﬁ- grad ¢j (A7)

La forma mas usada de las leyes de conservacion para el céalculo del flujo de fluidos
tiene que ver con el cambio de las propiedades del flujo para un elemento de fluido
gue se encuentra en estado estacionario. La relacidén entre la derivada substancial de
¢ de una particula de fluido, y la razén de cambio de ¢ para un elemento de fluido se

desarrollara a continuacion.

Las ecuaciones de conservacion de masa contienen la masa por unidad de volumen
como una cantidad de conservacion. La suma de la razén de cambio de la densidad y
el termino convectivo de la ecuacion de conservacion de masa (A.4) para un elemento

de fluido es.
%—fmiv( pii)=0

La generalizacién de este término para una propiedad arbitraria conservada es.

d(p9)
ot

+div(pgti) =0 (A.8)

La ecuacion A.8 expresa la relacion de cambio de ¢ por unidad de volumen mas el
flujo neto de ¢ hacia fuera del elemento de fluido por unidad de volumen. Esta

ecuacion se rescribe para ilustrar su relacion con la derivada substancial de ¢:

3(pg)
ot

5¢

+div(p¢u)=p{5+ﬁ~ grad ¢}+¢{%+div(pﬁ)} Do

i

(A.9)

El término ¢[§p/5t+div(pu):| es igual a cero debido a la conservacion de la masa

(ecuacion A.4), en palabras la relacion (A.9) es.

Razén de incremento de Razoén neta de flujo de Razoén de incremento de
¢ del elemento de * | ¢ hacia fuera del = | ¢ para una particula
fluido. elemento de fluido. fluido.
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A.1.3 ECUACION DE MOMENTO [22].

La segunda ley de Newton establece que la razén de cambio de momento de una
particula es igual a la suma de las fuerzas sobre esa particula. La razén del

incremento del momento en las componente x, y y z por unidad de volumen estan
dadas por.
Du Dv Dw

— — — A.10
th th P Dt ( )

Se deben distinguir dos tipos de fuerzas que actian sobre una particula de flujo:

Fuerzas de superficie: Fuerzas de cuerpo:
« Fuerzas de presion. « Fuerza de gravedad.
« Fuerzas viscosas. « Fuerza centrifuga.

» Fuerza de Coriolis.
» Fuerza electromagnética.

El estado de esfuerzos de un elemento de fluido esta definido en términos de presion y
nueve componentes de esfuerzos viscosos mostrados en la Figura A.2. La presion

denotado por p . Los esfuerzos viscosos estan denotados por 7. La notacion 7, es

aplicada para indicar la direccion del esfuerzo viscoso. El sufijo i y j en 7, indica que

la componente de esfuerzo actla en la direccion j sobre la superficie normal a la

direccion de i.

Fig. A.9 Componentes de los esfuerzos sobre el elemento de fluido [22]
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Primero se considera la componente x de la fuerza debido a la presion p y a la
componente 7., 7, y 7, mostradas en la Figura A.3. La magnitud de una fuerza

resultante de una superficie esforzada, es el producto del esfuerzo y el area. Las
fuerzas que se encuentran en direccién del eje coordenado toman signo positivo
mientras que las que van en sentido contrario toman un signo negativo. La fuerza neta
en direccibn x es la suma de las componentes de la fuerza actuando sobre el
elemento de fluido en esa direccion.

0t |
o+ o=l
e 1 0z 2 o, 1
Tyx + dy 1‘,5}’ / Tyr — dy '55}’
_$.2 enbansdn i Bx 2
- . Ii :::-II*
a'r.x,r l a'r 1
Ty—-——=0x ~g—————f--——- = =L
h ax 2 z -*--..-‘-- ““‘"‘-\“ Tn + "t 2 ax
\
JJ‘\LV
I a;:'x -;1,—31

Fig. A.10 Componentes x de los esfuerzos.

Sobre las caras E y W, (tomando como referencia las caras de la Fig. 2.1), tenemos:

9 ot
Kp —a—l;%é'xj —(Txx —5—;%5)6}} 0yoz
+ —(p+a—p%5xj+(fm—%%5x] 0yoz (A11 )
ox ox

= (@ +&—’“j 0x0yoz
ox Ox

La fuerza neta en direccién x sobre lascaras N y S es.

) 0
_(Tyx _%gayj 5x5z+(fyx +8L;%5yj5xﬁz=

O 5xSyde (A.11b)
dy

Finalmente la fuerza neta en la direccion x enlascara 7' y B esta dado por.

107



APENDICE A
—(rn —%%§ZJ§X§y+(’L’H +%%&j 5xSy=27 x5y (A110)
Y oz 0z oz

La fuerza total por unidad de volumen sobre el fluido debido a los esfuerzos sobre las
superficies es igual a la suma de las ecuaciones A.11 a, b, ¢ divididos por el volumen
0x0yoz:

o-p+7,) 97, 97, (A.12)
ox dy Oz

El andlisis es realiz6 sin considerar las fuerzas de cuerpo, sin embargo en futuros
enfoques pueden ser consideradas estas fuerzas incluyéndolas como una fuente S,

de momento en x por unidad de volumen y por unidad de tiempo.

La ecuacion (A.10) de momento en x es encontrada igualando la razén de cambio del
momento en x del la particula de fluido con el total de la fuerza (A.12) en la direccion
x sobre el elemento debido a los esfuerzos sobre las superficies, mas la razén de
incremento del momento en x debido a una fuente:

Du_9(-p+7,) 97, 0t

S —=48 A13a
Dt ox dy o0z " ( )
Asi mismo la ecuacién de momento de la componente y esta dada por.
ol-p+7 ot 0T
pv_dlopre,) 97, 24, (A13b)
Dt dy ox oz g
Y la ecuacion de momento para la componente z es.
Dw d(-p+7.) dr. 0T,
= LS+ —=4S A13c
i o o ay (A130)

A.1.4 ECUACION DE ENERGIA [22].

La ecuacién de energia es desarrollada de la primera ley de la termodinamica la cual
establece que la razén de cambio de la energia de una particula de fluido es igual a la
razén de adicion de calor a la particula de fluido mas la razén de trabajo hecho sobre
la particula. Como anteriormente se deriva la ecuacién para la razén de incremento de
energia de una particula de fluido por unidad de volumen, la cual esta dada por.
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DE
— A.14
P (A-14)

TRABAJO HECHO POR FUERZAS DE SUPERFICIE

La razén de trabajo hecho sobre la particula de fluido en el elemento por una fuerza de
superficie es igual al producto de las componentes de la fuerza y velocidad en
direccion de la fuerza. Por ejemplo, las fuerzas dadas por la ecuaciones (A.11 a - ¢)
todas actuan en direccion x . El trabajo hecho por estas fuerzas esta dado por.

(pu — I(pu) %ﬁxj—[fmu ——a(z—”u) %ﬁxj—
ox ox

5 N oyoz
pu+ (pu)%ﬁx +| T u+ (T”u)§5x
| ox ox |
| a7 a7
+ —(ryxu— (a;(u)%5y}+£ryxu+ (a;u)%é'y]]é'xé'z
+| - szu——a(fz"u)%ﬁz + szu+a(fz"u)%§y 0x0y
i oz oz

La razén neta de trabajo hecho por los esfuerzos sobre las superficies actuando en la
direcciéon x esta dada por.

al:u(_p+z-xx ):I a(ufyx) a(usz)
{ ™ + > + o 0x0yoz (A.15 a)

Las componentes de los esfuerzos sobre las superficies en direccién y y z también

realizan trabajo sobre la particula de fluido. Por lo que al repetir el proceso anterior se
pueden obtener las razones de trabajo hecho en las direcciones y y z, estas son:

) —~ d
a(VTxy)+ v[u( p+1'yy)]+ (usz) SxSydz (A.15 b)
ox dy dz
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o(wr,) ve.) [ wlep+.)] 5xSy6z (A15c)
ox dy oz

La razon total de trabajo hecho por unidad de volumen sobre la particula de fluido por
todas las fuerzas de superficie esta dado por la suma de las ecuaciones (A.16 a - ¢)
divididas entre el volumen dxdydz. Los términos que contienen presién pueden ser

acoplados y escritos en forma vectorial:

o) 3(w) 9(wp) __ i

ox dy 0z

Con lo que se puede escribir la razdn total de trabajo hecho sobre la particula por los
esfuerzos que actuan sobre las superficies.

Aur,) Awr,) due,) 0(v,) 3(w,) ()
—div(pt)+ ox dy oz ox ay oz A16)

+a(WTxZ)+a(WT}’Z)+a(Mzz)

| ox dy oz ]

FLUJO DE ENERGIA DEBIDO A LA CONDUCCION DE CALOR [22]

El vector de flujo de calor q tiene tres componentes ¢, g, ¥ g. como lo vemos en la

Figura A.4.
dg.
q_.{.....q_".lsz
g +§2-18 Lo 2
Ay dy 2 Y
NS [
s i
~~‘h ! a(fx 1
o %ty g
e 1 N—— )
_ % 1, :
Y oox 2 ke _l\
A \““\q _ 9% ls
Y 3y 2 J

Fig. A.11 Componentes del flujo de calor [22].
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La razén neta de transferencia de calor a una particula de fluido debido al flujo de calor
en direccién x esta dada por la diferencia entre la razén de calor que entra a través de

la cara W y la razén de flujo perdido a través de la cara E:

qu %,y 5xj —(qx + %‘]x %é‘xﬂ Sydz=— %‘]x Sx8ySz (A17 a)

2
ox X X

De manera similar, la razén neta de calor transferido a el fluido debido a los flujos de
calor en las direcciones y y z.

2
% 5 505 v % sisyss (A17b-c)
dy 0z

La razon total de calor agregado a la particula de flujo por unidad de volumen debido
al flujo de calor a través de sus fronteras es la suma de las ecuaciones (A.17 a - ¢)
divididas por el volumen 0xdydz .

dq aqy Jq )
B S R A.18
ox dy oz v (A.18)

La ley de Fourier de la conduccion de calor relaciona el flujo de calor con el gradiente
de temperatura mediante:

oT oT oT
9 ox % dy - 0z

Estas pueden ser escritas en forma vectorial como:
q=—kgrad T (A.19)

Combinando la ecuacién (A.18) y (A.19) tenemos la forma final de la razén de adicién
de calor a la particula de fluido debido a la conduccion de calor a través de las
fronteras del elemento:

—div q=div(k grad T) (A.20)
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ECUACION DE ENERGIA [22]

Hasta ahora no se ha definido la energia especifica del fluido e. A menudo la energia
de un fluido es definido como la suma de la energia interna u, energia cinética

%(u2 +v + wz) y la energia potencial.

Se considera los cambios de energia potencial como un término fuente. Se define una
fuente de energia S, por unidad de volumen por unidad de tiempo. La conservacion

de la energia de una particula de fluido esta dada al igualar la ecuacion (A.14) de la
razén de cambio de energia de una particula de fluido con la suma de la ecuacién
(A.16) de la razén neta de trabajo hecho sobre una particula de fluido y la ecuacion
(A.20) de la razon neta de adicion de calor al fluido y la razén de incremento de
energia debido a las fuentes. Por lo que la ecuacion de energia es:

D) 2] o) 2be) 2(,)]
o De div(pi) + ox dy oz ox dy
Dt +a(VTZy)+a(Wsz)+a(WTyz)+a(WTzz) (A21)
0z ox dy 0z |

+div(k grad T)+ S,

Aunque (A.21) es una ecuacion de energia adecuada, es practico extraer los cambios
de la energia cinética para obtener una ecuacion para la energia interna u y otra para
la temperatura 7 . La parte de la ecuacién de energia atribuible a la energia cinética
puede ser encontrada multiplicando la ecuacion (A.13 a) de momento en x por la
componente de velocidad u, la ecuacion (A.13b) de momento en y por v y la
ecuacién (A.13c) de momento en z por w. Sumando y ordenando las tres se tiene la
ecuaciéon de conservacién de la energia cinética la cual es.

D[%(u2+v2+w2ﬂ ~ or. 97, or
Yo, =—t-grad p+u| —=+—=+—=
Dt ox dy Oz
d d d
+v 2 + 2% + % (A.22)
ox dy oz
dor, 97, 01
+ Xz + yz zz =1 S
W( ox 9y i oz J+u M

Substrayendo la ecuacién (A.22) de la ecuacion (A.21) y definimos un nuevo termino
fuente como S, =S, —u-S,, obtenemos la ecuacion de energia interna.
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Du R . ou Ju
—=-pdivi+div(k grad T)+7_—+7,_—
th p ( 8gra ) xx ax X ay
Ju dv ov ov ow
+T, —+T —+T, —+T, —+T, — (A.23)
0z Yox "ady Yoz Tox
+T‘Za—w+fzza—W+Su
0 oz

En el caso especial de fluido incompresible se tiene que divu=0 y u=c¢,7T, donde

c,es el calor especifico. Esto permite sustituir y definir la ecuacion (A.23) como la

ecuacion de temperatura.

pcﬂzdiv(k grad T)+Twa—u+fvxa—u
Dt Tox Moy

Ju ov ov Jdv ow
+7T T +7T +7T +7T

T, T, T, T, —
0z Yox Tdy Tz Tox
ow ow

+7,—+7,—+S,
 dy oz

(A.24)

Para flujo compresible la ecuacion (A.21) es frecuentemente reordenada para obtener
una ecuacion para la entalpia. La entalpia especifica / y la entalpia total especifica 4,

de un fluido estan definidas como.

h=u+p/p vy h0=h+§(u2+v2+w2)

Combinando las dos definiciones anteriores con el de la energia especifica e
tenemos.

ho=u+p/p+%(u2+v2+w2):e+p/p (A.25)

Substituyendo la ecuacion (A.25) en la ecuacion (A.21) y realizando algunos
reordenamientos obtenemos la ecuacion de entalpia (total).

WPM) | div(ph, )= div(k grad T)+ 22
ot ot
i olur dlvr a(ve. )]
a(gTXX)‘i‘ (g yx>+a(gTZX)+ (; xy)+ (; YJ’) (A26)
N ; X ) ] z X )y +S,
T

+ (V ZY)+8(MXZ)+ (Myz)+a(WTzz)
| oz ox dy 0z |

Debe ser enfatizado que las ecuaciones (A.23, A.24 y A.26) no son nuevas leyes de
conservaciéon simplemente son formas alternativas de la ecuacién (A.21) de energia.
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B.1.1 MODELO DE LONGITUD DE MEZCLA [22].

Se puede suponer por razones dimensiénales que la viscosidad cinematica turbulenta

. . 2
V,, la cual tiene unidades m /S, puede ser expresada como un producto de la escala

de velocidad turbulenta ¢ (m/s) y la escala de longitud ¢ (m) como.
vV, =C¥ (B.1)

Donde C es una constante de proporcionalidad adimensional. Por lo que la viscosidad
dinamica turbulenta esta dada por.

u =CpdH

La mayoria de la energia cinética de la turbulencia esta contenida en los grandes
vortices por lo que la escala de longitud turbulenta ¢ es caracteristica de estos vértices
los cuales interactian con el flujo principal. Si se acepta que existe una fuerte
conexion entre el flujo principal y el comportamiento de los grandes vortices se puede
tratar de vincular la escala de velocidad caracteristica de los vortices con las
propiedades del flujo principal. Se ha encontrado que esta suposicidn proporciona
buenos resultados cuando se trabaja con flujos turbulentos bidimensionales donde el

unico esfuerzo de Reynolds significativo es T,=7,= —pu'v' y el Unico gradiente de

velocidad significativo es BU/ay. Para este tipo de flujos es dimensionalmente

correcto establecer que si la escala de longitud de vortice es £, entonces.

oU
— (B.2)

dy

v=c/t

Donde ¢ es una constante adimensional. El valor absoluto es tomado para asegurar
qgue la escala de velocidad es siempre una cantidad positiva independiente del signo
del gradiente de velocidad.

Combinando la ecuacion (B.1) y (B.2) e incluyendo una nueva escala de longitud Em

donde son integradas las constantes C y ¢, obtenemos.

oU

=/ B.3
vV, d (B-3)

m
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La cual representa al modelo de longitud de mezcla de Prandtl. Utilizando la
ecuacién (2.28) y aclarando que aU/ay es el unico gradiente de velocidad

significativo, los esfuerzos de Reynolds son descritos por.

oU

dy

w

B.4
o (B.4)

to=1_=—puV =pl’

El modelo de longitud de mezcla también puede ser utilizado para predecir cantidades
escalares del transporte turbulento. El Unico término de transporte turbulento que
importa en flujos bidimensionales donde el modelo de longitud de mezcla se utiliza es
modelado como:

7 7 aq)
—pve :th (B.5)

Donde I', = ,u,/O't y V, es encontrada de la ecuacion (B.3).

El modelo de longitud de mezcla es claramente Util en flujos donde las propiedades de
la turbulencia se desarrollan en proporcion a la escala de longitud del flujo principal,

por lo que ¢, puede ser descrita como una funcién de la posicién por medio de una

simple ecuacion algebraica. Existen modificaciones sofisticadas de la ecuacion de £

las cuales permiten describir los efectos de los gradientes de presion, la separacion de
flujo y la inyeccion o succién de flujo en la capa limite, algunos de estos modificaciones
fueron desarrolladas por Baldwin y Lomax en 1978 y por Cebeci y Smith en 1974.

B.1.2 MODELO K — & .

Algunas definiciones preliminares son requeridas primero. La energia cinética
instantanea e (¢) de un flujo turbulento es la suma de la energia cinética media

E.=1(U*+V*+W?) y la fluctuacién la energia cinética e(,=%(u'2+v'2+w'2):

e (t)=E.+e,.

En los desarrollos posteriores se necesitara ampliamente el uso de la razén de
deformacién y los esfuerzos turbulentos. Para facilitar los célculos es comun escribir

las componentes de la razon de deformacion e, y los esfuerzos 7z; en forma de

tensores:
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exx exy Xz Txx xy Xz
elfi = eyx eyy eyz Y Z.U = Tyx Tyy z.yz
ezx ezy ezz sz zy zz

La descomposiciéon de la razén de deformacion de un elemento de fluido en un flujo

turbulento dentro de una componente principal y fluctuante, el.j(t)zEl.j+e.’ da los

ij?
siguientes elementos de la matriz:
, oU  ou

exx (t) = Exx +exx _a_+a_
X X

, dV
e}y(t):E}yﬁ‘eyy:g‘i‘g
e (1)=F. +¢ =2 O

Jz Oz

, , oU IV o’ N
e ()=E, 54, e (=5, = 24 |20 ]

oU oW | . [ou” ow']
— +
oz  Ox |

0=

Xz zx x T2

e (t):Exz+e;z:ezx(t):E +e/ _l|: g ax

4

-1

=

e, (1)= E, +e;z =e, (t)=E_ +e

zy zy T2

oV ow | [ov ow
— |t — =

oz dy | |0z dy |
ECUACIONES QUE GOBIERNAN EL FLUJO DE LA ENERGIA CINETICA MEDIA
E.[22].

Una ecuacion para la energia cinética media E. puede ser obtenida multiplicando la
componente x de la ecuacién de Reynolds (2.25 a) por U, la componente y (2.25 b)

por V' y la componente z (2.25 c) por W . Después de ordenar términos y algunos
arreglos matematicos, la ecuacion promedio del tiempo que gobierna la energia
cinética principal del fluido es la siguiente:

d(pE,)
ot
@D (D) dm - av) V) (VD) (VI

+div(pE.U) = div(-PU +24UE, - pUu |- 24E,, - E, + pul - E, (B.6)
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O en palabra tenemos que.

Transporte

Razon de
cambio

de E..

Transporte

de Ec por Razén de

disipacion

de E.

Transporte Transporte

E T
de E¢ po esfuerzos

esfuerzos | de
Viscosos. Reynolds

4+ | de E. por | — | de E. por | 4

conveccion.

presion.

Produccion
de
turbulencia.

Los efectos de los esfuerzos viscosos sobre E. han sido divididos en dos partes: el
término (1V'), el transporte de & debido a los esfuerzos viscosos, y el término (V7), la
disipacion viscosa de la energia cinética media E.. Los dos términos que contienen el
esfuerzo de Reynolds —p?u; aportan para los efectos de la turbulencia: el término
(V) es el trasporte de turbulencia de E,. por efecto de los esfuerzos de Reynolds, y el

termino (V1I), es la produccion de turbulencia o bien es la disminucién de E,. debido

al trabajo de deformacién por la produccién de los esfuerzos de Reynolds. En flujos
con numeros de Reynolds altos los términos (V) y (V1I) son siempre mucho mas

grandes que sus contrapartes viscosas (V) y (VI).

ECUACIONES GOBERNANTES DE LA ENERGIA CINETICA TURBULENTA K [22].

Multiplicando cada una de las ecuaciones instantaneas de Navier — Stokes (2.18 a - ¢)
por la componente apropiada de la fluctuacién de la velocidad y siguiendo un
procedimiento similar al hecho con las ecuaciones de Reynolds (2.25 a - c),
obtenemos la ecuacion para la energia cinética turbulenta «:

8(5’() +div(,0KfJ) = div(_pfﬁf+2ﬂﬁ’e; —p%u;-ufu;)—Zﬂ—e; o —PW}-Ef

) (ID)

(B.7)

I  (IV) V) (VD) (VII)

O en palabra tenemos que.

Razoén de
cambio
de K.

Transporte
de K por
conveccion

Transporte
de K por
presion.

Transporte
de K por
esfuerzos
ViScosos.

Transporte
de K por
esfuerzos
de

Reynolds

Razén de
disipacion
de K.

Produccién
de
turbulencia.
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Las ecuaciones (B.6) y (B.7) son muy parecidas; sin embargo, los primeros términos
del lado derecho de la ecuacién K muestran que los cambios de la energia cinética
turbulenta estan principalmente regidos por las interacciones turbulentas. El término

(VII) en ambas ecuaciones es igual en magnitud, pero opuestos en signo. Por lo

tanto este termino da una contribucion positiva en la ecuacién de K y representa un
termino de produccion. En la ecuacion de E., el término (yi7) es negativo por lo que

hay destruccién de energia cinética media en el flujo. Esto expresa matematicamente
la conversién de la energia cinética media en energia cinética turbulenta. El termino

(V) de disipacion viscosa —2ue) -¢; = —Z,u(el’l2 +é) e +2e +2¢; +2e;§)

Da una contribucién negativa a la ecuacion (B.7) debido a la presencia de la suma del
cuadrado de la razon de deformacion fluctuante e;. La disipacién de la energia

cinética turbulenta es causada por el trabajo hecho por los voértices mas pequefos

contra los esfuerzos viscosos. La razén de disipacion por unidad de masa la cual tiene

3

unidades de mz/s , es de vital importancia en el estudio de la dinamica de la

turbulencia y esta denotada por.

£=2ve, e (B.8)

Este es siempre el principal término de destruccion en la ecuacion de energia cinética
turbulenta, este es de un orden de magnitud al término de producciéon y nunca es
despreciable. Por otro lado cuando el numero de Reynolds es grande, el termino de

transporte viscoso (/) en la ecuacion (B.7) es siempre muy pequefio comparado al

termino (¥7) de transporte turbulento.

ECUACIONES DEL MODELO K — £ [22]

Es posible desarrollar ecuaciones para todos los demas términos de turbulencia
incluyendo el de la razdn de disipacion viscosa & . Sin embargo, la ecuacion exacta de
£ contiene muchos términos desconocidos e inmensurables. El modelo estandar
K —¢& tiene dos ecuaciones, una para k Yy otra para € en el cual son cambiadas
algunas variables pero sin ser modificadas los procesos relevantes de las originales.
Los valores x—& son utilizados para definir la escala de velocidad ¢ y la escala de
longitud / representativas de las escala de turbulencia, estas estan definidas por:

O=x" (B.9 a)
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K’
¢

/

(B.9 b)

Puede ser cuestionable la validez del uso de la variable € para “vortices pequenos”
en la definicion de la escala / de “vértices grandes”. Sin embargo, esto se puede
realizar ya que a altos nimeros de Reynolds la razén de cambio a la cual los vortices
de mayor tamano extraen energia del flujo principal corresponde precisamente con la
taza de transferencia de energia a través del espectro de energia para disipacién de
vortices pequefos. Si este no fuera el caso, la energia en algunas escalas de
turbulencia podria crecer o disminuir sin limite. Esto no ocurre en la préactica por lo cual
justifica el uso de & en la definicion de /.

Se puede especificar la viscosidad turbulenta como:

U, :sz%:pCﬂé (B.10)

Donde Cﬂ es una constante a dimensional.

El modelo estandar utiliza las siguientes ecuaciones de transporte para x—¢:

J(px)
ot

+div(pxU) = div{&gard K}+2,u,El.j.El.j — pe (B.11 a)
%

K

2

9 .
(éog) + div(peU) = div{&gard 6}+ Clg EZME,-]- E; - ngpé‘_ (B.11Db)
t (o} K K

)
K

En palabras la ecuacion es

Razon de Transporte de Transporte de Razoén de Razoén de
cambio de K 0 &€ por K 0 &€ por produccion destruccion
Koc¢E conveccion difusion. de Kk o€ de Kk o€

La ecuacion contiene cinco constantes C,, o,, 0., ¢, y C, . El modelo x—¢&

emplea valores para las constantes que fueron obtenidos del ajuste de una gran
cantidad de datos para una amplia gama de flujos turbulentos, estas son:
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C,=0.09; 0,=1.00; 0,=13; C,_=1.44;C, =1.92. (B.12)

Para resolver los esfuerzos de Reynolds con el modelo x—¢ (B.10 y B.11) la relacion
extendida de Boussineq mas usada es:

g

— U,
(au A,]_gp,((gyzzﬂtEij_%a (B.13)

En comparacién con la ecuacién (2.28) la ecuacion (B.13) tiene un término extra en el

lado derecho el cual involucra a §,, la delta de Kronecker

(é‘l.j =1 if i=jand &, =0 if i;«tj). Este término sirve para hacer a la ecuacién

aplicable a los esfuerzos normales de Reynolds cuando i = j, por lo que 7 =—pu°,

— A2 a2
Tyy_ p yTzz_ pw *

CONDICIONES DE FRONTERA PARA EL MODELO DE TURBULENCIA K — & [22].

Las ecuaciones del modelo x—& son elipticas en virtud del gradiente de difusion
térmica. Su comportamiento es similar a otras ecuaciones elipticas de flujo, en las
cuales son necesarias las condiciones de frontera siguientes:

e Entrada: La distribucion de xy €.

e Salida o simetria:  dk/on=0y dg/dn=0.

e Flujo libre: k=0y &e=0.

e Paredes: La aproximacion depende del nimero de Reynolds.

En calculos de disefio preliminar la informacién detallada de las condiciones de
fronteras requerida para resolver un modelo puede no estar disponible. Los usuarios
de programas de CFD rara vez tienen mediciones de x y &€ a su disposicién. Una
aproximacion puede ser realizada utilizando valores enteros de x y € tomados de la
literatura y subsecuentemente corroborando la sensibilidad de los resultados en la
distribucion de entrada. Sin embargo cuando la informacién no esta disponible, se
puede realizar una primera aproximacion para la distribucion de entrada de x y &

para flujo internos, esta puede ser obtenida a partir de la intensidad de turbulencia 7,

y de la longitud caracteristica (o del radio hidraulico equivalente) L, por medio de las
siguientes ecuaciones:

K:%(Umflt)z (B.14 a)
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%
_ K
e=Cy = (B.14 b)
/=007L (B.14 c)
1,=0.16(R, )/ (B.14 d)

B.1.3 MODELO DE LOS ESFUERZOS DE REYNOLDS [22].

El modelo clasico mas complejo es el modelo de los esfuerzos de Reynolds, también
llamado modelo cerrado de segundo orden. Varios de los principales inconvenientes
del modelo x—¢& surgen cuando se intenta predecir flujos con campos complejos de
deformacién o fuerzas de cuerpo muy grandes. Bajos esas condiciones cada uno de
los esfuerzos de Reynolds son pobremente representados por este modelo incluso si
la energia cinética turbulenta es computarizada con razonable precisién. Por otro lado
la ecuacién exacta de transporte de los esfuerzos de Reynolds puede considerar los
efectos direccionales del campo de esfuerzos.

Se establece a R, =—r,.j/,0 =ul’uj como los esfuerzos de Reynolds, aunque es mas

preciso llamarlos esfuerzos de Reynolds cinematicos. La forma exacta para el
transporte de R, toma la siguiente forma:

DR,
Dr =F+D;,—¢;,+11,+Q, (B.15)

La ecuacion (B.15) describe seis ecuaciones diferenciales parciales: una para el
transporte de cada uno de los seis esfuerzos de  Reynolds

(ul’z,uzz,uf,ul’zuf,ul’zuf yufuf). Si esto es comparado con la ecuacién (B.7) de

trasporte para la energia cinética turbulenta, dos nuevos procesos fisicos aparecen en
las ecuaciones de los esfuerzos de Reynolds: el término II; de la correlacion presion-

deformacion y el término Q,; de la rotacion.

Los célculos de DFC con las ecuaciones de los esfuerzos de Reynolds mantienen el
término de produccioén en la siguiente forma.

U,
P, =—(R,.m L+ R %j (B.16)
X X
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Para obtener una forma que se pueda resolver de la ecuacion (B.15) se requiere un
modelo para: la difusién, la razén de disipacién y para el termino de la correlacién de
presion — deformacion.

El término de difusion D, puede ser modelado con la suposicion de que la razon de

transporte de los esfuerzos de Reynolds por difusion es proporcional al gradiente de
los esfuerzos de Reynolds. Este concepto del gradiente de difusidn se repite a lo largo
del modelado de la turbulencia. Los cédigos comerciales de DFC frecuentemente

eligen la formas mas simple de D, es cual esta dado por.

oR,.
D, :%( Vi ”jzdiv(%grad(Rij)j (B.17)

Gk axm k

K
Con v, =C,~—; C,=009 y 0,=10.

La razdn de disipacion g, es modelada asumiendo isotropia de los pequeos vortices

disipados. Esto es de tal forma que afecta los esfuerzos normales de Reynolds (i = j)

solo y en igual medida. Esto puede se logrado por.

¥

£; =3 €0, (B.18)

Donde € es la razdn de disipaciéon de la energia cinética turbulenta definida por la

esta dada por &,

ecuacion (B.8). La delta de Kronecker, &, :

. =lsii=jy J,=0 si
i%j.

La interaccion presién — deformacion constituye al mismo tiempo el termino mas dificil
en la ecuacién (B.15) y el mas importante para un modelo de precision. Sus efectos
sobre los esfuerzos de Reynolds son causados por dos procesos fisicos distintos:
fluctuaciones de presion debidas a dos vortices interactuando uno con otro vy
fluctuaciones de presion debido a la interaccion de un vortice con una region de flujo a

diferentes velocidades principales. Los efectos totales del termino presiébn —

deformacion es redistribuir la energia entre los esfuerzos normales (i = j) a fin de que

sean mas isotropicos y para reducir los esfuerzos cortantes de Reynolds (i #j).

Las correcciones se deben tener en cuenta debido a que existe influencia de las
proximidades de las paredes en el termino de la presion — deformacion. Estas
correcciones son diferentes en naturaleza de las funciones de amortiguacion de pared
encontradas en el modelo x—¢& y necesitan ser aplicadas independientemente del
valor del numero de Reynold del flujo principal. Mediciones indican que los efectos de
la pared incrementan la anisotrépia de los esfuerzos normales de Reynolds por la
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amortiguacion de las fluctuaciones en la direccion normal a la pared y decrece la
magnitud de los esfuerzos cortantes de Reynolds. El modelo que toma en cuenta
estos efectos es el siguiente:

I, =—C,—(R,—2k3,)-C,(P,-2P35,) (B.19)

J

Con C, =18y C,=0.6
El termino rotacional esta dado por.

Q, =20, (R,.e, +R€ ) (B.20)

Jm " ikm im" jkm

Aqui @, es el vector rotacional y ¢, es el simbolo alternativo; e, =+1 si i,j y k son
diferentes y en orden ciclico, ¢, =—1 si i, j y k son diferentes y en orden anti-ciclico
y ¢, =0 sicualquiera de dos subindices son iguales.

La energia cinética turbulenta k& es necesaria en la formula anterior y puede ser
encontrada mediante la adicion de tres esfuerzos normales juntos:

— 1 1 72 _/2 72
k_E(Rn"'Rzz+R33)_7(”1+”2+”3)

Las seis ecuaciones de transporte de los esfuerzos de Reynolds se resuelven con un
modelo de ecuaciones para la razén de disipacion escalar €. La cual esta dada por.

2

De . [ v, £ £
Ezdlv(;grad 8]+C18%2vtEl.j E; —Czs? (B.21)

£

Donde C,, =144 y C,, =1.92

Las condiciones de fronteras para flujos elipticos que usualmente son requeridas para
la solucion de las ecuaciones de transporte de los esfuerzos de Reynolds son:

« Entrada: La distribucion especificade R; y €.
+ Salida y simetria: OR, /on=0y d&/on=0.

« Flujo libre: R, =0y e=0.

« Pared sélida: Funcién de pared.
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A falta de informacion que nos de la distribucion de entrada para R, esta puede ser

calculada a partir de la intensidad de turbulencia 7; y de una longitud caracteristica L

del equipo por medio del uso de las siguientes relaciones:

k3/2

T); e=Cl=—; 1=0.07L; u]*=k;
/

u) =uy =Lk, uu’, =0(i#j)

L

Expresiones como estas no debe utilizarse sin una prueba posterior de la confiabilidad
de los resultados en las supuestas condiciones de frontera de entrada.

Para célculos a altos numeros de Reynolds la condicién de frontera del tipo funcién de
pared puede ser usada. Cerca de las paredes los valores de esfuerzos de Reynolds

son calculados a partir de formulas como R, =u;u’, =c,k donde c; son obtenidas de

mediciones.

A bajos numero de Reynolds las modificaciones al modelo pueden ser incorporados al
agregar los efectos de la viscosidad molecular al termino de la difusion y tomando en

cuenta la anisotropia en el termino de la razon de disipacion de la ecuacion de R, . La

funciébn de pared amortiguada para ajustar la constante de la ecuacién £ y una
e .z . 7 . .z ~[| _ 1/2 2

modificacion de la variable de la razén de disipacion & =8—2v(8k /ay) da

modelos mas realistas cerca de las paredes sélidas.

El modelo de los esfuerzos de Reynolds es claramente bastante complejo, pero esto
es generalmente aceptado por que este es el modelo méas “simple” con el potencial de
describir todas las propiedades principales del flujo y los esfuerzos de Reynolds. El
modelo de los esfuerzos de Reynolds no esta tan validado como el modelo x—¢&
debido al alto costo de calculo y por la misma razén no es tan usado en la industria.
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APENDICE C

C.1.1 TAMANO INICIAL DE MALLA [23].

Cuando se calculan cantidades turbulentas es importante colocar el primer nodo de la
malla dentro de cierto intervalo (y,,, ). Cuando se realizan célculos en los que se

incluye la viscosidad (Ecuaciones de Navier — Stokes) la capa limite cerca de paredes
solidas presentan gradientes altos. Para capturar apropiadamente estos gradientes
altos en una simulacién numérica es importante tener una gran cantidad de puntos de
malla dentro de la capa limite. En el caso de utilizar un andlisis mediante las
ecuaciones de Euler, no es necesario calcular el tamano inicial de malla ya que en
este andlisis no se contempla la existencia de la capa limite.

Para obtener el tamafio inicial de celda y, , apropiado para una simulacion donde son
utilizadas las ecuaciones de Navier — Stokes, se debe calcular el nimero de Reynolds

local basado en la variable de pared y*. El valor y* asociado con el tamario inicial de

la malla se presenta como y,” mediante la siguiente expresion:

+ ut wa
" = PV (C.1)
Y7

Donde u, es la velocidad de friccion y esta dada por:

[T
u, = % = %(Vref)2 o (C.2)

Debe ser aclarado que el valor de y,,, depende del de y,". La Figura C.1 se presenta

wall

la grafica de u® contra y* la cual fue realizada en 1965 por Lindgren, donde

u'=ufu_.

Los modelos para numeros de Reynolds bajos resuelven la subcapa viscosa y los
valores de y, se encuentran situados entre el 1y el 10, mientras que los modelos de
numeros de Reynolds altos aplican funciones analiticas a la capa logaritmica y utilizan
valores de y,” que se encuentran dentro del intervalo de 20 a 50.

Sin embargo se puede notar que la funcién logaritmica no aplica para la separacién de
flujos. Por lo que si se espera una cantidad significativa de separacion se debe utilizar
uno de los modelos de turbulencia de numero de Reynolds bajo.
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Fig. C.1 Grafica de u" contra y+ [23].
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En la tabla C.1 se especifican diferentes modelos de turbulencia recomendados para

los intervalos de y; .

Tabla C.1 Valores de yl+ para los diferentes modelos de turbulencia.

Modelo de
turbulencia.

Bajos numeros de
Reynolds:

Baldwin-Lomax.
Spalart- Allimaras.
Launder - Sharma
K—E.

Yang-Shih k—¢€.
Chien x—¢€.
Funcion de pared

extendida x—€.

Altos numeros de
Reynolds:

e K—& estandar

e Funcion de pared
extendida x—¢€ .

e x—¢& nolineal

Bajos numeros de
Reynolds:

Altos numeros de
Reynolds:

Y1+

1-10

20 - 50

1-10

20 - 50

Una forma para estimar y,, como una funcién de un valor de y deseado es

utilizando la solucién de la serie truncada de la ecuacion de Blasius:

~7/8 18
V L
=6 < . .
Vvt ( y j ( > j Yy

(C.3)
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La velocidad de referencia , V,_,, puede ser tomada del promedio de la velocidad a la

ref ?

entrada o se puede calcular a partir del flujo masico y el area de entrada. La longitud
de referencia , L, , para el caso de las turbomaquinas, se puede tomar como la

distancia que existe entre la raiz y la punta de la primera corona de alabes.

Otra forma de calcular y,, es aplicar 1/7th del perfil de velocidad. En este caso el

coeficiente de friccion de la pared C, es relacionado al nimero de Reynolds con:

0.027
C = Rel

(C.4)

Donde el Re_debe ser calculado con los valores V.

s ¥ L., Al resolver la ecuacion

(C.4) el valor del coeficiente se sustituye en la ecuacién (C.2) y ésta a su vez en la
ecuacion (C.1) de donde se despeja el valorde y, .
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