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RESUMEN (en espairiol)

En la presente tesis doctoral se realiza ¢l estudio de los fenomenos asociados con la
interaccion producida entre los haces fijos y moviles en soplantes axiales y, mds
concretamente, de los relacionados con la generacion de estelas. La disposicion de las
partes fijas y moéviles en la etapa de una soplante axial condiciona las estructuras del
flujo generados en su interior y, por consiguiente, el comportamiento global de la
maquina. Ademas, se lleva a cabo un estudio de las fuentes de ruido vortical a partir del
analisis del desarrollo de vortices en el seno del fluido.

Para obtener una descripcion completa del flujo en el interior de la maquina se
construyd un banco de ensayos que permitia realizar medidas utilizando anemometria
térmica de hilo caliente. Se realizaron una serie de medidas experimentales con el
objetivo de estudiar tanto las no estacionaridades presentes en el flujo como las
estructuras vorticales. Con toda la informacion recogida durante las medidas
experimentales se identificaron los fendmenos que se producen en el flujo, tales como el
transporte de estelas y la mezcla viscosa.

Paralelamente se construyé un modclo numérico que permitiera calcular el flujo en el
interior de la soplante. Para simular €l movimiento de los vortices provenientes de las
estelas, fendmeno que se produce principalmente a caudales fuera de disefio, se utilizo
un esquema LES. A partir de la comparacion entre los resultados numéricos y
experimentales, se concluye que el modelo numeérico reproduce fielmente los
fenémenos no estacionarios que se producen en el interior de la maquina. También se
comprobd la capacidad del esquema LES para resolver las principales estructuras
turbulentas presentes en el flujo, tanto a caudal nominal como a caudales fuera del
mismo.

En la segunda parte de la tesis se identifican las fuentes de sonido de vortice en este tipo
de turbomaquinas. A partir de la evolucion temporal de los vortices en las capas dc
cortadura sc obtiene la distribucion de la vorticidad tanto en la zona de los alabes como
en el centro del canal. Posteriormente, la analogia aeroacustica de Powell utiliza esas
distribuciones para identificar las fuentes de sonido en el interior del ventilador. Los
resultados experimentales y los numéricos se procesaron para calcular las escalas de
vorticidad presentes en el flujo y asi predecir el comportamiento acustico de la maquina.
El estudio comparativo de dos configuraciones, tanto rotor-estator como estator-rotor,
permiti6 analizar la influencia que tienen tanto la mezcla de estelas como la nucleacion
de puntos turbulentos en la distribucion del término fuente de Powell. Ademds, queda
establecida la relacion entre ¢l tipo de configuracion de la maquina y la generacion de
ruido vortical, incluyendo tanto el impacto que se produce en su comportamiento global
como en la contribucion de los mecanismos de interaccion.
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RESUMEN (en Inglés)

In the present thesis the phenomena related to the rotor-stator interaction in a single
stage axial fan are analyzed. In particular the effect of complementary rotor-stator (RS)
and stator-rotor (SR) configurations has been addressed in terms of wake mixing and
generation of vortical structures. In addition, the vortex generation by the flow is
analyzed to study the vortical noise sources.

An experimental facility was developed to obtain a physical description of the flow
inside the machine by means of hot-wire anemometry measurements. A complete
experimental database of the time-resolved and the turbulent scales of the flow are
available to study the unsteadiness and vortical structures of the flow. Wake transport
and viscous mixing are identified in different measuring sections within the stage, and
primary flow structures are also recovered.

A LES simulation is introduced to resolve the largest scales of the vortical motion
within the wakes, related to vortex shedding, especially at off-design conditions. From
comparison of experimental and numerical results it can be concluded that the
numerical model is able to reproduce accurately the unsteady phenomena that occur
inside the machine, thus predicting the main turbulent structures and also showing the
potentiality of LES techniques to resolve with high fidelity the main turbulent
structures, especially at off-design flow rates.

This second part is devoted to the identification of vortex sound sources in low-speed
turbomachinery. As a starting point, the time-resolved evolution of the vortical motions
associated to the wake shear layers is employed to obtain vorticity distributions in both
blade-to-blade and traverse locations throughout the axial fan stage. Following, the
Powell analogy for generation of vortex sound is revisited to obtain the noise sources in
the nearfield region of the fan. Both numerical and experimental databases presented
previously are now post-processed to achieve a deep understanding of the aeroacoustic
behavior of the vortical scales present in the flow.

The comparison of the rotor-stator and the stator-rotor configurations provides the
influence of the wake mixing and the nucleation of turbulent spots in the distribution of
the Powell source terms. Moreover, the relation between the turbomachine
configuration and the generation of vortex sound has been established, including the
impact of the operating conditions and the contribution of the interaction mechanisms.
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Resumen

Resumen

En la presente tesis doctoral se realiza el estudio de los fenémenos asociados con la interacciéon
producida entre los haces fijos y mdviles en soplantes axiales y, mas concretamente, de los
relacionados con la generacion de estelas. La disposicion de las partes fijas y méviles en la etapa de
una soplante axial condiciona las estructuras del flujo generados en su interior y, por consiguiente, el
comportamiento global de la maquina. Ademas, se lleva a cabo un estudio de las fuentes de ruido
vortical a partir del analisis del desarrollo de vértices en el seno del fluido.

Para obtener una descripcion completa del flujo en el interior de la maquina se construy6 un banco
de ensayos que permitia realizar medidas utilizando anemometria térmica de hilo caliente. Se
realizaron una serie de medidas experimentales con el objetivo de estudiar tanto las no
estacionaridades presentes en el flujo como las estructuras vorticales. Con toda la informacién
recogida durante las medidas experimentales se identificaron los fendmenos que se producen en el
flujo, tales como el transporte de estelas y la mezcla viscosa.

Paralelamente se construy6 un modelo numérico que permitiera calcular el flujo en el interior de la
soplante. Para simular el movimiento de los vortices provenientes de las estelas, fendmeno que se
produce principalmente a caudales fuera de disefio, se utiliz6 un esquema LES. A partir de la
comparacién entre los resultados numéricos y experimentales, se concluye que el modelo numérico
reproduce fielmente los fendmenos no estacionarios que se producen en el interior de la maquina.
También se comprobd la capacidad del esquema LES para resolver las principales estructuras
turbulentas presentes en el flujo, tanto a caudal nominal como a caudales fuera del mismo.

En la segunda parte de la tesis se identifican las fuentes de sonido de vdrtice en este tipo de
turbomaquinas. A partir de la evolucién temporal de los vortices en las capas de cortadura se obtiene
la distribuciéon de la vorticidad tanto en la zona de los 4labes como en el centro del canal.
Posteriormente, la analogia aeroacudstica de Powell utiliza esas distribuciones para identificar las
fuentes de sonido en el interior del ventilador. Los resultados experimentales y los numéricos se
procesaron para calcular las escalas de vorticidad presentes en el flujo y asi predecir el
comportamiento acustico de la maquina.

El estudio comparativo de dos configuraciones, tanto rotor-stator como stator-rotor, permitid
analizar la influencia que tienen tanto la mezcla de estelas como la nucleacién de puntos turbulentos
en la distribucion del término fuente de Powell. Ademas, queda establecida la relacién entre el tipo de
configuracién de la maquina y la generacién de ruido vortical, incluyendo tanto el impacto que se
produce en su comportamiento global como en la contribucién de los mecanismos de interaccién.
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Abstract

Abstract

In the present thesis the phenomena related to the rotor-stator interaction in a single stage axial fan
are analyzed. In particular the effect of complementary rotor-stator (RS) and stator-rotor (SR)
configurations has been addressed in terms of wake mixing and generation of vortical structures. In
addition, the vortex generation by the flow is analyzed to study the vortical noise sources.

An experimental facility was developed to obtain a physical description of the flow inside the
machine by means of hot-wire anemometry measurements. A complete experimental database of the
time-resolved and the turbulent scales of the flow are available to study the unsteadiness and vortical
structures of the flow. Wake transport and viscous mixing are identified in different measuring
sections within the stage, and primary flow structures are also recovered.

A LES simulation is introduced to resolve the largest scales of the vortical motion within the wakes,
related to vortex shedding, especially at off-design conditions. From comparison of experimental and
numerical results it can be concluded that the numerical model is able to reproduce accurately the
unsteady phenomena that occur inside the machine, thus predicting the main turbulent structures
and also showing the potentiality of LES techniques to resolve with high fidelity the main turbulent
structures, especially at off-design flow rates.

This second part is devoted to the identification of vortex sound sources in low-speed
turbomachinery. As a starting point, the time-resolved evolution of the vortical motions associated to
the wake shear layers is employed to obtain vorticity distributions in both blade-to-blade and
traverse locations throughout the axial fan stage. Following, the Powell analogy for generation of
vortex sound is revisited to obtain the noise sources in the nearfield region of the fan. Both numerical
and experimental databases presented previously are now post-processed to achieve a deep
understanding of the aeroacoustic behavior of the vortical scales present in the flow.

The comparison of the rotor-stator and the stator-rotor configurations provides the influence of the
wake mixing and the nucleation of turbulent spots in the distribution of the Powell source terms.
Moreover, the relation between the turbomachine configuration and the generation of vortex sound
has been established, including the impact of the operating conditions and the contribution of the
interaction mechanisms.
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Nomenclatura

Nomenclatura

Simbolos

a Aceleracion, [m/s2].

A Area, [m2].

Acf Coeficiente de calibracion angular del hilo caliente, [m/s].
B Numero de dlabes. Envergadura de un perfil, [m].Entalpia Total [kg m2/s2]
C Cuerda de un perfil, [m]. Calor especifico, [m%/(s% K)].
c Velocidad del sonido isentrépica, [m/s].

Co Velocidad del sonido, [m/s].

Cp Calor especifico a presion constante, [m2/(s2 K)].

Cu Coeficiente de calibracion angular del hilo caliente, [-].
Cy Calor especifico a volumen constante, [m2/(sz K)].

Co Coeficiente de arrastre, [-].

Cr Coeficiente de friccion, [-].

Cy Coeficiente de sustentacidn, [-].

d Didmetro, [m]

D Didmetro, [m].

Dy, Diametro hidraulico, [m].

e Energia por unidad de masa, [m?/s2], error.

E Energia, [J].

Eu Ndmero de Euler, [-].

F, F  Fuerza, [N].

F, Fuerza de sustentacion, [N].

Fp Fuerza de arrastre, [N].

g, g Aceleracion gravitatoria, [m/s*].

h Entalpia por unidad de masa, [m2/s2]. Altura, [m].

H Altura [m]. Entalpia, [kg m?2/s2].

i Angulo de incidencia.

! Vector unitario en la direccidn x.

I Momento de inercia, [m*].

J Vector unitario en la direccién y.

K Coeficiente de pérdidas, [m-s2]. Coeficiente de conductividad térmica, [W/(m K)].
k Vector unitario en la direccion z.

K Moédulo de compresibilidad, [(kg s2)/m)].

Kn Numero de Knudsen, [-].

¢ Escala de longitud intregral [mm].

L Longitud, [m].

L¢ Longitud caracteristica, [m].

m Masa, [kg].

m Caudal masico, [kg/s].

M Numero de Mach, nimero de canales en la medida.

M Momento, [N m].

h Vector unitario en la direccién perpendicular a una linea de corriente.
ns Velocidad especifica, [-].

n Vector normal a la superficie.

n, Vector normal a la superficie en la direccion radial.

p Presion, [Pa].

p Presion normal media, [Pa].
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Peso, [N]; perimetro, [m].
Caudal por unidad de ancho, [m?/s].
Vector flujo de calor por unidad de area, [W/m?].

Calor intercambiado por un sistema por unidad de masa, [m?2/s2].
Caudal, [m3/s].

Calor intercambiado por un sistema [J].

Potencia calorifica, [W].

Radio, [m].

Vector desplazamiento, [m].

Constante del gas ideal, [m2/(s2 K)]. Radio, [m].

Numero de Reynolds, [-].

Entropia por unidad de masa, [m?/s?].

Vector unitario en la direccion de una linea de corriente.
Numero de Strouhal, [-].

Tiempo, [s].

Temperatura [K] (o bien [2C]). Periodo,[s]. Energia cinética []].
Tensor de tensiones de Lighthill.

Componente de la velocidad en la direccién x, [m/s].
Componente turbulenta de la velocidad, [m/s].

ur, Ug, U, Vectores unitarios en coordenadas cilindricas.

<t €S o

Energfa interna especifica, [m?/s].
Velocidad de arrastre [m/s], Componente fluctuante de la velocidad [m/s].
Componente no estacionaria de la velocidad, [m/s].

Velocidad media de flujo, [m/s].

Componente de la velocidad en la direccion y, [m/s]. Velocidad, [m/s].
Vector velocidad, [m/s].

Velocidad media, [m/s].

Velocidad absoluta, [m/s].

Componente de la velocidad en la direccion z, [m/s].

Velocidad relativa, [m/s]. Trabajo, [J]. Trabajo por unidad de masa, [m?2/s?].
Potencia, [W].

Coordenada cartesiana.

Vector de posicion, [m].

Coordenada cartesiana. Cota geométrica [m].

Simbolos griegos

oo™ Q

@6 3= EGC o) b

&

Aceleracién angular, [m-2]. Angulo de ataque [2]. Angulo del flujo absoluto, [2].
Angulo del flujo relativo, [2]. Relacién de diametros, [-].

Espesor de la capa limite, [m]. Angulo de deflexién en una onda de choque [2].
Espesor de desplazamiento de la capa limite, [m].

Filtro LES, [mm].

Tensor de velocidades de deformacién, [m?/s].

Cifra de caudal, [-]. Magnitud extensiva por unidad de volumen.
Funcién de disipacion viscosa de Rayleigh, [-].

Cociente de calores especificos, [-].

Rendimiento, [%].

Angulo, [9].

Volumen, [m3].

Volumen especifico, [m3/kg].
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Viscosidad volumétrica, [kg/(m s)].
Viscosidad (dinamica), [kg/(m s)].
Viscosidad turbulenta [kg/(m s)].
Viscosidad cinematica, [m?/s].

Espesor de cantidad de movimiento de la capa limite, [m].

Magnitud elemental de temperatura, [K].
Densidad, [kg/m3].

Tension superficial, [kg/s?]. Coeficiente de Thoma, [-].
Tensor de tensiones, [Pa].

Tensor de tensiones viscosas, [Pa].
Tension cortante en la pared, [Pa].
Vorticidad, [s1].

Velocidad angular, [rad/s].

Coeficiente de pérdidas singulares, [-].
Cifra de presion, [-].

Cifra de potencia, [-].

Superficies, [m?2].

Operadores matematicos

oc Proporcional.
| Operador integral.
\Y Operador gradiente.
) Operador delta de Dirac.
D Operador derivada material.
\ Operador divergencia.
0 Operador derivada parcial.
A Variacion de una variable. Operador Laplaciana.
V A Operador rotacional.
z Sumatorio.
Subindices
atm Atmosférica.
axi Axial.
e Eléctrica.
ext Exterior.
E Eje.
func Funcionamiento.
h Hidraulica.
i Componente i-ésima.
imp Impulsién.
int Interior.
I Inercia.
j Componente j-ésima.
lam Laminar.
LC Linea de corriente.
m Modelo. Mecanico. Componente meridiana.
max Maximo.
min Minimo.
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M Motor.

n Direccion normal.

0 Seccion de orificio. Punto de disefio.
p Prototipo. Seccién de punta.
P Presion.

r Relativo. Direccion radial.
reg Regulacidn.

R Resultante.

S Superficie. Sistema. Salida.
SC Superficie de control.

t Total. Direccién tangencial.
th Tedrica. Tangencial.

tot Total.

tr Transicion.

turb Turbulento.

u Componente tangencial.

1% Volumétrica.

V Esfuerzos viscosos.

vc Volumen de control.

X Coordenada cartesiana.

y Coordenada cartesiana.

z Coordenada cartesiana.

0 Total o de estancamiento.

1 Entrada de volumen de control.
2 Salida de volumen de control.
oo Condiciones del flujo aguas arriba. Condiciones de longitud infinita.
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CAPITULO 1: INTRODUCCION

El ruido siempre ha estado asociado al funcionamiento de cualquier maquina. En el caso particular de
las turbomaquinas, el estudio del ruido que generan empieza a tener importancia con el desarrollo de
la aviacién comercial, momento en el que comienzan a buscarse soluciones para reducir el ruido
producido por los motores de los aviones de pasajeros. Posteriormente, cuando la tecnologia
aeroespacial estuvo lo suficientemente desarrollada, los estudios pasaron a centrarse en la reduccién
del ruido aerodindmico, es decir del generado por interaccién con un campo de flujo. En este
momento la aeroacustica empieza a tener mayor relevancia.

Como rama de la Acustica, la teoria que estudia el sonido generado aerodinamicamente, conocida
como aeroacustica, es relativamente nueva. Empez6 a desarrollarse en los afios 50 del siglo XX,
estando intimamente ligada a la industria aerondutica. El desarrollo de los turborreactores supuso un
importante incremento de la contaminacién acdstica ambiental. La descarga del chorro era en un
principio la mayor fuente de ruido aerodinamico, pero cuando esta fuente se redujo, se observo que
los alabes mdviles del ventilador pasaban a ser el principal componente de generacion aerodindmica
de emisiones sonoras.

Ademas de su aplicacion a la industria aerondutica, la aeroacustica es vital a la hora de analizar el
ruido producido por infinidad de maquinas, tanto en el ambito industrial como en el doméstico: mini
ventiladores de enfriamiento para ordenadores, dispositivos de aire acondicionado, extractores de
humo, aerogeneradores, fumigaciéon agricola, ventilacion en tdneles, etc. Es frecuente que los
ventiladores no estén disefiados de un modo éptimo en cuanto a prestaciones acusticas, por lo que
dan lugar a la apariciéon de frecuentes problemas de ruido y vibraciones. Sin embargo, en la mayoria
de los casos la teoria actstica solo se ha empleado como herramienta de analisis dimensional, y no
para profundizar en el conocimiento de los mecanismos de generacion de ruido, debido a la dificultad
y alto coste que conlleva realizar calculos de flujos turbulentos tridimensionales, presentes en este
tipo de maquinas.

En la presente tesis se realizara un estudio de la influencia que tiene la disposicién entre haces fijos y
moviles en los mecanismos de generacion de ruido aerodinamico en ventiladores axiales, a partir del
analisis de las fuentes actsticas que producen dicho ruido. En las maquinas axiales compuestas por
una sola etapa existen dos configuraciones principales que se diferencian por la posicién de las
directrices respecto al rodete. Cuando las directrices se sitiian antes del rodete (configuracién stator-
rotor) su funcién consiste en imponer una prerrotacién al flujo antes de su entrada en el rodete.
Cunado las directrices se encuentran después del rodete (configuracién rotor-stator), su funcién es
enderezar el flujo hacia la direccién axial.
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Para analizar la influencia de la disposicion relativa entre directrices y rodete en la generacién de
ruido, es necesario construir dos ventiladores, uno con configuracién stator-rotor y otro con
configuracion rotor-stator. En ambas debe mantenerse las mismas prestaciones de caudal, salto de
presion y velocidad de giro, asi como el mismo numero de alabes y directrices e iguales didmetros de
base y punta. Ademas, tanto en alabes como en directrices, debe conservarse la misma esbeltez, de
modo que la interaccién entre partes fijas y méviles varie inicamente en funcién de la disposicion
relativa entre ellas.

En Fernandez (2005) y Argiielles (2005) se han realizado, respectivamente, un andlisis de la
interaccién no estacionaria y de los mecanismos de generaciéon y propagacion de ruido en una
soplante axial con configuracién stator-rotor, Por ello, para la realizacion de esta tesis se ha optado
por construir una soplante axial idéntica a la anterior con configuracién rotor-stator. Los resultados
obtenidos del analisis de esta segunda maquina se han comparado con los obtenidos por Fernandez
(2005) y Argiielles (2005) para extraer las conclusiones mas relevantes de la influencia de la
disposicion entre haces en la generacién de ruido aerodinamico.

A pesar de los diferentes tipos de ventiladores axiales que existen, los mecanismos fisicos que
gobiernan el flujo en su interior son los mismos y, por tanto, el ruido aeroacustico que generan
presenta las mismas propiedades basicas.

El rotor es la parte fundamental de una turbomaquina y, por tanto, la principal fuente de ruido. El
sonido generado por un rotor en movimiento puede clasificarse en dos categorias: ruido de
interaccion y auto-ruido (Blake, 1986). Se denomina ruido de interaccién al producido como
consecuencia de la interaccion de los alabes en movimiento con las perturbaciones del flujo. Cuando
se considera el sistema de referencia en movimiento fijo en un 4labe, las perturbaciones del flujo son
variables en el tiempo. Por lo general, se considera que la reaccién potencial de los dlabes a un dngulo
local de ataque variable es lo que da lugar al ruido de interaccién. Cuando el sonido es generado por
la interaccion viscosa del flujo con la superficie de los alabes, pudiendo ser el flujo estacionario o no
estacionario, se denomina auto-ruido. Entre los mecanismos de generacién de auto-ruido se
encuentran: la formacién de vértices de punta, el desprendimiento de vértices laminares y el ruido en
el borde trasero del dlabe (trailing edge noise). Aunque un flujo variable en el tiempo puede dar lugar
a cambios en el flujo viscoso, normalmente el ruido de interacciéon y el auto-ruido suelen ser
independientes entre sf.

El desplazamiento de fluido inducido en el campo de flujo por el movimiento rotacional de los dlabes
del rotor genera lo que se conoce como ruido de espesor (Crighton, 1992). El ruido producido por la
fuerza acelerada que genera la superficie mévil de los alabes, se conoce como ruido de carga (Roger,
2004). El ruido de espesor y el ruido de carga se conocen como ruido rotacional.

También existen otros mecanismos que dan lugar a la generacién de sonido como consecuencia de
interacciones no lineales entre los dlabes y el fluido y también entre las estelas de los alabes (White,
1982), como por ejemplo: generaciéon de sonido por estelas turbulentas, interaccién de campos de
flujo potencial de filas de alabes fijas y moviles, la interaccién de la turbulencia con un campo de flujo
potencial, interacciones entre el campo de presion de una fila de alabes y el campo de presion, de
espesor o de carga de otra, etc.

El ruido tipico de un rotor contiene una parte de ruido en banda ancha y una parte de ruido a
frecuencia discreta (Smith, 1973), a la frecuencia de paso de alabe (niimero de alabes por la
frecuencia rotacional) y sus armoénicos, conocido como ruido tonal. Dentro del ruido a frecuencia
discreta se encuentra el ruido de tipo impulsivo a alta velocidad, el ruido generado por las
componentes deterministas del ruido de espesor y de carga y el ruido de interaccidn alabe-vortice. El
ruido en banda ancha estad generado por las componentes no deterministas del ruido de carga, la
mayor parte de los mecanismos de auto-ruido, el ruido de interaccién alabe-estela y el ruido debido a
la turbulencia de entrada.

Las diferencias en el ruido generado por distintas turbomaquinas se deben a una serie de factores. En
primer lugar, el nimero de alabes y la velocidad de rotaciéon determinan las formas de los espectros
de ruido de cada maquina. Un segundo factor determinante es el nimero de Mach rotacional
caracteristico de la fuente, ya que a velocidades de giro elevadas se inducen fuentes mas complicadas
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y efectos de amplificacion convectiva (efecto Doppler) mas acusados. Por ultimo, tanto el nivel
relativo de la contribucién en banda ancha y a frecuencia discreta como la magnitud del tono
generado a frecuencia de paso de alabe provocan que el ruido generado por la maquina sea mas o
menos molesto.

La aeroacustica estudia la prediccién del ruido generado por un flujo no estacionario en un medio de
propagacion no homogéneo y en movimiento. El punto de partida de todas las teorias se basa en
buscar soluciones para la ecuaciéon de ondas descrita en la teoria actstica clasica. Para ello se parte de
las ecuaciones de gobierno del campo de flujo y se intenta obtener una ecuaciéon de ondas
inhomogénea con términos fuente correspondiente a las fuentes acusticas. El punto de partida de
todas estas teorias es el trabajo de M.]. Lighthill (1952), que partiendo de las ecuaciones generales de
los fluidos, obtuvo una ecuacién de ondas cuyos términos fuente representan las distintas fuentes de
ruido. Para resolverla Lighthill utiliz6 lo que se conoce como analogia acustica, consistente en
establecer una analogia entre el problema general de generacion de ondas sonoras y uno mas simple
que separa los procesos de generacion y propagacién de las mismas. Para ello, se supone que todos
los procesos relacionados con la generacién de ruido se encuentran en una regiéon del espacio
acotada, mientras que fuera de ella se puede aplicar la teoria acustica clasica. De esta manera, se
separan ambos miembros de la ecuacién, la cual se puede resolver por el método de las funciones de
Green. Sus estudios fueron posteriormente ampliados por ].E. Ffowcs Williams y D.L. Hawking (1969)
para aplicarlos al ruido generado por superficies s6lidas en movimiento de rotacion. Aparte de estos
trabajos existen mas aproximaciones de la teoria de Lighthill. Entre ellas destaca la teoria del sonido
de vortice, formulada por Powell (1964) para sonido en campo libre y generalizada por Howe (1975)
para poder estudiar los flujo limitados por contornos sélidos. En estas dos teorias se rescribe el
término fuente de la analogia de Lighthill, utilizando otro término dependiente de la vorticidad.

Las diferentes analogias actsticas que se aplican a las turbomaquinas describen el ruido a partir de
una serie de términos fuente. Pero en el caso de las turbomaquinas esos términos fuente deben de
tener en cuenta que en el interior de la maquina el flujo es no estacionario y con gran vorticidad. En
flujos a bajo nimero de Mach la vorticidad es la mayor fuente de ruido, ademas cuando se estudia
flujos no estacionarios es conveniente el uso de un término fuente dependiente de la vorticidad
(Sarkar, 1993). Por tanto, en la presente tesis doctoral se va a utilizar la analogia de Howe para
estudiar el ruido tonal, segtn la cual la radiacién de ruido viene descrita por un término fuente de
orden dipolar que recibe el nombre de término fuente de Powell. Otras analogias como la de Ffowcs
Williams y Hawkings (FFWH) tienen términos fuente de orden monopolar, dipolar y cuadripolar,
cada uno de los cuales tienes sus propias caracteristicas.

1.1 Objetivos

El objetivo genérico de esta tesis doctoral es el estudio de la influencia que tiene la disposicién entre
haces fijos y mdviles en la generacion de ruido tonal en una soplante axial. El analisis se ha realizado
haciendo hincapié en la principal fuente de ruido tonal presente en el ruido de carga en este tipo de
turbomaquinas. Anteriores estudios del Area de Mecéanica de Fluidos de la Universidad de Oviedo
(Argtielles, 2005) ha analizado el comportamiento aeroactstico de una soplante axial con una
disposicion stator-rotor. Por tanto, para el presente analisis se ha disefiado una soplante axial de una
sola etapa, idéntica a la anterior, pero con una disposicién rotor-stator, con el objetivo de analizar la
influencia de la disposicion relativa entre haces en la generacion de ruido.

En cuanto a los objetivos mas especificos se pueden destacar:

- Disefio y construccion de una soplante axial de una sola etapa con una disposicion rotor-
stator, ademas, de la construcciéon de un banco de ensayos para adquirir las medidas en el
laboratorio.

- Realizaciéon de ensayos de caracterizaciéon del flujo en el interior de la turbomaquina
utilizando instrumentos de medida capaces de captar los fendémenos no estacionarios
presentes en el flujo.
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- Determinacion experimental de los campos de velocidades en los puntos mas importantes de
la maquina: aguas arriba del rotor, entre haces y aguas abajo del stator.

- Estudio y optimizaciéon de un modelo CFD del flujo no estacionario dentro de la soplante,
ajustando los pardmetros de simulacién-mallado, modelos de turbulencia, paso temporal,
tiempo de ejecucidn, etc., segiin los datos obtenidos experimentalmente.

- Anadlisis de las fuentes de ruido de la soplante haciendo énfasis en el término fuente de
Powell, que relaciona la vorticidad en el interior de la maquina con el ruido que produce.

- Estudio de la relacion de la distribucion de las fuentes de ruido a la salida de la soplante con
la disposicion entre haces de la maquina.

1.2 Metodologia

Se ha desarrollado una serie de actividades para el estudio de la influencia de la disposicién entre
haces fijos y moviles en la generacién de ruido, siguiendo dos lineas metodolégicas bien
diferenciadas. Por un lado se ha implementado un modelo numérico de la soplante y por otro se ha
realizado un estudio experimental de la misma.

Para llevar a cabo el estudio experimental se ha disefiado y construido una etapa de una soplante
axial a partir de unas determinadas condiciones de flujo. Como resultado se ha mecanizado nueve
alabes de aluminio con un tratamiento de granallado, y trece directrices fabricadas con un polimero
tratado con una resina epoxi para impedir que la humedad deteriorara la superficie de las mismas.
Asimismo, se ha construido la carcasa de la maquina, que sirve de soporte de la maquinaria, y a la que
se ha dotado de diferentes sistemas que permiten la sujecién de la instrumentacién necesaria para los
ensayos.

La maquina final consiste un rotor de nueve alabes con un didmetro de cubo de 640 mm y un
diametro de punta de 820 mm, seguido de una parte fija o stator formado por 13 directrices. El rotor
es accionado por un motor eléctrico trifasico de 50 CV de potencia, con una velocidad de giro de
3000 rm. Puesto que la velocidad nominal del ventilador es de 2400 rpm. se ha dotado al motor de un
variador de frecuencia de 75 CV que permite fijar diferentes velocidades de giro. El conjunto
completo se ha montado en un banco de ensayos normalizado para poder realizar las diferentes
medidas.

En primer lugar se obtuvo la curva caracteristica de la turbomaquina. Para caracterizar el flujo en el
interior de la misma se ha utilizado un sistema de anemometria térmica de hilo caliente que ha
puesto de relieve fendmenos no estacionarios que se producen en la soplante. Se ha tomado series de
medidas en tres secciones significativas de la maquina: antes del rotor, donde se buscaba caracterizar
el flujo a la entrada de la turbomdaquina; entre el rotor y el stator, para poder conocer con precisiéon
los fendmenos de interaccion entre dlabes y directrices y, por tltimo, en una posicién aguas abajo del
stator para poder capturar las estelas de las directrices. Todas las medidas se realizaron para
diferentes caudales y velocidades de giro, lo que ha permitido disponer de una caracterizacion
completa del flujo en el interior de la soplante axial.

Para llevar a cabo el estudio numérico de la soplante se ha implementado un modelo utilizando el
programa comercial Fluent®. Este programa utiliza el método de los volimenes finitos para resolver
analiticamente las ecuaciones de Navier-Stokes en una malla de calculo. El programa permite
implementar casos complejos tales como el movimiento relativo del rotor y el stator en una
turbomaquina. El método de trabajo se ha estructurado de la siguiente manera:

- Generacion del dominio de célculo a partir de los planos de la soplante, asi como del mallado
necesario para la resolucion del mismo. Se ha realizado un analisis de sensibilidad de la malla
para asegurar una buena independencia de los resultados respecto del tamafo de celda.

- Eleccion de los distintos pardmetros de la simulacién: condiciones de contorno, velocidad de
giro, etc.
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- Eleccion de los parametros del método de solucién iterativo, como son: tiempo de paso,
iteraciones por paso temporal, etc.

- Andlisis de diferentes modelos de turbulencia con el fin de aplicar en las simulaciones el que
mejor reproduce los complejos fenémenos fluidomecanicos que tienen lugar en este tipo de
maquinas.

Los datos obtenidos mediante la simulacién numérica, se han comparado con los obtenidos del
analisis experimental, para asi poder validar el modelo numérico.

A partir de los datos tanto numéricos como experimentales se obtuvieron los campos de vorticidad
en el interior de la soplante para cada una de las configuraciones. Con esos campos de vorticidad
utilizando una metodologia numeérica se estudio las distintas fuentes de ruido vortical a la salida de la
maquina, calculando el término fuente de Powell. Por ultimo, se realizo una comparacién de los
resultados acusticos obtenidos para las dos configuraciones con objeto de estudiar la influencia que
tiene la disposicion entre haces en la generacion de ruido tonal.

1.3 Estructura de la memoria
La memoria se ha estructurado en seis capitulos:

- Capitulo 2. Fundamentos y antecedentes del trabajo desarrollado en la tesis. Se repasan los
principios basicos que rigen el funcionamiento de una turbomdaquina y los fenémenos no
estacionarios mas habituales que tienen lugar en el flujo en su interior, haciendo hincapié en
la interaccién entre haces fijos y moviles. Se presentan también las principales analogias
acusticas que se utilizan en el estudio de la generacién y propagacion del ruido en el seno de
un fluido.

- Capitulo 3. Ensayos experimentales en la soplante para distintos puntos de operacion. Se
describe la instrumentacion empleada, la cadena de medida, el tratamiento de los datos
obtenidos y la incertidumbre.

- Capitulo 4. Implementacién del modelo numérico. Se presenta la geometria ha modelizado y
los diferentes parametros utilizados para la simulacién del flujo en el interior de la
turbomaquina.

- Capitulo 5. Caracterizacion aerodinamica de la maquina. Se muestran los resultados
obtenidos de las medias con la sonda de hilo caliente. También se presentan los resultados
numeéricos incluyendo una comparacion con los resultados experimentales.

- Capitulo 6. Caracterizacion actstica de la soplante. Se presenta la distribuciéon de las fuentes
de ruido en el interior de la maquina tanto para el caso experimental como para el modelo
numérico.

- Capitulo 7. Conclusiones mas relevantes del trabajo realizado y sugerencias sobre posibles
lineas de investigacidén futuras.







CAPITULO 2: FUNDAMENTOS Y ANTECEDENTES

2.1 Introduccion

En las turbomaquinas se produce un intercambio continuo de energia entre el fluido que circula por
su interior y el eje de la propia maquina. Esta transferencia de energia puede tener dos sentidos, bien
la maquina extrae energia del fluido (turbinas) o bien es la propia maquina la que aporta esa energia
al fluido (bombas, ventiladores, hélices, soplantes y compresores). Al hablar de intercambio
energético continuo se permite diferenciar entre este tipo de maquinas y las denominadas de
desplazamiento positivo, las cuales transfieren energia al fluido mediante un mecanismo de
compresion y expansion de una cavidad o superficie desplazable existente en el interior de la
maquina. Dado que en este tipo de maquinas el volumen de fluido suministrado por cada ciclo de
funcionamiento es practicamente constante, se consideran maquinas de «volumen constante» y por
tanto proporcionan siempre el mismo caudal independientemente del salto energético que deban
vencer.

En las turbomdaquinas, el mecanismo de intercambio de energia se basa en la rotacién de una o mas
coronas de dlabes moéviles (Balje, 1981), con lo que se produce una variaciéon del momento cinético
del flujo entre la entrada y la salida de la maquina. Los alabes en rotacién permiten la generacién de
un campo de presiones dindmico, que es variable con el tiempo y hace posible la transformacién de la
energia.

Existen muchas maneras de clasificar las turbomaquinas en funcién de diferentes criterios, tales
como el propésito funcional de la maquina, el tipo de flujo que circula por su interior, su morfologia
constructiva o, incluso, el tipo de energia fluidodinamica que se intercambia (presion, velocidad o
entalpia).

En una primera clasificacién de las turbomaquinas se puede hablar de maquinas generadoras, que
son aquellas que extraen energia de un fluido, o bien de maquinas receptoras, que son las que
aportan energia al fluido. Sin embargo, esta clasificacién es demasiado general y, por ello, también se
puede hacer referencia a las caracteristicas del flujo que circula por la maquina. Asi, se puede
diferenciar entre turbomaquinas térmicas y turbomaquinas hidraulicas. Las turbomaquinas térmicas
se deben estudiar teniendo en cuenta la compresibilidad del flujo, ya que normalmente suelen
trabajar con gases. Dependiendo del tipo de gas con que se trabaja, se pueden encontrar compresores
y turbosoplantes, los cuales trabajan con aire; turbinas de vapor, que trabajan con vapor de agua; y
turbinas de gas y turborreactores, que son movidas por los gases que se generan en una combustion.
Normalmente los gases sufren importantes cambios de presion y de estado (en algunos casos
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pasando de estado liquido a vapor) por lo que para su andlisis se ha de tener en cuenta tanto la
ecuacion de la energia como la ecuacién de estado del propio gas. En cambio, las turbomaquinas
hidraulicas suelen trabajar con liquidos, normalmente agua, por lo que en este caso las presiones que
se alcanzan son moderadas. Por tanto, no se producen cambios sustanciales en el médulo de
compresibilidad del fluido pudiendo usarse para su analisis la hipédtesis de flujo incompresible.

Para clasificar las turbomaquinas también se pueden utilizar criterios geométricos. Asi se pueden
dividir en tres tipos basicos: radiales, axiales y mixtas. En la Figura 2-1 se muestran algunas de estas
configuraciones. Esta clasificacion se basa en las trayectorias que recorre el flujo en el interior de la
maquina. En el caso de una maquina axial el flujo se mueve segtn la direccién del eje por tanto, en
este tipo de maquinas el flujo se encuentra completamente alineado con el eje de rotacion del rodete.
En cambio, en las mdaquinas radiales el flujo entra con direccién axial y sale en direccién
circunferencial, lo que produce una deflexion de unos noventa grados en el flujo. Para lograr esta
deflexidn, los rodetes de las maquinas radiales presentan una geometria muy particular de sus
canales. Existen otras clasificaciones de las turbomaquinas, pero las que se presentan en este trabajo
son las mas usadas dentro de este campo.
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Radial Mixta Axial

Figura 2-1: Clasificaciéon geométrica de las turbomaquinas.

La geometria de las turbomaquinas va a influir en su funcién primordial, que es el intercambio de
energia con un fluido . Sin embargo, no es solamente la geometria lo que fija la cantidad de energia
intercambiada, ni la mayor o menor capacidad que tiene la maquina para que ese intercambio se
produzca, sino que existe otro factor que también condiciona el funcionamiento de estos sistemas, el
caudal que dicha maquina es capaz de mover. Esta relacion entre la energia transferida al fluido y el
caudal que la maquina puede desplazar, se puede representar graficamente en lo que se denomina
curva caracteristica de la turbomaquina. En estas curvas se representa el caudal suministrado por la
maquina en uno de los ejes, mientras que en el otro eje se representa la energia que entrega o genera
la turbomaquina. En el caso concreto de un ventilador, en uno de los ejes se representa el caudal y en
el otro la presion, tal y como se muestra en la Figura 2-2. Observando las curvas de diferentes
turbomaquinas, se puede apreciar que existen maquinas capaces de aportar una alta tasa de
transferencia de energia al fluido a bajo caudal, mientras que otras son capaces de mover grandes
caudales con un gasto energético bajo. En concreto, las maquinas centrifugas requieren grandes
prestaciones energéticas a caudales bajos, mientras que las maquinas axiales son capaces de mover
grandes caudales con un intercambio de energia bajo.
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Figura 2-2: Curvas caracteristicas de ventiladores.




2.2 Fundamentos sobre turbomaquinas axiales

De todo lo expuesto se puede deducir que unos tipos de maquinas se adaptaran mejor que otras
segun el trabajo que se debe realizar. Para poder decidir qué turbomaquina se debe usar en cada caso
es necesario conocer un parametro que relacione las propiedades mas importantes de la maquina
(como son la capacidad de transferir energia, el caudal y la velocidad) independientemente de la
geometria de la misma. Para ello se utiliza un parametro adimensional denominado velocidad
especifica, que se deduce realizando un andlisis dimensional de las diferentes variables
fundamentales que influyen en el funcionamiento de las turbomaquinas, y que se define en el punto
de maximo rendimiento. La condicion de maximo rendimiento sustituye a las restricciones
geomeétricas, es decir, un cambio en la velocidad especifica de la maquina conlleva cambios en la
geometria de la misma. El uso de la velocidad especifica permite prever qué geometria de maquina es
recomendable para unas determinadas condiciones de operacién (Wright, 2010).

En la Figura 2-3 se muestra una grafica con la relacidn entre la velocidad especifica y el rendimiento
para diferentes geometrias de turbomaquinas. Como se puede apreciar, las turbomaquinas axiales
tienen valores muy altos de velocidad especifica, empezando en 1.9, mientras que las centrifugas
presentan valores de la velocidad especifica menores de 1.

ﬂ Velocidad especifica Ns
1 .
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Figura 2-3: Rango de operacién y rendimiento de turbomaquinas.
El objetivo de esta tesis es estudiar el funcionamiento de una turbomaquina axial. Como se ha
explicado anteriormente, este tipo de maquinas tienen velocidades especificas mayores de 1.9 y son

capaces de mover grandes caudales, con una baja transferencia de energia al fluido.

La turbomdaquina objeto de estudio en esta tesis es un ventilador de flujo axial con una tnica etapa.
Consta de una serie de elementos que son:

1) Elrotor que es una pieza giratoria compuesta de nueve alabes.

2) El stator que es una pieza fija compuesta por trece directrices que enderezan el flujo a la
salida de la maquina hacia la direccién axial para poder recuperar presioén estatica.

3) Un motor eléctrico, que transmite la energia necesaria al eje de accionamiento del ventilador.

4) Una carcasa, que es la envolvente cilindrica externa del ventilador.
2.2 Fundamentos sobre turbomaquinas axiales

2.2.1 Descripcion basica de una turbomaquina axial

Las turbomdaquinas axiales transfieren energia al fluido por medio de un elemento moévil rotatorio
denominado rodete, rotor o impulsor, que esta formado por varias paletas que se denominan alabes.
Habitualmente, este tipo de maquinas pueden presentar una corona de alabes fijos o stator, que
permite mejorar las prestaciones de la maquina. La configuracién mas habitual en el caso de hélices o
aerogeneradores se denomina de rotor libre. En cambio, en otro tipo de configuraciones las
turbomaquinas suelen ir entubadas, es decir, presentan una envolvente cilindrica que protege el
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rodete movil. En este caso aparece un parametro fundamental denominado huelgo de punta, que es la
distancia que existe entre el didmetro exterior del rodete y el didmetro interior de la carcasa
cilindrica (Figura 2-4).

it

Ventilador axial entubado
con una corona movil y otra fija

Turbomaquina axial de
rodete libre con corona movil

Figura 2-4: Diversos tipos de turbomaquinas axiales.
2.2.1.1 El rodete o elemento mévil

El rodete estd formado por una corona central sobre la que van encajados los alabes. Al didmetro
medido en la base de los alabes se le denomina didmetro de cubo, mientras que el didmetro que va
desde el centro de la corona al extremo de los alabes se denomina diametro de punta. La diferencia
entre ambos diametros recibe el nombre de envergadura del alabe. Los rodetes presentan distintos
disefios y configuraciones, pudiendo variar tanto el nimero de dlabes como los didmetros exteriores
e interiores de la corona o la propia geometria de los alabes. La geometria de los alabes fija las
prestaciones que tendra la maquina, asi que se debe cuidar mucho el disefio de los mismos. Para que
los dlabes sean capaces de mover un flujo sélo es necesario que presenten una cierta deflexiéon segin
su direccién axial, sin embargo, para que cumplan su funcién de manera mas eficiente también
deberian tener una torsiéon variable en su direccién radial. Cada alabe se debe construir a partir de
perfiles aerodindmicos para mejorar las prestaciones de la maquina (Figura 2-5). A la dimensién axial
de un alabe se le suele denominar cuerda, mientras que a la direcciéon radial se le denomina
envergadura.

Figura 2-5: Perfil de un alabe de una turbomaquina.
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2.2 Fundamentos sobre turbomaquinas axiales

2.2.1.2 El stator o elemento fijo

En muchas turbomaquinas se puede encontrar una configuraciéon formada por un rotor seguido de un
stator o bien de un stator seguido de un rotor. Al conjunto de ambos elementos se le denomina etapa.
Cuando se tienen que gestionar grandes diferencias de nivel energético, es posible que una sola etapa
no sea suficiente y deban disponerse varias etapas para generar una relacion de compresién alta
entre la entrada y la salida. En este caso se pueden construir las maquinas de forma que cada una de
las etapas consiga una parte del incremento de presion total de la maquina. Este tipo de configuracion
se suele ver en los turborreactores y en las turbinas de vapor o de gas. En la Figura 2-6 se muestran
las diferentes configuraciones de una turbomaquina.

D

~

Sin Directriz

H

Directriz de entrada Directriz de salida

Figura 2-6: Disposiciones del stator en una maquina axial.

El uso de varias etapas en el interior de la maquina no es necesario en el caso de los ventiladores
axiales, ya que una es suficiente para entregar la energia que se necesita. En algunos casos se hace
incluso innecesaria la presencia de un stator. En otros casos se utiliza un stator para poder recuperar
la componente circunferencial secundaria generada, debida a la deflexiéon de los alabes, y que no
puede ser aprovechada como trabajo ttil. Si no se recupera esa componente circunferencial, parte de
la energia cinética se pierde por difusién aguas abajo. Por tanto, la misién que tienen los dlabes del
stator es redireccionar axialmente el flujo. El stator no sélo se puede posicionar aguas abajo del rotor
sino que en ciertas maquinas se encuentra aguas arribas de la parte mévil. En esta configuracion el
stator introduce una prerotacidn en el flujo, que desaparece cuando la corriente atraviesa el rodete,
haciendo que el flujo a la salida del mismo sea completamente axial.

2.2.2 Ecuacion de Euler de las turbomaquinas

Para analizar el funcionamiento de una turbomaquina conviene elegir un volumen de control fijo que
encierre al rodete, con el fin de para evaluar el proceso de transferencia de energia que se produce en
su interior. A este volumen de control se le puede aplicar la ecuaciéon de conservacién del momento
cinético (White,1979) suponiendo que el flujo es estacionario, incompresible y unidireccional. Esta
ultima hipotesis implica que la velocidad y la presiéon son uniformes en las secciones de entrada y
salida de la maquina y que el rodete posee un niimero infinito de alabes sin espesor.

- d i
ZM=§fp(FAE)dV+ fp(Ff\ﬁ)(Tr'dA)
Ve Ve

(2-1)

En la ecuacién anterior aparecen una serie de caracteristicas del flujo: ¥ es el momento respecto al
origen de coordenadas; 7 y ¥ representan, respectivamente, el vector posicién respecto al origen de
coordenadas y la velocidad absoluta; V'y A representan, respectivamente, el volumen y el areay p es
la densidad del fluido. La ecuacién 2-1 es una ecuacion vectorial que se puede desarrollar en sus tres
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componentes escalares y aplicar al volumen de control que se muestra en la Figura 2-7. Si se utiliza la
hipétesis de flujo estacionario, la derivada temporal se anula.

3|

Rotor

Figura 2-7: Esquema del volumen de control en una turbomaquina.

El sistema de coordenadas se elige con el eje z alineado con el eje de rotaciéon de la maquina y con el
mismo sentido que el vector velocidad angular. Para el andlisis presentado se supone que el fluido
entra en el rodete por la superficie de control SC1 con velocidad absoluta uniforme V3, y que el fluido
abandona el rodete por la superficie de control SC2 con velocidad absoluta uniforme V. La
componente del par que interesa para el analisis es la correspondiente al eje z. Si se considera que el
flujo que atraviesa ambas superficies de control es uniforme y se desarrolla la ecuacién anterior en
direccion z, la expresion para el par resulta:

M = pQ(r,V29 — 11Vig)
(2-2)

En la ecuacion anterior pQ es el flujo masico que atraviesa ambas superficies de control, mientras que
ri y Vig representan la posicion radial y la componente de la velocidad absoluta en la direcciéon
tangencial en las superficies de control 1 y 2. La ecuacién 2-2 representa la relacion basica entre el
par suministrado al rodete y la variacién del momento angular para todas las turbomaquinas. Las
velocidades tangenciales se eligen positivas cuando llevan la misma direccién que la velocidad de
rotacion del rodete U, lo que provoca que para los ventiladores M>0, tratdndose por tanto de
maquinas que entregan energia al fluido.

Esta ecuacion se puede multiplicar por la velocidad de rotacion y se obtiene asi la potencia necesaria

para accionar el rodete:

W = pQU;V29 — UiVig)
(2-3)

12



2.2 Fundamentos sobre turbomaquinas axiales

Si se aplica la ecuacidn de la energia al volumen de control definido en la Figura 2-7, se obtiene otra
expresion adicional para la potencia que necesita la turbomaquina:

. P2 sz P1 V12
W =pgQ [<—+z +—)—<—+Z +—
pg "t 29) \pg ' 29

donde al término entre corchetes se le denomina altura tedrica (Hw), y expresa la energia que la
maquina transfiere al fluido. Si se comparan las ecuaciones 2-3 y 2-4, se obtiene una expresion de la
energia especifica del fluido (e [J/Kg]).

(2-4)

e = gHy, = (U;V9 — Ui Vig)
(2-5)

A esta ecuacion se le denomina ecuacién de Euler y describe el funcionamiento de una turbomaquina
ideal sin considerar ningtn tipo de pérdidas. Como se deduce de la ecuacién de Euler, la energia
transmitida al fluido depende del producto de tres variables: la velocidad de rotacion, la diferencia
entre el radio a la entrada y a la salida y el incremento de la componente circunferencial.

2.2.3 Curvas caracteristicas teoricas y reales

A partir de la ecuacién de Euler se puede obtener las curvas caracteristicas tedricas de cualquier
turbomaquina. La maquina objeto de estudio en esta tesis doctoral es una turbomaquina axial; por
tanto, se aplicaran las caracteristicas geométricas de este tipo de soplantes. En las turbomaquinas
axiales no hay diferencia entre los radios de entrada y de salida y, por tanto la velocidad de arrastre
es la misma (U;= U= U), quedando la ecuacién de Euler de la siguiente manera:

e =gty = UV — Vip)
(2-6)
Como se observa en la Figura 2-8, el flujo entra en el rodete con una velocidad de médulo V; cuya

direccién viene dada por el 4ngulo a;. Si no hay prerrotacién a la entrada de la maquina, a;=90° y V4
=0. Si la maquina tuviera directrices de entrada, el angulo a; podria tomar otros valores.

Triangulo a la entrada Triangulo a la salida

Ul—(x)l‘ V16

U,=U,=or Vi,
Figura 2-8: Tridngulos de velocidad a la entrada y a la salida de una maquina axial.

De los triangulos de velocidad se pueden deducir una serie de relaciones. En primer lugar, es posible
relacionar Vi, con el caudal y los didmetros de base y punta de la maquina. Ademas, si la seccién de
paso entre la entrada y la salida permanece constante, como sucede en las turbomaquinas axiales, la
componente axial de la velocidad se mantiene invariante: Vi,= V2,= V,. Por tanto, se pueden obtener
una serie de relaciones entre las distintas componentes de la velocidad:
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40Q
Vig =Vo, = 7(D2_D7)
(2-7)
Vo= Viz _ 40Q
1%~ tana, n(D3_DZ)tan a;
(2-8)
Voo = U — Vaz _ 40Q
26 2 tanp, m(DZ_DZ)tan f3,
(2-9)

Con estas relaciones, y teniendo en cuenta que la velocidad de arrastre es una funcién de la velocidad
de rotacion, se puede obtener la siguiente expresion para la altura de elevacion:

w?D? 2wDQ 1 1
4g  gn(Di—DZ)ltanf, tana

Hp, =

(2-10)
La ecuacién 2-10 relaciona la altura de elevacién tedrica que proporciona el rodete con el valor del
caudal que suministra la maquina y, como se puede ver, para una maquina determinada que gire a
velocidad constante esta relacion se corresponde con la ecuaciéon de una recta. El signo de la
pendiente de la recta depende de los valores de a; y 2. Si no hubiese prerrotacion (a;=90° y 8,<90°)
se tendria una recta con pendiente negativa. La representacion grafica de esta ecuacion para distintos
caudales de funcionamiento de la maquina se conoce como curva caracteristica (Figura 2-9). En
realidad, esta ecuacidn representa una altura de elevacién tedrica, puesto que no toda la energia
suministrada al rodete es aprovechada por el fluido, sino que parte se desperdicia debido a las
pérdidas propias del funcionamiento de la turbomaquina, como son:

- Hidraulicas. Debidas a la friccion viscosa entre el fluido y los distintos contornos sélidos del
rodete. También se incluyen en estas pérdidas las debidas al choque en la entrada de los
alabes y a la separacién a la salida de los mismos. Todas estas pérdidas son proporcionales al
cuadrado del caudal. La relacion entre la altura de elevacion real H, obtenida tras descontar
estas pérdidas, y la altura tedrica proporcionada por la ecuaciéon de Euler, se conoce con el
nombre de rendimiento hidraulico y suele representarse por

- Volumétricas. Son debidas a las fugas de fluido que se producen en los huelgos existentes
entre el rodete y la carcasa. A la relacién entre el caudal proporcionado por la maquina y la
suma de este caudal mas el caudal que se pierde en los huelgos, se le suele conocer con el
nombre de rendimiento volumétrico y se representa por 7,.

- Friccién en los discos. Son debidas a la friccion entre los discos a los que van sujetos los
alabes y el fluido. En estas pérdidas se contabilizan también las producidas por friccion
viscosa.

- Mecanicas. Son debidas al rozamiento mecénico producido en sellos, juntas y cojinetes. A la
relacion entre la potencia 1til disponible para el flujo y la potencia mecanica total aportada
se la conoce con el nombre de rendimiento mecanico 7.

Por tanto, para obtener la curva caracteristica real habria que tener en cuenta las diferentes pérdidas
y el niimero finito de alabes de la turbomdaquina. En el caso particular de un ventilador, la curva
caracteristica representa la ganancia de presién estatica generada por la maquina frente al caudal
que se esta proporcionando.
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Figura 2-9: Curvas caracteristicas real y teérica.

Las curvas caracteristicas varian con la velocidad de accionamiento de la maquina. Para poder
extrapolar estas curvas a otras velocidades se suele trabajar con curvas adimensionalizadas. Estas
curvas se obtienen aplicando las leyes de semejanza, que permiten reducir todas las curvas a
distintas velocidades a una Unica curva basada en las cifras de altura y de caudal. Ademas, existen
ciertos tipos de ventiladores en los que se puede cambiar el decalaje de los dlabes y, por ello, existen
varias curvas en funcién del angulo de calado adoptado en la corona mévil.

2.3 Caracteristicas del flujo en turbomaquinas axiales

2.3.1 El dlabe aislado

El funcionamiento de cualquier turbomaquina axial se fundamenta en los principios basicos de
sustentaciéon y arrastre del dlabe aislado. Por tanto, es necesario conocerdichos principios para
comprender el funcionamiento de la maquina.

Un perfil aerodindmico consiste en una sucesion de secciones perfiladas con el fin, por un parte, de
reducir las pérdidas por resistencia al avance debidas al rozamiento viscoso en la direccion del flujo y
por otra aumentar la sustentacién fuerza perpendicular al flujo. Los perfiles aerodindmicos se
diseflaron originalmente a partir de la observacién de las alas de los pajaros. Posteriormente se
fueron haciendo estudios de las formas mas adecuadas pero, en general, su forma tipica presenta un
borde de entrada redondeado y un borde de salida afilado.

2.3.1.1 Parametros geométricos

Un perfil aerodinamico es una forma convexa sobre la que se superpone una distribucion de
espesores. La forma convexa a partir de la cual se genera el dlabe se denomina linea de curvatura
media, pero se utiliza mas la denominacién en inglés “camber line”. A partir de esta linea se define
una distribucién de espesores y se va creando la forma del perfil. Una vez que se tiene el perfil
correspondiente a una seccion, se calculan los perfiles de las otras secciones. De la unién de esta serie
de perfiles aerodinamicos se obtiene un alabe. A la longitud total del alabe se le denomina
envergadura.

En la Figura 2-10 se muestran los diferentes parametros de un perfil. A la longitud de la linea de
curvatura media se le denomina cuerda. Al borde de entrada en el perfil se le denomina borde de
ataque. La superficie inferior del perfil recibe el nombre de intradés, mientras que la superficie
superior del perfil se denomina extradés. La linea que une el borde de ataque con el borde de salida
recibe el nombre de linea de cuerda.
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Linea de Curvatura Media

Extradés

/ Espesor Méximo Borde de salida
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Borde de ataque

< Cuerda

Figura 2-10: Parametros de un perfil.

2.3.1.2 Creacion de circulacion

La circulacién es la integral curvilinea de la velocidad a lo largo de una linea cerrada que contiene el
perfil y se representa segun la expresion de la ecuacién (2-11). La circulacion constituye una medida
de la capacidad que tiene el perfil para modificar la cantidad de movimiento y, en consecuencia, de su
capacidad de crear sustentacion.

= ffa-d_s’
(2-11)

Para poder comprender cdmo se crea la circulaciéon se debe conocer cémo se produce la formacién
del vértice de arranque (Figura 2-11). Cuando un perfil empieza a moverse en el seno de un fluido
aparece en el borde de entrada un punto de estancamiento. En ese momento el flujo es irrotacional y
no viscoso. En estas condiciones también aparece en la parte posterior del perfil un punto de
estancamiento en una posicion simétrica. El fluido va circulando por la parte inferior del perfil y al
final alcanza el borde de salida. En ese momento intenta pasar del intradés al extradés bordeando
hacia arriba y girando rapidamente en el sentido contrario a las agujas del reloj. En esta zona del
perfil el fluido pasa de velocidades muy altas en el borde de salida a velocidades muy bajas e, incluso,
practicamente nulas en las proximidades del punto de remanso. En el caso de la presion lo que
sucede es que se genera un gradiente adverso que hace que el flujo se desprenda. Al desprenderse el
flujo se crea un torbellino en el borde de salida que viaja con la corriente y se aleja del perfil aguas
abajo.

En la parte posterior del perfil aparece un gradiente adverso de presién para angulos de ataque bajos,
que no es lo suficientemente fuerte como para que se produzca un desprendimiento de la capa limite.
Por tanto, el flujo alrededor del perfil se adapta suavemente a la superficie del mismo. La evolucién
de este gradiente al aumentar el angulo de ataque hace que se incremente el rozamiento viscoso.

Para determinar la circulacién del perfil se necesita conocer la circulacion neta I' en funcién del
angulo de ataque y de la forma del perfil. Sin embargo, el razonamiento para obtener dicha
circulacién no es inmediato, debido a las posibles variantes en la direccién del flujo al abandonar el
perfil. La condicién de Kutta- Joukowski indica que el valor correcto de la circulacién es aquel que
hace que las velocidades del flujo en ambas caras del perfil sean iguales en el borde de salida.

= =

i f/r_\“/f}%

c)

Figura 2-11: Flujo alrededor de un perfil aerodinamico.
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2.3.1.3 Coeficiente de arrastre y sustentacion

La existencia de circulaciéon alrededor de un perfil aerodindmico provoca que la presién no sea
idéntica en ambas caras del mismo. Por un lado se tendria la cara de presién, donde esta toma valores
positivos, y por otro la cara de succién, donde la presién toma valores negativos. La aparicion de esta
diferencia de presion da lugar a una fuerza neta de sustentacién sobre el perfil. Pero ademas aparece
otra fuerza que se opone al movimiento, debido a que el perfil se mueve dentro de un fluido que tiene
una determinada viscosidad. Esta fuerza se denomina fuerza de arrastre. Tanto la fuerza de
sustentacion como la de arrastre varian con el angulo que forma la corriente externa con la direcciéon
de la cuerda en el borde de entrada del perfil. Este &ngulo se denomina angulo de ataque.

Cuando se realiza un andlisis dimensional de los paradmetros que influyen en la aparicién de estas
fuerzas (sustentacion y arrastre) aparecen dos nimeros adimensionales importantes, el coeficiente
de sustentacion y el coeficiente de arrastre, cada uno de ellos asociado a cada una de las respectivas
fuerzas:

F Fp

CL= CD=

%psz %psz

(2-12)
donde F, y Fp representan las fuerzas de sustentacion y de arrastre respectivamente, p es la densidad

del fluido en el que se encuentra el objeto, A representa el area que opone el objeto al fluido en
movimiento y v es la velocidad de la corriente.
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Figura 2-12: Evolucion de los coeficientes de sustentacion y arrastre con el angulo de ataque.

Utilizando los principios de la Mecanica de Fluidos se puede demostrar, para flujos a baja velocidad,
que los coeficientes €, y Cp son funcién de la rugosidad del material, del angulo de ataque y del
numero de Reynolds basado en la cuerda del perfil. La evolucién de dichos coeficientes con el angulo
de ataque se puede ver en la Figura 2-12. El coeficiente de sustentacién presenta un maximo a partir
del cual su valor cae bruscamente. En cambio, el coeficiente de arrastre aumenta continuamente
hasta el punto donde cae la sustentacidn, en el que la pendiente se vuelve mas pronunciada. El angulo
de ataque en el que se produce la caida de la sustentacién se denomina angulo de desprendimiento
del flujo, ya que a partir de este angulo se produce el desprendimiento de la capa limite. Se dice
entonces que el perfil ha entrado en pérdida.

En el caso de un perfil aislado en el seno de un fluido ideal, en el que se cumple que la fuerza de
arrastre es nula, la fuerza de sustentacion viene dada por el teorema de Kutta-Joukowski, que dice
que la fuerza de sustentacion es igual a la densidad del fluido por la circulacién y por la velocidad
relativa entre el fluido y el perfil.
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Cuando un perfil aerodinamico se enfrenta a un flujo se produce un punto de estancamiento en la
entrada del mismo que divide a la corriente en dos partes. El flujo tiene tendencia a seguir
suavemente la forma del perfil, tal como se aprecia en la Figura 2-13, presentando un
comportamiento similar en ambas caras (intradés y extradoés). La capa limite es laminar en la parte
anterior del perfil, hasta que llega un punto en el que se produce la transicién de capa limite laminar y
a turbulenta.

U- Velocidad del flujo

’//—L@de corriente
— CLT e

_——— e e — i —— —

- — CLT

CLL-Capa limite laminar ~ T- Transicion
CLT-Capa limite turbulenta S-Separacién

Figura 2-13: Flujo viscoso alrededor de un perfil aerodinamico.

En perfiles aerodindmicos en los que existe una variacién de la velocidad de la corriente alrededor del
cuerpo, se genera una variaciéon de presion a lo largo del mismo. Como el flujo tiene que rodear al
cuerpo, en la parte anterior se producira un aumento de la velocidad y una disminucién de la
presion, hasta el punto de maximo espesor. Pasado este punto el flujo se expande disminuyendo la
velocidad y aumentando la presién.

Cuando se produce una disminucién de la presién en la direccidn de la corriente se tiene un gradiente
de presion favorable, mientras que en el caso contrario se dice que se tiene un gradiente de presién
adverso. Tanto los esfuerzos tangenciales dentro de la capa limite como los gradientes de presién
adversos tienden a frenar el flujo. Por tanto, si se tiene un gradiente de presion adverso en la capa
limite, la cantidad de movimiento del fluido puede ser insuficiente para avanzar, al ser la magnitud de
la velocidad pequefia en las zonas cercanas a la pared, y esto podria detener completamente el fluido
e incluso invertir el sentido del flujo. El flujo dejaria entonces de seguir el contorno del perfil y se
generaria el fendmeno denominado separaciéon o desprendimiento de la capa limite, en el que se
produce una restructuracién del flujo, denominada estela. El flujo en la estela es muy desordenado,
turbulento, de alta vorticidad y de caracter no estacionario, la recuperacion de presion es incompleta
y se incrementan las pérdidas de energia.

2.3.2 Flujo en cascada

Los alabes no se encuentran aislados en las turbomdaquinas. Los rodetes de las maquinas estan
formados por varios alabes unidos a una pieza que permite el movimiento rotatorio alrededor de un
eje. Por tanto, para conocer el flujo en el interior de una turbomaquina no se puede estudiar cada
alabe por separado, sino que hay que considerarlos en conjunto. Para ello se define lo que se
denomina cascada de alabes, la cual se genera al cortar el rotor de la maquina por una envolvente
cilindrica en un radio medio entre cubo y punta, que se desarrolla posteriormente sobre un plano
(Figura 2-14).

Para estudiar el flujo en cascada es necesario realizar una simplificacién consistente en considerar
Unicamente el flujo correspondiente a dicho plano, sin tener en cuenta el resto de planos del alabe. Si
la turbomdaquina tiene una relacion de base-punta elevada, se pueden despreciar las velocidades
radiales, y el estudio del flujo en cascada se convierte en una aproximacién razonable del flujo en el
interior de la maquina. En caso contrario, cuando la relacién de base-punta es muy baja, los alabes de
las turbomaquinas presentan una cierta torsién a lo largo de la envergadura, que provoca la aparicién
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2.3 Caracteristicas del flujo en turbomaquinas axiales

de variaciones radiales de la velocidad. Aun asi, se puede seguir utilizando el estudio de cascadas
bidimensionales en estos casos si se combina con las teorias de equilibrio radial, ya que la teoria
sigue siendo lo suficientemente precisa tanto para el andlisis de turbomaquinas como para su disefio.

Volumen
de control

Cuerda

u

Condicion de
periodicidad

a

Figura 2-14: Desarrollo de una cascada de alabes.

En toda cascada existen una serie de parametros definen las prestaciones de la maquina (Figura
2-15) (McKenzie, 1997):

Angulo de curvatura o deflexién del flujo: &

- Angulo de calado o decalaje del alabe: &

- Angulo de Incidencia: diferencia entre el angulo geométrico del alabe a la entrada (90°-3,) y
el angulo de entrada del flujo relativo (90°-5): i

- Angulo de Desviacién: diferencia entre el angulo geométrico a la salida del alabe (90°-53,) y el
angulo de salida del flujo relativo (90°-£3%): d.

- Angulo de ataque: 4ngulo que forman la direccién del flujo relativo y la cuerda del alabe: A.

- Solidez del perfil: cociente entre la cuerday el paso.

Figura 2-15: Parametros de disefio en perfiles aerodinamicos.
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Capitulo 2: Fundamentos y antecedentes

Para estudiar el flujo en cascada hay que realizar una serie de hipoétesis: flujo incompresible y
estacionario.

Para calcular tanto la fuerza en direccién axial como la fuerza en direccién tangencial, se toma un
volumen de control como el que se muestra en la Figura 2-14. En la superficie de entrada al perfil se
tiene un vector velocidad relativa W; que forma un angulo S, con la corriente axial y aparece también
una presion p;. En la superficie de salida del alabe se tiene un vector velocidad relativa W que forma
un angulo f;con la corriente axial y aparece una presién p;. Por tanto, la fuerza resultante sobre el
alabe se puede descomponer en dos, una fuerza en la direccién axial F, y una componente en la
direccién tangencial Fy. Las resultantes sobre las superficies laterales se cancelan entre si debido a
que existe periodicidad en el flujo.

Figura 2-16: Triangulos de velocidad en perfiles aerodinamicos.

Si se aplica la ecuacion de continuidad por unidad de envergadura, se obtiene la siguiente expresion:

Wi cosf; =W, -cosf, =W,
(2-13)

De la ecuacion de momento aplicada segtn la direccion axial y tangencial se obtienen las expresiones
para las fuerzas segun esos ejes:

E,={@;—p):s
(2-14)

Fo = psW,(Wyg — W,g) = psW,?(tan B; — tan 3,)
(2-15)

Cuando se estudia un fluido real aparecen una serie de pérdidas de presién debidas a la friccién
superficial y efectos afines. Estas pérdidas de presién se pueden calcular utilizando la siguiente
expresion:

A - 1
%:M_l_E(WlZ_WZZ)

(2-16)
La ecuacidn 2-16 se puede expresar en funcion de las fuerzas en la direccion axial y en la direccion

tangencial, usando para ello el &ngulo medio del flujo, que recibe el nombre de B tal como se muestra
en la Figura 2-16:
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2.3 Caracteristicas del flujo en turbomaquinas axiales

Ap, _ 1 _ >
7 = E(—FZ + Fg -tan )
(2-17)
_ 1
tanf = > (tan B; —tan ;)
(2-18)

Sin embargo, esta expresién de las pérdidas no es la que mas se utiliza, sino que suele
adimensionalizase para definir el denominado coeficiente de pérdidas de presion total, que se
representa de la siguiente manera:

(2-19)

Las fuerzas en los perfiles aerodinamicos no suelen descomponese segun la direcciéon axial y
tangencial, sino que suele usarse una direcciéon perpendicular a la direccién media de la corriente
(asi se obtiene la fuerza de sustentacién), y otra direccién paralela a dicha direccién media (en esta
caso se obtiene la fuerza de arrastre). Por tanto, las fuerzas que se han obtenido en las ecuaciones 2-
14y 2-15 se pueden descomponer en esas direcciones y obteniendose:

F,=F,-senf + Fy-senf3 = psW/?(tan8; — tan 8, ) sec § — sAp, sen 3

(2-20)

Fp, =Fy-senf3 — F,-cos 8 = sAp, cos 3
(2-21)

A partir de las expresiones de las fuerzas de arrastre y sustentaciéon se pueden obtener los
coeficientes asociados a dichas fuerzas:

F, 2 _ sin 2[)7
CL=1 — =—COSB tanﬁ1_tan.82_( 4
EPCWZ o
(2-22)
F, 1 —
CD=1 D_ :(—COS?’ﬂ
zpCWZ g
(2-23)

donde o representa la solidez, definida como la cuerda (c) entre el paso (s), y W representa la
velocidad media, que se define como W,/ cos 8. Con los coeficientes de sustentacién y de arrastre se
puede llegar a calcular la eficiencia aerodindmica, que se define como la relacién entre el coeficiente
de arrastre y el coeficiente de sustentacion:

c, 2 cosﬁ_(tan pr —tanp, — {%) 2(tan B, — tan B,)
e=—L_ =~

Cp {cos3f {cos?fB

(2-24)
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Capitulo 2: Fundamentos y antecedentes

Por lo general, los valores de Cp en el funcionamiento de las cascadas son mucho menores que los de
C. y, ademas, el angulo f no suele exceder de 60°.

A la salida de las maquinas axiales utilizadas en ciertas aplicaciones industriales se suele introducir
una etapa que permite recuperar la componente circunferencial de la velocidad a la salida del rotor
en forma de presion estatica. Por tanto, es interesante efectuar el andlisis en cascada para una etapa
completa, en la que se han de considerar pérdidas tanto en el rotor como en el stator, asi como la
proporcion de presion aportada por cada corona.

u

Figura 2-17: Triangulos de velocidad en una etapa de una turbomdaquina axial.

En la Figura 2-17 se muestran los tridngulos de velocidad para una etapa de una turbomaquina axial
compuesta por un stator aguas abajo de un rotor. La velocidad absoluta a la entrada y a la salida en
una turbomaquina axial con un buen disefio aerodinamico es la misma y, ademas, tiene direccion
axial. Por tanto, en la entrada tiene velocidad V; y la direccion serd axial, de forma que restandole
vectorialmente la velocidad del dlabe U se obtiene la velocidad relativa a la entrada W; que tiene un
angulo ;. A la salida del alabe se tiene una velocidad relativa W; de forma que sumando
vectorialmente la velocidad del alabe U se obtiene la velocidad absoluta de salida del rotor V;, con
angulo a;. En el stator, a la entrada se tiene una velocidad absoluta V>, mientras que a la salida se
tiene una velocidad axial V3. A partir de los triangulos de velocidad en la etapa se puede llegar a
calcular el grado de reaccion teorico que, para el caso de flujo incompresible, se define como el
cociente entre el incremento de presion estatica en el rotor y el incremento de presion total en el
escalon o etapa:

1 2 2
_DPest _ Bpain _ 2PV~ Wip + Wa

X =
Apios Apiot pquze 2U
(2-25)

donde el incremento de presion total en el escaléon (sin considerar pérdidas por friccién) viene dado
por la ecuacién de Euler de las turbomaquinas:

Apior = PUVZZB
(2-26)

El grado de reacciéon es un parametro relacionado con el rendimiento de un escalén en una
turbomaquina. Los escalones que mas se usan son aquellos que tienen un grado de reaccion del 50%,
ya que el gradiente de presién adverso se reparte a partes iguales a través del rotor y el stator, lo que
provoca que se retrase el desprendimiento de la capa limite de los bordes de los alabes, evitando de
ese modo grandes pérdidas de presion. Sin embargo, para calcular el rendimiento del escaléon
propiamente dicho se deben tener en cuenta las pérdidas de presion total en el mismo,
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2.3 Caracteristicas del flujo en turbomaquinas axiales

relacionandolas con el incremento de presion tedérico que resulta de considerar las pérdidas por
friccién:

_ Aptotal
Mh =7

Apteérico

(2-27)
2.3.3 Teoria tridimensional

El flujo dentro de una turbomdaquina es tridimensional y muy complejo. Cuando se trata el flujo en
cascada se hace la suposicion de flujo bidimensional, considerando que las variaciones de la velocidad
en la direccidn radial son despreciables. Esta hipotesis es valida para maquinas que presentan una
relacion entre la base y la punta alta, pero cuando esta relacion es inferior a valores sobre los 4/5, la
variacion de la velocidad radial comienza a apreciarse y afecta a los perfiles de velocidad a la salida
de la maquina. Esta variacién es mas acentuada en maquinas con una determinada curvatura de los
alabes en la direccidn radial. Por tanto, se hace necesario realizar un estudio tridimensional del flujo
en el interior de la maquina con todos los efectos que ello conlleva. La variacion radial de la curvatura
de los alabes no es el unico motivo que hace que la corriente se aparte de las superficies de la
maquina, también el efecto del huelgo de punta entre los alabes y la carcasa asi como el espesor
tienen mucha influencia.

Ademds, la existencia de capas limite tridimensionales provoca una serie de efectos viscosos
asociados. A medida que la corriente avanza a través de las etapas de la turbomaquina, la capa limite
en base y punta aumenta de grosor rapidamente, provocando un bloqueo del flujo que da lugar a una
aceleracion axial en la zona central. Por tanto, al realizar un estudio tridimensional de la maquina
aparecen una serie de efectos que no se tienen en cuenta cuando se estudia el flujo en cascada.
Existen multiples teorias que estudian el flujo tridimensional en turbomaquinas, siendo una de ellas
la teoria del equilibrio radial.

2.3.3.1 Teoria del equilibrio radial

Cuando se tienen maquinas con una relacién de base a punta pequefia, se aprecian variaciones de la
velocidad radial que afectan a los perfiles de velocidad a la salida de la turbomaquina. Este flujo radial
se produce porque aparece un desequilibrio entre las fuerzas centrifugas y la presion en la direccion
radial en un instante determinado. Cuando este desequilibrio desaparece, ya no hay componente de
la velocidad en la direcciéon radial y, por tanto, el flujo es axisimétrico y sus lineas de corriente se
encuentran en superficies circulares cilindricas. Este tipo de flujo recibe el nombre de flujo en
equilibrio radial.

La teoria del equilibrio radial, supone que la velocidad radial sélo se manifiesta en la zona en la que se
encuentran los alabes, mientras que el flujo en el exterior de los mismos se encuentra en equilibrio
radial (Dixon, 1998).

Figura 2-18: Elemento diferencial de volumen.
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Capitulo 2: Fundamentos y antecedentes

La teoria del equilibrio radial establece que las fuerzas de inercia estan en equilibrio con las fuerzas
centrifugas a las que estd sometido el elemento diferencial de fluido mostrado en la Figura 2-18. Las
fuerzas centrifugas se pueden calcular a partir de las fuerzas de inercia centripetas dF;:

(2-28)

Por otro lado se pueden calcular las componentes de la fuerza de presion tanto para las caras
meridionales como para las caras tangenciales:

1 de 1
dF, =2 (p + 5 dp) dzdr sen7 = (p + 5 dp) dzdrd@
(2-29)

dE, = (p + dp)(r + dr)dOdz — prdfdz
(2-30)

La suma de fuerzas ha de estar equilibrada. Por tanto, si se sustituyen las ecuaciones anteriores en la
ecuacion de equilibrio (2-28) se obtiene:

v2

1
dm%=@ﬂ%@&+dﬂ%@—mﬂ%r—@+§@Omww

(2-31)

Si se sustituye el diferencial de masa por su valor, dm=pr dr dz df, y se desprecian los términos de
segundo orden, se llega a la siguiente expresion:

(2-32)

Si se conoce la variacién de la velocidad tangencial y la densidad con el radio de la maquina se puede
determinar la variacién de la presion radial a lo largo de la envergadura del alabe. En el caso de una
soplante axial, en la que las velocidades en el interior de la maquina son bajas, se puede suponer que
el flujo es incompresible(p=cte) y la ecuacion anterior puede integrarseenp y r:

B punta 5 dr _ punta 5 dr
Ppunta — Pbase = PVg—=p Vg —
base r base r
(2-33)
Por otro lado, la entalpia de estancamiento se define como:
1 dhy dh dv, dv
= Z(p2 2y 5 20 _ 27 Iz 278
ho=h+ Z(UZ +v5) il + vy .
(2-34)

Teniendo en cuenta que se puede relacionar la entalpia con la entropia y la presion a través de la
expresion termodinamica Tds = dh — ;dp, y combinando todas las ecuaciones anteriores la ecuaciéon

de equilibrio radial viene dada por:
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2.3 Caracteristicas del flujo en turbomaquinas axiales

%_Tds dv, vgd

o Tt g ve)

(2-35)

El intercambio de energia en una turbomdquina se basa solamente en el trabajo especifico
intercambiado por el rotor, de acuerdo con la ecuacién de Euler y la ecuacién de la energia. Por tanto,
no hay variacion radial ni de la entropia ni de la entalpia de estancamiento. La ecuacidn de equilibrio
radial adoptar la siguiente forma:

dv, vg d
UZT + TE (TU@) =0
(2-36)

Cuando el término rvypermanece constante, se habla de flujo de vértice libre, lo que conduce a que la
velocidad axial sea también constante. Para conseguir un flujo de vortice libre se disefian los alabes
con una determinada torsién y curvatura. En concreto, se disefian con mayor torsién en el cubo que
en la punta. Con esto se consigue que el intercambio de trabajo especifico sea constante con el radio y,
ademads, los saltos de presion también son constantes si se logra recuperar toda la velocidad
tangencial una vez pasado el escalon.

También se puede imponer la condicion vy= rK . En este caso se utiliza la teoria del vértice forzado,
que pretende obtener un perfil de alabe de la turbomaquina en el que la velocidad tangencial varie
con el radio. De este modo, se generarian velocidades muy altas en la punta de los alabes que
provocarian una mayor vorticidad del flujo.

Para caracterizar tridimensionalmente el flujo en el interior de una turbomiquina axial es
imprescindible analizar los denominados flujos secundarios. Estos flujos son perpendiculares a la
corriente principal (Neuman, 2000). Cuando una particula de fluido que posee una determinada
rotacion y gira alrededor de su propio eje, se desvia de la corriente segiin un eje perpendicular de
giro, se forma un flujo secundario. Estos flujos aparecen en zonas de la capa limite y de los
intersticios, lo que hace que su estudio sea muy complejo.

Para analizar este tipo de flujos se pueden utilizar dos métodos. El primer método se basa en estudiar
el equilibrio de fuerzas sobre la particula, mientras que el segundo analiza la vorticidad que se genera
en las capas limite y que se destruye por la propia viscosidad. Cualquiera de las dos aproximaciones
es valida a la hora de estudiar la estructura de los flujos secundarios, si bien en algunas ocasiones
utilizar uno de los métodos puede resultar mas ventajoso, dependiendo del analisis que se desee.

Entre los flujos secundarios que aparecen en una turbomaquina se pueden encontrar:

- Flujo radial secundario. Este flujo se crea debido al desequilibrio que se produce entre la
fuerza de presion y la fuerza centrifuga en el interior del dlabe. El desequilibrio genera una
aceleracién radial hacia la base en los statores y hacia la punta en los rotores.

- Vértice del conducto. La diferencia de presion entre la cara de presion de un alabe y la cara
de succion del alabe adyacente, provoca un desplazamiento de las capas limite anulares
desde dicha cara de presion a la de succion. Debido a ello, el flujo en las inmediaciones se
sobredeflecta. El origen del vortice de conducto es similar al del flujo secundario radial, ya
que también se crea por un desequilibrio entre la fuerza de presién y la fuerza centrifuga, si
bien en este caso ese desequilibrio origina una aceleracién hacia las zonas de bajas presiones
que curva la trayectoria hacia la cara de succién, en un movimiento cruzado. La cara de
succién deflecta la corriente cruzada, que continda en sentido inverso y termina juntandose
con la sobredeflexion aguas abajo. Este mecanismo se repite y asi se forman los denominados
vortices de conducto.

- Vortices de herradura. Cuando el fluido de la capa limite anular se aproxima a un alabe, la
parte exterior, que tiene una cantidad de movimiento elevada, es capaz de rodearlo, pero la
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parte interior, en la que la cantidad de movimiento es baja no puede rodear el alabe y es
vencida por la sobrepresion, provocando la parada del flujo. La capa limite se desprende en
este punto y, ademas, el flujo estancado crea un punto de remanso aguas arriba que el resto
de la corriente debe rodear. Este punto de remanso origina un obstaculo al fluido que gira,
debido al arrastre viscoso de la corriente exterior. El vértice de herradura se mantiene en la
esquina de la cara de succién mientras es presionando por el flujo cruzado. Sin embargo, su
sentido de giro es contrario al vortice de conducto y por eso muchas veces es absorbido por
él.

- Flujo inclinado. El dngulo de inclinacién del 4labe del rotor aumenta cerca de la superficie
de la base y de la punta debido al efecto de las capas limite anulares. Al aproximarse las capas
limite a estas superficies se produce una caida de cantidad de movimiento en direccién axial.
El angulo que forma la corriente respecto al eje es inversamente proporcional a la velocidad
axial y, por tanto, aumenta cuando la velocidad axial disminuye. En la zona de la base este
efecto no tiene mucha importancia debido a que la capa limite es succionada por el
movimiento radial. Sin embargo, en la zona de la punta se convierte en un grave problema
debido a la acumulacién de la capa limite y a la existencia de otros flujos secundarios. Por
ello se suele aumentar el calado del perfil cerca de la punta.

- Flujo de intersticio. Los flujos de intersticio son debidos a las holguras que existen entre la
punta del alabe y la carcasa. Estos flujos tienen una gran influencia en las prestaciones de las
turbomaquinas. El flujo de la cara de presion puede pasar a la cara de succion en la punta del
alabe disipando gran cantidad de energia y haciendo que la envergadura util del alabe
disminuya. Por tanto, se suele minimizar este huelgo de punta en el disefio de
turbomaquinas. Ademas, este flujo que pasa entre las caras tiende a formar el denominado
vortice de punta, que gira en sentido contrario al vortice de conducto y puede perjudicar el
funcionamiento de la maquina.

- Desprendimiento de vdrtices. Existen ciertos flujos secundarios que se producen debido al
desprendimiento de vortices. Estos vortices pueden ser tanto transversales como
longitudinales.

Todos estos flujos secundarios se pueden superponer entre si dependiendo de las condiciones de
operacion de la maquina y de los flujos incidentes sobre la etapa.

2.4 Fenomenos no estacionarios

A las dificultades, apuntadas en los parrafos anteriores, que aparecen cuando se analiza el
funcionamiento de una turbomaquina, se debe afiadir un grado mas de complejidad representado por
la naturaleza no estacionaria del flujo. Si se hiciese una fotografia del campo de velocidades de la
maquina en un instante dado se podrian conocer la mayoria de las caracteristicas globales del flujo en
su interior. Sin embargo, se perderia la variaciéon temporal que se produce debido al movimiento del
rodete. Este factor temporal implica la aparicién de una serie de fendmenos que determinan el
comportamiento de este tipo de sistemas.

El movimiento de los dlabes respecto a otras superficies fijas (cubo, carcasa, stator, etc.) hace que se
produzcan una serie de fenémenos no estacionarios que pueden clasificarse en dos grandes grupos.
Por un lado, las inestabilidades globales del flujo, que engloban los problemas de cavitacién, la
oscilacion de masa, bloqueo soénico, la aparicion de aceleraciones relativas o fen6menos tan
complejos como el desprendimiento rotativo. Y por otro, las denominadas inestabilidades locales, ya
que se producen en puntos concretos de la maquina, entre las que se encuentran desprendimientos
de la capa limite en los dlabes y la apariciéon de burbujas de cavitacién aisladas. Los motivos que
causan estas no estacionalidades son principalmente: la interaccién por choque, la interaccién
potencial como consecuencia del campo de presiones que se desarrolla a lo largo del alabe y los
fenémenos viscosos que son consecuencia del desarrollo de capas limite.

Los fendmenos no estacionarios crean perturbaciones en el flujo que se produce en la maquina. Entre
estas perturbaciones se pueden citar:
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- Interaccion entre haces. Debido al cambio de posicién que se produce en una etapa de una
maquina entre las coronas moviles y las fijas, se generan a su vez variaciones temporales en
el campo de presiones. Cada vez que un alabe pasa por delante de un canal del stator, las
presiones en el stator se modifican de tal manera que llegan a influir en el flujo aguas abajo
de la etapa.

- Desprendimiento de vortices (vortex shedding). El flujo puede sufrir separacion de la
capa limite en la superficie de los alabes bajo determinadas condiciones de operacion,
generando estructuras tipicamente tridimensionales y de origen turbulento, denominadas
vortices. Esta generacion estd estrechamente ligada con la carga aerodindmica de cada alabe,
por lo que si la maquina trabaja en puntos cercanos al punto de desprendimiento, éste puede
acelerarse debido a cargas locales sobre algin alabe generadas como consecuencia de la
interferencia de otro efecto no estacionario.

- Difusion y transporte de estelas. La difusion consiste en la disolucion de las estelas que se
producen debido a fenémenos viscosos, y conlleva unas pérdidas de energia asociadas. Las
estelas generan condiciones no uniformes del flujo que influyen en el funcionamiento del
rotor. El transporte de estelas esta influenciado por las coronas de haces fijos de la maquina,
ya que las estelas que salen del rotor son troceadas a su paso por las directrices,
produciéndose sub-estelas que se difunden mas facilmente en el flujo principal.

- Desprendimiento rotativo. Cuando se produce una desviacion de la corriente principal, la
separacion del flujo se adelanta en las secciones anteriores al borde de salida de los alabes,
con lo que el angulo de incidencia del flujo cambia. Este cambio en la corriente principal hace
que se produzcan separaciones en los distintos alabes. Se trata de un fen6meno muy
complejo que se produce a bajas frecuencias y que modifica cuantitativamente el
funcionamiento de la maquina.

- Oscilacion en masa y bloqueo sdénico. La oscilacion en masa se produce mas en los
sistemas en los que el fluido de trabajo es un liquido, debido a que presentan mayores
densidades. El bloqueo sénico se genera en maquinas soénicas en las que el flujo en su interior
presenta valores altos del nimero de Mach. Estos valores hacen que pueda haber cambio de
régimen en el interior de la maquina (subsénico, sénico, supersénico).

Entre todos estos fendmenos no estacionarios cabria destacar los debidos a las fluctuaciones
provocadas por la interacciéon dindmica que existe entre los haces moéviles y los fijos en una
turbomaquina (interaccion rotor-stator). En el estudio de la interaccion entre el flujo que sale o llega
al rotor y los alabes fijos del stator (situados aguas arriba o abajo) la posicion relativa de las dos
series de dlabes es muy importante. Este fendmeno se desarrolla con mas profundidad en el siguiente
apartado.

2.5 Estudio de la interaccion rotor-stator

Si delante de una corona de dlabes no existe ningin elemento que perturbe el flujo, el fluido entra en
la corona de dlabes con unas condiciones uniformes y estacionarias. Sin embargo, cuando se tiene una
cascada de alabes delante, el paso del fluido a través de la misma hace que aparezcan una serie de
fendémenos que se transmiten al flujo aguas abajo, y que influyen en el comportamiento de la
siguiente corona de la etapa. Este fenémeno se denomina interaccién entre el rotor y el stator.
Ademas, no sélo la corona posterior se ve afectada por la anterior, sino que la presencia de la segunda
corona de alabes condiciona el comportamiento de la primera, es decir, se produce un efecto de
acoplamiento entre haces. El fendmeno de interaccion se produce cuando las estelas que provienen
de los dlabes de una de las coronas llegan a la zona de influencia de los dlabes de la siguiente.

Las estelas de los alabes producen variaciones en la distribucién de la velocidad, apareciendo
gradientes de presiéon segun la direcciéon circunferencial, que hacen que se modifiquen las
condiciones de funcionamiento de la maquina y, por tanto, su capacidad para producir trabajo. Pero
ademads, la existencia de gradientes circunferenciales de velocidad trae asociada la apariciéon de
fuerzas radiales no equilibradas que provocan problemas de vibraciones y de ruido.
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Conociendo la naturaleza del fenémeno se puede deducir qué parametros van a influenciar en el
comportamiento de una maquina frente a estos fenémenos. Es evidente que el parametro geométrico
que condiciona en mayor grado las fluctuaciones de las variables fluidodindmicas en turbomdaquinas
es el huelgo axial entre las etapas de rotor y stator. Sin embargo, para describir el comportamiento no
estacionario del flujo se necesita otro pardmetro adicional, la frecuencia de paso de alabe que se
define como la inversa del tiempo que tarda un alabe en un instante concreto en ocupar la posiciéon
del 4labe anterior.

Cualquier intento de conocer el flujo entre coronas de alabes, hasta la apariciéon de las técnicas
numéricas pasaba por la utilizacién de técnicas experimentales. Con la aparicién de las técnicas
numéricas en los afos 70, estos métodos comienzan a destacar como la herramienta mas empleada
para el estudio de la interaccién. El estudio de la interaccién comprende varias disciplinas, debido a
la complejidad que presenta el fendmeno:

- Aeromecanica y aeroelasticidad. Estas disciplinas se centran en el estudio de la interaccion
entre el flujo y las propiedades mecanicas de los alabes. Uno de los mecanismos que se
estudian es el efecto de las vibraciones que son consecuencia de las fluctuaciones de carga a
la que estdn sometidos los alabes. En este caso, los dlabes no son meros elementos pasivos,
sino que pasan a formar parte de la solucién del flujo. Entre las excitaciones de origen
aerodindmico se pueden encontrar la respuesta forzada, el desprendimiento rotativo, la
turbulencia, etc.

- Aeroacustica. Se centra en la caracterizaciéon de las fuentes sonoras y el estudio de los
mecanismos de propagacion de ruido. Las fuentes de ruido que se propagan se pueden
identificar conociendo las variaciones de presion en el flujo. Este ruido puede ser en banda
ancha, debido principalmente a la turbulencia del flujo, o tonal, ligado a la frecuencia de paso
de alabe.

- Aerodinamica y fluidodinamica. Se basa en la resolucion de las ecuaciones de gobierno del
flujo para analizar el intercambio de cantidad de movimiento en los haces. No se tienen en
cuenta todos los efectos de la estructura mecanica sino que se presentan los alabes como
mera condicién de contorno pasiva. Entre los aspectos fundamentales que se estudian estan
la turbulencia del flujo, las prestaciones estacionarias de la maquina y las no estacionarias.
Estas ultimas claramente relacionadas con los fenémenos de interaccién entre alabes.

Como se ha visto, la interaccidn tendra lugar entre el flujo relativo en los canales de los alabes en
rotacion y las directrices fijas. Cuando se dispone de una tinica etapa, como es el caso de la maquina
objeto de estudio, las directrices pueden estar situadas tanto aguas arriba como abajo del rotor. Si se
sitian aguas arriba, la falta de uniformidad en el flujo procedente de las mismas se percibe como una
falta de estacionariedad del flujo a la entrada del rotor, y la capacidad de perturbacién es mucho mas
elevada que cuando las directrices se situan aguas abajo. El efecto mas importante de la interaccién
entre haces fijos y moviles es la generaciéon de esfuerzos no estacionarios sobre los alabes, que
generaran vibraciones y ruido.

2.6 Ruido en turbomaquinas

El ruido generado por una turbomdquina tiene una naturaleza dipolar (Sharland, 1964) y se puede
dividir en ruido en banda ancha, debido a las fluctuaciones de la fuerza de sustentacion en los alabes
que se producen por el desprendimiento de vortices a la salida de los mismos y, ruido tonal que se
genera a la frecuencia de paso de alabe y sus armoénicos, debido principalmente a la interaccion que
se produce entre el rotor y el stator (Mather, 1971).

En este tipo de maquinas el comportamiento de una corona afecta a la siguiente y viceversa. Ademas,
entre los fendmenos de interaccidn se encuentra la interacciéon que se produce entre las estelas de los
alabes y las directrices. La vorticidad que se forma en esas estelas es una fuente de ruido importante
(Howe, 2003).
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Antes de estudiar la generacién de ruido en una turbomaquina se deben comprender los mecanismos
que lo producen y las herramientas que se pueden utilizar para analizarlo. Para ello es necesario
abordar el estudio de la Acustica, cuyos principios fundamentales, aplicados a un fluido dan lugar a la
Aeroacustica.

2.6.1 Teoria aeroaciuistica clasica

El sonido es una alteracién que se produce en un medio y que se propaga en forma de onda. La
Aeroacustica es la parte de la Actstica que se ocupa del estudio de los sonidos producidos por los
flujos. La peculiaridad de la aeroactstica reside en que un flujo no sélo es una fuente de sonido sino
que, ademas, su presencia altera las caracteristicas de propagacién del mismo. Por tanto, para poder
conocer los principios de la Aeroacustica, es indispensable conocer las ecuaciones que rigen los
fendmenos fluidomecanicos.

Las leyes fundamentales que gobiernan el movimiento de los fluidos se basan en las leyes de
conservacion de la fisica: la masa se conserva, la cantidad de movimiento es igual a la resultante de
las fuerzas que actiian sobre el sistema y las variaciones de energia equivalen a la cantidad de calor
suministrada por el sistema mas el trabajo realizado por las fuerzas externas sobre el mismo. Para un
tiempo ty una posicién determinada x=(x1, x2, x3) el estado de un fluido esta definido por la velocidad
y dos variables termodindmicas. Por tanto, para determinar el movimiento de un fluido se necesitan
cinco ecuaciones escalares, que se obtienen a partir de las leyes de conservacion de la masa, de la
cantidad de movimiento y de la energia.

El principio de conservacion de la masa establece que el aumento de masa en un volumen de fluido es
igual al flujo neto que atraviesa las superficies del mismo. Por tanto, la velocidad y la densidad deben
satisfacer la ecuaciéon de continuidad:

1Dp+v V=0
p Dt V=
(2-37)
b _2

donde — =

FYinirTid ﬁVE%-I— vji es la derivada material. La ecuacién (2-37) demuestra que la

0x;

J
divergencia de la velocidad es igual a la variacion unitaria de la densidad en el interior del volumen.
En el caso de flujo incompresible, en el que no hay variacién de densidad, la divergencia de la
velocidad es igual a cero.

Por otro lado, la ecuacion de cantidad de movimiento (también llamada ecuacién de Navier-Stokes)
expresa el cambio de la cantidad de movimiento de una particula en funciéon de la presidn, la

viscosidad y las fuerzas que actian sobre el volumen (ﬁ ):

-

Y p ViV B ) + B
por =Pt 3

(2-38)
La ecuacion 2-38 representa la ecuacion de cantidad de movimiento para un fluido stokesiano. En

este tipo de fluidos se cumple que las fuerzas de rozamiento se pueden expresar en funcién de la
viscosidad dindmica, que se asume como constante.

Por tultimo, en aquellos problemas en los que existe un intercambio de energia a través de calor,
disipacion viscosa, combustidn, etc., se debe tener en cuenta también la ecuacion de la energia:

DE . i
Dt_Q

(2-39)
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donde O representa la tasa de transferencia de calor y W representa el trabajo realizado por las

fuerzas. Si se realizan una serie de simplificaciones y se considera flujo isotrépico, que es aquel en
que la entropia de una particula permanece constante, la ecuacion de la energia se puede expresar de
la siguiente manera:

S+ Vs =0
ot v S =
(2-40)

La teoria actstica clasica es una aproximacion de primer orden en la que los efectos que son no
lineales son despreciados, ya que el sonido no es mas que una pequeila perturbacién del estado
estacionario del flujo y los efectos no lineales representan perturbaciones de segundo orden. La
amplitud acustica en muchas aplicaciones es muy pequefia comparada con la presién media y, por
tanto, la propagacion del sonido puede ser estudiada utilizando ecuaciones linealizadas. Para poder
hacer esta linealizacion se debe de considerar un sonido que se propaga en un flujo estacionario y no
viscoso, con presion media py y densidad py. Si se denota como p”y p“las fluctuaciones de la presion y
la densidad, y ademas se tiene en cuenta que p’/ po<<1y p’/ po<<1, se puede escribir la ecuacién de
cantidad de movimiento de la siguiente manera:

(2-41)

Antes de linealizar la ecuacién de continuidad se debe introducir un término que represente el
incremento de volumen por unidad de volumen. Este término, que se puede denotar genéricamente
como q(%,t), representa una distribucién fuente de volumen, como, por ejemplo, el efecto de las
pulsaciones de volumen de un pequefio cuerpo en el interior de un fluido. Incorporando este efecto
en la ecuacién (2-37):

1Dp S

——+V-v=q

p Dt
(2-42)

Una vez que se ha introducido este término se puede linealizar la ecuacién de continuidad:

1 dp’

—2P tdivi= q

po Ot
(2-43)

Utilizando la ecuacién anterior, junto con la ecuacién de cantidad de movimiento (2-41), se puede
eliminar la velocidad:

2%p’ dq -
V2 =y 2y,
gz VP =pog mVF

(2-44)

Esta dltima ecuacion se asemeja a la ecuacion de ondas, aunque en ella aparecen fluctuaciones de
densidad y presion que seria muy conveniente condensar en una sola variable. Para ello, es necesario
establecer una serie de relaciones entre la presion y la densidad, que dependeran de las variables
termodindmicas del fluido:

po = P(po, )
(2-45)
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, , dp ,
po+p' =p(po+p',s) = p(po,s) + (5(;),5)) p
0

(2-46)

S = constante
(2-47)

Ademas, la velocidad del sonido se puede relacionar con la presion y la densidad de la siguiente
manera:

o= @),
(2-48)

Teniendo en cuenta que la entropia es constante, las pérdidas debidas a la difusién viscosa y térmica
con el ambiente pueden ser ignoradas. La expresion de la velocidad del sonido queda entonces en
funcién de la velocidad del sonido en el aire c:

r— P
p Co2

(2-49)

Sustituyendo en la ecuacion 2-42 se obtiene:

LY v )p=pl v F
o2 Ot2 P =Py
(2-50)

Esta ecuacion sirve para calcular las ondas de sonido que producen la fuente q y la fuerza F
descartando las fluctuaciones de la presion. Cuando no existen estos términos la ecuacion describe la
propagacién de sonido desde las fronteras del fluido (como puede ser la vibraciéon del cono de un
altavoz).

Cuando no existen fuerzas exteriores al fluido en la ecuacién de continuidad linealizada (2-41) se
puede definir un potencial actstico ¥ = V¢, que se puede expresar en términos de la perturbacién de
presion:

__, 99
b= Po ot

(2-51)

Si se introduce este valor en la ecuacion (2-50) se obtiene la ecuacion de ondas de la Acustica clasica:

Lo Vi) = X, t
Coz atz ¢ - q(x' )
(2-52)
En el caso de fluidos incompresibles, la presiéon cambia debido a la accién de las fuerzas exteriores

pero la densidad permanece constante. Por tanto, la ecuacion de ondas se puede expresar de la
siguiente manera:

Vi = q(X, t)
(2-53)
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La teoria acustica lineal formula el problema de la generacién de ruido en términos de una ecuacién
de ondas inhomogénea para las fluctuaciones de presién actstica. La soluciéon de la ecuacién se puede
obtener mediante la técnica de las funciones de Green, una vez conocidas las fuentes de la ecuacion
de ondas.

Es posible construir una ecuacién integral simple a partir de la ecuacién de ondas inhomogénea con
fuentes conocidas a priori que combine el efecto de las fuentes, la propagacion y las condiciones de
contorno e iniciales del problema, empleando la definiciéon de la funcién de Green (Rade, 2000). La
funcién de Green es una solucién a la ecuacion de ondas generada para una fuente puntual impulsiva
localizada en un punto x=y en un instante t=t:

1 62 2 = -
ﬁw—v GZ(S(X—y)(S(f—T)
0

(2-54)
Donde § representa la funcién delta de Dirac. Por lo general se asume una condicién de causalidad
temporal para la funciéon de Green, es decir, que en instantes previos al tiempo de emision de la

fuente puntual impulsiva no existe otro campo en el dominio que sea producido por dicha fuente
puntual:

G=0 para t<t
(2-55)

La ecuacion de ondas describe todos los procesos en los cuales un campo potencial se propaga con
velocidad finita. Si se aplica la técnica de las funciones de Green para un campo acustico, se obtiene la

siguiente funcion:
1 X —7
—6(t—71— l yl
4m|x — y| Co

Esta funcién es conocida como funciéon de Green del campo libre y representa un impulso que se
expande a la velocidad del sonido segiin una onda esférica simétrica desde una fuente y. Como se
puede apreciar en la ecuacién, la amplitud de la onda decrece inversamente con la distancia a la
fuente.

G y,t—1)=

(2-56)

Una de las caracteristicas de la funciéon de Green es que es solucion de la ecuacion de ondas
inhomogénea. La ecuacion de ondas inhomogénea se puede escribir de la siguiente manera:

1 02 .
—— -V |p=F(#1)
(2-57)
donde la fuente generalizada es F (%, t) y se supone que se generan ondas que se propagan desde la

region fuente segun la condicion de radiacion. Esta distribucion fuente se puede relacionada con la
distribucién de una fuente puntual impulsiva de la siguiente manera:

F( ) = f f F(§, 080 — 7)8(t — D)dy d
) (2-58)
La solucién para esta ecuacion sera de la forma:
T(:)_])l T)G(f - 5;)8(‘: - T)d}_; dt - T(}_;l T)G()_El 5;' t— T)d:)_]) dt

(2-59)
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Por tanto, sumando cada una de las contribuciones elementales se puede obtener:

p(3,t) = f f FGDG6ET, t — 1)dj dr

(2-60)
Sustituyendo la funcién de Green (2-56) en la ecuacién anterior, se obtiene:
Fy,t x—y\ .
(xt)——ff (y ) (t—‘r—l yl)dydr
=l Co
(2-61)
Que puede expresarse de la siguiente manera:
) wTO‘ Ix—ﬂ)
@0 =4 /gy
Y T
(2-62)

La ecuacién anterior se denomina potencial retardado y representa la presién en una posicion x en un
tiempo t como una superposicion lineal de las contribuciones de las fuentes en una posiciéon y que

t=|x-yl |% I
Y siendo los tiempos de propagacion de ondas sonoras —— . 4
0 0

radia en un tiempo

Para aplicar la técnica de las funciones de Green a la resolucién de problemas acusticos gobernados
por la ecuacién de ondas se suele considerar la presencia de fuentes de inyecciéon de materia y de un
campo de fuerzas externas en el medio fluido. Esta consideracién conlleva la aparicion de términos de
masa y momento en las ecuaciones linealizadas, tal como se puede apreciar en la ecuacion (2-50). El
primer término del lado derecho de dicha ecuacién corresponde a un monopolo, mientras que el
segundo término corresponde a un dipolo. Ademas, existen otros términos de radiacién multipolar
que no aparecen explicitamente en la ecuacidon de ondas, pero que también es necesario considerar, y
que se conocen como que son los cuadripolos.

2.6.1.1 Monopolos

Las fuentes monopolares representan una de las soluciones més simples de la ecuacién de ondas
inhomogénea. Una fuente monopolar no tiene directividad natural, es decir, radia sonido en todas las
direcciones por igual.

El monopolo corresponde a una inyeccién de masa estacionaria en el fluido de la forma q(t)6(%). La
presion que produce un monopolo en un medio incompresible corresponde a la soluciéon de la
ecuacion:

2
(ia—— vZ)p - 4@

co2 0t?
(2-63)

Esta ecuacion se resuelve utilizando el método de las funciones de Green. Asi se obtiene la presion
acustica producida por esta fuente, que para una fuente centrada en el origen de coordenadas en la
que el vector de posicion coincidird con la posicién del observador ( r = |%|), viene dada por la
siguiente expresion:

p(x,t) =
(2-64)

La presion acustica en campo lejano para el caso de una fuente monopolar viene dada por:
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R 1 (™ (s, X %y
) = —— t——+—=]d y
PG 0) 4m|X| f_oo q (y ¢ ColX| Y
(2-65)
2.6.1.2 Dipolos
La siguiente fuente en orden de complejidad corresponde a la fuente dipolar. En la ecuacién de ondas
aparece un término fuente dipolar cuando se aplica un campo de fuerzas externas fluctuantes en el

medio fluido.

Si se define F como un vector dependiente del tiempo, el término de la derecha en la ecuacién (2-57)
se puede expresar de la siguiente manera:

0
:Hiﬂzv(ﬂﬂaa)zaﬂﬂamﬁn
(2-66)

Este término representa un dipolo localizado en el origen. El sonido que produce este dipolo se puede
calcular a partir de la ecuacién (2-61):

Pt =0 | f 5 (FI0) ~——sr Ly e
(2-67)

Si se integra por partes respecto a y;, y teniendo en cuenta que §(3) = 0 cuando y; = o0,y que:

X — I X — I
i&(t—f %o ) ié‘(t—‘[— %o )

9y 1% — ¥l 0x; 1% =yl
(2-68)
Se obtiene la presion acustica:
X — ¥l |X]
(xt) ff F(T)8() S(t_‘[_ Co ) d*dT_i M
pe g ER] YT o\ T amiE]
(2-69)
En campo lejano la presion acustica viene dada por:
N X - I S A P
) t) = —_— F; f t—— T d
p(x ) 41_[C0|x|2-[_00 l(y CO +C0|X|> y
(2-70)

2.6.1.3 Cuadripolos

Un cuadripolo corresponde a una fuente en la que existen dos derivadas espaciales y que es
equivalente a una combinacién de cuatro fuentes monopolares en las que el flujo neto es cero.
Generalmente, una fuente cuadripolar se puede expresar de la siguiente manera:

R 0%Qy
FED =5——(%1)
i0%;

(2-71)
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Sustituyendo esta expresion en la ecuacién de ondas, se obtiene de la presion acustica producida por
un cuadripolo:

X — ¥
w Q; <y't_T>

@0 1 02 f &
X,t) =—— > o
p 4 0x;0%; J_, |x — y| Y
(2-72)
La presion acustica para el campo lejano viene dada por:
R Xi%; 52[“’ X[ %y ..
) R ——— ily,t—— = |d
P 1) 4mcy?|X|3 ot J_, Q| Y Co + ColX| Y
(2-73)

2.6.2 Analogia aeroacustica de Lighthill

La teoria Acustica clasica aborda el estudio de la generacién de ruido por fuentes aeroacusticas a
partir de la aplicacién de un proceso de linealizacion a un flujo base uniforme y en reposo, gobernado
por las ecuaciones de Navier-Stokes, de tal modo que los términos no lineales son despreciados. Sin
embargo, las ecuaciones de gobierno de la Mecanica de Fluidos son ecuaciones no lineales, y ademas,
los términos no inerciales (que son no lineales) cuando se estudia flujo subsénico en régimen
turbulento con un alto nimero de Reynolds cobran mayor relevancia que los términos viscosos, que
en algunos casos pueden ser incluso despreciables.

El proceso de linealizacién se complica cuando se quieren tener en cuenta los términos no lineales de
las ecuaciones de Navier-Stokes. Por un lado, la ecuaciéon que aparece después de aplicar el proceso
de linealizacion es mucho mas complicada que la ecuacion de ondas lineal que se obtiene en la teoria
acustica clasica. Ademas, la técnica que se emplea para resolver las ecuaciones, las funciones de
Green, no es aplicable en dicha situacién. Por otro lado, la nueva ecuacidn que se obtenga tendra una
serie de soluciones ondulatorias, ademas de la correspondiente al campo acustico, con lo cual habria
que desacoplar dichas soluciones para obtener la parte puramente acuistica. Por tanto, habria que
realizar una serie de hip6tesis o aproximaciones para poder aplicar la teoria aeroactstica clasica a un
problema de prediccion de ruido real.

El ruido es en cierto sentido una pequeia perturbacion del flujo, y este hecho se puede utilizar para
obtener soluciones aproximadas mediante analogias acusticas. Una analogia acustica consiste en una
reformulacién de las ecuaciones de gobierno de la Mecanica de Fluidos, que permite separar los
mecanismos de generacion de ruido de los mecanismos de propagacién del mismo. Se denomina
region fuente a la parte del flujo en la que se genera el ruido, mientras que la parte del flujo donde se
propaga se denomina regién de propagacion. En esta region de propagacién se coloca el punto de
observacion.

Por tanto, el problema se reduce a considerar una serie de fuentes acusticas tal y como se habian
descrito en la teoria acustica clasica, radiando como si todo el medio fluido estuviera en reposo y una
region donde se produce la propagacidn de las fuentes. La parte mas compleja es la distincién entre la
region fuente y la de propagaciéon. Para poder realizar esta distincién se necesita un profundo
conocimiento del flujo en el que se desarrolla el problema, que en muchas ocasiones es dificil de
conseguir. Una de las ventajas que presenta el uso de este tipo de analogias es que permiten emplear
la técnica de las funciones de Green para alcanzar una solucién formal.. Una de las analogias actsticas
mas extendida es la analogia aeroacustica de Lighthill (Lighthill, 1952), que se describe en el
presente apartado, pero también existen otras alternativas que se describirdn en apartados
posteriores, como son las analogias de Powell y Howe desarrollada para el estudio de la teoria del
sonido generado por la vorticidad.

La analogia de Lighthill se utiliza para estudiar problemas aeroacusticos que se desarrollan en campo
libre, es decir, en flujos no acotados (sin contornos sélidos), de modo que los fendmenos de reflexidn,
difraccion, absorcidn o dispersiéon que provocan dichos contornos no se contemplan, y el sonido se
considera generado unicamente por la turbulencia del campo libre. Para realizar dicho estudio,

35



Capitulo 2: Fundamentos y antecedentes

Lighthill transformé las ecuaciones de Navier-Stokes y de continuidad con el objetivo de obtener una
ecuacién de ondas inhomogénea donde el término fuente s6lo es importante dentro de la regién
turbulenta. Su hipédtesis se basa en que el sonido, a bajo nimero de Mach, sélo representa una
pequefia parte del flujo y, una vez generado, su influencia sobre el flujo principal es tan pequefia que
puede ser ignorada. Por tanto, se pueden determinar las caracteristicas del flujo en la regién de
propagacion ignorando los efectos de la produccidén y la propagacion del sonido. Ademas, se supone
que en el infinito el fluido esta en reposo y, por tanto, la presiéon media, la densidad y la velocidad del
sonido son respectivamente pg, po y co. Partiendo de la ecuacion de cantidad de movimiento (2-38) e
ignorando las fuerzas exteriores, se puede expresar cada componente de la ecuacién de la siguiente
manera:

dv; av; op do; 0

Pat Pk = T tan = g PO )

(2-74)

Donde §;jes la delta de Kronecker y 7;; es el tensor de tensiones viscosas definido para un fluido
Stokesiano (es decir, en el que se cumple la condicién de Stokes A = g,u )- Si se pone el tensor de
tensiones en funcion de €ij, el tensor de velocidades de deformacion:

1 1 avi avj
oij = 21 (eij - §ekk5ij) €y =3 ox; + ox;

(2-75)
Y se multiplica la ecuacién de continuidad por el término v; se obtiene:
dp a(pvy)
e =0
Vi5c TV oy,
(2-76)

Al sustituir esta ecuacion en la ecuacién (2-74) se obtiene una nueva expresion para la ecuacion de
cantidad de movimiento:

a(pvy) __ om;;
(2-77)

donde m;; representa el tensor de cantidad de movimiento, que se puede expresar en funcion del
tensor de tensiones fluctuantes de Reynolds (pv;v;) y del tensor de tensiones oj;:

T = pvivj + (p — po)dij — Tij
(2-78)

El tensor de cantidad de movimiento solamente contiene la presiéon cuando se esta estudiando un
medio acustico uniforme. Por tanto se puede expresar como:

mi; = 1y = (p = Po)8ij = ¢ (p — po)dij
(2-79)

Donde p — p, representa las fluctuaciones de presién (p’) y p — po las fluctuaciones de densidad (p’).
La ecuacién de cantidad de movimiento y la de continuidad son entonces:

a(pv;)
at

d
+a—xi[C§(P—Po)] =0
(2-80)
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a(pv;)

axi =0

a
E(p —po) +
(2-81)

De las dos ecuaciones anteriores se puede eliminar el término pv; y asi obtener la ecuacidn acustica
lineal aplicable a las fluctuaciones de densidad:

1 92
(Fgﬁ - VZ) [c5(p—po)] =0
(2-82)

La tnica solucion de esta ecuacién que satisface la condicién de radiacién es p — p, = 0, ya que se
han descartado los efectos de la turbulencia y no existen fuerzas externas ni superficies en
movimiento dentro del dominio.

Para estudiar el ruido producido por la turbulencia en un fluido real se puede utilizar una ecuaciéon
equivalente a la (2-82), aunque para un fluido real deberia aparecer una determinada distribucién de
tensiones. Cuando se aplica la analogia acustica de Lighthill, se utiliza el denominado tensor de
tensiones de Lighthill:

Ty = mi; — gy = pviv; + ((0 = po) — c§(p — po))8i; — T
(2-83)

Donde el primer término hace referencia al tensor de tensiones fluctuantes de Reynolds, mientras
que el segundo término indica la variacion de la cantidad de movimiento en el campo acustico que
rodea al término fuente. Las pérdidas debidas a la viscosidad del fluido se representan en el tercer
término, donde aparece el tensor de tensiones viscosas. Cuando el nimero de Reynolds es muy alto
en la region fuente, la atenuacion viscosa del ruido radiado se puede ignorar.

oo,
Si se parte de la ecuacion (2-77) y se suma y se resta el término ?U’ se obtiene:
Jj

dpv) _ Omy dmy oOmy  9(pv)  Om 9 0
ot ox, ox ox, ot | ox __a_xj(””_”if)
(2-84)
apv) 0 oT;;
L +a—xi[C0(P_P0)] = _B_xj
(2-85)

Se puede eliminar el término pv;, usando la ecuaciéon de continuidad con lo que se obtiene la
denominada ecuacién de Lighthill:

1 02 02T;;
— 2 w2120, — _ ij
(Cg 3tz v ) [c5(p — po)] x,0%;

(2-86)

De esta ecuacidn se puede deducir que el calculo del ruido generado por la turbulencia es similar al
ruido producido por una fuente cuadripolar sometida una a tensién exterior (por unidad de
volumen), que se puede expresar en términos del tensor de tensiones de Lighthill. Por tanto, una de
las conclusiones mas importantes que se pueden extraer de la teoria de Lighthill es la caracteristica
cuadripolar de las fuentes de ruido turbulentas. Esto implica que la turbulencia de campo libre es una
fuente muy débil de ruido, y s6lo una pequefia fraccién de la energia del flujo se convierte en ruido
para casos en los que el nimero de Mach es bajo.
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La solucién para la ecuacion de Lighthill (2-87) es similar a la obtenida para la presién actstica de
una fuente cuadripolar (2-72):

P
wTij(y,t_I - yl)

1 02
3(p— po)(#,0) == ———dy
G =0 = o | — =y

(2-87)

Esta ecuacidn sélo es capaz de predecir el ruido cuando se conoce el tensor de tensiones de Lighthill o
cuando éste puede ser obtenido por algiin método. El tensor de tensiones de Lighthill no solo tiene en
cuenta la generacion de ruido, sino también otros procesos aeroacusticos no lineales, como son: la
conveccion de ondas sonoras debida a la turbulencia, la refraccidon causada por las variaciones en la
velocidad del sonido y la atenuacion del sonido debido a los efectos térmicos y viscosos. La influencia
de los procesos aeroacusticos no lineales debidos a la disipacién viscosa y térmica es tan pequefia en
la regién fuente que la mayoria de las veces no se tienen en cuenta, aunque si que afectan a la
propagacién del ruido. En cambio, la conveccién y la refracciéon del ruido en la zona cercana a la
region fuente, asi como en la propia region fuente, pueden tener efectos importantes. Por ejemplo, si
existen capas de cortadura se producen grandes fluctuaciones en las propiedades termodinamicas
dentro de la region fuente. Estos efectos se tienen en cuenta anadiendo términos no estacionarios
lineales al tensor de tensiones de Lighthill (Ffowcs Williams, 1974).

Para calcular el ruido radiado utilizando la ecuacién de Lighthill se necesita suponer que todos los
efectos acusticos que se producen en el flujo fuente se pueden despreciar. Estos efectos actsticos
realmente dependen de la compresibilidad del fluido y, por tanto, habria que suponer que el flujo en
la region fuente es incompresible para poder conseguir una buena aproximacién del tensor de
tensiones de Lighthill. Esta suposicion se puede realizar a bajo nimero de Mach y, ademas, cuando la
longitud de onda del sonido es mucho mayor que el tamafo de la regidon fuente. De esta manera se
podria calcular la presién sonora producida por el flujo en la regién de propagacion.

2.6.3 Analogias de Powell y Howe

Los campos de flujo turbulentos estdn dominados por el movimiento vortical, por lo que es
interesante utilizar una analogia aeroactstica que tome como base el campo de vorticidad (Schram,
2003). Cuando la presion acustica se considera el resultado de un término fuente correspondiente al
tensor de tensiones fluctuantes de Lighthill, no queda muy claro cudl es el mecanismo de generacién
de sonido por los vértices del flujo, ya que la analogia de Lighthill estd orientada a una descripcién de
la intensidad sonora en términos de la estadistica de la region fuente turbulenta, mas que a identificar
la dindmica de los vértices que generan el ruido. Las analogias aeroacusticas de Powell (1964) y
Howe (1975) fueron desarrolladas para el estudio de la teoria del sonido generado por los voértices
del flujo. Powell formuld la teoria para flujos con niumeros de Mach bajos en condiciones de campo
libre. Posteriormente, Howe propuso una generalizaciéon de la teoria de Powell para flujos con
numeros de Mach arbitrarios y que podrian estar acotados por contornos soélidos. Las analogias
aeroacusticas de Powell y Howe presentan dos ventajas fundamentales en el &mbito de trabajo de la
teoria del sonido generado por los vortices del flujo, respecto a la analogia aeroacustica de Lighthill.
En primer lugar, el estudio de los movimientos de los vortices corresponde a un problema
cinematico, mucho mas facil de resolver que la soluciéon del problema dinamico correspondiente a la
analogia de Lighthill. En segundo lugar, la regiéon en que la vorticidad no se anula en los campos de
flujo reales es mucho menor en tamano que la regidon donde el término fuente de Lighthill es distinto
de cero.

2.6.3.1 Vorticidad

Kelvin (1867),fue una de las primeras personas que han estudiado la vorticidad. Su trabajo abarcé
muchos de los fenémenos que se producen en flujo incompresible. Kelvin definié los vdrtices en un
fluido homogéneo incompresible como “una porciéon de fluido que tiene movimiento que no es debido
a la presion transmitida por las superficies del contorno”. Para poder conocer mejor el concepto de
vorticidad se debe definir de una forma mas matematica. La vorticidad esta intimamente ligada a la
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energia cinética que tiene el fluido. La Figura 2-19 representa el movimiento que se produce en un
fluido incompresible debido a la existencia de un cuerpo rigido en movimiento.

Figura 2-19 : Esquema de un vértice cerca de una superficie.

La velocidad que adquieren las particulas de fluido debida a la presién que ejercen los contornos del
sélido se puede poner en funcién de la velocidad potencial ¢ de la siguiente manera:

v(X,t) =Vo
(2-88)

. a . .
Esta ecuacion cumple que % = U, en S, siendo U, la componente normal de la velocidad sobre la
n

superficie S.

Como no existen fuentes dentro de la regién instantanea (V) donde est el fluido y donde V?¢ = 0, la
energia cinética para una velocidad potencial T, se puede expresar como:

1 1
To =50 | (V9025 =50, [ (V- (499) - p729)%a
174 14
(2-89)

Aplicando el teorema de la divergencia se obtiene:

1 ’ 6(}') 1 ’
70_ 2p0 Sd)a ds = 2p0 ¢Und5

Esta ecuacion indica que todas las particulas del fluido se detendrian instantaneamente si se detiene
el sdlido, ya que el término fV(Vd))zdfc' s6lo puede desaparecer si V¢p = 0. Este no es el
comportamiento que sigue un fluido real, ya que no todos los fluidos son perfectamente
incompresibles, y pequefias perturbaciones en la superficie del sélido se propagan al infinito a la
velocidad del sonido. En este caso la difusién de la vorticidad proporciona gran cantidad de energia
cinética al propio fluido.

Cuando se esta estudiando un fluido real se puede expresar la velocidad de la siguiente manera:

<N
I
<
<
+
<l

(2-91)

Ademas, se puede definir la vorticidad como:

1
<
>
<

o=VAU
(2-92)
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Con lo que se puede obtener una nueva expresion para la energia cinética:

1

T = %pojv(Vq,’) +i)2dE =§pofv((v¢)2 + 2V i+ u?)? di

1
=>h fV ((V)? + u?) dZ + po fV V- ($id) di

(2-93)
Si se aplica el teorema de la divergencia, se obtiene:
1 L1
T =560 [ (87 +u2) 43~ 5p0 § pun s
277y 277 Js
1 1 . 1 .
= ——pojg(/)UndS+—p0J-u2dx =T, +—p0J-u2dx
277 Js 277y 277y
(2-94)

Seglin esta ecuacion T es 0 cuando el s6lido se detiene y el flujo se sigue moviendo debido a la
existencia de una velocidad rotacional u. Por tanto, la diferencia entre flujos rotacionales e
irrotacionales radica en que, una vez que se establece un movimiento vortical, éste continia aunque
no existan cuerpos en movimiento y fuerzas exteriores. Ademas, esta ecuacién confirma el teorema
de Kelvin que postula que la energia cinética para un fluido real en los flujos irrotacionales siempre es
mayor que la energia cinética para un fluido ideal.

Una vez que se conoce la relacion entre la energia cinética que tiene un fluido y su variacién con la
velocidad, se puede intentar deducir una ecuacién para la vorticidad. Para ello se parte de un punto A
en una posicion ¥ en la que el fluido tiene una velocidad v, . Si se quiere expresar la velocidad de un
punto B en una posicién X + 6%, se puede utilizar la siguiente expresion (Goldstein, 1960):

-

1
U 2 U, + (6% V)V = v—,;+§*/\5£+§v(e”5xi5xj)
(2-95)

Esta ecuacion representa la velocidad del punto B respecto a A. Los dos primeros términos de la
ecuacién representan el movimiento de A y B como un soélido rigido, que consiste en una traslaciéon

. — .z . 1 . .z
representada por la velocidad v, y en una rotacién con una velocidad angular S0 La distorsion

irrotacional de fluido cerca de A viene representada por el término %V(eiﬁxi@xj).

Si se considera un elemento esférico de fluido centrado en A, esta distorsién se corresponderia con la
deformacion de dicha esfera siguiendo un elipsoide cuyos ejes principales coincidirian con los ejes
principales del tensor de velocidad de deformacion e;;. Ademas, se puede deducir que si una particula
se solidifica de tal manera que su cantidad de movimiento angular no varie, esta rotara con velocidad
angular % Por tanto, w puede ser definida como dos veces la velocidad angular inicial (w = 2Q - 7).

También se puede deducir de esta expresiéon que la vorticidad estd ligada a la cantidad de
movimiento angular de la particula. De la ecuacién de conservaciéon de la cantidad de movimiento
angular, se puede deducir que la vorticidad esta asociada intrinsecamente con la energia cinética del
flujo y que determina el movimiento que adn tienen las particulas de un fluido incompresible cuando
la superficie del mismo vuelve a su estado de reposo. Por tanto, se debe partir de la ecuacion de
cantidad de movimiento para poder deducir una ecuaciéon que defina el comportamiento de la
vorticidad. En este caso, partiendo de la ecuacién de cantidad de movimiento para un flujo
homoentrépico en ausencia de fuerzas exteriores, y usando la identidad V A (V A A)=V (V - A)- V?A, se
obtiene:
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0% d 4
—v+(17-V§)+V(f—p)=—v<VA 5+—V(v-a))
at p 3

(2-96)

Usando el vector identidad ((v-V)P=w AV + V(%vz)), la ecuacién de cantidad de movimiento
queda expresada con la ecuacién de Crocco:

a“_]) — - — 4 -
— 4+ wWAV+VB=—v|(VA 0+=V(V V)
at 3
(2-97)

donde B = f%p+§172 representa la entalpia total en un flujo homoentrépico, y (& A¥) es el

denominado vector de Lamb (Lamb, 1932). Cuando el flujo es incompresible o se pueden despreciar
los efectos de la viscosidad que vienen dados por el término %V(V - ¥), la ecuacién de Crocco se
reduce a:

-

— -

v -
§+a)Av+VB=—vV/\ w
(2-98)

El efecto que produce este término es la atenuacion del sonido cuando se propaga hacia el campo
lejano, una vez que ha sido generado. El estudio de esta atenuacién puede ser interesante cuando se
analizan determinadas aplicaciones de los fluidos, pero no tiene influencia cuando se estudian los
mecanismos de generacién de ruido. Los efectos de la tensién viscosa en los flujos que tienen un alto
numero de Reynolds se pueden ignorar, excepto en aquellos puntos donde existen superficies sélidas,
en las que aparece una capa limite. Sin embargo, estos efectos que se producen en las capas limite
estan representados por el término —v V A @ de la ecuacién (2-98).

Si en esta ecuacién se aplica el operador rotacional en ambos miembros y se usa la relacion
VA (VA @) = —vV?& para el caso de un fluido Stokesiano con viscosidad cinematica constante, se
obtiene la siguiente expresion:

0w
E+V/\ (WAD) =v V&
(2-99)

Esta ecuacién se denomina ecuacién de la vorticidad para un fluido Stokesiano. En el caso de que el
fluido sea incompresible, la divergencia de la vorticidad es igual a la divergencia de la velocidad y esta
es igual a 0. Por tanto, la ecuacién de la vorticidad se podria expresar de la siguiente manera:

Dw
D_t = (5 ’ V)‘I_J) + sza
(2-100)

El primer término del lado derecho de la ecuacién representa el transporte convectivo de la
vorticidad. Si el fluido es no viscoso, las lineas de vdrtices (lineas tangentes al vector velocidad en
cada uno de sus puntos) se mueven con el fluido. El segundo término representa la difusion
molecular de la vorticidad. Este término sé6lo es importante en aquellas zonas donde existe una capa
de cortadura y, en particular, cerca de las superficies sélidas. La velocidad es muy baja cerca de las
superficies que no estdn en movimiento y, en consecuencia, los términos no lineales de la ecuacién de
vorticidad se pueden despreciar. En este caso la ecuacion se reduciria a la clasica ecuacién de difusién

0w — . . . AT . .
(5 = vV2@w). La vorticidad se genera en las superficies sdlidas y la viscosidad es la responsable de su
difusion en el seno del fluido, donde se produce su conveccion.
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2.6.3.2 La vorticidad en la teoria de Lighthill

Consideremos en primer lugar el caso de un vértice acustico que se encuentre en una regiéon fuente
turbulenta y veamos qué términos influyen en el ruido que irradia.

Al aplicar la ecuacién de Lighthill a un flujo homoentrépico con bajo niimero de Mach, el valor del
cuadripolo de Lighthill se puede aproximar por p,v;v;. Ademas, este cuadripolo se puede aproximar
utilizando la ley de Biot-Savart de la siguiente manera:
. @, 1)
) =VA | ———
vy ,f4n|x -y Y
(2-101)

Se aplica ahora la ecuaciéon de continuidad al vdrtice acustico, de manera que el origen de
coordenadas se encuentre centrado en el propio vortice, y la expresion de la velocidad sea de la forma
¥ = V¢ + U, donde i corresponde a la componente incompresible de la velocidad y ¢ representa un
potencial escalar. Por tanto, la ecuacién de continuidad puede expresarse de la siguiente forma:

0%uu; 1
—2=V-(@AD) +V2<—u2)
axixj 2
(2-102)

donde el primer término es una forma del cuadripolo de Lightihill. De acuerdo con esta expresion, la

solucién a la ecuaciéon de Lighthill puede ser descompuesta en una solucién dipolar y en 6tra
cuadripolar:

p()_C), t) =P (56: t) + D2 ()?, t)

(2-103)
- —PoX; | | 55 }_}
— A —_——

p]_(x,t) 41TC0 |x| atJ-(w u) (}’;t + |)—C>|> dy
(2-104)

S Po 52[ 1%l %y

P(%,1) = 41cy2|X| Ot (y, Co +c0|x| dy
(2-105)

Para analizar la contribucién de cada una de estas soluciones, es necesario conocer su orden de

magnitud. El primer término p,(%,t), depende principalmente de (w A %); (y,t —m+ Iql) Si se

aplica la ecuacién (2-102) y el teorema de la divergencia, cuando dentro del Vortlce se pueden

ignorar las variaciones en el término Ijil , se puede llegar a la conclusién [ w Audy = 0, ya que u es

un infinitésimo de orden inferior del término —— Iyl cuando |y| — . Este término puede desarrollarse

para estimar su valor:

o %] f-i) _ ﬁ< I£I> f-?a{ﬁ ﬁ( Ifl>}
AUy t——F+—= | =AUy t—— |+ —F— (@A) |yt —— ]+
(y co  ColX| Y Co olX| 0t I\ Co

C
(2-106)
Por tanto, la primera de las soluciones presenta la siguiente forma:
—pox;iX; 072 t
p1(X,t) = po—ljg—z yi(@ A); (y,t 12 l) dy ~ = pou?M?, cuando |X| » o
4mcy? |%|° Ot ||
(2-107)

siendo ¢ la longitud caracteristica del vértice y M el nimero de Mach.
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La ecuacion de cantidad de movimiento se utiliza para estimar el orden de magnitud del segundo
término p, (¥, t). Como la divergencia de la velocidad es un infinitésimo de orden inferior del nimero
de Mach al cuadrado dentro de la region fuente, la ecuaciéon de cantidad de movimiento se puede
escribir de la siguiente manera:

aﬂ+v(fdp+1 2+a¢)— BAU—BAV VAG
T ) 217 3c) = OAU—WDAVD —V W
(2-108)

Si se multiplican escalarmente por % los dos términos de la ecuacién y se integra en todo el espacio se
obtiene:

22u3

1
0G0 = - J(ﬁ BV +v D), ) dj~ P +

at
(2-109)

Los dos términos de la derecha representan la disipacion de la turbulencia debida a la radiaciéon
acustica y la amortiguacion que produce la viscosidad. Cuando se pueden ignorar las variaciones en el
tiempo de retardo, la expresion (2-105) queda de la siguiente manera:

£ £ pou’M?
X, t)~ = pou’M* + 5 ——
p2(%,t) Xpou % Re

(2-110)

Comparando las ecuaciones (2-107) y (2-110) se puede deducir que p; (X, t) es un orden de magnitud
mayor que p,(%,t) cuando el flujo tiene un nimero de Mach bajo y los valores del Reynolds son
mayores que uno. Por tanto, la componente V- (po@ A ¥) del cuadripolo de Lighthill es la principal
fuente de ruido en flujos con bajo nimero de Mach. Aplicando la teoria de Lighthill se deduce que la
vorticidad es también una fuente de ruido.

Powell y Howe desarrollaron analogias donde se estudia la conexién que existe entre el movimiento
de los vortices y la generacion de ruido.

2.6.3.3 Analogia acustica de Powell

La teoria del sonido generado por los vortices del flujo desarrollada por Powell identifica el proceso
de formacién de vértices en el flujo como el mecanismo fundamental de generacién de ruido
aerodinamico. Esta teoria sigue la misma filosofia que la analogia de Lighthill al reagrupar las
ecuaciones de gobierno de la Mecanica de Fluidos para asi obtener una ecuacién de ondas
inhomogénea con un término fuente de ruido. En esta formulacién se parte de la ecuaciéon de
cantidad de movimiento para la vorticidad (2-97) despreciando los efectos de la viscosidad y la
conductividad térmica (y multiplicando ambos miembros por p) y de la ecuacién de continuidad:

ov oo 1
p§+p(w/\v)+pV(§v2)+Vp=0
(2-111)
dp ,
E+V(p-v)—0
(2-112)

Si se aplica el operador divergencia en la ecuacién (2-111) y se resta la derivada temporal de la
ecuacién de continuidad, se obtiene la siguiente expresion:

’p 3*p
at? 6xl-2 B

1
V[p(B/\ﬁ) +V(§pv2) - P——=v2Vp
(2-113)
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Se puede llegar a una ecuacién de ondas a partir de esta expresion. Para ello, Powell hizo uso de la
derivacién de la velocidad isentrépica del sonido. De este modo, la ecuaciéon de ondas inhomogénea
para las fluctuaciones de presidn actistica queda:

1 dp 1
R v ] — — - - 2\ _ = F_~.2
(cozatz V)p V[p(a)Av)+V<2pv) e Zva
(2-114)

Las variaciones de densidad se deben tnicamente a efectos cinematicos para flujos homoentrépicos.
Por tanto los dos ultimos términos de la ecuacién anterior son infinitésimos de orden inferior al
numero de Mach y pueden ser despreciados. Asi la ecuacién (2-114) queda de la siguiente manera:

19 —v[ (*/\*)+v<1 2)]
(2-115)

La energia cinética se conserva en los flujos no viscosos, de modo que el segundo término de la
ecuacion que representa la generaciéon de ruido debida a la energia cinética es nulo. Por tanto, la
ecuacion (2-115) queda de la siguiente manera:

Lo %) p = V@A)

(2-116)

Como se puede observar en la ecuacién (2-116), el término fuente es de naturaleza dipolar, al
contrario que el que se obtenia en la ecuacién de Lighthill, que era de naturaleza cuadripolar. Sin
embargo, se encuentra la explicaciéon a esta aparente contradiccién aplicando la técnica de las
funciones de Green:

» L (" e@An)F,D X -1\ .
,t) = — ?(S t—17— dy d
PO 411] N L T )T
(2-117)
Integrando por partes y aplicando la propiedad de simetria, se obtiene:
B, 1 R e i A A g
1) =—— AR |y, t - d

p(%,t) In oz, _m(p(w v):) (y o ) y

(2-118)

El vector de posicion coincide aproximadamente con la posicién del observador en el campo lejano y
es posible transformar las derivadas espaciales en derivadas temporales haciendo un cambio de
variable. Ademas, una funcién evaluada en el tiempo de retardo puede desarrollarse en serie de
Taylor y aproximarse a primer orden cuando se esta lejos de la region fuente:

1% — ¥l X[\ , -y of |X|
O Il G R 11

Sustituyendo este resultado en la ecuacién (2-117) se pueden expresar las fluctuaciones de presion
acustica en el campo lejano de la siguiente manera:

(2-119)

*© oL . X X; a2
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(2-120)
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2.6 Ruido en turbomaquinas

El primer término del lado derecho de la ecuacién constituye un dipolo que representa la variacion
del impulso total de la distribucién de vorticidad. El segundo término corresponde a un cuadripolo.
La contribucién del dipolo se anula cuando no existen fuerzas exteriores en la regién estudiada, y el
patrén de radiacién queda representado Unicamente por este segundo término, igual que en la
analogia de Lighthill. Para un bajo nimero de Mach del flujo, con variacién de densidad despreciable,
se obtiene:

o aZ oo Y ol . . .
pE )= ——2F f (G )7 (@A D))y

4mey? %] 02 )
(2-121)

De esta ecuacidon se puede deducir que el patron de radiaciéon del sonido corresponde a una
distribucién cuadripolar, que coincide con las conclusiones que se extraen de la analogia de Lighthill,
aunque el término fuente de sonido corresponde a una distribucién dipolar. El problema que
presenta la analogia de Powell es que s6lo se puede aplicar a flujos con unos determinados valores
del ndmero de Mach y que no estén limitados por contornos sélidos.

2.6.3.4 Analogia actstica de Howe

Para resolver los problemas que presentaba la analogia de Powell, Howe (1975) desarrollé una
nueva analogia acustica. Para ello, realiz6 una generalizacion de la teoria del sonido generado por la
vorticidad enunciada por Powell, la cual podia ser aplicada a flujos con nimeros de Mach arbitrarios
y que podian estar limitados por contornos sélidos.

La ecuacion de Lighthill se puede rescribir usando la entalpia total, haciendo énfasis en el papel que
tiene la vorticidad en la produccién de sonido. Para ello se parte de la definicién de entalpia total:

j += v—>f——B——v2

Diferenciando respecto al tiempo y utilizando la ecuacién de cantidad de movimiento expresada en
términos de vorticidad (ecuacién de Crocco, (2-97)) aplicada a flujo incompresible o en el que se
pueden despreciar los efectos de la densidad, se obtiene:

(2-122)

10p _0B _ 9% _0B (VB — G - )__DB+ -
P 6t at -V ot ot 17 (1.) U \% w Dt VV w

(2-123)

Los términos usados para corregir los efectos de la viscosidad se pueden ignorar en flujos fuente con
alto numero de Reynolds obteniéndose la siguiente expresidn:

10p DB

pat Dt
(2-124)

Partiendo de nuevo de la ecuacién de Crocco, esta se puede rescribir multiplicandola por la densidad
y tomando divergencias de la siguiente manera:

V- (pg—f) + V(pVB) = =V (pw A D)
(2-125)

Si se desarrolla el primer término de la izquierda de la ecuacidn anterior se obtiene:
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I AV A .
pat_pat pat v

El segundo término de la derecha de la ecuacion 2-126 se puede expresar en funcion de la densidad
usando la ecuacién de continuidad:

(2-126)

L, _1Dp
VD =——
v p Dt
(2-127)
Sustituyendo esta ecuacion en la ecuacion (2-126) se obtiene:
v. ov _v 0V a <1 Dp)
Pac)= YPactPa 4Dt
(2-128)
Si se desarrolla la derivada material L;—f = 3—‘; + vVp:
v. 6v vav 0(1<6p+ﬁv))
Pac) = Par TPar \(p\ar TP
(2-129)
Realizando operaciones en la ecuacion (2-128) se puede llegar a la siguiente expresion:
v v\ D <1 ap )
Pat) = "Por \par
(2-130)

Si ahora se utiliza la relacion entre velocidad, presion y densidad para un fluido isentrépico (2-48), se

obtiene:
v v\ D ( 1 ap)
Pact) = Pt \per ot

(2-131)
El término de la derecha se puede relacionar con la entalpia total a través de la ecuacion (2-124),
obteniéndose:
v v\ D <1 DB)
Pat)~ Poe\c2D
(2-132)
Sustituyendo esta expresion en la ecuacion (2-125) y dividiendo toda ella entre la densidad:
D (1DB 1 1
— =—)—-=V(V) |B==V: (pb AD
(Dt (cz Dt ) p (v )> p (p& A D)
(2-133)

La ecuacién (2-133) se denomina ecuacién del sonido de voértices para flujo homoentrépico.
Representa una ecuaciéon de ondas inhomogénea para la entalpia total, con un término fuente de
vorticidad que coincide con el término fuente de la formulacién de Powell. Si el flujo es irrotacional
no habria fuentes sonoras, ya que el término fuente seria nulo.
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2.7 Estado del arte

Se puede deducir de la ecuacién del sonido de voértices que la entalpia total es constante si no hay
superficies que se muevan y, por tanto, no se produce la propagacion de las ondas de sonido en el
fluido. El operador divergencia que aparece en esta ecuaciéon describe la propagacién del sonido a
través de un medio no uniforme. Como sucedia en la formulacién de Lighthill, no se puede despreciar
la influencia de la interaccién entre el sonido que se propaga y la vorticidad cuando la regién fuente
es muy extensa.

Los valores medios locales de densidad y de velocidad del sonido se pueden poner en funcién de los
valores en el infinito (p, y ¢;), cuando se esta estudiando flujos en los que el nimero de Mach es bajo,
ya que:

L 1+om?)
Po
(2-134)
1+ 02
Co
(2-135)

La ecuacion del sonido de vortices (2-133) se puede simplificar tomando p =py v ¢ = pcy, €
ignorando los efectos no lineales de propagacion que se producen debido a la vorticidad. Realizando
estos cambios, la produccion de sonido esta gobernada por la siguiente ecuacion:

1 02
(C_ZF_V2>B=V. (5/\‘3)
0

(2-136)
Ademas, la presién actstica en el campo lejano presenta la siguiente aproximacion linealizada:

p(X,t) = poB(X,t)
(2-137)

La ecuacion (2-136) se puede resolver mediante la técnica estindar de las funciones de Green,
empleando un proceso totalmente andlogo al utilizado para obtener las fluctuaciones de presion en la
formulacién de Powell. Se obtiene asi la solucién para la entalpia de estancamiento, B, dada por:

5 9 (*[@Av)]
B e

(2-138)

La analogia de Howe estudia el sonido generado por la vorticidad, que se produce por la interaccion
de la vorticidad con el resto del flujo. El flujo en el interior de una turbomaquina es claramente
tridimensional y se producen gran cantidad de estructuras vorticales como: los vortices de herradura,
vortice de punta, vértice de conducto, etc. que interactdan con el resto del flujo de la maquina.
También, se produce una interacciéon entre esos vortices y los elementos estaticos de la maquina.
Mediante esta analogia se puede estudiar el ruido generado por los vortices que inciden sobre los
alabes del stator. En este caso el término fuente de sonido no sélo incluiria la vorticidad propia del
flujo, sino también la vorticidad que se crea en el alabe debida a esa excitacion externa. Ademas, la
vorticidad es un parametro muy conveniente para describir los flujos con bajo nimero de Mach
(Hirschberg, 2004). Conociendo la vorticidad de la fuente se puede calcular el ruido aerodinamicos
aplicando la analogia aeroacustica de Howe (Berdanier, 2008).

2.7 Estado del arte

La evolucidon técnica de la sociedad ha producido una dependencia de las maquinas para la
realizacion de diferentes trabajos. Las maquinas se han convertido en la respuesta a una serie de
necesitadas tecnoldgicas concretas. Pero aparejado a todos los beneficios que aportan también
aparecen una serie de inconvenientes entre los que se encuentra el ruido que producen. Un caso
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particular es el ruido aerodindmico generado por los flujos de aire que se crean en su interior. Los
estudios de estos sonidos empezaron a realizarse a medida que se producian mas avances en la
tecnologia aeroespacial. Asf, en 1952 Lighthill publicé la analogifa actstica (Lighthill, 1952) para el
estudio del ruido de chorro. Basandose en las ecuaciones de Navier-Stokes dedujo una ecuacién de
ondas lineal para un medio en reposo que presentaba un término fuente cuadripolar.

Antes de la aparicion de la analogia acustica de Lighthill, ya se habian realizado estudios sobre la
generacion de ruido en rotores de ventiladores y propulsores. En la década de los treinta apareci6 un
trabajo realizado por Lamb (Lamb, 1934) en el que se presentaba un campo acustico generado por
una fuerza estacionaria. A partir de este trabajo Gutin (Gutin, 1948) obtuvo el primer resultado
tedrico para el calculo del nivel, de armdnicos de ruido de un propulsor como consecuencia de las
cargas estacionarias sobre los alabes. Al mismo tiempo, utilizando el mismo procedimiento analitico
que Gutin, Deming (Deming, 1938) y Ernthausen (Ernthausen, 1937) estudiaron el problema de la
generacion de ruido de espesor. Deming demostré la importancia del ruido de espesor cuando la
velocidad de punta de los alabes era elevada. Garrick, en 1954, estudié el campo acustico generado
por una fuerza concentrada en movimiento rectilineo uniforme con el observador situado en un
sistema de referencia fijo en la fuente, extendiendo asi los resultados de Gutin, ya que, en el sistema
de referencia mévil sobre el propulsor, se llevaba a cabo el andlisis de Gutin, obteniéndose el espectro
de presién acustica. La influencia que tienen las superficies s6lidas en la generacién de ruido
aerodinamico fue analizada por Curle (1955).

Al principio de la década de los sesenta, las teorias actsticas no tenian en cuenta la fuerza de carga no
estacionaria sobre los dlabes. Por tanto, no se podian aplicar en el estudio de la generacién de ruido
en los rotores de los ventiladores, ya que el ruido de frecuencia discreta y en banda ancha generado
por un rotor en movimiento de un ventilador es provocado por las fluctuaciones de presién sobre la
superficie de los alabes. En esa época Powell (Powell, 1964) estudia el sonido de voértice
desarrollando una analogia en la que el término fuente era de caracter dipolar y estudiaba la gran
influencia que tiene la vorticidad en la generacién de ruido. Pero esta teoria solo se podia aplicar en
campo libre. En 1965 Lowson (Lowson, 1965) desarroll6 una teoria sobre predicciéon de ruido
provocado por una fuerza concentrada de carga no estacionaria que acttia sobre los alabes del rotor y
aplicé sus conclusiones al caso particular del ruido generado por un rotor de un helicéptero, ademas,
desarroll6 un cédigo computacional que predecia las emisiones acusticas en el domino temporal y en
el de la frecuencia (Lowson, 1969). Sin embargo, la teoria de Lowson solo era capaz de predecir el
ruido de carga, ya que se aplicaba unicamente al estudio de dipolos compactos en movimiento
rotacional. Pero en 1969, Ffowcs-Williams y Hawking (Ffowcs-Williams, 1969) publicaron una
generalizacion de la teoria de Lighthill en la que se incluian los efectos de las fuentes en movimiento.
Esta teoria es tan potente que la mayoria de los resultados obtenidos hasta entonces, las férmulas de
Lowson y Curle, pueden derivarse de ella facilmente. Hasta esa fecha la mayoria de los métodos de
prediccién de ruido generado por rotores se desarrollaban en el domino de la frecuencia, ya que los
métodos en el dominio temporal requerian un nimero elevado de operaciones que solo era posible
realizar con los ordenadores mas potentes de la época. A partir de la publicaciéon de los resultados de
Ffowcs Williams y Hawkings los investigadores comenzaron a trabajar en el desarrollo de los
métodos en el domino temporal. Hawkings & Lowson (Hawkings, 1974) y Farassat ((Farassat, 1975),
(Farassat, 1981)), fueron de los primeros investigadores en aplicar la ecuacién de FFWH al problema
de la generacién de ruido por rotores, obteniendo soluciones de la ecuacién de FFWH mediante
diversas formulaciones. En 1975, Howe (Howe, 1975) presenta un trabajo en el que extiende la
analogia de Powell. La analogia de Powell no podia ser usada para flujos que interactuaban con
superficies so6lidas. Howe desarrolla una analogia que utiliza el término fuente de Powell y que se
puede utilizar para flujos en presencia de superficies sélidas.

En la década de los ochenta el desarrollo de modelos a escala y los test de vuelo condujeron a una
mejor compresion de los mecanismos de generacién de ruido y se logré una clasificacion completa de
las fuentes de ruido en los rotores de aviacién. Ya la década de los noventa, se produjeron grandes
avances en la modelizacién del ruido generado aerodinamicamente por rotores principalmente en los
rotores de los helicopteros. De esta época se pueden destacar los trabajos realizados por Farassat
(Farassat, 1988), quién obtuvo la solucién de la ecuacién de ondas con el término fuente cuadrupolar
y (Brentner, 1997), quién llevé a cabo la integraciéon de dicho término fuente con el algoritmo de
esfera colapsante. En cuanto a la interaccion alabe-vértice destacan los trabajos de Schmitz (Schmitz,
1991), Lowson (Lowson, 1992) y Yu (Yu, 2000) donde se discuten los principales mecanismos de
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generacion de este tipo de ruido. En la prediccion del ruido en banda ancha destacan las
contribuciones de Amiet (Amiet, 1975), Brooks (Brooks, 1997) y Casper (Casper, 2002) quien
demostré que el ruido en banda ancha puede predecirse empleando la formulacién en el dominio
temporal. Guedel (2009) usando la formulacién de Amiet desarrolla un modelo para predecir el ruido
en banda ancha generado por un rotor en movimiento.

En el caso de los ventiladores los avances han sido mucho menores, y se hace necesaria una
importante mejora en la compresién de los mecanismos fundamentales asociados a las fuentes de
ruido. La apariciéon de las nuevas normativas en cuestiones de ruido ambiental ha llevado a los
diferentes paises a desarrollar medidas para el control del ruido en su origen. En el sexto y quinto
programa marco de investigacion de la Unién Europea se ha desarrollado una serie de proyectos
dedicados a crear metodologias y herramientas de reduccién de ruido en origen. Ademas, el
programa RESOUND (Reduction of Engine Source Noise through Understanding and Novel Design) ha
dedicado parte de su investigacion al ruido generado por turbomaquinas aplicando cédigos de CFD
en la etapa de disefio de nuevos prototipos. En la actualidad muchos estudios analizan métodos para
el control del ruido, entre ellos se puede destacar los de Cattanei (2007) que desarrolla una funcién
para encontrar el nimero de alabes éptimo para reducir el ruido tonal que produce un ventilador
axial. Recientemente, Posson (2011) ha utilizado funciones de respuesta en cascada para la
prediccién del ruido en banda ancha. El problema fundamental a la hora de estudiar la generacién de
ruido en una turbomaquina lo presenta la complejidad del flujo en su interior. El flujo en el interior de
una turbomaquina se caracteriza por su naturaleza tridimensional, viscosa, no estacionaria y su
fuerte dependencia de las condiciones de operacidn.

Entre los principales mecanismos de generacién de ruido en turbomdaquinas cabe destacar: flujo
incidente turbulento, trailing edge noise (Amiet, 1976), auto-ruido (capas limites laminares o
turbulentas, separacion de la capa limite, etc.) (Glegg, 1998), flujos secundarios en los bordes de los
alabes (Fukano, 1986) y ruido debido a la interaccion rotor-stator (Morfey, 1970). Varios estudios
(Chiu, 1989) han demostrado que una parte importante del ruido generado por un ventilador esta
unido a sistemas de fuentes producidas por la naturaleza no estacionaria de las cargas aerodinamicas
soportadas por los alabes del ventilador. El ruido tonal es una de las principales componentes del
ruido en estos ventiladores. Esta asociado con la frecuencia de paso de alabe y sus armoénicos mas
altos y se puede atribuir principalmente a la interaccién y respuesta de las estelas que se desprenden
del rotor al chocar con las directrices estacionarias. Para analizar esta interaccién principalmente se
utilizan métodos experimentales y técnicas de semejanza. Sin embargo, la capacidad que tienen los
ordenadores actuales permite realizar el andlisis de las fuentes de ruido que aparecen por la
interaccion entre el rotor y el stator. El campo de la Aeroacustica Computacional (CAA) ha surgido en
los dltimos afios, como parte de los programas de CFD. A partir de estos programas se puede conocer
la naturaleza del flujo en el interior de la maquina y mediante analogias actsticas se puede llegar al
conocimiento del ruido generado por la mdaquina. La mejor manera para poder resolver
conjuntamente los problemas aerodindmico y aeroacusticos es la simulacién numérica directa (Direct
numeric simulation, DNS). Es el método mas avanzado, si bien presenta una clara desventaja y es que
con la capacidad actual de los ordenadores sé6lo se puede aplicar a geometrias muy simples. Para
aplicaciones de ingenieria con geometrias complejas las soluciones basadas en las ecuaciones
promediadas de Navier-Stokes (RANS) donde los efectos de la turbulencia son modelizados y solo se
calculan las cantidades medias del flujo tiene un uso limitado en CAA. El siguiente paso se encontraria
en los modelos LES (Large Eddy Simulation) en los que las escalas mas grandes de la turbulencia son
resueltas de manera directa mientras que las mas pequefias son promediadas. Estos métodos
presentan la capacidad de enlazar 6ptimamente los calculos CFD con los CAA, sin un coste
computacional tan alto como presenta la simulacién numérica directa. En los ultimos tiempos han
empezado a aparecer una serie de trabajos en los que se utilizan modelos numéricos para el estudio
del ruido como son el trabajo de Grace (2008) donde se utiliza un modelo 3D RANS para predecir la
contribucién sobre el ruido tonal que tienen las directrices de salida de un ventilador axial. Ademas,
algunos autores han utilizado el esquema LES para realizar estudios acuisticos como es el caso del
Jeon & Lee (Jeon, 2000) que combina analogia acustica en el dominio temporal con el dominio de la
frecuencia o el trabajo de Roger (Roger, 2000), que emplea el método desarrollado por Amiet para
predecir el ruido generado por dispositivos de alta sustentacion. Mas reciente, se encuentran los
trabajos de Sorguven (2009) que utiliza un esquema LES para la prediccién de ruido en ventiladores
radiales y de Attassi (2010) que usa éste mismo esquema para simular el ruido de interaccién.
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En otros campos de la industria distintos a la aeronautica, también han aparecido trabajos orientados
a la prediccién y reduccion de ruido generado por ventiladores axiales. Un ejemplo es la industria
automovilistica que ha empezado a investigar la generaciéon de ruido debida al ventilador del
radiador para poder proporcionar un ambiente mas silencioso en el interior del vehiculo. Ademas se
estan desarrollando técnicas de control activo para atenuar el ruido (Gerard, 2003). En otros campos
como son la informatica, también se esta estudiando el problema de la prediccidn de ruido generado
por los ventiladores de refrigeracion de los procesadores (Wang, 2006), ya que a medida que los
procesadores aumentan su capacidad de calcula aumenta su produccion de calor y este calor se debe
disipar. Aunque se han realizado grandes avances en la aeroactstica, la tarea de disefiar ventiladores
axiales silenciosos continua siendo dificil para la industria, se hace indispensable por tanto el estudio
detallado de los mecanismos fuente, lo que facilitaria la compresién de la generacién de ruido por
estos dispositivos. En esta linea de trabajo se encuentran los estudios realizados por Huang (Huang,
2003) y Wong (Wong, 2003). La presente tesis se enmarca dentro de este campo de trabajo,
estudiando las fuentes de ruido tonal producidas por la interaccién entre un rotor y un stator.

2.8 Lineas de investigacion de la Universidad de Oviedo

En la Universidad de Oviedo, y mas concretamente en el Area de Mecanica de Fluidos, se viene
desarrollando una intensa investigacion en el campo de las turbomdaquinas. A comienzos de 1984 se
empezd a crear una infraestructura material adecuada, tanto en la dotacién de laboratorios como en
la adquisicién de equipos para el calculo numérico, que ha permitido el desarrollo de tres lineas
principales de trabajo: disefio y analisis de turbomaquinas, generacién de ruido en turbomdaquinas e
instrumentaciéon de medida en turbomdaquinas.

Respecto al disefio y analisis de turbomaquinas axiales, se han venido realizando numerosos trabajos,
desde tesis doctorales a publicaciones cientificas en reconocidas revistas del campo de la Mecanica de
Fluidos. Entre las tesis doctorales caben destacar los trabajos de Blanco (1992) y Ballesteros (1992)
sobre ventiladores axiales, que fueron los pioneros en el estudio de este tipo de turbomaquinas. A
partir de estos trabajos se realizé la tesis doctoral titulada: “Interaccién no estacionaria entre el rotor
y el stator en una turbomaquina axial” (Fernandez Oro, 2004) en la que se estudiaba la interaccién
entre haces en una turbomaquina axial desde un punto de vista determinista sentando las bases para
una nueva metodologia de estudio de ventiladores axiales. Los resultados relevantes de esta tesis se
difudieron en una serie de publicaciones entre las que se encuentran:

- ].M. Fernandez, K. Argiielles, C. Santolaria, R. Ballesteros,; “Unsteady flow analysis of the
stator-rotor interaction in an axial flow fan”. 4th ASME-JSME Joint Fluids Engineering
Conference, Vol. 1643CD, ISBN 0-7918-3673-8, ASME Fluids Engineering Division. Honolulu,
Estados Unidos de América, 2003.

- ].M. Fernandez, K. Argiielles, R. Ballesteros, C. Santolaria,; “Numerical analysis of the rotor-
stator interaction in an axial flow fan”. XXI IAHR Symposium Hydraulic Machinery and
Systems, Ecole Polytechnique Fédérale de Lausanne. ISBN 3-85545-865-0, Lausana, Suiza,
2002.

- ].M. Fernandez, K. Argiielles, C. Santolaria, R. Ballesteros,; “Interaccion fluidodindmica entre
el rotor y el stator en una soplante axial”. XV Congreso Nacional de Ingenieria Mecanica,
Asociacién Nacional de Ingenieria Mecanica. ISBN 84-607-6264-5, Cadiz, 2002.

La generacion de ruido en turbomaquinas es otra de las lineas de investigacion del area. A raiz de esta
linea de investigaciéon han surgido varias tesis doctorales y publicaciones. Entre las tesis se
encuentran el trabajo realizado por Velarde (1997) que analizaba el comportamiento actstico de
ventiladores centrifugos y el que desarrollo Argiielles (2004), donde se estudiaban los mecanismos
de propagacion del ruido tonal en campo lejano. Los resultados de este trabajo se publicaron, entre
otros, en:

- Argiielles Diaz, KM. Fernandez Oro, ].M. Santolaria Morros, C. Fernandez Coto, P.; “Numerical
Study of the Discrete Frequency Noise Generation in an Axial Flow Fan.”. Proceedings of 6th
Euroturbo, European Conference onTurbomachinery, Lille, Francia. Vol. 2, 1065-1074, 2005.
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- Argtelles Diaz, KM. Fernandez Oro, ].M. Santolaria Morros, C.; Blanco Marigorta, E;
“Numerical prediction of tonal noise generation in an inlet vaned low-speed axial fan using a
hybrid aeroacoustic approach.”. Proceedings of the institution of mechanical engineers part
c-journal of mechanical engineering science, 2009.

Por ultimo, en cuanto a instrumentaciéon de medida en turbomaquinas, hay que destacar los trabajos
realizados en el estudio de sondas de hilo caliente y de sondas de presidn de cinco y tres agujeros. De
esta linea de investigacidn se han publicado los trabajos:

- E. Blanco, R. Ballesteros, C. Santolaria; "Angular Range and Uncertainty Analysis of Non-
orthogonal Crossed Hot Wire Probes". ASME Journal of Fluids Engineering, 120, 90-95. 1998.

- Argtelles Diaz, K.M. Fernandez Oro, ].M. Blanco Marigorta, E "Direct Calibration Framework
of Triple-Hole Pressure Probes for Incompressible Flow". Measurement Science and
Technology, Vol. 19, 075401(13pp).2008.

- Argielles Diaz, K.M. Fernandez Oro, ].M. Blanco Marigorta, E. " Extended Angular Range of a
Three-Hole Cobra Pressure Probe for Incompressibe Flow ". ASME Journal of Fluids
Engineering, Vol. 130, 101401-1 a 101401-6. 2008.

- Argiielles Diaz, KM. Fernandez Oro, ].M. Blanco Marigorta, E.; "Cylindrical Three-Hole
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Con la elaboracion de esta tesis se pretende dar un paso mas en el estudio de las turbomaquinas,
tanto desde el punto de vista aerodindmico como desde un andlisis aeroacustico. Se trabajara con
instrumentos de medida de flujos que se optimizardn para obtener mejores resultados. Los datos
obtenidos en el laboratorio se utilizaran para completar y validar el posterior estudio numérico. El
banco experimental empleado, asi como las metodologias de medicién y adquisicion de datos son
basicos para presentar unos resultados completos y compactos. A partir de aqui se desarrollara el
nucleo del trabajo, adentrandose en el estudio de las fuentes de ruido tonal en una soplante axial.
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CAPITULO 3:METODOLOGIA EXPERIMENTAL

3.1 Introduccion

Uno de los objetivos de esta tesis doctoral es la determinacién experimental y sistematica de los
distintos parametros que influyen en la generacién de ruido tonal en una soplante axial con una
configuracion rotor-stator. Para ello fue necesaria la construccién de una soplante con una etapa
compuesta por un rotor de nueve alabes y un stator con trece directrices.

Para el estudio experimental del comportamiento de la soplante se construy6 un banco de ensayos
que permitié medir las principales variables que afectan al funcionamiento de dicha maquina en el
laboratorio. Al banco de ensayos se le incorporé la instrumentacién necesaria para la adquisicién de
los datos experimentales necesarios para caracterizar el flujo en el interior de la misma.

Del estudio de los fendmenos observables en el banco de ensayos se dedujeron una serie de
parametros que juegan un papel muy importante en la generacion de ruido tonal en una soplante
axial, como por ejemplo la interacciéon que se produce entre las estelas de las diferentes coronas de la
maquina.

3.2 Instalacion experimental

3.2.1 Diseiio de la etapa de la soplante axial

Para la obtencién de medidas experimentales se disefié una etapa de una soplante axial. Para ello se
parti6 de una serie de parametros iniciales como son caudal, salto de presién y velocidad de giro y se
impusieron el nimero de alabes y directrices de la misma, asi como los didmetros de base y punta. El
punto nominal de funcionamiento del ventilador se ha disefiado para proporcionar un caudal de 18
m3/s, ofreciendo a su vez una presion total de 1200 Pa para una velocidad de accionamiento de 2400
rpm. Los pardmetros de funcionamiento deseados se ha obtenido usando un programa de ordenador
disefiado en el Area de Mecanica de Fluidos a partir de los parametros de los perfiles de las secciones
(dngulo de incidencia, angulo de ataque, solidez...) tanto de los dlabes como de las directrices.

El programa genera 20 secciones de cada alabe y directriz y da como resultados los parametros mas
importantes de cada secciéon. Todos estos parametros estan calculados para perfiles aerodinamicos
conocidos usando las correlaciones expuestas por Lieblein (1960). En el caso de los alabes los perfiles
que se han usado fueron NACA 65-(10A10)10 siguiendo las directrices marcadas por Cumpsty
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(1989). Las directrices se basan en un perfil British C1, se llama asi por que sigue la nomenclatura
inglesa en la que existen varias series normalizadas de espesores (C1, C2...).

Rotor ¢ 380 mm ¢ 490 mm ¢ 600 mm ¢ 710 mm ¢ 820 mm
o 47.73° 54.82° 60.07° 64.05° 67.16°
oy 27.32° 44.053° 53.82° 60.12° 64.53°
c 1.35 1 0.79 0.65 0.55

b/1 12% 10.49% 9.43% 8.63% 8%
i 2.62° 1.39° 0.51° -0.0088° -0.52°
A 14.58° 8.7° 5.71° 4.09° 3.11°
0 23.92° 14.62° 10.39° 8.2° 7.26°
0F 33.15° 46.12° 54.36° 59.96° 64.05°
) 6.14° 5.24° 4.66° 4.26° 4.11°
Ao 20.41° 10.77° 6.25° 3.94° 2.63°

Stator ¢ 380 mm ¢ 490 mm ¢ 600 mm ¢ 710 mm ¢ 820 mm
o3 30.26° 24.28° 20.3° 17.49° 15.37°
Oy 0° 0° 0° 0° 0°
c 1.71 1.37 1.14 0.98 0.86

b/1 3% 3% 3% 3% 3%
i 0.71° -0.26° -0.8° -1.1° -1.15°
A 18.59° 15.15° 13° 11.59° 10.63°
0 35.78° 30.83° 27.6° 25.37° 23.56°
¢ 11.67° 9.13° 7.29° 5.9° 4.75°
d 6.22° 6.29° 6.51° 6.79° 7.03°

Tabla 3-1: Pardmetros geométricos de las coronas de la etapa.

En la tabla 3-1 se muestran las principales caracteristicas geométricas de la etapa, en cinco
superficies intermedias, entre las que se incluyen respectivamente los angulos de entrada y salida del
alabe relativos a la direccion axial, la solidez, el espesor relativo a la cuerda del perfil en su linea
media, el angulo de calado, el angulo cuerda-tangente a la entrada y la deflexion total del flujo al paso
por la corona correspondiente.

Se ha implementado un programa en Matlab® para calcular la geometria total de dlabes y directrices a
partir de estos parametros. Las secciones que conforman los dlabes se obtuvieron introduciendo en el
programa los esqueletos de los perfiles seleccionados y los parametros que se obtienen del programa
de disefio del Area de Mecanica de Fluidos. La geometria completa de 4labes que se muestra en la
Figura 3-1 se ha generado llevando estas secciones obtenidas con el Matlab® a un programa de disefio
paramétrico. Los mismos pasos se siguieron a la hora de calcular la geometria de las directrices que
se muestra también en la Figura 3-1.

Alabes Directrices

Figura 3-1 : Geometria final de los alabes y las directrices.
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Para estudiar la funcionalidad del disefio se ha realizado una simulacién CFD con un modelo de
mallado deslizante, el cual permite mantener fijo el dominio de las directrices y girar el dominio del
rodete. Se construyé un modelo bidimensional capaz de analizar el flujo en cascada que atraviesa las
dos coronas de la etapa. Debido a la deflexién que presentan los alabes en la direccién radial, se
modelaron dos secciones diferentes correspondientes a los radios de cubo (190 mm) y punta (410
mm).

Con los resultados de las simulaciones se persiguieron dos fines. Primero, estudiar la bondad del
disefio para proceder a su posterior fabricacién y segundo como un estudio previo del campo de
presiones que se genera en la maquina para poder deducir los puntos de interés a la hora de realizar
los ensayos experimentales.

A continuacién se ha procedido a la fabricacién de la maquina. Se construyeron nueve alabes de
aluminio partiendo de un bloque que se introdujo en un torno de control numeérico, en el cual se
habia implementado un programa que permitia que el torno fuera trabajando la parte de la base del
alabe. Una vez mecanizada la base se pasoé a trabajar la parte del alabe en si. Para ello fue necesario el
uso de una fresadora de cinco ejes, ya que la torsién que presentan estos alabes no permite su
fabricacién con otro tipo de maquinas mas sencillas. Al mismo tiempo, se disefié un utillaje para la
fresadora que permitia el agarre de la pieza mientras ésta era mecanizada en la maquina. Por ultimo,
se realizé un tratamiento de granallado para mejorar las propiedades superficiales del alabe.

El proceso de fabricaciéon en el caso de las trece directrices fue completamente diferente. Las
directrices no tienen que resistir grandes esfuerzos mecanicos, debido a su funcién en el interior de la
maquina, lo que permitia que el material necesario para su fabricacion no tuviera que tener unas
propiedades mecanicas tan restrictivas como el necesario para los alabes. Por eso, se eligié un
polimero como material, que permitia el uso de un proceso de prototipado rapido para fabricar las
directrices. El problema de estos polimeros es que son muy porosos y se deterioran facilmente con la
humedad. Para evitar este deterioro se tratd el polimero con resina epoxi, que cierra cada uno de los
poros dandole al material una proteccion eficaz contra el agua.

En la Figura 3-2 se muestran los alabes y las directrices ya fabricadas. Como se puede apreciar en la
figura las directrices presentan un sistema de encaje que facilita su el posicionamiento durante el
montaje y, ademas, permite variar la distancia entre el rodete y las directrices.

7

Figura 3-2: Alabes y directrices fabricados a partir de los planos.

3.2.2 Montaje del ventilador

Al mismo tiempo que se mecanizaban los alabes, se disefi6 una carcasa para la maquina que
permitiera la realizacion de los ensayos experimentales. La carcasa se fabricé a partir de planchas de
acero y estd formada por dos cilindros concéntricos: un cilindro de pequefio didmetro donde se alojan
los apoyos del eje de la maquina y un cilindro de mayor didmetro, mas largo que el anterior, que
sustenta todo el conjunto. Ademas, el cilindro de mayor didmetro termina en una brida que permite el
montaje de la soplante en el banco de ensayos. En la Figura 3-3 se puede observar la carcasa en
diferentes momentos de su fabricacion, incluido el soporte donde se apoya el eje en el que va
encajado el rotor.
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Figura 3-3: Fabricacion de la carcasa.

Para caracterizar el flujo, es necesario realizar medidas que abarquen un sector completo de directriz
en unas determinadas posiciones axiales de la turbomaquina para caracterizar el flujo, en particular,
aguas abajo del stator y entre haces (ya que aguas arriba del rotor el flujo presenta simetria axial y
basta con medir en una dnica posicion circunferencial). Para poder realizar medidas en el sector
completo se han mecanizado una serie de rendijas en la carcasa del ventilador que facilitan el
posicionado de la instrumentacién empleada, tal como se pueden observa en la Figura 3-3 y la Figura
3-4.

Figura 3-4: Montaje del rotor y el stator en la carcasa.

Una vez finalizada la fabricacion del rodete y de la carcasa se procedi6 al montaje y equilibrado del
conjunto.

3.2.3 Acoplamiento de la soplante al banco de ensayos

El ventilador se ha montado en un banco segiin el esquema que se muestra en la Figura 3-5 para la
obtencién de las medidas experimentales.
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Figura 3-5: Banco de ensayos.

Se le ha acoplado un motor eléctrico asincrono capaz de girar a 3000 rpm. Este motor se ha
conectado a un variador de frecuencia con el fin de poder cambiar la velocidad de giro, lo que permite
ensayar el ventilador en un rango muy amplio de velocidades.

Es necesario poder contar con algin tipo de mecanismo que permita regular el caudal del flujo
incidente sobre la turbomdaquina, si se pretenden ensayar puntos de funcionamiento del ventilador
distintos al punto de disefio. Para ello, se ha disefiado un montaje experimental que permita dicha
regulacién. El montaje consiste basicamente en entubar la zona aguas arriba del ventilador mediante
una serie de tubos cilindricos con didmetro exterior de 1400 mm. En el extremo de los tubos
cilindricos se ha colocado un cono de regulaciéon del flujo que es accionado por un pequefio motor
eléctrico de forma que, cuando el cono se va aproximando a los tubos, el flujo se ve lentamente
estrangulado, mientras que aumenta cuando se aleja de los tubos. Para determinar el caudal del flujo
establecido en cada momento entre los tubos cilindricos se ha intercalado una tobera de tipo venturi
con un didmetro en la garganta de 740 mm. Puesto que el flujo incidente sobre la turbomaquina debe
ser lo mas uniforme posible y con direccién normal a la etapa del rotor, la longitud de los tubos se ha
hecho lo suficientemente extensa (16.5 m) para asegurar que se uniformice el flujo, como se puede
observar en la Figura 3-5 y en la Figura 3-6.

Figura 3-6: Detalles del banco de ensayos en el laboratorio.
3.3 Metodologia empleada e instrumentacion del banco de ensayos

3.3.1 Curvas caracteristicas del ventilador

Las primeras medidas que se llevaron a cabo para caracterizar el funcionamiento del ventilador
tuvieron como objetivo obtener la curva caracteristica del mismo. Las curvas caracteristicas de un
ventilador representan la variacion de la presion, la potencia y el rendimiento en funcién del caudal.
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Para la obtencién de dichas curvas es imprescindible regular y medir el caudal del flujo que atraviesa
la turbomaquina, lo que se consigue mediante el entubamiento aguas arriba de la misma descrito en
el apartado anterior (ver Figura 3-5). En particular, es posible estimar el caudal del flujo midiendo la
diferencia de presiones entre la entrada y la garganta de la tobera de tipo venturi, segin la expresion:

(3-1)

donde d; es el didmetro de entrada al venturi y d» es el diametro de garganta. El coeficiente de
derrame Cp se ha calculado conforme a la norma (BSB 848, 1980) y es practicamente igual a 1.

La diferencia de presion entre la entrada y la garganta del venturi se ha medido con un manémetro en
U. De esta forma es posible calcular el caudal de flujo incidente sobre el ventilador, asi como su
velocidad y por tanto la presién dindmica. La presidn total es la suma de la presiéon dinamica y del
incremento de presidn estatica, medidas ambas en la zona anterior al ventilador. Para determinar el
incremento de presion estatica sélo es necesario medir la presion aguas arriba, puesto que la salida
es a presion atmosférica (que se toma como la presiéon de referencia). Dicha medida se obtiene
mediante un manémetro en U colocado antes de la entrada de la turbomaquina. La presién dinamica
es la misma aguas arriba que aguas abajo, ya que no hay variaciones en las secciones de medida.

Para calcular el rendimiento total del grupo, esto es, incluyendo el rendimiento del motor eléctrico
que acciona el ventilador, es necesario calcular tanto la potencia hidraulica de la turbomaquina como
la potencia eléctrica:

Potpigrsutica = PIQH = QAProtar
(3-2)
La potencia eléctrica consumida se obtiene a partir de la intensidad y del voltaje medidos con el
variador de frecuencia empleado para accionar el motor que mueve el eje del ventilador, mediante la
férmula:

Potescrrica = V31V
(3-3)
Finalmente el rendimiento total de la turbomaquina viene dado por el cociente entre la potencia
hidraulica y la eléctrica:

Poty: gz 0:
n= 100 hidraulica
POteléctrica

(3-4)

Teniendo en cuenta las expresiones anteriores, se procedi6 a fijar una posicion concreta del cono de
regulacidon del flujo, lo que equivale a fijar un determinado caudal del flujo incidente sobre la
turbomaquina. Para dicho caudal se midieron la diferencia de presiones entre la entrada y la salida
del venturi, la presién a la entrada de la turbomaquina y la intensidad y el voltaje de la corriente
eléctrica. A continuacién, se fijaba otro caudal situando el cono en otra posiciéon y se procedia a
realizar la misma serie de medidas. El procedimiento se repitié hasta obtener un nimero suficiente
de caudales como para que las curvas caracteristicas quedaran bien definidas. Estas curvas se
presentan en el Capitulo 5 que aborda el analisis de resultados experimentales.

3.3.2 Caracterizacion del campo de flujo

Para caracterizar el campo de flujo desarrollado en el ventilador axial se realizaron medidas de los
campos de velocidad y de presién en distintas zonas de la turbomaquina, en particular, aguas arriba
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del stator, entre haces y aguas abajo del rotor. A partir de estas medidas no estacionarias se obtienen
las fluctuaciones de velocidad y de presién en tiempo real.

Para ofrecer una vision global, se describen a continuacién, de forma muy breve, los principales
métodos que pueden emplearse para realizar estas medidas no estacionarias, detallandose
finalmente la metodologia adoptada para los ensayos sobre el ventilador.

La medida de la fluctuacion de la velocidad est4 condicionada por la frecuencia asociada al origen de
dichas variaciones. Se requiere un método que sea capaz de recoger muestras (valores de velocidad)
a un ritmo superior a la frecuencia esperada de las fluctuaciones (turbulentas y/o deterministas). Las
sondas de varios agujeros presentan cierta capacidad de respuesta frecuencial dependiente de los
transductores de presién con los que van dotadas, pero desgraciadamente su rango se queda corto
para mediciones de frecuencia de paso de alabe y sus armoénicos. Esta consideracién obliga a la
utilizacion de otra metodologia para la caracterizacion no estacionaria del flujo en los diversos planos
de medida. Existen diversos métodos, entre los que cabe destacar los siguientes:

- Anemometria térmica (Hot Wire Anemometry).
- Anemometria/Velocimetria laser-doppler. (Laser Doppler Velocimetry/Anemometry — LDA/LDV).
- Velocimetria por imagenes de particulas (Particle Image Velocimetry — PIV).

La velocimetria laser-doppler se desarrolld a partir de 1970 como una técnica no intrusiva de medida
de velocidad en un flujo. Habitualmente se la denomina por sus siglas LDV, aunque también se la
referencia como LDA, en alusiéon a anemometria laser, pues el método permite realmente medir la
velocidad aunque sea de forma indirecta. Una de las grandes ventajas de este método es que permite
obtener la velocidad de cualquier flujo sea cual sea el rango de ésta (desde mm/s hasta velocidades
supersdnicas). El principio de funcionamiento se basa en que la diferencia de la frecuencia de onda de
la luz que incide sobre un punto por el que pasa un flujo y de la luz que es refractada, depende de la
propia velocidad de las particulas del flujo (Gjelstrup, 2003).

A mediados de la década de los afios 80 aparecen las primeras aplicaciones de la velocimetria por
imagenes de particulas (PIV) para la medicién de flujos. Este método utiliza una fuente luminosa
(pulsante o continua) para iluminar unas pequefas particulas denominadas trazadores que son
arrastradas por el fluido. Una camara sincronizada de alta velocidad registra las posiciones de las
particulas en diversos instantes separados entre si un 4t. La distancia 4s recorrida por cada particula
entre dos imagenes consecutivas permite calcular la velocidad de cada trazador segun u= 4s/ At. En
realidad no se mide la velocidad de las particulas, sino que ésta se deduce a partir de un tratamiento
de las imagenes, generandose un mapa completo de la velocidad instantdnea en la ventana de
encuadre de la cdmara. Esta es la razén por la que no se habla estrictamente de anemometria sino de
velocimetria.

La anemometria térmica de hilo caliente consiste en un pequefio hilo de tungsteno recubierto de
platino, de aproximadamente 1 mm de longitud y un diametro de 5 micras, a través del cual se hace
pasar una corriente eléctrica que lo calienta hasta temperaturas del orden de 250°C. Cuando dicho
hilo se expone a una corriente de aire, es posible relacionar los cambios de la tasa de transferencia de
calor en el hilo con la velocidad del flujo a través de un montaje como el que se representa en la
Figura 3-7. La electrdnica asociada a la sonda tiene la finalidad de obtener una sefial de voltaje a la
salida, que es amplificada a través de un puente de Wheatstone para que pueda ser almacenada por
una tarjeta de adquisicion. Dicha electrénica puede ser de tipo CCA (anemdémetro de corriente
constante) o, mas habitualmente, de tipo CTA (anemoémetro de temperatura constante), aunque
actualmente se han comenzado a desarrollar los de tipo CVA, anemometria a tension constante.

Cuando se dispone de un tnico hilo solamente se puede medir la componente normal de la velocidad,
cuando la intensidad de la fluctuacién en la medida es menor del 20%. En caso de querer medir mas
componentes, se deberian utilizar sondas de dos o tres hilos dependiendo del nimero de
componentes que interesa (flujos bidimensionales y tridimensionales).
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Las medidas con hilo caliente permiten una repuesta en frecuencia alta (100Khz), mientras esos
valores no se consiguen si se utiliza LDV, limitando la respuesta en frecuencia por debajo de 30Khz.
La mas limitada es la técnica PIV cuya respuesta en frecuencia se encuentra entre 1y 10 Khz.

Las principales limitaciones de este método se derivan de la extrema delicadeza con la que deben
utilizarse estas sondas, ya que los hilos son susceptibles de romperse con gran facilidad. Ademas, la
sonda puede ensuciarse con relativa frecuencia debido a la presencia de inclusiones o impurezas en
el aire, asi como por oxidaciones y ataques quimicos sobre el hilo, lo cual compromete notablemente
sus medidas y calibraciones. Precisamente, el tema de la calibracién es el principal punto débil de
esta metodologia, ya que debe efectuarse practicamente cada vez que quieran hacerse medidas con la
sonda. Esta extrema sensibilidad a la calibracién tiene su origen en diversos factores:

- Las correlaciones que se emplean para relacionar la transmisién de calor con la velocidad presentan
unas constantes que pueden alcanzar variaciones de hasta el 10% segtn el tipo de sensor que se
considere.

- Efectos de dilatacion del hilo caliente.

- Efectos secundarios de conduccién de calor por los soportes.

- Cambios en las propiedades medias del fluido, sobre todo en densidad y temperatura.

- Deterioro progresivo de la superficie del hilo.

Retroalimentacion para anemametro de
fe - 1A
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Amplificador

Puente de diferencial
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N 0.15h =
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Figura 3-7: Esquema de anemoémetro CTA a temperatura constante.

Las sondas de hilo caliente son excesivamente delicadas cuando se quiere medir velocidades en
liquidos o gases que contengan particulas en suspensién. Por tanto, en este caso se usa un sensor de
pelicula, que es mas robusto aunque genera una mayor turbulencia en su estela, que puede limitar su
uso en algunas situaciones.
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Las medidas con hilo caliente se suelen usar en multitud de estudios entre los que se cuentan: flujo en
tuneles de viento, capas limite, estelas, chorros, medidas de flujos atmosféricos, turbomaquinas,
choque sénico en flujo compresible, flujos a baja velocidad, etc.

3.3.2.1 Anemometria térmica de hilo caliente

El fenémeno fisico que hay detras de la anemometria térmica de hilo caliente es el equilibrio que se
establece entre el calor generado en el hilo al paso de una corriente eléctrica como consecuencia del
efecto Joule, y el calor disipado por conveccion forzada de la corriente de aire que sopla sobre el hilo.
Para mantener constante la temperatura del hilo es necesario aumentar el voltaje que se le impone.
Por lo tanto, existe una relacion entre la variacién de voltaje que necesita el hilo para mantener su
temperatura y la velocidad de la corriente de aire en la que se encuentra la sonda.

Lo primero que se debe de estudiar para poder conocer mejor el principio de funcionamiento de una
sonda de hilo caliente son las ecuaciones que rigen el fenémeno de transferencia de calor sobre un
hilo (suponiendo el hilo de seccion cilindrica). Formulando el equilibrio descrito en el parrafo
anterior, a partir de la ecuacion de la energia se obtiene:

du_W .
a0
(3-5)

donde se afiade al balance la energia que puede ser almacenada por el hilo por unidad de tiempo.

Figura 3-8: Balance de energia en un elemento diferencial de hilo.

Si se parte de un elemento diferencial de hilo como el que se muestra en la Figura 3-8 (Bruun, 1995)
se pueden plantear los diferentes fendmenos que intervienen en la transferencia de calor. Si se
sustituye en la ecuacion (3-5), la energia interna por el producto de la capacidad calorifica del hilo C,,
por su temperatura Ty, y se considera que aunque la conveccién forzada es el principal fen6meno de
transferencia de calor, también parte de la potencia es disipada por radiacién y por conduccién hacia
los soportes del hilo, se puede expresar de forma general que:

d(C,Ty) . . .
TW =/ R, — (Qconv + Qcona + Qrad)

(3-6)

donde [ es la intensidad de la corriente a través del hilo y R, es la resistencia eléctrica del hilo. En la
anemometria térmica de tipo CTA, como la que se presenta en la Figura 3-7, se consigue mantener el
hilo a temperatura constante mediante un amplificador diferencial que hace las veces de regulador de
temperatura. Por tanto, el término temporal de variaciéon de la energia interna puede despreciarse.
Ademas, los didmetros de los hilos que se utilizan en este tipo de anemometria son muy pequefios y,
por tanto, la transferencia de calor por conduccién hacia los soportes del hilo es despreciable frente a
otros fendmenos como la conveccion forzada. Por otro lado, la pequefia seccién que presenta el hilo
hace que también se pueda despreciar el calor que se transfiere por radiacién, ya que su valor es muy
pequefio. Por tanto, la ecuacion (3-6) puede expresarse de la siguiente manera:
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2R, = hA(T, —T,)
(3-7)

donde h es el coeficiente de pelicula por conveccidn, A es la superficie de intercambio térmico (que
en este caso es 7DL) y (Tw -Tq) es la diferencia de temperaturas entre el hilo y el ambiente.

El nimero adimensional que controlador del fenémeno en procesos de transferencia de calor por
conveccion es el nimero de Nusselt. Representa la relaciéon entre la transferencia de calor por
conveccion y la transferencia de calor por conduccioén, y para el caso de un hilo de seccion circular se
puede expresar de la siguiente manera:

(3-8)

donde k representa la conductividad térmica del fluido y D el didmetro del hilo caliente. Si se
sustituye el nimero de Nusselt en la ecuacién (3-6) se obtiene:

IR, = NukmL(T, — T,)
(3-9)

El nimero de Nusselt puede ponerse en funcidon de otros nimeros adimensionales como el numero
de Reynolds, que depende de la velocidad del flujo que incide sobre el hilo caliente. De hecho, para un
hilo de una determinada relacién de aspecto, L/D, el nimero de Nusselt se puede expresar en funciéon
de los siguientes pardmetros adimensionales (Stainback, 1993):

N (R G . a )
u= '
7() Cp(’JW ’1 )

(3-10)

donde Re representa el nimero de Reynolds, Pr representa el nimero de Prandtl y Gr representa el
numero de Grasshof. Si se desprecian los efectos de compresibilidad y de flotabilidad, se simplifica
esta relacién de dependencia:

Tw - Ta)

N=(R,P,
uferT0

(3-11)

El primer intento de obtener una solucidn tedrica de la transferencia de calor por un hilo caliente
orientado perpendicularmente al flujo, fue llevada a cabo por Boussinesq, quien estableci6 que:

Q=L(k+2W)(Tw—Ta)

donde C, es el calor especifico a presion constante, u es una componente de la velocidad y r es el
radio del hilo. Posteriormente, King reanaliz6 el problema y llegé a una nueva expresion dada por:

(3-12)

EZ
E = [A(Tref) + B(Tref)v p u] (Tw — Ta)
(3-13)
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donde Trses una temperatura de referencia, E es la tensién en el hilo, y:

A(Tref) =k L B(Tyep) =2L /n k C,yy

Como puede observarse, las constantes introducidas dependen de las propiedades del fluido
(conductividad térmica k y calor especifico C,) a una temperatura de referencia Ty Ademas, para un
anemoOmetro de tipo CTA, las diferencias de temperatura son constantes, asi que de forma mas
general se suele expresar la ley del hilo como:

(3-14)

E?=A+BV"
(3-15)

de donde se puede concluir que el cuadrado de la tensiéon medida entre bornas del hilo, se relaciona
directamente con la medida de la velocidad del flujo incidente. Las constantes A4, B 'y n se pueden
determinar de forma analitica, pero si se quiere una caracterizacidn perfecta del funcionamiento del
hilo, deben determinarse a partir de una calibracién del instrumento de medida para un rango de
velocidades y temperatura de referencia.

Lo mas habitual cuando se realiza una calibracién del hilo es emplear la forma de la ley de King u=f{(E)
en lugar de la mas convencional E=f{u) (Stainback, 1993). En particular, en esta tesis se ha empleado
un polinomio de quinto grado para obtener la ley de King:

u= AO + Al X+ Az xz + A3 x3+A4 x4+A5 x5
(3-16)

siendo x = E/+/(Ty, — T,) (Blanco,1996). Los coeficientes del ajuste polinémico se obtienen a partir
de la calibracién de la sonda. En la Figura3-9 se muestra como ejemplo la ley de King obtenida a
partir de la calibracién del flujo para los dos hilos de una sonda.

Ley de King

+  hila 1

: : : : hilo 1 (ajuste)

L AT P +  hilo2

: : : : hilo 2 {ajuste)
T

05 i i i i :
] 0 20 0 40 50 &0 70
Velocidad efectiva (m/s)

Figura3-9: Ley de King para una sonda doble.

En la Figura3-9 se muestran por separado los comportamientos de cada hilo, representandose éstos
sobre un grafico que relaciona directamente la velocidad del flujo con el cociente entre la tensién del
hilo y la diferencia de temperaturas entre el hilo y el ambiente. Adema4s, la ley de calibracién de la
figura introduce la correccion para la temperatura ambiente. De esta forma, se considera el efecto de
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una diferencia de temperatura entre la que se tiene en el proceso de calibracién y la que podria haber
durante las mediciones.

3.3.2.2 Construccion de las sondas y calibracion

Las sondas de hilo caliente son muy sensibles a las condiciones en las que se toma la medida. Con
frecuencias, los hilos se degradan tras varias horas de uso, perdiendo validez la calibracién realizada.
Ademas, la extrema delicadeza de los hilos, hace que se puedan romper simplemente al ser golpeados
por alguna impureza que viaja en suspensién en el aire. Por tanto, lo primero que se debe de hacer
antes de medir es asegurarse de que el hilo instalado en la sonda est4 en perfectas condiciones. Para
ello se comprueba visualmente que el hilo no esta roto y se mide la resistencia que existe entre los
bornes de la sonda utilizando un multimetro. Cuando esa resistencia no se encuentra dentro de un
determinado rango de valores (en este caso de entre 4.5 y 5.5 Q) el hilo no estd en buenas
condiciones y debe de ser reemplazado.

Para poder reparar los hilos que se van deteriorando o que se rompen durante la toma de medidas se
utiliza un banco de soldadura de hilo caliente. En este banco se parte de un carrete de hilo de
tungsteno de 5 micras, del que se corta una pequefia porcién que pasa a colocarse sobre los dos
extremos de un apoyo en forma de Y. El hilo debe estar lo mas tenso posible, ya que esto facilita su
posterior soldadura. Una vez que se dispone del hilo en su apoyo se acercan las agujas de la sonda de
tal manera que el hilo tensado toque las puntas de las agujas. En esta disposicion se acerca la cabeza
del electrodo a la punta de una de las agujas y se conecta el cable de la aguja al soldador. Durante el
proceso de soldado se forma un arco entre el extremo del electrodo y la punta de la aguja, creandose
un punto de soldadura que fija el hilo a la sonda. Este proceso se repite en cada una de las agujas que
forman la sonda. La extrema esbeltez de los hilos, asi como la necesidad de que éstos queden
perfectamente atrapados entre las puntas romas del electrodo y las puntas de las agujas de la sonda,
obliga a que se disponga de un sistema de posicionamiento muy preciso y de un equipo para
amplificar la vision (Figura 3-10).

Equipo de
soldadura

Microscopio

Sistema de
posicionamiento
de sonda

Utillaje de apoyo
para el hilo

Sistema de
posicionamienio
de electrodo

Figura 3-10: Banco de soldadura para los hilos de las sondas.

Cuando se tienen los hilos bien soldados se comprueba la resistencia que existe entre los bornes; si es
la adecuada se procede a estafiar los BNC necesarios para conectar la sonda al equipo de
anemometria térmica.

A continuacién la sonda se instala en el banco de calibracién y se conecta al anemémetro. Deben
ajustarse los distintos parametros de operacidn de los hilos. Para realizar las medidas en esta tesis se
ha utilizado un anemdmetro de tecnologia CTA. En concreto, se dispone de un anemoémetro tipo [FA-
100 de 4 canales de la casa TSI, que se muestra en la Figura 3-11. Cuando se enciende el anemémetro
el primer dato que muestra la pantalla es la resistencia del cable de la sonda. Este valor debe
sustraerse de todas las medidas, asi que se fija como uno de los parametros de operacidn del hilo. A
continuacidn se fija la resistencia de la sonda y la resistencia del hilo en frio. Una vez que se tienen
fijados estos parametros se pasa a ajustar la respuesta en frecuencia del sistema.
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El ajuste de la respuesta en frecuencia asegura que el sistema sera capaz de captar las rapidas
fluctuaciones de la velocidad del flujo. La respuesta en frecuencia sera mejor cuanto mas se acerque
la sefial que procede de los hilos a la curva éptima que se muestra en la Figura 3-7 (Freymuth, 1977).
Para ello se gradua tanto la compensacion del puente como la del cable, hasta que en la pantalla del
osciloscopio conectado al anemdémetro aparece una curva similar a la que se muestra en la Figura 3-7.

Por ultimo se debe realizar un acondicionamiento de la sefial, ya que el rango de salida del
anemoOmetro IFA 100 es de #5 voltios, mientras que muchos sensores de hilo caliente tienen un
abanico de voltajes mucho menor que el rango de salida. Para aprovechar este rango tanto como sea
posible deben ajustarse apropiadamente el Offset y la Ganancia. Una vez que se tienen ajustados se
puede pasar a la calibracidn propiamente dicha.

PORTAHILOS CONEXION
BNC

Anemoémetro

Osciloscopio

Figura 3-11: Conexién de la sonda al anemémetro.

La calibracion es un elemento indispensable en el proceso de adquisicion de medidas con
anemometria térmica. Los archivos de datos obtenidos en la calibracion de la sonda seran empleados
para transformar adecuadamente los archivos de datos adquiridos durante las medidas del flujo.

Tobera para formacion
del chorro de aire
comprimido

Anemometro

Transductor de presion

y
ordenador de control

Figura 3-12: Banco de calibracién y medida.

Tanto la calibracién de la ley de King y la calibraciéon angular de la sonda de dos hilos se realizan en el
dispositivo mostrado en la Figura 3-12. En dicha figura se aprecia la tobera empleada para hacer
incidir un chorro de aire de velocidad conocida sobre la sonda. Para ello el banco dispone de un
sistema de variacion de velocidad, de tal manera que con la ayuda de un programa de ordenador se
gestionan los datos de tensidén capturados por la tarjeta de adquisicién y se relacionan con la
velocidad impuesta. Mediante dos juegos de engranajes sin fin-corona, accionados por motores paso a
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paso controlados por un PC, se modifica el angulo de incidencia del chorro sobre la sonda barriendo
el angulo sélido deseado. Ademads, el sistema empleado permite variar la velocidad de forma
continua, obteniéndose asi gran cantidad de puntos de la curva de calibracién y por tanto un ajuste
muy preciso del funcionamiento del hilo. Puesto que la relacién entre el voltaje y la velocidad varia
dependiendo de las condiciones ambientales del ensayo, de la geometria de los hilos y del material de
los mismos, antes de realizar cada toma de datos experimentales es necesario obtener la calibracion
correspondiente a la ley de King de cada hilo.

Para las medidas del campo de velocidades en la soplante axial se utilizé una sonda de dos hilos.
Cuando se emplean sondas de varios hilos la proximidad de los mismos y de las agujas que los
soportan provoca que la velocidad efectiva que mide cada hilo sea diferente de la que mediria si se
encontrase aislado. Esto provoca que en dicha situaciéon sea necesario ademas llevar a cabo una
calibracién angular de la sonda, haciendo incidir sobre la misma un chorro de aire con velocidad
constante para diferentes angulos de incidencia. Para cada uno de los angulos de incidencia se
obtiene la velocidad efectiva del chorro que es proporcionada por cada hilo de la sonda y se definen
los siguientes coeficientes:

Uc

) Uefl + Uefz

Acf = Uefl - Uefz ;o Cy=
(3-17)

siendo Uc¢ la velocidad del chorro incidente y Ues, Uep las velocidades efectivas proporcionadas por
cada uno de los hilos. En la Figura 3-13 se presentan dichos coeficientes en funcién del dngulo de
cabeceo (yaw)obtenidos para la calibracién de una sonda de dos hilos.

Coefs, calibracion

1
200 150 <100 50 0 50 100 150 200
Angulo del flujo (°)

Figura 3-13: Grafica de calibracién de una sonda de dos hilos.

En la Figura 3-13 se puede observar el rango angular de la sonda, que en este caso, se encuentra entre
-75 y 50 grados. Este rango angular se define en la zona en la que la grafica presenta una forma
monotona para evitar asi problemas como el desdoblamiento de puntos o la existencia de puntos
singulares. Ademas, el rango angular puede disminuir por la aparicién de los efectos de la interaccién.
Los efectos de interaccion se pueden producir principalmente por dos causas. Interaccidon
denominada propia, debida a las estelas que produce una aguja sobre el hilo que sustenta é
interaccion cruzada debida a las estelas que producen las agujas de un hilo sobre el otro.

La calibracién para una sonda en X de 120° como la que se muestra en la Figura 3-14, que es la
disponible en el Area de Mecénica de Fluidos. En este tipo de sondas, uno de los hilos se encuentra en
la estela de la aguja del otro hilo para ciertos dngulos del flujo. Este efecto provoca que los valores de
velocidad medidos por el hilo que se ve afectado por la estela sean menores que la velocidad real del
flujo, lo que implica una reduccion en el rango angular de la sonda. Ademas, aparece una turbulencia
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ficticia que puede limitar la respuesta en frecuencia de la sonda y afectar negativamente a la precisién
de las medidas de velocidad.

Angulo y Mgfenitud

Hilo exterior

Hilo Interior

Figura 3-14: Cabeza de una sonda en X de 120°.

Para solucionar este problema, se pueden disefiar sondas en las que las agujas estén en un plano

paralelo al plano del flujo. Por ello, se construyeron dos sondas adicionales de estas caracteristicas

que se denominan respectivamente tipo Z y tipo V, también de 120°. Estas sondas se muestran en la
Sonda Z de 120° Sonda V de 120°

Ig d=o

Figura 3-15: Cabezas de las sondaen ZyV de 120°.

Se realizé un proceso de calibracidon controlado para comprobar que estas sondas no presentan un
fendmeno de interferencia entre un hilo y las agujas del otro hilo. Para cada una de las sondas se
obtuvo la ley de King experimentalmente y se calibraron angularmente para una velocidad
determinada. En la Figura 3-16 se muestran las distribuciones angulares para los diferentes voltajes
de los hilos para cada una de las sondas estudiadas. Los fen6menos de interferencia, tanto si son de
un hilo con sus propias agujas como si son de las agujas de un hilo con el otro hilo, producen una serie
de perturbaciones en las graficas que aparecen como oscilaciones en la sefial de salida. En el caso de
la sonda en X de 120° se puede apreciar que aparecen dos zonas de interferencia. Por el contrario,
cuando se analizan las graficas de las sondas en Z y en V sélo aparece un tipo de interferencia debida
a la interaccion entre las agujas y el hilo que sustentan.

En el caso de la sonda en Z, se aprecia que esta interferencia se produce para angulos de -75 y 80
grados en el caso del primer hilo y alrededor de los -22 y 135 para el segundo hilo. Ademas, se
observa mucha diferencia entre las distribuciones angulares de cada uno de los hilos. En cambio, es al
analizar la sonda en V, cuando se puede comprobar el efecto de interferencia menos pronunciado.
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Los efectos de interferencia se producen para los angulos de -130 y 60 grados para el primer hilo,
mientras que en el segundo hilo sélo se presentan para un dngulo de 90 grados.
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Figura 3-16: Distribucién angular del voltaje de cada hilo para las sondasenX,en Zy en V de 120°.

De estos estudios se deduce que en caso de que se quieran estudiar flujos no estacionarios con gran
variaciéon de orientaciéon angular, se deberia usar una sonda que no presente fendmenos de
interferencia cruzada, ya que este tipo de sondas disponen de un rango angular mucho mayor que las
sondas tradicionales en las que plano de flujo de uno de los hilos corta a las agujas del otro hilo, como
son las sondas en X clasicas. Ademas, se deben minimizar los efectos de interferencia propia; para
ello, lo mejor es utilizar sondas en V que, incluso presentando este tipo de efectos, tienen un mayor
rango angular, como se puede comprobar en la Figura 3-16. En la presente tesis doctoral se ha
utilizado una sonda en V de 120°, que permite disponer de un mayor rango angular.

De la calibracion angular de las sondas se obtienen una serie de ficheros necesarios para la
transformacién de los datos que se toman en cada medida. En el Area de Mecanica de Fluidos se han
implementado una serie de programas en Matlab® para el proceso de calibracién, que permiten
automatizar el mismo. Primero se implement6 un programa que permite la calibracién de los
transductores de presion. La interface de este programa se presenta en la Figura 3-17.

Se pueden usar todo tipo de tarjetas de adquisicidn con el programa y pueden introducirse tanto los
pardmetros de cada una de las tarjetas, como los necesarios para la toma de datos. El programa
muestra en pantalla los parametros que se estan midiendo en cada uno de los canales del sistema de
adquisicion. Ademas, es capaz de discernir qué canales se estan usando y los que no, por lo que sélo
se activaran los que tengan conectado algin tipo de instrumento de medida.

En segundo lugar se implementaron los programas que permiten la calibraciéon de la sonda de hilo
caliente. Como se ha visto anteriormente en el capitulo, la calibracién de una sonda consta de dos
partes totalmente diferenciadas. Por un lado se encuentra la busqueda de los parametros que
conforman la ley de King de cada uno de los hilos, y por otro, la bisqueda de los coeficientes de
calibracién angular. En la Figura 3-18 se muestran los programas de calibracion, tanto el de la ley de
King como el de calibraciéon angular. Como se observa en la figura, en un panel del programa de
calibraciéon angular se pide la ley de King de cada uno de los hilos, debido a que es necesario conocer
previamente la ley de King para obtener los coeficientes de calibracién angular.
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Figura 3-18: Interfaces de los programas de calibracion de hilo caliente.

En todos estos programas se obtienen una serie de ficheros como salida. En ellos se guardan los
pardmetros mas importantes de la calibracién, que son necesarios para realizar el tratamiento de los
datos recogidos durante los ensayos.

3.3.2.3 Adquisicidon y tratamiento de datos

Una vez que se tiene calibrada la sonda se puede pasar a realizar los ensayos. Para ello se coloca la
sonda sobre un soporte adaptado que permite su instalacién en el banco de ensayos. Este banco
dispone de una serie de ranuras dispuestas de tal manera que se podria medir un sector tanto detras
del rotor como del stator.
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Figura 3-19: Sonda posicionada para la realizacion de los ensayos.

La definicion de los dngulos de medida a la hora de montar la sonda es muy importante, pues esta
debe estar situada lo mas transversalmente posible a la direccién dominante del flujo. Debe tenerse
en cuenta que la calibracién angular permite cierto juego respecto de una incidencia a 0°
habitualmente entre -40° y 40°, perdiendo toda validez si se sobrepasan esos limites. Por esta razén,
si se mide en zona de estelas debe preverse la deflexién que los alabes inducen en el flujo para asi
situar la sonda en consonancia con esa direcciéon preferente. De esta forma, se consigue reservar el
margen de la calibraciéon angular para variaciones generadas por las estelas y no para la propia
deflexion del flujo, optimizando el uso de la sonda de anemometria térmica.

Sonda

Al abe Trigger

W A A A

' Eprrren 0
CIC 1]

&

Almacenamiento Sistema Anemometro
y tratamiento de de
datos adquisicion

Figura 3-20: Cadena de medida de la sonda de hilo caliente.

La cadena de medida que se ha utilizado para todos los ensayos en esta tesis doctoral se muestra en la
Figura 3-20 y consiste en:

- Sonda doble de hilo caliente (DHW). Construida a partir de la soldadura de hilos de tungsteno de
5 micras de didmetro en las agujas portahilos de la sonda. Trigger 6ptico.
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- AnemoOmetro comercial IFA-100 de la casa TSI. Dispone de 4 canales, y permite ajustar las
impedancias del cableado asociado a cada hilo de la sonda asi como la ganancia de la
amplificacién de sefal. Introduce filtros de proteccién para altas frecuencias, genera ondas de
testeo para la comprobaciéon de la medida de los hilos y afiade un canal de salida para
monitorizacién de las sefiales via osciloscopio.

- Mobdulo de adquisicion National Instruments NI USB-6251 BNC .
- Ordenador personal.

Como se puede observar en la Figura 3-20, las medidas proporcionadas por el anemémetro son
registradas en ficheros mediante un ordenador para el cual se ha disefiado un programa de
adquisicion a partir de Matlab. En este programa se impone la frecuencia de adquisicion de los datos.

Para la eleccion de dicha frecuencia de adquisicién de datos, se ha tenido en cuenta la frecuencia de
paso de alabe, fijando un nimero minimo de puntos de medida por canal de rotor. Se han
considerado un total de 100 puntos por canal, para asi obtener una perfecta definicion de la
estructura nucleo-estela del flujo entre haces, de modo que al girar la maquina con una frecuencia de
40 Hz (2400 rpm), la frecuencia de adquisiciéon por canal sera de 36000 ptos/s. Ademas, se han
medido 200 canales, asi que se han obtenido en total unos 20000 puntos de medida en un periodo de
adquisicion de 0.5 segundos.

Por otro lado, en el anemdémetro se debe definir una frecuencia de filtrado, que por definicién debe
ser inferior a la mitad de la frecuencia de adquisicién y superior a la frecuencia del fenémeno
predominante que se pretende observar (esto es, el paso de alabe, de 360 Hz de frecuencia
caracteristica). Con estas restricciones se ha elegido un filtrado a 4 kHz.

Durante los ensayos se realiza la adquisicidn de las sefales procedentes de los dos hilos de la sonda
asf como de un trigger activado con la velocidad de giro del rotor. El trigger proporciona una sefial
uniforme que varia bruscamente cada vez que el rotor pasa por un punto determinado, de manera
que la sefial del trigger permite delimitar el comienzo y el final de las vueltas en las sefiales
procedentes de los dos hilos. Los datos son recogidos en un ordenador mediante un programa
disefiado especialmente para este tipo de adquisiciones, que almacena en ficheros los datos de cada
uno de los ensayos realizados. Posteriormente, se disefid otro programa que permite transformar
esos ficheros en velocidades efectivas mediante la ley de King de cada hilo.

3.3.2.4 Incertidumbre experimental

Cuando se realizaron las medidas con sonda de hilo caliente la incertidumbre en las medidas tiene
dos componentes: una estacionaria, que seria la incertidumbre propiamente dicha y que hace
referencia a la precision de los instrumentos de medida que se usan, y una segunda no estacionaria,
que se basa en estudiar la bondad de los métodos estadisticos que se aplican para promediar las
sefales no estacionarias. Las sefiales que se obtienen en las medidas tomadas en una turbomdaquinas
son periddicas y, por tanto, se deben promediar para obtener la sefial no estacionaria resuelta en el
tiempo. Los métodos de promediado tienen que estar optimizados para impedir que haya pérdidas de
informacion en el proceso y que la sefial reconstruida sea similar a la de partida, pero sin dicha
componente no estacionaria.

En el estudio llevado a cabo en esta tesis se estudian fenémenos puramente no estacionarios, como
son los problemas de interaccion entre haces, por lo que la incertidumbre no estacionaria tiene gran
relevancia frente a la incertidumbre que introducen los instrumentos de medida. El método de
promediado utilizado se basa fundamentalmente en dos pardmetros: nimero de canales y nimero de
puntos de medida totales.

Para poder filtrar los efectos de la turbulencia en la sefial se utiliza el promediado por canal. Este
método se basa en el tratamiento estadistico de cada uno de los canales regitrado durante la medida.
El periodo de paso de alabe representa la longitud de un canal.
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Para estudiar los niveles de convergencia del promediado por canal se utiliza un parametro que se
denomina residuo R(m). Este parametro viene definido por la siguiente expresion:

vz, @y

R(m) =

e iy
(3-18)
donde aﬁ{") es igual a:
1 M
a;M) _ MZ u7(1m)
n=1
(3-19)

y representa el promedio por canal, es decir si en la sefial se han recogido M canales, se hace la media
de los valores medidos para cada uno de ellos. N representa el nimero de puntos de medida por
canal.

A la izquierda de la Figura 3-21 se representan diferentes sefiales promedio dependiendo del
numero de canales registrados en la sefial original. En el eje de abscisas se representa el tiempo
dividido por el periodo de paso de alabe, mientras que en el de ordenadas se representa la
instantanea adimensionalizada por la velocidad media. Como se puede apreciar en la figura, a medida
que aumenta el numero de canales que se registran en la medida, aumenta la calidad de la sefal no
estacionaria resuelta en el tiempo, llegando un punto en el que aunque se aumente el numero de
canales registrados no se produce una mejora significativa en la sefial final. Como se puede apreciar
en la figura, para M mayores de 90 la sefial final no varia. Este parametro se debe escoger con mucho
cuidado para lograr que la sefial reconstruida no pierda informacion, logrando asi que el numero de
canales de la medida no sea excesivamente grande ya que llevaria a tiempos de adquisicién elevados.

El segundo método estadistico que se usa para filtrar las inestabilidades que se presentan en la
medida se basa en el nimero de puntos totales que se recogen en cada medida, mas concretamente
en el nimero de puntos por canal de las medidas; en el ejemplo anterior corresponderia a esos 100
puntos por canal. El error de discretizacion de promediado en el tiempo se encuentra asociado a este
parametro. Este error de discretizacion viene definido por la siguiente expresion:

25:1 (ﬁgm B ﬁ)z

g:l (ﬁr(lM) - ﬁ)

E() =1 ~

(3-20)

Como se puede observar en la parte de la derecha de la Figura 3-21, a medida que se aumenta el
numero de puntos que se recogen por canal aumenta la calidad de la sefial reconstruida, aunque llega
un momento en que el aumento de puntos no se traduce en un mejora significativa de la sefial final.
Por tanto, se debe llegar a un valor 6ptimo que corresponde al nimero minimo de puntos necesarios
para que la sefial reconstruida tenga la mayor calidad posible.

Ambos métodos se aplicaron en el caso de la soplante axial para procesar los resultados obtenidos en
las medidas experimentales. En la Figura 3-22 se muestran los resultados obtenidos a partir de estos
andlisis.

Como se puede comprobar en la grafica de la izquierda de la figura, en el caso del promediado por
canal se utiliza como criterio de convergencia un valor de 103, que es usado normalmente en la
convergencia de los modelos numéricos. Cuando se estan estudiando los valores de la velocidad para
caudal nominal, la sefial reconstruida cumple con los valores de convergencia para 90 canales,
mientras que cuando se estudia la velocidad para puntos fuera del caudal de disefio se necesitan 160
canales para que la sefial converja. Por tanto, existe una marcada influencia de las condiciones de
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operacion. Si se estudia el angulo del flujo es muy dificil llegar a la convergencia, ya que el criterio que
se ha usado se vuelve demasiado restrictivo.

Convergencia

N=100

u/U
u/U

0 0,5 1 0 D‘I 5 1
tT tT

Figura 3-21: Parametros de promediado de medidas.

— Velocidad mag. - Nominal —— Angulo del flujo - Nominal
- --- Velocidad mag. - Fuera del caudal de disefio -~~~ Angulo del flujo-Fuera del caudal de diseino
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Figura 3-22: Anilisis de los métodos de promediado estadistico.

Para el error de discretizacién se ha tomado como criterio de convergencia un valor porcentual de
2.5. Como se puede observar en la Figura 3-22, para un nimero de puntos por canal del orden de 80

se alcanzan buenos valores del error de discretizacion tanto para la velocidad como para el angulo de
flujo.
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Figura 3-23: Concordancia entre los niveles de turbulencia y el promediado por canal.

En ocasiones estos parametros estan relaccionados con alguno de los fendmenos presentes en el flujo.
Segtin estudios realizados en el Area de Mecanica de Fluidos de la Universidad de Oviedo, el niimero
de canales 6ptimo para reconstruir la sefial sin pérdidas estd intimamente ligado a los niveles de
turbulencia del flujo. Ademads, se ha demostrado (Fernandez-Oro, 2012) que la relacién entre el
numero de canales y la intensidad de la turbulencia se puede expresar utilizando la siguiente
ecuacion:

Tu
M7

(3-20)

donde m representa el niimero de canales, Tu representa el nivel de turbulencia medio y R el error.
En la Figura 3-23 se muestra la correlacién que existe entre el nimero de canales que se debe de
escoger en la sefial y la intensidad de la turbulencia para el caso de la soplante axial objeto de estudio
en la presente tesis doctoral. Como se aprecia en la figura, los niveles de turbulencia coinciden con el
numero de promediados por canal segin la relaciéon que se ha mostrado en la ecuacién 3-20, tanto
para el caudal nominal como para un caudal fuera del punto de disefio.

A la vista de los resultados mostrados en la Figura 3-23, se observa que existe una relacion directa
entre el nimero de canales tomados en las medidas y los niveles de turbulencia del flujo que
garantiza ciertos niveles de convergencia. En realidad, la elecciéon del niimero de canales necesarios
en cada medida tiene que ser de un orden de magnitud superior al nivel de turbulencia expresado en
tanto por ciento. Ademas, se puede comprobar que tanto las zonas cercanas a las paredes como las
condiciones de disefo influyen en el nimero de canales que se deben escoger. La estructura del flujo
que se produce en el vortice de punta es claramente tridimensional y, por tanto, requiere de un
numero de canales mayor de 500, que es el doble de lo que se estima para la zona del cubo.
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4.1 Introduccion

En los dltimos afios se ha venido utilizando para el estudio del movimiento de los fluidos una técnica
que se denomina Dindmica de Fluidos Computacional (CFD). La Dindmica de Fluidos Computacional
consiste en la simulacién de flujos utilizando ordenadores, que resuelven las ecuaciones que rigen el
movimiento de los fluidos en una malla discreta de puntos que sobre el problema completo. Estas
ecuaciones son las denominadas ecuaciones de Navier-Stokes y permiten obtener los campos de
velocidad y presion en todo el dominio fluido.

Esta técnica ha sido empleada en infinitud de areas de la ciencia y de la ingenieria para el estudio de
todo tipo de fendmenos fisicos que se presentan en el campo fluido. Pero sin lugar a duda la industria
aeroespacial ha sido pionera en el uso de la Dinamica de Fluidos Computacional. Desde un principio
el interés en la mejora de las capacidades de los aviones ha llevado al uso de técnicas numéricas para
reducir los costes que genera el ensayo de modelos a escala en tunel de viento. Dentro de la gran
variedad de problemas que se pueden estudiar usando la Dinamica de Fluidos Computacional, se
encuentra el andlisis de las turbomdaquinas. Sin embargo, este tema es dificil de abordar debido a la
complejidad del flujo que se desarrolla en una turbomaquina.

Para simular numéricamente el flujo en una turbomaquina se deben seguir una serie de pasos.
Inicialmente debe determinarse el dominio de simulacion. Es necesario conocer los limites de entrada
y salida del flujo, es decir, introducir en el programa la geometria que se necesita para la simulacién.
Lo que parece sencillo para otro tipo de estudios en el caso de una turbomaquina presenta una
complejidad inherente a la propia geometria de la maquina. En el caso de modelos tridimensionales
el modelado de la geometria es incluso mas laborioso y complejo dada la existencia de geometrias
alabeadas y entrefases entre dominios fijos y moéviles. Debe de considerarse ademdas en las
turbomaquinas para su estudio los canales y las zonas de paso de flujo, por lo que a la hora de generar
las superficies se debe hacerse con un programa que permita operaciones de solevado.

Una vez que se tiene definida la geometria se debe generar el mallado. Este es uno de los pasos mas
importantes ya que dependiendo de lo adecuado que sea se podran captar los fendmenos mas
significativos del flujo. El mallado consiste en una reticula de celdas en las que se discretiza el
dominio del flujo a partir de la geometria que se le proporciona al programa. A la hora de mallar se
deben de tener en cuenta los puntos en los que se produce un gradiente importante de las variables
del flujo, ya que en estas zonas se debe establecer un mallado mas fino, manteniendo con un mallado
mas basto las zonas en las que el flujo casi no varia. El problema se presenta cuando se debe imponer
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una densidad de mallado, ya que a priori no se conoce el valor 6ptimo para el calculo que se desea
realizar. En estos casos se establece un proceso iterativo que conduzca a la mejor solucién, aunque
sin comprometer excesivamente los requerimientos de calculo.

Una vez que se dispone de la geometria y el mallado hay que imponer los modelos fisicos y de
solucién de las ecuaciones. Los programas de Dindmica de Fluidos Computacional resuelven las
ecuaciones de Navier-Stokes que, como ya se ha indicado, son ecuaciones no lineales en derivadas
parciales. Para resolver estas ecuaciones se deben de convertir en ecuaciones algebraicas que puedan
ser resueltas matricialmente en un sistema discreto, que es la malla de calculo. Por este motivo es
muy importante que la malla de cdlculo se ajuste al problema que se estd estudiando. Ademas, con
una buena malla se puede lograr que la solucién matematica sea mas estable.

Para poder resolver las ecuaciones se necesita imponer al modelo unas condiciones de contorno.
Cuando se realiza una simulaciéon se deben fijar en los limites del dominio los valores de las
variables basicas del flujo. Estos limites no deben estar cerca de las zonas de intercambio de energia,
ya que estas condiciones de contorno sirven para completar la metodologia de resolucién. Si estas
condiciones estuvieran proéximas a zonas criticas del modelo, interferirian en la solucién final
obtenida y los resultados serian erréneos. En el caso de las turbomdaquinas las condiciones de
contorno deben imponerse en zona lo suficientemente alejadas de los haces, para garantizar su
neutralidad. Las condiciones que mejor se adaptan a los modelos de turbomaquinas son las de
presion total a la entrada y presion estatica a la salida.

Para resolver las ecuaciones lineales generadas a partir de la discretizacién de las ecuaciones de
Navier-Sokes se utilizan métodos iterativos. Los procesos iterativos consisten en imponer una
solucién que, una vez corregida tras una resolucion posterior, permite obtener diferencias entre las
soluciones cada vez mas pequeias, hasta se alcanza una solucidn final cuando no hay variacién entre
una solucién y otra, o esa variacién es tan pequefia que se hace despreciable. Sin embargo, a esta
solucion final sélo se puede llegar si el caso es estacionario. Cuando existe una no estacionaridad,
como es el caso de las turbomaquinas, se suele tomar como solucién inicial la solucién obtenida para
el caso estacionario. Por otra parte, en las turbomaquinas existe un comportamiento periédico
asociado a la interaccién de las partes mdviles con los elementos estaticos y, por lo tanto, se parte
como solucién inicial de la obtenida para el caso estacionario y se calculan un namero suficiente de
pasos temporales que garanticen la periodicidad de los resultados.

Ademas de todos estos datos, también es necesario imponer las propiedades del fluido con el cual se
esta trabajando, asi como los modelos de turbulencia. Las propiedades del fluido se utilizan como
datos en los modelos fisicos. Los modelos de turbulencia son modelos de cierre. Para tener en cuenta
la turbulencia existen una serie de parametros adicionales que habria que resolver en las ecuaciones
de Navier-Stokes. Lo que sucede es que hay mdas ecuaciones que incégnitas, por eso es necesario
afiadir simplificaciones y modelos para cerrar el problema. Con el paso de los afios se han
desarrollado una serie de modelos de turbulencia que se adaptan a los diferentes fendmenos que se
estudian. Cada modelo tiene sus ventajas e inconvenientes. Con posterioridad se estudiara con detalle
qué modelos se adaptan mejor para el caso del flujo en turbomaquinas.

Una vez que ya se dispone del modelo completo con todos los datos, parametros y modelo de
turbulencia especificado, se pasa a la resoluciéon numérica. El proceso de resolucién numérica
consiste en resolver los modelos fisicos y las ecuaciones discretizadas mediante un método iterativo.
Este proceso se regula imponiendo unos factores de relajacién que hacen que la convergencia sea
mas rapida o mas lenta segin los valores escogidos. Estos criterios de convergencia se pueden
ajustar en funcidon del fenémeno fisico de estudio y de los cambios relativos entre variables a lo largo
del tiempo.

El dltimo paso es el postprocesado de los resultados. Los programas de Dindmica de Fluidos
Computacional presentan potentes herramientas de postprocesado que permiten exponer los
resultados mediante distribuciones y mapas en color que resultan de gran utilidad a la hora de
mostrar los fendmenos que se estan desarrollando en el flujo. También disponen de la opcién de
hacer representaciones graficas de las diferentes variables cruzadas entre si, asi como de la
posibilidad de exportar los datos a otros programas para contrastarlos con los resultados extraidos
de métodos experimentales.
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En el caso que nos ocupa se realizaron dos tipos de simulaciones numéricas. Primero se realizo un
modelado en dos dimensiones para poder estudiar las variables mas importantes que afectaban a la
soplante. En un segundo paso se realizé un modelado en tres dimensiones con objeto de contrastar
los datos que se obtuvieron experimentalmente con los obtenidos en las simulaciones y asi poder
estudiar fené6menos que no se podrian medir en la maquina real ya que su geometria haria imposible
la colocacion de los instrumentos de medida en esas posiciones.

4.2 Medios informaticos

Los programas comerciales de CFD han ido evolucionado a lo largo de los afios de tal manera que
desde hace poco es posible utilizarlos para realizar estudios fiables en turbomaquinas. En el Area de
Mecanica de Fluidos del Departamento de Energia de la Universidad de Oviedo se ha estado
trabajando en los ultimos afios en la modelizacidn de todo tipo de flujos, con especial atencién en el
estudio de turbomdquinas tanto centrifugas como axiales, adquiriendo un notable conocimiento
sobre su manejo y validez de los resultados.

El cédigo comercial que se ha empleado en esta tesis es FLUENT® 6.3.26 (ANSYS, Inc. Southpointe
275 Technology Drive Canonsburg, PA 15317 USA). Este cédigo numérico viene incluido en un
paquete comercial que incluye otro programa de pre-procesado denominado Gambit®, que se utiliza
para crear geometrias de modelizaciéon y discretizacion espacial. Las geometrias se pasan al
programa FLUENT®, en el cual se imponen las condiciones de contorno y parametros de resolucién
adoptados (algoritmos de resolucién o los modelos de turbulencia). El programa FLUENT® resuelve
las ecuaciones de gobierno utilizando el método de volimenes finitos.

Una vez que se resuelven las ecuaciones y se obtienen los datos, el programa dispone de un médulo
que permite el post-procesado de los mismos, lo que permite la generaciéon de graficas y la
representacion de las variables obtenidas. La gran potencialidad del programa se completa con dos
caracteristicas muy interesantes: es posible la obtenciéon de ficheros de datos y el calculo de las
evoluciones de las distintas variables y de otros parametros que se deseen exportar. Ademas, los
ficheros de datos que genera el cddigo se pueden guardar y exportar a otros programas creados
expresamente para realizar representaciones graficas, como Mathlab®.

El programa utilizado incluye una herramienta que permite incluir funciones definidas por el usuario

(UDF). Estas funciones sirven para personalizar los modelos que incorpora por defecto este cddigo

numérico. Aunque el cddigo no es abierto, la arquitectura del mismo permite emplear una serie de

utilidades, denominadas macros, que son las responsables de ejecutar el acceso al organigrama de la
resolucidn. Estas funciones, programadas en C y compilables mediante Visual C*+, se usan para la:

- Personalizaciéon de condiciones de contorno, propiedades de materiales, tasas de reaccién
volumétrica, términos fuente en las ecuaciones de transporte, inclusiéon de ecuaciones de transporte
para escalares (UDS), funciones de difusién, etc.

- Ajuste de valores calculados en cada iteracidon.

- Inicializacidn inteligente de la solucion.

- Ejecucion de una UDF al margen del proceso de resolucion.

- Almacenamiento parcial de variables y posibilidad de definir promedios temporales y espaciales.

- Aumentar las capacidades del post-proceso.

- Enriquecer los modelos incorporados por FLUENT® (modelos de fase discreta, modelos multifasicos
de mezcla, modelos de radiacidn, etc).

El programa FLUENT® se ejecuta bajo sistema operativo Windows. También podria utilizarse en Unix
o Linux.
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Para la caracterizaciéon del flujo entre haces de la mdaquina se han desarrollado modelos
bidimensionales de cascada y un modelo tridimensional completo de la soplante axial. Los casos
bidimensionales se han resuelto en ordenadores personales Pentium Quad (2.66Ghz por nucleo), con
una memoria RAM de 4 Gb. Para ello se han empleado algunos medios de calculo disponibles en el
Area de Mecanica de Fluidos, en algunas ocasiones con varios equipos de forma simultanea.

Para los casos tridimensionales se han utilizado varios clusters gemelos constituidos por ocho nodos
tipo Pentium i5 cada uno, con un software VMPI en paralelo para lanzar y distribuir la geometria de
calculo entre todos los ordenadores. El programa FLUENT® incorpora un médulo para la gestién de la
paralelizacion de los procesos, con operaciones de balanceo y troceado automaticos que garantizan
un equilibrio en la carga computacional de cada ordenador. La comunicacién entre las maquinas se
hace por medio de una red Fast-Ethernet a Gygabit con switch de 24 puertos.

4.3 Modelizacion geométrica en 2D

A pesar de que la soplante axial presenta una geometria tridimensional, para iniciar el estudio
numérico se decidié desarrollar en primer lugar un modelo bidimensional antes de crear el modelo
tridimensional definitivo. Este modelo 2D permiti6 estudiar en tres secciones diferentes los patrones
de comportamiento de la maquina con un bajo coste computacional y tiempos de calculo menores,
sobre todo en lo que se refiere a los campos de velocidad y presidn. En esta seccion se muestran las
caracteristicas geométricas y el mallado del modelo bidimensional.

4.3.1 Generacion de la geometria

La soplante axial que se ha estudiado en el transcurso de esta tesis doctoral esta constituida por una
etapa formada por un rotor con nueve alabes situada aguas arriba de un stator con 13 directrices. Al
no existir periodicidad exacta entre alabes y directrices se tuvo que construir el perimetro total de la
maquina. A la hora de simular la soplante también hay que tener en cuenta que la deflexién de los
alabes varia a lo largo de su envergadura. Por tanto, se simularon tres secciones diferentes
correspondientes a la base (didmetro de 380 mm), una seccién intermedia (didmetro de 600 mm) y la
punta del 4labe (didmetro de 820 mm) respectivamente, ver Figura 4-1.

El dominio geométrico se encuentra dividido en tres zonas, por un lado se tiene la zona del rotor, una
zona intermedia o “gap” y por ultimo la zona del stator. La geometria de los alabes se obtuvo partir
del modelo real de los mismos mediante la importaciéon de los puntos que definen las superficies
desde un programa de disefio.

Entrada. Presién atmosférica Entrada. Presion atmosférica Entrada. Presion atmosférica

Velocidad de arrastre

> =

Velocidad de arrastre

Velocidad de arrastre

7
' d

Salida Salida

Seccidn en la punta Seccién intermedia Seccion en la base

Figura 4-1: Secciones transversal modelizadas en Gambit®.
4.3.2 Generacion del mallado

Para la generaciéon del mallado de los alabes se ha estudiado la posibilidad de utilizar tanto mallado
estructurado como no estructurado. No se ha observado una diferencia sustancial en la solucién al
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emplear uno u otro tipo de mallado, asi que se decidi6 el uso de un mallado mixto que se adaptaba
perfectamente a la geometria objeto de estudio y que permitia una distribuciéon racional de las celdas.

7
|

Figura 4-2: Mallado correspondiente a la seccidn intermedia del dlabe.

Tanto la zona del “gap” como la del stator son estacionarias, mientras que la zona del rotor es una
zona en movimiento. Por tanto para poder simular la zona del rotor se ha utilizado un mallado
deslizante. El uso del mallado deslizante en la zona del rotor obliga a crear una entrefase que permite
el deslizamiento del mallado sin deformar los nodos. En la Figura 4-2 se muestra el mallado 2D,
haciendo hincapié en una serie de detalles significativos del mismo, como por ejemplo la capa limite
en los alabes.

Tanto en el rotor como en el stator se pueden distinguir claramente dos zonas bien diferenciadas.
Por un lado la zona limitrofe a la pared del 4labe y por otro la zona central del canal. En la primera
zona el mallado es estructurado y muy denso con el objeto de poder captar los fendmenos que se
producen en el punto de desprendimiento de la capa limite con total precision, ya que estos efectos
tienen una gran influencia a la hora de estudiar la turbulencia. En la segunda zona el mallado es no
estructurado y la densidad del mismo baja ya que el flujo en el centro del canal es mas ordenado y
previsible.

44

43.5

43

Velocidad a la salida

n° de celdas x 10°

Figura 4-3: Velocidad frente al nimero de celdas.
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Presion total

n° de Celdas x 10°

Figura 4-4: Presion total frente al numero de celdas.

El mallado total asciende a unas 900,000 celdas, con una densidad media de casi 45,000 celdas por
canal de rotor y 33,000 por canal de stator. La celda mas pequefia en la capa limite tiene una altura de
0.02 mm. Se ha procurado que la densidad mayor se encuentre rodeando a los alabes, mientras que
en zonas entre canales y zonas de entrada y salida, de flujos mas uniforme.

El grado de discretizacion, nimero de celdas y densidad de las zonas de la malla, fue elegido a partir
de un andlisis de sensibilidad de los resultados en funcién de la calidad de la malla. La solucion sera
tanto mas correcta con la mayor densidad de malla posible, pero esto provoca que los tiempo de
calculo sean mayores. Por tanto se debe llegar a un tamafio de malla éptimo con el que se consiga la
mejor solucion con el menor tiempo de calculo.

Este andlisis es bastante costoso, asi que se ha procurado simplificar al maximo el método,
manteniendo fijos el resto de parametros que participan en la solucién, para analizar Gnicamente el
efecto de la malla. En concreto, se ha abordado este estudio desde una geometria bidimensional, la
central, para condiciones de flujo de presion total a la entrada y presion estatica a la salida nulas (las
mas realistas), con un modelo de turbulencia k-& Las discretizaciones utilizadas son de primer orden
y el esquema de resolucion es no estacionario, para tener en cuenta efectos dinamicos.

Se han construido cinco mallados distintos, con nimeros de celdas comprendidos entre 10 000 y
1,200,000. Se ha resuelto el flujo en cada uno de ellos, de forma no estacionaria, y se han analizado
prestaciones globales de la etapa. La Figura 4-3 muestra el valor de la velocidad a la salida de la
soplante para los distintos mallados. Se muestra un claro comportamiento asintético hacia los valores
de 43,7 m/s, cuando el nimero de celdas que ronda las 600,000.

En la Figura 4-4 se analizan el valor de la presion a la salida de la maquina. En este caso, el limite de
unas 8500,000 celdas es el valor a partir del cual el modelo se hace insensible al cambio de densidad
de malla. A la vista de estos resultados, se opt6 por generar una discretizacion espacial que
presentase una densidad de 900,000 celdas.

4.4 Parametros de resolucion del modelo 2D.

4.4.1 Definicion de los modelos fisico-matematicos

Los programas de simulacién numérica que se utilizan para el estudio de los fluidos resuelven las
ecuaciones de Navier-Stokes promediadas en el tiempo para flujo incompresible.

El tipo de solucion es segregada, es decir, se resuelven secuencialmente las ecuaciones de cantidad de
movimiento y de continuidad utilizando un algoritmo Simplec para el acoplamiento entre velocidad y
presién. Asi mismo, se han empleado discretizaciones de segundo orden, con diferencias centradas
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para los términos difusivos y diferencias hacia atras (aguas arriba) para los términos convectivos. La
discretizacion temporal elegida ha sido la implicita con segundo orden de precision.

4.4.2 Condiciones de contorno

Ha sido necesario el uso de cuatro tipos de condiciones de contorno para la simulacion de la
maquina. En la entrada y la salida del ventilador se han escogido condiciones de presién. Para la
entrada se ha utilizado una condicién de presién total nula, con objeto de evitar que el flujo incida
con prerrotacion. En el caso de la salida se decidi6 usar una condicién de presion estatica nula. Todas
las presiones se toman relativas al valor de la presiéon atmosférica que se le impone al modelo como
pardmetro general. Variando la presién a la salida del modelo se puede variar numéricamente el
punto de funcionamiento de la maquina.

Para poder usar la técnica de mallado deslizante es necesario establecer dos nuevas condiciones de
contorno. Un modelo 2D de una turbomaquina no es mas que el desarrollo de la secciéon de coronas
con la envolvente cilindrica. Sin embargo, para poder representar esta envolvente es necesario
establecer condiciones de contorno periddicas entre los extremos del perimetro implementado. Estas
condiciones se construyen dos a dos, entrelazando los bordes laterales de cada zona con la misma
circulacién de periodicidad. Por ultimo y para permitir el deslizamiento relativo de la zona del rotor
se ha utilizado la condicion de interface. Esta condicion permite dotar de una velocidad relativa a las
zonas donde se impone respecto a otras zonas del dominio.

4.4.3 Modelo no estacionario

Para el estudio de la soplante axial se utilizé6 un modelo no estacionario, aunque en un principio se
partia de una solucién cuasiestacionaria para que la evolucién de los distintos parametros de la
simulaciéon fuera mas suave y asi poder obtener buenos valores de convergencia en toda la
simulacién estacionaria. Si no se realizaran las simulaciones de esta manera, los resultados de los
primeros pasos temporales deberian despreciarse, ya que los campos de velocidades en el interior de
la maquina serian erréneos. Cuando la maquina se encuentra en movimiento, en el interior de la
misma se establece un flujo que hace que la atraviese un determinado caudal. Si la simulacién
numérica partiera de cero, no existiria un patrén de flujo definido en el interior de la maquina, y este
se empezaria a establecer en los primeros pasos temporales hasta que llegase un paso temporal en
que el patron de flujo estuviera completamente desarrollado. Por ello, se ha generado la primera
solucién del modelo ejecutando un caso en el que, aunque la malla permanecia quieta, se calculaban
los parametros como si se estuviese moviendo a una determinada velocidad. El proceso no
estacionario se iniciaba a partir de los datos obtenidos en esta simulacién.

Para este proceso cuasiestacionario se utilizé un criterio de convergencia menos exigente que el que
se utiliza en la simulacién no estacionaria ya que no es tan necesario que el patrén de flujo esté
desarrollado en el interior de la maquina. Dada la existencia de 9 canales y considerando que 10
pasos temporales por canal es un criterio de partida aceptable, el paso temporal ha de ser de 1/90 del
periodo de giro de la maquina, que en este caso es de 0.025s (2400 r.p.m.).

Sin embargo, cuando se estd simulando el modelo no estacionario, para obtener una mayor respuesta
en frecuencia en los resultados es conveniente ir a pasos temporales mayores. Por esta razon, seria
apropiado imponer 100 pasos temporales por canal, es decir, 1/900 veces el periodo de giro de la
maquina. En cualquier caso, la variaciéon en el tamafio del paso temporal se fij6 por razones
frecuenciales, aumentando el muestreo para conseguir mejores representaciones en frecuencia o
filtrados de mayor calidad en los resultados.

4.4.4 Convergencia y tiempo de solucion

Los criterios de convergencia que se han usado en el modelo bidimensional son mas restrictivos que
los que se usan habitualmente en las técnicas CFD (10-3 considerados habitualmente por defecto).
Esto se decidi6 porque se ha comprobado que los resultados obtenidos de las simulaciones se
acercaban mas a la solucién cuando los residuos adimensionalizados alcanzaban valores menores. En
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particular, se han tomado valores caracteristicos de 10> en variables turbulentas y de 10 en
variables constitutivas.

Los tiempos de calculo del modelo bidimensional eran del orden de 24 h para cada caso simulado, y
fue necesario realizar cuatro vueltas para poder alcanzar la periodicidad en los resultados.

4.5 Modelizacion geométrica en 3D.

Los alabes de la soplante axial tienen una gran torsién en la direccién radial, lo que hace que el flujo
presente caracteristicas tridimensionales. Estas caracteristicas tridimensionales del flujo no pueden
ser captadas por el modelo bidimensional. Por todo ello, es necesario la implementaciéon de un
modelo tridimensional de la maquina.

Los pasos que se siguieron en el desarrollo del modelo tridimensional son similares a los que se
usaron para la creacion del modelo bidimensional, desde la generacién de la geometria a la
imposicion de las condiciones de contorno

4.5.1 Generacion de la geometria

La soplante axial consta de una etapa con nueve alabes y trece directrices. Al no existir periodicidad
exacta entre alabes y directrices se tuvo que construir todo el perimetro de la maquina. Para ello, se
partid de los planos de los alabes creados en un programa de disefio asistido por computador. En este
programa se disponia de todos los puntos de los planos que formaban cada alabe. El disefio se
exportd a un formato que pudiera ser leido desde el programa de generacion de la geometria, para asi
generar el rotor de la soplante. El mismo método fue utilizado para crear el stator.

Delante del rotor se cre6 la zona de entrada a la maquina y detras del stator la zona de salida. Entre el
rotor y el stator se creo la separacion entre el rotor y el stator, de tal manera que este volumen se
pudiera expandir o contraer axialmente.

El huelgo de punta no se ha tenido en cuenta, ya que, aunque la generaciéon de esa geometria es
bastante sencilla se requiere un importante refinado de la malla en la direccién radial a la hora de
generar el mallado, lo que llevaria a un extraordinario gasto computacional y del tiempo de ejecucion.

4.5.2 Generacion del mallado

En el modelo tridimensional se adopté la misma solucién de mallado que para el modelo
bidimensional, es decir, se opté por un mallado mixto. El mallado es estructurado en las zonas
pegadas a las superficies de los alabes y de las directrices, incorporando ademas un mallado de capa
limite justo en la superficie de los mismos para poder capturar con precisién los fenémenos de
desprendimiento. El mallado que se us6 en el centro de cada uno de los canales es no estructurado, ya
que la disposicién de las celdas en este tipo de mallado permite una distribucién menos uniforme
pero mas adecuada a las formas de la maquina, debido a que la torsion de los alabes y su curvatura
hace que los canales no tengan una geometria estructurada.

Para poder realizar este mallado estructurado en la zona cercana a las superficies de alabes y
directrices se creo una especie de capa que los recubriera alrededor de ellos. La creacion de esta capa
permite que se pueda controlar perfectamente el nimero de nodos en la zona cercana a la superficie
de los alabes y directrices y asi hacer que la malla estructurada se adapte con precisiéon a las
complejas superficies que dan forma a los mismos.

En la zona del canal el mallado es no estructurado, aunque se definié una funcién de forma. La
funciéon de forma permite un crecimiento racional de las celdas a medida que el mallado se va
alejando de la capa que recubre las superficies de dlabes y directrices, de tal manera que en la zona
adyacente a la capa el mallado es muy fino; en cambio, en la zona central del canal (donde el flujo no
estd sometido a fenémenos de capa limite) el mallado es mas basto.

82



4.6 Simulacion del modelo en 3D.

Figura 4-5: Mallado de la maquina.

El mallado total asciende a 4100000 celdas, con una densidad de aproximadamente 212000 celdas
por canal en el rotor y de 145000 celdas por canal en el stator. Las celdas mas pequefias en la capa de
los alabes y de las directrices tienen una altura de 0.1 mm. Como se observa en la Figura 4-5 se ha
procurado que la densidad de la malla sea mayor en las zonas cercanas a alabes y directrices,
mientras que en la zonas entre canales (flujos mas uniformes), el mallado es menos denso.

4.6 Simulacion del modelo en 3D.

4.6.1 Definicion de los modelos fisico-matematicos y condiciones de contorno

Los modelos fisico-matematicos usados en el modelo bidimensional se pueden extrapolar a este
modelo tridimensional. El dnico cambio significativo es la designacién del movimiento del rotor
frente al stator. En un modelo bidimensional se esta representado una cascada de alabes y lo que se
impone es una traslaciéon de los mismos, simulando el paso de esa seccidn del dlabe a través de la
seccion de la maquina. En cambio, en el caso del modelo tridimensional, lo que sucede es que el rotor
completo gira alrededor del eje de la maquina; en este caso se impondra una velocidad de rotacién al
volumen del rotor respecto al eje de la maquina, que corresponde al eje Z de coordenadas.

Las condiciones de contorno coinciden con las usadas anteriormente en el modelo bidimensional; la
Unica excepcion se produce en el caso de la condicidn de periodicidad, ya que no es necesario el uso
de tal condicidn al simular la maquina completa.

4.6.2 Modelos de turbulencia

El flujo que atraviesa la soplante axial, como la mayoria de los flujos presentes en ingenieria, es
turbulento. El estudio de la turbulencia es en si es muy complejo, ademas, la formacién de vértices es
un fendmeno claramente tridimensional. La extension de las fluctuaciones de velocidad debidas a la
turbulencia se vuelve mas intensa a medida que la distancia de separacién con el objeto que la
produce aumenta. A este fendmeno se le denomina difusividad y es una de las propiedades mas
importantes de la turbulencia. Por tanto, estas fluctuaciones turbulentas se producen en un amplio
rango de escalas de longitud y tiempo, lo que impide la resolucién del flujo en turbomaquinas a través
de la simulacién directa de las ecuaciones de Navier-Stokes.

Para realizar una simulacién numérica directa del flujo sobre un perfil NACA 12 con un nimero de
Reynolds de 50000 se necesita un mallado de un orden de magnitud de 108 celdas (R.Sandberg,
2009). En el caso de una turbomaquina el mallado necesario para la simulacién de una soplante con
la capacidad de los ordenadores actuales hace inabordable su estudio a través de este método. En
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estos casos mas complejos pueden obtenerse soluciones del campo de flujo mediante CFD a través de
los denominados modelos de turbulencia.

Para la aplicacién de los modelos de turbulencia se deben transformar las ecuaciones de Navier-
Stokes con el objeto de eliminar las escalas mas pequefias de la turbulencia, de tal manera que el
conjunto de ecuaciones que se obtengan puedan resolverse con costes computacionales menores. Sin
embargo, en estas nuevas ecuaciones aparecen una serie de variables desconocidas adicionales que
deben obtenerse a partir de los modelos de turbulencia.

La bondad de las soluciones obtenidas en el caso de la simulacién de una turbomdaquina viene fijada
por el modelo de turbulencia escogido para la simulacién. El uso de un modelo de turbulencia u otro
depende del tipo de maquina que se esté estudiando, asi como del fenémeno fisico que se quiere
capturar. Entre los fendmenos fisicos que se producen en una turbomaquina hay que sopesar cuales
son importantes para la caracterizacion del flujo en su interior:

- Capas limites, con gradiente de presion adverso y separacion de flujos.

- Interaccion entre ondas de choque y la capa limite en flujos compresibles.

- Transicion entre regimenes: sénico-transénico, laminar-turbulento, critico-supercritico,etc.
- Flujos no estacionarios.

- Flujos en rotacidn, con importantes cambios de direccién.

Existe un variado niimero de modelos de turbulencia. Cada uno de estos modelos tiene sus ventajas e
inconvenientes a la hora de aplicarlo para un problema concreto, pero todos ellos deben de satisfacer
una serie de caracteristicas que los hagan robustos y fiables. Entre estas caracteristicas cabe destacar:
convergencia asintética bajo refinado sucesivo del mallado, solucién unica (independiente de las
condiciones iniciales para casos estacionarios) y formulacién local (generalizable a cualquier
geometria).

Entre los modelos disponibles en la practica se tienen los modelos de mezcla de cero ecuaciones
(modelo de Prandtl), modelos de una ecuaciéon como el Spalart-Allmaras (1992) o los modelos de dos
ecuaciones. Dentro de los modelos de dos ecuaciones se encuentra el modelo k-£ con sus tres
variantes: Standard (Lauder y Spalding, 1972), RNG (Yakhot, 1992) y Realizable (Shih, 1995), o el
modelo k-@ con dos versiones: Standard (Wilcox, 1994) y SST (Shear Stress Tensor). Por ultimo
estan los modelos de orden superior como son el RSM (Lauder, 1975) y la técnica LES (Large Eddy
Simulation).

Los dos primeros modelos, tanto el de Prandtl como el Spalart-Allmaras, no son adecuados para su
uso en turbomaquinas pues no capturan correctamente gradientes adversos de presion, fuertes
curvaturas en contornos o la separacion de la capa limite en los alabes.

Para el estudio de turbomdaquinas se suelen aplicar modelos de dos ecuaciones o de orden superior.
Los modelos k-¢, los k-@w y el RSM ampliamente usados en este tipo de maquinas, son modelos
promediados, es decir, promedian las ecuaciones de Navier-Stokes tanto temporalmente como en
masa. Este promediado turbulento proporciona ecuaciones de transporte generales para las
cantidades medias del flujo y todas las escalas de turbulencia tienen que ser modelizadas. En
concreto, el modelo RSM introduce una ecuacidon de transporte para cada término del tensor de
tensiones turbulentas (3 ecuaciones en 2D y cinco en 3D). También se utilizan las técnicas de filtrado
como la LES; estos modelos filtran la turbulencia a escala pequeiia, la cual debe ser resulta con un
modelo de turbulencia, mientras que la escala grande se resuelve directamente. En concreto, la
técnica LES es capaz de resolver los vértices y torbellinos turbulentos de un tamafio caracteristico
similar al de la discretizacién espacial utilizada. Es por ello que esta técnica LES debe usarse siempre
junto a un modelo de turbulencia a escala de submallado como puede ser el modelo de Smagorinsky-
Lilly. Ademas, utilizando una formulacién basada en la vorticidad el esquema LES presenta
resultados mas realistas (Mansfield, 1998).
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También hay que sefialar que algunos modelos de turbulencia deben ser modificados para tener en
cuenta el comportamiento del fluido en la proximidad de las superficies sélidas apropiadamente.
Estas modificaciones se consiguen introduciendo funciones o modelos de pared. Por ejemplo, en el
modelo RSM se pueden emplear funciones de pared estandar o también es posible usar funciones de
no equilibrio. El esquema LES ya lleva implementada una ley logaritmica de comportamiento en la
proximidad de las paredes (Fernandez, 2012).

Algunas reglas generales utilizadas para la eleccién de un modelo de turbulencia son (Menter, 2003):

- En flujos con gradiente de presion adverso y separacién, no es recomendable la utilizaciéon del
modelo k-£. Se emplean modelos mas avanzados como el SST que proporciona resultados mas
realistas.

- En flujos con zonas de estancamiento deben vigilarse posibles problemas si se adopta un modelo
estandar de dos ecuaciones. Es mas recomendable usar alguna variante como el RNG o el Realizable
o incluso el modelo RSM.

- En el caso de transferencia de calor se recomienda usar cualquier modelo k-@.

- Para flujos con importantes deflexiones y giros se recomienda el empleo de modelos con correccién
de curvatura, como el modelo RSM.

Estos criterios no son universales, ya que el estudio de los modelos de turbulencia va avanzando a
través de los afos y aparecen nuevos modelos que se adaptan mejor a ciertos fendmenos que se
producen en los flujos. Por tanto, lo que es valido ahora puede ser erréneo a medio o largo plazo.

Para el presente estudio se han usado distintos modelos de turbulencia, tanto el modelo k-£ como el
k-w y el RSM . A través de la comparacion de los mismos se decidié el modelo que mejor se adaptaba
al analisis que se pretende realizar, asi como al estudio desde diferentes angulos de los distintos
fenémenos que se producen en el interior de una maquina tan compleja como es una soplante axial.

4.6.3 Modelo no estacionario, convergencia y tiempo de resolucion

El tamafio del salto temporal ha sido elegido en funcién de una serie de parametros como son la
frecuencia de paso de alabe, la capacidad computacional y la optimizacién de los resultados. La
frecuencia de paso de alabe, viene determinada por la maquina objeto de estudio. La soplante axial
tiene un etapa formada por un rotor y un stator; en la corona de alabes se tienen nueve canales y por
tanto, la frecuencia de paso de alabe es de 360 Hz ya que la maquina gira a 2400 r.p.m.

Otro de los parametros mas importante tiene que ver con la optimizacién de los resultados. Por ello
se consideraron 100 pasos temporales por canal, que es un criterio de partida aceptable para
caracterizar el comportamiento no estacionario. Ademas cumple con otro de los parametros que es la
capacidad computacional, ya que a medida que se incrementa el nimero de pasos temporales se
incrementa el tiempo de simulacion. Con este modelo tridimensional de la soplante, que tiene un
numero de celdas elevado, un minimo aumento en el nimero de pasos temporales conlleva un
importante incremento del tiempo de simulacién necesario. Con el paso temporal elegido se puede
realizar un andlisis bastante profundo de los resultados, ya que se consigue una respuesta en
frecuencia muy amplia.

Los criterios de convergencia que se han usado en el modelo 2D han sido extrapolados para el modelo
3D, ya que son criterios de por si muy restrictivos y hacen que sélo se acepte la solucién cuando los
residuos adimensionalizados alcanzan valores muy reducidos.

Los tiempos de calculo para cada ejecucion tridimensional han estado en torno a dos semanas, ya que
inicialmente se ejecuta el modelo sin movimiento del rodete para poder alcanzar una solucién
estacionaria y, posteriormente, se mueve el rodete hasta que complete una vuelta entera. Este
segundo paso es el mas costoso en tiempo de calculo.
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4.7 Modelizacion geométrica en 2.5D

Los modelos de turbulencia que se probaron con el modelo 3D no son capaces de simular el flujo
claramente vortical que se produce en el interior de la maquina. Por ello, se utilizé un esquema LES
de la seccion central de la turbomaquina para poder analizar con mayor precision las fluctuaciones de
flujo que se producen. Se escogié dicha seccidn porque se encuentra alejada de la zona de base y
punta y, ademas, en ella el flujo es predominantemente axial.

Los pasos que se siguieron para desarrollar el modelo bidimensional y el modelo tridimensional son
similares a los que se usaron en este modelo 2.5D. Ademas, del modelo 2.5D se realizaron dos
geometrias una con la dispersion rotor-stator y otra con la disposicion stator-rotor, para poder
realizar una comparacion de ambas.

4.7.1 Generacion de la geometria

La etapa de la soplante objeto de estudio esta formada por un rotor de nueve alabes y un stator con
trece directrices. Los didmetros de base y punta son 380 mm y 820 mm respectivamente. La seccién
que se va a modelizar corresponde a la secciéon media del alabe, que se encuentra en un didmetro de
600 mm. En la Tabla 4-1 se muestran los datos de la seccion.

Rotor-Stator
Alabe | Directriz
Cuerda (mm) 165.3 164.0
Solidez 0.792 1.14
Angulo de calado(°) 54.36 7.29
Angulo de curvatura(®) 10.39 27.60
Espesor (%) 3 9.43
Ancho del canal (mm) 209.4 145
Incidencia(®) 60.07 20.30
Angulo de salida(®) 53.82 0.0

Tabla 4-1: Parametros geométricos de la seccion media del alabe.

Para poder usar un esquema de turbulencia LES se gener6 la geometria extrayendo la secciéon media
del alabe, ya que el esquema de turbulencia LES sélo se puede aplicar a geometrias tridimensionales.
La geometria real de los dlabes es mas compleja porque existe cierta torsion entre la base y la punta
de los mismos, la cual permite satisfacer la condiciéon de equilibrio radial. Sin embargo, en este caso
s6lo interesa estudiar la seccién media del 4labe y por tanto, se ha realizado una extrusion rigida de la
misma para asi preservar la naturaleza vortical del fenémeno de desprendimiento de vortices, que se
encuentra implementado en el algoritmo de la técnica LES.

En la Figura 4-6 se muestra la geometria de la seccién media de la soplante después de la extrusion
tridimensional realizada.

4.7.2 Generacion del mallado

El mallado utilizado en el modelo es estructurado con celdas prismaticas. La densidad del mallado se
fijo de acuerdo con el requisito minimo que se necesitan para una modelizaciéon precisa de las
paredes del dominio. La aplicaciéon del modelo LES cuando se estudian las capas de cortadura que
aparecen alrededor de contornos soélidos en flujos con un valor alto del nimero de Reynolds, es
tremendamente costosa en términos computacionales. Por tanto, las zonas cercanas a los contornos
sélidos se deben tratar utilizando un modelo logaritmico de mallado.

Para el mallado se usaron 244 000 celdas en la seccién. Se dispusieron 15 celdas en la coordenada z
del modelo para poder modelizar una altura de 0.12 veces la cuerda del alabe de acuerdo con los
estudios realizados por Davidson y Dahlstrom (2005). El total de celdas en el modelo era de 3.6
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millones. La Figura 4-7 muestra el mallado y la densidad del mismo en los puntos cercanos a la
superficie de los dlabes y directrices.

Salida

Interfaces

Rotor-Estator

Figura 4-6: Geometria 2.5D de la etapa de la soplante.

Detalle del mallado del estator (V)

Figura 4-7: Mallado de la geometria 2.5D de la etapa de la soplante.

4.8 Simulacion del modelo en 2.5D

4.8.1 Condiciones de contorno y modelo no estacionario

La soplante tiene una relacion 3:2 entre alabes y directrices. Para poder implementar esta relacion se
introdujeron una serie de condiciones de periodicidad en el modelo, simulando solamente dos alabes
y tres directrices. A la entrada del modelo se asigné una condicidén de velocidad con un valor de
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turbulencia de entrada del orden del 3% y con una longitud caracteristica de escala de turbulencia de
0.13 mm.

Para asegurar una buena convergencia de las simulaciones se utilizé un procedimiento en el que se
iba aumentando gradualmente el orden de discretizacién del modelo tanto en las ecuaciones de
transporte turbulento como en las de balance de cantidad de movimiento. Al final se resolvia un
modelo completamente no estacionario mediante LES.

En el caso del esquema LES es muy importante la seleccién del tiempo de salto temporal, ya que, debe
permitir resolver los remolinos de escala mas pequefia hasta su total difusién en el flujo general.
Usando un nimero de Reynolds calculado a partir de la velocidad del alabe en la seccién media, el
minimo salto temporal que se requiere, cuando se usa una técnica LES, para poder calcular por lo
menos el 80% de la energia cinética turbulenta puede ser estimado a partir de la siguiente expresion:

0.162/3 £2
Ates™ e Re

(4-1)

donde ¢, representa la longitud caracteristica de la escala integral y 15 es el nlimero minimo de pasos
temporales que se necesita para describir la dindmica vortical de los vortices mas grandes. Si se
estima que la longitud de la escala integral tiene un valor de 130 mm (correspondiente a una fraccién
del didametro de la soplante) la ecuacién anterior proporciona un salto temporal de 2.6 10> s que
equivale a 105 pasos temporales por periodo de paso de alabe.

4.8.2 Convergenciay tiempo de resolucion

La convergencia numérica se estudié a partir del andlisis de los residuos. El paso temporal se
consideré 6ptimo cuando los residuos calculados para cada una de las ecuaciones de gobierno eran
menores de 10-5. Normalmente se requerian 75 interacciones por cada paso temporal, con lo que
usando este criterio cada simulacién de un punto de trabajo de la maquina hasta obtener un periodo
estable de respuesta del modelo costaba 500 h de CPU. Ademas, se monitorizaba la velocidad axial en
una serie de puntos (en la seccién central, entre rotor y stator y en la zona aguas arriba del rotor)
para estudiar el periodo de convergencia.
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CAPITULO 5: CARACTERIZACION AERODINAMICA DE LA
SOPLANTE.

En el presente capitulo se presentan los resultados obtenidos para lograr la caracterizacion
aerodinamica de la maquina, empleando metodologias tanto numéricas como experimentales.

El punto de partida para el estudio aerodinamico de un ventilador pasa por obtener una
caracterizacion de su funcionamiento para conocer los patrones de comportamiento global del flujo.
Es necesario obtener la curva caracteristica del ventilador, asi como el incremento de presion total en
el rotor y su rendimiento hidraulico. El andlisis de la curva caracteristica permitirad realizar una
primera aproximacién al comportamiento del flujo, asi como establecer las bases para obtener los
posteriores resultados promediados e instantaneos de la estructura detallada del flujo. Usando un
sistema de anemometria térmica de hilo caliente se obtiene el campo instantdneo de velocidades en
el interior de la maquina; con estos resultados se logra la caracterizacidn del flujo desarrollado en la
soplante y se muestran los mecanismos de interaccién que se producen en el interior de la misma.
Complementariamente, se han planteado una serie de simulaciones, tanto 3D como 2.5D, con el
objeto de describir por completo el campo de flujo en el interior de la maquina, detallando aquellas
zonas que no han podido ser medidas experimentalmente. A partir de estos resultados se realiza un
estudio aeroacustico de la maquina, centrado especialmente en el desarrollo del ruido vortical
generado en las estelas que interactdan entre si a la salida de la maquina. Puesto que el termino
fuente asociado al ruido de vortices requiere de una correcta determinacion de la dinamica vortical
que siguen los mismo, es evidente que la precision de los calculos aeroacusticos depende en su mayor
parte de la fiabilidad y exactitud de los resultados aerodindmicos obtenidos tanto en los ensayos
experimentales como en las simulaciones numéricas.

5.1 Obtencion de la curva caracteristica

La curva caracteristica de la soplante se obtuvo usando el banco de ensayos de la Figura 5-1 al cual se
le adapt6 la siguiente instrumentaciéon: 1) Un mandémetro inclinado para medir la diferencia de
presion entre la garganta y la salida del Venturi; 2) Un mandmetro de agua en U para medir la presion
estatica a la salida de la soplante; 3) Un multimetro con el que se media la potencia eléctrica
consumida en cada momento por el motor. El banco de ensayos disponia de un cono de regulacién
con el cual se podia variar la resistencia aerodindmica en la aspiracion del ventilador, modificando el
caudal de funcionamiento y obteniendo asi diferentes puntos de funcionamiento.

Una vez conectados los manémetros y encontrandose operativo el multimetro, el proceso de medida
era el siguiente: el caudal se regulaba mediante la apertura o cierre del cono, y su valor se
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comprobaba con la medida de la presién en el Venturi. Se dispusieron una serie de puntos de medida
segun el grado de apertura del cono. El nimero total de puntos ensayados para calcular la curva
caracteristica era de treinta. Estos puntos se tomaron en intervalos aproximadamente equiespaciados
entre el caudal minimo, es decir 0 m3/s, y el caudal maximo que podia proporcionar el ventilador en
el circuito, que resulté ser de 14 m3/s.

En cada uno de los puntos de la curva se media la diferencia de presiones en la garganta del Venturi,
la presion estatica a la entrada del ventilador y la potencia eléctrica consumida por el motor.

Medidas
de presion Medidas
dinamica de presion
Variacién (venturi) estatica
del Rotor  Stator

caudal

Figura 5-1: Banco de ensayos para la obtencion de la curva caracteristica.

En la Figura 5-2 se muestra la curva caracteristica obtenida experimentalmente. En dicha grafica en el
eje de abscisas se muestra el coeficiente de caudal ¢ (el coeficiente de caudal ¢ representa la
velocidad media en ese punto entre la velocidad de punta del alabe), mientras que en el eje de
ordenadas de la grafica de la derecha se muestra el coeficiente de presidn i (el coeficiente de presiéon
Y representa la presiéon en un punto entre la presién dinamica debida a la velocidad de punta del
alabe) y en la de la izquierda el rendimiento7. Se representan tanto las curvas para la presion
estatica, como para la presion dinamica, la presion total y el rendimiento. Puesto que no ha sido
posible obtener una medida directa del rendimiento hidraulico de la soplante, inicamente se
representa el rendimiento global del banco de ensayos, que incluye tanto el rendimiento eléctrico del
motor y del variador de potencia, como el rendimiento mecanico de la soplante. Como consecuencia
de lo anterior se obtienen valores del rendimiento mas bajos de lo esperado. No obstante, como era
de esperar a partir de las condiciones de disefio, dicho rendimiento alcanza sus valores maximos en
torno al punto nominal de funcionamiento (¢, =0.322). Para este caudal nominal de funcionamiento
los resultados experimentales proporcionan un incremento de la presidn total en la turbomaquina de
unos 1050 Pa (y=0.178).
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Figura 5-2: Curva caracteristica de la maquina.

5.2 Resultados por anemometria térmica de hilo caliente

Para comprender en profundidad cémo transfiere energia una turbomdquina y cuales son los
mecanismos relacionados con la aerodindmica responsables de la generacién de ruido, es necesario
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conocer el comportamiento del flujo en su interior. Para poder caracterizar el flujo se utilizé6 una
sonda de hilo caliente capaz de conseguir medidas no estacionarias en el interior de la turbomdaquina.
En primer lugar se muestra un promediado del flujo segtn la direccién circunferencial, que da una
idea de la distribucion de flujo a lo largo de su envergadura, mostrandose el comportamiento de la
maquina de base a punta. A continuacién se muestran los mapas de velocidades no estacionarias en
sectores circunferenciales completos, en donde se podran observar los fendmenos relacionados con
el paso de alabe del rotor.

5.2.1 Posiciones de medida

Como ya se mostro en el capitulo 3, en la carcasa del ventilador se dispusieron una serie de orificios
para introducir la sonda en las distintas posiciones de medida experimentales. Se seleccionaron tres
planos de medida, correspondientes a las tres secciones principales de la maquina: a la entrada de la
misma en un punto a situado a 50 mm de la entrada del rotor; en un punto entre haces situado a 30
mm de la salida del rotor y a la salida de la etapa en un punto situado a 40 mm aguas abajo del stator.
Todas estas posiciones de medida se muestran en la Figura 5-3.

Station A Station R Sector D

Inflow

Figura 5-3: Esquema del ventilador y puntos de medida.

Como se observa en la Figura 5-3, tanto en la entrada del ventilador como en la zona entre haces, las
medidas se realizaron en una unica posicion circunferencial para diferentes posiciones radiales que
variaban entre el 99% de la envergadura del alabe hasta el 1%, distribuidas de tal manera que fuese
posible capturar fen6menos secundarios en las zonas proximas a las paredes, como por ejemplo el
vortice de punta.
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Figura 5-4: Sector de medidas y discretizacion espacial.
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En la zona detras del stator se midié todo un sector variando tanto la posicién radial como la
circunferencial. Como puede observarse en la Figura 5-4 el angulo que barria el sector de medida
correspondia a todo un canal del stator y la variacion radial no era constante sino que se disponian
mas puntos en las zonas de base y punta para poder capturar los fendmenos de capa limite que se
presentan en esas posiciones.

Las posiciones de medida se dispusieron en una malla en la que se recogian 28 posiciones angulares
frente a 23 posiciones radiales. Se realizaron medidas tanto para caudal nominal como para dos
caudales fuera del punto de disefio correspondiente a un 85% y un 70% del caudal nominal
respectivamente. Todas las medidas se tomaron a una velocidad de accionamiento de 2400 rpm que
es la velocidad de disefio de la soplante.

5.2.2 Procesado de las medidas experimentales.

Para poder analizar en profundidad los resultados obtenidos con la sonda de hilo caliente se ha
realizado un procesado de las diferentes medidas, con objeto de presentar los resultados de tal
manera que permiten una interpretacion directa.

Para analizar adecuadamente la estructura del flujo en el interior de la soplante es necesario
descomponer la velocidad en sus diferentes componentes fisicas. Asi, la velocidad instantanea en un
punto del espacio(u) se puede descomponer en la suma de la velocidad no estacionaria (U) y la
fluctuacion de velocidad asociada a la turbulencia (u’). La velocidad no estacionaria, a su vez, se
puede dividir en la velocidad media (U ) y una componente fluctuante (U). Matematicamente, esta
descomposicion queda expresada como:

u@t) =UFED)+u' G =0F) +UF 1) +u' (7 t)
(5-1)

Para poder conocer el valor de la velocidad no estacionaria a partir de las medidas de hilo caliente se
realiza un promediado muestral (en la Figura 5-5 se muestra un ejemplo de promediado muestral o
ensemble-average) de la traza segun la siguiente ecuacidn:

M
- 1 2T
U@ 1) = MZu(F,T)lm jT=tsz(n—1)
m=1
(5-2)

donde 7 representa las coordenadas espaciales y t representa el periodo de paso de 4labe, B es el
numero de alabes de la maquina, y T es el tiempo de adquisicion. En este caso, M=100 es el numero
de mapas instantaneos guardados por cada paso de alabe. Esta velocidad no estacionaria se
descompone a continuaciéon en una velocidad de las fluctuaciones y una velocidad media. Esta
velocidad media se calcula de la siguiente manera:

N
. 1 I
UG =5 Y 0G0,
n=1
(5-3)
donde N son los puntos por paso de alabe, funcién de la frecuencia de adquisicion de la sonda.
Para el analisis de resultados del flujo promedio se utiliz6 la velocidad media axisimétrica para cada

una de las componentes de la velocidad. En el caso del rotor, ya que se trabaja en el marco relativo, la
velocidad media axisimétrica se define como:

N
o IO - L
0 == 0,6
n=1

(5-4)
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donde U,(#,n) representa la componente tanto tangencial como axial de la media en cada punto
circunferencial y N es precisamente el nimero de puntos por paso de alabe. En el caso del stator, el
calculo es diferente ya que se estaria trabajando en el marco absoluto para una serie de medidas a lo
largo del sector circunferencial, por tanto para calcular la velocidad media axisimétrica se utiliza la
siguiente ecuacion:

— 1 o
Ul(am) —Z U,(7,n)
Ny
n=1
(5-5)
donde Ny representa el numero de puntos circunferenciales para cada posicion radial por paso de
alabe.
f(7) A n-2 n-/ n
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Figura 5-5: Ejemplo de promediado muestral.

También se realizé6 un post-procesado de las medidas para obtener datos de energia cinética
turbulenta y, del nivel de turbulencia caracteristico. Para el caso de la energia cinética turbulenta se
utilizé la siguiente expresidn para realizar su promediado temporal:

M
TKEG,t) = %% > [(ui(ﬁ O = 00) + (G0, - G, t))z]
" (5-6)

donde (i, j ) representan la componente axial y tangencial de la velocidad respectivamente y el
coeficiente 3/4 se introduce para compensar la falta de la componente radial, segin se utiliza en Uzol
etal, 2002. De manera similar se calcula la intensidad de la turbulencia segun la siguiente ecuacion:

(5-7)

donde u’ representa la fluctuaciéon de velocidad asociada a la turbulencia.
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5.2.3 Distribucion del flujo medio en el interior de la soplante.

Para describir el flujo en el interior de la soplante se debe primero conocer el funcionamiento global
de la maquina. Para ello lo que se va a mostrar son los perfiles de flujo meridional a la entrada, entre
haces de la etapa y a la salida de la maquina.

En la Figura 5-6 se muestra el flujo meridional antes de la entrada de la soplante para los tres
caudales objeto de estudio. El caudal nominal se representa con linea continua mientras que el 85%
del caudal nominal se representa con linea de trazos y para el 70 % del caudal nominal se utiliza
punto y linea. En la grafica de la izquierda en el eje de abscisas se muestra la velocidad axial media
adimensionalizada por la velocidad promedio del flujo, mientras que en la de la derecha se muestra la
velocidad tangencial adimensionalizada con la velocidad de punta del dlabe. En el eje de ordenadas se
presentan las diferentes posiciones radiales. Cuando estamos en una zona a la entrada del ventilador
el flujo es claramente axial y con un perfil uniforme, como se puede observar en la figura. Se observa
en la parte baja de la grafica de la velocidad axial el efecto del bloqueo del cubo del rotor ya que el
punto de medida se encuentra demasiado cerca de él aunque como se puede comprobar en la grafica
el valor minimo de la velocidad es de apenas 0.8. No hay una clara diferencia entre las curvas para
cada uno de los caudales, si bien en el caso para el 70% la velocidad axial es mayor en la zona media
de la envergadura. En todos los casos, el decrecimiento de la velocidad debido a la presencia de la
capa limite en la pared de la carcasa es mas pronunciado. En las maquinas axiales la velocidad
tangencial a la entrada de las mismas debe de ser nula. Como se observar en la parte derecha de la
Figura 5-6 existe cierta velocidad tangencial debida a u problema de alineamiento de la sonda. Pero
esos valores de velocidad son bajos no llegando a sobrepasar el 5% de la velocidad de punta.
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Figura 5-6: Flujo meridional antes del rotor.

En la Figura 5-7 se muestra el nivel de turbulencia segin la direccién radial a la entrada de la
soplante, comparandose los tres caudales. Se puede concluir que, el nivel de turbulencia aumenta a
medida que se aleja del caudal de disefio ya que para el caudal de 70% se tiene un nivel de
turbulencia mayor del 5% mientras que para los otros dos caudales los niveles de turbulencia se
encuentran ligeramente por debajo de esa cifra. Se comprueba en la figura que los niveles de
turbulencia presentan una clara uniformidad en la direccién radial salvo en puntos cercanos a la
carcasa del ventilador en los que existe una regiéon claramente viscosa donde se producen altos
niveles de turbulencia que llegan a valores del 20% en el caso del caudal del 70%. Estos niveles altos
de turbulencia a la entrada estan directamente asociados a una mayor generacién de ruido en banda
ancha.
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Spanwise Throughflow

Span

Turbulence Intensity(%)
Figura 5-7: Turbulencia del flujo meridional antes del rotor.

Una vez que el flujo entra en la maquina, atraviesa el rotor y sale del mismo con una componente
axial y otra tangencial, ésta segunda imprescindible para conseguir la transferencia de energia segin
la ecuacién de Euler. En la Figura 5-8 se muestra el perfil de flujo meridional en una zona entre el
rotor y el stator. A la izquierda de la grafica se muestra la velocidad axial adimensionalizada, en la que
se observa una zona de crecimiento de la velocidad desde el cubo hasta el 40% de la envergadura del
alabe. Aunque es razonable que en las zonas cercanas al cubo de la maquina produzca un decaimiento
de la velocidad axial, éste no deberia llegar a posiciones tan exteriores como el 40 % de la
envergadura, lo que estd indicando que en ese punto el rotor no trabaja correctamente. Esto es
debido a la existencia de una gran capa limite que atraviesa el mismo, tal y como se deduce del valor
nulo de velocidad en la zona del cubo, asociado a la existencia de un contorno soélido. Como se
observaba en la Figura 5-4, la soplante no presenta un cubo redondeado a la entrada, sino que el flujo
golpea directamente en el cubo plano del ventilador donde se frena la corriente y se produce un
efecto de choque de la misma. Este efecto se ve reforzado al pasar el rotor; y se aprecia ademas una
componente radial que obliga al flujo a desplazarse hacia la parte alta del ventilador.
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Figura 5-8: Flujo meridional detras del rotor.

Si se observa la componente tangencial, en la grafica de la derecha de la Figura 5-8, la parte baja del
alabe no cumple la teoria de vértice libre para la que fue disefiado, ya que la componente tangencial,
deberia decrecer de base a punta segtin dicha teoria. Como se observa en la figura, hasta un valor del
40% de la envergadura se produce exactamente el efecto contrario lo que indica que hay un defecto
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en el posicionado del alabe, es decir el angulo de calado que tienen los adlabes en la maquina no
corresponde al dngulo de disefio. A partir de esa posicién radial el perfil de velocidades tangenciales a
caudal nominal va decreciendo hasta llegar a la zona final que esté influenciada por la presencia de la
carcasa de la maquina.
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Figura 5-9: Flujo meridional detras del stator.

Una vez que el flujo ha atravesado el rotor entra en el stator que es el encargado de enderezarlo de
nuevo hacia una posicién axial. En la Figura 5-9 se muestran los perfiles de flujo meridional en un
punto detras del stator. Puede comprobarse en la grafica de la izquierda que la velocidad axial no
presenta un perfil uniforme y se concentra en la parte alta de la envergadura cuando a la salida de
una maquina axial se deberia tener un perfil de velocidad mucho mas uniforme.

En la parte derecha de la Figura 5-9 se muestra la velocidad tangencial, que tendria que ser nula o
casi nula ya que las directrices en este tipo de turbomdquinas sirven para enderezar el flujo y
volverlo a la posicién axial para asi poder recuperar presiéon y mejorar el rendimiento de la misma. En
todo caso la velocidad es bastante axial pero presenta una pequefia componente tangencial con
valores que casi llegan al 8 por ciento de la velocidad de punta del alabe.

Estas medidas nos dan un valor medio del flujo que atraviesa la maquina. Para saber exactamente lo
que esta pasando en el interior de la misma se hace necesario obtener una serie de mapas en los que
se pueda comprobar la variacién circunferencial que se produce en cada una de las secciones
transversales de la soplante.

5.2.4 Estructura del flujo en la entrada del ventilador.

Aunque el flujo en el interior de la maquina presenta una clara naturaleza no estacionaria, se han
incluido medidas promediadas en el tiempo tanto en el marco relativo como en el absoluto para
poder analizar las prestaciones globales del ventilador. En este apartado se realiza una descripcién
cualitativa del flujo promedio, mostrandose ademads, los campos de velocidades no estacionarios,
obtenidos en el sistema de medida por anemometria térmica capaz de captar las no estacionaridades
del flujo.

Tanto a la entrada de la soplante como a la salida del rotor sélo se midi6é una posicion circunferencial
por lo que no se puede obtener mapas de velocidades de todo un sector desde un punto de vista
absoluto, sélo de esa posicidn, pero en estos punto no es interesante esa interpretacién ya que son
zonas que se ven afectadas por el efecto del rotor y un promediado en el marco de referencia absoluto
eliminaria todo efecto de giro del mismo. A partir de los datos en el punto de vista absoluto, se puede
construir el campo de velocidades relativo (en el punto de vista relativo, un punto que gira con el
rodete ve pasar directrices a la velocidad de giro de la maquina, en sentido opuesto al de rotacion del
rotor), en el que los gradientes entre alabes del rotor aparecen claramente. Para poder obtener los
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datos desde el punto de vista relativo lo que se realiza es un decalaje en la posicién circunferencial de
cada uno de esos puntos y una interpolacién de los datos. Lo que se obtiene al final es la serie
temporal en el marco relativo.
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Figura 5-10: Componente axial de la velocidad en el marco relativo a la entrada del rotor para un
sector periddico con el paso de alabe.

La Figura 5-10 muestra la componente axial de la velocidad adimensionalizada por la media de la
velocidad en el sector en el marco relativo correspondiente a un canal del rotor en el plano de
entrada a la maquina. En la figura estan representados los tres caudales estudiados. Para el caudal de
disefio se observa que la distribucién de la velocidad es mas uniforme que en el caso de los otros
caudales (incluso en el caso del 70% del caudal nominal, hay zonas de concentracién de las altas
velocidades). También es posible apreciar para los tres caudales una zona en la que baja la velocidad
axial, patron presente en todos los caudales y que, por tanto, es debido al efecto de bloqueo que
produce el rotor sobre la corriente incidente. Como se observa en al figura, este efecto de bloqueo se
hace mas intenso a caudales bajos porque aumenta la carga aerodindmica de los alabes, tal y como
predice la curva caracteristica. Logicamente, este efecto no apareceria si el punto donde se tomaron
las medidas estuviese aguas arriba del rotor de la soplante donde el flujo es seguro mucho mas
uniforme. Otro efecto que se puede observar es la existencia de la capa limite en la carcasa de la
maquina. Esta capa limite es mas pequefa en el caudal de disefio y para caudales mas bajos va
creciendo progresivamente. En la parte del cubo de la maquina también se produce una disminucién
de la velocidad axial, debida exclusivamente al bloqueo que provoca el cubo del rotor sobre la
corriente incidente ya que esta maquina no tiene ningtn tipo de sistema que direccione el flujo antes
de su entrada a la maquina.

Tangential Velocity
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Figura 5-11: Componente tangencial de la velocidad en el marco relativo a la entrada del rotor para
un sector periédico con el paso de alabe.

En la Figura 5-11 se muestra la componente tangencial de la velocidad a la entrada de la maquina,
donde se han utilizado diferentes escalas para cada uno de los caudales debido a la escasa variacién
de esta componente de la velocidad. Como se observa en la figura, los valores de la velocidad
tangencial son muy bajos ya que el flujo en este punto de la maquina es practicamente axial. Aun asi,
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para todos los caudales aparece una zona en la que la velocidad tangencial baja, nuevamente
relacionado con la deflexion del flujo por el efecto de bloqueo.

5.2.5 Estructura del flujo a la salida del rodete.

Una vez que se conoce el flujo a la entrada de la maquina se pasa a estudiar como es el flujo que sale
del rotor. Uno de los fendmenos no estacionarios que se encuentra en este tipo de maquinas es la
difusidon de estelas que conlleva pérdidas de energia debido a fendémenos viscosos. Estas estelas
generan condiciones no uniformes del flujo que influyen en el funcionamiento de la maquina. En la
parte izquierda de la Figura 5-12 se muestra para un marco de referencia relativo detras del rotor
tanto la componente de velocidad axial como la componente de velocidad tangencial, en un sector
correspondiente a un canal del rotor, y para cada uno de los caudales objeto de estudio. Como en
ocasiones precedentes, la velocidad axial se muestra adimensionalizada por la velocidad axial media
mientras que la velocidad tangencial se adimensionaliza por la velocidad punta del dlabe. En cada uno
de los mapas se representa un canal del rotor frente a la envergadura del alabe. En el mapa de
velocidad axial para caudal nominal, en la parte izquierda aparece claramente la estela del alabe
cuando pasa a través del canal, identificado como una zona de baja velocidad. En el cubo se puede
apreciar la zona de capa limite y como la velocidad crece hasta el 20% de la envergadura. Entre el
20% y el 80% de la envergadura la velocidad axial es mas o menos uniforme. En el caso del 85% del
caudal la zona de flujo no uniforme se extiende hasta mas del 30% de la envergadura del alabe; radio
a partir del cual las velocidades se hacen uniformes y pudiéndose entonces apreciar la estela del
rotor. Por ultimo, para el 70% del caudal nominal, la zona en que la velocidad axial es constate es
sensiblemente mas reducida llegando incluso al 45% de la envergadura del alabe. Si se observa la
estela del rotor para cada uno de los caudales, se aprecia como se va haciendo mdas ancha a medida
que se aleja del caudal nominal, como consecuencia de un mayor angulo de incidencia de entrada de
flujo al reducir el caudal. Esto provoca que en caudales menores que el de disefio, varie el punto de
desprendimiento de la capa limite en los alabes, de forma que el espesor de la estela aumente
progresivamente. Ndtese que en el caso del 70% del caudal nominal ya se estd en una condicién
cercana al desprendimiento por lo que la estela ya presenta un ancho considerable, y cuyas
caracteristicas y naturaleza se observan mejor cuando se estudie posteriormente la energia cinética
turbulenta.

Para la velocidad tangencial, en las medidas para caudal nominal se aprecia cémo a la izquierda del
mapa aparece el efecto de la estela del rotor, efecto que se repite también en los mapas
correspondientes al 85% y 70% del caudal nominal respectivamente. En la zona del cubo de la
maquina, la velocidad tangencial se hace practicamente nula debido a la capa limite que se forma en
esas posiciones, aunque se aprecian claras diferencias entre los tres caudales. Para caudal nominal
esa zona es bastante pequefa no llegando, a alcanzar el 20% de la envergadura del alabe. Cuando se
mide al 85 % del caudal nominal la zona alcanza hasta el 25% de la envergadura, llegando al 30%
para el caso del 70%. En la zona de punta del alabe la velocidad tangencial presenta una gran
variacion ya que en ese punto se localizan dos fenémenos que tienen gran influencia en el
funcionamiento de la maquina como son el vértice de punta y la capa limite que se forma en la
carcasa.

Del andlisis de la Figura 5-12 se deduce que en la parte del cubo de la maquina hay un
comportamiento andmalo del flujo ya que, la capa limite es demasiado ancha y la velocidad adolece
de una distribucién mas uniforme en las posiciones mas interiores de la envergadura del alabe.
Parece deducirse de este comportamiento andémalo que estas deficiencias provienen de un mal
posicionamiento de los alabes, en relacion al cubo del rotor, lo que provoca que se reduzca ademas, el
rendimiento total de la maquina.
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Axial Velocity Tangential Velocity
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Figura 5-12: Componente axial y tangencial de la velocidad en el marco relativo a la salida del rotor
para un sector periédico con el paso de alabe.
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Para conocer con mas profundidad las estructuras del flujo al pasar por el rotor, se deben conocer
otros pardmetros que informen de la energia que posee el fluido después de atravesar los alabes. Uno
de esos parametros es la turbulencia, caracteriza el grado de desorden que presenta el flujo y que es
una de las principales causas de pérdidas energéticas en una turbomaquina, ya que, gran parte de la
energia que se transfiere a la generacién turbulenta no se recupera. En la Figura 5-13 se muestra la
intensidad de la turbulencia para un canal del rotor a lo largo de la envergadura del mismo. En este
caso la escala de la turbulencia se ha tomado entre 0 y 55% para poder estudiar los puntos donde la
turbulencia es maxima. Como se observa en la figura en la parte del cubo de la maquina existe una
zona donde se concentran los mayores valores de turbulencia que llega hasta el 40% de la
envergadura del dlabe. La turbulencia en esa zona del ventilador es debida a la capa de cortadura que
aparece entre la regién de separacion del flujo y el flujo medio de la maquina. La existencia de esa
capa de cortadura se puede comprobar a caudal nominal donde en una zona comprendida entre el
5% y el 25% de la envergadura los valores de la intensidad de la turbulencia son muy altos. En esta
figura se puede apreciar levemente en la parte de arriba de cada uno de los mapas el efecto del
vortice de punta, en una zona entre el 90 y el 100% de la envergadura del dlabe para el caudal
nominal y el 85 % del caudal nominal y entre el 80% y el 100% para el 70% del caudal de disefio.

Turbulence Intensity

Nominal Flow Rate ( Qn) Off-Design Flow Rate ( 85%Qn) Off-Design Flow Rate ( 70%Qn)

Rotor Pitch Rotor Pitch Rotor Pitch TU (%)

Figura 5-13: Turbulencia después del rotor.

Si la Figura 5-13 se cambia de escala de manera que se reduzcan los valores maximos se obtiene la
Figura 5-14, en la que se puede observar la turbulencia asociada a las estelas del rotor tanto a caudal
nominal como a caudales medio y bajo. Como era de esperar los valores de turbulencia mas bajos se
producen a caudal nominal, donde el flujo es mas ordenado. Ademas, analizando la intensidad de la
turbulencia, se observa que la estela del rotor en el caudal del 70 % (Condicién de flujo casi
desprendido) es mas ancha que para caudal nominal. Ademas, al cambiar la escala se aprecia con
mayor claridad el vortice de punta que para el caso del caudal del 70% se puede observar en la parte
central de mapa en una zona entre el 80% y 100% de la envergadura del 4labe.

Turbulence Intensity
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Rotor Pitch Rotor Pitch Rotor Pitch TU (%)

Figura 5-14: Turbulencia después del rotor con cambio de escala.
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También se debe analizar la energia cinética turbulenta que se tiene a la salida del rotor y que da una
idea de cdmo se produce la transmisién de la energia cinética hacia el fluido. En la Figura 5-15 se
muestra para los tres caudales estudiados la variacion de la energia cinética turbulenta a lo largo de
la envergadura del dlabe adimensionalizada por el cuadrado de la velocidad de punta. En la figura se
observa que para los tres caudales aparece una franja ente el 10% y el 50% de la envergadura donde
la energia cinética turbulenta es maxima, debido a que en esos puntos el rodete esta proporcionando
energia cinética que no se transmite de forma eficiente al fluido produciéndose pérdidas que
terminan disipandose en forma de turbulencia.

Turbulent Kinetic Energy ’;30
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Figura 5-15: Energia cinética turbulenta después del rotor.

En la zona del cubo del ventilador esa energia cinética no es tan alta debido a que se tienen
velocidades muy bajas del flujo, mientras que en el resto del canal la energia cinética turbulenta es
baja por que se esta produciendo la transmisién de la cantidad de movimiento de manera éptima, sin
apenas pérdidas turbulentas. En la Figura 5-15 también se puede comprobar que esta transmisién de
energia cinética se produce con mayor eficiencia para el caudal nominal, ya que, mirando la figura se
comprueba que los niveles de energia cinética turbulenta son mayores a medida que el punto de
funcionamiento de la maquina se aleja del caudal nominal. En esta figura también se pueden apreciar
los efectos del vortice de punta en una zona entre el 90 y 100% de la envergadura del alabe.

La generacion de vorticidad esta estrechamente ligada con la carga aerodinamica de cada alabe por lo
que si la maquina trabaja en puntos cercanos al de desprendimiento, este puede acelerarse debido a
cargas locales sobre algin alabe que puedan generarse como consecuencia de la interferencia de otro
efecto no estacionario. En general, los fendmenos turbulentos estan relacionados con la produccién
de vorticidad.
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Figura 5-16: Vorticidad segtn el eje r detras del rotor.
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En la Figura 5-16 se muestran los mapas de vorticidad radial detras del rotor mismo para cada uno
de los caudales objeto de estudio, donde la vorticidad se ha adimensionalizado con la velocidad de
giro de la maquina, ya que en si misma la vorticidad es el giro que tienen las particulas en el interior
del fluido. Como se aprecia en la figura, los niveles de vorticidad se mantienen en un intervalo entre 2
y -2, localizandose en la zona central del mapa puntos en los que no existe vorticidad. Se puede
apreciar claramente para el caudal nominal la estela del rotor en forma de dos ntcleos de vorticidad
uno girando en sentido contrario que el otro. En el caso del 85% del caudal nominal se aprecia
también los nucleos de vorticidad debidos a la estela del rotor pero mas difuminados ya que hay
mayor difusiéon de vorticidad en el interior de la maquina. En el caso del 70% del caudal la presencia
de una zona de vorticidad tanto en la parte del cubo como en la de punta de la maquina es
predominante, debido a las capas de cortadura que se forma entre el flujo principal y las capas limite
en el cubo, dando al flujo un clara estructura vortical.

Pero ademas de la estructura vortical del flujo se necesita conocer como esa vorticidad se va
desplazando a través de la maquina. Para ello el parametro mas significativo que se puede estudiar es
la helicidad. La helicidad representa la proyeccién de la vorticidad sobre la velocidad. En la Figura
5-17 se muestran los distintos mapas de helicidad a lo largo de la envergadura detras del rotor para
cada canal en cada uno de los caudales objeto de estudio. La helicidad est4a adimensionalizada por el
modulo de la velocidad de giro de la maquina multiplicada por el médulo de la velocidad media del
flujo. Como se aprecia en la figura los puntos donde se produce mayor helicidad se encuentran en la
estela del rotor y en la punta de los alabes. En el primer caso esa helicidad esta asociada a los vortices
que se forman en las estelas de los alabes mientras que en el segundo, se forma debido al vértice de
punta de la maquina. Si se comparan los diferentes caudales entre si se comprueba que para los caso
del caudal nominal y el 85% la helicidad est4 claramente centrada en la zona de la estela del rotor y
en la punta del alabe, mientras que al 70% del caudal nominal, como ya se empieza a producir
desprendimiento de la capa limite el flujo es mucho mas caético y se produce esa helicidad en una
zona mas amplia de la region de paso del flujo.

Helicity

Rotor Pitch Rotor Pitch Rotor Pitch S NN
V-63/11 15

Figura 5-17: Helicidad detras del rotor.

Una vez conocido como es el flujo en la zona del rotor se pasa a estudiar qué sucede cuando ese
mismo flujo pasa a través del stator, ya que todos los fendémenos que se producen en el rotor se
transmitiran a lo largo del stator y llegaran al flujo aguas abajo. La interaccién que se produce entre
ambas etapas es debida al cambio de posicion relativa que se produce entre las coronas moéviles y las
fijas, por tanto se debe estudiar en un sistema de referencia absoluto.

5.2.6 Estructura del flujo a la salida de la etapa de la soplante.

Una vez que se deja el rotor, el flujo con una gran componente tangencial, se hace pasar por el stator
para recuperar esa componente y hacer que el flujo de salida de la maquina sea axial. Para conocer el
flujo a la salida del stator se utiliza un marco de referencia absoluto, Ya que el stator es fijo, el inico
movimiento que se produce es el del rotor, de forma que los fendmenos que provengan del rotor se
veran claramente al presentar una variacién temporal.
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En Figura 5-18 se muestra para un marco de referencia absoluto detras del stator tanto la
componente axial de la velocidad como la componente tangencial de la velocidad, en un sector
correspondiente a un canal del rotor, y para cada uno de los caudales objeto de estudio. En cada uno
de los mapas se representa un canal del stator frente a la envergadura del dlabe. Se aprecia en la zona
derecha de cada uno de los mapas el efecto que tiene el stator en la distribucién de la velocidad tanto
axial como tangencial. En los mapas de velocidad axial aparece una zona de baja velocidad axial, esta
zona se va haciendo mayor a medida que el caudal se aleja del punto nominal. Como se puede ver en
la figura para caudal nominal esa zona empieza en el 50% de la envergadura del dlabe mientras que
para el 70% del caudal nominal, la zona comienza sobre el 60% de la envergadura del alabe, y
corresponde una capa de cortadura.

Si se observa los mapas de velocidad tangencial se puede comprobar que su valor es bastante bajo
aun asi existen zonas donde el valor de la velocidad tangencial se dispara sobre todo en la parte
media del sector, coincidiendo con la zona de la capa de cortadura. Ademas en estos mapas se
observa una zona en la parte baja del stator donde la velocidad tangencial toma valores muy
pequeiios eso es debido a esos puntos donde la velocidad del flujo es muy baja y al adimensionalizar
por la velocidad de punta del alabe que tiene un valor alto la diferencia se hace mas palpable.
También en los mapas de velocidad tangencial se puede observar la influencia de la estela del stator
en la distribucién del campo de velocidades.

Para poder ver con claridad tanto las estelas del rotor como las de stator para un radio medio de la
maquina se ha procedido a obtener los mapas de velocidad no estacionaria a lo largo del tiempo. En la
Figura 5-19 se muestra la distribucidon temporal de la velocidad axial para cada uno de los caudales
objeto de estudio a lo largo de dos canales del stator para una seccidén media, en la que el flujo no esté
afectado por la zona de desprendimiento. En el eje de ordenadas se representa el tiempo total entre el
tiempo de paso del rotor, de esta forma el eje temporal representa los efectos del rotor. Se aprecia en
la figura como aparece perfectamente definidas las estelas del stator y cdmo éstas se van haciendo
mas anchas a medida que nos alejamos del caudal de disefio de la maquina. Ademas, estas estelas son
el fendmeno dominante en la grafica y eso hace que sea muy dificil apreciar el paso del rotor. A pesar
de esta dificultad, en tono amarillo aparecen las estructuras correspondientes a las estelas del rotor
que atraviesan los canales del stator con una periodicidad aproximada de 2 a 3 (que es la relacién
aproximada que existe entre los dlabes del rotor y los del stator). Como se observa en la figura, en la
zona de las estelas del stator se produce una caida de la velocidad axial hasta valores del orden de 1.2
de la velocidad media del flujo. De la misma manera se distinguen las estelas de rotor en las que la
velocidad axial es 1.6 veces la velocidad media del flujo. Si se analiza la grafica correspondiente al
85% del caudal nominal se aprecian también las mismas estructuras de las estelas del stator y del
rotor que para el caso del caudal nominal pero las del rotor se encuentran mucho mas difuminadas ya
que el grado de desorden del flujo ha empezado a crecer. Por ultimo, para el caso del 70% del caudal
nominal sélo se aprecian las estructuras de las estelas de stator ya que las del rotor se han perdido
debido a que el flujo ya se encuentra desprendido en esa zona.

Si se pasa a analizar la velocidad tangencial los resultados son similares. En la Figura 5-20 se muestra
la distribucién temporal de velocidad tangencial para cada uno de los caudales estudiados a lo largo
de dos canales del stator para una secciéon media. Igual que para la velocidad axial las estelas del
stator dominan las graficas y a caudal nominal se aprecia levemente el efecto de las estelas del rotor.
Pero ya en el caso del 85 % del caudal nominal ese efecto es menos apreciable y las estelas del stator
se presentan como el efecto dominante del flujo. Esta estructura del flujo se muestra mas
desarrollada en el 70% del caudal nominal. En la figura se observa que las estelas del stator es la
Unica estructura del flujo que se percibe, el patron que generan las estelas del rotor se pierde
completamente.

En el stator se produce la interaccion de las estelas que vienen del rotor con las directrices. Es muy
importante el estudio de esta interaccién y céomo se difunden las mismas a través de la etapa, para
poder conocer el comportamiento no estacionario de la maquina.

A la vista de los resultados se hace evidente que para estudiar de manera mas eficiente la difusién de
las estelas del rotor a través de la corriente principal es necesario filtrar las estelas del stator. La
velocidad a la salida de la maquina esta compuesta por una componente fluctuante asociada a la
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Figura 5-18: Componente axial y tangencial de la velocidad en el marco absoluto a la salida de la
maquina para un canal del stator.
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Figura 5-19: Distribucién temporal de la velocidad axial para una seccién media.
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Unsteady Tangential Velocity
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Figura 5-20: Distribucién temporal de la velocidad tangencial para una seccion media.




5.2 Resultados por anemometria térmica de hilo caliente
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Figura 5-21: Distribucién temporal de la fluctuacién de la velocidad axial para una secciéon media.
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Fluctuating Tangential Velocity
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Figura 5-22: Distribucién temporal de la fluctuacién de la velocidad tangencial para una seccién
media.
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no estacionaridad del flujo y una componente estacionaria. Si se estudia solamente la componente
fluctuante lo que se logra es filtrar los efectos estacionarios como son en este caso las estelas del
stator que se encuentran fijas en una posicion pudiendo apreciarse claramente las estelas del rotor.

En las figuras Figura 5-21 y Figura 5-22 se muestran la distribuciéon temporal de las fluctuaciones de
velocidad tanto axial como tangencial, para cada uno de los caudales objeto de estudio a lo largo de
dos canales del stator para una secciéon media. Aparecen claramente las estructuras de las estelas del
rotor y del stator, las del rotor se han sefialado con una linea a trazos mientras que las del stator se
marcan con una linea continua. Si se comparan las estelas del rotor para diferentes caudales se
observa que el angulo relativo entre las estelas del rotor y el stator varia en los diferentes caudales.
Para poder dar un sentido fisico a este fendmeno hay que comprender lo que sucede en los tridngulos
de velocidades de una maquina axial cuando se varia el caudal.

En la Figura 5-23 se muestra los tridngulos de velocidades, para condiciones de disefio y fuera del
disefio. Cuando se varia el caudal, se mantiene la velocidad de arrastre de la maquina, pero la
velocidad relativa y la absoluta se ven modificadas. Lo que sucede es que la velocidad relativa no
puede cambiar de direccién ya que viene fijada por el angulo de salida del rotor y de modo que su
modulo se hace menor, mientras que la velocidad absoluta cambia tanto en médulo como en
direccién. El cambio de direccién hace que el angulo con el que sale del dlabe sea mayor. Las estelas
del rotor son transportadas por la corriente segin la velocidad absoluta a la salida del alabe por lo
tanto si el angulo de la misma es mayor el angulo de las estelas también sera mayor como se puede
comprobar en las figuras Figura 5-21 y Figura 5-22.

Al pasar por el stator, las estelas del rotor aparecen entrecortadas, produciéndose ademas un desfase
entre las mismas. Este desfase se acenttia a medida que el caudal se aleja del punto de disefio, debido
a que las estelas que salen del rotor tienen una velocidad que es igual a la velocidad relativa de salida
del rotor pero se desplazan segtn la velocidad absoluta de salida de la corriente V.. Cuando llegan al
stator, las particulas de la estela que se desplazan a través del intradds tienen que recorrer menos
distancia hacia la salida de las directrices que las particulas que se desplazan por el extradds,
generandose un desfase en el proceso (Katz, 2002).

Design Flow Rate Off-Design Flow Rate

V2
w:

V3

Figura 5-23: Corte de las estelas del rotor debido a su paso por el stator.

Como se puede observar en la Figura 5-23 las estelas que recorren el extradds se aceleran con
respecto a las que van por el intradés y a la salida del stator las estelas del extradds estan desplazadas
respecto a las otras. Este fendmeno se acrecienta a medida que el caudal se desplaza fuera del punto
de disefio. Como se puede apreciar en la figura, para caudales cercanos a los de disefio, las estelas del
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rotor (una vez que pasan el stator) son aparentemente colineales, mientras que para caudales fuera
del punto de disefio se puede percibir mejor este efecto ya que las estelas se desplazan segun la
velocidad absoluta de la corriente y esta velocidad tiene un angulo de salida mayor. Esto mismo se
puede comprobar sobre los datos experimentales, como se observa en las figuras Figura 5-21 y
Figura 5-22. Para caudal nominal apenas se aprecia el desfase entre las estelas del stator mientras
que para el 85% del caudal nominal se puede ver perfectamente cdmo existe una clara diferencia
entre las mismas; por ultimo, en el caso del 70% del caudal nominal, el desfase produce un escalén
que es casi tan grande como el paso de dlabe del rodete.

Cuando se estudian los valores de las fluctuaciones de la velocidad axial se observa que los valores de
esas fluctuaciones debidas al paso del rotor son muy bajos comparados con los valores de la
velocidad axial, como consecuencia de que gran parte de la energia que tiene la estela ya ha pasado al
resto del flujo, y se van perdiendo en él. El mismo mecanismo se produce para la velocidad tangencial.

La generacion de turbulencia esta relacionada con la vorticidad; por eso es interesante conocer la
distribucién de vorticidad a la salida de la maquina. En la Figura 5-24 se muestran los mapas de
vorticidad radial a lo largo de la envergadura detras del stator para cada uno de los caudales objeto
de estudio. Como se aprecia en la figura los niveles de vorticidad se mantienen en un intervalo entre
10 y -10, localizdndose en la zona central de mapa puntos en los que no existe vorticidad, se puede
apreciar claramente para el caudal nominal la estela del stator en forma de dos nucleos de vorticidad
uno girando en sentido contrario que el otro. En el caso del 85% del caudal nominal se aprecia
también los nucleos de vorticidad debidos a la estela del stator pero también en la parte baja del
mapa empiezan a aparecer zonas con alta vorticidad. En el caso del 70% del caudal casi toda la
seccion del stator presenta puntos de vorticidad ya que para ese caudal el flujo ya estad muy cercano al
desprendimiento.

Radial Vorticity

-10
Stator Pitch Stator Pitch Stator Pitch -1
; [s]

Figura 5-24: Vorticidad radial detras del stator.

A la salida de la maquina aparecen nuevas zonas de generacién de turbulencia asociadas a una baja
recuperacion de la energia. En la Figura 5-25 se muestra la intensidad de la turbulencia para cada uno
de los caudales en un sector correspondiente a un canal del stator a la salida de la soplante. De la
observacion de estas figuras se deduce que en la parte del cubo de la maquina existen grandes zonas
en las que el flujo tiene altos niveles de turbulencia que hace que se pierda parte de la energia que el
rodete estd transmitiendo al fluido. Solo una zona en la parte alta de la envergadura del alabe los
niveles de turbulencia estan dentro de los valores aceptables del orden de 5%. Como también se
comprueba en la figura este efecto empeora a medida que el caudal se aleja del punto nominal. La
zona de mayor intensidad turbulenta para el caudal nominal se encuentra por debajo del 50% de la
envergadura mientras que para el 85% del caudal nominal ya supera claramente ese valor llegando a
un 25% de la envergadura en el caso del 70% del caudal nominal.
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Turbulence Intensity

Nominal Flow Rate ( Qn) Off-Design Flow Rate ( 85%Qn) Off-Design Flow Rate ( 70%Qn)

Stator Pitch Stator Pitch Stator Pitch TU (%)
Figura 5-25: Niveles de intensidad turbulenta detras del stator.

Si se analiza la variacion de la energia cinética turbulenta, Figura 5-26, se observa que las zonas en las
que se esta produciendo ese intercambio de energia se presentan en una banda correspondiente a la
zona de cortadura y en la zona de la estela del stator, apareciendo zonas de energia cinética
turbulenta baja en la parte del cubo de la maquina que no se corresponderian con los mapas que se
veian en el andlisis de la intensidad de la turbulencia. Esto es debido a que cuando se representa la
energia cinética turbulenta se estdn representando fluctuaciones de velocidad, y esa mayor
fluctuacion de la velocidad se produce en la zona de la capa de cortadura y en la zona de la estela de la
directriz, mientras que se representa la intensidad de la turbulencia se representa la fluctuacion de la
velocidad dividida por la velocidad local media del flujo. En la parte baja de la maquina la velocidad
del flujo es muy baja lo que hace que la intensidad de la turbulencia sea menor.

[
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Figura 5-26: Energia cinética turbulenta detras del stator.

Después de analizar paso a paso todos las etapas de la maquina desde el flujo a la entrada hasta la
salida se puede caracterizar perfectamente el comportamiento de la misma. Se han estudiado tanto la
velocidad en su interior, como los fenémenos de generacién de turbulencia como la interacciéon que
se produce entre los haces. Con toda esta informacion se tiene un conocimiento exhaustivo de la
estructura del flujo en el interior de la soplante.

5.3 Resultados del modelo numérico 3D

Como punto de partida, se realiz6 un modelo numérico en tres dimensiones utilizando distintos
modelos de turbulencia, para asi a partir de los resultados experimentales escoger el modelo de
turbulencia que mejor se adaptaba al funcionamiento de la soplante. Como ya se expuso en el
Capitulo 4 la geometria del modelo 3D correspondia a la geometria de la maquina completa sin tener
en cuenta el huelgo de punta de los alabes.
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5.3.1 Comparacion de los resultados numéricos y experimentales a la salida
del rodete.

En el presente apartado se van a comparar los datos obtenidos de la simulacién del modelo 3D para
los distintos modelos de turbulencia con los obtenidos de forma experimental. La estructura del flujo
a la salida de la maquina muestra la eficiencia de la soplante a la hora de transferir energia al fluido,
en cambio a la salida se estudia la capacidad de recuperacidn de energia que tienen las directrices de
la misma.

Se realiza una comparaciéon entre los distintos modelos de turbulencia que se usaron en la
simulaciéon. Los modelos de turbulencia que se utilizaron fueron el k-¢ standard, k-w, Reynolds Stress
(RSM), y Spalart-Allmaras. Las simulaciones del modelo numérico se realizaron Unicamente para
caudal nominal con el onjetivo de que una vez que se obtuviese el modelo de turbulencia mas
apropiado, se pudieran realizar el resto

5.3.1.1 Distribucion del flujo a la salida del rodete

Se puede estudiar la distribuciéon global del flujo a la salida del rodete analizando el perfil de
velocidad axisimétrica en ese punto. De esta manera se conoce el comportamiento global del flujo una
vez que ha pasado por los alabes.

En la Figura 5-27 se muestra en el eje de abscisas tanto la velocidad axial (al izquierda de la figura)
como la tangencial (parte derecha de la figura) a la salida del rotor a lo largo de la envergadura de la
maquina. En la figura se representan los resultados correspondientes a los distintos modelos de
turbulencia empleados junto con los datos extraidos de medidas experimentales. Como puede
comprobarse en la figura, el perfil de velocidad axial es bastante uniforme en la zona central del
ventilador para cualquiera de los modelos de turbulencia, en cambio tanto en la base como en la
punta se produce un importante gradiente de velocidad axial, debido a la condicién de contorno
impuesta en ese punto, este gradiente esta presente en una zona de un 20% de la envergadura tanto
en la zona de la base como en la zona de la punta. Como puede verse en la zona de la punta para el
modelo experimental ese gradiente no es tan grande sino que se produce de manera mas suave desde
un punto al 90% de la envergadura. Esta diferencia de comportamiento puede ser debida a que en ese
punto el modelo numérico necesitarfa un mallado mas fino y ademas en este modelo numérico no se
ha tenido en cuenta el huelgo de punta de la maquina. En la zona del cubo de la maquina este efecto
es mayor para el caso experimental que para el numérico, pero como ya se habia visto en el analisis
de los resultados del caso experimental en ese punto hay un ligero problema de posicionado de los
alabes. Por otro lado no hay una gran diferencia entre los diferentes perfiles de velocidad axial para
los distintos modelos de turbulencia.
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Figura 5-27: Comparacion entre los resultados numéricos y los experimentales de los valores de
velocidad axial media y de velocidad tangencial media detras del rotor.
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Si se analiza la distribucién de la velocidad tangencial se comprueba que el mismo efecto de capa
limite se presenta para esta variable. En la zona central de la grafica se puede comprobar que la
velocidad tangencial va variando de base a punta conforme a lo esperado en un perfil disefiado segin
la teoria de vértice libre. Como se puede observar, en lo que se refiere a la distribucién de flujo global
a la salida del rotor el modelo numérico reproduce fielmente el comportamiento que tiene el flujo en
el interior de la soplante para cualquiera de los modelos de turbulencia analizados.

Aunque no se tienen datos de la variaciéon de la velocidad radial a lo largo del perfil del alabe para el
modelo experimental, en el caso del modelo numérico se puede conocer su distribucion en esta zona,
gracias a la tridimensionalidad del modelo. En la Figura 5-28 se muestra la distribuciéon de la
velocidad radial a lo largo de la envergadura del dlabe como porcentaje de la velocidad axial media.
En la zona central del rodete aparece una cierta velocidad radial (del orden del 0.8% de la velocidad
media del flujo) que hace que el flujo en el interior de la maquina se desplace ligeramente hacia
arriba. Los valores de esta velocidad radial son mayores para los modelos de turbulencia k-¢standard
y k-w, correspondiendo a este ultimo el mayor valor.
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Figura 5-28: Comparacién entre los resultados numéricos de los valores de velocidad radial media
detras del rotor.

5.3.1.2 Campos no estacionarios de velocidades a la salida del rodete.

Como se expuso en apartados anteriores el flujo en el interior de la maquina presenta una clara
naturaleza no estacionaria, por lo tanto se hace necesario estudiar como el modelo numérico
reproduce esa caracteristica no estacionaria del flujo. Como se esta analizando la zona después del
rotor los resultados que se presentan son en el marco relativo, para poder mostrar los efectos del
paso de alabe sobre los resultados.

En la Figura 5-29 se muestran los mapas de velocidad axial adimensionalizada a la salida del rodete
tanto para el caso experimental como para los distintos modelos de turbulencia. Se comprueba que la
velocidad axial se mueve entre valores de 0 a 1.2 de la velocidad media del flujo. Como se observa en
la figura todos los modelos de turbulencia son capaces de captar el paso de alabe y en todos aparece
tanto en la base como en la punta una zona que corresponde a la capa limite en esos puntos. En la
zona de la punta esa capa limite es mucho mayor que para el caso experimental ya que hay una ligera
falta de mallado en esos puntos y ademas, el modelo numérico no presenta huelgo de punta. Algunos
de los modelos reproducen mejor la distribuciéon del flujo que otros, por ejemplo el modelo k-w no
simula con precision la distribucion del flujo a través del canal, en cambio el modelo RSM si que es
capaz de reproducirla. También, se puede apreciar como el valor de la velocidad axial es menor en los
modelos numéricos frente al caso experimental, esto es debido a que los modelos numéricos
presentan una mayor uniformidad del flujo, y aunque visualmente reproducen los efectos de paso de
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alabe, no pueden reproducir la caida de velocidad axial que este fenémeno produce. Lo que muestran
estos mapas de velocidad axial es que los modelos que mdas se adaptan al funcionamiento de la
maquina son el modelo k-£y el RSM.

Axial Velocity

k-¢ Standard

Experimental ( Qn)

1
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Reynolds Stress Spalart-Alimaras
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1

Figura 5-29: Comparacioén de los valores de velocidad axial en un sector detras del rotor entre los
resultados numéricos y los experimentales.
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Figura 5-30: Comparacion de los valores de vorticidad radial en un sector detras del rotor entre los
resultados numéricos y los experimentales.

Otra de las variables que se debe estudiar es la vorticidad ya que influye en la generacién de
turbulencia. En la Figura 5-30 se muestran los valores de la vorticidad adimensionalizada tanto para
los cuatro modelos de turbulencia analizados como para el caso experimental. Los valores de la
vorticidad se encuentras acotados entre 2 y -2 veces la velocidad de giro de la maquina. Como se
puede observar en la figura en el caso experimental aparece claramente reflejado a partir del 50% de
la envergadura el efecto de la estela del rodete con la formaciéon de dos voértices uno girando en
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sentido contrario que el otro. Pero en el caso de los modelos numéricos este efecto se ve muy
suavizado y ademads centrado en la parte baja del dlabe lo que conduce a pensar que el modelo
numérico no esta siendo capaz de reproducir los fenémenos turbulentos que se producen en el flujo
dentro de la soplante, ya que, ninguno de los modelo de turbulencia se acerca a los valores que
presenta el caso experimental. Cuando se estudia con detenimiento los casos numéricos se observa
como en todos ellos aparece una zona en la punta del dlabe donde se produce un aumento de la
vorticidad que esta asociado al gradiente de velocidades que se produce en la capa limite y que es
sobre todo debido a que en el modelo no se encuentra implementado el huelgo de punta de la
maquina.

5.3.1.3 Trazas temporales a la salida del rodete.

Como se ha observado en los campos de velocidades, si bien el modelo es capaz de reproducir las
estelas de los alabes de la maquina, no puede reproducir fielmente la caida de velocidad que se
produce en la misma. Para estudiar con mas detalle qué esta sucediendo en esa seccidn del ventilador
se presentan las trazas temporales para una seccién radial correspondiente al 75% de la envergadura
del dlabe.
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Figura 5-31: Comparacion entre los resultados experimentales y los numéricos de los valores de
velocidad axial al 75% del Span detras del rotor.

En la Figura 5-31 se muestra la traza temporal para la velocidad axial adimensionalizada tanto para el
caso experimental como para cada uno de los modelos de turbulencia estudiados. En el eje de
abscisas se muestra el tiempo entre el tiempo de paso de rodete, reproduciéndose tres pasos de
alabe, mientras que en el eje de ordenadas se muestra la velocidad axial adimensionalizada por la
velocidad media del flujo. A simple vista, en la figura se puede comprobar cémo los modelos
numeéricos no son capaces de reproducir la caida de la velocidad axial que se produce con el paso de
alabe. En el caso experimental esa caida llega hasta casi un valor de 15% de la velocidad media del
flujo, mientras que para el modelo numérico esa caida es de apenas un 5%. Es evidente, por tanto,
que ninguno de los modelo de turbulencia es capaz de simular con precision el efecto de la estela del
rotor sobre el resto del flujo.

En cuanto a la componente tangencial en la Figura 5-32 se muestra su traza temporal
adimensionalizada por la velocidad de punta del alabe. En la figura en el caso de la velocidad
tangencial el valor de aumento de la velocidad tangencial debido al paso del rodete si que es captado
perfectamente por alguno de los modelos de turbulencia. Ademas, se pueden ver claras diferencias de
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comportamiento de los mismos. Como se puede comprobar en la gréfica para el caso experimental
después del paso del alabe la velocidad tangencial cae y empieza una pequeiia subida hasta caer un
poco y vuelve a pasar otro alabe, ese efecto es reproducido por los modelos RSM y Spalart-Allmaras.
Sin embargo, los modelos k-£ standard, y k-w no son capaces de reproducirlo, de hecho en esos casos
no se produce esa ligera subida de la velocidad tangencial. Lo que no se consigue en ninguno de los
modelos es captar perfectamente el tiempo en el que se produce el paso de alabe ya que el periodo
para el caso experimental es mas pequeiio que el periodo de cualquiera de los modelos simulados.
Aun asi se puede decir tanto para el caso del modelo RSM como para el del Spalart-Allmaras que
ambos describen con bastante fiabilidad el comportamiento de la velocidad tangencial.
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Figura 5-32: Comparacién entre los resultados experimentales y los numéricos de los valores de
velocidad tangencial al 75% del Span detras del rotor.
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Figura 5-33: Comparacién entre los resultados experimentales y los numéricos de los valores de
energia cinética turbulenta al 75% del Span detras del rotor.
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Por tultimo se debe estudiar la transferencia de energia hacia el fluido que viene caracterizado por la
energia cinética turbulenta. Este pardmetro no se puede usar en el caso del modelo Spalar-Allmaras
porque este modelo tiene en cuenta la viscosidad turbulenta. En la Figura 5-33 se muestra la energia
cinética turbulenta para el caso experimental y para los tres modelos de turbulencia que se estudian.
Como se observa en la figura ninguno de los modelos de turbulencia es capaz de reproducir la
transferencia de energia entre el rodete y el fluido. En el caso del modelo k-¢, los valores de energia
son demasiado altos en comparaciéon con los resultados experimentales, aunque si que llega a
reproducir parte del efecto debido al paso de alabe. El valor de la energia cinética turbulenta en el
modelo k-w no es tan alta como en el caso del modelo k-£ aunque se pierde parte del efecto que tiene
el paso de alabe. En cuanto al modelo RSM, se puede ver que no es capaz de reproducir la influencia
de los efectos no estacionarios en la energia cinética turbulenta.

5.3.2 Comparacion de los resultados numéricos y experimentales a la salida de
la soplante.

Otro punto que debe ser analizado en la maquina es la seccién a la salida de la maquina justo aguas
abajo del stator. En este punto se pueden observar en el flujo los efectos de interacciéon de las estelas
de los alabes y las directrices. Detras del stator existen dos puntos de especial relevancia: el primero
se localiza en el centro del canal y el segundo se situa en un punto en la estela de las directrices.

5.3.2.1 Trazas temporales en un punto en el centro del canal del stator.

Para conocer la evolucion del flujo se ha escogido una seccién en la que el patrén del mismo es
uniforme y que se corresponde a una seccién al 75% de la envergadura. En la Figura 5-34 se muestra
la comparacion entre las trazas temporales tanto para el caso experimental como para los numéricos.
En la figura se aprecia que en el caso experimental todavia se captan las estelas del rotor que pasan a
través del stator. En cambio, ninguno de los modelos numéricos es capaz de captar este efecto, si bien
es cierto que presentan una forma sinusoidal que parece estar en fase con la frecuencia de paso de
alabe. Esto quiere decir que el modelo numérico filtra los efectos de las estelas y uniformiza el flujo
mucho antes que en el modelo experimental.
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Figura 5-34: Comparacién entre los resultados experimentales y los numéricos de los valores de
velocidad axial al 75% del Span en un punto en el centro del canal detras del stator.
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Se observa un efecto similar cuando se analiza la velocidad tangencial. En la Figura 5-35 se muestran
las trazas temporales de velocidad tangencial tanto para el caso experimental como para el modelo
numeérico. Como se aprecia en la figura el modelo k-w sobrestima el valor de la velocidad en cada uno
de los puntos llegando a alcanzar valores de hasta 2.5 veces la velocidad de punta de la maquina. Este
mismo efecto se produce en el modelo k-£, aunque en este caso el valor maximo es bastante menor
(1.8 veces la velocidad punta del alabe). Los modelos que mas se acercan al valor medio del caso
experimental son el modelo RSM y atin mas el Spalart-Allmaras, cuyos valores medios se encuentran
cercanos a 1. Aun asi, ninguno de los modelos es capaz de reproducir forma de la traza del flujo en ese
punto.
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Figura 5-35: Comparacién entre los resultados experimentales y los numéricos de los valores de
velocidad tangencial al 75% del Span en un punto en el centro del canal detras del stator.

Como se ha visto en las graficas anteriores, ninguno de los modelos de turbulencia es capaz de
reproducir el proceso de difusidn de las estelas que se produce en el flujo y que esta relacionado con
la eficiencia de la cesion de energia entre el fluido y etapa. Para comprobar si esta trasmision de
energia es reproducida correctamente por los modelos se puede estudiar la evolucién de la energia
cinética turbulenta.

En la Figura 5-36 se muestran las trazas temporales de la energia cinética turbulenta tanto para cada
uno de los modelo de turbulencia como para el caso experimental. No es posible representar el
modelo Spalart-Allmaras en la grafica ya que en este modelo no se obtiene como resultado la energia
cinética turbulenta sino la viscosidad turbulenta. Como se observa en la figura, el modelo k-w
sobrestima la energia cinética turbulenta en cada uno de los puntos, llegando a tomar valores del
hasta 1.5 veces el cuadrado de la velocidad de punta de la maquina. Este mismo efecto se produce en
el caso del modelo k-&£, aunque este modelo el valor maximo que predice es mas pequefio. En cambio
el modelo RSM no es capaz de llegar a los valores de energia cinética turbulenta que se estan
generando en el flujo. Esto se debe a dos factores: por un lado, el modelo no es capaz de reproducir
correctamente las estructuras de flujo en el interior de la turbomaquina y, por otro, se modelo
necesita una discretizaciéon espacial mayor parar predecir los valores de energia cinética turbulenta
que se presentan en el flujo. También se puede destacar en la figura que ninguno de los modelos de
turbulencia puede reproducir la forma de la traza que presenta el caso experimental ya que, de la
misma manera que pasaba con la velocidad asi el efecto del paso de las estelas del rotor a través del
canal del stator es completamente enmascarado por el modelo de turbulencia utilizado.
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Figura 5-36: Comparacién entre los resultados experimentales y los numéricos de los valores de
energia cinética turbulenta al 75% del Span en un punto en el centro del canal detras del stator.

Ninguno de los modelos de turbulencia es capaz de predecir el proceso de difusiéon de estelas que se
produce en la zona del canal del stator. En el siguiente apartado se analiza un punto de la estela del
stator.

5.3.2.2 Trazas temporales en un punto en la estela del stator.

El flujo a la salida de la maquina esta claramente influenciado por las estelas que se generan a la
salida del stator. Del estudio de la difusion de las estelas al resto del flujo y de su interaccién con las
estelas del rotor se puede conocer el comportamiento global de la maquina. Ademads, estas
estructuras del flujo tienen una gran influencia en la capacidad de transmisién de energia al fluido
que tiene la soplante.

Para analizar la capacidad de los distintos modelos de turbulencia para reproducir la formacién de las
estelas en la parte posterior de las directrices se estudian las trazas temporales. En la Figura 5-37 se
muestra una comparacion de las trazas temporales en un punto en la estela del stator localizado en
una seccion al 75% de la envergadura tanto para el caso experimental como para los numéricos para.
Como se observa en la figura, la traza experimental muestra con claridad la estela del stator, se puede
ver en los puntos en los que la velocidad axial baja hasta valores del 98% de la velocidad media del
flujo. Sin embargo, si se observan los resultados extraidos del modelo numérico para cualquiera de
los modelos de turbulencia utilizados, se comprueba que ninguno de ellos es capaz de predecir esta
estructura de flujo, aunque se muestra cierta periodicidad en la grafica. La sefial temporal se
encuentra desfasada respecto a la obtenida en la Figura 5-34 debido al efecto que el stator tiene en
las estelas del rotor. En este punto si que existen diferencias entre los distintos modelos de
turbulencia: mientras los modelos Spalart-Allmaras y RSM presentan solamente un pequeio desfase,
para los modelos k-£y k-w este desfase es mayor.

En la Figura 5-38 se muestran las trazas temporales de velocidad tangencial para los diferentes casos
de estudio. De la comparacién de los resultados numéricos y experimientales se deduce que ninguno
de los modelos de turbulencia analizados es capaz de reproducir la distribuciéon temporal de la
velocidad tangencial en un punto de la estela del stator. Al observar la grafica se deduce que ni el
valor que alcanza la velocidad tangencial ni la forma de la misma es reproducida por cualquiera de los
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modelos de turbulencia. Si se puede decir que tanto el modelo RSM como el Spalart-Allmaras
presentan una periodicidad similar a la experimental.
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Figura 5-37: Comparacion entre los resultados experimentales y los numéricos de los valores de
velocidad axial al 75% del Span en un punto de la estela del stator.
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Figura 5-38: Comparacion entre los resultados experimentales y los numéricos de los valores de
velocidad tangencial al 75% del Span en un punto de la estela del stator.

Para conocer mejor el comportamiento de cada uno de los modelos de turbulencia en este punto de la
maquina se puede comparar la evolucién temporal de la energia cinética en la estela del stator. En la
Figura 5-39 se muestran las trazas temporales correspondientes a la energia cinética turbulenta.
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Como se aprecia en la figura, ninguno de los modelos de turbulencia es capaz de reproducir la
transferencia de energia que se produce en la estela del stator: los modelos k-£y k-w sobrestiman los
niveles de turbulencia mientras que el modelo RSM no es capaz de llegar a ellos.
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Figura 5-39: Comparacién entre los resultados experimentales y los numéricos de los valores de
energia cinética turbulenta al 75% del Span en un punto de la estela del stator

Turbulence Kinetic Energy

De la comparacidn entre los resultados numéricos con los experimentales se deduce que ninguno de
los modelos de turbulencia utilizados es capaz de predecir el comportamiento del flujo en el interior
de la soplante y, por tanto, se debe buscar otro método para poder simular correctamente las
estructuras del flujo en el ventilador.

5.4 Resultados del modelo 2.5D.

Debido a la ineficacia de los diferentes modelos de turbulencia usados en el modelo 3D para
reproducir las estructuras de flujo presentes en la maquina, se buscaron nuevas soluciones basadas,
en esquemas LES que permiten modelar las estructuras vorticales de las estelas. El problema que se
presenta con el esquema LES es que la resolucion de las escalas de la turbulencia estd intimamente
ligada al tamafio de la malla, y por tanto ésta, debe ser muy fina en los puntos en los que se quiere
resolver con gran resolucién la turbulencia. Siendo ésta una maquina tan grande, la capacidad de
calculo de que se dispone en el area es insuficiente para poder modelar la maquina completa en tres
dimensiones. Por tanto, se decidié escoger una seccién significativa de la misma y, mediante una
extrusion, realizar un modelo 3D de la seccién, que se simulé posteriormente utilizando un esquema
LES. Es necesario realizar esa extrusion por que el esquema LES requiere de un modelo 3D debido a
la naturaleza tridimensional de la vorticidad. Los tnicos resultados validos eran los de la seccién cuya
geometria correspondia a la seccién central de la maquina, por eso el modelo se denomina 2.5D. Los
resultados del éste modelo se compararon con los obtenidos de manera experimental.

5.4.1 Comparacion de los resultados experimentales con los resultados
numéricos para la disposicion rotor-stator.

Para la comparacion de los resultados se buscaron los puntos mas importantes de la maquina, en los
que se puede ver perfectamente la estructura del flujo; a la salida del rodete y a la salida del stator. En
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estos puntos se busco la seccidon objeto de estudio que correspondia aproximadamente a una posiciéon
radial al 75% de la envergadura.

5.4.1.1 Trazas temporales a la salida del rodete.

Para comprobar que el modelo numérico es capaz de reproducir las estructuras presentes en el flujo
se realiza una comparacion entre las trazas temporales que se obtuvieron a partir de los resultados
experimentales con las que se obtienen de los datos extraidos del modelo 2.5D. En este caso se
analizan dos parametros relevantes, tanto para definir el comportamiento global de la maquina como
para estudiar las estructuras turbulentas del flujo: el primero es la velocidad axial y el segundo la
viscosidad turbulenta. En lugar de este ultimo pardmetro, en apartados anteriores se estudiaba la
energia cinética turbulenta, ya que este parametro se puede obtener directamente de los datos
experimentales. Ademads, en muchos de los modelos de turbulencia que vienen implementados en los
c6digos CFD se puede obtener el valor de la energia cinética turbulenta en cada punto. Sin embargo,
esto no es posible cuando se utiliza un esquema LES ya que el parametro de modelizaciéon con el que
trabaja es la viscosidad turbulenta. Por tanto, se debe relacionar de alguna manera la viscosidad
turbulenta con la energia cinética turbulenta para poder realizar una comparaciéon de los datos
numéricos y experimentales.

Las escalas de la energia cinética turbulenta estidn relacionadas con las escalas de la viscosidad
turbulenta segun la siguiente expresién (Pope, 2000):

2
A 3
TKE~ (7) 13
4

donde A7 representa el factor de escala que depende del tipo de filtro usado en el modelo de

(5-8)

Smagorinsky-Lilly. No es facil tener una estimacion de este factor, que incluye el tamafio del filtro LES
asi como el valor de la longitud de escala integral. De todas formas, se puede expresar en una primera
aproximacion que este factor de escala es una constante de proporcionalidad que se puede obtener
de los resultados del modelo y que seria necesario ajustar en cada caso. Por tanto:

1
ur = k,TKE?
(5-9)

De esta manera se obtendrian los resultados de viscosidad turbulenta a partir de los datos de energia
cinética turbulenta obtenidos de los ensayos realizados en el laboratorio.
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Figura 5-40: Comparacion entre los resultados experimentales y los numéricos de los valores de
velocidad axial y de viscosidad turbulenta al 75% del Span detras del rotor para caudal nominal.
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En la Figura 5-40 se muestran las trazas temporales tanto de la velocidad axial (a la izquierda de la
grafica) como de la viscosidad turbulenta (a la derecha) en una seccién al 75% de la envergadura
para el caso experimental y para el modelo numérico. Como se observa el modelo numérico es capaz
de predecir la estructura del flujo a la salida del rotor ya que, en la grafica se distinguen
perfectamente las estelas del mismo. Sin embargo, en el caso del modelo numérico la pérdida de
velocidad axial en la zona de la estela no es tan acusada como en el caso experimental, aunque la
diferencia entre uno y otro tan sdlo es del 10%. Destacan los picos de velocidad axial que se
producen después de las estelas de los alabes (t/T= 0.5, t/T.= 1.5, t/T,= 2.5). Pare razonable deducir
que si se hubiese realizado un promediado temporal de las simulaciones numéricas, estos picos que
aparecen en instantes temporales de la simulacién desaparecerian y la forma de la traza se
asemejaria notablemente a la experimental.

En la grafica de la viscosidad turbulenta se aprecia cdmo los valores de esta variable son semejantes
tanto para el caso experimental como para el modelo numérico. Sin embargo, para el caso
experimental los valores maximos de la viscosidad turbulenta son algo mayores que para el modelo
numeérico. En cualquier caso, se puede asegurar que el esquema LES es capaz de reproducir la forma
de la sefial experimental con cierta solvencia.

5.4.1.2 Trazas temporales a la salida del stator.

Para la seccién a la salida del stator en una posicién correspondiente al 75% de la envergadura se
estudian dos puntos importantes: uno situado zonas centrales, libres de la influencia de estelas y otro
en la estela del mismo.

En la Figura 5-41 se muestran las trazas temporales correspondientes a la velocidad axial y a la
viscosidad turbulenta en un punto que se encuentra situado en el centro del canal del stator. Los
valores de velocidad axial obtenidos del modelo numérico son idénticos a los que se extraen de los
datos experimentales. Ademas, la forma de la sefial experimental de velocidad axial es reproducida
perfectamente por el modelo numérico. Nuevamente los resultados numéricos muestran con claridad
el efecto del paso de alabe con una disminucién de la velocidad axial en esos instantes temporales.

Cuando se analiza la viscosidad turbulenta se observa que los valores medios de esta variable son
similares tanto en el caso experimental como en el modelo numérico. Como se comprueba en la
Figura 5-41 la forma de la grafica para el caso experimental es semejante a la forma que presentan los
resultados del modelo numérico.
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Figura 5-41: Comparacion entre los resultados experimentales y los numéricos de los valores de
velocidad axial y viscosidad turbulenta al 75% del Span libre de influencias de estelas detras del
stator para caudal nominal.

En la Figura 5-42 también se muestran las trazas temporales de velocidad axial y de viscosidad
turbulenta pero, en este caso, para un punto que se encuentra en la estela del stator. Se observa que
el modelo numérico es capaz de reproducir con precisiéon el comportamiento de la velocidad axial en
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este punto. Ademas, la distribucién de la viscosidad turbulenta es la misma para el caso experimental
que para el modelo numérico, de lo que se deduce que el modelo numérico es capaz de reproducir los
fenémenos de transferencia de energia que tienen lugar en la estela de las directrices.
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Figura 5-42: Comparacién entre los resultados experimentales y los numéricos de los valores de
velocidad axial y viscosidad turbulenta al 75% del Span en un punto de la estela del stator para
caudal nominal.

A lavista de los resultados se puede concluir que con el modelo numérico 2.5D utilizando una técnica
LES es posible reproducir las condiciones del flujo en el interior de la soplante con bastante precision.

5.4.2 Campos no estacionarios de velocidades para la disposicion rotor-stator.

En este apartado se presentan los campos no estacionarios de velocidad para el modelo 2.5 D en la
zona del stator. Los mapas muestran dos canales del stator en una zona comprendida entre la salida
del rotor y el final de la maquina para un marco de referencia absoluto y una serie de instantes
temporales. Como se observa, en la Figura 5-43 (izquierda) el flujo a caudal nominal es ordenado y
uniforme con valores de velocidad tangencial casi nulos a la salida del stator. En estos mapas las
estelas del stator corresponden a zonas donde el valor de la componente axial de la velocidad
disminuye frente al valor medio del flujo. En la figura se observa el paso de las estelas del rotor a
través del stator donde la velocidad axial toma valores cercanos a 1.2 veces la velocidad media del
flujo. Cuando el flujo abandona el stator, las estelas que vienen del rotor interactian con las del
stator, aprecidandose en las estelas del rotor un desfase debido a la diferencia de aceleracién que se
produce en el flujo entre ambas caras del perfil.

La componente tangencial media del flujo tiende a anularse salvo en las zonas donde se producen los
fendmenos debidos a las estelas tanto del rotor como del stator (Figura 5-43, derecha). La corriente a
la salida del rotor presenta una componente tangencial con un valor alto; a medida que el flujo
atraviesa el stator, el valor de la velocidad tangencial va disminuyendo abandonando las directrices
con una componente tangencial casi nula. La componente tangencial a la salida de la etapa toma
valores entre -0.05 y 0.05, correspondiendo los valores mas altos a los puntos de interaccién de
ambas estelas y a las propias estelas del stator.

En la Figura 5-44 (Izquierda) se muestran los mapas correspondientes al 85% del caudal nominal,
donde se observa que para caudales fuera del de disefio el flujo se vuelve mas cadtico. Se siguen
distinguiendo las estelas del stator aunque pierden rapidamente la continuidad rompiéndose mas
facilmente. Se hace mucho mas dificil distinguir las estelas del rotor al atravesar el stator y ya no es
posible apreciar el efecto de desfase que presentan a la salida de las directrices.

Cuando se analiza la componente tangencial de la velocidad (Figura 5-44, derecha) se observa que el
valor medio de la misma a la salida ya no es cero como sucedia a caudal nominal. El flujo que viene
del rotor tiene valores de velocidad tangencial mayores, llegando a alcanzar en ciertas zonas 0.3
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veces la velocidad de punta del alabe. Ademas, el flujo a la salida de la maquina ya no presenta una
distribucién tan uniforme como ocurria a caudal nominal.
Axial Velocity (Qn -, = Tangential Velocity (Qn)
y (Qn) Uz/ 5. U/ or
08 08509 09 1 105 11 115 12 -0.2 -0.15-0.1 0.05 O 0.05 0.1 0.150.2

Figura 5-43: Mapa de velocidad axial y tangencial para caudal nominal en el modelo LES para la
disposicion rotor-stator.

Finalmente, los mapas de velocidad para el 70% del caudal nominal se muestran en la Figura 5-45. En
la componente axial (Izquierda), se observa que el flujo a caudales bajos es muy desordenado,
produciéndose desprendimiento incluso en la cara de succién a la entrada de las directrices. Las
estelas del stator no estan definidas, y la componente axial de la velocidad no muestra estructuras
identificables del flujo.
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Figura 5-44: Mapa de velocidad axial y tangencial al 85 % del caudal nominal en el modelo LES para
la disposicion rotor-stator.

Cuando se analiza la componente tangencial de la velocidad se comprueba que, para caudales bajos,
los valores de esta componente son bastante altos y su distribucién no es uniforme a lo largo de la
seccion transversal de la maquina.

A medida que el caudal se aleja del punto de disefio la distribuciéon del flujo se vuelve mas
desordenada contribuyendo a la generacién de turbulencia, y haciendo que las prestaciones de la
maquina se vean disminuidas.
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Figura 5-45: Mapa de velocidad axial y tangencial al 70 % del caudal nominal en el modelo LES para
la disposicion rotor-stator.

Para investigar con mas detalle la estructura turbulenta del flujo a la salida de las directrices, se
puede estudiar la distribucién de la vorticidad y comprobar los niveles de viscosidad turbulenta que
se producen en el flujo.

En la Figura 5-46 se muestran los mapas de la componente radial de la vorticidad a la izquierda y, los
mapas de viscosidad turbulenta a la derecha, todos ellos para caudal nominal. N6tese como la mayor
generacion de vorticidad se encuentra localizada en la estela del stator. En esas zonas la componente
radial de la vorticidad toma valores del 4% de la velocidad de giro de la maquina, llegando a ser
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mayores en puntos cercanos a la superficie de las directrices. Aguas arriba a la salida del rotor,
aparecen nucleos de vorticidad procedentes de las estelas del mismo; en estos puntos la componente
radial de la vorticidad presenta valores proximos al 1% de la velocidad de giro.

Radial Vorticity (Qn) Turbulent Viscosity (Qn)
0, /Q LT/

-0.04 -0.03 -0.02 -0.01 0 0.01 0.02 0.03 004 0 1 2 3 4 5 6 7 8

= A &t

Figura 5-46: Mapa de vorticidad radial y viscosidad turbulenta para caudal nominal en el modelo
LES para la disposicion rotor-stator.

Complementariamente, la viscosidad turbulenta es maxima en la estela del stator, alli donde la
componente radial de la vorticidad presenta los valores mas altos. Asociadas a la interaccion de las
estelas aparecen zonas en las que la viscosidad turbulenta toma valores de hasta 6 veces la viscosidad
del aire. Toda esta energia turbulenta termina disipandose en el flujo.
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Radial Vorticity (85% Qn) Turbulent Viscosity (85 % Qn)
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Figura 5-47: Mapa de vorticidad radial y viscosidad turbulenta al 85 % del caudal nominal en el
modelo LES para la disposicién rotor-stator.

En la Figura 5-47 se muestran los mapas de la componente radial de la vorticidad y de la viscosidad
turbulenta para el 85% del caudal nominal. Como se puede observar, hay una gran produccion de
vorticidad en las estelas del stator asi como a la salida del rotor, donde también aparece vorticidad
asociada a las estelas del mismo que van siendo transportadas a lo largo del stator. Toda esta
generacion de vdrtices aparece también reflejada en los mapas de viscosidad turbulenta. El valor
maximo de la viscosidad turbulenta para el caudal del 85% es aproximadamente 12.25 mientras que
para caudal nominal no se superaba el valor de 9.8. En la generacién de estos niveles de turbulencia
se pierde gran cantidad de energia.
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Radial Vorticity (70% Qn) Turbulent Viscosity (70 % Qn)
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Figura 5-48: Mapa de vorticidad radial y viscosidad turbulenta al 70 % del caudal nominal en el
modelo LES para la disposicién rotor-stator.

Por dltimo, para caudales bajos (70% del caudal nominal) los niveles de vorticidad se disparan
debido al masivo desprendimiento de flujo que se produce a la entrada de las directrices, como se
muestra en la Figura 5-48. Los valores de viscosidad turbulenta también estan afectados por esta
generacion de vorticidad, llegando en ciertos puntos a alcanzar valores de 24.5 convine resaltar que
existe una zona a la salida del stator en la que parece que la viscosidad turbulenta se anula, si bien
este fendmeno es debido a la distribucion del mallado, mucho maés fino en esa zona. En la Figura 4-7
se puede ver un detalle del mallado a la salida de la directriz, distinguiéndose efectivamente una
discretizacion mucho mas fina. Al ser el mallado mas fino, el esquema LES en esos puntos resuelve la
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turbulencia mientras que en los otros la modeliza, haciendo que en los mapas de viscosidad
turbulenta ésta parezca anularse.

5.4.3 Estructura del flujo a la salida de la soplante para la disposicién rotor-
stator.

En el presente apartado se analiza la propagacion de las perturbaciones generadas por el paso de los
alabes aguas abajo de la etapa, observando la morfologia de dichas oscilaciones y analizando su
origen para comprender como se propagan. Para poder analizar las estructuras del flujo a la salida
del stator se muestra la distribucién circunferencial de la componente no estacionaria de la velocidad
a lo largo del tiempo. En la Figura 5-49 se presenta la componente axial de la velocidad en una
seccion media de la soplante para cada uno de los caudales estudiados. Para permitir una mejor
visualizacion de las estructuras del flujo no se ha mantenido la misma escala. Para cada uno de los
caudales aparecen las estelas del stator como zonas de baja velocidad axial. A medida que el punto de
funcionamiento de la maquina se aleja del caudal nominal, las estelas se vuelven mas anchas y se
pierde la uniformidad en el resto del flujo, llegdndo a no apreciar las estelas del rotor en el 70% del
caudal. Para este caudal el flujo se encuentra desprendido, perdiendo completamente su uniformidad.
En todas las figuras se observa que existe un salto en los resultados debido a la falta de periodicidad
de la técnica LES. Los valores maximos de la velocidad axial se disparan para caudales bajos llegando
a alcanzar en muchos puntos mas del 120% de la velocidad media del flujo.

En la Figura 5-50 se muestra la distribucién temporal de la componente tangencial de la velocidad.
Las estelas del stator vuelven a ser el fendmeno predominante en cualquiera de las figuras,
observandose el paso de las estelas del rotor en la zona entre las directrices a caudal nominal. En los
mapas de la componente tangencial de la velocidad las estelas del rotor no se pueden distinguir para
caudales fuera del punto de disefio. Si se comparan los valores de la componente tangencial de la
velocidad entre cada uno de los caudales se observa que, tanto para caudal nominal como para el
85% del caudal, éstos se mantienen en una franja sobre el 10% de la velocidad de punta del alabe. En
cambio, la velocidad tangencial para caudales mas bajos se dispara llegando a alcanzar valores de
hasta el 60% de la velocidad de punta.

La interaccidn entre las estelas se aprecia mejor en la fluctuacion de la velocidad axial mostrada en la
Figura 5-51. A caudal nominal se aprecia un desfase entre las estelas del rotor producido durante su
paso a través del stator. Este efecto desaparece para caudales mas bajos. Al 70% del caudal nominal
el flujo desprendido hace imposible la percepcidn de cualquier estructura del flujo. Los valores de las
fluctuaciones de velocidad indican que, a caudal nominal, existen amplias zonas en las que no se
producen fluctuaciones de la velocidad axial, mientras esas zonas van desapareciendo que para
caudales bajos. Lo mismo sucede con la fluctuacién de la velocidad tangencial, (Figura 5-52) en la que
se aprecia la interacciéon entre las estelas del rotor y el stator para caudal nominal. En cambio, si se
analiza el 85% del caudal este efecto es mucho menor llegando a desaparecer para caudales mas
bajos.

El flujo a la salida de la maquina esta influenciado por las estelas tanto del rotor como del stator. Las
estelas del stator aparecen como estructuras continuas mientras que las del rotor se presentan a
frecuencia de paso de alabe. Para caudales fuera del punto de disefio, el flujo se vuelve mas
turbulento haciendo que estos fendmenos dejen de ser relevantes.
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Unsteady Axial Velocity
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Figura 5-49: Mapa de estelas de velocidad axial en el modelo LES para la disposicion rotor-stator.

132



5.4 Resultados del modelo 2.5D.

Unsteady Tangential Velocity
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Figura 5-50: Mapa de estelas de velocidad tangencial en el modelo LES para la disposicién rotor-
stator.
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Fluctuating Axial Velocity _
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Figura 5-51: Mapa de estelas de fluctuaciones de velocidad axial en el modelo LES para la disposicion
rotor-stator.
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Fluctuating Tangential Velocity
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Figura 5-52: Mapa de estelas de fluctuaciones de velocidad tangencial en el modelo LES para la
disposicion rotor-stator.
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5.4.4 Campos no estacionarios de velocidades para la disposicion stator-rotor.

Como se indic6 con anterioridad, para poder realizar la comparaciéon de las dos configuraciones se
realiz6 un modelo 2.5 D que presentaba una configuracién stator-rotor con los mismos parametros
de funcionamiento que la rotor-stator. De esta configuracion se obtuvieron una serie de resultados
como los campos de velocidad y vorticidad de la maquina.

El andlisis de la configuracién stator-rotor se realizd en el marco relativo; de este modo, las estelas
del rotor permanecen fijas en una posiciéon mientras que las estelas del stator se mueven. Usar el
marco relativo permite la comparaciéon entre las dos configuraciones, facilitando identificar las
similitudes entre las estructuras del flujo que se producen en cada uno de los casos.

En la Figura 5-53 se muestra a la izquierda la evolucién temporal de los campos de la componente
axial de la velocidad en dos canales del rotor para caudal nominal, mientras que la componente
tangencial se muestra a la derecha. Las estelas del rotor aparecen claramente definidas como zonas
en las que la componente axial de la velocidad disminuye, presentandose como estructuras continuas
a lo largo del flujo. Asociadas a estas estelas aparecen unas franjas horizontales en las que la
velocidad axial toma valores similares a la velocidad media del flujo, tratdndose precisamente de las
estelas del stator que se van moviendo a través del fluido. La mezcla de las estelas a la salida de la
maquina provoca que los valores de velocidad axial caigan desde 1.08 hasta 0.98 veces la velocidad
media del flujo. Cuando las estelas del stator interaccionan con las del rotor, estas ultimas se
debilitan, pareciendo incluso que se rompen, aunque no pierden la continuidad. Este mismo efecto se
presenta en la componente tangencial de la velocidad. Las estelas del rotor aparecen como zonas
donde la componente tangencial de la velocidad toma valores del 10% de la velocidad punta del 4labe
siguiendo trazas continuas. Estas trazas, en algunos puntos, muestran una serie de discontinuidades
que corresponden a los puntos donde las estelas del stator interaccionan con las del rotor. La
corriente a la salida de la maquina a caudal nominal en la configuracién rotor-stator presentaba una
distribucién mas uniforme si se compara con la configuracion stator-rotor.

En la Figura 5-54 se muestran los mapas de las componentes axial (Izquierda) y tangencial
(derecha)de la velocidad para el 85% del caudal nominal. Las estelas del rotor vuelven a ser el efecto
dominante en el flujo aunque ya han perdido la continuidad que presentaban para caudal nominal,
encontrandose troceadas por las estelas del stator. En general, el flujo ha perdido uniformidad,
empezando a ser dificil reconocer algunas estructuras presentes en el mismo. La velocidad
tangencial presenta este efecto de troceado de las estelas, tomando alli valores del 10% de la
velocidad de punta del alabe. Cuando las estelas del stator se unen a las del rotor el valor de la
componente tangencial de la velocidad en la estela del rotor disminuye.

Para el menor caudal (Figura 5-55) el flujo es cadtico y no se pueden distinguir con claridad las
estelas del stator. El punto de desprendimiento de flujo aparece claramente en la parte de atras del
alabe del rotor, condicionando la estructura del flujo. La componente tangencial de la velocidad
también muestra el punto de desprendimiento como una zona en que la velocidad tangencial toma
valores Unicamente del 3% de la velocidad de punta del alabe. El flujo desprendido genera vorticidad
que influye en la produccion de energia turbulenta.

En la Figura 5-56 se muestran los mapas de vorticidad radial y de viscosidad turbulenta para la
configuracion stator-rotor. A la salida del rotor se genera vorticidad, correspondiente a las capas de
cortadura de las estelas, que se va transfiriendo al resto del flujo. Cuando esa vorticidad generada en
la estela del rotor interacciona con la estela del stator aparecen unos puntos en los que este
fendmeno se refuerza. Si se analiza la viscosidad turbulenta se entiende mejor qué es lo que sucede. A
la salida del alabe, en la zona de la estela, existen valores muy altos de viscosidad turbulenta de hasta
2.5 veces la viscosidad del fluido. Esta energia se transmite al fluido disminuyendo los valores de
vorticidad a medida que ésta se mueve con el flujo. Sin embargo, existe un punto en la evolucién de la
energia turbulenta en el que ésta aumenta de nuevo, correspondiéndose con la zona de interaccién de
estelas.
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Axial Velocity (Qn) 5 /= Tangential Velocity (Qn) GB/QR
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Figura 5-53: Mapa de velocidad axial y tangencial para caudal nominal en el modelo LES para la
disposicion stator-rotor.

137



Capitulo 5: Caracterizacion aerodinamica de la soplante.

Axial Velocity (85% Qn) Tangential Velocity (85 % Qn) Ge/ OR
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Figura 5-54: Mapa de velocidad axial y tangencial al 85 % del caudal nominal en el modelo LES para
la disposicion stator-rotor.
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Axial Velocity (70% Qn) —
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Figura 5-55: Mapa de velocidad axial y tangencial al 70 % del caudal nominal en el modelo LES para
la disposicion stator-rotor.
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Radial Vorticity (Qn) Turbulent Viscosity (Qn)
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Figura 5-56: Mapa de vorticidad radial y viscosidad turbulenta para caudal nominal en el modelo
LES para la disposicion stator-rotor.
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Radial VOﬂiCity (85 ‘%QI’I) Turbulent Viscosity (85% Qn) .
/0 /i
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Figura 5-57: Mapa de vorticidad radial y viscosidad turbulenta al 85 % del caudal nominal en el
modelo LES para la disposicidn stator-rotor.
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Radial VOﬂiCity (70 t%Qn) Turbulent Viscosity (70% Qn)
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Figura 5-58: Mapa de vorticidad radial y viscosidad turbulenta al 70 % del caudal nominal en el
modelo LES para la disposicidn stator-rotor.
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En la Figura 5-57 se muestran los mapas tanto de vorticidad radial como de viscosidad turbulenta
para el 85% del caudal nominal. La generacién de vorticidad a la salida de los 4labes a caudal nominal
era continua; en cambio, para el caudal del 85% estas estelas continuas se trocean debido al efecto de
las estelas del stator. Si se analiza la viscosidad turbulenta se comprueba que este mismo efecto
aparece en la transmisién de la misma a lo largo del fluido.

Cuando el caudal es del 70% (Figura 5-58), el flujo se encuentra desprendido y la vorticidad ya no se
genera solamente a la salida del dlabe sino que empieza a generarse en el punto de desprendimiento
de la capa limite. Se van mezclando grandes remolinos viscosos con el resto del flujo y la energia que
antes se disipaba hacia el fluido contribuye, ahora a la generaciéon de mas turbulencia.

5.4.5 Estructura del flujo a la salida de la soplante para la disposicion stator-
rotor.

Una mejor interpretacion de la estructura de las estelas a la salida del rotor se puede apreciar a partir
de los diagramas espacio temporales en el marco relativo. Asi, en la Figura 5-59 se muestra la
distribucién temporal de la componente axial de la velocidad a lo largo de dos canales del rotor para
una secciéon media. En el eje de ordenadas se representa el tiempo total entre el tiempo de paso de
stator. En cada uno de los mapas aparecen con claridad las estelas del rotor en unas posiciones fijas e,
intercaladas con un cierto angulo, las del stator. A medida que el caudal disminuye las estelas del
rotor se van haciendo mas anchas perdiendo definiciéon. Para el 70% del caudal nominal apenas se
puede apreciar la presencia de las estelas del stator como sucedia para caudales superiores. En el
caso de la velocidad tangencial (Figura 5-60), las estelas del rotor son el Uinico fendmeno que se
puede distinguir con claridad.

En las Figura 5-61 y Figura 5-62 se muestran respectivamente las fluctuaciones de la componente
axial y tangencial de la velocidad. Las oscilaciones que se producen en las estelas del rotor son
debidas a su interaccion con las estelas del stator. Estas ultimas aparecen intercaladas en el flujo con
una periodicidad determinada por la frecuencia de paso del alabe. El dngulo que presentan dichas
estelas varia con el caudal, ya que las estelas del stator son transportadas por la corriente segin la
velocidad relativa a la entrada del dlabe y, a medida que el caudal se hace mas pequefio, el angulo de
la velocidad relativa varia. Las estelas salen del rotor con la velocidad del flujo, mientras que las
estelas que recorren la cara de succion se aceleran y las que recorren la cara de presién van mas
lentas, lo que provoca que a la salida del rotor haya un desfase entre las mismas. En los mapas de la
fluctuacion de la velocidad se aprecia con claridad la interaccidon que se produce entre las estelas del
stator y del rotor, siendo clave esta formaciéon de estelas y su interaccién en la generacion de
vorticidad en el flujo.
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Unsteady Axial Velocity
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Figura 5-59: Mapa de estelas de velocidad axial en el modelo LES para la disposicion stator-rotor.
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Figura 5-60: Mapa de estelas de velocidad tangencial en el modelo LES para la disposicion stator-
rotor.
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Fluctuating Axial Velocity
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Figura 5-61: Mapa de estelas de fluctuaciones de velocidad axial en el modelo LES para la disposicién
stator-rotor.
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Fluctuating Tangential Velocity
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Figura 5-62: Mapa de estelas de fluctuaciones de velocidad tangencial en el modelo LES para la
disposicion stator-rotor.

147






CAPITULO 6: CARACTERIZACION AEROACUSTICA DEL
VENTILADOR

En el presente capitulo se muestran los resultados de los calculos actsticos realizados tanto para el
caso experimental como para el numérico, con el objetivo de identificar fuentes de ruido tonal en la
turbomaquina. El ruido tonal se produce a la frecuencia de paso de dlabe, generandose también la
vorticidad a la misma frecuencia. La vorticidad es una importante fuente de ruido para flujos a bajo
numero de Mach, segin la teoria de sonido de vortices (Howe, 2003)

6.1 Influencia de la vorticidad en el caso experimental

La teoria acustica clasica utiliza las ecuaciones de la Mecanica de Fluidos linealizadas a un flujo base
uniforme para obtener una ecuacién de ondas. Sin embargo, los efectos viscosos toman mayor
relevancia en el flujo dentro de una turbomaquina y, ademas, no se puede omitir la influencia de los
términos no lineales en las ecuaciones de gobierno del flujo. Por tanto, se hace necesario el uso de
analogias acusticas para el estudio del ruido generado en un ventilador. Una de estas analogias es la
de Powell (1964), en la que se construye una ecuacién de ondas inhomogénea con un término fuente
dependiente de la vorticidad (ecuacién 2-116).

La distribucién de la vorticidad se calcula a partir de los campos de velocidad en el interior de la
maquina utilizando la siguiente expresiéon matematica:

. L, (l0v, 0dvg\, (0v, Ov\, (0vg 10v\-
“’_VA”_<F69_E)r_<ar_E)9 (ar r69>k

(6-1)

En las medidas experimentales s6lo se dispone de dos componentes de la velocidad: la axial y la
tangencial, ya que se utilizo una sonda de doble hilo. La expresién de la vorticidad bajo la hipétesis
de flujo bidimensional (suponiendo que se cumple la teoria de equilibrio radial) queda de la siguiente
manera:

10 d a > d -
W = V/\{;=<_&_ﬁ)7_<&)g+(ﬁ)k
ar or
(6-2)
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donde la vorticidad s6lo depende de las componentes axial y tangencial de la velocidad. Si ademas se
aplica la teoria de estelas en flujo bidimensional, se concluye que el dngulo de flujo no cambia en la
direccién de la corriente. Por tanto:

dvg 0 av,

- . = .z
Frale (tana-v,) =tana 5
(6-3)
Si se aplica la ecuacion de continuidad bajo la hipétesis de flujo bidimensional:
L 0v. 10vy OJv, av, 10dvy
A e T P T Y
(6-4)
Por tanto, la expresion de la vorticidad queda de la siguiente manera:
~ 1/0v, 0vg\ , O0v, > O0vg-
3= (G +ana-Gg) - GEO+ IR
(6-5)

De la ecuacidn (6-5) y a la vista de los mapas de vorticidad que se muestran en el capitulo 5 (Figura
5-16, Figura 5-24) se deduce que la componente de la vorticidad que tiene mayor peso en el flujo es
la componente radial. A partir de estos mapas de vorticidad se puede calcular el vector de Lamb que
representa el producto vectorial de la velocidad por la vorticidad. A partir de la ecuacién (6-5) el
vector de Lamb se expresa de la siguiente manera:

BAD = (wg v, — vy 0,)F — (W, -1,) 6 + (W, - vg) k
(6-6)

Se deduce de esta ecuacién que el término que mas importancia tiene en el vector de Lamb es la
componente tangencial, ya que en ella se unen los valores de la vorticidad radial, que es la que tiene
mayor peso en el flujo, y de la velocidad axial, predominante en la soplante. En la Figura 6-1 se
muestra la componente tangencial del vector de Lamb aguas abajo del rotor para el marco relativo. La
distribucién de la vorticidad tiene gran influencia en los mapas del vector de Lamb. Los valores
maximos de la componente tangencial del vector de Lamb para caudal nominal se encuentran
centralizados en la zona de la estela del rotor. En cambio para el 85% del caudal se rompe la
continuidad de la estela y empieza a tomar fuerza la generacién de vorticidad que se produce en la
capa de cortadura, convirtiéndose en la zona con valores maximos del vector de Lamb para el 70%
del caudal nominal.

Tangential Component of Lamb Vector

1.5

Nominal Flow Rate ( Qn) Off-Design Flow Rate ( 85%Qn)

Off-Design Flow Rate ( 70%Qn)
s SV =
> =Y

-1.5
(Va®), /11

Rotor Pitch Rotor Pitch Rotor Pitch

Figura 6-1: Vector de Lamb detras del rotor.

En la Figura 6-2 se muestra la componente tangencial del vector de Lamb en el marco absoluto aguas
abajo del stator. El vector de Lamb muestra dos contribuciones a la salida de la maquina: una es
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debida a la vorticidad que se forma en la estela del stator y otra proviene de la capa de cortadura
formada en la parte baja de la seccion. El vector de Lamb para caudal nominal toma valores maximos
en la estela del stator, siendo pequena la contribucién de la capa de cortadura, que llega al 40% de la
envergadura del dlabe. A medida que se va reduciendo el caudal, los valores del vector de Lamb
disminuyen en la estela y aumenta la importancia de la capa de cortadura.

Tangential Component of Lamb Vector

-9
VAG/1UI 5

Stator Pitch Stator Pitch Stator Pitch

Figura 6-2: Vector de Lamb detras del stator.

6.2 El término fuente de Powell para el caso experimental

A partir del vector de Lamb se puede calcular el término fuente de Powell aplicando la siguiente
expresion:

o 0 10 0
V- (BAD) = g(a)e "V, — Vg W) —;@(wr ) +£(wr )
(6-7)
Asi, el término fuente de Powell presenta tres contribuciones:
d
P, =5(w9 "V, — Vg W)
10
Po=——=5 (wy - v,)
d
PZ = & (a)r VG)
(6-8)

No se dispone de la variacién de la velocidad respecto al eje Z, ya que no se realizaron medidas a lo
largo del eje de la maquina. La contribucién radial al término fuente de Powell tomara valores
importantes en puntos donde exista una gran variacién de la velocidad axial respecto al radio. Estos
puntos se encuentran localizados principalmente en la punta y en el cubo de la maquina. La
contribucion debida a la variacién tangencial involucra tanto la variaciéon de la velocidad axial
respecto a la coordenada circunferencial, como la variacion de la velocidad tangencial respecto a la
misma coordenada. En la Figura 6-3 se muestra la distribucién del término de Powell
adimensionalizado por el cuadrado de la velocidad de giro de la maquina detras del rotor. La
principal fuente de ruido proviene de la estela del rotor a caudal nominal en la que la contribucién
tangencial del termino fuente de Powell toma valores también altos. La contribucién de la estela del
rotor a menor caudal (85% del caudal nominal) se hace menor y la capa de cortadura que se forma en
la parte baja de la maquina empieza a cobrar importancia en la generacion de ruido llegando incluso
a anular el ruido generado en la estela del rotor para el 70% del caudal nominal.

La componente tangencial del término fuente de Powell es la que condiciona su distribucion. Asi, si
se compara la Figura 6-3 con la Figura 6-4 se comprueba que la distribucién es la misma y lo tinico
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que varia son los valores maximos del término fuente. Por tanto, a partir de este punto se estudiara
solamente la distribucién de la componente tangencial del término fuente de Powell.

La distribucién de la componente tangencial del término fuente de Powell a la salida de la maquina se
muestra en la Figura 6-5. La principal fuente de ruido vortical a la salida del ventilador a caudal
nominal se encuentra en la estela del stator, aunque también se aprecian valores altos del término
fuente en la capa de cortadura de la parte baja de la maquina.

Powell Source Term

Nominal Flow Rate ( Qn)
o=

0.5

Rotor Pitch Rotor Pitch Rotor Pitch ) 2
V' (V/\O\))e / Q

Figura 6-3: Distribucion del término fuente de Powell detras del rotor.

Tangential Component of Powell Source Term

Rotor Pitch Rotor Pitch Rotor Pitch V (\7/\(5)9 /Qz

Figura 6-4: Distribucion de la componente tangencial del término fuente de Powell detras del rotor.

Tangential Component of Powell Source Term 300

200
100
0
-100
-200

-300
Stator Pitch Stator Pitch Stator Pitch v (_, 5 2
-(Va), /o
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Nominal Flow Rate ( Qn)

1 e 'r ‘

Figura 6-5: Distribucién de la componente tangencial del término fuente de Powell detras del stator.
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6.2 El término fuente de Powell para el caso experimental
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Figura 6-6: Componente radial del término fuente de Powell.
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Figura 6-7: Componente tangencial del término fuente de Powell.
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6.3 Contribucion a la produccién de ruido para el caso experimental

Al estudiar la variacién del término fuente con el caudal se observa que mientras que la estela del
stator es la principal contribucién de ruido a caudal nominal, a medida que el caudal disminuye la
contribucién de esta estela pasa a un segundo plano y la turbulencia que se forma en el flujo empieza
a cobrar importancia, como se observa para el 70% del caudal nominal.

El término fuente de Powell representa todas las fuentes de ruido, tanto las que producen ruido en
banda ancha como las que producen ruido tonal. La presente tesis doctoral se basa en el estudio del
ruido tonal; por tanto, no se tendran en cuenta los mecanismos del flujo que producen ruido en banda
ancha y el estudio se centrara en el ruido generado por las estelas tanto del stator como del rotor y la
interaccién de las mismas. Los diferentes mecanismos que producen ruido se pueden identificar a
partir de la distribucién temporal del término fuente de Powell a lo largo de un canal del stator. En la
Figura 6-6 se muestra la evolucion temporal de la contribucion radial al término fuente de Powell a la
salida del stator. A caudal nominal aparecen puntos en las estelas del stator donde la contribucién
radial al término fuente de Powell presenta valores altos, aunque también se observan en la mitad del
canal. A caudales inferiores los puntos donde la contribucidn radial al término fuente de Powell toma
valores mas altos no presentan posiciones aleatorias dentro del canal del stator.

Si se comparan los valores de la contribucién radial de la Figura 6-6 con los de la contribucién
tangencial que se muestran en la Figura 6-7 se observa que la contribucién tangencial es de un orden
de magnitud mayor que la radial, por tanto, es la que define la distribuciéon del término fuente de
Powell. Las estelas del stator son las estructuras de flujo que tienen mayor influencia en la generaciéon
de ruido, aunque también es posible distinguir las estelas del rotor sobre todo a caudales altos. Sin
embargo, la turbulencia es la que domina el flujo para caudales bajos y la influencia de las estelas del
stator pierde fuerza.

6.3 Contribucion a la produccion de ruido para el caso
experimental

A partir del término de Powell se puede hacer un calculo de su nivel de potencia acustica. La potencia
acustica de una fuente es una propiedad de la propia fuente independiente del entorno donde se
encuentre. El nivel de potencia acustica de una determinada fuente viene representado por la
ecuacion:

P
SPW =10- logP—
0

(6-9)

donde P representa la potencia acustica de la fuente y Py la potencia umbral de audicién que equivale
a 1012 W. La potencia acustica se puede calcular utilizando el término de Powell de la siguiente
manera:

P=p-v: [V (@AD)]
(6-10)

Si se representa la potencia de la fuente sonora a la salida de la maquina se obtienen los mapas de la
Figura 6-8. A caudal nominal, la potencia es mayor en la estela del stator, donde se llega a valores de
145 dB, sucediendo lo mismo para el 85% del caudal. Sin embargo, este efecto se atenta a caudales
bajos ya que, como se comprueba en la figura la estela del stator para el 70% del caudal nominal, ya
no presenta valores superiores a 145dB.
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Figura 6-8: SPW detras del stator.

6.4 El término fuente de Powell para el modelo 2.5D

En este apartado se presenta la contribucion tangencial al término fuente de Powell obtenida del
modelo numérico 2.5D tanto en la configuracién rotor-stator como en la stator-rotor. En la Figura 6-9
se muestra la contribucién al término de Powell de la componente tangencial del vector de Lamb. Si
se compara esta figura con la correspondiente al caso experimental (Figura 6-4) se comprueba que el
modelo numérico a caudal nominal reproduce las estructuras mas importantes del flujo como son las
estelas del stator y las del rotor. Sin embargo, a caudales menores el modelo numérico pierde
precision, ya que habria que realizar un promediado temporal para evitar que la no periodicidad del
modelo LES produzca una difusién numérica de los resultados.

Del andlisis de la Figura 6-9 se deduce que la principal fuente de ruido a la salida de la maquina la
representan las estelas de las directrices, aunque el paso de las estelas que provienen del rotor
genera también parte de ruido. La influencia de las estelas del stator a caudales fuera del punto de
disefio se ve apantallada por otros fenémenos presentes en el flujo. Concretamente, el
desprendimiento que se produce en los alabes a caudales bajos es transportando por la corriente
llegando a afectar al término fuente de Powell a la salida de la maquina.

En la configuracién stator-rotor (Figura 6-10) se comprueba que las estelas del rotor generan la
mayor parte del ruido en la turbomaquina a caudal nominal, aunque también aparece reflejado el
efecto de las estelas del stator. Las estelas del rotor siguen siendo las estructuras que mas influyen en
la generaciéon de ruido a menores caudales, si bien su influencia se ve reducida por las inestabilidades
del flujo llegando incluso a formar nédulos en los que el término de Powell toma valores altos. Estos
no6dulos se terminan extendiendo a todo el dominio para el caudal del 70%.

Cuando se comparan los resultados correspondientes a las configuraciones rotor-stator (Figura 6-9)
y stator-rotor (Figura 6-10) aparecen una serie de similitudes. En ambos casos el fendmeno que
predomina para caudal nominal son las estelas de la corona antes de la salida de la maquina. En la
configuracion stator-rotor estas estelas presentan una forma continua, mientras que en la rotor-
stator no presentan esa continuidad. Esto es debido a que el valor del término de Powell es mayor en
el primero de los casos y al intentar igualar las escalas da esa falsa sensacién de continuidad. En
ambos casos el valor del término de Powell aumenta en los puntos donde se produce la interaccién de
las estelas del rotor con el stator y viceversa, apareciendo unas pequefias zonas de color naranja. Las
estelas que vienen del rotor son continuas para la configuracién rotor-stator mientras que en la otra
configuracion esas estelas estan troceadas.

Se puede concluir de la comparacién de estos resultados que la distribucién de las fuentes acusticas
para caudal nominal es independiente de la disposiciéon entre haces, siendo mayor la potencia
acustica de la fuente cuando la configuracidn es stator-rotor.
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Figura 6-9: Componente tangencial del término fuente de Powell en el modelo LES para la
disposicion rotor-stator.
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Figura 6-10: Componente tangencial del término fuente de Powell en el modelo LES para la
disposicion stator-rotor.
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CAPITULO 7: CONCLUSIONES Y TRABAJOS FUTUROS

7.1 Conclusiones

En la presente tesis se ha realizado un analisis del flujo en el interior de una soplante axial con el
objetivo de estudiar la influencia de la disposicién entre alabes y directrices sobre la generacién de
ruido tonal. La generaciéon de vortices se presenta como una importante fuente de ruido en
turbomaquinas, por lo que un adecuado conocimiento sus distribuciones en el interior de la soplante
es el primer paso para caracterizarla acisticamente.

Para este estudio se disefié y construy6 una soplante axial compuesta por nueve alabes en la corona
movil seguidos por un haz fijo formado por trece directrices montadas en una carcasa especialmente
disenada para instalar la instrumentacién. Se analizaron tres puntos de funcionamiento de la
soplante. Primero se caracterizo el flujo a caudal nominal para, posteriormente, estudiar la estructura
del flujo a carga parcial, en concreto al 85% y al 70% del caudal nominal.

El ventilador se instalé en un banco de ensayos construido en el laboratorio de Mecanica de Fluidos
de la Universidad de Oviedo para la realizacion de las medias experimentales. El banco de ensayos
contaba con un sistema de regulacion de caudal, que permitia la obtencion de la curva caracteristica
de la maquina y el establecimiento del caudal deseado a la hora de realizar los ensayos. Los campos
de velocidad en el interior de la maquina se determinaron en sectores circulares entre haces y tras el
stator utilizando anemometria térmica de hilo caliente. Estos sectores comprendian en la direccion
circunferencial el paso de las directrices o de los alabes (segun la posiciéon de medida), asi como la
envergadura total de las coronas en la direcciéon radial. Complementariamente, se aplicaron
diferentes metodologias para realizar un andlisis de incertidumbre de las medidas y de las técnicas
empleadas.

Los resultados experimentales se presentaron en tres posiciones distintas en el interior de la
soplante: a la entrada de los alabes, en una posicién entre haces y a la salida de la maquina. En una
primera aproximacion se mostro la distribucion del flujo meridional en esas tres localizaciones a lo
largo de la envergadura del alabe observandose una serie de fendmenos que influian en el
comportamiento global de la maquina. En el plano entre haces se pudo apreciar la apariciéon de una
gruesa capa limite en la zona del cubo de la maquina que hace que la mayoria del flujo circule por la
parte alta del dlabe. En esa capa limite no se cumple la condicién de vértice libre al contrario que en el
resto de la maquina.

159



Capitulo 7: Conclusiones y Trabajos Futuros

Para analizar el flujo con mas profundidad se presentaron los campos no estacionarios de velocidad
en esas tres posiciones de medida. A la entrada de la maquina, los resultados muestran el bloqueo
que producen los alabes del rotor sobre el flujo incidente, mientras que, en el plano entre haces
aparecen claramente reflejados en el flujo los efectos del paso de alabe. Los resultados
experimentales muestran la gruesa capa limite en la zona del cubo de la maquina que desplaza el flujo
hacia la periferia y que aparece debido a un defecto en el posicionamiento de los alabes. Esa capa
limite se hace mas gruesa después de que el flujo atraviese el stator, llegando a ocupar hasta el 50%
de la envergadura del 4labe a la salida de la maquina. En los campos de velocidades en este punto se
observa la influencia de las estelas de las directrices en el flujo de salida de la maquina.

Las caracteristicas no estacionarias del flujo se han analizado con detalle para comprender la
generacion de vértices en el interior de la soplante. Se realizaron una serie de figuras en las que se ha
representado la evolucién temporal de las variables mas significativas a lo largo de un canal del stator
en una seccion media, para entender las dindmicas vorticales no estacionarias. Los mapas temporales
permitieron caracterizar las morfologias de las estelas, describiendo cualitativamente la evolucién
que se produce en las mismas al variar el caudal (estelas profundas y estrechas a caudal nominal y
estelas mucho mas suavizadas y gruesas a caudales bajos).

Por otra parte, también se estudi6 la evolucién de la vorticidad en el interior de la maquina y su
relacion con la generacion de turbulencia, comprobandose que gran parte de la energia que transfiere
la maquina al fluido a caudales bajos se pierde en la generacién de turbulencia. Las zonas de mayor
generacion de vorticidad se localizan en las estelas, tanto del rotor como del stator, observandose
también una zona de alta vorticidad que corresponde a la capa de cortadura en la zona del cubo de la
maquina.

Los resultados instantaneos de la sonda de hilo caliente pusieron de manifiesto una serie de efectos
de interaccién que influyen en el comportamiento de la maquina. En particular cabe destacar:

- El bloqueo que producen los alabes en rotacion sobre el flujo incidente, mucho mas acusado
a caudales bajos.

- La aparicion de los efectos del vortice de punta, claramente identificados en los patrones no
estacionarios del flujo en el marco relativo, aun cuando se emple6 una sonda de dos hilos
para las medidas.

- La existencia de una gruesa capa limite en la zona del cubo de la maquina que propicia la
aparicion de una capa de cortadura. En esta capa se produce mucha transferencia de energia
turbulenta.

- Ladependencia del angulo de la estela del rotor con el caudal. El angulo de la estela del rotor
es mayor a medida que disminuye el caudal debido a que el angulo de la corriente incidente
sobre la directriz crece progresivamente.

- La evolucion de las estelas del rotor a su paso por el stator. Se observd como se trocean y se
deforman, adelantdndose o retrasandose en funciéon de la diferencia de velocidad de la
corriente, efecto asociado a la cara del dlabe que atraviesan.

- Lamezcla de estelas que se produce a la salida de la maquina.

Para la simulacién numérica del flujo, se han empleado varios clusters disponibles en el Area de
Mecanica de Fluidos. Se ejecutaron calculos computacionales en paralelo con el cédigo comercial
FLUENT, optimizando las discretizaciones temporales y espaciales en los modelos de resolucién. Este
programa permite resolver las ecuaciones de Navier-Stokes para flujo incompresible no estacionario
con el método de los volumenes finitos. Inicialmente se realizaron dos modelos: un modelo
bidimensional con el objeto de optimizar el disefio de los alabes y un modelo tridimensional de la
maquina completa para determinar el modelo de turbulencia para reproducir las estructuras del
flujo. Para el analisis se utilizaron cuatro modelos de turbulencia diferentes: Spalart-Allmaras, k-&, k-
w y Reynolds Stress (RSM).
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7.1 Conclusiones

Los campos de velocidad, vorticidad y turbulencia obtenidos en el modelo numérico tridimensional
se compararon con los resultados experimentales en dos posiciones caracteristicas de la maquina:
una posicién entre haces y a la salida de la misma. En el plano entre haces se observ6 una buena
correspondencia entre los resultados numéricos y experimentales para el campo de velocidades,
especialmente adecuados en el caso de los modelos Spalart-Allmaras y RSM. En cambio, al comparar
los campos de vorticidad y la generacion de turbulencia se observd que aparecian mayores
discrepancias entre los modelos de turbulencia y las medidas experimentales, debidas
principalmente a que estos modelos no reproducen fielmente la complejidad de las estructuras
vorticales del flujo( fuertemente no estacionarias, tridimensionales, anis6tropas y con multitud de
escalas diferentes). Estas diferencias de los resultados numéricos en el plano entre haces terminan
degradando el campo de velocidades a la salida de la maquina. Asi, en dicha zona, ninguno de los
modelos de turbulencia fue capaz de reproducir los procesos de formacion y mezcla de estelas,
mecanismos esenciales para la caracterizacion completa del flujo en el interior del ventilador. A la
vista de estos resultados para caudal nominal se decidié probar otras técnicas para conseguir una
correcta simulacion de la generacién y el transporte de las escalas turbulentas.

Se desarroll6 un modelo numérico 2.5D para simular una seccién media de la maquina utilizando una
técnica LES. Con esta técnica se obtuvo un grado de concordancia muy notable entre las medidas
experimentales y los campos resueltos numéricamente. La comparaciéon se planted a partir de
representacion de diversa variables fluidodinamicas, tales como las componentes de la velocidad o
los mapas de turbulencia. A caudal nominal se ha constatado un resefiable acuerdo entre los
resultados numéricos y los experimentales, debido en gran medida al proceso de filtrado a la escala
de la malla, incorporado por el esquema LES, que permite incrementar la bondad de la simulacién,
haciéndola mucho mas realista, comparada con los habituales modelos basados en promediados
RANS. Se ha concluido, por tanto, que un esquema LES es adecuado para modelizar la interaccién no
estacionaria entre el rotor y el stator de la soplante.

De forma complementaria, se ha desarrollado otro modelo numérico 2.5D de la maquina con
configuracién stator-rotor para poder comparar la influencia de la disposicién entre haces en la
interaccion no estacionaria entre rotor y stator y su relacidon con la generaciéon de vértices. De esta
segunda configuracién se extrajeron los mapas de velocidad, de vorticidad y de energia turbulenta,
para lograr asi una completa descripcion del flujo. La estructura de las estelas, contindas en el caso
del caudal nominal y rotas a bajos caudales debido al desprendimiento del flujo en la punta del alabe,
se ha identificado de los mapas temporales.

En la segunda parte de la tesis se ha analizado la generacion del ruido que se produce en el interior de
la soplante a partir del estudio de las fuentes de ruido de vértices. Para ello, partiendo de los mapas
de vorticidad obtenidos tanto de forma experimental como numérica, se ha deducido el vector de
Lamb a partir del cual se puede calcular el término fuente de Powell. Se estudiaron nuevamente las
dos posiciones mas caracteristicas: una entre haces y otra a la salida de la maquina. En la primera
posicién se confirmé que las estructuras del flujo que mas influencia tienen en la generacién de ruido
son las estelas del rotor y la capa de cortadura que se forma en el cubo de la maquina. Ademas, se
ilustré cémo el efecto de las estelas iba disminuyendo al reducir el caudal, convirtiéndose asi la capa
de cortadura en la principal fuente de ruido aerodinamico. Por otra parte, a la salida de la maquina,
las estelas del stator se convertian en la fuente de ruido predominante, aun cuando otras estructuras
empiezan a tomar relevancia a bajos caudales. Esta afirmaciéon se vio confirmada al calcular la
potencia de las fuentes acusticas a la salida de la maquina mostrando claramente en los mapas cémo
en las estelas del stator se localizaban los puntos de mayor potencia.

A partir de la distribuciéon del término fuente de Powell a la salida de la maquina se ha establecido
una metodologia numérica capaz de determinar las fuentes de ruido de vértices mediante técnicas
CFD. Asimismo, se ha desarrollado la expresion de la analogia de Powell para calcular la distribucién
de las fuentes de ruido a la salida de la maquina, tanto para la configuracién rotor-stator como para la
stator-rotor.

Se utilizaron marcos de referencia diferentes para realizar la comparacién entre ambas
configuraciones: marco de referencia absoluto para la configuracién stator-rotor y marco relativo
para la etapa rotor-stator, posibilitando la comparacién de los procesos de interaccidon de estelas en
ambas configuraciones. Se ha deducido que las estelas del stator son la principal fuente de ruido en la
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configuracion stator-rotor, incluso aunque en el fluyjo medio aparecen las estelas del rotor
interfiriendo con las del stator y produciendo un aumento en el término de Powell en esos puntos.
Inversamente, la fuente de ruido principal en la configuracion stator-rotor se encuentra en las estelas
del rotor y predomina sobre cualquier otro efecto del flujo. También aparecen los mismos puntos de
nucleacién en las zonas donde se produce la interferencia entre las estelas de los distintos haces,
concluyéndose que el comportamiento de ambas configuraciones frente a la interaccion de haces a la
salida es analogo.

En resumen se ha estudiado la influencia de la disposicion entre haces fijos y méviles sobre la
generacion de ruido tonal en una soplante axial empleando metodologias tanto numéricas como
experimentales. A partir de los resultados experimentales se obtuvo la caracterizacién aerodindmica
de la maquina, asi como un conjunto de resultados que se utilizaron para la validacién numérica del
modelo 2.5D. A partir de los campos de vorticidad en la maquina se dedujo la distribucién del término
fuente de Powell que sirve para determinar las fuentes de ruido vortical tanto en banda ancha como
tonal. De entre todas las estructuras del flujo, el estudio se centrd en los fenémenos de interaccion y
mezcla de estelas de caracter tonal, obteniéndose la distribucién del término de Powell asociada a
estos fendmenos y analizando la influencia de la disposicion relativa entre haces en dichas
distribuciones.

7.2 Trabajos futuros

Finalmente se exponen una serie de trabajos que pueden realizarse en un futuro con objeto de
aumentar el conocimiento de los fendmenos, tanto aerodindmicos como aeroacusticos, que se
producen en el interior de la maquina.

Entre los trabajos que se deberian realizar en el campo aerodindmico cabe destacar:

- Mejorar el posicionamiento de los alabes y estudiar la influencia del angulo de calado en el
comportamiento de la soplante, buscando optimizar las caracteristicas globales de la
maquina.

- Se puede realizar un estudio de la distribucién de presiones en el interior de la maquina con
el objetivo de estudiar las fuerzas que se producen sobre los alabes.

- El estudio detallado de otros fenémenos tridimensionales del flujo, como en el caso del
vortice de punta. Este estudio requeriria de medidas en la zona del huelgo radial de la
maquina con una sonda de tres hilos para poder obtener ahi con precision la
tridimensionalidad y directividad de esta estructura del flujo.

- Se puede aplicar la parte metodolégica para estudiar otro tipo de maquinas axiales, como es
el caso de los ventiladores de chorro. El Area de Mecanica de Fluidos cuenta con una
maquina de estas caracteristicas en su laboratorio.

En cuanto a los trabajos en aeroacustica que se podrian realizar se precisa citar:

- El uso de holografia actistica para estudiar las fuentes de ruido que presentan este tipo de
turbomaquinas.

- El estudio de la propagacion de las fuentes de ruido utilizando la analogia de Howe, que
permite resolver la ecuacién de ondas y estudiar el ruido en campo lejano.

- Extender la metodologia numérica para analizar otras secciones de la maquina a medida que
los recursos computacionales lo permitan. El objetivo final seria resolver el flujo completo en
la geometria 3D de la maquina usando esquema LES.
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Anexo I: Publicaciones

I.1 Introduccion

En este anexo se recogen las publicaciones presentadas en congresos relacionadas con el trabajo
expuesto en la presente memoria. Estas publicaciones fueron, por orden cronolégico:

-« Dual Hot Wire Probes Without Crossed PRong-Wire Interference Effects», presentado en
el XXI Symposium on “Measuring Techniques in Turbomachinery en Valencia en el afio
2012.

- «Statistical Procedure to Obtain Accurate Time-Resolved Measurements in
Turbomachinery Environments Using Fast-Response Probes», presentado en el ASME 2012
Fluids Engineering Summer Meeting celebrado en Rio Grande, Puerto Rico(USA) en el afio
2012.

- «Application of Deterministic Correlations in the Analysis Of Rotor-Stator Interactions in
Axial Flow Fans», presentado en el ASME 2012 Fluids Engineering Summer Meeting
celebrado en Rio Grande, Puerto Rico(USA) en el afio 2012.
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ABSTRACT

Dual Hot Wire (DHW) probes are widely used for the measurement of two-dimensional velocity
flows. Typically, the two wires of this kind of probes are placed either orthogonal or with a larger
angle between them (i.e. 1209) in order to increase the measurement angular range of the probe.
For both orthogonal and non-orthogonal probes, certain angular ranges of the incident flow imply
that the inner wire is found in the wake of one of the prongs of the outer wire, causing significant
interference effects and a practical limitation of the measurement angular range of the probes. This
angular range may be insufficient when trying to measure flows with sudden and notable changes
of direction. This work proposes new designs of DHW probes without cross prong-wire
interference effects for a significant angular interval. As a consequence, the measurement angular
range of these enhanced probes is significantly extended, allowing a reliable determination of flows
with important recirculation effects, such as those found in turbomachinery environments.

INTRODUCTION

Thermal anemometry is a measuring technique that retrieves the flow velocity through heat
transfer variations in a small sensor that it is electrically heated while exposed to a moving fluid. It
is a reliable method, extremely accurate and with a high frequency response.

The most common thermal anemometer is the hot wire thermal device, which it is composed by a
single or multiple tiny wires mounted on the probe tip. Tungsten is typically considered as the wire
material due to its electrical resistance which is particularly suitable to be heated under regular
values of intensity or voltage. Every wire is weld to a couple of prongs, usually of stainless steel,
incrusted to the probe support, which are also employed as electrical contacts to heat the wire to a
temperature in the range of 200-300 2C.

Wire’s diameter must be extremely reduced so the signal-to-noise ratio at high frequencies may be
amplified, the spatial resolution and frequency response increased, and the heat conduction losses
and interferences with the flow minimized. Additionally, the diameter size must be large enough to
increase the wire resistance and reduce aging effects provoked by particles transported by the flow.
It is accepted that optimal wire diameters must be ranged between 2 to 5 pm, resulting in
extremely low Reynolds numbers which lead to consider the incident flow over the wires as
symmetric and quasi-steady.

On the other hand, the wire’s length must be also quite reduced to enlarge the probe’s spatial
resolution and minimize the aerodynamic load, while keeping a minimum size to control
conduction losses and preserve a uniform temperature distribution. Optimal values are found when
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the length-to-diameter ratio is about 200 ([1]), although it must be kept in mind that the spatial
resolution is also conditioned by the existing distance between the wires ([2]).

When the flow impinges on a hot wire, part of its heat energy is advected by the flow (forced
convection [3]) due to the relative difference between the temperatures of the sensor (hot) and the
fluid flow (cold). Because of the wire thermal inertia, its frequency response to flow velocity
variations is dumped, so the final measured changes in voltage turn to be lesser than the real ones.
As a consequence, the wire self-response is excessively low and needs to be electronically
compensated using, for instance, a constant temperature anemometer (CTA). This kind of
equipment is an amplifier device that feeds back the wires to maintain its temperature independent
of the variations in the flow velocity ([4]). Using this technique, the frequency limit can be
significantly raised, up to 1000 times higher ([5], [6]).

Every probe must be calibrated before it can be used to measure a particular flow. The calibration
determines a relationship between the output voltage of every single wire and the magnitude and
direction of the flow velocity vector. The electrical current in the wires provokes a heat release that
must be transferred to the surrounding fluid to restore the thermodynamic equilibrium. If the flow
velocity is modified, then the heat transfer changes so the wire temperature must evolve until a
new equilibrium situation is reached. The heat transfer rate is directly related to the flow velocity
impinging on the sensor. The feedback control of the CTA acts to modify the intensity of the
electrical current so the wire temperature remains constant overtime. Consequently, the flow
velocity can be determined through the measurement of the intensity or voltage modifications
needed to keep the wire at constant temperature.

The most popular method to calibrate hot wire probes consists in keeping them steadily in a
moving fluid. This calibration, known as “static calibration”, is completed in a two-step sequence. In
the first one, the probe is located in the calibration facility, with both yaw and pitch angles set to
zero, so one can obtain the relationship between the effective velocity in every wire and the CTA
output voltage, including a correction factor for the temperature difference. Such relationship is
given by the well-known King’s law ([7]) and represents the transfer function to be used when
transforming voltage data into flow velocities. The second step is to complete the angular
calibration, required for two and three-wire probes, to determine its directional sensitivity, that is,
the relationship between the effective voltage and the components of the velocity field. Such
relationship can be approximated via analytical functions, or can be obtained by means of a direct
calibration procedure, which comprises the derivation of three coefficients to represent the flow
angle and the change in velocity magnitude ([8]-[10]). For that purposes, the pitch angle is set to
zero while the yaw angle is ranged from a minimum to a maximum value, obtaining the value of the
calibration coefficients for every angular position. Thus, the resulting distributions are employed
instead of the analytical functions, giving more precise results because all the geometrical effects
and manufacturing imperfections are considered inherently.

Ref. [11] describes in detail a direct calibration procedure for a three-wire probe, including the
uncertainty transmitted to the measurements; while references [12] and [13] provide an in-depth
review of the different calibration methods available for hot wire probes.

Using dual hot wire (DHW) probes, we can obtain in-plane velocity components of the flow. The
most common configuration is the so-called X-probe, consisting in a hot wire anemometer with two
crossed wires, either in an orthogonal or a non-orthogonal disposition. If the wires are orthogonal
to each other, the maximum angular range cannot exceed 90 deg, while higher angle between the
wires (i.e. 120 deg) may provide and extended angular range ([14], [15]). Anyway, whatever the
angle selected, if the X-probes are built with the supporting prongs in a perpendicular orientation
respect to the measuring plane (figure 1a), there are certain angular positions where interference
effects between the first wire and the prongs of the second wire arise. These effects are
superimposed to the self interference of one wire with its own prongs, which is clearly less
important than crossed interferences ([16]).
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The crossed interference effect appears for certain yaw angles when one of the probe’s wires is
found in the wake of a prong of the other wire. This effect, which has been already identified and
studied by several authors ([17], [18]), can be called as “wake interference effect”, and implies that
the wire affected by the prong wake (i.e. in a region with a notable velocity deficit) is measuring
flow velocities significantly lower than those of the real flow. The direct consequence is a reduction
in the measuring angular range of the probe. Furthermore, it is expected the appearance of an
artificial induced turbulence which may limit the wire frequency response and affect negatively the
accuracy of the velocity measurements. Concerning this point, it is possible that if the velocity to be
measured differs significantly respect to the calibration conditions, this effect could lead to a
considerable error in the final measurements.

Flow maghitude

Outer wire

Inner wire
(wake-affected by
outer wire prongs)

Fig. 1a. Typical 120 deg, non-orthogonal X-type DHW probe with prong-wire interference.

Fig. 1b. 120 deg, Z-type DHW probe without  Fig. 1c. 120 deg, V-type DHW probe without
wake interference effects. wake interference effects.

To overcome these problems, the probes can be designed with the supporting prongs placed in a
plane parallel to the one of the incident flow. Hence, the wake interference effect vanishes,
remaining exclusively the interference effect of the wires with their own prongs, and increasing the
angular range accordingly. A wide catalog of commercial designs for DHW probes with or without
wake interference effects can be found in the technical literature. As an example, figure 2 shows
some of these designs from leading manufacturers of hot wire probes like DANTEC and TSI.
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For the present investigation dealing with interference effects, two DHW probes have been built,
denoted as Z-type and V-type, with the wire prongs placed in a parallel plane to the flow pattern
(figure 1b and 1c respectively). These probes have been calibrated in an aerodynamic calibration
facility and compared with the results obtained for a classic 120 deg X-type probe. It is found that
both Z-type and V-type calibrations are similar (for probes with identical geometrical
characteristics in terms of wires diameter, wires lengths and overall probe size), presenting
accurate calibration coefficients without severe interference irregularities.

Following sections present the conclusions obtained in terms of accuracy gained with free-wake
interference probes. Both angular ranges and influences of the Reynolds number, as well as
turbulence levels, are explored in order to provide a comprehensive overview of the interference
impact over those parameters for developers and users of hot-wire measuring devices.

os (25 TSl dual probes DANTEC dual probes

38 mm (1.50) ———| Pt-plated tungsten wire, diameter 5 ym, length
1.25 mm, Wire separation 1 mm,

Sensor identimication mark

l— G
s mm (.060) Dia) 3.2 mm (125) Dia t46mm(18) Dia 1 3 1
' i ‘ : . ’ j . b em— ) =
L 23
MOUNTING: 6 mm-dia. probe supports

Cross Flow X-Probe by TSI
(with wake interference effects)

o 12.7 mm (.50) Hot Film
9.5 mm (.38) Hot Wire
le——— 38 mm (1.50) ﬂ

X-Array Probe by Dantec
(with wake interference effects)

pe 55P63 X-array probe, 30°, sensor
= | ‘ [:] & plane parallel to probe axis
= 1 3.2 mm (125) Dia. Ta.s mm (18) Dia X-Array Probe by Dantec
pd / (with wake interference effects)
E

End Flow X-Probe by TSI
(no wake effects of the prongs)

s

%

55P62 X-array probe, sensor plane
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Fig. 2. Commercial designs of DHW anemometers by leading manufacturers TSI and Dantec.
PROBES GEOMETRY AND EXPERIMENTAL SETUP

Three different probe geometries have been considered for the present investigation. The original
design is a classical X-type probe with the supporting prongs perpendicular to the flow plane. This
means that the inner wire suffers wake interferences coming from the prongs of the outer wire. The
remaining probes, designated as Z-type and V-type probes, are improved versions developed to
eliminate interference effects, with the prongs placed in a plane parallel to the flow. All the probes
were in-home manufactured, with tungsten wires of 5 pm and 1 mm long, in a 120 deg crossed
arrangement. The wire prongs are stainless steel needles with 0.4 mm diameter. Figure 1 presents
a schematic view of the geometrical characteristics of the probes.
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Both Z-type and V-type probes should present analogous calibration coefficients and similar
measurements results. For practical reasons, we have employed intensively the V-type probe for
the experimental characterization of flow fields due to its higher compactness and simplicity to be
manufactured or repaired.

The calibration facility is an opened nozzle with a circular discharge section of 1.5 cm dia. This
nozzle supplies a uniform incident flow over the hot-wire probes when mounted in the test section.
The flow rate can be regulated with a throttling valve placed on the compressed air supply, so the
velocity can be ranged from 0 to 70 m/s approximately.

The probes are typically placed 20 mm downstream of the nozzle discharge, aligned with the jet
axis. For a fixed angular position, the velocity is progressively increased from zero to the maximum
velocity, obtaining the King’s law for every wire. One single wire can only measure the normal
velocity component, which is usually known as effective velocity. When probes with more than one
unique wire are employed, the proximity between the different wires and the supporting prongs
provokes that effective velocities of the wires differ from the case when every wire is isolated. This
is traduced in the need for an additional angular calibration, changing the incidence angle of the
calibration flow for a fixed velocity magnitude. This angular repositioning is carried out by means
of a two-axis mechanical gear, driven by a couple of step-by-step motors controlled via PC. For two-
wire anemometers, only one axis rotation is needed (yaw angle), while three-wire probes require
both yaw and pitch angles relocations. Finally, the effective velocity of every wire is monitored as a
function of the flow angle and the angular calibration coefficients of the probe are determined to
complete the procedure.

During the calibration, the probe wires are connected to a four channel, TSI IFA-100, CTA
anemometer. The measured data is acquired with a NIDAQ PCI device, 16-bit A/D converter, which
are following stored in a PC using MATLAB routines and specific libraries. For every measuring
point, up to 104 samples, at a low-frequency response of 100 Hz, are recorded. The surrounding
environmental conditions of the calibration facility are controlled and the temperature variations
within the calibration room are also registered. Additionally, calibration measurements have been
also conducted modifying the inlet turbulence of the incident flow (with a perturbing grid mounted
on the nozzle) to analyze the impact of this additional parameter on the wake interference effect.

RESULTS AND DISCUSSION

A direct calibration procedure ([11]) has been applied with these three DHW probes, ad hoc
manufactured in the Fluid Mechanics Lab of the School of Engineering at the University of Oviedo,
to confirm the characteristics explained above. For every probe, the King’s law has been
experimentally determined, and the angular calibration for a reference velocity has been
completed. Finally, an angular calibration coefficient has been defined from the output voltage of
the wires as follows:

Acf=U, U, )

where Uel y Ue2 correspond to the effective velocities of both external(wire 1) and internal(wire
2) wires.

Calibration distributions of the X-type probe (with wake interference effects)

Figure 3 shows angular distributions of the output signals (in voltage) in the wires, obtained during
calibration. Though not shown here, an angular discretization of 2.5 deg has been chosen for the
entire data sets, which has been found accurate enough to determine the angular variations.

Interference effects between the wires and their own prongs or between the wires and the wake
fluid coming from adjacent prongs are manifested as oscillations in the output signals of the probe.
Such perturbations may lead to the appearance of two different detrimental effects. In the one
hand, they can induce the arising of double points in the distribution of the angular calibration,
which implies the impossibility for a unique determination of the angle and a practical reduction in
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the operative angular range of the probe. On the other hand, if the flow angle to be measured is
placed within the angular interval of the calibration affected by interference effects, the
measurement accuracy drops severely and consequently the error in the determination of the
velocity and flow angle increases.
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Fig. 3: Angular distributions of wires output voltage for a 120 deg DHW X-probe.

In the case of the present X-type probe, the wire interference with their own prongs appears when
the incident flow angle is high. In particular, wire 1 suffers self-interference between 50 and 70 deg
(see annotations in fig. 3); while wake interferences are observed earlier exclusively in the second
wire (the inner wire) for small yaw angles. In this case this effect modifies the probe performance
for the angular interval between 0 and 30 deg, being maximum at 20 deg approximately.
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Fig. 4: Angular coefficient for a 120 deg DHW X-probe.

Figure 4 shows the angular coefficient of the X-type probe, in terms of output voltage, obtained
using equation 1. The overall angular range of the probe turns to be 90 deg, being operative for
angular measurements between -45 and 45 deg. Note that in this case, the limits of the angular
range are established by the self-interference effects of the wires with their own prongs. The wake-
interference effect is manifested as a perturbation in the angular coefficient at 20 deg, which will
surely lead to a lower precision of the flow measurements for flow angles in that zone. Moreover, it
is expected that irregularity in the angular calibration could lead in practice to a further reduction
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of the angular range to the (-45, 0) deg interval. Depending on the application, this angular range
can be not sufficient to describe flow angle variations overtime.

The appearance of wake interference effects for positive flow angles close to 0 deg is due to the
equal length of the wires in the X-type design. Hence, when misalignment of the yaw angle towards
positive values comes across, the inner wire is automatically placed in the wake of a prong of the
outer wire. This characteristic can be retarded if the probe wires are built with different lengths, so
the outer wire is made larger than the inner one. Figure 5 shows how the wake effect is effectively
displaced towards higher yaw angles with non-equal wires.

Precisely, such a figure represents the wires output signals and the corresponding angular
calibration for X-type probes with wires of different length. Note that self-interference of a wire
with its own prong is more pronounced for the second wire than for the first one, because it results
to be shorter due to the 120 deg X-type design. These interference effects are manifested at -58 deg
and 110 deg approximately for wire 2, and only at -110 deg for wire 1. As expected, the wake
interference effect is only experienced in the inner wire, as a consequence of the deficit velocity
induced by the outer wire prongs for yaw angles ranged between 30 and 65 deg.

The wake interference effect is now fixed as the limitation for positive values of the angular range,
so the operative zone of the angular calibration (88 deg) is established between -58 and 30 deg.
Due to the wires asymmetry, the wake interference is now more severe (see the wore response
marked with a dashed oval in the figure) and turns to be a real limit for the angular calibration; but
on the contrary, it has been possible to extend the practical angular range from 45 to 88 deg.
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Fig. 5: Angular distributions of wires output voltage and angular calibration coefficient
for a 120 deg DHW X-probe with different length wires.

In order to study how wake interference impact have a detrimental effect on the measurements
accuracy, several tests with the classic X-type probe of equal length wires have been conducted. For
that purpose, the starting point has been the determination of the angular calibration for an
averaged incident flow velocity of 40 m/s, already reported in figures 3 and 4.

After calibration, the tests facility is employed for measurements acquisition. In particular,
measurements have been performed for several flow velocities (differing from the calibration
conditions) ranging from 20 to 60 m/s at intervals of 10 m/s. Additionally, for every Reynolds
number, we have gone through a wide number of angular positions including free-wake positions
and also locations susceptible of wake interference. The incidence flow angle has been ranged from
-40 to 40 degin a 10 deg interval between consecutive positions.

Error in the determination of the velocity magnitude with the X-type probe
Figure 6 represents the error associated to flow velocity retrievement when the 40 m/s calibration

is employed to reduce data coming from measurements taken at other flow velocities. The error is
expressed in a percentage basis according to the following formula:
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V real V measurement

Velocity error =100x )
v

real

where vmeasurement is the velocity registered with the hot-wire probe and vreal is the real
velocity magnitude measured by means of a pressure transducer connected to the NIDAQ acquiring
card in the nozzle discharge.

The results have been split in two different figures for clarity. Figure 6a shows the error
distributions corresponding to flow angles for -40 to 0 deg out of the wake-affected region (in this
case, negative yaw angles). It is observed how the errors in velocity are increased as the incident
flow angles are closer to the limits of the angular calibration. For 40 m/s incident flow, the error is
minimum at 0 deg (around 1%) and maximum at extreme -40 deg (around 4%).

As expected, the errors are also intensified as the incident flow velocity is progressively separated
from calibration conditions. All the angular positions present their relative minimum at 40 m/s,
revealing the overall coherency of the present data set. Also, it is observed a slight trend to obtain
higher error for lower velocities than for higher velocities respect to the calibration reference. In
particular, all the flow angles present their maximum errors around a significant 12%, at 20 m/s.

120° DHW X-probe 120° DHW X-probe
Velocity Angular range without interference effects Velocity Angular range with interference effects

0, 0,
Error (/0)20 Error (/0)20

20 30 40 50 60
v (m/s) v (m/s)

—oa=-40° —oa=-30° ——a=-10° ——a=0° —a=10° —a=20° —= a=30° —— o =40°

Fig. 6. Error associated to the determination of the velocity magnitude at different operating
conditions. a) zone without wake interferences; b) zone with wake interferences.

Figure 6b reveals analogous results now for flow angles between 10 and 40 deg within the wake-
affected region. First of all, the error evolution is not as clear as in previous figure 6a. The minimum
values are no longer obtained at 40 m/s, but it can be reasonably accepted a similar trend than
before with higher errors for lower velocities. Additionally, the error is generally the largest for 20
deg angular positions, where the wake interference effect is maximum.

The conclusion from results shown in figure 6b is that when an incident flow angle is measured
with the probe working under wake-interference conditions, the error involved in the
determination of the velocity magnitude is excessive to validate that intermediate angular interval,
so the operative range has to be limited to the free-wake regions as previously warned.

Error in the determination of the flow angle with the X-type probe

Following, similar considerations for the flow angle determination are presented below. Now, the
error in the angle retrievement when measuring for Reynolds numbers out of the calibration
conditions is calculated according to:

Flow Angle Error = |0t o

real - measurement ( 3 )
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where ameasurement represents the flow angle retrieved with the X-type probe and areal
corresponds to real misalignment of the probe, respect to the incident jet, determined from the
repositioning system of the calibration facility (step-by-step motor) and confirmed with a

goniometer.
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Fig. 7. Error associated to the determination of the flow angle at different operating
conditions. a) zone without wake interferences; b) zone with wake interferences.

In a similar fashion, the results are shown in two complementary figures (7a and 7b). Figure 7a
includes the results from free-wake angular zones. Now, the general trend is opposite to the one
analyzed in figure 6a, so the error associated to the flow angle retrievement turns to be higher for
yaw angles close to 0 deg, being progressively reduced as we move towards the angular limits of
the calibration (-40 deg). Typical errors are found to be of 3 deg at a=02 and 1 deg at a=-402. On the
contrary, concerning discrepancies in the flow velocity respect to calibration conditions, relative
minima appear once again at 40 m/s, with similar deviation at both high and low velocities (note
that error distributions as a function of the yaw angle seem to be quite constant for the whole of
velocities tested).

To conclude this section, figure 7b completes the analysis with results from the wake-affected
region. As in previous figure 6b, no clear trend can be derived from the obtained distributions.
When the yaw angle is set to 10 deg (black solid line), the error is almost constant (around 3 deg),
whatever incident flow velocity considered. In the case of a=302 and a=40%, the error in angle is
minimum at 30 m/s and maximum at 60 m/s. Alternatively, for the angle with the maximum wake
interference (a=20%), the error is progressively increased as the flow velocity slows down with the
maximum error reaching 7.5 deg. Also note that for this particular angle, the errors are notably
higher than any other angle considered.

All these considerations confirm, also for the flow angle retrievement, that X-type probes should
not be operated when the incident flow angle induces wake interference effects on the wires.

Wake interference effect on the determination of turbulence intensities with the X-type
probe

Additionally, the impact of measuring with the X-type probe in the wake-affected region of the
calibration has been analyzed in terms of turbulence prediction. Notice that when wake
interference effects are perturbing the inner wire, there must be superimposed an additional,
fictitious turbulence provoked by the vortex shedding of the outer prongs, that may lead to an
overestimation in the quantification of real flow turbulence levels.

In order to study such hypothesis, additional tests at full high-frequency response of the X-type
probe have been conducted. In particular, every measuring point has been sampled at 30 kHz (close
to the maximum frequency response of the probe), recording 10000 instantaneous values during
0.3 seconds. Two different datasets have been considered for the analysis. Firstly, measuring in an
incident flow with identical levels of inlet turbulence to those experienced during calibration
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(denoted as free-stream turbulence). Secondly, placing the probe in a flow with a slightly higher
inlet turbulence (denoted as grid turbulence), which has been generated with a perturbing grid at
the nozzle discharge of the facility. Measurements for impinging velocities of 30, 40 and 50 m/s
have been performed in both settings, ranging the yaw angle of the probe from -40 to 40 degina 10
deg interval. The angular calibration at 40 m/s has been systematically applied for data reduction
of all the measured points.
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Fig. 8: Power spectrum density (PSD) of the axial velocity fluctuation (incident flow of 40
m/s).a) Free-stream turbulence conditions; b) Grid turbulence conditions.

Figure 8 shows power spectra of the time series corresponding for measurements obtained at 0
yaw angle (no interference with outer prongs) and 30 deg yaw angle (wake affected region) for an
incident velocity of 40 m/s. Since they have been derived with the 40 m/s calibration, they are free
of inaccuracies related to Reynolds number deviations. Upper plot includes results from free-
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stream turbulence condition, while lower plot reproduces similar results for grid turbulence
database. Both figures represent in the y-axis, in a logarithmic scale, the power spectrum density
(PSD) of the axial velocity fluctuation from the instantaneous traces. These spectra have been post-
processed with a smoothed periodogram based on a parametric algorithm (autoregressive 800th
order) in order to reduce spurious scatter. Additionally, a high-pass filter of 300 Hz has been used
for signal conditioning to eliminate low-frequency oscillations of the supplying compressed air.

Both situations (free-stream and grid turbulence) reveal that the energetic contents corresponding
to wake-affected regions (30 deg) are higher for all the turbulent scales (throughout the whole
frequency range) than out-of-wake locations (0 deg), clearly indicating that the probe is measuring
an overestimated turbulence intensity at 30 deg yaw angle. It is also remarkable that for those
spectra corresponding to free-stream conditions (figure 8a), there is a peak of turbulent kinetic
energy around 1 kHz for all the angular ranges tested. This phenomenon is reproduced for all the
different velocities analyzed, as it can be seen in the small plot of the lower left corner in the figure.
Note that this frequency signature is shifted along the x-axis as the mean incident velocity is
increased. The linear displacement observed indicates that this phenomenon must be related to
vortex shedding in the nozzle discharge because when the grid is installed, this effect is vanished. In
particular, considering a typical Strouhal number around 0.2, it has been estimated a 7 mm length
scale as representative for vortex shedding, in reasonable accordance with the real blunt thickness
of the nozzle endwall at the calibration facility.

Figure 9 shows the angular distribution of turbulence levels (in percentage) for the incident flow
angle of 40 m/s. This intensity has been computed from the instantaneous fluctuation of the axial
velocity. Note that these results are again free of errors from Reynolds number deviations.
Whatever configuration considered, free-wake regions (from -40 to 0 deg) present quite uniform,
low values, ranging between 1.5 and 2%. Conversely, from 0 deg on, due to the effect of
interference, there is a significant increase in the turbulence intensity, reaching up to 3.5% for
extreme angles of 40 deg. It is also remarkable the slight difference between turbulence levels for
both datasets at free-wake regions, as a direct consequence of the extremely thin grid employed in
these measurements.

These results confirm the overestimation in the measurement of the turbulence level when the
probe is operated under wake-interference effects. Considering that hot-wire anemometry
technique is widely used to characterize turbulent variables in real flows, it is quite reasonable to
affirm that wake-affected regions are not valid ranges for measurements requiring high-frequency
response.
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Fig. 9: Turbulence intensity as a function of the angular incidence (baseline conditions at 40

m/s).
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Finally, figure 10 shows the effect of Reynolds number deviations from calibration conditions over
the turbulence intensities measured from the instantaneous axial velocity. The shaded regions
represent the angular distribution of the dispersion of the results, when reducing data with out-of-
velocity calibrations, which somehow corresponds to the maximum associated errors. Dark grey
band identifies the dispersion in the turbulence level estimation for the grid turbulence setting,
while light grey band represents dispersion associated to free-stream conditions. Obviously, higher
intensity levels throughout the whole angular range are obtained for the perturbed conditions of
the grid turbulence setting. Dashed lines are turbulence intensity levels for the 50 m/s inlet flow,
while solid lines represent those levels for the 30 m/s case. The overall trend is that when the mean
velocity is increased, the turbulence level seems to be progressively reduced. For no interference
zones, the evolution of the turbulence intensity is similar for all the considered velocities, with
maximum discrepancies of a 0.5%. On the contrary, for wake-affected regions between 0 and 40
deg, changes in the intensity trends seem to be more pronounced with velocity variations, with
typical errors in the order of 1%. Hence, it is not recommended the use of data obtained under
wake interferences to characterize turbulence levels.
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Fig. 10: Evolution of the turbulence intensity as a function of the probe yaw angle and
deviations in the operative Reynolds number.

Calibration distributions of the Z-type and V-type probes (no wake effects of the prongs)

Following, figure 11 shows the angular distributions of the wire’s output signals corresponding to
the Z-type probe. As expected, there are no wake interference effects throughout the whole angular
span. Only self-interactions with their own prongs arise, being more evident for both wires than in
the case of the X-type probe. Such effects are observed at -75 and 80 deg for the first wire and
around -22 and 135 deg for the second wire. Also, angular distributions for both wires are notably
different between them, especially if they are compared with the results for the X-type probe.
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Fig. 11: Angular distributions of wires output voltage for a DHW Z-probe.

Additionally, figure 12 shows analogous results to figure 11, but now in the case of the V-type
probe. Note that wake interference effects are missing again. The angular distribution for the outer
wire is smoother than previous one for the Z-type, presenting less pronounced effects of self-
interference which are now set off at 90 deg for wire 2 and -130 and 60 deg for wire 1.
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Fig. 12: Angular distributions of wires output voltage for a DHW V-probe.

Figure 13 represents the angular coefficients of both Z and V-type probes obtained after using
equation 1. The angular range for the Z-type probe turns to be 102 deg, while the V-type is
extended to 125 deg. In both cases, the significant increment in the operative angular range is a
direct consequence of the absence of wake interference effects over the inner wire of the probes, as
discussed in the introduction. For these free-wake interference probes, the limitation in the angular
range comes from the self-interaction of the wires with their own prongs. Therefore, it is
reasonable to find a reduced angular range for the Z-type probe respect to the V-type because their
self-interactions are more evident. The angular coefficient of the Z-type probe presents a higher
slope than the one from the V-type, so it is presumable that the uncertainties and errors in the flow
determination will be slightly higher in the case of the V-type probe.
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Fig. 13: Comparison of angular calibration coefficients for DHW Z- and V-probes.

Nevertheless, it can be assumed as a first approach that the angular distributions of the wires
response are quite similar, so it is expected that both Z and V-type probes will provide identical
results with comparable levels of error. The major difference would be placed in the operative
angular range, 23 deg higher for the V-type. This fact, and the higher compactness and simplicity of
V-type designs, makes them preferable to be manufactured and employed for measuring real flows.

CONCLUSIONS

In the present investigation, three different DHW probes have been manufactured and calibrated to
analyze the impact of wake interference effects coming from adjacent prongs in the wire response
of simple X-type probes. In particular, Z-type and V-type designs have been employed as free-wake
interferences probes to quantify this detrimental phenomenon.

It has been confirmed that the existence of cross wire-prong interferences has a notable impact on
the angular calibration of the probe and, therefore, in the accuracy of the measurements performed
within real flows. For that purpose, the influence of these interferences on the errors associated to
the retrievement of the flow angle and velocity magnitude when measuring at Reynolds numbers
that differ notably from calibration conditions has been carried out.

Additionally, it has been explored the relevance of this effect over the determination of turbulent
variables in DHW probes, which is really convenient since their high-frequency response is the
strongest characteristic of these hot-wire anemometers.

Finally, it has been confirmed that these probe designs, manufactured without cross wire-prong
effects, may present operative angular ranges up to 35 deg higher than classical X-type probes. This
enhancement can be especially desirable for the characterization of unsteady flows with large
angular variations (i.e. jet-wake patterns in turbomachinery environments). Besides, with these
free-wake effects probes, the measurement errors associated to inaccuracies in the data reduction
technique performed with calibration out of real flow conditions will be reduced.
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ABSTRACT

Fast-response probes m multistage turbomachinery are
typically used to measure unsteady flows and turbulence in a
number of traverse locations throughout the machine (rotor-
stator inter-regions, inlet and outlet sections, tip clearance
gaps...). When used intensively, they provide complete
information of time-resolved flow structures, including wake
patterns, wake mixing, wake-wake and rotor-wake interactions
or turbulence transport in 2D planes and even 3D pictures if the
raw signals are post-processed accurately.

The segregation between deterministic, unsteady features
and turbulent scales is essential to understand the unsteady
mechanisms responsible for the energy transfer and requires an
accurate selection of the sampling frequencies and the total
length of the measured traces to assure a valid statistical
reduction. Similar considerations must be made if they are
filtered in a frequency basis (for example, filtering low-scale
turbulence or extracting only BPF components), employing
well-designed periodograms or power spectra with minimum
scatter and large periods of time integration.

This work presents the general guidelines that any
statistical procedure must follow to assure that phase-locked
averaging results are consistent when applied to velocity
signals m multistage turbomachinery. The procedure 1s
established in terms of convergence (residuals) and coherence
(error) between time-resolved traces retrieved using different
sampling frequencies and number of total samples. The
possible effects of three-dimensionality, the measured regions
(hub, tip, midspan) or the sensibility to turbulence levels is also
explored.

The proposed methodology is applied to a low-speed axial
fan, so a concise survey of usual practices employed by other
authors in the literature 1s firstly reviewed, in order to identify
fundamental parameters and values typically adopted to

guarantee convergence. Finally, recommendations are made as
a function of the variable analysed, the wake pattern to be
described or the global disorder of the flow structures inside
axial flow fans.

INTRODUCTION

In the last two decades, the phase-locked averaging
technique has been widely used in combination with hot-wire
anemometry and fast-response pressure probes to study the
flow inside axial turbomachinery. To segregate between
deterministic and non-deterministic scales, it is necessary to
pay particular attention to the number of samples adopted per
blade passing period, as well as the total number of samples
considered for an accurate statistical reduction of the velocity
traces.

The number of samples for each blade passing period gives
a good idea of the circumferential precision of the
measurements. This value is related to both acquiring
(sampling frequency) and blade passing frequencies (BPF), and
also to the number of rotor blades. An accurate value is
essential to obtain a precise description of the gradients
assoclated to the wake shear layers when measuring with
stationary probes. Depending on the subject of the study or the
phenomena under study, this value may require a higher
number (i.e., high-complex structures developed under near-
stall conditions) or a lower number of samples (primary flow at
design conditions). On the other hand, the total number of
samples depends only on the length of the acquiring time. That
is, more samples are stored if the acquiring time is increased.
Unfortunately, this time cannot be indefinitely extended
because the store space or the duration of the tests is limited. As
a result, a moderate number of samples must be adopted, but
enough to provide a converged description of the time-resolved
flow structures.

1 Copyright @ 2012 by ASME
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Table 1. Typical values employed in the literature for accurate measurements in low-speed axial compressors and fans.

Number Samples

Sampling

Author (s) Year Sensor type Jabiect of T‘“]E.Of frequency o e b!ade
study machine ensemble- passing
(kHz) -
averages period
Lakshminarayana X & single hot- Axial flow
and Poncet [11] 1974 wire sensor Eotor vk inducer 450 3 30 L5 80 50
Lakshminarayana | oq) | Triple-sensor | po o0 oy | Axial flow 450 4 225 11 80 50
[12] hot-wire inducer
Inoue and Slanted single Tip vortex, Single axial
Kuroumaru [18] 1989 | i cleiranes flow compressar 1300 16 346.7 17.3 SI2 50
s Compressor
Dong and Hot-wire (single .
1990 Boun layers | cascade with - - 17 5.4 100 320
Cumptsy [19] sensor) dary lay upstream rods
Slanted single Tip vortex, 3D Single axial
Goto [20] 1999 | o flow structures | compressor 500 51 425 23.8 816 56
Camp and Shin Hot-wire (single | Turbulence 4-stage axial
[13] 1995 Sensor) intensity, scales | compressor 840 79 1109 100.9 45 91
Witkowski et al. Hot-film (triple- Axial
21] 1996 split) 3D wake decay compressor 800 16 2133 10.7 1000 50
Halstead et al. Hot-wire, hot- Unsteady 4-stage axial
[22] 1997 film Boundary layers | compressor 840 54 756 100 200-400 100-500
Sentker and Reiss i Turbulence, 2-stage axial
[10] 1998 | Splithot-film Indeadiness compressor 3000 30 1500 200 3800 138
Hot-wire Tip clearance .
Furukawa [23] 1998 slanted single) | flow ficld Axial rotor 1300 12 260 26 150 100
Quinlan and Bent Hot-wire(single | Aerodynamic :
[24] 1998 sensor) e Axial fan 2040 5 170 5.1 100 30
Read and Elder Hot-wire (two Turbulence, 4-stage axial
3] 1999 clement) ength scales compressor 1100 75 1375 58.7 384 43
Prato and [6] 3-stage axial
e 2001 Slanted hot-film | Unsteady flow compressor 5410 74 6672 133.4 250 20
Velarde-Suarez et Hot-wire (triple | Total Low-speed axial
al. [5] 2002 sensor) unsteadiness fan 3000 8 400 12.8 80 32
Huyer and / Turbulent ;
Smarski [1] 2003 | Xhot-wire i Axial propeller 600 6 60 10 49 167
L Single slanted Diagonal flow
Shiomi et al. [25] 2003 hot-wire Internal flow fan 1620 [ 162 10.4 1500 05
: Row f
Ma"‘k;ch and 2004 ﬁgﬂgﬁ;ﬂ“"h interaction, e 1000 | 3 | 1050 512 250 49
Vogeler [4] boundary layers Lt
Jang et al.[26] 2005 | Threehotwire | LP ledkage Low-speedaxial | 4, 9 180 10 108 56
unsteady flow fan
Henderson et al. Turbulence, 1.5-stage axial
9] 2006 | Hot-film wake dispersion | compressor 500 37 3083 50 3072 162
Erg“ﬂay etal 1 2006 g‘j;fﬂs’;sﬂi’)“ Unsteady flow | Axial fan 2000 | 6 200 25 168 125
Fernandez Oro et % e -
al. [15.16] 2007 | X Hot-wire length spales. 1-stage axial fan 2400 9 360 36 100 100
it unsteadiness
Henneretal. [27] | 2007 | X Hot-wire Rotor-stator Axial fan 3000 9 450 30 275 67
interaction
Vad et al. [28] 2007 | Cross hot-wire é‘éz‘c’fj“”m Axial fan 416 12 | 32 10 104 120
Lepicovsky [7] 200g | Splitfiberhot- | Passageflow | 4-stage axial 084 30 | 6396 10 65 16
wire field compressor
Eberline et al. . : Hollow-blade,
[29.34] 2009 | Single wire Unsteady flow azialfan 3550 5 295 20 300 67
Shiomi etal. [30] | 2000 [ Singleslanthot vty fow | SWept blade, 130 | 7 130 50 780 384
wire Scmi-open fan
Hot fiber-film Unsteady 3D Sweep blade
Hurault etal. [31] 2010 e i e 2700 8 360 45 160 125
2 Copyright © 2012 by ASME
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Table 1 shows a concise review of typical parameters
employed for data-acquisition techniques used in multistage
environments of axial fans and compressors. Concerning the
number of samples for each blade passing period, the tangential
discretization 1s shown to be in the order of one point per
degree. In particular, most of these studies adopted a number of
points rangmng from 50 to 100 samples per blade passing
period. Maximum values, like Huyer and Snarski [1], employed
167 points corresponding to 0.36 points per degree for a six-
bladed diagonal flow fan. Similarly, Kergourlay et al [2] used
125 points in a single low-speed axial fan with a 6-blade rotor
resulting in 2.08 points per degree. However, it is not unusual
to consider even a lower number of samples: Read and Elder
[3] employed 43 samples (8.95 points per degree), Mailach and
Vogeler [4], 49 samples (8.57), Velarde-Suarez el al [5], 32
samples (0.71) and Prato et al. [6], 20 samples (4.11); or more
recently, Lepicovsky [7], introducing 16 samples to obtain 625
points for a complete revolution (1.73).

Complementarily, regarding the total number of samples to
be used in the ensemble-averaging process, typical values
range from 100 to 300 in the literature [8] This disparity
depends on the levels of turbulence, secondary flows and the
global disturbance of the flow field. Note that maximum values
reported in table 1, like those by Henderson et al. [9] with 3072
ensembles, or Senkter and Reiss [10] with 3800, are related to
turbulence measurements. Conversely, several authors have
introduced a limited number of samples, n accordance to
Brunn guidelines, without severe lack of fidelity. For example,
Lakshminarayana [11-12] employed 80 ensembles; Camp and
Shin [13] adopted 45 samples for a rotor periodicity, Huyer and
Snarski stored 49 blade passages and Lepicovsky sampled a
full-annulus with 65 samples in a 4-stage low-speed axial
COIPIessor.

In the present mvestigation, a statistical procedure to
guarantee accurate time-resolved measurements in multistage
environments of axial flow fans and compressors is presented.
Basic parameters in the data acquisition of the phase-locked
averaging technique, related to the number of ensembles and
the number of samples per blade passing period, are used to
define indicators of convergence in terms of normalized
residuals and discretization error. The methodology is
afterwards applied within an experimental database for time-
resolved measurements of unsteady flow and turbulence in a
single-stage, low-speed axial fan. Different convergence
criteria are defined as a function of the variable of interest
(velocity or turbulence intensity) and the influence of probe
locations respect to boundary layers affection or wakes shear
layers is also explored.

DATA REDUCTION TECHNIQUES

Phase-locked averaging (PLA) technique. Phase-locked
averaged values in turbomachinery environments are computed

by isolating a number of blade passages, dividing them into a
fixed number of classes, and making averages among the
corresponding classes (...k-1, &, &+1...). The number of classes
is chosen as the number of samples recorded per blade passing
event. This ensemble-averaging technique samples a time series
of data obtained over many rotor revolutions based on the
phase or angular position of a rotor blade. A signal from a shaft
encoder is typically used for synchronizing the sensor time
series with the phase of the machine [14].

For data recorded over M blade passing events with a
stationary probe, considering periodicity between consecutive
rotor blades, the phase- or ensemble-averaged value of a trace
veloeity component & at time or phase » (angular position) is
obtained as:

2 = LS m
u, '=— > u, e8]
M m=1

where the subscript » represents the »-#h angular position of the
measured trace and the superscript (M) indicates that the
ensemble-averaging has been completed using M realizations.
The superseript symbol ~ represents the ensemble-averaging.
Figure 1 illustrates this methodology to calculate ensemble-
averaged data using continuous time series.

Additionally, non-deterministic scales (turbulence) are
directly obtained subtracting the time-resolved (or phase-
resolved) velocity defined in (1) from the original,

instantaneous trace, according to M; =1, —ﬂ’(TM) . This
turbulent component results in a raw signal that needs further
processing to provide a statistical meaning. Hence, the level of

non-deterministic unsteadiness can be estimated applying also
the ensemble-averaging:

— M
= MLZ[HE"‘) —a" ] @
m=1

where the phase dependency (subscript » for every angular
position of the tangential displacement of the blade measured
with the stationary probe) reveals the transport of the ensemble,
non-resolved structures in the unsteady, deterministic flow
patterns.

Furthermore, the turbulence intensity is defined from
equation (2) to express the “strength” of the turbulent motion.
Tt is simply defined as the root mean square (RMS) of these
ensemble-averaged fluctuations, and divided by the ensemble
velocity (1) in order to obtain the unsteady turbulent field, thus
resulting:

uf (1)
Tu, = —m (3)
uﬂ
3 Copyright © 2012 by ASME
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En,
Sg, vT
"‘hie_“v r

Fig. 1. Phase-locked averaging techmque.

Finally, it is possible to obtain a time-averaged velocity
and a time-averaged turbulence level (mean turbulence),
troducing a time-averaging (or phase-averaging ) operator that
provides the overall (steady) mean value of varables (1) and
(3) for a blade passing period. Here, the overbar denotes the
time-averaging:

_ 1 & ~(24) —_— 1 M)
U=— s Tu=——=)> u, 4
N,,Z:{" ! Nﬂ; @

Convergence of the ensemble-averaging operator. The
total number of samples adopted to obtamn accurate time-
resolved structures is analyzed i terms of convergence,
introducing the residual R as the RMS value of the difference
between the time-resolved traces using m and m-1 ensembles
for the total number of ponts defining the blade event. This
definition 1s divided by the averaged value of the trace as a
scaling factor, in order to define a scaled residual, which 1s a
more appropriate indicator of convergence. Mathematically, it
can be expressed as:

Py
R(m)=

= (5)

Typically, residuals are shown in logarithmically-scaled
plots, with a default convergence criterion usually fixed to 107,
in analogy to CFD practices. Taking advantage of the
definitions introduced by the phase-locked averaging technique,
it is possible to reformulate the quadratic difference of the
numerator in equation (5) as a function of the overall mean
turbulence of the measured traces. As a consequence, an

estimation of the minimum number of ensemble averages
required to obtain a statistically accurate description of the flow
magnitude as a function of the fluctuation for a desired
convergence criterion is given by:
— _
Tu -u*

m o1t ~TufR ()

Derivation of this expression is shown in detail in annex A.
Note that for a typical total unsteadiness in the order of an 8%,
with the usual 107 limit, the number of required ensembles
should be just around 80.

Discretization error for time-averaging. Additionally, the
error associated to a rough description of the ensemble trace for
a blade passing period when few samples are used is the so-
called discretization error. This definition represents the
difference in the estimation of the energy (the area under the
velocity fluctuation — see the transparent shadings in figure 1)
between the time-resolved traces obtained using k discrete
samples or using the maximum available samples (V).

2
~(M) =
(7" -7)

(50 -a)

i

E(k)y=1- O

DA<~

n

The representation of this error as a function of the number
of circumferential points used for time-averaging is analogous
to determine the impact of the points per degree selection over
the velocity tangential gradients in the relative reference frame
Remember that typical values of points per degree used in the
literature present large discrepancies, ranging from 0.75 to
roughly 9.00 due to the flow structures and velocity
fluctuations in every case. Hence, with this indicator, we have
at our disposal a useful tool to characterize the precision of our
final selection during the experimental measurements.

APPLICATION FOR A SINGLE-STAGE LOW-SPEED
AXIAL FAN

Measuring database. An experimental database has been
obtained using dual hot-wire anemometry (classic X-type
probe) across the stage of a single-stage low-speed axial fan
with a stator-rotor configuration. The anemometric probe, with
an estimated frequency response of 30 kHz, was intensively
employed rotor downstream in a traverse measuring window
with a 15x15 points resolution. Nominal (Qn) and off-design
(70% Qn) conditions have been analyzed, allowing the study of
the influence of flow distortion on convergence parameters.
More geometrical and operational details can be found in [15].

4 Copyright © 2012 by ASME
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Conceming acquisition parameters, a temporal resolution
of =100 samples per blade passing period was fixed, resulting
in a sampling rate of 36 kHz (a hundred times the BPF) and 2.5
points per degree. Also, for every velocity trace, A2=100 blade
passing periods (11 revolutions for a 9-bladed rotor @2400
rpm) were approximately recorded, so a total number of 10*
samples were stored during 0.277 s at every measuring
location.

Convergence on velocity measurements rotor
downstream. As a starting point, the convergence of the
measurements rotor downstream are analyzed for both velocity
magnitude and flow angle retrieved with the X-probe. Figure 2
illustrates the degree of convergence as a function of the
number of ensemble averages, ranging from 2 to 100, with a
default convergence criterion of 10°. Solid lines represent
nominal conditions, whereas dashed lines show results from
off-design working poimts. The phase-averaged flow angle
presents a clear unfriendly convergence history, seriously
affected by the operating conditions and even quite insensitive
to increments in the number of ensemble averages. This may be
cansed by the zero mean value of the outlet flow angle for the
single axial stage, which implies that small misalignments of
the instantaneous flow with respect to the sireamwise direction
are perceived as important instabilities. This effect is dramatic
at off-design conditions, in the near-stall region of the
performance curve, with higher separation, wake instabilities
and generation of large-scale turbulence. Flow turng instable in
the rotor wake region and the ensemble-averaging procedure
lacks fidelity due to the own nature of the discharge flow.

10°

107:
. | o
2
2107; y
]
o
-3 - -~ —
107 - =
Velocity
magnitude Normmal
10"

0 20 40 60 80 100
Number of ensemble-averages

Fig. 2. Residual histories for velocity and flow angle, rotor
downstream at midspan. Influence of the operating conditions.

On the contrary, the convergence for velocity magnitude is
perfectly met at both nominal and off-design conditions when
50-80 ensemble-averages are at least used. This suggests an
expected turbulence intensity in the range of a 5-6% for rotor
downstream locations at midspan (equation 6). Effectively, the

authors have reported in previous investigations [16] overall
mean levels that are totally in concordance with these
estimations coming from the statistics. Note that at off-design
conditions, the overall flow disorder affects significantly the
spanwise convergence, compromising the fixed criterion.

Regarding the second indicator, figure 3 shows the error in
the estimation of the energy from the unsteady velocity
fluctuations. Identical variables and working conditions are
evaluated respect to previous figure for residual convergence.
The error, expressed in percentage, is shown as a function of
the number of samples per blade passing period, or in other
words, as a function of the number of points per degree (red x-
axis in the plot).

50

I
l‘ — Ve\oc!ty mag. - Nominal
40 \ : Ve\.c.c:lt.y' ma?‘.— .Off-des\gn
\
2 30
s
L 20}
10}
25 T
00 20 40 60 80 100
Number of samples per blade passing period
0.0 0.5 1.0 1.5 2.0 2.5

Number of points per degree
(tangential discretization)

Fig. 3. Discretization error as a function of the selected points
per degree in the flow variables. Influence of the operating
conditions.

In this case, all the results obtained are very similar,
indicating a certain independency of the tangential
digcretization respect to the different flow variables or the
operating conditions. Note that there iz a rapid decrement of the
error, leading to an asymptotical behaviour for all the series
after one point per degree is reached. The error is practically
lower than a 2.5% for all the cases when 80 points are used to
describe the blade passing period. It is interesting to note that
nominal conditions seem to need more points to converge than
off-design conditions in the boundary layers: off-design flow
patterns involve thicker wakes with lower velocity deficits
[15], traceable with less points than narrow and peaked wakes
of nominal operation. The election of A/=/00 points to cover
the blade displacement implies that both pressure and suction
sides of the rotor wakes have been sampled with at least 10
points, in the order of typical discretizations employed in the
literature [17].
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To conclude the analysis, the influence of the spanwise
location 1n the traverse measurements 1s also explored. For that
purpose, we have evaluated the number of ensemble-averages
needed to assure convergence (fixed to 107 as usual) for the
entire measurement grid (15x15) of the database. Figure 4
shows the results obtained for the nominal flow rate. Midspan
locations present quite stable flow patterns, allowing a
moderate number of ensembles (in the range of 25-35) to
converge. The circumferential uniformity is broken up by the
presence of an unmixed wake coming from the upstream stator
(already reported in [15]). In the presence of that wake, the
required value is increased to almost 50 samples in order to
obtain an accurate statistically reduction of the turbulent wake
shear layers. Moreover, in both tip and hub boundary layers,
the instability induced by the continuous generation of
turbulence implies that a large number (>100) of ensembles
should be employed to obtain reliable results. This increase in
the number of samples must be also related to the major
disorder of the flow and the averaged effect of the three-
dimensionality of endwall structures induced by the rotor blade
displacement (tip vortex, hub flow separation, etc...).

3 Unmixed Number of
stator wake ensemble
averages (M)

0.5
Stator Pitch 1

Nominal flow rate (Qn)

Fig. 4. Map of mimimum ensemble averages required for the
traverse measuring window to assure convergence (R<107) at
nominal conditions.

Complementarily, results at off-design flow rates (figure
5) present analogous conclusions. In this case, the central
region where the flow is more stable has been severely
reduced. The contribution of the unmixed stator wake is still
visible, with a significant thickening of the wake width that
requires a larger number of ensembles. Similarly, the boundary
layers have been dramatically engrossed, especially m the tip
region, indicating the major flow disorder of the turbulent
structures at near-stall conditions. Note that contour maps at
this extreme positions is saturated, indicating that more than
100 ensembles are needed to devise a 10” convergence.

Number of
ensemble
averages (M)

Unmixed
stator wake

ary layer 30
0.5

Stator Pitch 1
Off-design flow rate (70%Qn)

0

Fig. 5. Map of minimum ensemble averages required for the
traverse measuring window to assure convergence (R<107) at
off-design conditions.

This section is completed illustrating the error associated
to a moderate selection of the number of sampling points per
degree in figure 6. In this case, we present the traverse map
with the distribution of minimum samples per blade event to
prevent a maximum error of a 5% in the estimation of the
unsteady kinetic energy. Note that the flow structure is not
well-recovered in this map, indicating a worst correlation of
this statistical indicator with respect to the flow variables. The
boundary layers present the lower values in concordance with
previous discussion for figure 4. The pitch-averaged
distribution (plot on the right m the figure) confirms that a
good selection for the present database 1s i the order of 1.5
points per degree or higher. Though not shown here, off-design
maps present similar scales, so flow conditions seem not to
influence on the error.

Unmixed

Number of Tip boundary  Stator wake?
laye

samples per
blade event (N)

80

" [E<s]

Nominal flow rate (Qn)

15 20

Gree

Fig.6. Map of mmimum samples per blade event to assure a

controlled error (E<5%) and corresponding pitch-averaged
distribution for nominal conditions.

1.0
Pointg Per de,
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Correlation with turbulent data. We have derived in
Annex A that there 15 a clear correlation between the number of
ensemble averages required for convergence and the time-
averaged turbulence level of the flow. In particular, it is
approximated that for typical convergence requirements, the
number of ensembles to be adopted must be fixed in the range
of one order of magnitude higher than the local averaged
turbulence intensity expressed in percentage. For example, this
means that for a typical turbulence level of 7.5%, 75 ensemble
averages should be fixed to assure convergence. This analytical
estimation 1s validated presenting the time-averaged map of
turbulence in the traverse window of the present database in
figure 7. Comparison of internal regions with previous figure 4
reveals an absolute correlation between both sets of data. The
flow structure 1s perfectly recovered with both representations,
being the unmixed stator wake the most significant flow
pattern. Not only there is a perfect correspondence between
variable gradients, there is also a scaling ratio of order 10
between ensembles and turbulence mtensities, as expected. Tip
boundary layer exhibits turbulence levels up to 35% (here, the
representation has been clipped to 15% in order to show wake
turbulence, otherwise masked by maximum values in the
endwall zones), indicating that approximately, 300-350
ensemble averages should have been employed during data
acquisition.

Time-averaged
Turbulence
Intensity (%)

15.0
12.5

Unmixed
stator wake

10.0

: _ 75
Span AN 5.0

25
05
Stator Pitch ! 0.0

Nominal flow rate (Qn)

Fig. 7. Map of time-averaged turbulence intensity for the
traverse measuring window at nominal flow rate.

Figure 8 presents a full-scale representation of turbulence
levels at off-design conditions. Contour levels have been fixed
to identify internal regions with relatively low levels of
turbulence (in the range between 4 and 8%), though maximum
values n the endwall zones have been preserved to devise peak
values of turbulence associated to tip vortex. From this
representation, the thick unmixed stator wake is identifiable,
and the maximum levels of turbulence in hub and tip regions
result to be around 20 and 50% respectively. This means that
tip vortex (tangentially averaged in the time-averaging

procedure) increases significantly the level of disorder in the
flow, with respect to hub regions, advising the probable
requirement of 500 ensemble averages to capture correctly the
unsteady scales of the tip vortex in this single-stage axial fan.

Unmixed
stator wake

Time-averaged
Turbulence
Intensity (%)

50

0.5
Stator Pitch ! 0

Off-design flow rate (70%Qn)

Fig. 8. Map of time-averaged turbulence intensity for the
traverse measuring window at off-design conditions.

CONCLUSIONS

General guidelines that any statistical procedure must
follow to assure that phase-locked averaging (PLA) results are
consistent when applied to velocity signals acquired with
stationary probes in multistage turbomachinery has been
presented. The procedure is established in terms of
convergence (residuals) and coherence (error) between time-
resolved traces retrieved using different sampling frequencies
and number of total samples.

A concise review of the open literature has provided
typical ranges for acquisition parameters used for axial
turbomachinery when dealing with PLA techniques. In
particular, the number of samples employed for ensemble-
averaging the raw velocity traces, as well as the tangential
discretization expressed as the number of sampling points per
degree were shown to be essential selections to obtain an
accurate statistical reduction of any experimental database. The
great disparity in the range of these parameters is clearly
related to the requirements of the measurements, pending on
the variables to be analyzed, the local flow patterns or the
global disorder of the flow as a consequence of the operating
conditions,

Concerning the time-averaging operator, it has been
confirmed that the angular discretization must be at least in the
order (or higher) of one sampling point per degree to determine
the unsteady kinetic energy of the velocity fluctuations
accurately. The spatial distribution of the error in the traverse
measuring windows is not recovering the flow patterns, and

7 Copyright © 2012 by ASME
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only a spanwise evolution showing higher error in the interior
regions than close to the endwalls can be concluded.

On the other hand, it has been demonstrated a direct
relationship between the number of ensemble averages and the
turbulence levels of the flow in order to guarantee a certain
level of convergence. An analytical expression for the
estimation of the required ensembles as a function of local
mean twbulence has been derived and contrasted
experimentally. In essence, the selection of ensembles must be
in the range of one order of magnitude higher than the
turbulence level expressed in hundred percent. The influences
of the operating conditions and the spanwise location of the
measurements have been also explored, revealing that endwall
zones and off-design conditions are critical contributors to
increase the number of ensembles. Moreover, the tangentially-
averaged mmpact of tip vortex structures is a complex three-
dimensional mechanism that requires up to 500 ensembles,
doubling the characteristic values found in the hub zones.

NOMENCLATURE
BPF = Blade Passing Frequency (Hz)
CFD = Computational Fluid Dynamics
E = FError (%)
k = Current number of discrete samples or “classes”

Total number of ensemble-averages (temporal

discretization)
N = Total number of angular phases (spatial
discretization)
PLA = Phase-Locked Averaging
Q,Qx = Flow rate and nominal flow rate (m>/s)
R = Residual
RMS = Rootmean square
RPM = Revolutions per minute
t = Time(s)
T, = Rotor blade passing period (s)
Tu = Turbulence Intensity (%)
Tu = Mean Turbulence Intensity (%)
u = Velocity (m/s)
#i = Ensemble-averaged velocity (m/s)
' = Random velocity fluctuation (m/s)
% = Mean velocity value (m/s)

Superscripts and Subscripts

= Ensemble-averaging operator
= Time-averaging operator

m = Number of ensemble-average
n = Number of angular phase
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ANNEX A

ESTIMATION OF MINIMUM NUMBER OF ENSEMBLE-AVERAGES TO ASSURE CONVERGENCE

The expansion of equation (1), keeping in mind the
ensemble-averaging process illustrated in figure 1 for m
realizations, can be expressed as:

20 _ w4+ ™

n

(A1)
m

where superscripts (1), (2), .., (m) stand for every one of the
k-th ensembles available in the experimental measurements.
Similarly, if we consider now m-1 ensembles, it gives:

S _ u,(:) + u,(f') +..+ uﬁm’l)

n
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Subtracting equation A.2 from equation A.1, it is possible
to obtain the following relationship for the difference between
(m) and (m-1) ensembles included in equation (5):
U g g
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After some algebra, the difference is reformulated just in
terms of the ensemble-averaged value with m realizations,
yielding:

(m) 1
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Now, reordering the residual definition in equation (5), we
obtain:

R oy 2
el LG ( (m) _ (m-1) )
u = i u (A.5)
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Considering that when m 1s large enough, convergence is
fully satisfied so increasing the number of ensembles averages
results in no further improvements of the statistical

representation, we can introduce the time averaging, giving:

N
Zﬁim) =~ Nl . Now, substituting this expression in (A.5):
n=1

RZLTZN=ZN: L(u(’“)_[{(’”)) ’ (A.6)
n=1 m—1 " " .

On the other hand, taking back to the defimtion of the
unsteady ensemble-averaged turbulence in equation (3), we can
reorder to express:

[Tu”-aﬁ’”)]zM = i(uﬁ“) —al" )2 A7)
m=1

Note that we have the quadratic difference

2
(uigm) —ﬁgm)) in both summations in equations (A.6) and

(A.7). However, in the first one it must be evaluated for all the
phase samples, while in the second is for all the ensemble
samples. To overcome this problem, we suppose that our
measurements are under stable conditions, so every ensemble
from all the single traces from (1) to (m) present similar

()

disparities respect to

. With this consideration, dispersion

13 assumed to be uniformly distributed among all the ensemble
traces, so we can approximate:

[Tun-ﬁ(m) ]2 ~ (ugm) —gm )2 (A.8)

n

Hence, introducing equation (A.8) in (A.6):

2—=2 2 < ~(m)*
Ru N(m—l) =Z[Tun-un ] (A.9)

n=1

And finally, solving (A9) for m, we can derive an
expression to estimate the required number of samples to obtain
accurate results within a fixed convergence criterion as a
function of the turbulence levels and the mean velocity
magnitude:

To conclude, we can provide a representative order of
magnitude for m, simplifying equation (A.10) with the
introduction of time-averaged values, so m turns to be only a
function of the residual and the time-averaged turbulence of the

traces:
\/_2_—2 -
Tu -u Tu Tu
me~ly——=l+—— (A11)
R-u R R
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ABSTRACT

Deterministic stresses account for the time-averaged
contribution of the periodic unsteadiness in single-stage
turbomachinery. An accurate modelling of these stresses allows
for the development of steady simulations with full
contribution of deterministic unsteady sources. Moreover,
mtroducing both relative and absolute reference frames, the
deterministic tensor can be split into a set of correlations which
addresses the influence of the stator and rotor non-uniformities
separately. As a consequence, a pure unsteady term showing
rotor-stator interaction is rediscovered and can be established
as an essential indicator of the strength of viscous, non-linear
effects in multistage turbomachinery environments.

This work provides a comprehensive description of these
correlations in the interrow region of a single stage axial flow
fan. Two configurations are analyzed here: the upstream stator
acting as a non-uniform inflow for the rotor and the
complementary stator placed downstream of the rotor for
pressure recovery at the exit. To illustrate the driven
mechanisms in the tensor, a three-dimensional numerical
simulation at the midspan section of a low-speed axial fan is
employed in the present investigation. A deep analysis of the
interaction between the rows using the deterministic framework
is shown as a useful tool to devise deterministic models for
steady computations.

The commercial code FLUENT is used to resolve the full
unsteady 3-D Navier-Stokes equations using LES schemes.
Nominal and off-design flow conditions have been considered
to observe the relevance of the different deterministic
correlations in the establishment of the unsteady sources.

The final objective pursues a deep understanding of the
correlations behavior under variable flow conditions and

different stage configurations. Thus, physical insight will be
gained and more efficient and reliable determimustic models
could be proposed, available for researchers and experts in the
field.

INTRODUCTION

Nowadays, full-unsteady simulations have become the
standard m the numerical analysis of multistage
turbomachinery. The interaction phenomena due to the relative
motion of fixed and moving blade rows is curently well-
resolved using dynamic meshes in a wide number of
commercial codes and also home-made solvers for both
industry and academia [1-2]. Thus, the focus is now reoriented
to a physical understanding of the existing mechanisms that
could derive in an enhancement of the current designs or in a
major insight of the scientific knowledge available for
researchers.

At this point, all the post-processing abilities capable to
identify and address the different contributors to the total
unsteadiness are an essential tool for the analysis and
improvement of turbomachinery designs. In particular, the
methodologies that provide the mean time mpact of unsteady
sources are cruclal to derwve practical indications that provide
overall guidelines for performance characterization [3-4].

The most successful methodology is the so-called passage-
averaged approach, which segregates the unsteady sources in
turbomachinery rows through additional terms, known as
deterministic stresses [5-6]. These stresses account for the time-
averaged contribution of the periodic unsteadiness
(deterministic) in single-stage turbomachinery and reveal the
influence of the stator and rotor non-uniformities separately.
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In the case of multistage turbomachinery, modern designs
are conditioned by an increasing compactness of all the
elements and an ongoing reduction of the axial gaps between
fixed and moving blade rows. As a consequence, unmixed flow
conditions are now the standard when dealing with inlet flow
pattems of adjacent blade rows. Assuming that interaction
effects are one order of magnitude higher within adjacent rows,
in the case of axial configurations, two different possibilities
can be basically distinguished to analyze the different nature of
the flow interaction (both viscous and potential effects) in the
gaps: stator-rotor (SR) and rotor-stator (RS ) configurations.

In the first configuration (SR), the blades are facing a non-
uniform inflow in the relative frame of reference, leading to
higher noise levels for these designs and poorer rotor
performance. The stator wakes impinging the blade’s loading is
a relatively weak phenomenon, so in fact these wakes are
rapidly chopped by the blades and then convected downstream
through the blade passages resulting in a wake-wake interaction
at the rotor exit as the more relevant unsteady phenomena. In
the case of the rotor-stator (RS), the energetic shear layers of
the rotor wakes result in similar intensity than vane-to-vane
non uniformities, affecting much more the evolution and
pressure recovery of the flow within the stator passages, so the
wake-blade interaction (or wake-airfoil) becomes the essential
unsteady mechanism.

In this work, a comprehensive description of this type of
interaction unsteadiness is presented in terms of deterministic
correlations and tensor. The averaging techniques needed to
segregate the periodic contributors are performed over 3D
numerical results of both configurations using full-unsteady
schemes with LES techniques in order to avoid uncertainties
related to URANS turbulence models. Both SR and RS
configurations have been modeled using a 3D geometry of the
midspan characteristics of a low-speed axial fan. Nominal and

Periodic
boundaries

Qutlet

N Interfaces

STATOR-ROTOR (SR)

off-design conditions have been also considered in this
approach to take into account the influence of the working
conditions in the periodic unsteadiness. RS configuration is
focused on the deterministic contributors in the stator frame of
reference over the vanes, whereas SR configuration is focused
on the deterministic counterpart over the blades. Turbulence
parameters, retrieved from the LES computations, allow a
comparison with the deterministic results to identify similarities
and differences between turbulent and deterministic
phenomena.

GEOMETRIES OF ROTOR-STATOR & STATOR-
ROTOR SINGLE STAGES AT MIDSPAN

The low-speed axial fan analyzed in this work is composed
of a stator row with 13 vanes and a rotor with 9 blades. The
hub and tip diameters of the machine are 380 and 820 mm
respectively. The nominal distance for the axial gap is 50 mm
and the rotational speed is 2400 rpm with a desien mass flow
rate of 18 m*/s and a total-to-total pressure rise of 1.2 kPa.

Table 1. Geometrical characteristics at midspan.

Rotor-
Blade Blade

or-Rotor

Chord length (mm)

Solidity 1.14 0.792 0.792 1.14
Stager angle () 1297 59.70 | 5436 729
Camber angle () 1780 742 | 1039 2760
Thickness/Chord (%) 3.0 9.43 3.0 9.43
Pitch (mm) 145 209.4 209.4 145

Inlet flow angle (°) 0.0 64.7 60.07 20.30
Qutlet flow angle () 20.73 60.07 53.82 0.0

Periodic . ROTal
boundaries - X

Interfaces

ROTOR-STATOR (RS)

Fig. 1. Three dimensional geometry of the axial single stages.
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This family of fans presents 9-blade rotors, based on the
NACA 65 family, and a 13-vane stator based on the British
circular profile C1. Corresponding designs, with stator-rotor
and rotor-stator configurations, have been taken into account in
this work. See table 1 for basic geometrical parameters of both
arrangements.

In the present study, only results concerning the midspan
section are studied in detail. For that purpose, two different 2D
single stages, based on kinematic geometrical parameters, have
been considered here (Fig. 1). In order to perform accurate LES
computations, a spanwise extrusion has been introduced to
complete 3D computations. Note that the real spanwise
geometry of the fan is more complex, due to the blade twist
from hub to tip sections, in order to satisfy radial equilibrium.
Nevertheless, in this study the interest is placed exclusively in
the central section, so an artificial rigid extrusion was adapted
to preserve the 3-D vortical nature of vortex shedding in the
lattice of wakes throughout the stage with the LES algorithms.
More details and discussion about this additional complexity
are given below.

Figure 1 shows both SR and RS configurations
implemented in the numerical modeling. Periodic boundaries
have been introduced in both stator and rotor zones to impose
circumferential axi-symmetry and avoid a full-annulus
discretization. With a real vane-to-blade count ratio of 13:9, a
circumferential approximation has been adopted to reduce the
periodicity to a simplified 3:2 ratio, so just 3 vane passages and
2 rotor passages were modeled for the full unsteady
computations. The pitch alteration of the stator vane row is
around 3%, which has been considered negligible for this kind
of turbomachines. A non-conformal grid has been employed,
due to the different lengths associated to both stator and rotor
pitches, leading to the inclusion of a number of interfaces in
every model, which allow the relative motion between the
rotating and stationary meshes.

NUMERICAL MODELING AND LES COMPUTATIONS

The commercial CFD software FLUENT v6.3 was used to
solve the Navier-Stokes set of equations, using an unsteady, 3D
viscous scheme for the volume finite method, with second-
order accuracy for the temporal discretization and high-order
MUSCL formulation for both convection and diffusion terms.

Computational meshes. The mesh density in the model
has been fixed according to minimum requirements needed to
complete an accurate wall-modeled LES (WMLES). Tt is well-
known that LES techniques are still unaffordable for shear
flows with wall contours in the case of moderate to high
Reynolds numbers, so near-wall regions must be treated with a
logarithmic model. In this case, the FLUENT code
automatically applies a wall model when y+ is larger than 30

wall units from the wall. However, the mesh density within the
passages has been carefully selected in order to describe
vortical structures in the range of the integral length scales
when large separation arises (i.e., rotor wakes shedding at near-
stall conditions). Previous experimental investigations by the
authors on this family of axial fans have determined that typical
mesh sizes around 2 mm are needed rotor downstream to
describe the largest eddies at midspan locations [12]. With this
restriction in mind, a total number of 231,000 and 244,000 cells
have been used for the RS and the SR cases respectively in the
2D midspan section. With typical O-grid distributions for the
3+2 passages implemented in the model, a [100x60] mesh
density was the standard choice in this study. The z-coordinate
for the spanwise direction was covered with 15 cells, for a total
height of the model of 0.12 blade chords, following the
guidelines by Davidson and Dahlstrom [7]. As a result, a total
number of 3.4 and 3.6 million cells were resolved for every
configuration. Figure 2 shows the mesh density in the two-
dimensional section, including a detailed view of the mesh
characteristics around the blade leading edge and the stator
trailing edge. Finally, the computational domain has been
extended several chords upstream and downstream the stages to
avoid any fictitious influence of inlet or outlet boundary
conditions on the flow.

Rotor blade mesh det

il (B)

Stator vane mesh detail (V)

03

0.2

0.1

X

Fig. 2. Mesh topology and grid details.
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Boundary and initial conditions. A set of periodic
boundary conditions were introduced in the geometry allowing
a 3:2 passage ratio to be modeled. A constant mflow velocity
has been set as the inlet boundary condition for the
computations, as well as a typical value of inlet turbulence
(around 3%) with a characteristic turbulent length scale of ¢, =
0.13 m (a fraction of the casing diameter).

LES technique. A gradual solution procedure was
executed to ensure stable convergence, following the guidelines
proposed in [&]. Basically, a steady solution using first order
schemes is iitially resolved to be progressively updated using
high-order discretizations in both turbulent transport equations
and momentum balances. The final stage of this procedure
executes a full unsteady simulation with the LES technique that
is extended for several throughflow ntervals (10 to 20,
depending on the working conditions) in order to guarantee a
well-established flow nside the passages.

Additionally, in the case of LES computations it is also
critical the selection of an accurate temporal resolution to be
able to resolve the tum-out time of the resolved eddies.
Considering a Reynolds number based on the blade velocity at
midspan (Re=8.5x10%), the minimum A required in a WMLES
to resolve at least an 80% of the turbulent kinetic energy can be
roughly estimated according to the following expression [9]:
0167 £}

—9 . where 4 represents the characteristic
15v Re

integral length scale and 15 has been selected as the minimum
number of time-steps required to describe the vortical dynamics
of the largest eddies. Assuming the previous estimation of
integral length scale in the range of 130 mm (a fraction of the
fan diameter), it gives a minimum A¢ about 2.6x1 0% s, which it
is equivalent to Ny = 105 time steps per blade passing period,
7,. In the present case, it has been fixed a less restrictive
temporal time step, 9.26x10° s (or 30 intermediate time steps
per blade event), which it is shown to be still reliable in the
following section about numerical validation.

At

185

Solution procedure and convergence of the database.
The complete dataset of computations has been executed over
dual-processor PC’s, 3.2 GHz, with 1.5 Gb RAM for each
node. The computations are parallelized with a Gigabit
connection set. Numerical convergence was judged using
scaled residuals. A time step (a rotor phase solution) was
considered to be sufficiently converged when the scaled
residuals for all the governing equations were less than 107
Typically, this required at least 75 iterations for each time step.
With this criterion, every working point required more than 500
h of CPU time to obtain a periodic stable response of the
model. To judge periodic convergence, the axial velocity was
mormitored at a couple of points (at midspan between the rows
and rotor downstream) as the solution progressed. Once the
periodicity was achieved, a final running of the model was

carried out to store the velocity and pressure maps during a
complete blade passage (30 angular phases per rotor passage).
The whole database 1s composed of three different flow rates
(nominal, partial load at 85% Qo and near-stall conditions at
70% Qo) for two configurations (SR and RS), during a
complete rotor blade passing periods (30 positions), resulting in
720 files with more than 100 Gbs of numerical information.

Numerical validation. In order to validate the numerical
model, a brief comparison with experimental data of the axial
velocity in the inter-row region and rotor downstream for the
SR configuration has been carried out. Dual hot-wire
anemometry has been employed intensively to obtain the time-
resolved structures of the flow. Unsteady vane-to-vane
gradients and instantaneous rotor wakes have been acquired
using a TSI IFA-100 anemometer, with a 36 kHz sampling
frequency and 100 blade passages for a significant statistical
post-processing. More details of the experimental database can
be found in [10-11].

Figure 3 shows the power spectrum density of the
instantaneous velocity signals measured and computed at half a
chord downstream of the rotor blade for the SR configuration
Peaked values in the spectra correspond to the BPF scale and
its harmonics. To analyze the influence of the size of the
numerical time-step over the LES computations, four different
time-steps (see also table 2) ranging from 10 to 270 steps per
blade passage have been tested. Solid black line corresponds to
the experimental spectrum, while blue, green, red and grey
lines show numerical results computed with those time steps.
As the number of time steps per blade event is progressively
reduced, there is an evident lack of accuracy in the spectra of
the time series. A quantitative indicator of this inaccuracy is
shown in table 2 with the energy content (the area under the
curve) of every numerical spectrum as a percentage of the
experimental value. Note that more than 90 time steps per blade
event are required to resolve close to an 80% of the turbulent
kinetic energy, as already devised in the previous estimation,
reaching up to a nearly 95% with 270 time steps. Despite of
this superior accuracy, the total CPU time to obtain stable
results with such selections is really impractical with our
current computational capabilities. Thus, a moderate choice
with 30 time steps per blade event and almost a 50% of
resolved turbulent budget has been considered instead. With
this selection, the cut-off frequency of the LES filter is placed
at w/Aqn = 2.3 kHz (see green dashed line in figure 3), where
Al ~ (A}cAyAz)m is about 1.37 mm in that location for the
present numerical mesh, in the range of the cell size discussed
above. This implies that eddy sizes smaller than ¢, ~ 2a/f, =
27/2300 = 275 mm are filtered out in the computations.
However, since local integral length scales are found to be in
the order of 20 mm [12], it is presumable that this temporal
discretization for our LES computations still provides a
valuable description of the largest turbulent scales of the rotor
wakes.
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Numerical LES Spectra VS Experimental Scales

10" |

10°

, L L
10 f(Hz) 10 f~2300Hz 0

Fig. 3. Accuracy of LES computations as a fanction of the
time step in the unsteady simulations.

Table 2. Energy contents of the power spectra.

Number of Ar Fid Ei/Fos

time-steps (s) (kHz) (%0)
ANg=10 2.77x10% 3.6 3.5
Ng=30 9.25x107 10.8 48
Ng=90 3.08x10° 32.4 72
Np=270 1.02x10° 972 94

Alternatively, figure 4 presents both time-averaged
velocities and instantaneous traces of axial velocity, stator and
rotor downstream respectively, comparing numerical and
experimental results. The black solid lines correspond to the
CFD  computations while dashed grey lines provide
experimental values. As evidenced in the figure, there is a good
agreement, especially for the gradient associated to the rotor
wake (instantaneous representation in the right plot). At the
stator exit (left plot), there is also a remarkable similarity,
though major instabilities are observed for the experimental
database. These results correspond to the nominal flow rate of
the SR configuration. Off-design conditions present higher
dizcrepancy, but overall conclusion iz that the numerical
scheme is satisfactory within the scope of the present paper.

DETERMINISTIC APPROACH

With this numerical methodology, every case simulated is
finally characterized with 30 intermediate unsteady fields
desgcribing the temporal evolution of the flow patterns with the
single stage. To provide a deterministic point-of-view of the
periodic unsteadiness it is necessary to perform a number of
temporal averages in order to extract the meantime impact of
the velocity fluctuations in the different regions of the domain.

NOMINAL
Stator outlet FLOW R::TE Rotor outlet
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Fig. 4. Comparison of experimental and numerical results
for validation of the numerical model.

The deterministic stresses are obtained through crossed
products of deterministic fluctuations. The deterministic
tluctuations are directly obtained subtracting the time-averaged
velocity from every instantaneous value, thus resulting for
every component:

Ul (o pnt) =u, (,3,6) - (x,9) =

N
=, (x.y.t) Zu}.(x,y,f)ln

1

. M

N

Analogous, the deterministic stresses are simply calculated

as the mean time contribution of these fluctuations to the
square, according to:

T Ld .
g (x,y):}ZU! (x,y,r)L X7 (x,y,f)L (2)
=l
These deterministic correlations are presented in terms of' a
symmetric tensor. The main diagonal, called the deterministic
kinetic energy, ¥;; m resemblance with the turbulent kinetic
energy, can be expressed as:

bualr) =00 (5.9) 4

Note that deterministic correlations are steady maps,
coming from time-averaging the periodic deterministic
tluctuations. In this paper, an intense post-processing procedure
has been established using the MATLAB code to perform all
the necessary averaging operators over the whole cell topology
exported from FLUENT data. Both fixed and moving frames
have been done in the analysis, so different temporal
periodicities were considered for stator and rotor domains.
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Thus, in the rotor frame, only =20 temporal snapshots were
employed to calculate mean data becange thiz number of time
steps coincide approximately with the vane passing period for
the relative reference frame (3:2 ratio). Altematively, for steady
zones, the total number of phase realizations performed in the
simulations, Mz=30, were used during averaging.

The employment of deterministic averages depending on
the reference frame implies a careful selection of the zones
where obtained results are of terest. In particular, when
talking about the stator, we must observe basically the fixed
zones, whereas when talking about rotor, only the moving row
is of interest. At this point, it is obvious that the RS
configuration iz more adequate for analyzing flow pattems in
the absolute frame (the convection and interaction of wakes is
developed stator downstream), while SR configuration is
suitable for the study of flow structures in the relative frame
(stator wakes interacting over rotor blades).

NUMERICAL RESULTS AND DISCUSSION

Following, a collection of most representative results,
concerning averaged flow patterns as well ag deterministic and
turbulent structures in both configurations as a function of the
flow rate are presented. The objective iz to provide a first
qualitative approach about how deterministic variables may
highlight the interaction mechanisms in axial single-stages,
incliding overall trends and variations with the fans operating
conditions.

Figure 5 shows contours of wvelocity magnitude in the
fixed frame for all the operating conditions simulated. The
maps have been adimensionalized with the blade velocity at

midspan. At nominal conditions it is quite remarkable the
arizing of significant stator wakes, as well as the presence of
high-velocity regions in the suction side. On the contrary, at the
vanes leading edge one can observe the stagnation region
developed only over the suction side, thus inducing an under-
tuming of the flow and leading to the establishment of a thick
boundary layer on the pressure side. At partial conditions, this
defect iz comected and the flow around the vanes is more
stable, although the overall picture is more disturbed due to the
imcreasing thickness of the rotor wakes being convected
through the stator passages. At near-stall conditions, the flow is
totally perturbed and large regions with flow separation arize in
the suction side of the vanes. An intermediate region with
certain reattachment indicates that major separation is produced
at both leading and trailing edge zones. These huge areas with
velocity deficit may reveal higher interaction with the upstream
lattice of rotor wakes. It is expected that deterministic
correlations, to be shown later in figure 7, will contirm if this
supposed interaction iz for real or if thiz separation concerns
only to the development of vortical structures in the stator
vanes.

Figure 6 shows similar contours of velocity magnitude in
the relative frame of reference. All the flow rates analyzed
present similar stagnation conditions for the rotor blades. Note
that as the flow rate iz reduced the velocity gradient over the
blades suction sides is progressively smeared out. Additionally,
the high velocity regions associated to the rotor wakes are just
a kinematic congequence of the relationships between relative
velocity, blade velocity and absolute velocity. Hence, the
velocity deficit of the wakes (relative) iz observed as an
imncrease of the welocity magnitude and an associated
overturning of the flow at the rotor exit which derives in a
higher residual velocity at discharge.

vefu

Naminal

Partial load

Near stall

Fig. 5. Absolute velocity in the absolute frame for the RS configuration (maps in the rotor are not to consider).
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Vi [y

Nominal

Partial load

Near stall

Fig. 6. Absolute velocity in the relative frame for the SR configuration (maps outside the rotor are not to consider).

The overall behavior of the stage, from an aerodynamic
point of view, is superior respect to its counterpart
configuration, although noise levels should be higher due to the
non-unitorm flow conditions for the rotor inlet. Interaction
phenomena are primarily potential due to the blockage effect of
the rotor on the upstream stator passages [11], while the
viscous mechanisms are quite limited in the interaction region
due to the reduced impact of the stator wakes on the blade-to-
blade gradients in the rotor. Following, it will be observed that
these observations are for both turbulent scales and
deterministic patterns.

Deterministic Energy Budget. Prior to the analysis of
deterministic patterns obtained with the simulations, it must be
advised that, due to selection of a LES algorithm to resolve part
of the turbulent scales, all the deterministic kinetic energy maps
will be affected by residual large-scale turbulence which is
resolved within the periodic unsteadiness coming from the
relative motion of the blades. To eliminate this inherent
characteristic of the LES approach, it would be necessary to
perform a notable large number of additional averages between
rotor passages, that is, averaging several realizations of the
same rotor phase (similar to an experimental ensemble-
averaging) to filter turbulent residuals. Unfortunately, this

kS /U? x1000

Nominal

Partial load

Near stall

Fig. 7. Maps of deterministic kinetic energy in the stator passages for the RS configuration.
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would increase significantly the convergence periods and the
CPU time required to obtain the results, going from several
weeks to several months. Note that every case already required
almost 2 weeks of massive, parallel computations to reach a
steady stable solution for the 3.5M cells cases, before entering
to post-process. As a consequence of this limitation, significant
differences between passages will be observed, despite of the
passage-to-passage periodicity, which would induce repeated
flow pattemns between contiguous blades and vanes in the same
row. Anyway, obviating this inconvenience, major trends can
be still perfectly identified and overall conclusions can be
formulated without excessive inaccuracy.

Figure 7 shows the distribution of the deterministic kinetic
energy (adimensionalized with the square of the blade velocity)
in the stator frame for all the flow rates analyzed here. At
nominal conditions, major periodic oscillations are observed in
the vane’s pressure side. As previously discussed, in the
vicinity of the pressure side, there is a notable lack of flow
velocity, indicating an inadequate incidence and, as a result, an
important generation of turbulence and a great susceptibility of
the shear layers to oscillate with the lattice of wakes coming
from the upstream stator. The pressure side boundary layer is
notably larger than that of the suction side, thus leading to a
thickening of the stator wake at the exit. When the flow rate is
decreased to 85% of the nominal one, this prevalence of the
instabilities in the pressure side is vanished, resulting in a more
neutral picture. Only at the trailing edge of the vanes seems to
be a significant unsteady source. At this intermediate condition,
the rotor wakes are not so thick to interact dramatically with the
vanes gradients, so the improvement in the flow alienment
compensates the degradation of the rotor wakes, producing a
quite steady scenario. Finally, at near-stall conditions, the
impact of the rotor wakes reverts its sign, affecting now

severely to the suction side of the vanes. The oscillation of the
low-velocity regions is again manifested as a notable increase
of the deterministic kinetic energy. The stagnation conditions of
the leading edge is a first zone of unsteadiness, but there is also
an important source at midchord of the vanes, clearly related to
the limits of the flow separation as observed in the velocity
maps. Also noticeable are those spots located quite far
downstream, as a clear effect of wake-wake interaction
between unmixed flow structures.

In the relative frame of reference (figure 8), the trends are
totally coherent with the operating conditions. In both nominal
and off-design conditions, there are only relevant contributors
of periodic unsteadiness over the rotor wakes. This reveals the
extremely weak effect that the thin stator vanes provoke over
the blades loading distributions. Moreover, when the
configuration is working under nominal conditions, the thin
rotor wake is modulated in intensity by the stator wakes, thus
manifesting a clear wake-wake interaction rotor downstream.
Previous experimental studies of the anthors with this
configuration showed this kind of interaction in terms of
unsteady wake transport and mixing [10] and turbulence
transport [12]. Another remarkable effect is the appearance of
tangential bands in the upstream interface, denoting the
circumferentially-averaged effect of the rotor blockage over the
stator exit structures.

Off-design conditions present a considerable engrossment
of the interaction region, probably due to the corresponding
thickening of rotor wakes. Nevertheless, the production of
turbulence of large-scale associated to the rotor wakes, which
has not been filtered out, iz an altering factor that could be
overestimating these results for deterministic energies,
especially at near-stall conditions. At this point, it is interesting

K /U2 x1000

Nominal

Partial load

Near stall

Fig. 8. Maps of deterministic kinetic energy in the rotor passages for the SR configuration.
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to recall that figure 8 is showing the averaged contours of the
oscillations occurring during the vane passing period. Thus,
this is not a representation of the mean rotor wakes (already
eiven in figure 6 for the mean velocity maps), but a picture of
the mean time footprint of the shear layers oscillation in a stator
passage cycle in the relative frame.

To conclude with the analysis of the deterministic tensor,
the crossed-components (shear stresses) of the tensor are shown
below. Firstly, in figure 9, the distribution in the RS
configuration is showed to be coherent with the deterministic
kinetic energy. Note that in this case, the component is either
positive or negative, depending on the sign of the fluctuations
of the axial and the tangential velocities. When both are in-
phase, the component is positive; otherwise, negative. At

nominal conditions, in the pressure side of the wvanes, it is
positive close to the leading edge, turning negative towards the
rear zone. Similar trend is observed at near-stall conditions;
with positive values in the stagnation region of the leading edge
and negative zones at mid-chord over the suction side. The
authors analyzed in detail this behavior in previous
investications related to deterministic flow with an
experimental database [11], where it was confirmed that the
phase lag between lateral and streamwise velocity components
is key to understand this behavior. In the relative frame of
reference for the SR case (figure 10), no new characteristics are
reported here, being the positive-negative structure a typical
performance associated with (inverse) jet structures [13-14].
This is no more than aresonance of previous results showed for
deterministic kinetic energy in figure 8.

TS, /U” x1000

Naminal

Partial load

Near stall

Fig. 9. Maps of deterministic shear stress in the stator passages for the RS configuration.
(R) 2
TS /U? x1000

Nominal

Partial load

Near stall

Fig. 10. Maps of deterministic shear stress in the rotor passages for the SR configuration.
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Turbulent structures. The comparison of these
deterministic results with turbulent structures is pedagogical to
understand the complementary structures of the flow that are
highlighted here. For that purpose, a temporal snapshot of the
turbulent viscosity reported by the LES computations is
introduced here to track the evolution of the turbulent
structures overtime.

The turbulent kinetic energy scales with the square of the
turbulent viscosity of the residual scales in the LES
computations according to [16]:

a3
A 4
b2 “

where the scaling factor depends on the filter type (box, sharp,
Gaussian,...) used in the Smagorinsky-Lilly model. Note that
maps of turbulent kinetic energy could be recovered from LES
computations scaling the distributions of turbulent wviscosity
with the mesh size and the local values of integral length scale.

In figure 11, the transport of turbulent scales coming from
the rotor wakes is really significant in all the cases analyzed. It
is obvious that as the wakes are thickening, they become more
unstable, being the lattice of wakes progressively mixed and
broken up. At nominal conditions the stator wakes are quite
thin, maintaining these characteristics quite far downstream.
The rotor wakes, chopped by the vanes, are rolled up when
interacting with the shear layers of the vanes in the pressure
side. At partial load it is noticeable the big difference between
the deterministic patterns in figure 7 and the current patterns
concerning turbulence. Since no significant periodic interaction
can be reported from the deterministic point of view, in the
turbulent picture there is high turbulence intensity in the stator
passages, derived from the high levels of turbulence production

in the rotor wakes. The whole background is filled with vortical
structures, rolling as they are transported downstream. It is also
interesting to note how the stator wakes are mixed earlier than
before and how their instabilities are also rapidly amplified by
the overall disorder provoked by the rotor wakes. At near stall,
it is also evident the higher size of the turbulent length scales
associated to the rotor wakes breakdown. The overall disorder
in the figure background seems to be lower than before, but it
ig just an effect of the change in the color scale. Note that
previous maximum levels reached up to 10 and 15, while now
the flow is experiencing maximum turbulent intensities in the
range of 25 to 40. At near stall, the turbulent mixing is now
obszerved in the suction side, especially intense in the leading
edge. Also remarkable is the high production of turbulence at
the vanes trailing edge (see for instance the vane at the bottom
of the figure), revealing a clear reinforcement of the interaction
with the rotor wakes also for turbulent scales.

Finally, in figure 12, we can observe the evolution of the
rotor wakes in the relative frame of reference for the SR
configuration. At nominal conditions, the wakes are convected
quite stably, though it can be advised a progressive roll up of
the wakes in the boundary layers associated to the pressure
gide. This rolling mechanism is clearly influenced by the
presence of the unmixed stator wakes downstream. At partial
load, the inherent instability of the wake shear layers is
increased, appearing hot spots associated to interaction between
the rotor wakes and those convected from the stator. The lattice
of wakes from the rotor iz still visible and every wake can be
identified separately, even several chord lengths downstream.
At near stall conditions, the thickening of the wakes and the
mstability are such that the whole background is filled up with
turbulent vortices. The generation of turbulence in the rotor
wakes iz so large and evident that stator turbulence is
completely masked.

p"l'/“’ [7]

Nominal 111

Partial load 133

Near stall 400

Fig. 11. Instantaneous maps of turbulent viscosity in the stator passages for the RS configuration.
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Fig. 12. Instantaneous maps of turbulent viscosity in the rotor passages for the SR configuration.

Note that turbulence generation in the stator wakes iz
practically independent of the flow conditions, because the
guidance of the flow remains quite acceptable for all the flow
rates considered here. As a consequence, at thiz extreme
condition, hot spots [15] of turbulence rotor downstream are
definitively vanished.

CONCLUSIONS

This paper is a first attempt to provide a comprehensive
overview of the deterministic scales, compared to turbulence
ones, when both basic rotor-stator and stator-rotor
configurations are analyzed in the case of low-sped axial fans.
The deterministic approach segregates that unsteadiness related
to periodic contributions coming from rotating wakes and
blade-to-blade gradients. Both absolute and relative points of
view are possible, so one can analyze the mean impact of
unsteady sources overtime in the inter-region zones between
the rows.

A 3D numerical simulation using LES algorithms is
employed here to obtain the unsteady tlow pattems within the
single axial stages as a function of the operating conditions.
Afterwards, an intensive post-process is carried out to reveal
deterministic maps and correlations that summarize the mean
impact of periodic unsteadiness in the flow patterns.

The rotor-stator (RS) configuration is revealed to be
susceptible of higher interaction, especially in the stator
passages, where the operating conditions are critical to increase
the overall level of disorder in the flow. Moreover, both
deterministic and turbulent scales seem to present coherent
zones of generation of unsteadiness. On the contrary, the stator-

rotor (SR} configuration, despite of being a worsze design in
terms of noise generation, it is a moderate contributor for
mteraction, with less viscous dissipation than the former case.
In particular, in the interow region of the SR, the potential
effect of the rotor blockage iz the main mechanism of
nteraction, being observed in the deterministic correlation as a
tangential band of influence;, whereas for the RS, major
mechanisms are viscous and associated to wake-wake
interactions between unmixed lattice of rotor wakes and stator
shear layers.

NOMENCLATURE
CFD = Computational Fluid Dynamics
E = Power Spectrum Density (m*/s%)
ff = Frequency and sampling frequency (5°)
kue = Deterministic Kinetic Energy (m*/4&%)
kr = Turbulent Kinetic Energy (m%/s")
¢, L = Integral Length Scale (mm}
LES = Large Eddy Simulation
MUSCL = Monotone Upstream-Centered Schemes for

Conservation Laws
N = Number of samples for time-averaging
W = Number of time steps per rotor blade
& (absolute reference frame)
Number of time steps per stator vane
(relative reference frame)
NACA = National Advisory Committee for Aeronautics

Ny =

Q.Qo = Flow rate and design flow rate (m*/s)
Rz = Reynolds number (-)
RS = Rotor-Stator
3R = Stator-Rotor
URANS = Unsteady Reynolds-Averaged Navier-Stokes
11 Copyright © 2012 by ASME
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WMLES = Wall-Modelled Large Eddy Simulation
Q,Q. = Flow rate and design flow rate (m*/s)
t = Time(s)
T, = Rotor blade passing period (s)
T,, = Crossed shear-stress (m*/s%)
#; = Determimistic velocity component (m/s)
#, = Time-averaged velocity component (m/s)
o= Deterministic fluctuation of the velocity
' component (111/s)
U = Blade velocity (m/s)
V= Absolute velocity (m/s)
x = Axial coordinate (m)
y = Tangential coordinate (m)
y+ = Wall units (-)
z = Radial coordinate (m)
Greek symbols
A = LES filter (mm)
At = Time step (s)
At Cell dimensions (mm)
Ay, Az
4 = Dynamic viscosity (Pa.s)
wr = Turbulent viscosity (Pa.s)
v = Kinematic viscosity (m*s)

Superscripts and Subscripts

= Time-averaging operator

¢ = Cut-off frequency scales
cell = Cell property
det = Deterministic variable
i = i-thvelocity component (x in 2D representations)
j = Jj-thvelocity component (y in 2D representations)
n = Current number of time step
(R} = Rotorreference frame
(S} = Stator reference frame
T = Turbulent variable
0 = Integral scale
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