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RESUMEN

La caracterizacion y el entendimiento del desarrollo del flujo en las turbinas y
compresores de las turbomaquinas, tienen dos enfoques: el primero experimental
basado en una metodologia realizada en bancos de pruebas con instrumentacion y
equipos para la medicion de las variables globales importantes; el segundo enfoque,
gue usualmente es un complemento para el procedimiento experimental, el que
utiliza la herramienta computacional conocida como dinamica de fluidos
computacional (Conocido como CFD, de sus siglas en inglés “Computational Fluid
Dynamic”). Este proyecto analiz6 los fendmenos caracteristicos al interior de una
turbina radial. El disefio que se analizo fue la turbina del turbocargador Garrett GT
1749v.

El proyecto empieza con un capitulo completamente tedrico, explicando la
termodinamica, los triangulos de velocidad, el desarrollo del flujo en turbinas
radiales y sus coeficientes de flujo y carga. También se da la teoria concerniente al
CFD, las ecuaciones de gobierno y como se utiliza esta herramienta en el analisis
de turbomaquinaria. Se analiz6 una turbina de tipo radial y de geometria variable.

Este tipo de simulaciones sueles dividirse en tres etapas, la primera es la etapa de
pre-procesado, en donde se determina la geometria del dominio computacional,
donde se definié el posicionamiento angular de los alabes del estator, la seleccién
de la tipologia de la malla, del modelo de turbulencia, los métodos de condiciones
de frontera y la estrategia de modelamiento del rotor.

La segunda etapa es la del procesado, en donde se realizd un acercamiento tedrico
a la discretizacion que emplea el software que se utiliza, también se especificaron
conceptos concernientes a la validacion y verificacion de las simulaciones CFD.

La ultima etapa consiste en el pos-procesado de las simulaciones, es decir, en
donde se obtuvo los mapas de rendimiento de la turbina, de flujo masico corregido
y de potencia, y se establecié la comparacion con los resultados experimentales
para calcular el error porcentual.

Finalmente, como parte del pos procesado se realiza un analisis del flujo
tridimensional en el estator y el rotor, con el objetivo de entender el comportamiento
en esta geometria especifica.

PALABRAS CLAVE: Dinamica de fluidos computacional, turbina radial, flujo estable,
geometria variable, campo fluido, mapas de desempefio, aerodinamica.
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INTRODUCCION

En la sobrealimentacion de un motor de combustion interna inciden diversos
factores relacionados directamente a la maquina qué genera esta
sobrealimentacion, esta maquina es el turbocargador o turbocompresor. Los
turbocargadores son una tecnologia de gran importancia en la industria automotriz,
y particularmente para motores diésel. En un motor de combustién interna, la
energia de los gases de escape es acerca del 30-40% de la energia liberada en la
combustiéon?. La turbina en este tipo de maquinas, esta dispuesta para que trabaje
bajo un fluido compresible, que en este caso son los gases de escape del motor, y
es la encargada de extraer la energia del fluido y convertirla en trabajo, a través del
estator y el rotor. Cuando el flujo pasa a través del rotor, este tiene una gran
velocidad tangencial que al impactar sobre los alabes causan el giro del rotor. El
giro del rotor va a conducir la turbina del compresor, que es utilizado para aumentar
la densidad de aire admitido al cilindro, por lo tanto se genera una combustion mas
Optima, y si esto sucede el consumo de combustible disminuye. Ademas la
generacion de gases nocivos para el ambiente se reduce.

El turbocargador que se analiza en este proyecto es un turbocargador de turbina
radial y de geometria variable (VGT). Las partes que componen el grupo de
expansion del turbocargador son la voluta, el estator y el rotor. En los
turbocargadores de geometria variable los alabes del estator son moviles y tienen
diversos porcentajes de apertura que varian dependiendo del régimen del motor.
Los turbocargadores de geometria variable (VGT) fueron disefiados para
incrementar el impulso de presion a bajas velocidades, reducir el tiempo de
respuesta, incrementar el torque disponible, reducir emisiones del motor, mejorar el
ahorro de combustible y aumentar el rango de funcionamiento general del
turbocargador.

El andlisis del flujo en la turbina radial del turbocargador GARRET GT 1749v de
geometria variable por medio de una herramienta computacional como es el CFD,
es un método que se ha utilizado en investigaciones anteriores y con diversos
disefios de turbina para lograr entender el comportamiento y asi optimizar su
rendimiento, por medio de mapas de rendimiento que relacionan variables que son
inherentes al funcionamiento y permiten establecer relaciones con el torque y la
eficiencia del sistema. Ademas los datos y mapas logrados a través de una
metodologia CFD, por simulacion han sido concordantes con los datos
experimentales obtenidos en bancos de pruebas, exclusivamente para este fin.
Ademas de establecer una comparacion entre mapas de rendimiento, el proyecto
tiene en cuenta un estudio de flujo tridimensional en el rotor y el estator en dos

1 ARCAKLIOGLU, and E. CELIKTEN, I. A diesel engine's performance and exhaust emissions. In: Applied
Energy 80.1. 2005 p. 12

2 PAYRI, F. and DESANTES, J. Motores de combustidn interna alternativos. Reverte, 2011
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diferentes aperturas de alabes, en tres puntos de operacion distintos, para asi
observar la evolucion del flujo.

El CFD para la turbomaquinaria es utilizado ampliamente para este fin es por eso
que el objetivo principal del proyecto es “Analizar el comportamiento fluido en la
turbina del turbocargador por medio de CFD”. Y para lograr alcanzar esta meta es
necesario plantear unos objetivos especificos que son:

o Analizar la informacion sobre investigaciones realizadas en el campo de la
simulacion de fluidos en turbinas

o Analizar las técnicas de simulacion por dinamica de fluidos computacional y
sus implicaciones en el proyecto

o Analizar la configuracion necesaria para realizar la simulacion CFD de la
turbina, utilizando el software ANSYS FLUENT 19.0 con licencia académica.

o Realizar las simulaciones del flujo en la turbina, segun las condiciones de
flujo establecidas

o Obtener los mapas de rendimiento de la turbina, para cada porcentaje de
apertura, velocidad, gasto masico y relacién de expansién propuesto.

o Comparar los resultados obtenidos en las simulaciones con los obtenidos por

el mapa de rendimiento de la turbina del turbocargador, que suministran los
experimentos en banco de pruebas.
o Realizar estudio del flujo tridimensional en el rotor y estator.

El alcance de este proyecto consiste en realizar una comparacion entre el resultado
de las simulaciones en la turbina del turbocargador, por medio del mapa de
rendimiento, con el mapa logrado experimentalmente. Cabe resaltar que no se
realizardn ensayos experimentales al turbocargador en consideracion, sino se limita
a disponer de los mapas de rendimiento de la turbina, que proporcionan los
experimentos en banco de pruebas.
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1. FUNDAMENTOS TEORICOS

En el presente capitulo se contextualiza acerca de los fundamentos tedricos de las
turbinas radiales el funcionamiento, la termodinamica, el analisis de la velocidad, se
explica como se desarrolla el flujo interno en una turbina y la obtencion de los
coeficientes que determinan las condiciones en las que opera la turbina. Finalmente
se explican los fundamentos de la dinamica de fluidos computacional y los
parametros normalmente utilizados en el modelamiento de turbomagquinaria, en aras
del cumplimiento de los dos primeros objetivos.

Las turbomaquinas son dispositivos que intercambian energia entre un flujo de fluido
y un mecanismo rotatorio, ejemplos de estos dispositivos son los motores de los
aviones y las turbinas eolicas. En 1905 el ingeniero suizo Alfred Buechi, quién se
encontraba trabajando con la compafiia suiza Sulzer AG, patentd por primera vez
un motor compuesto altamente sobrealimentado. El turbogrupo estaba compuesto
de un compresor axial multi etapa y una turbina axial multi etapa, montadas sobre
un eje comun que alimentaba un motor diésel cuatro tiempos. Esencialmente Buechi
fue el que dio el punto de partida en torno al desarrollo y utilizacion en la industria,
aviacion y automocion de los turbocargadores. La evolucion de estas turbo
maquinas ha sido trascendental en pro de mejorar su eficiencia, adecuaciéon y
rendimiento global con el motor. De modo que se han desarrollado diversos tipos
de turbocargadores, por ejemplo, se tienen los de geometria fija y los de geometria
variable, que se desarrollaron principalmente para que se comporte con una mayor
eficiencia bajo los diferentes regimenes del motor3. Por otro lado el disefio de la
turbina puede variar, las mas utilizadas son las radiales, pero también se tienen
turbinas axiales y de flujo mixto.

Los turbocargadores o turbocompresores son incorporados a los motores de
combustion interna para generar la sobrealimentacién lo que permite aumentar la
potencia del motor evitando la necesidad de incrementar sus dimensiones. Es por
ello que la investigacion en este tipo de turbo maquinas esta en aumento para
optimizar su disefio y lograr mejores rendimientos.

Para lograr la sobrealimentacion en motores es necesario incrementar el volumen
de aire que ingresa normalmente a la cAmara de combustion en motores de
aspiraciéon normal o natural. Este es el punto donde la sobrealimentacion interviene.
Porque la cantidad de aire que se introduce a la camara de combustion genera una
combustion completa lo que aumenta el par producido hasta 40%?*, disminuye el
consumo de combustible y reduce los gases contaminantes.

3 FENELEY, A. PESIRIDIS, A. and ANDWARI, A. Variable Geometry Turbocharger
Technologies for Exhaust Energy Recovery and Boosting-A Review. En: RENEWABLE AND
SUSTAINABLE ENERGY REVIEWS. Dec. p. 961

4 ARCAKLIOGLU, and E. CELIKTEN, I. A diesel engine's performance and exhaust emissions. In:
Applied Energy 80.1. 2005 p. 13
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1.1FUNCIONAMIENTO Y APLICACIONES DEL TURBOCARGADOR

La tecnologia mas basica de turbocargador es la convencional, es decir los de
geometria fija, que consisten en una turbina radial con un estator de alabes fijos,
gue en su mayoria estan colocado en la posicidn que genera una mayor eficiencia
a el grupo de expansion. Los VGT son turbocargadores que tienen diversos
meétodos para alterar su geometria ya sea la de la voluta o la de la entrada al rotor.
Y tienen en ocasiones un componente adicional que es el turbocompound.

El funcionamiento principal de un turbocargador acoplado a un motor es el ilustrado
en la Figura 1, en donde los gases generados en la combustion, es decir los de
escape, se hacen pasar en primer lugar por una voluta que es la que se encarga de
darle direccion al fluido para luego dirigirse al estator, cuyos alabes son moviles
(geometria variable) que aumentan la velocidad del flujo, a la salida de éste el fluido
toma una direccién y velocidad que provoca que el rotor gire a altas velocidades.

Este par producido por el intercambio de energia entre el flujo de gases de escape
hacia el rotor, es conducido por medio de un eje comun hacia el compresor, el cual
realiza la compresion de aire lo que aumenta le densidad y presion del aire, este
aumento de presion realizado en el compresor y el proceso de recuperacion,
aumentan la temperatura del aire, el cual es enfriado en un intercambiador de calor
impulsado por el motor®. Posteriormente el aire comprimido es conducido de vuelta
a la camara de combustion.

Figura 1. Representacion esquematica del
turbocargador

TURBINA CARACOLA
COMPRESOR

CARACOLA

Salida de
gases hacia
el escape

Turbina Escape
’Entrada gases
de escape TURBINA

Salida aire comprimido
y entrada al motor

Entrada

de aire Turbina Admisidn

Fuente. Diagrama turbo Garrett. [En linea]
https://www.turbobygarrett.com/turbobygarrett/sites/d
efault/files/catalog/Garrett_Catalog_V5.pdf

5 PAES, Ménica. Célculo y andlisis del flujo en una turbina de un turbo grupo operando en condiciones
fuera de disefio. Valencia, 2016, 105p. Trabajo final de grado. Universidad Politécnica de Valencia.
Departamento de Maquinas y motores térmicos. p 15
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1.2TURBINA

La etapa de expansion de la turbina, la cual se analiza en este proyecto, consta de
tres elementos fundamentales y que cumplen una funcidén principal para lograr
generar el requerimiento esencial de una turbina que es: debe suministrar la
potencia requerida por el compresor sin imponer una contrapresion alta en el motor,
es decir, manteniendo unos valores elevados de eficiencia.

En los turbocargadores de geometria variable se tiene dos tipos de disefios de
turbina de flujo compresible axiales o radiales, en las radiales, que es la que se
analiza en el proyecto, los gases de escape inciden radialmente
(perpendicularmente a los alabes del rotor) y salen axialmente (redireccion de 90°
por los alabes). Las turbinas axiales trabajan lo opuesto a las radiales, en donde el
flujo entra al rotor axialmente y salen en direccion radial. En la turbina axial el flujo
del gas entra en un angulo cero al rotor, lo que minimiza el esfuerzo mecénico en
los alabes®.

Estator: este componente toma el fluido que viene de la voluta, la cual simplemente
se encarga de direccionar el fluido y mantener su presion constante, lo acelera y lo
distribuye alrededor de la periferia del rotor. Este consiste de un anillo de alabes
dispuestos de manera tal que establezcan un angulo de incidencia 6ptimo al rotor y
que dependen del porcentaje de apertura, es decir del régimen del motor”.

Figura 2. Estator

Fuente: Elaboracion propia.

6 FENELEY, A. PESIRIDIS, A. and ANDWARI, A. Variable Geometry Turbocharger Technologies for
Exhaust Energy Recovery and Boosting-A Review. En: RENEWABLE AND SUSTAINABLE ENERGY
REVIEWS. p 3.

7 PAES, Monica. Célculo y andlisis del flujo en una turbina de un turbo grupo operando en condiciones fuera de
disefio. Valencia, 2016, 105p. Trabajo final de grado. Universidad Politécnica de Valencia. Departamento de
Maquinas y motores térmicos. p. 20
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1.2.1 Analisis de la Velocidad. Para simplificar la explicacion de las componentes
de la velocidad, que estan en las tres dimensiones, se suele pasar por alto la
componente axial en la entrada del rotor, dejando asi un sistema bidimensional que
puede ser explicado con mayor facilidad. Una de las componentes derivadas del
triangulo de velocidades, y que es la componente a lo largo de la superficie de flujo
axisimeétrica, se conoce como la velocidad meridional (c,.).

La figura 3 muestra el triangulo de velocidades tanto para la entrada como para la
salida, en donde U es la velocidad absoluta del alabe, Cr es la velocidad meridional
que es igual a la radial y que se descompone de la velocidad del fluido a la entrada
del rotor con un angulo de incidencia que depende de la posicion del alabe del
estator. En la salida, la velocidad es axial, caracteristica principal de una turbina
radial, y también tiene una componente de la velocidad relativa w con respecto al
movimiento del rotor®.

Figura 3. Triangulo de velocidades de una turbina radial entrada (der) y
salida (izq)
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Fuente: ZHU, S. DENG, K. and LIU, S. Modeling and extrapolating mass flow
characteristics of a radial turbocharger turbine. 2015. In: Energy 87 (2015)
628-637. p. 631

Una de las relaciones que se pueden encontrar como dice Paes® en torno a los
angulos de incidencia del flujo en el rotor, se muestran en las siguientes ecuaciones:

Angulo tangencial absoluto o swirl en la entrada:

_1 (%61
a; = tan 1(—)
Cr1

8 PAES, Ménica. Calculo y andlisis del flujo en una turbina de un turbo grupo operando en condiciones
fuera de disefio. Valencia, 2016, 105p. Trabajo final de grado. Universidad Politécnica de Valencia.
Departamento de Maquinas y motores térmicos. p. 22

° Ibid. p. 23
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Angulo relativo a la salida:

f, = tan™! (Cﬁ)

Ca2

Y combinando las ecuaciones estos dos primeras ecuaciones, se puede obtener
una relacion entre el angulo relativo y el angulo absoluto, sabiendo que la velocidad
relativaesw, =c, — U, Y € = €1 = Ca2-

Relacion de angulos:

1
tanf, = tana; — —
CT'

Con la ecuacién de turbomaquinaria de Euler, la potencia de salida de la turbina
puede ser calculada por la siguiente expresion:

Ecuacion de Euler:

W =i (U1Co1 — U;Cyz)
La componente relativa de la velocidad a la salida en la turbina Cy, se puede
considerar cero pues, en la practica se disefia considerando que la velocidad
tangencial a la salida no produzca swirl, es decir, con una energia cinética a la
salida baja. Por lo tanto la ecuacién de la potencia quedaria:
Potencia de la turbina:

W = m * U;Cy4

La relacion de velocidad del dlabe (BSR por sus siglas en inglés Blade Speed Ratio)
es la velocidad de la punta del rotor (U,) dividida por la velocidad del chorro (Cs,
spouting velocity) y se define asi:

Relacion de velocidad del alabe (BSR):

U nD /60
BSR = — = /

CS Kr—1
2CpT3 |1 — (Pys/P3t) *T

Donde:

n: velocidad de giro turbina (rpm)
D: didmetro del rotor
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Cp: Calor especifico
k7 . EXxponente isentropico de los gases.

1.2.2 Termodindmica. Para entender el proceso que ocurre en el interior de la
turbina es necesario definir algunas variables, que definen el proceso
termodinamico que ocurre en la turbina y ademas conocer las caracteristicas
esenciales de los gases que son usualmente aplicadas en la termodinamica de
estos componentes mecénicos donde los gases de escape se asumen como gases
perfectos y compresibles.

La temperatura total Tt es el resultado de la suma de la temperatura estatica TS y

dindmica Tdin- La temperatura estatica es la que se mide en la pared del tubo ya
sea en la entrada o la salida del sistema y donde la velocidad del gas es igual a cero
debido a la capa limite de viscosidad. De acuerdo con NGUYEN-SCHAFER?® se
aplican las siguientes expresiones:

Temperatura Total en la turbina:

C2

Te = Ts + Tgin = Ts"’ﬁ

Donde c es la velocidad del gas y Cp es la capacidad calorifica a presion
constante.La presion total del proceso es calculada con la ecuacion isentrépica de
los gases que es:

Presion total en la turbina:

TE' k-1 K — 1 A\ 1

Pt = Ds T = Ps I*TM"

Donde Py es la presion estatica, k = C—z es el exponente isentropico de los gases y

M que es el nimero de Mach, el cual relaciona la velocidad del gas con la velocidad
del sonido para determinar el régimen subsénico, sénico o0 supersonico.

La eficiencia de la turbina es determinada por el proceso de expansion politrépico,
el cual es una transferencia de energia al interior y exterior del sistema de los gases

de escape, desde el estado 3 (P3, T3 ) en la entrada de la turbina hasta el estado

10 NGUYEN-SCHAFER, H. Rotordynamics of automotive turbochargers. 2015. Thermodynamics o
turbochargers Chapter 2.
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4 (P4, T4 ) enlasalida de la turbina. De manera que la eficiencia de este proceso
viene dada por la razén del cambio de la entalpia total politropica entre 3t, 4, yel

cambio isentrépico de la entalpia total entre 3t, 4-5.11 Es decir, la turbina genera
menor trabajo en el proceso politrépico que representa el trabajo real de la turbina,
y el trabajo isentrépico es el ideal.

Grafica 1. Proceso de expansion en la turbina en diagrama h-s

Ps
h ny = dy _ Ah}*kﬁ' _ 1‘1; - ;r:h
! A} i.s' 15 A} 'F.s‘ o) ns - I‘I
YaC%
_Pa
@/ PL
/3' a;=Ah
— D) P | A2 an
Ahg T —
v vy
()
S

Fuente: NGUYEN-SCHAFER, H. Rotordynamics of automotive
turbochargers. 2015. Thermodynamics o turbochargers. Chapter 2.

De manera que, asi como se expresa en el diagrama la eficiencia isentropica
estatica total del grupo de expansion es definida asi:

Eficiencia isentropica de la turbina:

Ny = Ahgg e _ T4t _ T3t
' Dhses  Tys— T3¢

Aplicando las ecuaciones termodindmicas al proceso isentropico, la eficiencia de la
turbina es expresada en términos de presion y temperatura total en la entrada y la
salida y el exponente isentrépico de los gases de escape k; ~ 1.32.12

1 Baines, N. Fundamentals of Turbocharging. Concepts ETI, Inc, Wilder, 2005. p.5.

12 NGUYEN-SCHAFER, H. Rotordynamics of automotive turbochargers. 2015. Thermodynamics o
turbochargers Chapter 2. p.24
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Eficiencia isentropica de la turbina en términos globales:

(8
- (pﬁ) (5
P

Entonces la eficiencia de la turbina es determinada por la medicién de la
temperatura y la presion total en la entrada y la salida del grupo de expansion. La
eficiencia isentropica estatica total maxima de una turbina esta normalmente entre
65y 70% en el punto de disefio del mapa de rendimiento de la turbina®s.

Nr —

1.2.3 Propiedades del flujo en el rotor. El analisis del desarrollo del flujo en una
turbina radial ha sido realizado mediante diversas técnicas o métodos, por ejemplo
modelos unidimensionales, que se utilizan para el disefio, andlisis y la prediccion
del desempeiio los que usualmente recurren a estimaciones simples de importantes
pardmetros como pérdidas, estancamientos y desviaciones. En muchos casos estos
parametros son especificados como constantes o son relacionados con una simple
curva matematica que se aproxima a los experimentos recolectados en el banco de
pruebas, sin ningln intento real de reproducir la fisica del flujo real.}* Entonces
entran los desafios en el entorno académico, especificamente en el desarrollo y uso
de modelos de flujo apropiados, que fomentan la evolucién de estos al desafiar el
conocimiento y la comprensién de los desarrolladores, para lograr un entendimiento
fisico de los proceso de flujo reales que ocurren en este tipo de maquinas?*®.

Para lograr entender cdmo se desarrolla el flujo en una turbina radial se han
realizado experimentos, tanto a bajas velocidades como a altas, y las principales
limitaciones son en los instrumentos de medicion de velocidad debido a su precision.
Por otro lado los modelos numéricos, solvers basados en las ecuaciones de Navier-
Stokes que tratan de hacer una prediccién del campo de flujo en estas turbinas son
ampliamente utilizados para complementar la informacién experimental. Aunque
este complemento debe ser rigurosamente examinado en cuanto a los modelos que
representan el comportamiento del fluido, las condiciones de frontera y los modelos
de turbulencial®. Es por eso que se realiza la validacién de estos resultados frente
a los experimentales y una vez logrado esto es posible obtener un analisis completo
de los fendbmenos que ocurren en la turbina.

13 NGUYEN-SCHAFER, H. Rotordynamics of automotive turbochargers. 2015. Thermodynamics o
turbochargers Chapter 2. p.24

14 BAINES, N. Flow development in radial turbine rotors. Birminghan, 1996. ASME paper 96-GT-65.
p.1-2.

15 ibid. p. 2

16 ibid. p. 2
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De acuerdo con Baines!’ para tener una visién mas clara del campo de flujo en una
turbina radial el dominio debe ser dividido en dos regiones: una region de entrada
donde el flujo del plano meridional se encuentra principalmente en la direccion
radial, y una region de exducer/salida donde se encuentra principalmente en la
direccion axial.

La region de entrada: el efecto dominante a la entrada del rotor es el giro del flujo
tangencialmente, debido a la rotacion. Esto es aceptado y se deduce de las
mediciones experimentales, sin embargo al desconocerse muchas de las variables
que influyen en la interaccién entre el estator y el rotor, el angulo de incidencia solo
puede deducirse después de que se hayan hecho suposiciones sobre la pérdida,
blogueo y desviacion de varios componentes, por lo que los resultados dependen
de la calidad de estas suposiciones. De todos modos se ha llegado al acuerdo de
que la incidencia 6ptima del flujo en el rotor esta en la region de -20° a -40°18,

De acuerdo a Wolley and Hatton® en el estudio del campo fluido a la entrada del
rotor de tres diferentes angulos de incidencia.

Figura 4. Campo fluido entrada rotor

Oiraction of rotaton

Fuente. BAINES, N. Flow development in radial turbine
rotors. Birminghan, 1996. ASME paper 96-GT-65. p. 2

Se observa que la distribucion de flujo mas uniforme se encontr6 en el caso (b) en
un angulo de entrada de -40 °. La condicion de entrada radial (a) muestra una fuerte
recirculacion en la superficie de succion del alabe, mientras que el angulo de flujo
mas negativo (c) da como resultado una recirculacién en la superficie de presién?°,
Es a partir de este estudio que se tiene que la condicidon de incidencia de flujo 6ptimo
para un rotor radial sea entre los casos (a) y (b).

oy BAINES, N. Flow development in radial turbine rotors. Birminghan, 1996. ASME paper 96-GT-65. p. 2

8 ibid. p. 2

19 WOOLLEY, N. and HATTON, A. Viscous flow in radial turbomachine blade passages. 1973. Inst Mech Engrs
conference proceedings.

20 BAINES, op., cit. p. 2
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En conclusion, como dice Baines, N: “Para grandes angulos negativos de incidencia
el flujo sufrird una separacion y se estancara en las caras de presion de los alabes,
esto si la circulacion de flujo es demasiado grande. De manera que, para que esta
situacidén no se presente los angulos de incidencia positivos o nulos reduciran esta
tendencia, pero a su vez el gradiente de presion disminuye lo que haria mas
probable la separacion del flujo en la cara de presion.”?! Es decir se debe establecer
una condicion de incidencia de flujo media entre estas dos situaciones para
garantizar un desarrollo de flujo 6ptimo.

Otras variables o coeficientes que influyen a la hora de tomar en cuenta los angulos
de incidencia en un rotor radial, son el nimero de alabes que este posee por medio
de correlaciones del factor de deslizamiento, principalmente derivadas de
compresores centrifugos, pero estas aproximaciones empiricas no eran lo
suficientemente correctas pues predecian un mayor niumero de alabes de los que
realmente se tenian?2. Es por eso que para obtener una base mas racional a este
problema es que se utilizan los coeficientes de carga y de flujo.

El coeficiente de carga, como lo define Paes?3, refleja la variacién de presion y
temperatura a través de la turbomaquina, y se expresa a partir de la velocidad
periférica de entrada y de la ecuacién de Euler, asi:

Coeficiente de carga Euleriana:

; «ﬁho Co1 Ca2
1_,5/' f— 3 =

Uy Uy Uy

Donde:

€ = Relacion de radios :—2 .
1

Aunque el segundo término de la ecuacion se puede despreciar frente al primero
pues el swirl en la salida del rotor es bajo en esta zona, por lo que queda expresado
de la siguiente manera:

Coeficiente de carga:

| Co1
= —
Uy
21 BAINES, N. Flow development in radial turbine rotors. Birminghan, 1996. ASME paper 96-GT-65. p. 3
22 Ibid., p. 3
23 PAES, Ménica. Calculo y analisis del flujo en una turbina de un turbo grupo operando en condiciones

fuera de disefio. Valencia, 2016, 105p. Trabajo final de grado. Universidad Politécnica de Valencia.
Departamento de Maquinas y motores térmicos. p 26
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El coeficiente de flujo, como dice Paes?* es un parametro que refleja el efecto del
flujo masico y de la velocidad periférica sobre la turbomaquina y se define en
términos de la velocidad de salida meridional, también adimensionalizada con la
velocidad del alabe de entrada.

Coeficiente de flujo:
i Cim
Q= —
Uq

Donde:

cim - Velocidad de salida meridional.
u, : Velocidad de entrada en el alabe.

Estos dos coeficientes se relacionan por medio de la siguiente expresion para lograr
encontrar el angulo de incidencia de disefio del flujo, segun los coeficientes de carga
y de flujo seleccionados que dependen de los valores del punto de operacién
establecido.

Relacién de coeficientes:

| Co1 . . .
Y =—=1+v¢tan
Uy

La regién de salida: en esta regién es importante destacar las componentes que
predominan en el flujo que son la axial y la tangencial, principalmente producida
esta ultima por la aceleracion de Coriolis presente en el sistema, debido a la
rotacion, y que genera que el flujo se mueva del eje al borde del alabe, es decir de
la parte interna de menor velocidad a la externa. Ademas también existe una
aceleracion de deslizamiento cruzado a través de la superficie de los alabes que
son producto del giro del flujo en la direccién tangencial. Por eso el disefio en la
salida de este tipo de rotores es curvo para minimizar la componente absoluta de la
velocidad tangencial®®. El resultado neto de estas fuerzas es el desarrollo de un
flujo secundario complejo que resulta en una distribucion no uniforme de la carga y
de la velocidad en los bordes posteriores de los alabes?®.

1.2.4 Mapas de desempefio de la turbina. Los parametros fundamentales para la
caracterizacion de una turbina radial son la relaciéon de expansion, el flujo masico,

24 PAES, Ménica. Célculo y andlisis del flujo en una turbina de un turbo grupo operando en condiciones
fuera de disefio. Valencia, 2016, 105p. Trabajo final de grado. Universidad Politécnica de Valencia.
Departamento de Maquinas y motores térmicos. p 26

25 DIXON, S. Fluid Mechanics, thermodynamics of turbomachinery. 4 Ed.1998. p. 238

26 BAINES, N. Flow development in radial turbine rotors. Birminghan, 1996. ASME paper 96-GT-65. p. 5.
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la velocidad de rotacion, la eficiencia y la potencia de salida. Estas caracteristicas
propias del grupo de expansion son medidas en bancos de prueba bajo condiciones
de flujo continuo de gas caliente y nos dan un punto de operacién de la turbina. Una
de las variables importantes en este tipo de ensayo de turbocargadores es la
temperatura de entrada a la turbina y como dice Cervello?’ es la entalpia especifica
disponible en los gases a la entrada de la turbina, ya que va a ser esta, junto con el
gasto masico, la que dé la disponibilidad energética de la turbina para realizar un
determinado trabajo.

El gasto méasico a su vez influye en la potencia generada por la turbina, pero también
se ve afectada otra variable que es la relacion de expansion, para una apertura dada
de la turbina y un régimen de giro establecido.

Como dice Cervello: “El régimen de giro del turbocargador depende de las
condiciones de entrada en la turbina y de salida hacia el compresor, puesto que el
compresor ofrece una resistencia al giro libre del rotor ya que su principal funcion,
la del compresor, es aumentar la densidad y presion del aire que entra en el
grupo.”?®

De manera que, lo que representa una mapa de desempefio de la turbina es el gasto
masico corregido versus la relacion de expansion para diferentes regimenes de giro.
Para el caso de turbocargadores de geometria variable, se muestra un mapa o curva
para cada una de las aperturas en porcentajes, que representa las posiciones en
las cuales se pueden encontrar los alabes del estator y que dependen del régimen
del motor.

A continuacion se describe ensayo que se realizé en Cervello?® para la obtencion
del mapa de rendimiento de la turbina del turbocargador GARRET GT 1729v.

Metodologia experimental: en primer lugar se define el nimero de cilindros que
descargan a la turbina y se decide el régimen de giro de la turbina a ensayar. Luego
se dispone a preparar la instalacion para evaluar el punto de operacion, se
manipulan valvulas aguas abajo del compresor para que la potencia que absorba el
compresor sea la maxima, también la valvula que controla la descarga de la
admision debera estar cerrada de modo que el aire que viene del compresor entre
totalmente a la turbina y asi alcanzar el régimen de giro deseado.

Cuando se alcanza el punto deseado, se empieza a subir el caudal de gases, pero
esto hara que el compresor empiece a funcionar y por lo tanto entre a consumir

2 CERVELLO, C. Contribucién a la caracterizacién experimental y al modelado de turbinas de geometria
variable en grupos de sobrealimentacion. Valencia, 2004. p. 61

28 Ibid. p. 19

29 Ibid. p. 20
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parte de la potencia y frenando la turbina, de manera que se compensa esto
aumentando el régimen del motor.

Para minimos gastos trasegados por la turbina y minimas relaciones de expansion
el compresor se debe llevar cerca de la zona de bombeo pues es alli donde genera
un menor freno a la turbina, por lo tanto consume un menor trabajo.

Si se desean estudiar gastos masicos aun menores a la entrada de la turbina, es
necesario entonces disminuir la densidad del aire a la entrada del compresor,
haciendo que el trabajo absorbido sea menor, provocando un menor freno a la
turbina y trabajando al minimo régimen de motor posible.

Detalles del banco de pruebas, instrumentacion y puesta a punto de este ensayo se
pueden encontrar en Cervello®°,

Conociendo como se lleva a cabo el ensayo es posible observar los resultados que
se obtuvieron para este turbocargador, y su correspondiente mapa de desempefio.
Aungue es necesario conocer como son tratados los datos medidos en los ensayo
para su posterior representacion.

Cuadro 1. Correccion de las variables medidas para la representacién del mapa de
turbina

PARAMETRO TURBINA

Flujo Masico corregido . N Trer

mr = m

PETO
i _ PREF
Relacion de expansion Pero

Régimen de giro del eje corregido [Tero
TREF

Fuente: Elaboracion propia.

Donde:

Tero = T3, Temperatura de entrada en la turbina.
Trer: Temperatura de referencia (288.15 K).

Pzro = P3;: Presion de entrada en la turbina.
Prpr: Presion de referencia (101325 Pa).

Psr = P, Presion de salida de la turbina.

30 CERVELLO, C. Contribucién a la caracterizacion experimental y al modelado de turbinas de geometria
variable en grupos de sobrealimentacién. Valencia, 2004. p. 68.
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El mapa de la turbina se muestra a continuacion en la grafica 2. Los diferentes
regimenes de giro se identifican en funcion del color y el simbolo de cada punto
segun indica el cuadro a la derecha del diagrama. Los desplazamientos asociados,
es decir el porcentaje de apertura, de cada posicion de los alabes del estator estan
indicados junto al punto de mayor flujo masico de cada curva.

Grafica 2. Mapa de desempefio de la turbina de geometria variable GARRETT
GT 1749V
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Fuente. CERVELLO, C. Contribucién a la caracterizacién experimental y al

modelado de turbinas de geometria variable en grupos de sobrealimentacion.

Valencia, 2004.

1.3DINAMICA DE FLUIDOS COMPUTACIONAL EN TURBOMAQUINARIA

En el ambito de la turbomaquinaria el CFD es una herramienta muy utilizada a nivel
industrial para propésitos similares a los de este proyecto, pero también para el
estudio de otros fenbmenos que ocurren en las turbomaquinas. Fenémenos de
transferencia de calor, estructurales, interaccion fluido-estructura, estrategias de
movimientos de malla para simular el movimiento del rotor, entre otras. Su uso esta
siendo cada vez mas comun, debido a los avances y desarrollos de los métodos
numeéricos y de la potencia de los computadores. Sin embargo, con respecto al
proceso de disefio de una nueva turbomaquina, el uso directo de las herramientas
de CFD sigue siendo inviable con las capacidades computacionales actualess?.

81 FAJARDO, Pablo. Methodology for the Numerical Characterization of a Radial Turbine under Steady
and Pulsating Flow. Valencia, 2013. p. 14
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Enfoques unidimensionales para disefar y analizar turbogrupos son considerados
aceptables para muchas aplicaciones, entre ellas estan las de matching a un motor
de combustidn interna, o predecir los comportamiento de los coeficientes de flujo.
Pero la necesidad de entender totalmente el flujo interno de la turbina ha hecho que
se desarrollen diversas investigaciones de este campo para lograr disefios con
mejores eficiencias. Por ejemplo, se ha logrado observar investigaciones en donde
los resultados de las simulaciones muestran una cercania con los datos
experimentales como en Galindo®? en el que se analiza una turbina radial y se hace
uso del software ANSYS FLUENT®, ademas realizan un analisis de independencia
de malla local y establecen buenas précticas para lograr las simulaciones lo mas
confiables posibles, teniendo en cuenta el costo computacional. En Paes® se
realiza en calculo y andlisis del flujo en la turbina de un modelo de turbocargador
Garrett por medio de CFD, y se hace una validacion mediante datos experimentales
obtenidos previamente en Galindo. En Reyes®* se determina una metodologia fisica
para extrapolar los mapas de funcionamiento de la turbina y también se desarrollan
experimentos para estudiar cada fendmeno de forma aislada, y contribuir al calculo
de motores sobrealimentados.

Para lograr reproducir el ensayo que se realiza en los bancos de prueba de
turbogrupos, normalmente en el dominio computacional tanto la entrada (inlet) como
en la salida (outlet) del dominio se necesitan de ductos largos, principalmente
cuando se tratan con flujos pulsantes, pero en general se hace con el fin de evitar
falsos reflejos en los limites y para que en funcibn de su direccién de
desplazamiento las ondas se descompongan normalmente, por lo tanto esto hace
gue el domino computacional sea mas grande, es decir se tendran muchas mas
celdas por analizar. Del mismo modo ocurre en la préctica, y es otra razén por la
cual se realiza esta modificacién al modelo. Por ello en este proyecto se busca
obtener en primer lugar un dominio lo suficientemente equilibrado entre nimero de
celdas, calidad de malla y resultados con la mejor resolucion posible teniendo en
cuenta los recursos computacionales disponibles y ciertas limitaciones propias del
software.

1.3.1 Modelado del flujo en la turbina. El software con licencia académica ANSYS®
18.2 y su interfaz Workbench que permite trabajar de una manera metddica se
utilizé, en primer lugar para generar la geometria del domino, luego el mallado en
Meshing y la configuracion de las diferentes caracteristicas como las condiciones

82 GALINDO, J., et al. Characterization of a radial turbocharger turbine in pulsating flow by means of CFD
and its application to engine modeling. En: APPLIED ENERGY. Mar 1, .vol. 103
33 PAES, Moénica. Célculo y andlisis del flujo en una turbina de un turbogrupo operando en condiciones

fuera de disefio. Valencia, 2016, 105p.

34 REYES, Miguel. Contribution to the Experimental Characterization and 1-D Modelling of Turbochargers
for IC Engines. Valencia, 2013, 370p.
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de frontera, movimiento de malla e interface o conexiones de la malla se uso
especificamente el solver especializado en turbomaquinaria CFX®.

EL software CFX® como lo describe ANSYS® en su plantilla es:

“El software ANSYS CFX admite topologias de malla arbitrarias, que incluyen elementos
hexaédricos, tetraédricos, cufia y piramide. Utiliza un enfoque unico hibrido de elementos
finitos / volumen finito para discretizar las ecuaciones de Navier-Stokes. Como método de
volumen finito, satisface una estricta conservacion global imponiendo la conservacion local
sobre los volumenes de control que se construyen alrededor de cada vértice o nodo de
malla. La metodologia de elementos finitos se usa para describir la variacion de la solucién
(necesaria para varios flujos de superficie y términos fuente) dentro de cada elemento™®.

Como se menciona se utilizan una serie de ecuaciones, que discretizadas logran
modelar el comportamiento que tendria un fluido especifico en un dominio
geométrico y que necesariamente tendra que estar dividido en un nimero de
elemento/volimenes finitos.

Teniendo esto en cuenta y bajo una consideracion de continuidad Newtoniana, el
comportamiento o movimiento de un fluido esta gobernado por los principios de
conservacion de masa, momento y energia. Y teniendo en cuenta que en un marco
absoluto de referencia el gas de escape, que es un gas altamente compresible,
puede ser descrito por las ecuaciones que describen el modelo fisico. Estas
ecuaciones se utilizan para fluidos compresibles e incompresibles y para gases o
liquidos, eso si variando alguno que otro término en las ecuaciones. En la mayoria
de los flujos de ingenieria, como en la turbomaquinaria, no existen soluciones
analiticas para las ecuaciones que gobiernan el comportamiento y estas ecuaciones
deben resolverse numéricamente.

Las ecuaciones que se expresan a continuacion se pueden encontrar en el Theory
Guide Ansys CFX Solverss :

Ecuacion de continuidad:

dp 0
— +—(p-u;)=0
ot C).i'}‘ ) I
Ecuacién de Momento:
0 9] dp  O1ij :
—p-uw) + —(p-w-uy) = —— + - + pfi
ot o ; oux; o ;
J t J
35 ANSYS, Inc. CFX® fast, reliable, robust, accurate numerics. 2006. p. 1
36 ANSYS, Inc. ANSYS CFX-Solver Theory Guide. 2009. p. 18
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Ecuacion de Energia total:

7, J p dp du; gy i
—(p-h)+ = o-u;j - h)=—+uj— +7— — — + Weat + ¢
gr P g e h) = e T T gy T Vst T

Ecuacién Gases |ldeales:
p=p- 1T R

Donde:

p: Densidad.

p: Presion.

T: Temperatura.

x;: Coordinada cartesiana.

u;: Velocidad absoluta del elemento.

fi: Fuerza especifica.

h: Entalpia especifica.

R: Constante de los gases.

7. Esfuerzo cortante viscoso.

W, Trabajo de las fuerzas externas al modelo.

El esfuerzo cortante viscoso, se define como:

c"}-ui n ﬁuj

( o OJuy,
f"r. P = i - " - ‘ -
i =1\ j Oz,

7 i
I !‘__}.I',L-

1.3.2 Modelos de turbulencia. El modelado de la turbulencia en turbomaquinaria es
un aspecto importante y que se debe tener en cuenta para el correcto modelado del
flujo en el dominio. La turbulencia esta definida por un pardmetro que en ingenieria
es bien conocido y es el numero de Reynolds este muestra el régimen en el que se
encuentra el fluido, laminar o turbulento y describe la razén entre las fuerzas
inerciales y las fuerzas viscosas. Esto significa que para nimeros de Reynolds
bajos, las fuerzas viscosas son predominantes, y para grandes numeros de
Reynolds las fuerzas inerciales son las que predominan?’.

Modelado DNS: Direct Numerical Simulation es la solucion completa de las
ecuaciones de Navier-Stokes. Este método resulta inabordable para problemas en
donde los numeros de Reynolds sean demasiado grandes, ya que seria preciso
resolver todas las escalas de movimiento (desde la dimensién caracteristica del

87 HELLSTROM, F. Numerical computations of the unsteady flow in a radial turbine. Sweden, 2008. p. 26
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problema hasta la escala de Kolmogorov o de pequefios torbellinos)3®. Por lo tanto
su nivel de complejidad es bastante alto, consecuentemente el costo computacional
también.

Modelado LES: Large Eddy Simulation ya que la simulacion completa de los
fenémenos turbulentos, que sean dependientes del tiempo y con numeros de
Reynolds elevados es imposible por la finura de la discretizacion que es necesaria,
ya que dependiendo de la menor escala de movimiento el tamafo de los elementos
debera ser inferior, es por eso que el LES aparece como una alternativa mas
econdmica que el DNS. La idea principal es resolver Unicamente las grandes
escalas de la turbulencia y aproximar el efecto de las pequefias escalas®®. Entonces
a través de un proceso de filtrado de las ecuaciones, el problema queda planteado
en torno a las velocidades instantaneas, la media y la turbulenta, capturadas por la
malla y se modela el efecto de disipacion viscosa para las escalas menores, que
resulta dificil de modelar con el tamafio de malla utilizado.

Modelado RANS: Reynolds Averaged Navier-Stokes es el enfoque mas comun para
estudiar la turbulencia, y trata esencialmente en dividir la variable del flujo
instantaneo en dos términos, un término medio y un término fluctuante. Este
enfoque aplica la descomposicion de las variables instantaneas del flujo en las
ecuaciones que gobiernan el comportamiento de fluido y las ecuaciones de estado
en primer lugar, y luego se realiza el promedio de Reynolds.

De todas maneras las aproximaciones mencionadas anteriormente por si solas no
son suficientes para lograr reproducir los fenémenos en turbo maquinaria, y por lo
tanto cerrar el sistema de ecuaciones para una prediccion completa, teniendo en
cuenta el costo computacional, es por eso que se han desarrollado a lo largo de los
afios diversos modelos de turbulencia. Algunos ejemplos de los méas populares
modelos de turbulencia son: Modelo de Spalart-Allmaras*®, modelo k — € de dos
ecuaciones de Launder & Spalding*' y el modelo k — w de Wilcox*2.

Algunas de las limitaciones del modelo k— € como lo dice Wilcox es que
tiene dificultades para capturar el comportamiento de las capas limite turbulentas
hasta la separacién, que para cuestiones de turbo maquinaria es un aspecto
importante. Aunque el modelo k — w es mas robusto y preciso cuando se trata de
las paredes en el limite del dominio, es muy sensible al valor de la tasa de disipacion
especifica w fuera de la capa limite.

38 BIBING, US. Ecuaciones de Navier-Stokes. Fendmenos turbulentos. s.f. En linea. p. 51

39 BIBING, US. Ecuaciones de Navier-Stokes. Fenédmenos turbulentos. s.f. En linea p. 52

40 Spalart, P., Allmaras, S. & of Aeronautics, A. |. A one equation turbulence model for aerodynamic flows.
1992. Tech. Rep. AIAA-92-0439. Astronautics.

4 Launder, B. and Spalding, D. The numerical computation of turbulent flows. Computer methods in

applled mechanics and engineering. 1974. 269-289.
Wilcox, D. Turbulence modeling for CFD, vol. 2. 1998. DCW industries La Canada, CA.
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Por esta razon se busca una estabilidad entre estos dos modelos y esto lo brinda el
modelo RANS de Menter*? (Shear Stress Transport) SST k — w, el cual su objetivo
es combinar las ventajas del modelo k — w cerca de las paredes del domino con la
insensibilidad de la corriente libre del modelo k — e en la region lejana. Las
ecuaciones del modelo que se utiliz6 en este proyecto, se dan a continuacion:

Modelo de turbulencia SST k — w de Menter:

d d . d ok
Bt(‘o )+8.I'j (p-u;-k) E—pP - p Bz; {P (V V-0 3$J,
dissipation

d %) S — o
_ - L — ._‘é.w — (Y - 'L—f?'" l_Jﬁ e

57 (P ]+a$j(f3 Ui-w) =a-p-Si-Si—F-p
ox; P bTw Oz
1 ok ow
42 (1—F))p-0 o — — .2
( 1) P Ow2 o Oz, Om;

(.

T
cross-diffusion

El modelo SST se aplicd en una amplia gama de casos de validacion y, en particular,
se ha utilizado en la mayoria de las aplicaciones de turbomaquinaria que se
encuentran en la literatura**.

1.3.3 Estrategias de modelamiento del rotor. Otro punto clave dentro de las
simulaciones de turbo maquinaria son las estrategias para simular el movimiento
del rotor. En donde existen basicamente dos enfoques diferentes: Marco de
referencia multiple MRF (Multiple Reference Frame) y Malla de tamafio deslizante
SSM (Sliding Sizing Mesh).

Estrategia MRF: En este método la malla realmente no se mueve, en cambio, utiliza
un marco de referencia que divide el dominio entre una parte estacionaria y otra en
rotacion, que serd el rotor, y de esta manera resuelve las ecuaciones de gobierno
teniendo en cuenta el sistema de referencia. Por lo tanto la fuerza centrifugas y de
Coriolis se introducen como términos adicionales en el sistema de ecuaciones de
Navier-Stokes?*®. La principal ventaja de este enfoque es que el costo computacional

43 Menter, F. Two-equation eddy-viscosity turbulence models for engineering applications. 1994. AIAA
journal, 1598-1605.

44 FAJARDO, Pablo. Methodology for the Numerical Characterization of a Radial Turbine under Steady
and Pulsating Flow. Valencia, 2013, 244p. p. 24
45 FAJARDO, Pablo. Methodology for the Numerical Characterization of a Radial Turbine under Steady

and Pulsating Flow. Valencia, 2013, 244p. p. 27
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es bajo, pero sus predicciones en condiciones de flujo inestable son desacertadas,
ya que no tiene en cuenta, por ejemplo, los fendmenos de desprendimiento del
vortice.

Estrategia SSM: Este enfoque, que es también conocido como malla movil, en
donde una parte del dominio, el rotor, estd rotando con respecto a la parte
estacionaria se lleva a cabo en estado transitorio. La conexion entre zonas de
contacto estd compuesta de interfaces deslizantes, es decir, que la conectividad
entre las celdas del domino en las interfaces cambia en cada paso de tiempo. Este
enfoque ha probado dar buenos resultados cuando se comparan con los
experimentales, porque se puede capturar el efecto de paso de los alabes.
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2. PRE PROCESADO

En el presente capitulo se encuentra la configuracion que se realizé para llevar a
cabo la etapa de pre-procesamiento del proyecto. En donde se tiene en cuenta, en
primer lugar, la descripcion del modelo geométrico de la turbina que se va simular,
en segundo lugar, la configuracion del enmallado del dominio y sus principales
caracteristicas y propiedades. También se explican las metodologias utilizadas en
el software de simulacion ANSYS® basadas en las condiciones de frontera del
domino.

2.1 DESCRIPCION DEL MODELO PROPUESTO

El modelo CAD que se utilizo es el de la turbina del turbocargador GARRETT GT
1749v, que se encontrd en linea en www.grabcad.com, y que es un turbo cargador
de geometria variable, especificamente tiene un anillo, llamado estator, el cual
posee unos alabes que direccionan el fluido hacia el rotor, este grado de apertura
de los alabes es controlado por medio de una valvula electro neumatica la cual es
operada por el computador del motor (ECU), que esencialmente abre o cierra los
alabes dependiendo del régimen del motor.

Este turbocargador fue disefiado por GARRETT® y esta destinado a trabajar en un
motor diésel de un Volkswagen TDI 1.9 L con una potencia de 175 HP ~ 130.5 Kw
segun el catalogo*®.

Figura 5. Modelo CAD turbina turbocargador GARRET GT 1749v

Fuente: Elaboracion propia.

46 GARRETT. Catalog: Original performance. Vol. 8. 2018. p. 63.

37



2.1.1 Geometria. Las caracteristicas geomeétricas son descritas en el siguiente
cuadro:

Cuadro 2. Caracteristicas geométricas de la turbina de geometria variable

Caracteristicas Garrett GT 1749v
Diametro de entrada 33 mm
Diametro de salida 38,5 mm
Diametro del rotor 42,5 mm
Numero de alabes rotor 9
Numero de alabes moviles en el 11
estator

Fuente: Elaboracion propia.

Conocidas las caracteristicas geométricas del modelo de turbina, es importante
resaltar que en CFD el dominio que se modela es por el cual el flujo va a transitar,
por ejemplo si se quiere analizar el flujo en un tubo el dominio sera el del volumen
interno del tubo, es decir, por donde el fluido se desarrolla, no es como en un andlisis
estructural en donde el dominio es, en el caso del tubo, las paredes de éste y en
donde las caracteristicas del material del tubo son importantes en el analisis, por el
contrario en CFD se tienen en cuenta las propiedades del fluido.

Teniendo esto en mente, a partir del modelo CAD (Fig. 5) se generé un domino
computacional, el negativo de la geometria original, al que se le realizaron algunas
simplificaciones, principalmente porque la licencia de ANSYS® que se utilizé en
este proyecto es una licencia académica, por lo tanto tiene algunas limitaciones en
cuanto al numero de elementos que permite analizar por simulaciéon (Max. 1 millén
de elmentos), de manera que, las simplificaciones que se realizaron son en zonas
en donde se pueden asumir geometrias sencillas. Por ejemplo el rotor, el estator o
la voluta son zonas en las que se requiere un modelado muy fino, pero en zonas
como la entrada o la salida del dominio se pueden realizar las simplificaciones todo
con el fin de disminuir el nUmero de celdas / elementos generados en el domino.

También en aras de reproducir el experimento original, los conductos de salida y de
entrada se extienden, pues si se imponen las condiciones de frontera muy cercanas
al grupo de expansién como tal, pueden generar inestabilidades en el modelo
debido a fendmenos, como por ejemplo flujo invertido. Ademas segun la norma
Turbocharger Gas Stand Test Code*’ las distancias de los ductos de salida y
entrada deben ser, para una caracterizacién experimental, de seis veces el diametro
de salida y entrada de la turbina del turbocargador. Aunque es lo que se
recomienda, no fue posible modelar los ductos de salida y entrada del dominio de
esa longitud, por lo anteriormente dicho, las limitaciones de la licencia académica,
de manera que los ductos se dejaron de tres veces el diametro de salida y entrada,

a7 SAE J1826. Turbocharger Gas Sand Test Code. Society of Automotive Engineers, Inc. 1995.

38



es decir, la mitad de lo que la norma sugiere. Dejando claro lo anterior el dominio
computacional con el que se trabajé fue el siguiente (Fig.6 y 7):

Figura 6. Plano X-Y Modelo turbina

Estator
',/’/'l
| /
‘\\ /
Voluta
Rotor
Fuente: Elaboracion propia
Figura 7. Plano X-Z Modelo turbina
Salida
(outlet)
Entrada
| (inlet)

Fuente: Elaboracion propia.

2.1.2. Posicionamiento angular de los alabes del estator. El posicionamiento de los
alabes en el estator es la caracteristica diferenciadora que existe entre un
turbocargador de geometria variable y uno de geometria fija, ya que dependiendo
el porcentaje de apertura de estos se definirA que curva de rendimiento se esta
analizando y por ende a que velocidades, flujos masicos y relaciones de expansion
trabaja el grupo de expansion. En el presente proyecto y como se planted en un
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principio se analizaron tres porcentajes (20, 40 y 60%) y en cada curva se llevo a
cabo la simulacion en 15 puntos de operacion para cinco velocidades.

En la siguiente figura se muestra un ejemplo del sistema de referencia utilizado para
lograr obtener el porcentaje de apertura deseado en cada caso.

Figura 8. Sistema de referencia alabes del estator

Fuente. PAES, M. Calculo y andlisis del flujo en una turbina
de un turbo grupo operando en condiciones fuera de disefio.
Valencia, 2016, 105p. p. 39.

De manera que, cuando el alabe esta completamente cerrado se refiere a un
porcentaje de apertura de 0% que en este caso ese porcentaje forma una angulo
de y = 90° con la referencia y que el maximo porcentaje de apertura, es decir 100%,
se presenta cuando el 4labe forma un angulo con la vertical de y = 30°, como se
muestra en la figura 9.

Se puede decir entonces que si el 100% de movilidad del 4labe se comprende en
60° de libertad segun la referencia, cada porcentaje (1%) de apertura sera 6 =
0.6° de desplazamiento del alabe.

Los porcentajes con sus respectivos grados de desplazamiento se muestran en el
cuadro 3.
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Figura 9. Maxima posicion de apertura 100% en grados

D0

36°

6 =60° e

30° .|

T

uente: Elaboracién propia

En la imagen se puede observar el angulo y = 30° para un hipotético maximo
porcentaje de apertura y el desplazamiento asociado para el mismo en este caso
de 60° como se mencionaba.

Cuadro 3. Angulos de apertura estator

Posicion de los alabes Angulo y = Angulo 0
20% 78° 12°
40% 66° 24°
60% 54° 36°

Fuente: Elaboracion propia
2.2 MALLADO

En la etapa de pre-procesado, una caracteristica principal para lograr una
simulacion correcta es el enmallado del dominio, puesto que la metodologia que
emplean los solvers de CFD requiere que el domino sea dividido en celdas,
elementos o volumenes de control para que en cada uno de ellos sean aplicadas
las ecuaciones de conservacion, anteriormente mencionadas, y utilizar los métodos
numéricos que se mencionaran mas adelante para resolverlas.

Para solucionar un problema de fluidos, como en este proyecto, las diferentes
variables que ocurren en el proceso (velocidad, presion, temperatura, etc.) son
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definidas en los nodos de cada celda. La exactitud de las soluciones por medio de
CFD depende en gran parte del nimero de celdas en la malla®.

Normalmente para el mallado de geometrias complejas, como es el caso de una
turbina, se utilizan mallas no estructuradas. La caracteristica de una malla no
estructurada es que la red no impone ninguna estructura implicita de lineas de
coordenadas, de ahi el nombre, de manera que la malla puede concentrarse
facilmente donde sea necesario sin desperdiciar el almacenamiento de la
computadora*®. Este tipo de mallas son representadas en 2D como tridngulos y en
3D como tetraedros.

Figura 10. Malla no estructurada triangular
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Fuente. VERSTEEG, H. and
MALALASEKERA, W. An introduction to
Computational Fluid Dynamics, THE
FINITE VOLUME METHOD.

El dominio computacional es discretizado usando una malla mixta, pues en todos
los elementos no es estrictamente necesaria una malla con elementos tetraédricos,
de manera que en el dominio tan solo la voluta y el rotor poseen una malla no
estructurada con celdas tetraédricas, mientras que el resto de componentes como:
el ducto de entrada, el de salida y el estator son divididos con una malla hexaédrica

48 VERSTEEG, H. and MALALASEKERA, W. An introduction to Computational Fluid Dynamics, THE
FINITE VOLUME METHOD. 2 Ed. England, 2007. 517p. p. 3
49 Ibid., p. 311
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estructurada. En otros proyectos, como en Paes®® o Galindo®!, utilizan una malla
poliédrica ya que ha demostrado reducir las difusiones numéricas en flujos con
cambios de direccidn y porque tiene una mayor conectividad con las celdas a su
alrededor.

Algunas de la zonas que se deben considerar para hacer un refinamiento, o hacer
que los elementos en esa zona sean un poco Mas pequefios esto con el fin de
representar, en primer lugar la geometria exacta del domino y también para que los
fendbmenos que ocurren alli sean modelados de la mejor manera son las regiones
cercanas a las paredes del dominio, el rotor, la interface entre la parte que rotay la
estacionaria y también los bordes de los alabes del estator. En las siguientes figuras
(Fig. 11y 12) se muestra la malla generada para realizar las simulaciones.

Figura 11. Vista superior modelo enmallado

ANSYS

R18.2
 Academic
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Fuente: Elaboracion propia

50 PAES, Ménica. Calculo y analisis del flujo en una turbina de un turbogrupo operando en condiciones

fuera de disefio. Valencia, 2016, 105p. Trabajo final de grado. Universidad Politécnica de Valencia.
Departamento de Maquinas y motores térmicos.

51 GALINDO, J. HOYAS, S. FAJARDO, P. and NAVARR, R. set up analysis and optimization of CFD
simulations for radial turbines. Engineering Applications of CFD
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Figura 12. Vista de lado modelo enmallado
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Fuente: Elaboracion propia

Algunas de las caracteristicas de la configuracién del enmallado para generar un
modelo con mayor calidad y finura son presentadas en el cuadro 4.

Cuadro 4. Detalles de la malla.

Size function Proximity and
Curvature

Tamafio Relevg_nce center Medium

Transition Slow

Span angle

center Fine
Calidad Smoothing High

Target skewness 0,9

Inflation option Total thickness

Number of layers 5
Inflacion | Growth rate 1,2

Maximum

thickness 0,5mm

Fuente: Elaboracion propia

En lafigura 13 se observa que en las zonas donde realmente es interesante modelar
el comportamiento, es en donde el tamafo del elemento es mas pequefio, por
ejemplo en el rotor y en el estator. Por el contrario en el ducto de salida el tamafio
del elemento es mas grande, ademas de ser una malla estructurada.

44



Figura 13. Corte frontal del modelo enmallado
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Fuente: Elaboracion propia

En la figura 14 y 15 se observa el detalle de la inflacion generada en los alabes del
rotor y en el estator, y como se especifica en el cuadro 4 el espesor total de esa
capa limite es de 0,5mm en un total de 5 capas con un crecimiento de 1,2 entre
cada capa. Esto con el fin de que los efectos de la turbulencia en estas zonas sean
correctamente calculados por el modelo de turbulencia seleccionado y también
mejorar la precision de los resultados.

Figura 14. Detalle de la capa
limite en los alabes del rotor

Fuente: Elaboracion propia
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Figura 15. Detalle de la inflacién de los
alabes del estator

Fuente: Elaboracion propia
2.3 CONDICIONES DE FRONTERA

Para lograr reproducir el fendmeno fisico que sucede en la turbina de un
turbocargador, no solo es necesario disponer de las ecuaciones de gobierno,
previamente mencionadas, que manejan los diferentes softwares sino también es
necesario introducir las condiciones de frontera correctas o acordes con lo que se
quiere modelar.

Normalmente en turbo maquinaria son adoptados dos métodos o tipos de
condiciones de frontera, el primero utilizado por Fajardo® en su proyecto y es el
método de las presiones, es decir que las condiciones de frontera impuestas en la
entrada del domino son: la presién total y la temperatura total, mientras que en la
salida es la presion estatica. Recordar la presion total como se expreso en el primer
capitulo, en funcién de las temperaturas, el exponente isentrépico de los gases y el
namero de Mach. Este tipo de combinacion de presion total a la entrada y estatica
a la salida, se ha encontrado que proporciona una buena estabilidad numérica y
razones de convergencia en turbinas de flujo radial®3. También cabe destacar que
esta condicién permite establecer la presion manométrica a la salida cuando el flujo

52 FAJARDO, Pablo. Methodology for the Numerical Characterization of a Radial Turbine under Steady
and Pulsating Flow. Valencia, 2013, 244p. Doctoral thesis. Universidad Politécnica de Valencia.
53 SIMPSON, S. SPENCE, W. and WATTERSON, J. A comparison of the flow structures and

losses within vaned and vaneless stators for radial turbines". In: Journal of Turbomachinery 131,
2009. p. 031010-5.
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es subsonico, mientras la presion es extrapolada desde el interior si se alcanza el
régimen supersoénico®.

Figura 16. Esquema condiciones de frontera en el domino
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Fuente: Elaboracion propia

El segundo método Fig. 16, que fue el que se utilizé en este proyecto por razones
gue se dan mas adelante en el estudio de convergencia de malla, es la condicion
de flujo masico y temperatura total en la entrada del dominio y en la salida se
mantiene la presion estatica acompafiada de la temperatura estatica, esta es una
condicién de frontera que también ha sido utilizada en otros proyectos como en
Shyang®® en donde aparte de modelar el flujo se modelo la transferencia de calor
en el sistema, y que también brinda estabilidad numérica y tasas de convergencia
rapidas. El caudal masico especificado se distribuye por todas las caras utilizando
el valor del &rea, asi:

Flujo méasico en la condicion de entrada:

|57 ]

|brur-!3|

g = Tit -

Donde:

m,: Flujo masico a traves de la célula.

54 Ibid., p. 23
%5 SHYANG, M- Flow and heat transfer in a turbocharger radial Turbine. Sweden. Diciembre, 2016.
Technical reports from Royal Institute of Technology.
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|S¢I: Area de la cara de la célula.
IS;0ta1|: Area total del plano de la entrada.

Y para un flujo masico especificado en la entrada, la velocidad es computada por
medio de la siguiente ecuacion:
Velocidad en la entrada del domino:

—F

m=p-5et

En cuanto a la condicion de frontera en la salida del domino, donde las presion y
temperatura estatica son impuestas, la velocidad es extrapolada por la célula
adyacente al interior del domino por medio del método de Hybrid Gauss-Least
Squares®®. Y permite que en caso de que en el dominio exista un flujo reverso, es
decir, que en la salida haya un flujo entrando de nuevo en el dominio, la presion
estatica especificada sea tomada como una presion total.

Finalmente el segundo método ha generado mejores resultados y una velocidad de
convergencia mas rapida, pero debe considerarse como menos real en sus
definiciones. Dado que un flujo mésico siempre se genera por una relacion de
presion entre la entrada y la salida de cada sistema abierto, cuando sea posible es
mejor fijar las condiciones de presion limite y dejar que el sistema se alinee con el
valor de flujo masico®’. A pesar de que ese argumento es cierto, en el estudio de
independencia de malla que se muestra en el siguiente capitulo se define el por qué
se decidi6 utilizar el segundo método y no el primero, aungque los dos métodos son
igualmente validos.

Dentro de las condiciones de frontera también es valido mencionar las condiciones
de pared impuestas en el programa, pues son paredes sin deslizamiento y para
reproducir lo que se hace en los ensayos de turbina experimentales las paredes son
consideradas adiabéaticas.

Como se menciond anteriormente la estrategia de movimiento del rotor es
importante para modelar la rotacion de este elemento y es necesario decantarse por
alguna de las dos estrategias, MRF o SSM, en este proyecto se considerd la
estrategia de modelamiento del rotor que se conoce como Frozen rotor o Multiple
Reference Frame pues su costo computacional no es tan elevado como en el SSM
(Sliding Sizing Mesh) y ademas reproduce los efectos del flujo en el rotor en
condiciones estables de una forma adecuada, y para los intereses de este trabajo
es una alternativa viable.

56 SHYANG, M- Flow and heat transfer in a turbocharger radial Turbine. Sweden. Diciembre,
2016. Technical reports from Royal Institute of Technology. p. 42
57 CAPILUPPI, C. Three dimensional CFD simulation of a turbocharger turbine for motorsports

applications. Parma, 2011-2012.Maestria en ingenieria mecanica. p. 40
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3. PROCESADO

En este capitulo se presenta el procesado del modelo computacional, es decir, una
breve explicacién del proceso de discretizacion de las ecuaciones que lleva a cabo
el software utilizado ANSY CFX®, una descripcion de la precisibn numérica e
incertidumbre que se posee en este tipo de simulaciones. Se determina con cual de
las dos metodologias de condiciones de frontera propuestas fue posible alcanzar el
estudio de independencia de malla, y se muestran los resultados de este. También
se presentan las tablas de datos de entrada para la simulacidén para cada condicion
de apertura del estator en la turbina.

3.1 DISCRETIZACION

Las ecuaciones previamente descritas en el capitulo uno que sirven para modelar
el comportamiento del flujo en una geometria tan compleja, como la de la turbina
del turbocargador, son solucionadas a través de procesos iterativos en un dominio
computacional discretizado con la inclusion de unas condiciones de frontera
acordes al fenomeno fisico a reproducir. En este proyecto todas las simulaciones
fueron ejecutadas usando el método de volumenes finitos, el cual es el que utiliza
el solver CFX de ANSYS.

Este método discretiza el dominio espacial utilizando una malla, esta malla es
utilizada para construir volumenes finitos, en los cuales se resuelven las ecuaciones
de conservacion de masa, momento y energia. Ahora el método de volimenes
finitos que utiliza CFX es el centrado en los vértices del elemento como tal, la figura
17 muestra una representacion esquematica del método, este método almacena la
informacién de la variable en cuestion formando volimenes de subcontrol mas
pequefios que rodean el vértice.

Figura 17. Método centrado en los vértices

Fuente. ACHARYA, R. Investigation of
differences in Ansys solvers CFX and fluent.
2016. p.14
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Los esquemas de discretizacién que posee el solver CFX son: first order upwind,
second order upwind, second order central difference y high resolution scheme, el
utilizado es este proyecto fue el high resolution scheme pues ofrece un escenario
optimo que proporcionan una mezcla del primer y segundo orden con la ayuda de
una funcién no lineal evaluada para cada nodo®e.

3.2 CONCEPTOS DE PRECISION NUMERICA E INCERTIDUMBRE

Uno de los factores importantes para determinar la viabilidad de los resultados de
una simulacién se encuentra en la precision e incertidumbre de los resultados, que
van de la mano con la validacién y verificacion de estos, y también términos
importantes como la calibracion, prediccion y la credibilidad de las simulaciones.
Aunque cabe destacar, que en este proyecto no se realizan andlisis de sensibilidad
o de incertidumbre, porque daria cabida a otro proyecto, es relevante destacar las
diferentes condiciones por las cuales se pueden generar errores, imprecisiones e
incertidumbres en simulaciones de dindmica de fluidos computacional.

En la dinamica de fluidos computacional se debe diferenciar el modelo conceptual,
gue es aquel que a partir de observaciones y experimentos permite obtener los
modelos matematicos y ecuaciones que describen el sistema fisico de interés, del
modelo computarizado, que es un programa informatico operacional, es decir, el
cadigo o el modelo computacional por el cual se representan las ecuaciones.

3.2.1 Verificacion y validacion. Las definiciones de estos dos términos y demas que
se presentan en esta seccion fueron tomadas de “Guide for the verification and
validation of computational fluid dynamics simulations™?° de AIAA (American institute
of Aeronautics and Astronautics), y son las siguientes:

Verificacion: El proceso para determinar que la implementacion de un modelo
representa con precision la descripcion conceptual del desarrollador del modelo y la
solucion al modelo.

Validacion: El proceso para determinar el grado en el que un modelo es una
representacion precisa del mundo real desde la perspectiva de los usos previstos
del modelo.

Existen algunas implicaciones en estas definiciones que deben ser clarificadas para
su correcto entendimiento, como el hecho de que en la precisidon que se asume se
puede determinar una medida de correccion. En las actividades de verificacion, la
precision generalmente se mide con respecto a las soluciones de referencia de

58 ACHARYA, R. Investigation of differences in Ansys solvers CFX and fluent. 2016. p.14
59 AIAA. Guide for the verification and validation of computational fluid dynamics simulations.
G-077-1998.
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problemas de modelos simplificados®®. En este tipo de actividades la precision se
mide con respecto a los datos experimentales, pero de igual manera existen
deficiencias. Por ejemplo, las soluciones de referencia son extremadamente
limitadas en la complejidad de la fisica y la geometria del flujo; y todos los datos
experimentales tienen errores aleatorios y de sesgo, lo que puede hacer que las
mediciones sean menos precisas que los resultados de CFD®!. La verificacion a fin
de cuentas solo evalla si la representacion del modelo CFD, matematico y el codigo
computacional del sistema fisico son solucionados con precision. Por otra parte la
validacion, dice si el modelo correcto se resuelve. Esto implica que el modelo se
soluciona correctamente, es decir, se verifica.

En las simulaciones que involucran sistemas de fisica de flujo complejos o sistemas
de ingenieria multidisciplinarios, los procedimientos estrictos de validacion
generalmente no se usan demasiado, por su poca practicidad. Por ejemplo, cuando
todos los parametros importantes del modelo fisico no se conocen, algunos de estos
parametros se consideran ajustables. O cuando las soluciones resueltas en la malla
no se pueden lograr debido a los recursos informaticos necesarios para la
simulacion, se deben hacer ajustes para mejorar el acuerdo con los datos
experimentales®?. Cuando se producen estos tipos de actividades, el término
calibracion describe el proceso mas adecuadamente que la validacion.

3.2.2 Incertidumbre y error. La pérdida en precision en la modelacion y simulacion
de sistemas fisicos, casi siempre se asocia a estos dos términos, pues son los que
se han investigado e identificado en varias ramas y disciplinas. Los errores de
redondeo del computador, errores de convergencia iterativa, son bien conocidos.
Pero existe también una diferenciacion entre estos dos términos que debe ser
explicada, para su correcto entendimiento y uso, y son las siguientes:

Incertidumbre: Una posible deficiencia en cualquier fase o actividad del proceso de
modelado que se debe a la falta de conocimiento.

Error: Una deficiencia reconocible en cualquier fase o actividad de modelado y
simulacion que no se debe a la falta de conocimiento.

Por lo tanto una incertidumbre es considerada como, la falta de conocimiento, que
puede o0 no ocurrir, porque se desconoce el comportamiento de una caracteristica
fisica o de un parametro. Para tratar la incertidumbre existen dos analisis muy
cercanos, el andlisis de sensibilidad y el de incertidumbre. Un analisis de
sensibilidad se compone de multiples simulaciones de un codigo especifico, para
determinar el efecto de la variacion de algun componente del modelo, asi como un

60 AIAA. Guide for the verification and validation of computational fluid dynamics simulations.
G-077-1998. p. 3
61 Ibid., p. 3
62 Ibid., p. 4
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pardmetro de entrada o una asuncion de modelacion, en ciertas cantidades de
salida®3. Los errores como bien dice su definicién, son algunas deficiencias que se
pueden reconocer en la modelacion o simulacion, por ejemplo errores en el cédigo,
es decir, la programacion y que son propiamente errores humanos.

3.2.3 Calibracion y Prediccién. En el contexto del CFD es de relevancia definir estos
dos términos, ya que para cada uno se lleva a cabo una accion que determina de
alguna manera, la funcion u objetivo de la simulacién, por esto las definiciones se
expresan a continuacion:

Calibracion: es el proceso de ajustar parametros de modelamiento fisicos o
numéricos en el modelo computacional con el propdsito de mejorar la concordancia
con los datos experimentales.

Prediccion: uso de un modelo CFD para predecir el estado de un sistema fisico en
condiciones para las cuales el modelo CFD no ha sido validado.

De manera que, no hay que confundir la calibracién del modelo computacional, es
decir, la accion de mejorar la concordancia de la simulacién con los datos
experimental, con la determinacién de la precision de los resultados, o sea la
validacion. Es facil confundirlos, pero la calibracion se produce por ciertas
restricciones, como por ejemplo, presupuesto, costo computacional o un
modelamiento fisico incompleto. Por otra parte la prediccion se refiere al
comportamiento del modelo computacional frente a la infinidad de condiciones que
puede estar sujeto el modelo, y en donde no se posee puntos de referencia
experimentales, pues si se poseen no seria una prediccion sino una posdiccién y
por lo tanto la verificacibn como la validacién del modelo no pueden determinar que
en la prediccidn se obtengan datos con precision.

3.3 INDEPENDENCIA DE MALLA

Con anterioridad, en el segundo capitulo en la seccion del mallado, se menciond la
tipologia de la malla que se utilizé en este proyecto que es una malla tetraédrica no
estructurada, para el rotor y la voluta, y una malla hexaédrica estructurada para la
entrada, la salida y el estator. Una vez conocido esto el siguiente paso dentro del
procesado es el analisis de independencia de malla.

Usualmente un andlisis de independencia es hecho considerando que entre mas
fina es la malla mejores resultados se obtienen®4. El proceso usualmente realizado
en turbo maquinara consiste en obtener diferentes tamafios de malla, cada vez mas

63 AIAA. Guide for the verification and validation of computational fluid dynamics simulations.
G-077-1998.p. 5
64 FAJARDO, Pablo. Methodology for the Numerical Characterization of a Radial Turbine under Steady

and Pulsating Flow. Valencia, 2013, 244p. Doctoral thesis. Universidad Politécnica de Valencia. p. 27
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refinados, y en cada tamafio correr la simulacion bajo los mismos parametros. En
este caso los refinamientos se hicieron en donde es importante considerar el
desarrollo del flujo como en el rotor, el elemento mas critico, luego el estator pues
es el que le da el angulo de incidencia al flujo que se dirige al rotor, y otro elemento
gue es importante es la voluta, ya que la principal funcion de esta es direccionar el
flujo a los &labes del estator y mantener una presion mas o menos constante en
esta zona.

Antes de obtener la independencia de malla, es necesario que se alcance la
convergencia de los valores de la media cuadratica de los residuales, tanto de la
masa como del momento. Y que lleguen a un error del orden de 1x107*. Este
monitor se muestra en la siguiente grafica.

Gréfica 3. Error RMS Momento y Masa
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Los residuales son una medida del desequilibrio local de cada volumen de control
al que se le aplican las ecuaciones de conservacion. Por lo tanto, cada celda del
dominio tendra su propio valor residual para cada una de las ecuaciones que se
resuelven. En la convergencia de los resultados, los residuales son la medida mas
importante ya que se relaciona con si las ecuaciones de gobierno se han resuelto
con precision®. Es decir, si el orden de los residuales es cada vez menor esto

65 ANSYS, Inc. ANSYS CFX-Solver Theory Guide. 2009. p. 256.
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significa que se aproxima a cero, aungque realmente nunca llegara a serlo, la
precision de los resultados es mucho mas confiable, pero no representa que la
seleccidn de las condiciones de frontera y del modelo fisico sea el correcto.

Y ademas de que los residuales converjan en un orden de 1x10~* también es
aconsejable que una variable del dominio sea monitoreada para asegurar la
estabilidad de la solucién. En este caso la variable medida fue la presion a la salida
del dominio como se muestra en la gréfica 4

Gréfica 4. Punto de monitoreo: Presiéon en la
salida del dominio
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Otro criterio dentro de la convergencia de los resultados para realizar una simulaciéon
confiable es que los desequilibrios de masa en el dominio sean menores al 1%. Los
desequilibrios en el sistema representan la conservacién de las diferentes variables
en el sistema, es decir, la solucién mediante el proceso iterativo debe asegurar que
se cumpla el principio de conservacion de masa, energia, momento, etc. En este
proyecto especificamente se manejan los desequilibrios del flujo masico en el
sistema, asegurando que en cada nivel de residuales y para cada tamafo de malla
se cumpliera el criterio establecido (<1%).

En la grafica 5 se muestran los desequilibrios para dos métodos de condiciones de
frontera que previamente se mencionaron, uno basado en presiones (linea amarilla)
y el otro en flujo mésico a la entrada (linea azul). De manera que, una de las razones
por las cuales se escogio el segundo método fue precisamente por los desequilibrios
en el sistema. En el método de presiones los desequilibrios no llegaban a valores
del 1%. Mientras que en el método de flujo masico a la entrada, el desequilibrio
alcanzo valores menores o iguales a 1% en numeros de malla por encima de los
cuatrocientos mil elementos.
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Grafica 5. Desequilibrio de masa en el dominio
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Fuente: Elaboracion propia

El siguiente paso dentro del analisis de independencia es, una vez alcanzada la
convergencia, empezar a realizar simulaciones, bajo los mismos parametros, a
mallas de diferentes tamafios y con un factor de refinamiento que en este proyecto
fue de = 1.5. También hay que destacar que se utiliz6 como fluido de trabajo gas
ideal aire y las propiedades se muestran en el cuadro 5.

Cuadro 5. Propiedades del aire

Propiedades del material Valor |Unidades
Viscosidad dinamica 1,86E-05 Pas
Peso molecular 289664 kg/mol
Calor especifico 1003,64 | J/kg-K
Conductividad térmica 0,026031 | W/mK
Numero de Prandtl turbulento 0,9 -

Fuente: Elaboracion propia

El punto de operacion seleccionado es en la linea de 60% de apertura, con una
relacion de expansién de 1.5, un flujo masico corregido de 0.065 kg/s y una
velocidad corregida de 85.000 rpm como se puede constatar en la grafica 2.

En la siguiente tabla se muestra los diferentes parametros que se tuvieron en cuenta
para llevar a cabo las simulaciones, con los dos métodos mencionados, en la turbina
con una apertura del estator del 60%.
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Cuadro 6. Parametros de simulacion.

Malla | #de Elementos | #Nodos | #iteraciones | Pout (Pa) | Tin (°C) | MFRi(kg/s)| n (rpm) Tiempo (h)
1 124108 311146 1000 101325 | 771,85 | 0,051198 | 16187052 1:15
2 193022 463043 1000 101325 | 771,85 | 0,051198 | 161870,52 1:42
3 288116 681956 1000 101325 | 771,85 | 0,051198 | 16187052 2:30
4 539300 1159738 1000 101325 | 771,85 | 0,051198 | 16187052 351
5 720405 1505131 1000 101325 | 771,85 | 0,051198 | 16187052 451
6 878618 1836332 1000 101325 | 771,85 | 0,051198 | 16187052 6:08
7 999627 2129308 1000 101325 | 771,85 | 0,051198 | 16187052 6:35

Fuente: Elaboracion propia

En cuanto al refinamiento es valido aclarar que, a pesar de que entre menor sea el
tamafo de las celdas del domino mejor seré el resultado, hay otros dificultades que
se deben tener en cuenta. Por ejemplo, si el refinamiento no se realiza de la manera
adecuada, esto puede causar un incremento de la relacion de aspecto de las celdas
y el uso de celdas distorsionadas puede introducir errores de convergencia e incluso
soluciones erréneas®. También es bien sabido que los modelos de turbulencia
RANS se aplican en combinacion con las funciones de pared, que modelan el
comportamiento del flujo cerca a la pared del domino. Y a pesar de que el modelo
de turbulencia seleccionado es el SST k — w, ofrece como lo dice en la guia tedrica
de CFX®7 un tratamiento automatico cerca de la pared del domino que cambia las
funciones de pared a un formulacion basada en un nimero de Reynolds bajo, a
medida que se refina la malla. El concepto en el que trabaja este tipo de funcién
automatica es el conocido como y* y esta en funciéon del tamafio de malla y se
define como:

*
+:uT y
v

Donde:

y: Distancia del nodo a la pared.
ur: Velocidad de friccion.
v: Viscosidad cinematica.

En ese orden de ideas, en este proyecto la distancia cercana la pared fue considera
como 0.5mm esta distancia dividida entre 5 capas, y con un factor de crecimiento
de 1.2 entre cada capa. La primera capa cerca de la pared del domino, es decir la
distancia del nodo a la pared y tiene un valor de 0.065mm.

Esta decision fue basada en el hecho de que a pesar de que el software CFX®
apligue una funcion automaética para el tratamiento de las paredes cercanas al limite,

66 FAJARDO, Pablo. Methodology for the Numerical Characterization of a Radial Turbine under Steady
and Pulsating Flow. Valencia, 2013, 244p. Doctoral thesis. Universidad Politécnica de Valencia. p. 28
67 ANSYS, Inc. ANSYS CFX-Solver Theory Guide. 2009.
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la resolucion de esta debe ser por lo menos y* < 2 y es aconsejable rectificar este
valor, por medio de la herramienta que permite visualizar el valor del y* en el domino
y como dice Shyang®® cuanto menor sea el valor de y* , mejor se resuelven los
gradientes en la direccién normal a la pared. La figura 18 permite comprobar que el
valor de y* es casi constante en todo el domino con valores cercanos a cero.

Figura 18. Contorno de y* en el dominio
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Finalmente, la dltima parte de este analisis, consiste en comprobar una vez
realizadas las simulaciones con los diferentes tamafos de malla listados en la tabla
6, la diferencia porcentual de los resultados segun la tolerancia impuesta, que en
este proyecto fue del 1%, y concluir que existe la independencia de malla, es decir
que la diferencia entre un dato especifico logrado por una simulacion, por ejemplo
presion, velocidad o flujo masico, con un tamafio de malla menor y compararlo con
el resultado de la misma variable para un tamafio de malla mas grande, y verificar
que la diferencia es igual o menor al 1%. Usualmente este analisis se representa en
graficas que relacionan la variable en cuestiéon y el numero de elementos del
dominio.

En este proyecto, se analizaron dos variables, con los dos métodos mencionados
anteriormente. La grafica 6 muestra la relacion de Flujo masico corregido en la
entrada del dominio (MRFi) versus el numero de elementos en el domino

68 SHYANG, M- Flow and heat transfer in a turbocharger radial Turbine. Sweden. Diciembre,
2016. Technical reports from Royal Institute of Technology. p, 48
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computacional para dos métodos diferentes de condiciones de frontera, basado en
presiones (linea amarilla) y flujo masico en la entrada (linea azul). Ademas se
muestra la linea de referencia (linea punteada), que representa el valor real,
experimental y objetivo de las simulaciones.

Gréfica 6. Independencia de malla, variable flujo méasico corregido
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Fuente: Elaboracion propia

A pesar de que el método de condiciones de frontera basado en presiones (linea
amarilla) se acerca mucho mas al valor objetivo o de referencia que el segundo
método (linea roja), es importante destacar que con el primer método, como se dijo
anteriormente, el desequilibrio en el sistema no llegaban a ser por lo menos el 1%.
Ademas, para que el sistema se estabilizara en un valor cercano al de flujo mésico
corregido real, la suposicion de las presiones de entrada y salida, o sea la relacién
de expansién, se tenian que alternar en valores que no representaban las
condiciones reales de operacion de la turbina. Por lo tanto, el segundo método de
condiciones de frontera (flujo masico a la entrada) es el seleccionado, porque aparte
de representar las condiciones de presion y flujo reales en el sistema, sus valores
de desequilibrio son inferiores al 1% y la diferencia porcentual con el valor real (8%)
son aceptables dadas las condiciones y limitaciones.

En la siguiente grafica se representa la independencia de malla por medio del
método seleccionado, pero esta vez la variable medida es la presion de entrada en
el sistema, que es la que calcula el programa, basado en las condiciones de frontera
impuestas.

58



Grafica 7. Independencia de malla, variable presion de entrada
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Fuente: Elaboracion propia

A pesar de que la diferencia entre el dato real y el simulado es de 7.22% utilizando
este método, con el otro método las diferencias eran de alrededor del 32%, no se
representan en la gréfica pues no cabian. Lo que también sirvi6 como argumento
para no tomar en cuenta el método de las presiones pues para alcanzar un rango
aceptable de valores y que converjan utilizando este método, el dominio
computacional usualmente posee mallas con millones de celdas, es por eso que es
tan dificil aproximarse al valor real, ademas no solo se hace con el propésito de
obtener el desempenfio de la turbina, sino también para analizar otras variables que
influyen en el desarrollo de flujo en el sistema, como el tip leakage, tip clearence
etc. y que estan relacionadas con la calidad, finura y tamafio de la malla.

En conclusion, la malla seleccionada fue aquella que cumplié, de alguna manera,
los diferentes estandares propuestos acd, es decir, desequilibrios menores al 1%,
el porcentaje de error entre los valores de las simulaciones también menores al 1%
(Gréfica 8), y que las condiciones de frontera representaran el fenémeno fisico de
manera adecuada. La malla seleccionada es el punto morado en las diferentes
gréficas, que constituye la malla numero 4, segun el cuadro 6, que tiene un nimero
de elementos de 539.300 y se puede comprobar que cumple con los criterios
establecidos con anterioridad. La grafica 8 expone los errores porcentuales entre
los valores de las variables medidas en las simulaciones, por medio del método de
flujo masico en la entrada, las variables medidas son la presion en la entrada del
domino y el flujo masico corregido.
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Cabe resaltar la diferencia entre el valor de los residuales RMS de masa y momento
y el error porcentual de las simulaciones, pues el primero se obtiene como criterio
para establecer la convergencia de la simulacion y esta relacionado con la solucion
de las ecuaciones de conservacion en el proceso iterativo. Mientras que, el error
porcentual viene dado por los resultados de las medidas globales de la simulacién
y que se relaciona con el tamafio de malla utilizado, bajo los mismos parametros.
Este error se calcula por medio de la siguiente ecuacion:

Vi—=V;

Err% = | * 100

Donde:

V;: Valor inicial o anterior.
V.: Valor calculado por la simulacién. (Pin, CMFR)

Grafica 8. Error porcentual simulaciones
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Fuente: Elaboracién propia

El punto morado en la grafica 8, da a entender que los errores porcentuales de los
valores en consideracion, tan solo divergen en un 0.423%, de manera que la
independencia de malla es alcanzada en este punto, y debido a que el error
porcentual en el siguiente punto de medida también es menor al 1% se considera
este numero de malla para trabajar, pues aunque se tome la malla nimero 5, segun
el cuadro 6, los datos de simulaciones van a ser practicamente iguales, de modo
gue para disminuir el costo computacional es posible trabajar con la malla nimero
4.
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Algunas de las caracteristicas de la malla seleccionada son listadas en el siguiente

cuadro:

Cuadro 7. Caracteristicas de la malla seleccionada

Componente Tamarfio de elemento Distancia pared y+
Entrada 3mm 0,065 mm 1,97373
Voluta 2,8mm 0,065 mm 1,57583
Estator 1,2mm 0,05 mm 1,06626

Rotor 0,9 mm 0,06 mm 1,06407
Salida 3mm 0,065 mm 1,52370

Fuente: Elaboracion propia
3.4 SIMULACIONES DEL FLUJO EN LA TURBINA

Segun las configuraciones de la simulacion planteadas anteriormente y con las que
se realiz6 el pre procesado y la independencia de malla, se llevaron a cabo las
simulaciones en la turbina del turbocargador GARRETT GT1749v para los tres
porcentajes de apertura planteados. La simulacion se hace en estado estable, con
una malla de 539.300 elementos entre ellos hexaédricos y tetraédricos, con un
modelo de turbulencia SST k — w de Menter, con la estrategia de modelamiento del
rotor llamada MRF o también conocida como frozen rotor, con el segundo método
propuesto de condiciones de frontera basado en flujo méasico a la entrada,
temperatura total en la entrada y presion estatica a la salida, con un y+ menor a dos
en cada una de los componentes del domino y con un total de 1000 iteraciones por
simulacion.

3.4.1 Condiciones de flujo estable apertura alabes 20%. Esta apertura corresponde
a un régimen de motor bajo, es decir el flujo masico a la entrada es bajo y la funcién
de los alabes en esta posicion sera de acelerar el fluido. En el cuadro 8 se muestran
los puntos de operacién de la turbina que fueron simulados.
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Cuadro 8. Puntos de operacion apertura
20%
Turbina 20%

PO | MFR (kg/s) [ Tin (°C)| Pout (Pa)| n (rpm)

1 [0,03279047| 771,85 | 101325 |140922,57
2 10,03507474 | 771,85 | 101325 | 140922,57
3 [0,03737126( 771,85 | 101325 |140922,57
4 10,04197687| 771,85 | 101325 |161870,52
5 10,04427384| 771,85 | 101325 |161870,52
6 |0,04655884 | 771,85 | 101325 |161870,52
7 10,05058696 | 791,85 | 101325 |182637,14
8 [0,05277887| 791,85 | 101325 |182637,14
9 10,05493493( 791,85 | 101325 |182637,14
10 [0,05911554 | 791,85 | 101325 | 201862,1
11 |0,06112808( 791,85 | 101325 | 201862,1
12 |0,06308078( 791,85 | 101325 | 201862,1
13 |0,06678268 | 791,85 | 101325 | 221087,06

l_\
S

0,06851988 | 791,85 | 101325 | 221087,06
15 [0,07017324| 791,85 | 101325 |221087,06
Fuente: Elaboracion propia

3.4.2 Condiciones de flujo estable apertura alabes 40%. En esta condiciéon el
régimen del motor casi llega a la mitad de su potencial y es la apertura en donde se
puede desempefiar con mayor frecuencia el turbocargador. En el cuadro 9 se
muestra los puntos de operacioén de la turbina que fueron simulados.

Cuadro 9. Puntos de operacion apertura
40%

Turbina 40%

PO | MFR (kg/s) | Tin (°C) | Pout (Pa)| n (rpm)

1 |0,03741429| 771,85 | 101325 | 14092257
2 10,04023986 | 771,85 | 101325 | 14092257
3 [0,04308505| 771,85 | 101325 | 14092257
4 10,04594153| 771,85 | 101325 | 161870,52
5 (0,04880101| 771,85 | 101325 | 161870,52
6 |0,05165517| 771,85 | 101325 | 161870,52
7 10,05449570| 771,85 | 101325 | 180914,11
8 ]0,05731429| 771,85 | 101325 | 180914,11
9 ]0,06010264 | 771,85 | 101325 | 180914,11
10 ]0,06285242| 771,85 | 101325 | 199957,70
11 ]0,06493688| 791,85 | 101325 | 201862,10
12 ]10,06755963| 791,85 | 101325 | 201862,10
13 ]0,07011950| 791,85 | 101325 | 221087,06
14 |0,07260824 | 791,85 | 101325 | 221087,06
15 [0,07501763 | 791,85 | 101325 | 221087,06

Fuente: Elaboracion propia
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3.4.3 Condiciones de flujo estable apertura alabes 60%. En esta condicion el motor
se estaria desempefiando en un régimen alto pero que no se sale de la realidad, y
es posible que ocurra dentro de la conduccién diaria. En el cuadro 10 se muestra
los puntos de operacion que fueron simulados.

Cuadro 10. Puntos de operacién apertura 60%

Turbina 60%

PO | MFR (kg/s) | Tin (°C) | Pout (Pa)| n (rpm)

1 |0,04157343 | 751,85 | 101325 | 139567,51
2 10,04450591 | 771,85 | 101325 | 140922,57
3 ]0,04784160 | 771,85 | 101325 | 14092257
4 |0,05116775| 771,85 | 101325 | 161870,52
5 ]0,05447136 | 771,85 | 101325 | 161870,52
6 |0,05773944 | 771,85 | 101325 | 161870,52
7 ]0,06095899 | 771,85 | 101325 | 180914,11
8 ]0,06411702 | 771,85 | 101325 | 180914,11
9 |0,06720052 | 771,85 | 101325 | 180914,11
10 | 0,07019651 | 771,85 | 101325 | 199957,70
11 | 0,07309198 | 771,85 | 101325 | 199957,70
12 | 0,07515813 | 791,85 | 101325 | 201862,10
13 |0,08028073 | 791,85 | 101325 | 221087,06
14 |0,08262187 | 791,85 | 101325 | 221087,06
15 |0,08479908 | 791,85 | 101325 | 221087,06

Fuente: Elaboracion propia
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4. POS PROCESADO DE LA SIMULACION.

Este capitulo forma parte de la ultima etapa del proyecto que es el pos procesado
de las simulaciones, que son los resultados y el andlisis de los datos y contornos
obtenidos en los puntos de operacion y que se consideran importantes para
establecer la concordancia del modelo computacional con la realidad. También se
establece una comparacion entre los datos simulados con los experimentales y se
expresa el error porcentual para cada una de las variables que conforman el mapa
de rendimiento de la turbina del turbo cargador. Cabe mencionar que el contenido
en su gran mayoria es grafico.

4.1 RESULTADOS SIMULACION APERTURA 20%

En primer lugar para empezar el analisis de resultados, se obtienen los contornos
de presion y las lineas de velocidad para un punto de operacion en la turbina. El
plano en el que se muestran los contornos es el plano de entrada del rotor, es decir
aproximadamente la mitad del domino que esta a una distancia de 65.5 mm del eje
de referencia.

Se observa como los alabes en el estator para el punto de operacion seleccionado
(Fig. 20) cumple con su funcion principal, que es acelerar el flujo, ademas de darle
la direccion de incidencia en el rotor. La cantidad de flujo méasico que pasa por el
domino es de 0.0351 kg/s. Por otra parte el contorno de presion (Fig. 19) muestra
el proceso de expansion que es caracteristico en este tipo de maquinas.

Figura 19. Contorno presion turbina 20%
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Figura 20. Contorno velocidad turbina 20%
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Fuente: Elaboracion propia

4.1.1 Comparacion mapa de desempefio simulado vs. experimental. Uno de los
objetivos principales del proyecto es la obtencion de los mapas de rendimiento de
la turbina y su comparacién con los experimentales, en la siguiente gréfica se
expresa el flujo méasico corregido en funcion de la relacion de expansion en el
sistema para quince puntos de operacion y 5 velocidades de rotacion.

Gréfica 9. Mapa de desempefio turbina 20%
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Fuente: Elaboracion propia
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Se observa que los puntos de operacion simulados (linea puenteada) forman una
curva que se aproxima a una tendencia similar a la de la curva experimental (linea
azul), el punto de operacion anteriormente expuesto en los contornos de velocidad
y presion corresponde a una velocidad de rotacion de 74000 rpm, relacion de
expansion de 1,66 y un flujo masico corregido de 0.031 kg/s.

4.1.2 Error porcentual. Finalmente se grafica el error porcentual de los datos
simulados versus los experimentales, encontrando grandes diferencia en esta
condicion de apertura de alabes en cuanto a la relacion de expansion que es lo que
realmente el software calcula y es el dato de salida como tal (Grafica 10).

En CFD los resultados estan sujetos a las variaciones de las condiciones de
entrada, o sea condiciones de frontera, que en este caso son puntos de operacion
de la turbina, y que al ser 15 diferentes hace que la estabilidad y tasas de
convergencia sean diferentes es por eso, y por otros factores de incertidumbre que
el error es diferente para cada uno de los puntos y no constante, a pesar de haber
realizado una analisis de independencia de malla.

Grafica 10. Error porcentual relacién de expansion 20%
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Cabe resaltar que el calculo del error porcentual que se realiza en este apartado es
diferente al de la seccion de independencia de malla, pues en este caso al célculo
del error se realiza con el valor experimental de referencia (Flujo masico corregido,
relacion de expansion), que se obtuvo del mapa de desempefio original, frente al
valor que es calculado por el solver CFX. Y se realiza para establecer la precision
que se tuvo en las soluciones que brinda el software. No hay que confundirlo con el
error RMS o el calculado en la independencia de malla, pues son parametros de
simulacion diferentes. Este error se calcula con la siguiente expresion:
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De todos modos el error presente en la comparacion de los datos de flujo méasico
corregido es menor, pero sigue siendo diferente por las mismas razones. En este
caso el error es menor pues es una condicidn frontera en la entrada del domino.

Gréfica 11. Error porcentual flujo méasico corregido 20%
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Fuente: Elaboracion propia

4.1.3 Mapa potencia generada vs gasto masico corregido. Otra variable que puede
ser expuesta como parte del pos procesado de las simulaciones es la potencia
generada por la turbina en funcion del flujo masico, la gréfica 12 expresa la relacién
de estas dos variables.
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Grafica 12. Potencia vs Flujo masico corregido turbina 20%
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Fuente: Elaboracion propia

Como era de esperarse a medida que el flujo masico aumenta en el domino la
generacion de potencia por parte de la turbina aumentara, consistentemente con la
velocidad de rotacion.

4.2 RESULTADOS SIMULACION APERTURA 40%

Esta condicion de apertura de alabes en el estator corresponde a un funcionamiento
del motor en régimen medio, en donde usualmente se desempefian los motores de
combustién interna. Para esta condicion se observa el proceso de expansion que
ocurre, la presion a la entrada de la turbina es mucho mas alta y a medida que se
desarrolla por los diferentes elementos su presién disminuye. En el estator, los
alabes siguen actuando como toberas proporcionandole una aceleracion al fluido y
direccionandolo hacia el rotor, en donde ocurre la transformacion energética.
También se observa como la velocidad a la entrada del domino es alta, producto de
la disminucion del area efectiva en la entrada de la voluta, y a medida que recorre
este elemento disminuye.

Es por esta razén que el estator es un elemento fundamental para mantener una
velocidad constante a la entrada del rotor y en cada uno de los alabes de éste. Si
no sucediera de esta manera, la turbina estaria siendo impulsada por cuatro o cinco
alabes a la misma velocidad, mientras que por la accion del estator, se impulsa en
los once alabes del rotor con la misma velocidad y generando por tanto mayor
potencia. El punto de operacién que se muestra en la Figura 21 y 22 corresponde a
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una velocidad de rotacion de 74000 rpm, relacion de expansion de 1,56 y un flujo
masico corregido de 0.0448 kg/s.

Figura 21. Contorno presion turbina 40%
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Fuente: Elaboracion propia

Figura 22. Contorno velocidad turbina 40%
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Fuente: Elaboracion propia

También hay que sefialar la separacién del flujo que se genera en la mayoria de los
alabes del estator, pero mas pronunciadamente en los primeros 4, que sucede por
la velocidad alta que lleva el fluido en ese instante, algo que no se presenta a
menudo en regimenes bajos, pero también por la configuracion geométrica de los
alabes que promueve la generacioén de flujos secundarios y que no son deseados.

La figura 23 muestra los contornos del numero de Mach, que es la relacién entre la

velocidad del fluido y la velocidad del sonido y permite constatar esta separacion
del flujo en dos puntos de operacion.

69



Figura 23. Contornos numero de Mach turbina 40%
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4.2.1 Comparacion mapa de desempefio simulado vs experimental. En este caso la
grafica correspondiente a las simulaciones es la linea punteada gris y representa
guince puntos de operacion en cinco velocidades de rotacion y tiene una tendencia
polindbmica que se asemeja a la de los datos experimentales.

Grafica 13. Mapa de desempeiio turbina 40%
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Fuente: Elaboracion propia
4.2.2 Error porcentual. El error porcentual en estos puntos de operacion simulados

para la relacién de expansion fue casi la mitad del anterior y tiene una tendencia a
aumentar, algo que no sucede en las anteriores graficas de error.
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Grafica 14. Error porcentual relacién de expansion 40%
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Fuente: Elaboracion propia

Por otra parte el error en el flujo méasico corregido para la condicion de apertura, se
mantiene dentro de un rango de 10-14% de diferencia. Por ende, comparado con el
caso anterior sube en promedio cinco puntos. Esto sucede debido a la sensibilidad
existente en este tipo de simulaciones, en donde la variacion de los diferentes
parametros puede causar que la solucion de las ecuaciones de conservacion se

resuelva con mayor precision o no y que de todos modos se garantice la
convergencia.

Gréfica 15. Error porcentual flujo méasico corregido 40%
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Fuente: Elaboracion propia

4.2.3 Mapa potencia generada vs gasto masico corregido. La relacion de la potencia
generada por el rotor y el flujo méasico corregido en esta condicion de apertura de
los alabes, indica una proporcionalidad conforme aumenta el flujo masico en la
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turbina y hace que la velocidad del rotor aumente y por ende la potencia, o sea la
velocidad con la que se transforma la energia.

Grafica 16. Potencia vs Flujo méasico corregido turbina 40%
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Fuente: Elaboracion propia
4.3 RESULTADOS SIMULACION APERTURA 60%

En esta condicion de apertura de los alabes del estator se muestra el contorno de
presion y velocidad en el dominio en la figura 24 y 25, este régimen en el que los
alabes estan en un 60% abiertos es donde el motor, al cual se encuentra acoplado
el turbo cargador, aumenta su generacion de gases de escape y hace que el
computador del motor actué para accionar la valvula que genera el movimiento en
los alabes.

Debido a esta situacidn es l6gico pensar que la aceleracion que proveen los alabes
al flujo ya no sera necesaria del todo y mas bien la funcion que tienen los &labes es
direccionar el fluido hacia el rotor. Los puntos de operacion que se muestran en los
contornos corresponden, el primero a una velocidad de rotaciéon de 74000 rpm,
relacion de expansion de 1,56 y un flujo masico corregido de 0.0448 kg/s
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Figura

24. Contorno presion turbina 60%
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Figura

25. Contorno velocidad turbina 60%
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También es valido analizar en esta condicion la separacion del fluido que existe en
los alabes del estator. Esto sucede, en primer lugar por la configuracién geométrica
en la que se trabaja en este punto y ademas por la velocidad que lleva el flujo y
hace que en los dos primeros alabes los pase por alto, se generen flujos
secundarios y se empiece a desarrollar en los demas pero también dejando un

espacio o separacion, que no es lo ideal en este tipo de maquinas.

4.3.1 Comparacion mapa de desempefio simulado vs experimental. Este mapa
también tiene una correlacién polinémica y proporcional al crecimiento de la relacion
de expansion versus el flujo masico corregido con respecto a la linea azul, que es
la curva experimental, y que mantiene una tendencia similar. Los datos simulados
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se muestran en la linea punteada gris, quince puntos de operacion en total para
cinco velocidades de rotacion.

Gréfica 17. Mapa de desempefio turbina 60%
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Fuente: Elaboracion propia

4.3.2 Error porcentual. En este caso el error porcentual de los puntos, teniendo
como referencia la relacion de expansion, se mantiene en el mismo rango que para
la apertura de 40%.

Grafica 18. Error porcentual relacion de expansion 60%
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En cuanto al error en los datos del flujo masico corregido, también se mantiene en

un rango aceptable, respecto al caso anterior, considerando las limitaciones del
proyecto.

Grafica 19. Error porcentual flujo méasico corregido 60%
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Fuente: Elaboracion propia

4.3.3 Mapa potencia generada vs gasto masico corregido. En este mapa la curva
gue relaciona la potencia con el flujo masico se ve un poco mas pronunciada, con
respecto a las otras aperturas de los alabes en el estator y esto da entender que le
sera mas facil a la turbina llegar a una potencia mas alta, es decir en menor tiempo
y con un gasto masico corregido menor que en los casos anteriores en donde la
grafica se comportaba de una manera mas lineal.
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Grafica 20. Potencia vs Flujo masico corregido turbina 60%
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Fuente: Elaboracion propia

Finalmente, por lo que se pudo observar en los comportamientos de cada uno de
los mapas de rendimiento, se puede decir que la relacion existente entre cada una
de las variables que determinan el funcionamiento de la turbina principalmente la
relacion de expansion, el flujo masico, la velocidad de rotacién y la potencia
generada dependen de la condicion de operacion del motor al que estén acoplados,
pues dependiendo del régimen en el que se encuentre trabajando el motor los
alabes en el estator tendran una apertura u otra, por lo tanto esa condicion
geomeétrica, que es diferente en cada caso, hace que las propiedades del fluido se
alteren de una u otra manera, aumentando su velocidad, disminuyendo la presién,
etc.

Por ejemplo en la condicion de apertura de los alabes del estator del 20% en el
punto de operacion (1.60, 0.029) se genera una potencia de 1.7Kw mientras que si
se cambia la condicion de apertura de los alabes del estator a 40% y para la misma
relacion de expansion 1.60 se tiene un primer cambio y es el del flujo masico
corregido que se desarrolla en la turbina que es de 0.046 kg/s y genera una potencia
de 2.6kw. Por lo tanto, dependiendo del régimen en el que se encuentre operando
la turbina, en este proyecto 20, 40 y 60%, se podra generar una diferencia de
presiones similar pero con un flujo masico trasegado por la turbina mayor, que por
ende generara una mayor potencia. Esto es importante pues la turbina al entregarle
una potencia mayor pero con una diferencia de presiones menor al compresor,
puede lograr una mejor desempefio pues aumenta la cantidad de aire que el sistema
de compresion le entrega a la cdmara de combustién del motor, se genera una
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combustion completa y por lo tanto el consumo de combustible disminuye y la
eficiencia del motor aumenta, pues logra un mayor torque en el motor sin gasto
excesivo de combustible y ademas el turbo cargador no estaria generando una
contrapresion al motor que es una condicibn contraproducente para su
funcionamiento. Cabe anotar que la potencia generada por el motor al que esta
acoplado este tipo de turbocargadores es de 130.5 Kw y que la maxima potencia
generada por la turbina en este proyecto se dio en la apertura del 60%, es decir, la
méxima potencia disponible que puede absorber el compresor en ese punto fue de
19.32 Kw. Por ende, es alrededor del 15% de la potencia total generada por el motor.
De manera que, partir de la potencia generada por la turbina se puede modelar el
comportamiento del compresor, pues es un dato de entrada, ya que al realizar el
balance entre el trabajo producido por la turbina y el trabajo absorbido por el
compresor se puede establecer el punto de funcionamiento del compresor para
conocer la cantidad de aire comprimido que se lleva al motor y finalmente establecer
el aumento de potencia que se genera a causa de la sobrealimentacion.

Finalmente, en la grafica 21 se plasma el valor de las eficiencias para cada
porcentaje de apertura de los &labes del estator 60%(linea continua) 40%(guion
largo, punto) y 20%(guién) y para las cinco velocidades analizadas en el proyecto.
De manera que, cuando el gasto trasegado por la turbina aumenta y se mantiene
en una relacion de expansion similar y con una velocidad de rotacion igual en los
tres casos, la eficiencia de la turbina incrementa al igual que la potencia. Este seria
el analisis mas evidente que se puede obtener de la gréfica, pues para lograr
obtener una curva total de la eficiencia es necesario analizar, para una velocidad
constante, por lo menos diez puntos de operacion, que logren cubrir el rango de
trabajo de la turbina, y asi entender en qué condiciones se logra la eficiencia pico
para determinado porcentaje de apertura. Comunmente los mapas de rendimiento
gue se obtienen tanto experimentalmente como por medio de simulaciones
numeéricas, se hacen con dos diferentes enfoques, uno de ellos el utilizado en este
proyecto que es el mapa de rendimiento de la turbina, para condiciones de apertura
de la turbina y mudltiples velocidades de rotacién, el otro enfoque lleva el mismo
procedimiento, solo que esta vez para una velocidad de rotacién, logrando asi
obtener un mapa de eficiencia mucho mas completo, este Ultimo es como
usualmente los fabricantes lo proveen, con algunas excepciones.

Por lo tanto, aunque se logra observar una tendencia en cada una de las aperturas,
no es posible compararlas directamente, precisamente por lo dicho anteriormente
pues no representan la eficiencia para un isoregimen de giro, sino para varios y
hace que la comparacion solo pueda existir entre las curvas que representan una
misma velocidad, es decir entre las del mismo color.
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Grafica 21. Eficiencia total-estatica para diferentes aperturas en la turbina
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Fuente: Elaboracion propia

También cabe sefalar que en los puntos en donde la eficiencia de la turbina supera
la unidad, es por consideraciones fisicas propias del proyecto como la transferencia
de calor que no se tuvo presente, la de tomar como fluido el aire y no la composicién
propia de los gases de escape y otras propias de la configuracién de la simulacion,
como la de realizar la simulacién en estado estable y no en transitorio, la estrategia
de modelamiento del rotor en SSM y no MFR la cual podria haber tomado en cuenta
la interaccion entre el rotor y el estator y por supuesto el método de condiciones de
frontera pues tiene mucho que ver con la validacion del modelo computacional.
Ademas no hay que dejar de lado las imprecisiones de los datos experimentales
que se poseian, pues también existe cierto error en este tipo de ensayos y hace
que, por ejemplo, en la consideracién de una apertura de alabes del estator la
medida difiera con la impuesta en el modelo CAD, es decir, existen muchas
variables que pueden afectar los resultados tanto de un lado, el experimental, como
del otro, el modelo computacional y hacen que el error este presente. Sin dejar de
lado la limitaciones computacionales, que es otro aspecto importante a la hora de
llevar cabo una simulacion de dinamica de fluidos computacional.
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5. ANALISIS DEL FLUJO TRIDIMENSIONAL

En este capitulo se profundiza en la etapa del pos procesado en aras del
cumplimiento del dltimo objetivo que se propuso en el proyecto que es el analisis de
flujo tridimensional en el rotor y estator, pues son los elementos por los cuales el
fluido se desarrolla y realiza la transformacion energética, también se grafican los
coeficientes de flujo propios de la turbina y se hace una relacion con respecto a la
eficiencia total estética.

Este andlisis se realiza con el fin de entender el comportamiento del fluido dentro
de la turbina, especificamente en el estator y en el rotor, teniendo en cuentas los
diferentes fendmenos que se dan producto de las condiciones o puntos de
operacion que se analizan. En este proyecto se analizaron tres puntos de operacion
para dos porcentajes de apertura del estator, en los cuales ocurren fendmenos
propios de las turbinas radiales, se trata de explicar el porqué de este
comportamiento y de establecer la diferencia del campo fluido entre los puntos de
operacion en cuestion.

Para realizar el analisis de flujo tridimensional es necesario dividir los dos elementos
en planos de estudio, en este caso el estator y el rotor, en el estator se hizo
solamente una division, pues independientemente del plano en el que se estudiara
las variables no mostraban un gran cambio, por lo tanto se considerd solamente un
plano el cual corresponde al plano superior del elemento que tiene una altura con
respecto al eje z de 63.5mm, como se aprecia en la figura 26.

Figura 26. Plano estator

Fuente: Elaboracion propia
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En el caso del andlisis del rotor fue necesario dividir el elemento en tres planos, el
primer plano (z; = 65.5 mm) que se encuentra en la distancia media de la entrada
del rotor, el segundo plano (z, = 58.5 mm) esté ubicado en la zona media del rotor
y es para medir la transicion del fluido en el elemento y el ultimo plano (z; = 50mm)
se encuentra en la zona de salida del rotor. La figura 27 muestra la disposicion de
los planos.

Figura 27. Planos rotor

Fuente: Elaboracion propia

Los puntos de operacion seleccionados, y que fueron analizados en este capitulo
se muestran en el cuadro 11.

Cuadro 11. Puntos de operacion analisis flujo tridimensional
Apertura | PO m [CMFR (kg/s] N (rpm) nT BSR 1) [0)

1 | 1,59 | 0,051627 | 74000 [1,1028| 0,65 | 1,31 | 0,29
60% 2 | 1,92 | 0,060690 | 95000 |0,7910| 0,71 | 0,78 | 0,35
3 2,3 | 0,064213 | 115000 |[1,0395| 0,77 | 0,87 | 0,18
1 | 166 | 0,029505 | 74000 [0,4840| 0,62 | 0,62 | 0,13
20% 2 | 2,05 | 0,035450 | 95000 |0,4999| 0,68 | 0,54 | 0,11

3 | 2,46 | 0,042325 | 115000 |0,4774| 0,75 | 0,43 | 0,09
Fuente: Elaboracion propia

51 ESTATOR

Se empezo el andlisis por el elemento por el cual el fluido transita primero y asi
seguir el orden de funcionamiento de la turbina. Esto es importante pues se
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observan ciertos comportamientos que luego tienen repercusiones en el desarrollo
del flujo en el rotor.

5.1.1 Estator 20%. La figura 28 se muestra los contornos de presion y numero de
Mach expuestos en la tabla once, para el primer punto de operacion en el plano
superior del estator.

Figura 28. Contornos presion (arriba) y nimero de
Mach (abajo) estator 20% primer punto de
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Fuente: Elaboracion propia

En cuanto a la presion en los tres puntos ocurre el proceso de expansion esperado,
en la punta de cada alabe, extendiéndose un poco mas casi hasta los alabes del
rotor en el punto tres Fig 30, debido al incremento de la velocidad que el fluido
experimenta por la funcién de toberas que cumplen los alabes del estator, ademas
este espacio entre la salida de los alabes del estator y la entrada del rotor es
considerado en muchas aplicacion como una zona en donde se produzca una
expansiéon sin choque, es decir, que el cambio no se genere a causa del poco
espacio entre elementos, esta condicion de espaciamiento tan grande puede
provocar pérdidas por friccion, y por lo tanto teniendo repercusiones en el nimero
de Mach.
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Figura 29. Contornos presion (arriba) y namero de
Mach (abajo) estator 20% segundo punto de

.,
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Fuente: Elaboracion propia

El nimero de Mach en los tres puntos de operacién se denota el incremento entre
la entrada y la salida de los alabes del estator, y para lo cual los alabes en este
porcentaje de apertura son disefiados, pues se en la practica se trata de que en esta
zona, luego de ser acelerados, el nuUmero de Mach aumente a condiciones soénicas,
es decir que la velocidad del flujo alcance la velocidad del sonido.

En estos tres casos y en los demas, velocidades sonicas y supersénicas no son

generadas, pues al principio en la configuracién del software se establecié que el
fluido trabajara en un régimen subsonico.
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Figura 30. Contornos presién (arriba) y nimero
de Mach (abajo) estator 20% tercer punto de

.z
Pressure
i ANSYS
| Fpte Readerie
" 250484005

24054005

2.3070+005

2 2082+005

2.1092+005

201064005
B 191160005

1.8122+00!

171364005

151484005

1.5150+005

141604005

1.3182+005

121964005

1.1208+005

|
Mach Number in St Frame
oo g ANSYS
074ev

100revon Acaderic

9.400-001

6.7296-001

6057001

7.3866-001

6.7156-001

60436001

53726001

4.700e-001

4.0290-001

33570001

26860001

20146001

1.3430-001

6.7158-002

1.000e-015

]

Fuente: Elaboracion propia

5.1.2 Estator 60%. La figura 31 muestra los contornos de presién y nimero de
Mach expuestos en la tabla once, para el primer punto de operaciéon en el plano
superior del estator. Esta vez para la configuracion de apertura de los alabes en el
estator de 60%.

En esta condicion de apertura de los alabes del estator, se observa que el proceso
de expansion, que antes ocurria en el 20% de apertura, ya no es tan notorio y mas
bien la presion casi que permanece constante a través del elemento, teniendo
algunas zonas donde es importante analizar la situacion. Por ejemplo, en los tres
casos se tiene que en los alabes ubicados arriba y hacia la izquierda, existe una
separacion del flujo bastante notoria, pero mas que separacién se podria decir que
esta situacién ocurre principalmente por la configuracion geométrica de la turbina, y
mas exactamente de los alabes, en lo que al parecer, por la velocidad que lleva el
fluido a la entrada, pasa por alto a estos tres primeros alabes y en el resto genera
una separacion un poco mas pequefia pero que no es deseable. (Fig. 31, 32, 33)
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Figura 31. Contornos presion (arriba) y namero de
Mach (abajo) estator 60% primer punto de operacién
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Fuente: Elaboracion propia

Por razones de disefio esta no seria la configuracion optima pues la turbina estaria
perdiendo eficiencia, ya que el rotor no recibiria en cada alabe un flujo con la
velocidad y empuje necesario para impulsar el rotor uniformemente, sino estaria
siendo impulsado mayormente en unas zonas que en otras, y eso se puede verificar
en el contorno del nimero de Mach pues es notorio como la relacién de velocidades
en el resto de alabes esta siendo uniforme mientras que en los tres primeros el flujo
llega con muy poca velocidad, generando flujos secundarios que no se desarrollan
propiamente posteriormente, o el caso extremo en donde el fluido ni siquiera transita
por el area efectiva del alabe.

84



Figura 32. Contornos presion (arriba) y namero de
Mach (abajo) estator 60% segundo punto de
operacion
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Fuente: Elaboracion propia

En el caso del estator en un 60% se logroé observar fenébmenos de vorticidad, que
principalmente ocurren por lo descrito anteriormente, y es que cuando el fluido
impacta con la superficie interna del &labe este genera una especie de remolino en
el area efectiva y logra ser mas pronunciado este fendmeno en zonas donde el flujo
no se desarrolla propiamente y sufre algun tipo de separacién entonces los vortices
se crean con mayor facilidad, dando lugar a pérdidas.
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Figura 33. Contornos presion (arriba) y nimero de
Mach (abajo) estator 60% tercer punto de operacién
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Fuente: Elaboracion propia
52 ROTOR
En el rotor se analizaron tres puntos de operacion para las dos condiciones de
apertura de alabes del estator, descritas en la tabla 11. Los resultados se muestran
a continuacion.
5.2.1 Apertura estator 20%. En este andlisis cabe sefialar que cada uno de los

contornos que se muestran en cada figura, corresponden a cada uno de los tres
planos descritos anteriormente. Cada fila corresponde a un plano.
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Figura 34. Contornos presion (arriba) y vectores de
velocidad (abajo) primer punto de operacion, plano
entrada rotor.

ANSYS

R18.2
Academic

106064005
1.0056+005
9.509¢+004

Pa)

Sl

Velocty
Straamling 1

! 500164002

3.752e+002

ANSYS

R18.2
Academic

250264002

1.25364002

l 3.070e-001

im &1

Fuente: Elaboracion propia

En cuanto a la presién se denota el comportamiento de descenso de presion en el
interior de los alabes a medida que el fluido se desarrolla del eje de rotacion hacia
afuera y del primer plano al tltimo. También se denota como en la cara de presién
del &labe la presién es mayor, esto porgue en esta zona es donde el fluido impacta
el alabe y empieza a desarrollarse a través del alabe.

Para este primer punto de operacién se observa una recirculacion del flujo a la
entrada, es decir en el primer plano y que ocurre en condiciones en donde el flujo
trasegado por la turbina es bajo y la velocidad de rotacién también lo es, de manera
que, el fluido asume este comportamiento con mayor facilidad, pero esta
recirculacion genera vortices en los otros dos planos, que se pueden explicar por la
geometria del alabe, que es curva, y por el efecto Coriolis presente en este tipo de
maquinas, la rotacion es en sentido contrario a las manecillas del relo;.
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Figura 35. Contornos presion (arriba) y vectores de
velocidad (abajo) primer punto de operacion, plano
medio.
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Fuente: Elaboracion propia

Estos vértices se van corriendo hacia la cara de succion del alabe, esto sucede por
el cambio del radio interno del rotor y por el empuje que ejerce el flujo que viene de
la entrada del rotor, se pude visualizar este comportamiento en el segundo plano,
ya en el plano de salida quedan vortices remanentes que son denominados flujos
secundarios y que se generan un flujo reverso en la punta de algunos de los &labes.

La relacion con los coeficientes de carga y flujo en este punto, 0.62 y 0.13
respectivamente, permite decir que la variacion de presién es notoria en la entrada
del rotor, debido a que es una relacion de velocidades que depende del régimen de
giro en el que se encuentra la turbina y la componente periférica de la velocidad
absoluta del flujo a la salida del estator, es decir, entre mayor sea este coeficiente
la eficiencia de la turbina aumentara.

Para el coeficiente de flujo ocurre lo inverso, pues a pesar de ser una relacion de
velocidades este tiene en cuenta la componente de la velocidad axial a la salida de
rotor con la velocidad tangencial del rotor, y sirve para inferir la energia cinética del
fluido a la salida, por lo tanto para tener una eficiencia mayor el coeficiente debe ser
pequefio, consecuentemente la energia cinética del fluido a la salida serda mucho
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menor comparada con la velocidad tangencial de la turbina conociendo asi el efecto
que tuvo el flujo mésico en el sistema.

Figura 36. Contornos presion (arriba) y vectores de
velocidad (abajo) primer punto de operacién, plano
salida.
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Fuente: Elaboracion propia

En la figura 37 se muestra el contorno de presién para el segundo punto de
operacion analizado para la apertura de 20% en los alabes del estator en los tres
planos analizados.

En este caso el flujo masico aumenta, asi como la diferencia de presiones y el
régimen de giro de la turbina. En cuanto a las presiones los cambios surgen en el
primer plano en donde la presion alcanza valores altos en la entrada y un poco mas
pronunciados hacia la cara de presion y el eje del rotor.
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Figura 37. Contornos de presion, segundo punto de
operacion.

Total Pressure in Stn Frame
Contour § plros 1ok

2.0819+005
20092+005
| 1.9362+005

36464005

ANSYS

R18.2
Academic

2l

ANSYS

R18.2
Academic

Total Pressure in Stn Frame
Conlour § plros rotor

20420005
197524005
1.907+005

ANSYS

R18.2
Acagemic

Totsl Pressuns in Sin Frame
Cortiour § plawxs 1ok

1.9926+4005
1.9272+005
" 186381005

Fuente: Elaboracion propia

En cuanto a los vectores de velocidad (Fig. 38) en el campo fluido, se observa en el
primer plano las recirculaciones comunes pegadas a la cara de presion del alabe, y
como se empiezan a generar pequefos flujos secundarios en las punta de la cara
de succién y en un alabe una especie de recirculacion de fluido. Debido a esa
recirculacion casi imperceptible en el primer plano, se forman vértices secundarios
en las puntas de las caras de presion de los alabes y empieza notarse otros flujos
secundarios en cercanias al eje de rotacion, o se en el fondo del 4labe que son
comunes que ocurran debido al desarrollo que toma el fluido por la curvatura del
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alabe. En el dltimo plano se observan vortices remanentes que causan un flujo
reverso en las puntas de los élabes.

Figura 38. Contornos de velocidad, segundo punto de
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Fuente: Elaboracién propia
En la figura 39 se muestran los contornos de presion y los vectores de velocidad
para el tercer punto de operacion analizado para la apertura de 20% en los élabes
del estator.

En este caso tanto los contornos de presion, como los vectores de velocidad difieren
en diferentes aspectos y comportamientos con respecto a los dos casos anteriores.
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Para empezar, en los contornos de presion a pesar de que en los tres planos parece
que hubo un aumento presion en el sistema, no es asi pues las escalas de presion
son diferentes para cada contorno, por lo tanto si existe un proceso de expansion.
Teniendo eso en mente, en el primer plano es notorio como en la cara de presion
de los alabes los valores son mas altos que en la cara de succién y a medida que
se desarrolla el fluido entre los alabes del rotor, la presion pasa a ser mayor en la
cara de succion en el plano de salida (no mayor en magnitud el plano 2 respecto al
3). Esto puede explicarse pues es producto del régimen de giro alto que maneja la
turbina en este punto de operacion, ademas de la diferencia de presiones y el flujo
masico en el dominio que también son mayores y por ende hace que el flujo impacte
contra la curvatura del alabe a la salida del rotor, que principalmente esta disefiada
para eliminar las velocidad tangencial del flujo en la salida del rotor, y genere un
aumento de presion en esa zona especificamente.

Figura 39. Contornos de presién tercer punto
de operacion, estator 20%
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Fuente: Elaboracion propia
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Figura 40. Contornos de velocidad tercer punto de
operacion, estator 20%
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Fuente: Elaboracion propia

Lo anterior puede estar conectado de alguna manera con los vectores de velocidad
del fluido (Fig. 40), principalmente en el primer plano, pues es notoria la velocidad
alta del flujo que ocurre en la cara de presion de los alabes y hace que se generen
desde la entrada los vortices en toda el area o espacio entre alabes, pero es tan alta
la velocidad que no da espacio a la generacion de flujo secundario en el eje de
rotacién en ninguno de los planos, pero si se producen pequefios flujo secundarios
en forma de torbellinos en las puntas de los alabes mas que todo en el plano de
salida. A su vez en el plano de salida la velocidad es mayor en la cara de succion,
al igual que la presion, dando a entender la direccion que esta tomando el flujo al
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salir del rotor, la cual probablemente sera con swirl, es decir, con una especie de
rotacion.

5.2.2 Apertura estator 60%. Los resultados para los tres puntos de operacién en
una apertura del 60% en los alabes del estator, son mostrados a continuacién en
las siguientes figuras.

Figura 41. Contornos presion primer punto de
operacion, estator 60%.
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Fuente: Elaboracion propia

En este primer punto de operacion (Fig. 42) se observa en el plano de entrada, en
el cuadrante de arriba izquierdo, existe un separacién del fluido debido a la
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recirculacion en la cara de presion, también en el siguiente espacio entre alabes se
observan tres remolinos, el del fondo hacia el eje de rotacion generado por la

Figura 42. Contornos de velocidad primer punto de
operacion, estator 60%.
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Fuente: Elaboracion propia

recirculacion del fluido a la entrada del rotor, los otros dos son flujos secundarios
originados principalmente por la condicion del estator previa a la entrada en donde
si se recuerda existe una separacion bastante notoria en las caras internas de los
primero alabes, y por ende el transito de fluido y su velocidad tangencial hacia los
alabes es baja, por lo tanto la componente radial también lo serd, ademas que el
angulo de incidencia también se ve afectado.
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En el segundo plano de vectores se logra apreciar como la velocidad del flujo se
empiece a desplazar por la cara de succion del rotor hacia la cara de presion, para
finalmente en el plano de salida los vectores con mayor velocidad esten
completamente en la punta de la cara de presion de la salida del rotor. Cabe
mencionar que en el segundo plano las zonas azules oscuras son consideradas
como flujo secundario ya que la direccidbn que estan tomando no va acorde al
desarrollo del fluido y es notorio como en el segundo y tercer plano el espacio entre
alabes mas afectado, pues su velocidad no es alta comparada con la otras, es el
cuadrante donde los alabes en el estator no cumplieron su funcién y se observa un
fuerte flujo reverso.

Figura 43. Contornos presion segundo punto de
operacion, estator 60%
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Figura 44. Contornos de velocidad segundo punto
de operacion, estator 60%.
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Fuente: Elaboracion propia

En el segundo punto de operacion que representa (Fig.43), se observa el proceso
de expansion que se lleva a cabo a medida que el fluido atraviesa el rotor, pero es
notorio debido a la gran recirculacion que ocurre en el espacio entre alabes situado
en el cuadrante superior izquierdo, que existe una presion en la entrada del rotor y
gue si se observa en el segundo plano no entra a desenvolverse propiamente en el
rotor, sino que se va por el espacio entre el alabe y la carcasa del rotor (tip
clearance), esto se conoce como fuga o pérdida en la punta del alabe (tip leakage)
y sucede por la generacion de flujos secundarios desarrollados por una condicion
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geométrica adversa en los alabes del estator que crearon una separacion del fluido
en este caso.

Figura 45. Contornos presion  tercer punto de
operacion, estator 60%
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En el resto de los alabes también existe este tipo de pérdida pero, no es tan alta,
aun asi los flujos reversos en la punta de los alabes del rotor se siguen generando
producto de este fendmeno y la generacion de vortices cercanos a la zona de salida
del rotor. En el resto de alabes el desarrollo del flujo se da en primer lugar en la
punta de la cara de presion del alabe, una recirculacion pequefia y también en el
fondo de la cara de succion existe esta velocidad que luego gracias a la curvatura
del dlabe hace que en el segundo plano se generen dos vértices independiente uno

98



al fondo y el otro cercano a la punta, el ultimo con mayor velocidad (Fig.44).
Finalmente en el plano de salida desaparecen estos vortices, excepto en el alabe
superior izquierdo.

Figura 46. Contornos de velocidad tercer punto de
operacion, estator 60%
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Fuente: Elaboracion propia

Las ultimas figuras (Fig. 45 y 46) representan el ultimo punto de operacion analizado
en este proyecto y corresponde al mas alto régimen de giro, con mayor relacion de
expansion y mayor porcentaje de apertura. El comportamiento es bastante similar
al del punto anterior, excepto que las pérdidas por el tip leakage en este caso no

99



son tan notorias aunque existen y estan presentes en zonas pequefas de la punta
del rotor.

Por otro lado los vectores de velocidad muestran un desarrollo uniforme del fluido
por el espacio entre alabes, a excepcion del espacio entre alabes ubicado en la
parte superior izquierda, del cual ya se conoce el porqué de su comportamiento y
se podria decir que es el alabe que menos energia esta aprovechando del gas,
porque la velocidad del flujo en esta zona es la mas baja.

Cabe resaltar que en este punto de operacion se crean flujos secundarios en el
fondo del espacio entre alabes, cercanos al eje de rotacién en el segundo plano, y
basicamente esto representaria también una pérdida, pero no poseen mucha
energia y es comprobable por la magnitud de velocidad que poseen.

En cambio los vortices en la cara de presion del segundo plano si llevan mucha mas
energia y a fin de cuentas es la que esta generando el movimiento rotacional.
Finalmente en el tercer plano se observa la salida a una presion baja y con unos
cuantos flujos reversos que eran de esperarse pues la velocidad del rotor es mayor
que la del fluido cuando sale de este.

Para finalizar en la gréfica 22 se muestra un mapa que relaciona los coeficientes de
carga y de flujo para la turbina radial analizada en este proyecto y los circulos
representan valores de eficiencia total estatica basados en observaciones empiricas
de un amplio rango de turbinas estudiadas, que se obtuvo de Chen y Baines®®.

69 CHEN, H. and BAINES, N. The aerodynamic loading of radial and mixed flow turbines. 1994.
Int Journ Mech Sci. Vol. 36 p. 72
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Grafica 22. Correlacion coeficiente de carga vs coeficiente de flujo para diferentes
eficiencias
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Fuente: Elaboracion propia

Los puntos azules representan los puntos simulados para la apertura de 60% los
cuales se encuentran en un rango de eficiencia de 0.7 a 1. Algunos de estos puntos
si tienen una correlacion cercana con base a los circulos de eficiencia, otros puntos
por el contrario se salen del rango. Los puntos naranjas representan la apertura del
40% en donde todos los puntos entran en los circulos de eficiencia, el rango de
eficiencia de estos puntos esta entre 0.4-0.8 y al igual que en el caso anterior
muchos de los puntos muestran concordancia con el mapa y otros no. Finalmente
los puntos grises representan los puntos simulados para la condicion de apertura
del 20% en donde su eficiencia total estatica se encuentra en un rango de 0.4-0.5.

5.3 Velocidad axial
La ultima parte del proyecto consiste en analizar la velocidad axial en los planos de
salida de los 3 puntos de operacién, para los dos porcentajes de apertura

propuestos dentro del andlisis del flujo tridimensional. La figura 30 muestra los
contornos de velocidad axial en los planos de salida.
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Figura 47. Contornos velocidad axial apertura 20% (der) y apertura 60% (izq)
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En los planos de salida correspondientes a la apertura del 60%, es notorio como la
velocidad axial es mayor en cantidad comparada con la apertura del 20% y es logico
pues el flujo masico trasegado por la turbina también es mayor en comparacion.
Esta velocidad al ser mayor indica que el coeficiente de flujo también lo es, pues es
la relacién de velocidades del rotor y del flujo de salida. Cabe sefialar que el flujo no
sale en su mayoria axial, como se muestra en la figura, el fluido sale con un swirl
propio de estas turbinas pero en esta figura se muestra solo la componente axial
del flujo a la salida del rotor pues es la componente a analizar. El término mayor
hace referencia a la cantidad de vectores, mas no a la magnitud de la velocidad,
pues sin duda la energia cinética del gas, es decir la velocidad, es mayor en el caso
de apertura del 20%, por lo tanto se puede inferir que el fluido no esta dejando toda
su energia en los alabes del rotor y consecuentemente la eficiencia sera menor en

este caso.
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6. CONCLUSIONES

e En el pre procesado del proyecto, es importante destacar que se tuvo limitacién
en cuanto al modelo geométrico, en cuanto a la incertidumbre en torno al
posicionamiento angular de los alabes del estator, pues experimentalmente se
desconocian con precision estos angulos y cémo fueron tratados en los ensayos
en banco de pruebas; también en lo que se refiere a la longitud de los ductos de
entrada y de salida del domino. Ademés de la suposicién de la tipologia de la
malla, que puede ser mejorada en muchos aspectos, por supuesto la seleccion
de las condiciones de frontera es una caracteristica que influye en el procesado y
sin dejar de lado las restricciones de la licencia académica del software utilizado.
Todo esto hace que la exactitud de los resultados se vean afectados y que la
validacion frente a los resultados experimentales resulte distante, pero a pesar de
contar con todas esta limitaciones y restricciones, se logro llevar a cabo las
simulaciones y es un sobresaliente punto de partida para realizar estudios de
diferentes fenémenos que ocurren en las turbinas radiales, no solo de un
turbocargador como en este proyecto, sino en las diferentes aplicaciones en las
gue se puedan encontrar.

¢ Las configuraciones aplicadas en el software que se utilizé en el proyecto, logran
establecer el modelo computacional que reprodujo el modelo fisico, a través de la
discretizacion de las ecuaciones de gobierno. Por lo tanto las decisiones tomadas
en cuanto a la disposicion del modelo computacional se apoyaron en la literatura,
por ejemplo el modelo de turbulencia que se seleccion6 ha mostrado ser una
alternativa viable para modelar los efectos del fluido en condiciones cercanas y
lejanas a la pared del dominio. Los dos métodos de condiciones de frontera,
representaron de manera viable el fenémeno fisico que se deseaba reproducir
pero dependian del domino y de los datos experimentales que se poseian. Por lo
tanto, la configuracion se realiz6 con el fin de cumplir con el objetivo principal,
pues dentro del entendimiento del flujo en la turbina es importante poder
caracterizarla, pues con base a estos mapas de rendimiento el analisis del campo
fluido se sustenta bajo las condiciones de operacién establecidas.

e En la independencia de malla se logré6 obtener una comparacion entre dos
métodos de condiciones de frontera, que lograron reproducir el fendmeno fisico,
pero que estaban condicionadas a las restricciones del software. El segundo
método fue el seleccionado pues cumplié cada uno de los parametros impuestos
en el proyecto, por ejemplo, los valores de la media cuadrética de los residuales
de masa y de momento llegaron a errores del orden de 1x10~*, el desequilibrio
de masa en el dominio fueron 0.441% vy el error porcentual entre dos puntos con
diferente tamafno de malla para las dos variables monitoreadas estuvo en el orden
del 0.4219%.
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e La estrategia de modelamiento del rotor que se utilizé en este proyecto es MRF
(Multiple reference Frame) también conocida como frozen rotor es una estrategia
que se utilizé en estado estable. Es decir, que a pesar de adicionar un término
que incluye la velocidad de rotacion de la turbina a la ecuacién de gobierno, no
considera los efectos pulsantes del flujo ni del tiempo y no representa un
modelamiento adecuado si se quieren estudiar interacciones entre el rotor y el
estator, y que hacen parte del campo fluido del domino y es en donde el proceso
termodinamico es importante, pues la velocidad y direccion del flujo son variables
significativas en la determinacion de los coeficiente de flujo y de carga de la
turbina.

e El valor de y+ para los diferentes elementos del domino fue menor a 2, lo que es
recomendable para estudios de dinamica de fluidos computacional en
turbomaquinaria, pues los gradientes en la direccion normal a la pared se
resuelven mejor y esto teniendo en cuenta que se utilizé el modelo de turbulencia
k-w SST que, conjunto con el software, aplica una funcion automatica para el
tratamiento de las paredes del domino. El célculo de este valor pudo ser
comprobado por el contorno de y+ expuesto, por lo tanto la suposicion de la capa
limite del dominio como 0.5mm, dividida en 5 capas con un crecimiento de 1.2
entre capa, logré modelar esta zona aceptablemente, pues los efectos del fluido
en estas zonas lograron ser visualizados.

e La calibracion del modelo computacional como herramienta para lograr obtener
resultados méas acordes y que sirvieran para la construccion de los mapas de
rendimiento de la turbina, con el propdsito de compararlos con los mapas
experimentales ha demostrado ser una opcién aceptable, cuando se dispone de
informacion experimental limitada. Ya que dentro del desarrollo del proyecto se
realizaron suposiciones de variables como temperatura de entrada y presion
estética de salida, pues era informacion que no se poseia de la caracterizacion
experimental.

e Por medio del andlisis tridimensional del flujo en el estator y el rotor se logro
determinar cdmo se desarrolla el flujo en puntos de operacion y apertura del
estator diferente, mostrando fendmenos como la recirculacioén, los vortices, los
flujos secundarios y flujos reversos que ocurren internamente en estos elementos
y como estan conectados entre si, pues en la apertura del 20% la creacion de
recirculaciones en el plano de entrada cre6 un mayor numero de vortices en el
plano medio, que luego terminaron siendo flujos reversos o secundarios en la
salida, por el contrario al aumentar el flujo en la turbina y en una condicién de
apertura del 60%, la generacion de recirculacion en el plano de entrada no es tan
notoria y se generd un solo vortice en la cara de presion que luego en el plano de
salida se convirtio en un flujo reverso.
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e A pesar de ser una simulacion en condiciones de flujo estable, el fenébmeno de
separacion del flujo en los diferentes alabes del estator estuvo presente, en su
mayoria para los puntos de operacion del 60% de apertura del estator, generado
por la direccion y velocidad del flujo en el dominio y por la configuracién
geométrica del estator y voluta. Consecuentemente, el fluido a la entrada del rotor
no tiene la direccidn del angulo de incidencia que impone el estator y por lo tanto
es el causante de flujos secundarios en el espacio entre alabes del rotor,
ocasionando pérdidas y que el rotor este desbalanceado dinamicamente.

e La velocidad axial en la salida del rotor es una magnitud que pudo ser medida
gracias al CFD, y permiti6 inferir la energia cinética que poseia el fluido en ese
instante, por lo tanto cuando esta velocidad es alta en la salida, como en el caso
del 20% de apertura, significa que el rotor no aprovecho la energia disponible en
el gas, por ende la eficiencia en esta condicion de apertura se encuentra en un
rango de 0.4-0.5, mientras que en el 60% de apertura las eficiencias estuvieron
en un rango de 0.7-1, a pesar de gue igualmente existian pérdidas en esta
condicion.

e A partir de los resultados alcanzados en este proyecto, es posible continuar el
estudio del flujo en turbocargadores, especificamente en la zona de compresién
y lograr un estudio completo del turbocargador. Ademéas haciendo uso de la
metodologia propuesta es posible realizar un analisis CFD no solo para este tipo
de aplicaciones, sino también para diferentes tipos de turbinas, por ejemplo, de
flujo mixto, flujo axial, impeller's de compresores y turbomaquinaria en general.
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7. RECOMENDACIONES

e Se recomienda la adquisicién por parte de la universidad del software con licencia
completa del programa ANSYS®, es una buena opcidon pues no posee las
restricciones impuestas en una licencia académica y que implican limitaciones a
la hora de realizar un estudio de flujo en una geometria tan compleja como la de
una turbina.

e Para llevar a cabo un estudio completo, que se pueda verificar y validar, es
indispensable que este tipo de proyectos se realice acompafado del ensayo
experimental para obtener la mayor informacion posible y lograr configurar el
modelo computacional en las mismas condiciones que en el banco de pruebay
que se vuelva complementario uno del otro, por ende, tener un entendimiento mas
amplio del flujo interno en la turbina.

e Se recomienda estudiar los efectos de las pérdidas como el tip leakage, tip
clearance, corner losses y scroll tongue y que afectan el desarrollo del flujo y el
rendimiento de la turbina, pero con una geometria exacta y sin simplificaciones
del turbo cargador, esto incrementara el numero de celdas en el domino y por
ende el costo computacional de las simulaciones.

e Realizar las simulaciones en estado transitorio, en donde se tiene en cuenta el
factor tiempo, y se pueden utilizar otras técnicas de modelamiento del rotor como
la de Sliding Sizing Mesh y que mejorarian la exactitud de los resultados, eso si
con un mayor costo computacional. También considerar la opcién de realizar el
estudio en condiciones de flujo inestable o pulsante y adicionar los efectos de la
transferencia de calor en el sistema, aumentaria el entendimiento del
comportamiento del flujo en situaciones cercanas a las de la conduccién diaria.

e En cuanto a la tipologia de la malla, existen otras opciones como la malla
poliédrica, que disminuye el numero de celdas en el dominio pero aumenta su
precision, es una alternativa viable que no se consideré en este proyecto pues era
una de las restricciones propias de la licencia académica. Por otro lado en este
proyecto se consideré un estudio de independencia de malla general, es decir,
para todos los elementos como un conjunto. La otra alternativa consiste en
realizar un andlisis de independencia de malla para cada elemento tomando como
referencia un tamafio de malla, e ir variando el tamafio de malla de cada elemento,
y mirar la convergencia de los resultados para cada elemento, establecer en que
tamafno de malla se logra la independencia para cada elemento y luego formar un
domino total en donde se consideraron las repercusiones del tamafo de malla de
cada elemento, esta metodologia ha demostrado proveer resultados con mayor
exactitud.
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e A partir de la potencia generada por la turbina se recomienda modelar el
comportamiento de la otra parte del turbocargador, es decir, el compresor pues la
potencia representa un dato de entrada para la simulacion del flujo en el
compresor.
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