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= presente trabajo se deriva del proyecto de investigacion “Modelacion dinamica computacional de la turbina Francis en
condiciones reales de explotacion”. Este, a su vez, forma parte del contrato nimero 272 del 11 de diciembre de 2006, suscrito
entre Colciencias, Empresas Publicas de Medellin y la Universidad EAFIT, para realizar el proyecto de investigacién DIFRANCI
“Investigacion para el diagnéstico técnico de una turbina Francis en la central hidroeléctrica La Herradura, bajo una aproximacion
holistica”. Se agradece enormemente el apoyo econémico y logistico de las entidades anteriormente mencionadas.
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Resumen

Este articulo contextualiza el papel de la metodologia de simulacién
numeérica, Dinamica de Fluidos Computacional (CFD por sus siglas
en inglés), como herramienta fundamental de apoyo en el proceso
de disefio, optimizacion y analisis de turbomaquinas hidraulicas.
Ademas de presentar una revision del estado del arte en este campo,
considerando tanto procesos estacionarios como no estacionarios,
se discuten las fuentes de error, de modelado y numéricas, presentes
en la simulacién numérica de turbomaquinas hidraulicas. También se
hace hincapié en las diferentes estrategias de modelado posibles asi
como en sus ventajas e inconvenientes, las cuales se ilustran en el
caso particular de las turbinas Francis.

Numerical simulation of the flow in hydraulic turbo
machines, state of art and sources of mistake.
Application to Francis Tutbines”

Abstract

This article puts into context the role of the methodology of numerical
simulation, Computational Fluid Dynamic (CFD), as the basic
supporting tool in the design, optimization and analysis of hydraulic
turbo machines process. Besides presenting a review of the state of art
in this field, taking into account both steady and unsteady processes,
sources of error, both modeling and numerical ones, found in the
numerical simulation of hydraulic turbo machines are discussed. The
different possible modeling strategies as well as their advantages and
disadvantages, which are illustrated in the particular case of Francis

Turbines, are also emphasized.
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Introduccion

a energia hidroeléctrica es una fuente
limpia y renovable puesto que utiliza
unicamente agua. Las maquinas que
aprovechan esa fuente de energia
son las turbinas hidraulicas. Estas se construyen
desde hace mucho tiempo y la tecnologia

empleada en ese proceso ya ha alcanzado una
gran madurez, con eficiencia maxima mayor al
95%. No obstante, lograr esta eficiencia requiere
un gran esfuerzo de ingenieria ya que las turbinas
hidraulicas usualmente son productos individuales
y deben disefarse para unas condiciones locales
determinadas, tales como la altura de salto (head)
y el caudal o descarga. Requiere, por tanto, un

*
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conditions”. At the same time, it also makes part of the agreement number 272, December 11, 2006, signed by Colciencias, Empresas
Publicas de Medellin and EAFIT University, to do the DIFRANCI research Project “Research for the technical diagnosis of a Francis
turbine en La Herradura, hydroelectric power station, under a holistic approach”. We are deeply grateful to the above mentioned entities

for their financial and logistic support.
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disefio especifico para los diferentes componentes de la turbina. El
proceso tradicional de disefio contempla experimentos, medidas y
tests de modelos que implican una gran inversion de tiempo y dinero.
En los dltimos 15 o 20 anos, se ha adoptado la simulacion numé-
rica o CFD (Computational Fluid Dynamics) como un elemento mas
para el disefio y analisis de turbinas, acortando significativamente
los tiempos de desarrollo y ahorrando dinero (lwase, Sugimura &
Shimada, 2006; Wu et al., 2007; Keck and Sick 2008).

Ademas, pequefas reformas en la geometria de los elementos
rotantes de una turbina hidraulica pueden tener un gran efecto posi-
tivo desde el punto de vista de costos de mantenimiento y operacion
para el sector hidroeléctrico. En ese sentido, para que dichas mejoras
puedan identificarse en los primeros momentos del proceso
de disefio, es necesario
considerar todos y cada
uno de los componentes
y las respectivas inter-
acciones entre ellos. El
proceso de optimizacion,
basado en la simulacion,
consiste en un paquete
de software de simulacion
avanzada acoplado con
un entorno CAD, lo cual
puede desempefiar un
papel critico en los dise-
fios preliminares y
ayuda a detectar posibles
problemas y a encontrar
el camino mas rapido
para la optimizacion de la
maquina. ;
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El primer paso en cualquier
modelo de CFD es crear
una geometria que repre-
sente el objeto que se va
a modelar. Por consiguiente, se debe generar una malla (Figura 1,
izquierda) donde viven las celdas o volumenes de control. Una vez
que la malla esta finalizada, se especifican las condiciones iniciales de
frontera y los valores de entrada; el software resuelve las ecuaciones
de estado para cada celda hasta que se obtiene una convergencia
aceptable. Cuando el modelo ha sido resuelto, los resultados pueden
analizarse numérica y graficamente (Figura 1, derecha).
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Figura 1. Malla computacional (izquierda) y distribucidon de presiones (derecha) en los alabes de un rodete

de una turbina Francis
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De hecho, en los ultimos afios, con el rapido
desarrollo de la tecnologia computacional y la CFD
avanzada, se ha tornado en una tarea casi rutinaria
la simulacion del flujo interno en componentes
individuales o multiples de una turbomaquina (Vuy
Shyy, 1994; Sabourin, Labrecque & Henau, 1996;
Ruprecht et al, 1998).

Sin embargo, el flujo en una turbina hidraulica es
extremadamente complejo puesto que general-
mente es turbulento, no estacionario, aparecen
altos gradientes de presion, posiblemente sea
bifasico agua — aire y altamente tridimensional (3D)
con fuertes efectos de la rotacién y la curvatura.
Por estas razones, la simulacién numérica y la
prediccién del flujo en estas maquinas son tareas
muy exigentes y no estan exentas de dificultades.

Una situacién concreta en el caso de las turbinas
hidraulicas viene determinada por el hecho de la
demanda variable de energia en el mercado, lo cual
significa que el beneficio econdmico depende muy
a menudo de la capacidad de operacion eficiente a
cargas parciales, lejos de las condiciones 6ptimas

de funcionamiento. Ahora bien, cuando las turbinas
Francis operan a carga parcial presentan un vortice
muy intenso o torcha (vortex rope), a la salida
del rotor. Conforme el flujo rotante se decelera
en el tubo de descarga, surge una inestabilidad
hidrodinamica en la que el vortice anterior cambia
su posicién de forma periddica creando altas
fluctuaciones de presién no estacionarias en las
paredes del tubo de descarga; estas, con el tiempo,
podrian llevar a un fallo por fatiga del material.
Dicho fenédmeno es especialmente severo cuando
la frecuencia de las oscilaciones de la torcha se
acopla con la frecuencia resonante de la turbina o
del circuito.

Dado que no es posible, o requiere una gran
inversion de recursos, medir el comportamiento
de la torcha en las turbinas en funcionamiento,
la simulacion numérica constituye una alternativa
para obtener la frecuencia, amplitud de los
pulsos de presion y otros parametros bajo varias
condiciones de operacién y geometrias de turbina.
Esta informacion posibilita optimizar el disefio de
las maquinas para reducir la intensidad de la torcha
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y mitigar las fluctuaciones de presion residuales
minimizando el dafo por fatiga. Para calcular
esos efectos dinamicos es esencial realizar una
simulacion transitoria del flujo, incluyendo las
diferentes interacciones entre los componentes.
Debido a la no uniformidad del flujo en la carcasa
espiral y al desigual posicionamiento de los
alabes del distribuidor y del rodete, es necesario
considerarlaturbinacompleta contodoslos canales
hidraulicos del rotor y los alabes directrices con una
malla suficientemente refinada. Actualmente, esa
simulacion esta fuera del alcance de la capacidad
de calculo por lo que en la literatura es comun
realizar simplificaciones en las simulaciones no
estacionarias. En la seccién 3 se revisan algunas
de esas aproximaciones.

Es necesario recalcar que el uso de CFD en
el disefio y analisis de turbomaquinas ha sido
ampliamente aceptado por las grandes compafias
en las ultimas dos décadas. Como muestra de ello,
se citan a continuacion los comentarios sobre el
resultado de las simulaciones no estacionarias
realizadas por GE Hydro:

Comparison of the simulation predictions and
physical measurements showed very good
agreement. The numerically calculated static
pressure fluctuations matched up well against
the experimental data. The pressure fluctuation
amplitude was well predicted at the runner
outlet and its evolution in the cone was in good
agreement with experimental data for all sensors’
angular positions. The difference between the
experimental results and numerical predictions
was less than 2.5% for mean pressure level,
approximately the same as the measurement
accuracy. The numerical mean velocity field
also showed good agreement with the physical
measurements. The phase average vector field
shows only a small difference, being closer to
the cone wall in the numerical simulation. The
vorticity field, which shows the vortex position,
was well predicted by the numerical calculations
with a difference of 5% of the radius between
the predicted position and the measured one.

The vortex intensity is about 18% smaller in the
numerical calculations. This difference can be
explained by the relatively coarse mesh used for
the draft tube geometry, especially in the draft
tube cone region.

«While vortex ropes have been simulated in
the past, this is the first time that a simulation
of a rotating rope has been compared to
detailed experimental measurements, currently
in cavitation-free conditions» says Thi Vu,
Senior Hydraulic Engineer for GE Energy. «The
accuracy of the predictions for vortex global
quantities, pressure pulsation amplitude and
vortex frequency is very good. The quantitative
analyses of mean velocity field, phase average
velocity field, vorticity and vortex centre position
also show good agreement».

«These results confirm the use of CFX to
simulate the vortex rope», continues Vu. «We
are moving ahead to use this new method for the
purpose of designing new hydroelectric turbines
and troubleshooting problems with existing
turbines. In particular, we are planning to take
advantage of the parallel capabilities of CFX by
utilising a larger number of faster processors to
reduce solution times, preferably to less than 24
hours. Ansys CFX enables us to design turbines
faster and for a wide range of operation, helping
to make GE Energy more competitive in the
market place». (“Computational fluid dynamics
software...”, 2005)
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Figura 2. Simulacion no estacionaria (izquierda) de la torcha que aparece a la salida del rotor de una

turbina Francis (derecha)

Fuente: Ciocan et al. (2007, 150)

1. Simulacién Numérica de
Turbomaquinas Hidraulicas

El potencial de la simulacion numérica en
turbomaquinas hidraulicas yace, por un lado, en la
prediccion de las condiciones de funcionamiento
y, por otro, en el analisis del flujo interno, algo que
desde el punto de vista experimental es dificil o
imposible de lograr. Una gran ventaja frente a las
medidas es la disponibilidad de las ecuaciones de
evolucién temporal del flujo. Ademas, la realizacion
de estudios paramétricos, por ejemplo variaciones
en la geometria y condiciones de carga, es rapida y
barata. Sin embargo, a pesar de que en los ultimos
afios el desarrollo de la CFD ha alcanzado un
buen nivel, sus resultados deben validarse frente a
las medidas experimentales. Estas, desarrolladas
conjuntamente con la simulacion, constituyen una
combinacion éptima de desarrollo.

Porotrolado, debido ala fuerte interaccion existente
en las turbomaquinas hidraulicas entre las partes
rotantes y estacionarias, se necesita realizar el
calculo acoplado de todas ellas. La influencia del
grado de simplificacién en el modelado de ese
acople en los resultados numéricos depende de

muchos factores y no solamente deltipode maquina.
Entre esos factores se puede citar el modelado del
flujo turbulento como el mas importante a la hora
de realizar un buen calculo numérico. No existe
en la literatura, hasta el momento, un modelo de
turbulencia universal que funcione suficientemente
bien en todos los casos, por lo que el modelado
correcto del flujo turbulento sobre todas las piezas
de la turbomaquina hidraulica constituye un
problema abierto. La obligatoria validacion frente
a diferentes modelos de turbulencia apropiados
permite cuantificar la influencia en el resultado
final.

A continuacion, se aborda la revisién del estado
del arte en los diferentes aspectos de la simulacion
numérica del flujo en turbomaquinas hidraulicas.

En el caso de las turbomaquinas hidraulicas
se puede decir que los métodos de prediccion
tedricos y los procesos descritos en la literatura
(Traupel, 1977; Pfleiderer, 1991; Stoffel, 2000)
conducen a relativamente buenos resultados. Con
un tratamiento unidimensional y el uso de hipétesis
empiricas para las pérdidas, se pueden simular
las condiciones de funcionamiento de la maquina
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con suficiente exactitud (Patel, 1981; Lauer &
Stoffel, 1994). Para predecir con mayor precision
el flujo tridimensional en el rotor se requiere aplicar
métodos potenciales, los cuales desprecian la
friccion, con un campo de velocidades irrotacional
fijado. El método descrito por Wu (1952) posibilita
el uso de un esquema Euleriano cuasi-3D
superponiendo varios planos de flujo meridionales
y transversales. Con una simplificacion de ese
método propuesta por Schilling (1991), suponiendo
simetria rotacional, se utiliza tan solo una superficie
de flujo meridional representativa.

Las ecuaciones de Euler 3D permiten calcular
con cierta precision el flujo en una turbomaquina,
incluso aunque en ese los efectos de la friccion
no sean despreciables (Hillewaert & van den
Braembussche, 1999; Lakshminarayana, 1996).
Esta aproximacién se presta para la investigacion
de la interaccion entre elementos, como se muestra
en Riedel (1997) en el caso de una bomba, y en
Fatsis, Pierret y van den Braembussche (1997)
en un turbocompresor. Para el calculo del flujo
tridimensional en turbomaquinas hidraulicas
considerando los efectos de la friccion se deben
considerar las ecuaciones de Navier — Stokes,
las cuales deben promediarse temporalmente
siguiendo el procedimiento de Reynolds si se
considera la turbulencia del flujo.

El procedimiento descrito puede considerarse
el estado del arte hoy por hoy, por lo que existe
un gran numero de trabajos numéricos sobre
turbomaquinas donde se utiliza esta metodologia.
Por ejemplo, Ritzinger (1997) muestra resultados
detallados del flujo viscoso turbulento en rotores y
Shuliang (1999) investiga la caida de presion y el
campo de velocidades 3D en un rodete. Schenkel
(1998) calcula el flujo viscoso en un canal hidraulico
del rotor asumiendo simetria rotacional. En todos
estos trabajos se puede observar que un problema
basico de las simulaciones numéricas es la eleccion
de las condiciones de contorno entre los elementos
de una turbomaquina, las cuales pueden generar
considerables problemas de convergencia. El
calculo acoplado de varios elementos o de toda
la turbomaquina facilita ademas el calculo de las
interacciones entre los elementos.

Una cuestion basica en el calculo del flujo a
través de elementos acoplados es el modelado
numeérico del movimiento relativo entre el rotor y
los alabes directrices. Las dos hipotesis cuasi-
estacionarias, acoplo directo (Frozen Rotor) y
promedio acimutal (Mixing plane o Stage), que
se describen posteriormente, desprecian los
términos de evolucién temporal en las ecuaciones
de Navier-Stokes, por lo que en el modelo no
tiene lugar ningin movimiento relativo. A pesar
de despreciar los términos no estacionarios, esta
hipoétesis es empleada por numerosos autores ya
que representa un gran ahorro de tiempo frente a
los métodos no estacionarios (del orden de 10 a
100 veces mas costosos). Sedlar y Mensik (1999)
comparan ambos métodos para bombas radiales
y Sedlar, Vlach y Soukal (1999) lo hacen para las
axiales. Muggli et al. (1999) investigan una bomba-
turbina, y varios autores —Van Hoyningen-Huene
y Hermeler (1999) o Chen y Liaw (1997)— simulan
el giro del rotor promediando varias posiciones
relativas. El flujo secundario en el calculo
acoplado estacionario es investigado por Majidi
(1997), mientras que Zimnitzki (2000) considera la
influencia del rotor en la optimizacién de la carcasa
espiral.

No obstante, a pesar de que algunos efectos
de la interaccién entre componentes se pueden
describir suficientemente bien bajo la hipétesis
cuasi-estacionaria, las estimaciones mas precisas
deben recurrir al acoplo no estacionario. Por
ejemplo, la magnitud de la fuerza de inercia
en una bomba centrifuga hace necesaria esta
aproximacion (Treutz, 2002). Fritz (1999) investiga
realmente la interaccién no estacionaria entre los
elementos y el rotor de una maquina hidraulica. Shi
y Tsukamoto (2001) analizan tanto la interaccion
potencial como el efecto no estacionario de la
diferencia de velocidad de rotacion entre el rotor
y un difusor radial alabeado. En el caso de una
bomba radial, Dick et al. (2001) presentan una
comparacion entre diferentes métodos de acoplo,
entre tanto, Kaechele, Hauff & Aschenbrenner
(2001) consideran una bomba-turbina en ambos
modos de funcionamiento.
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El resultado emergente es que bajo la hipétesis
cuasi-estacionaria el acoplo directo (Frozen Rotor)
funciona mejor en el caso de maquinas radiales;
en particular, es muy ventajoso en turbinas,
mientras que el promedio acimutal (Mixing Plane
o Stage) es mas apropiado para maquinas axiales.
Gugau (2000) y Gugau, Matyshock y Stoffel (2001)
sustentan esta afirmacién a partir de lainvestigacion
sobre una turbina ATL y un compresor ATL.
Ademas, el promedio acimutal se desaconseja
en el caso de bombas radiales con pequefa
anchura radial del difusor. Frecuentemente, el
acoplo directo en conjuncién con un promedio
de resultados obtenidos en diferentes posiciones
relativas se suele clasificar como idéneo, lo cual
no es claro desde el andlisis de los fundamentos
fisicos del modelo. Por consiguiente, la hipotesis
cuasi-estacionaria debe evaluarse criticamente
en comparacién con el acoplo no estacionario y
este ultimo debe preferirse atendiendo a criterios
de precision.

En los ultimos afnos se han realizado investigacio-
nes numéricas utilizando modelos de turbulencia.
Entre ellas se pueden citar los trabajos de Treutz
(2002) que utilizd el modelo k-& y Menter (1994)
con el modelo SST (Shear Stress Transport). Ng
y Tan (1999), ademas de realizar varias observa-
ciones fundamentales sobre la capacidad predictiva
tedrica de los modelos de turbulencia, reco-
miendan utilizar al menos modelos de turbulencia
de dos ecuaciones para el uso en turbomaquinas.
La investigacion de Ojala, Rautaheimo y Siikonen
(1998) ilustra la influencia de considerar los efectos
de rotacion en el modelo de turbulencia a través
de tres variantes; sin embargo, estas producen
modificaciones marginales en el campo de
velocidades, las cuales se deben a la modificacion
de la viscosidad turbulenta. Otros estudios incluyen
el uso de la sofisticada LES (Large Eddy Simulation)
en una turbina Francis (Song et al., 1996) y en el
rodete de una bomba centrifuga tanto en el punto
de disefio como en puntos fuera de este (Byskov,
Jacobsen & Pedersen, 2003).

Las caracteristicas basicas y los desafios para
la validacion de modelos de turbulencia en las

turbomaquinas hidraulicas se pueden resumir de
la siguiente forma (una buena revision de trabajos
sobre estas tematicas se encuentra en Casey,
2002):

» El modelado de la turbulencia es, sobre todo,
la principal causa de las limitadas capacidades
predictivas de los métodos numéricos en
turbomaginas.

* Modelos de turbulencia “simples” ya estan
proporcionando resultados utiles.

* Modelos tedéricamente “mas apropiados” no
Nno necesariamente proporcionan mejores
resultados.

» Existen pocos estudios que comparen modelos
de turbulencia en turbomaquinas hidraulicas
con referencia a resultados, convergencia,
velocidad o manipulabilidad.

» Todavia existe gran necesidad de validacion, por
ejemplo, referente a la relacién entre el modelo
de turbulencia, tratamiento de las paredes vy
pérdidas calculadas.

Adicionalmente existe el problema de Ila
dependencia de los resultados con el cddigo
computacional utilizado. Laccarino (2001) lo de-
muestra con el célculo de un difusor axisimétrico
en dos dimensiones, al aplicar tres programas
CFD comerciales. A pesar de recurrir a parametros
de calculo idénticos y el mismo modelo de turbu-
lencia (k-€ en version Launder — Sharma) obtuvo
resultados disimiles, lo cual indica variadas
implementaciones de los modelos o distintos
procedimientos de discretizacién. Por tanto, inclu-
SO una comparacion de un mismo modelo de
turbulencia con diferentes cédigos CFD resulta
problematica.

Gugau (2004) concluye que el estado del arte en
la validacién de los modelos de turbulencia en
turbomaquinas hidraulicas se puede resumir como
sigue:

* Muchos de los efectos importantes no tienen
origen viscoso, por lo que los métodos basados
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en las ecuaciones de Euler proporcionan
buenos resultados. Esto ha hecho que se haya
postergado la necesidad de validar los modelos
de turbulencia.

* Predominantemente se han utilizado modelos
de dos ecuaciones con funciones de pared
para evitar el refinamiento de la malla en las
cercanias de la pared.

¢ Hasta el momento no existen validaciones
frente a modelos k-& no lineales.

« En la literatura existen pocos trabajos que
refieran utilizacion de modelos de bajo nimero
de Reynolds para resolver el flujo cerca de las
paredes (Nilsson & Davidson, 2001).

¢ La influencia de la inclusién de los efectos de
rotacion en las ecuaciones de la turbulencia en
los parametros de funcionamiento es escasa.

Menter, Langtry y Hansen (2004) presentan
algunos comentarios sobre el uso de modelos
de turbulencia en la simulacidon del flujo en
turbomaquinas. Dado que la mayoria de los
flujos internos en turbomaquinas se desarrollan
a numeros de Reynolds relativamente bajos, se
requieren modelos de turbulencia que puedan
integrarse a través de la subcapa viscosa de la
capa limite. La necesidad para la integracion a
través de la subcapa viscosa viene determinada
por varios factores: 1. En los flujos a bajos numeros
de Reynolds, la subcapa viscosa contribuye de
forma significativa al desplazamiento de la capa
limite; la aplicacion de las funciones de pared como
condicion de frontera desprecia dicha contribucién
yresultaenun efecto de desplazamientoincorrecto.
2. El uso de las funciones de pared dificulta con
frecuencia la resolucién de la capa limite con un
numero suficiente de nodos, y no es apropiado para
los proceso de control de calidad. 3. Un modelo
de tratamiento del flujo en las cercanias de una
pared debe proporcionar resultados razonables
incluso en geometrias complicadas y sobre mallas
de calidad limitada (altas razones de aspecto,

bajos angulos de la malla, grandes coeficientes
de expansion...), tal y como se encuentran en
casi todas las aplicaciones en turbomaquinas. Por
tales razones, estos autores proponen utilizar la
ecuacion para la frecuencia turbulenta w en lugar
de la ecuacion para la disipacion de la energia
cinética turbulenta, ¢.

Por otro lado, en casi todas las simulaciones
turbulentas en turbomaquinas se utiliza el
concepto de viscosidad turbulenta. Tiene la
ventaja de que el esfuerzo numérico para resolver
el modelo es moderado. En el caso de modelos
con dos ecuaciones, el incremento en tiempo de
CPU, comparado con la solucion laminar, es del
orden del 10%. Ademas, los modelos basados
en la viscosidad turbulenta son numéricamente
robustos, que es una caracteristica importante
de un modelo de turbulencia para un ingeniero
que trabaje con CFD en el area de proyectos. Sin
embargo, es bien sabido que los modelos de dos
ecuaciones no proporcionan la respuesta correcta
a los gradientes de presion adversos, a menos que
se tome en cuenta el transporte de la componente
principal de los esfuerzos cortantes turbulentos.
En el nivel mas simple, esto puede lograrse con
el limitador Shear Stress Transport (SST) (Menter,
1994).

La experiencia demuestra que no todos los flujos
pueden calcularse satisfactoriamente con los
modelos basados en la viscosidad turbulenta.
Modelos de segundo orden algebraicos (Algebraic
Stress Models, ASM) o diferenciales (Reynolds
Stress Models, RSM) incorporan efectos fisicos
adicionales, ausentes en los modelos de vis-
cosidad turbulenta tradicionales, como los flujos
secundarios en esquinas, curvatura de las lineas
de corriente, efectos de rotacion en el sistema.
Por ejemplo, el vortice no estacionario generado
en turbinas Francis a carga parcial (i.e., la torcha)
no es descrito correctamente por los modelos
basados en la viscosidad turbulenta, ya que estos
conducen a una soluciéon estacionaria que no
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reproduce las fuertes pulsaciones de presion en el
tubo de descarga (Sick et al., 2002). En contraste,
el modelo RSM proporcionaba resultados mucho
mejores. Por ello, Menter et al. (2004) recomiendan
una formulacion de segundo orden RSM combinada
con la ecuacién para la frecuencia turbulenta,
w, y un tratamiento de pared automatico como
alternativa a los modelos de dos ecuaciones.

Un comentario aparte merecen los métodos
de simulacién de grandes escalas (Large Eddy
Simulation, LES). Durante un tiempo se penso que
los flujos en turbomaquinas podrian ser la primera
aplicacion industrial de LES ya que en ellas los
numeros de Reynolds suelen ser moderados,
con la ventaja adicional de que la transicion
turbulenta podria capturarse. Sin embargo, en el
proyecto europeo Lesfoil (Davidson et al., 2003)
se encontré6 que incluso los flujos a numeros
de Reynolds moderados son extremadamente
dificiles y costosos para calcularlos con LES. Por
tanto, parece que la aplicacion practica de LES en
el disefio de ingenieria de turbomaquinas necesita
esperar todavia unos cuantos afios.

2. Fuentes de error en la simulacion
numérica de turbomaquinas

Los errores de calculo de CFD son parcialmente
responsables de la desviacion de los resultados
numeéricos respecto de los valores experimentales.
Por tanto, es legitimo comparar los resultados
numéricos con los experimentales y estimar
para los primeros unos intervalos de confianza,
usando la metodologia estandar del calculo de
errores habitualmente utilizada en el procesado de
medidas experimentales. La frecuente ausencia
de los intervalos de confianza en los valores
numeéricos se debe a la dificultad de estimarlos,
puesto que existe una multiplicidad de factores
que pueden falsear los resultados. Tan solo uno
de esos factores, el error de discretizacion, puede
realmente analizarse desde un punto de vista
matematico riguroso. Sin embargo, la estimacion

del error numérico basado unicamente en tal causa
es dudoso ya que la influencia de otras fuentes de
error puede ser mayor. Es indispensable, por tanto,
para la estimacién de los intervalos de confianza
de los resultados numeéricos, conocer todas las
posibles fuentes de error y su importancia relativa
en un caso especifico.

2.1 Fuentes de error en los calculos CFD

La discusion sobre los errores y las incertidumbres
en las herramientas de simulacion CFD, asi
como su estimacion, requieren una terminologia
unificada. En tal sentido se adoptan las
definiciones propuestas por Roache (1998) y la
Guia AIAA (1998) sobre validacién y verificacion
de simulaciones CFD.

Error: el error total es la diferencia entre el valor
numérico calculado y el del flujo real; este se
subdivide en error de modelado y error numérico.

Verificacidon: proceso de estimacion de la
incertidumbre numérica.

Validacion:
incertidumbre del modelado.

proceso de estimacion de la

No obstante que aqui aparecen independientes,
desde un punto de vista técnico es casi imposible
estimar los respectivos errores por separado. Las
fuentes de error que afectan el resultado de una
simulacion CFD se pueden observar en la Figura
3 siguiendo un orden cronoldgico. Sin pretender
ser completos, se muestran los factores mas
importantes que intervienen en la simulacién de
una turbomaquina.

El error total se divide en error de modelado,
error de discretizacion y error de solucion; los dos
ultimos se agrupan en el error numeérico.
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Figura 3. Fuentes de error y division de una tarea CFD
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2.1.1 Errores de modelado

El error de modelado es la diferencia entre el
valor real ®,, y la solucion exacta @ (Xp,f,)
de las ecuaciones diferenciales que describen
el comportamiento del flujo. Este error surge del
uso de métodos numéricos y viene parcialmente
influenciado porelusuario. Contiene conjuntamente
simplificaciones y suposiciones surgidas de la
construccion matematica del modelo como por
ejemplo:

» Establecimiento de los limites geométricos del
dominio de calculo y condiciones de frontera.

* Hipotesis referentes a las

materiales.

propiedades

t

| ERROR DE DISCRETIZACION

!

Resultado exacto ecuaciones discretas

t

| ERROR DE SOLUCION

'

Valor numérico calculado

» Eleccion de las ecuaciones que representan la
turbulencia.

» Consideracion de procesos no estacionarios.

Estas fuentes de error raramente estan cuan-
tificadas. Unicamente pueden minimizarse a
través de la experiencia y con aplicaciones en
casos especificos, sobre todo las referentes al
primer punto.

2.1.2 Errores numéricos

La diferencia entre las soluciones exactas de
las ecuaciones diferenciales de evolucion en
el punto @ (Xp,t,) Xp y tiempo t, y la solucion
exacta del sistema lineal discreto @g se llama
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error de discretizacion. Surge del hecho de que las
ecuacionesdiscretas tan solo son unaaproximacion
de las ecuaciones diferenciales. Si se utiliza un
esquema de discretizacion consistente, estos
errores tienden a cero conforme se refina la malla
y el paso temporal tiende a cero. Por consiguiente,
para minimizar este error se deben realizar
analisis de la calidad de la malla y un estudio de
la independencia de la solucién con la resolucion
de la malla.

Debido al uso de métodos de solucioén iterativos, la
solucién exacta de las ecuaciones discretas no es
el resultado real del calculo numérico. La diferencia
entre ®p vy la solucion calculada ®p se conoce
con el nombre de error de solucién y la suma de los
errores de solucioén y de discretizacion constituye
el error numérico. Los errores de solucion son
originados por:

* Interrupcién de la solucién iterativa (criterio de
convergencia)

» Errores de redondeo debido a la representacion
finita de los nimeros en el computador

* Errores en el cédigo

Los errores en las iteraciones pueden controlarse
con el método de los residuos de las variables
resueltas. Los errores de redondeo pueden
minimizarse utilizando una representacion de
numeros reales en doble precision. Los errores
en el cédigo del programa no pueden descartarse
totalmente y pueden propagarse a versiones
posteriores.

2.2 Errores de modelado en
turbomaquinas

En la validacién de los calculos CFD en turbo-
maquinas radiales, segun la definicion dada
en el parrafo anterior, es necesario entender la
estimacion de la influencia de las diferentes causas
de error de modelado. La geometria exacta de
piezas complejas como el rotor, alabes directrices
y carcasa espiral es frecuentemente simplificada;
por ejemplo, el borde de ataque de los alabes

del rotor no es totalmente redondeado para la
resolucion de malla elegida.

En las maquinas hidraulicas, el error cometido al
fijar como constantes las propiedades materiales
es practicamente despreciable, ya que la densidad
y viscosidad dinamica del agua liquida cumplen
esa condicion. Sin embargo, es conocido que
tanto en bombas como turbinas hidraulicas existe
un pequefo aumento de temperatura debido a las
pérdidas en el flujo; pero este es tan minimo que
no justifica la solucion adicional de la ecuacion de
la entalpia.

La eleccion de las condiciones de contorno es
fundamental para toda simulacion numeérica.
En sistemas de ecuaciones diferenciales no
estacionarios, elipticos y parabdlicos, las
caracteristicas del flujo interno, por ejemplo la
existenciade puntosde estancamientoenlosbordes
deataquedelosalabesdelrotor, pueden propagarse
hasta la zona de entrada. Por consiguiente, es
obligatorio imponer unas condiciones de entrada
fisicamente correctas, incluso extendiendo el
dominio de calculo convenientemente. Este hecho
es bien conocido en bombas centrifugas, donde
en el modelado es razonable extender el canal de
entrada al rotor una longitud de tres diametros del
tubo de aspiracion, fijando como condicién el flujo
volumétrico medido. En turbomaquinas hidraulicas,
la condicion de salida acostumbrada de presion
constante puede ser incluso un error de modelado.
En maquinas reales, las variaciones de presién en
el tubo de aspiracion pueden amortiguarse debido
a las variaciones de presion en el acoplo rotor-
estator; sin embargo, con una condicion de salida
de presién constante es dificil observar dichas
variaciones en el campo de presiones e, incluso,
en el de velocidades. Una extension del dominio
de calculo puede, a pesar de la difusion numérica,
reflejar dichas variaciones de presion. Comentario
aparte merece la influencia de la rugosidad de la
pared (Miinch, 2000), a menudo despreciada.

Especialmente decisivo para el calculo correcto
de las interacciones rotor-estator es la descripcién
matematica del acoplo entre el rodete rotante y
los elementos estacionarios (carcasa espiral y
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alabes directrices). A continuacion se describen
las posibilidades para este modelado.

El flujo en una turbomaquina es siempre periddico
no estacionario y es gobernado por la interaccion
entreelrodeterotante ylos elementos estacionarios.
Todo flujo de este tipo puede describirse utilizando
dos escalas temporales caracteristicas: el tiempo
convectivo t. y el tiempo caracteristico de las
perturbaciones periddicas t,. El tiempo convectivo
t. es el tiempo de residencia caracteristico de
un elemento fluido en el rotor, mientras que ¢, es
el tiempo caracteristico de la perturbacion del
flujo en el rotor debido a la interaccién con los
elementos estacionarios. Hodson (1991) construye
la frecuencia reducida w_, como el cociente de
ambas escalas temporales para turbomaquinas
axiales. En el caso de turbomaquinas radiales se
escribe en funcién del niumero de alabes del rotor,
z, y el nimero de revoluciones n [s™]:

Wreg = e = !R;i’

fD [63]=

donde I,y ®r son la longitud media de una linea
de corriente a través del rotor y la velocidad de
rotacion media de una particula fluida a lo largo
de su trayectoria. La magnitud w_, representa una
medida de la importancia relativa o la influencia
de los efectos no estacionarios. El valor de w_,
para una turbomaquina indica el posible modelo
numeérico a utilizar para describir el acoplo rotor-
estator.

En el caso w,_, << 1 se obtiene el flujo cuasi-
estacionario, lo cual implica que el tiempo
convectivo es muy pequefio y la influencia de los
cambios periddicos es pequefia. Sin embargo, en
el caso de turbomaquinas radiales la frecuencia
reducida muestra valores apreciables por lo que,
basados en este criterio, casi nunca se presenta un
comportamiento cuasi-estacionario. No obstante,
en la practica los métodos cuasi-estacionarios son
los mas frecuentes ya que son claramente mas
econdémicos que un calculo transitorio.

A continuaciéon se presentan los métodos mas
conocidos para tratar el acoplo rotor-estator con
un orden de creciente complejidad.

Figura 4. Modelado del acoplo rotor-estator con el método “Frozen Rotor”

Interfase

\.\

— E=W+axi

Fuente: Gugau (2004, 14)
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2.2.1 Método directo (Frozen Rotor)

Con el acoplo Frozen Rotor, el rotor y el estator
se calculan en diferentes sistemas de referencia,
cada uno de los cuales se trata como estacionario.
En cada punto de la interfase se realiza una simple
transformaciéon de coordenadas para los vectores
de velocidad entre el sistema de referencia rotante
del rotor y el estacionario del estator (Figura 4).
No existe ninguna rotacion de la malla del rotor,
es decir, la posicion relativa entre el rodete y
el estator no cambia durante el calculo (frozen
rotor). Este método es numéricamente robusto y
presenta un panorama instantaneo del flujo real.
Como los términos temporales de las ecuaciones
de Navier-Stokes se han despreciado, la influencia
de la fuerza de inercia no se tiene en cuenta. En
el caso de que dicha fuerza sea relevante el flujo
calculado no es realista. En ese caso los calculos
no estacionarios realmente no reproducen los
resultados del método Frozen Rotor.

2.2.2 Método del plano de mezcla (Stage)

En este método cuasi-estacionario ambas zonas
del dominio computacional se calculan en sistemas
de referencia estacionarios. El acoplo se realiza
a través del intercambio de valores promediados
acimutalmente en la interfase de ambas zonas que
se considera como una condicién de contorno. La
descripciony el uso de esta hipétesis son detallados
por Galpin, Broberg y Hutchinson (1995) para dos
planos acoplados radial y axialmente.

2.2.3 Método de la malla deslizante
(Sliding mesh)

El calculo transitorio de la maquina completa bajo
el esquema de la malla deslizante (sliding mesh)
es el realmente fisico y, frente a los acoplos
anteriormente mencionados, no presenta errores
de modelado. Ambos dominios estan acoplados
directamente a través de una interfase y calculados
en el sistema de referencia absoluto. La interfase
se calcula en cada paso temporal y posibilita el
intercambio conservativo de los flujos entre rotor
y estator. La malla del rotor gira en cada paso

temporal relativamente ala del estator un angulo de
acuerdo al paso temporal. En cada paso temporal
se calcula una nueva solucién. Concatenando las
soluciones de cada instante de tiempo se construye
la solucién transitoria; los valores integrales deben
promediarse sobre una revolucién completa.

La ventaja de este método es la representacion
de la fisica real no estacionaria de la maquina. Su
desventaja es la ingente cantidad de tiempo de
CPU y memoria necesarias en comparacion con las
metodologias cuasi-estacionarias. Una alternativa
para ahorrar recursos computacionales en un
calculo transitorio de turbomaquinas radiales, la
proporciona el concepto de sliding mesh, propuesto
por Hillewaert y van den Braembussche (1999),
utilizando un solo canal del rotor y almacenando
en cada paso temporal las condiciones de frontera
periodicas. Este procedimiento es de todos modos
dispendioso pues la satisfaccion de la ecuacion de
continuidad debe exigirse en cada paso temporal.

2.3 Errores numéricos en
turbomaquinas

La metodologia para estimar los errores numéricos
es la misma en todas las simulaciones numéricas.
La minimizacién de los errores de solucion se
controla con el desarrollo de los residuos y valores
integrales caracteristicos. La demostracion de la
consistencia de un esquema de discretizacion
lleva directamente a la estimacion de los errores
de discretizacion. Un esquema de discretizacion
consistente siempre conduce a una reduccién del
error conforme se refine la malla. Como ejemplo
se muestra el método de estimacion de los errores
de discretizacidon, con base en Schéfer (2000),
en el caso del canal de un rodete en una bomba.
El método se basa en la simulacion de un mismo
caso en tres mallas distintas, sistematicamente
refinadas. La estimacion de la malla apropiada, que
proporcione resultados independientes de esta,
puede llevarse a cabo siguiendo el procedimiento
de Richardson (1910) para cuantificar los errores.

Como esquema de discretizacién se eligio el de
upwind (diferencias desplazadas) de segundo
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orden. Se aplicé a unabomba radial con seis mallas
computacionales refinadas sistematicamente (es
decir reduciendo la distancia internodal h) en la
forma h = 16/3, 4,0, 8/3, 2,0, 4/3, 1,0 (tomando
como referencia la malla mas fina). Noétese como
la duplicacion del niumero de nodos en cada
direccion implica en una malla tridimensional
multiplicar por ocho el numero total de nodos. En
el calculo del error de discretizacion e, se utiliza
la extrapolacion de Richardson denotando por @,
®,.. ®,, las soluciones en tres mallas con distancias
intermodales h, 2h y 4h, respectivamente.

D, — D

»"09 2h )4:‘1
o =2n=%on. ,_ Pp—Pan
nTop g log 2

La estimacion del orden p del proceso, para este
problema, viene caracterizado por los valores
integrales, por ejemplo la eficiencia del rotor, n. En
este caso la eficiencia mostré una convergencia
asintética y alcanzé un valor independiente
de malla. Tomando h = 1 o a 4/3, se pueden
hacer dos estimaciones del error, €., y €,,, y los
correspondientes ordenes p, y p, que pueden
compararse entre si y promediar para obtener
valores caracteristicos. En el caso del esquema
upwind de segundo orden, aplicado a un alabe de
rotor en una bomba radial, Gugau (2004) obtiene p
~ 1,4 y un error de discretizacion e, ~ 0,2 %.

3. Simulacién de procesos no
estacionarios en turbinas francis

Como ya se ha comentado, el uso de métodos
computacionales aplicados al desarrollo y optimi-
zacion de turbomaquinas hidraulicas en general,
y turbinas Francis en particular, se ha incremen-
tado sistematicamente durante los ultimos quince
afios. Hoy en dia es bastante habitual simular
los diferentes componentes separadamente. De
hecho, asumiendo condiciones de flujo estacio-
nario uniforme en la direccion acimutal, solo es
necesario considerar un canal hidraulico rotor -
estator. Sin embargo, dado que existen fuertes
interacciones entre los componentes, espe-
cialmente entre los alabes directrices (estator)

y el rodete (rotor), es necesario introducir dicha
interaccion enlasimulacion paraobtenerresultados
razonablemente aproximados. Durante el periodo
mencionado, se han hecho muchos intentos para
considerar estas interacciones realizando un
promedio sobre la direccion circunferencial, lo
cual permite tener en cuenta un solo canal rotor —
estator y utilizar una simulacién estacionaria. Este
procedimiento permite tener un ahorro importante
en los recursos computacionales. Los resultados
obtenidos corresponden, en algunos casos,
razonablemente bien con las medidas y pueden
aplicarse en el disefio de turbinas (Riedelbauch,
Klemm & Hauff, 1996; Labrecque, Sabourin &
Deschénes, 1996; Sick, Casey & Galphin, 1996).

Por otra parte, los efectos dinamicos y las
vibraciones originan una gran cantidad de
problemas. Las fuerzas dinamicas no pueden
obtenerse a partir de célculos estacionarios, y
su cuantificacion experimental es complicada
y requiere de un alto esfuerzo y tecnologia. Por
consiguiente, la alternativa obvia es lograrlas a
través de la simulacion numérica. Ademas, para
el calculo de esos efectos dinamicos es esencial
realizar una simulacién no estacionaria del flujo,
incluyendo la interaccion rotor - estator. Debido a
la no uniformidad del flujo en la carcasa espiral y
a la desigual inclinacion de los alabes directrices
y del rodete, es deseable considerar la turbina
completa, con todos los canales hidraulicos del
rotor y el estator. El resultado es el incremento
drastico del esfuerzo computacional, del orden
de 10 a 100 veces el necesario para calculos
estacionarios; pero este calculo solo puede
alcanzarse en grandes computadores operando
en paralelo.

Se distinguirian, pues, dos grupos principales de
problemas asociados al flujo no estacionario:

* Flujos no estacionarios forzados externamente.
Los que pueden surgir debido a condiciones de
contorno no estacionarias 0 a cambios de la
geometria con el tiempo. Ejemplos de ello es
el cierre de una valvula, el cambio de dominio
fluido en una bomba de pistén o la interaccion
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rotor - estator, donde la geometria de la region
fluida cambia con la rotacion del rodete.

* Flujos no estacionarios autoexcitados. Son los
casos de flujo turbulento, desprendimiento de
vortices, dinamica vortical (torcha en el tubo de
descarga). El caracter no estacionario aparece
sin haber cambios en las condiciones de
contorno del flujo o la geometria.

También pueden aparecer combinaciones de
ambos grupos, como cuando ocurren vibraciones
inducidas por el flujo o el cambio de la geometria

En adelante el centro del analisis sera el caso de
las turbinas Francis, instaladas en varias centrales
hidroeléctricas de Colombia. Desde la década de
los afnos setenta hasta ahora, las turbinas Francis
han alcanzado una potencia maxima de 800
MW vy su eficiencia maxima ha superado el 95%.
Tales mejoras se obtuvieron fundamentalmente
mediante medidas detalladas en modelos. En
los ultimos quince afios estas medidas han sido
complementadas con las simulaciones numéricas.
En la Figura 5 se pueden apreciar los principales
componentes de una turbina Francis.

inducido por el desprendimiento de voértices.

Figura 5. Geometria de una turbina Francis

ALABES MOVILES
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OUTLET
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CARACOL
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Fuente: Elaboracién propia

En particular pueden mencionarse dos ejemplos de flujo no estacionario en este tipo de turbinas: torcha
en el tubo de descarga debido a la operacién en carga parcial (flujo no estacionario autoexcitado), e
interaccion rotor — estator (flujo no estacionario forzado externamente).

Interaccién rotor — estator. El efecto hidraulico responsable de la interaccién es, primeramente, una
interaccion de flujo potencial entre la distribucién no uniforme a la salida de los alabes directrices y los
alabes del rotor cuando cruza esa zona de flujo. Dado que el flujo en el espacio entre rotor y estator no es
uniforme en la direccidén acimutal, ambas, la velocidad (magnitud y direccién) y la presion estatica, varian
en esta direccion.

Este hecho genera tres efectos no estacionarios: 1. Conforme los canales del rodete se mueven estan
sujetos a una presion estatica variable, lo cual induce una diferencia de presién entre ellos, generando
una carga no estacionaria sobre la pala. 2. Debido al movimiento, el angulo de incidencia del flujo sobre
los alabes varia y conlleva también una carga no estacionaria. 3. La magnitud de la velocidad del fluido

105
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a que estan expuestos los alabes también varia
en la direccion circunferencial, creando una carga
no estacionaria adicional sobre él. Por todos estos
efectos, es deseable considerar en la simulacién la
turbina completa, con todos los canales hidraulicos
del rotor y el estator. Una turbina Francis tipica
tiene entre 20 y 24 canales directrices y entre 9 y
13 canales en el rodete. Para obtener una solucién
suficientemente aproximada, cada canal debe
resolverse con unos 10° nodos. En consecuencia,
la simulacion no estacionaria de toda la turbina
debe llevarse a cabo en computadores de altas
prestaciones con operacion en paralelo.

Torcha en el tubo de descarga. Uno de los
problemas mas dificiles que aparecen en la
operacién de centrales hidroeléctricas (espe-
cialmente con turbinas Francis) es la aparicion
de un vortice de gran intensidad, i.e. la torcha, en
el tubo de descarga bajo condiciones de carga
parcial. La rotacion de la torcha, del orden del
20% al 40% de la velocidad de la turbina, produce
fuertes fluctuaciones de presién. Ademas, en tubos
de descarga curvados, bajo ciertas condiciones,
puede observarse una componente sincronica de
la oleada de presion. Esta fluctuacion simultanea
actia como un excitador que puede generar
oscilaciones en la descarga y en la presién del
sistema hidraulico. Como consecuencia, toda la
central puede experimentar severas oscilaciones
y, por tanto, conducir a restricciones en el rango
de operacioén.

Como ya se ha comentado, el flujo en las turbinas
hidraulicas dista de ser uniforme o simétrico, por
lo que seria deseable la solucion de la turbina
completa incluyendo todos los canales hidraulicos
en el estator y el rotor. Esta es la aproximacion
mas general para la prediccion de la interaccién
rotor-estator, pero requiere una cantidad ingente
de nodos computacionales. Otros métodos, por
ejemplo la aplicacién de periodicidad temporal,
pueden reducir el costo computacional pero
implican ciertas restricciones. Tipicamente, en la
simulacion de la maquina completa, el dominio de
calculo es dividido en cuatro elementos (carcasa
espiral, alabes directrices, rodete y tubo de
descarga). Para cada parte se genera una malla
computacional independiente. En las interfases
entre componentes las mallas se superponen
ligeramente y no coinciden. Por tanto, surge una
dificultad debido al movimiento del rotor frente a
los alabes directrices y el tubo de descarga, ya
que el intercambio de datos entre los diferentes
dominios de calculo varia en cada paso temporal.
El intercambio de informacion de una componente
a otra se puede organizar en forma de condiciones
de contorno dinamicas, realizandose en cada
iteracion mediante interpolacion de los valores
nodales aguas abajo y prescribiendo los flujos
aguas arriba. La Figura 6 muestra un esquema de
las mallas deslizantes no coincidentes.

Figura 6. Esquema de interfase deslizante con mallas solapadas no coincidentes

Movimiento

del rotor '

Fuente: Ruprecht et al. (2000, 4)

\
Mallas solapadas
no coincidentes
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Adicional a lo anterior, en las interfases estator — Debido al enorme esfuerzo computacional,
rotor y rotor — tubo de descarga, la localizacién cada una de las componentes anteriores debe
de los nodos del rodete se debe evaluar en cada descomponerse en dominios que puedan asignarse
paso temporal y los datos de velocidad se deben a diferentes nodos del computador paralelo.
transformar del sistema de referencia de laboratorio

al rotante.

Figura 7. Malla computacional de una turbina Francis completa

Runner

A continuacion se exponen varios ejemplos recientes que describen la simulacién de los citados procesos
no estacionarios en turbinas Francis.

Ruprecht et al. (2000) calculan el flujo no estacionario en una turbina Francis completa incluyendo todos los
componentes (carcasa, alabes directrices, rodete y tubo de descarga) y, por tanto, la interaccion rotor-estator.
Los calculos se basan en la solucién de las ecuaciones de Navier — Stokes promediadas temporalmente (o
promedio de Reynolds). La turbulencia se tiene en cuenta utilizando diversos modelos de turbulencia, por
ejemplo el modelo k—& estandar o alguna de sus variantes. El método de solucion es segregado, donde
las ecuaciones se resuelven separadamente; la presion se calcula mediante un algoritmo de correccion
de presion (i.e., SIMPLE o sus derivados). La discretizacion espacial se realiza mediante un Método de
Elementos Finitos (FEM) Petrov — Galerkin construyendo una malla bien estructurada (multibloque) o bien
no estructurada. La discretizacion temporal se obtiene mediante un esquema de segundo orden totalmente
implicito; esto tiene la ventaja de que el paso temporal solo depende de la fisica y no de la malla numérica.
La solucién de los sistemas de ecuaciones lineales se logra mediante un método de gradiente conjugado
con precondicionamiento ILU. El flujo en todas las componentes de la turbina, excepto el rodete, se realiza
en un sistema de referencia fijo, o de laboratorio, mientras que el flujo en el rotor se expresa en un sistema
de coordenadas que rota con este.
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El objetivo del trabajo no era, sin embargo, una detallada comparacion con datos experimentales sino mas
bien mostrar la posibilidad de realizar la simulacién en la turbina completa y obtener mas detalles de la
interaccion rotor—estator. Por esa razén usaron mallas groseras, en total con 2 x 10 nodos computacionales,
dividiendo el dominio de calculo total en 96 regiones, cada una asignada a un procesador de un computador
paralelo CRAY T3E/512. La Figura 7 muestra la malla utilizada para resolver la turbina Francis completa.
Adicionalmente estos autores hacen hincapié en la cantidad de datos generados en la simulacion, por lo
gue también se requiere un esfuerzo computacional importante para su procesado posterior.

Figura 8. Diagrama de isoeficiencias y punto de carga parcial (negro) simulado en la configuracién de

turbina Francis

W ‘

1.70

100

D80

D70

D00

Fuente: Considerada en Vu et al. (2004, 3)

Vu et al. (2004) simularon la interaccion entre
el rodete y el tubo de descarga en una turbina
Francis. Realizaron medidas experimentales en
el Laboratorio de Maquinas Hidraulicas (LMH)
de la Escuela Politécnica Federal de Laussanne.
Utilizaron las técnicas 3D Particle Image
Velocimetry (PIV), 2D Laser Doppler Velocimetry
(LDV) y medida de presidén no estacionaria en las
paredes del tubo de descarga. La simulacién se
inscribio en el proyecto Flindt (Flow Investigation in
Draft Tubes) Eureka N° 1625, y se llevé a cabo con
la colaboracién del LMH y G. E. Hydro. El objeto
principal del estudio fue la dinamica de la torcha

bajo condiciones de carga parcial y sin cavitacién
(nimero de Thoma o = 1,18). El punto de operacion
correspondia al coeficiente de flujo ¢ = 0,26 y
coeficiente de energia y = 1,18 (Figura 8).

Estos coeficientes se definen como:

Q _2E
toR3 t o?’R?

(_I']:

donde w es la velocidad de rotacion del rotor,
R el radio de referencia del rodete, Q el caudal
(descarga) y E la energia especifica entre la
entrada y la salida del rotor.
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El procedimiento CFD ejecutado fue la solucion
de las ecuaciones de Navier — Stokes acoplado
con el modelo de turbulencia k-£ estandar. La
simulacion transitoria del flujo en el rotor y el tubo
de descarga se realiz6 considerando el concepto
MFR (multiple frame of reference). Se separaron
ambas zonas por una interfase GGI (general grid
interface), donde se simula el movimiento relativo
no estacionario entre ambas componentes a
ambos lados de la interfase. La posicion de la
interfase se actualiz6é en cada paso temporal pues
la posicion relativa de las mallas cambia, es decir,
se acude al concepto de sliding mesh. En cuanto
a las condiciones de frontera, el flujo masico y
su direccion fueron especificadas en la entrada
del rotor, lo cual se obtuvo de una simulacion
previa cuasi-estacionaria (stage) del flujo en las
regiones de los alabes (fijos y moviles) y el rotor.
En la salida, se adoptd una condicién de salida, es
decir se aplicé una condicion homogénea de von
Neumann para todas las variables. La simulacion
fue realizada con el software ANSYS-CFX version
5.6, con una discretizacion del orden de 10° nodos,
lo cual es una malla relativamente grosera.

Con el objeto de simular el comportamiento
perioddico del flujo, los autores recomiendan obte-
ner primero una solucién estacionaria, empleando
la condicién de stage entre el rotor y el tubo de
descarga, y partir de esta para comenzar la
simulacion transitoria. La solucion transitoria
alcanza el comportamiento periddico deseado al
cabo de varias revoluciones del rotor manejando un
paso temporal por grado de revolucion. Segun Vuy
sus colaboradores, se necesitan del orden de 1000
pasos temporales para iniciar la fluctuacion desde
el estado estacionario y otros 3000 para alcanzar
el estado no estacionario periddico. El calculo no
estacionario para 24 revoluciones del rotor llevd
25 dias de CPU en un cluster Beowulf bajo Linux
con cuatro procesadores. Las comparaciones
con los datos experimentales fueron muy buenas
tanto en las presiones como en las velocidades;
tan solo la intensidad calculada de la torcha era
apreciablemente menor que la medida. Debido
a este éxito, T. C. Vu, ingeniero senior de G. E.
Hydro, impulsé el uso de la simulacion numérica

en el proceso de disefo y optimizacion de turbinas
en su compania.

Nennemann, Vu y Farhat (2005) simularon la
interaccion hidrodinamica rotor—estator en una
turbina Francis y compararon sus resultados con
sus propios datos experimentales. El objetivo
era realizar confrontaciones detalladas entre los
célculos y los experimentos, por lo que se hizo
especial énfasis en la instrumentacion de la turbina.
La interaccion rotor-estator fue calculada también
con CFX en condiciones 3D no estacionarias (i.e.,
sliding mesh) (Figura 9).

Estos autores, sin embargo, hacen notar que las
simulaciones no estacionarias, a diferencia de las
cuasi-estacionarias (stage o frozen rotor), necesitan
una periodicidad idéntica entre el dominio rotante
y el estacionario; es decir, el cociente de areas de
la superficie de la interfase que se desliza (sliding
interface) en el rotor y es estator ha de ser la unidad
A, saA 1t = 1. Como no existen turbinas Francis
con idéntico numero de alabes moviles y palas en
el rotor, ellos concluyen que es imposible realizar
un analisis no estacionario rotor-estator con un
Unico alabe maovil y un canal en el rodete. Como
contrapartida, los autores encuentran que un rango
de As,stat/As,rot entre 0,99 y 1,01 es aceptable y, por
ejemplo, en el caso de una turbina con 24 alabes
moviles y 17 palas en el rodete, la consideracion
de siete labes y cinco canales del rotor se puede
calcular con A_ /A, , = 0,99167. Ello permite una

reduccion significativa del tamafio de la malla v,
por tanto, del tiempo de calculo.

Ellos consideraron, en su caso, una seccion del
sistema rotor — estator con cuatro alabes directrices
y tres alabes en el rodete, con una malla refinada
consistente en dos millones setecientos mil nodos.
La condicion inicial de la simulacion transitoria
se obtiene de una simulaciéon estacionaria bajo
la condicion de frozen rotor en la misma malla,
a diferencia de Vu et al. (2004), quienes hicieron
uso de una condicion de stage entre el rodete y el
tubo de descarga. La decision se justifica porque
la estrategia de frozen rotor tiene en cuenta la
posicion relativa de las palas y los alabes moviles.
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Dado que los efectos viscosos son secundarios en la interaccidon rotor-estator, los autores realizan la
simulacion CFD con el modelo k-¢ estandar con funciones de pared, lo cual evita refinar excesivamente la
malla en las cercanias de las paredes de los alabes. Para ello utilizan el esquema de discretizacion de alta
resolucion implementado en CFX. El articulo, sin embargo, no hace ninguna referencia a la discretizacion
temporal empleada, tan solo cita que el paso temporal corresponde a un giro de 0,2°.

Figura 9. Interaccion rotor — estator entre los alabes directrices y los del rodete en una turbina Francis

Mid-span instantaneous
pressure distribution

Fuente: Nenneman et al. (2005, 3)

La comparacién con los datos experimentales
de presién fue excelente y la capacidad de la
simulacion numérica para predecir problemas
potenciales debido a las fluctuaciones de presion
dinamica fue satisfactoriamente probada. De
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hecho, G. E. Hydro ha disefiado un protocolo para
disefio y optimizacion de turbinas Francis basado
en el software CFX contemplando de forma
rutinaria la interaccion rotor — estator.
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—— Conclusiones

En este articulo se ha ilustrado el papel de la Dinamica de Fluidos Computacional (CFD, por sus
siglas en inglés) en el disefio, optimizacion y analisis de turbomaquinas hidraulicas. El estado del
arte se ha presentado siguiendo un orden creciente de complejidad, desde las aproximaciones
mas simples, considerando flujo estacionario y potencial, hasta las tendencias mas recientes que
tienen en cuenta la simulacion no estacionaria del acoplo rotor — estator con un flujo subyacente
turbulento. También se han discutido las fuentes de error presentes en las simulaciones numéricas
de turbomaquinas hidraulicas —errores de modelado y errores numéricos— que deben tenerse
en cuenta a la hora de juzgar la calidad de las simulaciones. Finalmente, se ha prestado atencién
a dos procesos no estacionarios muy importantes en turbinas Francis: la interaccion del flujo entre
los sistemas de referencia estacionario (carcasa espiral, alabes directrices y tubo de descarga)
y rotante (rodete), y la dinamica vortical (i.e., la torcha) que aparece en el tubo de descarga bajo
condiciones de carga parcial.
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