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Capitulo 7

Conclusiones y
trabajos futuros

7.1. INTRODUCCION.

En este ultimo capitulo de la tesis se lleva a cabo una revision de los trabajos
realizados junto con las conclusiones mas relevantes que se han alcanzado a lo largo de
la misma. Se proponen también una serie de trabajos relacionados con la generacion de
ruido que podrian acometerse en un futuro con vistas a profundizar en el conocimiento
de las caracteristicas aeroacusticas de las turboméquinas axiales.

7.2. CONCLUSIONES.

Se ha realizado una revision tedrica de las ecuaciones de gobierno de la
Aeroacustica con vistas a establecer el marco de trabajo global en el que se encuadra
esta tesis. Para ello, se ha desarrollado la Teoria Aeroacustica Cléasica y las
caracteristicas de las fuentes basicas de radiaciéon multipolar (monopolos, dipolos y
cuadrupolos) tanto estacionarias como moviles. Se han introducido asi los
conocimientos bdsicos que permiten adentrarse en el desarrollo de la analogia
aeroacustica de Lighthill con la intencion de reformular las ecuaciones de Navier-Stokes
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en la forma de una ecuacion de ondas con un término fuente cuadrupolar, resoluble
mediante la aplicacion de la técnica de las funciones de Green. Se ha desarrollado la
extension de la analogia de Lighthill llevada a cabo por Ffowcs Williams y Hawkings
para tener en cuenta la presencia de cuerpos solidos en movimiento arbitrario dentro del
campo de flujo. Las soluciones de dicha ecuacion obtenidas por Farassat para el ruido
rotacional, constituyen la base tedrica de todos los célculos de prediccion del ruido
generado aerodindmicamente por alabes de turbomaquinas en movimiento rotatorio.

Se ha realizado una revision tedrica de los principales mecanismos de generacion
de ruido aerodindmico en turbomdaquinas, con especial hincapié en el caso particular de
configuraciones axiales. Se han analizado los distintos métodos de los que se dispone
actualmente para abordar el desarrollo de modelos numéricos que permitan predecir los
niveles del ruido aeroacustico generado por turbomdaquinas. Tras la revision de los
posibles métodos de andlisis numérico, se ha llegado a la conclusion de que en base a
los recursos computacionales existentes hoy en dia, para preservar los detalles de la
geometria tridimensional de la turboméquina es necesario emplear una aproximacion
hibrida que desacople el problema aerodinamico del problema aeroacustico.

Por ello, se ha establecido una metodologia numérica que permite estudiar por
separado el problema de la determinacion de las fuentes acusticas mediante técnicas de
la Mecénica de Fluidos Computacional (CFD), y el problema de propagacion del ruido
al campo lejano mediante un algoritmo que resuelve la formulacion integral de Farassat
de la ecuacion de ondas obtenida por Ffowcs Williams y Hawkings. Se han descrito las
distintas fases de la simulacion CFD no estacionaria llevada a cabo en orden a obtener
los términos fuente de la ecuacion de ondas aeroacustica: generacion de la geometria y
del mallado del modelo bidimensional y del tridimensional, analisis de sensibilidad del
mallado, esquemas de turbulencia y modelos del método de los voliimenes finitos que
se han implementado. Asimismo, se ha desarrollado la metodologia numérica que
permite caracterizar la propagacion del ruido tonal generado por la turboméquina al
campo lejano — en el dominio temporal y en el dominio de la frecuencia — tomando
como datos de partida los resultados de la simulacion CFD. Para formular el modelo
numérico en el dominio temporal se han considerado las fuentes aeroacusticas
responsables del ruido de carga y del ruido de espesor, mientras que para formular el
modelo numérico en el dominio de la frecuencia se han considerado tnicamente las
fuentes aeroacusticas responsables del ruido de carga. La comparacion de los resultados
obtenidos con ambos modelos ha permitido asi conocer la contribucion relativa de cada
término de ruido al espectro sonoro total.

La metodologia numérica desarrollada se ha aplicado al caso particular de un
ventilador axial de una unica etapa con un estator de trece directrices situado aguas
arriba de un rotor de nueve alabes, en orden a reproducir los niveles de ruido — y su
distribucion espacial en el campo lejano — generados por dicho ventilador como
consecuencia del mecanismo de interaccion estator-rotor. Las simulaciones se han
aplicado a varias configuraciones de funcionamiento del ventilador, en particular, dos
gaps axiales o distancias diferentes entre haces, y tres caudales de funcionamiento
distintos (nominal, un 15% menos del nominal y un 30% menos del nominal). La
comparacion de los resultados numéricos obtenidos para cada una de las
configuraciones de funcionamiento ha permitido conocer la influencia de dichos
parametros en los efectos aerodinamicos y aeroacusticos de la interaccion estator-rotor
que tiene lugar en el ventilador axial. Asimismo, para establecer el esquema de
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turbulencia mas adecuado para modelizar la interaccidon estator-rotor, tanto desde el
punto de vista aerodindmico como desde el punto de vista aeroacustico, se han llevado a
cabo simulaciones con el esquema de turbulencia RSM (Reynolds Stress Model) y el
esquema de turbulencia LES (Large Eddy Simulation). Paralelamente, con vistas a
obtener la contribucion estacionaria de dicha interaccion estator-rotor al espectro sonoro
radiado al campo lejano (ruido de Gutin), se ha desarrollado un modelo del ventilador
sin la presencia del estator aguas arriba del rotor, al que se le ha aplicado la metodologia
numérica basada en la aproximacion hibrida.

Con la doble intencion de validar los modelos numéricos y obtener patrones de
comportamiento del flujo que se desarrolla en el interior del ventilador que las
simulaciones no pueden reproducir, se ha disefiado un banco de ensayos y se ha
desarrollado una metodologia experimental orientada a caracterizar aerodindmica y
aeroacusticamente la soplante axial en las distintas configuraciones de funcionamiento a
las que se les ha aplicado la metodologia numérica. Se ha procedido a caracterizar
experimentalmente el funcionamiento global del ventilador mediante la obtencion de las
curvas caracteristicas para las dos separaciones o gaps entre haces. Mediante una sonda
de presion de cinco orificios se han obtenido distribuciones radiales y circunferenciales
de los campos estacionarios de velocidad y de presion en una posicion axial entre haces
y en una posicion axial detrds del rotor. Asimismo, se ha obtenido en las mismas
posiciones axiales la distribucion radial y circunferencial del campo de velocidad
mediante anemometria térmica con una sonda de dos hilos. Mediante transductores
piezoeléctricos se han medido las fluctuaciones de presion estatica en la carcasa del
ventilador sobre el rotor. Finalmente, se han obtenido con un microéfono capacitivo los
espectros del nivel de presion sonora (SPL) radiados por el ventilador a distintas
posiciones de observacion situadas en el campo lejano. Tanto para la sonda de presion
de cinco orificios como para la anemometria térmica y el micréfono capacitivo, se han
llevado a cabo estimaciones del error experimental introducido por medio del andlisis de
incertidumbre, que han puesto de manifiesto un grado de precision aceptable de las
medidas realizadas.

Una inspeccion preliminar de los resultados numéricos obtenidos con el esquema
de turbulencia LES y con el esquema de turbulencia RSM ha puesto de manifiesto que
las caracteristicas aerodindmicas no estacionarias de la interaccion estator-rotor
(definicion de las estelas, efecto del paso del rotor, etc.) quedan mucho mejor definidas
con el modelo LES a la vista de su comparacion con los resultados experimentales de
hilo caliente. Ademas, la comparacion de los niveles SPL radiados al campo lejano que
se han calculado numéricamente tomando como datos de partida resultados CFD
obtenidos con el esquema LES y con el RSM, ha sido concluyente: el modelo LES ha
resultado ser muy superior a la hora de caracterizar los fenomenos de propagacion
aeroacusticos, como es légico puesto que también ha demostrado ser superior para
caracterizar aerodindmicamente la interaccidon no estacionaria estator-rotor. Como
consecuencia de lo anterior, todas las simulaciones numéricas CFD han sido ejecutadas
con el esquema de turbulencia LES.

La comparacion de los resultados numéricos tridimensionales y los
experimentales relativos a las curvas caracteristicas de la soplante axial, ha puesto de
manifiesto la existencia de un excelente acuerdo para el caudal nominal de
funcionamiento, mientras que a carga parcial se han observado ligeras discrepancias
atribuibles a que con el modelo numérico no se simulan los efectos del huelgo de punta.
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Ademas, las curvas caracteristicas obtenidas con el modelo numérico bidimensional se
apartan ain mas del comportamiento experimental real, puesto que con las simulaciones
bidimensionales no se tienen en cuenta los efectos de las capas limite en base y punta.
Puesto que los resultados numéricos bidimensionales han manifestado que en el campo
de flujo desarrollado en el interior del ventilador tienen lugar efectos tridimensionales
que no pueden ser ignorados, el resto de los resultados numéricos se han obtenido a
través de simulaciones realizadas con el modelo numérico tridimensional. Se ha llevado
a cabo también un andlisis de las distribuciones radiales del grado de reaccion y del
incremento de presion generados por el rotor a partir de datos numéricos y de
anemometria térmica. Dicho andlisis ha puesto de manifiesto un excelente acuerdo entre
los resultados experimentales y los numéricos, y también con las premisas tedricas en
las que se ha basado el disefo de la soplante. Ademads, como era de esperar, no se han
observado diferencias significativas en el funcionamiento global del ventilador al variar
la distancia axial entre coronas. Dentro de las variables globales de funcionamiento se
ha realizado también, a modo de primera aproximacion al comportamiento del flujo en
el interior de la turboméquina, un anélisis de los resultados estacionarios del campo de
velocidad y del campo de presion — a la salida del estator y a la salida del rotor —
obtenidos con la sonda de presion de cinco orificios para dos separaciones diferentes
entre coronas. Dichos resultados han puesto de manifiesto que una mayor proximidad
entre haces da lugar a una mayor alteracion de la distribucion circunferencial y radial
del flujo, y han permitido observar la presencia residual de los defectos de velocidad
asociados a las estelas de las directrices del estator aguas abajo del rotor. Las
distribuciones de presion estatica que se han obtenido se encuentran en total acuerdo
con la condicién de equilibrio radial impuesta en la etapa de disefio del ventilador.

Se ha realizado un andlisis de los efectos estacionarios de la interaccion estator-
rotor que tienen lugar en el interior del ventilador. Para ello se han analizado y
comparado entre si resultados numéricos del modelo tridimensional y resultados
experimentales obtenidos con anemometria térmica, que se han promediado a un canal
de alabe del rotor. Al igual que con los resultados estacionarios obtenidos con la sonda
de presion de cinco orificios, los resultados promediados han puesto de relieve que una
mayor proximidad entre haces da lugar a una interaccidon estator-rotor mas fuerte,
generando una mayor falta de uniformidad en la distribucion radial y circunferencial de
las componentes de la velocidad del flujo. Con los resultados promediados también ha
sido posible observar las estelas residuales de las directrices aguas abajo del rotor,
apareciendo fenomenos de difusion e interaccion de las mismas con los dlabes. Ademas,
el andlisis de los resultados correspondientes al d&ngulo azimutal promedio ha revelado
la existencia de corrientes secundarias en el nucleo y la aparicion de dos vortices
contrarrotantes asociados a las caras de succién y de presion de las directrices del
estator. Mediante el estudio de los resultados promediados ha sido posible comparar el
comportamiento del flujo para distintos caudales de funcionamiento. Asi se ha
observado que cuando el funcionamiento tiene lugar a carga parcial se produce un
aumento considerable de los efectos de capa limite en la base y en la punta de los dlabes
(separacion y desprendimiento) apareciendo en dichas zonas ligeras discrepancias entre
los resultados del modelo numérico y los de anemometria térmica. El analisis de los
resultados numéricos promediados para el campo de vorticidad ha puesto de manifiesto
como los mayores valores de vorticidad estan asociados a las estelas de las directrices
del estator. Se ha realizado también un promedio de las fluctuaciones de presion en la
carcasa del ventilador sobre el rotor y se ha obtenido su espectro mediante un algoritmo
FFT. Dicho espectro ha revelado que los mayores picos de presion estatica promedio se
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obtienen a la frecuencia de paso de alabe (BPF) y su primer armoénico. De la
comparacion de los resultados promediados numéricos y experimentales se ha
concluido que el modelo tridimensional, a pesar de que a carga parcial no proporciona
las mismas prestaciones de funcionamiento que el banco de ensayos, si es capaz de
capturar adecuadamente los fenomenos estacionarios de interaccioén entre coronas de la
soplante.

Se han estudiado los efectos no estacionarios de la interaccion estator-rotor que
tiene lugar en la soplante axial a partir de resultados numéricos y experimentales. Para
ello, se ha llevado a cabo un analisis de los efectos instantaneos de dicha interaccion en
un canal de paso de alabe para una posicion axial situada entre las coronas y una
posicion axial situada detras del rotor. Se han analizado también varias configuraciones
de funcionamiento del ventilador: dos gaps entre haces y tres caudales de
funcionamiento. El andlisis de los resultados numéricos obtenidos con el modelo
tridimensional para los campos de velocidad y vorticidad ha permitido observar el
efecto del paso del rotor sobre las estelas de las directrices del estator, apreciandose
fenémenos como el desplazamiento radial de la interaccion entre las estelas de las
directrices y el bloqueo de los alabes, la fuerte interaccion existente en la zona de punta
de las estelas de las directrices con el bloqueo del rotor, etc. El andlisis de los resultados
obtenidos con anemometria térmica ha puesto también de manifiesto la existencia de
todos estos fendémenos, confirmandose asi que el modelo numérico tridimensional junto
a un esquema LES es adecuado para modelizar la interaccion no estacionaria entre el
estator y el rotor de la soplante. Se han examinado también las fluctuaciones de la
presion estatica medidas en la carcasa del ventilador sobre el rotor con transductores
piezoeléctricos. Asi se han podido observar fenomenos del flujo asociados al huelgo
radial del ventilador; en particular, la existencia de un vortice de punta en los alabes del
rotor. Puesto que con el modelo numérico tridimensional no se ha tenido en cuenta el
huelgo radial, la existencia del vortice de punta en los alabes del rotor no ha sido
reproducida por las simulaciones del campo de flujo, y, por tanto, el modelo
aeroacustico no ha podido proporcionar los niveles de ruido radiados al campo lejano
consecuencia directa del vortice de punta en los dlabes. Se ha llevado a cabo también un
analisis numérico de los esfuerzos ejercidos por el flujo sobre los alabes y las directrices
para las dos separaciones consideradas entre haces. Este analisis ha arrojado un
resultado concluyente para la generacion de ruido: una mayor proximidad entre coronas
da lugar a que los esfuerzos soportados por los dlabes sean mayores y en consecuencia
se genere mayor ruido de carga no estacionario. De la comparacion de todos los
resultados numéricos y experimentales instantaneos se ha concluido que existe un buen
acuerdo entre ambos, quedando asi validado el modelo numérico de la region fuente
para ser empleado como punto de partida de los célculos en la region de propagacion.

Se ha aplicado la metodologia numérica desarrollada — tanto en el dominio
temporal como en el de la frecuencia — para caracterizar la propagacion al campo lejano
del ruido aeroactstico tonal generado por la soplante con las dos separaciones posibles
entre coronas, y se han comparado los resultados numéricos con los niveles de presion
sonora obtenidos experimentalmente mediante el micréfono capacitivo. Se ha obtenido
tanto el nivel de presion sonora total como el correspondiente a la frecuencia de paso de
alabe y sus armoénicos. En todos los casos, los resultados numéricos obtenidos a partir
de la formulacion desarrollada en el dominio temporal se han ajustado mucho mejor a
los resultados experimentales. Puesto que la diferencia entre la formulacion numérica en
el dominio temporal y en el de la frecuencia es debida a la contribucion del ruido de
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espesor, debe concluirse que en el caso particular de la soplante axial considerada, el
ruido de espesor debe ser tenido en cuenta, puesto que los alabes del rotor no tienen un
espesor lo suficientemente pequefio como para ser despreciable. Comparando los
resultados obtenidos para los dos gaps axiales, se ha puesto de relieve que se genera
menos ruido cuando la separacién entre haces es mayor, y que en dicho caso la
contribucion del ruido de espesor es mas importante, puesto que los esfuerzos
aerodinamicos soportados por los alabes son menores y en consecuencia el ruido de
carga generado es menor. Se ha llevado a cabo un andlisis de la contribucion
estacionaria de la interaccion estator-rotor sobre el ruido radiado al campo lejano. Dicho
analisis ha puesto de manifiesto que la mayor parte del ruido radiado al campo lejano
por la soplante es consecuencia de los efectos no estacionarios asociados a la
interaccion estator-rotor. Ademas, como era de esperar, la contribucion estacionaria ha
resultado ser mas importante cuando la distancia entre haces es mayor. Por tanto, alejar
entre si las coronas de la soplante es un método eficaz para reducir las emisiones
sonoras de la misma. El andlisis de los resultados experimentales ha puesto de
manifiesto la existencia de una parte de ruido en banda ancha que el modelo numérico
no puede reproducir. No obstante, el ruido tonal aparece como el mecanismo principal
de generacion de ruido excepto para posiciones espaciales concretas, en particular, las
situadas en el chorro del ventilador. A pesar de que la existencia de una carcasa en el
modelo real de la soplante ha afectado a las distribuciones espaciales del nivel de
presion sonora en el campo lejano obtenidas con el micréfono capacitivo, la
comparacion entre los resultados numéricos y los experimentales ha sido satisfactoria.
Se dispone asi de una herramienta que permite predecir los niveles de ruido tonal
generados por una turbomaquina en la etapa de disefio de la misma, y que ayuda a
comprender los principales mecanismos de generacion de ruido como consecuencia de
la interaccion estator-rotor — tanto estacionaria como no estacionaria — con vistas a
acometer las actuaciones pertinentes para reducir las emisiones sonoras resultantes.

7.3. TRABAJOS FUTUROS.

Finalmente, se proponen aqui una serie de trabajos que pueden abordarse en un
futuro para mejorar el conocimiento de los fendémenos de generacion de ruido
aeroacustico en turbomaquinas.

El modelo numérico basado en técnicas CFD que se ha empleado para caracterizar
la aerodinamica del ventilador deberia extenderse de forma que tuviese en cuenta el
efecto del huelgo radial en la soplante. De esta forma seria posible obtener informacion
sobre el vortice de punta que se desarrolla en los dlabes del rotor y que es responsable
de una parte del ruido generado por el ventilador. Ademds, en la medida que los
recursos computacionales lo permitan, el mallado de la geometria tridimensional de la
soplante deberia refinarse en las proximidades de los alabes y de las directrices, con
vistas a conseguir una mayor definicion de los efectos de capa limite (separacion y
desprendimiento) que tienen lugar en torno a ellos.

Seria interesante extender el modelo numérico desarrollado para caracterizar la
region de propagacion acustica de forma que pueda contemplar la contribucioén en banda
ancha del ruido generado por la soplante y que se propaga al campo lejano. Asimismo,
deberia introducirse en las simulaciones el efecto de la carcasa del ventilador sobre la
propagacion de los modos acusticos radiados (fenémenos de dispersion, atenuacion,
reflexion y refraccion de las ondas actsticas).
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La metodologia experimental desarrollada para caracterizar el ventilador deberia
completarse con técnicas adicionales. Asi, seria interesante emplear galgas
extensiométricas para obtener valores experimentales de los esfuerzos sobre los dlabes
que podrian ser utilizados como punto de partida para las simulaciones de la region de
propagacion. Por otra parte, emplear sondas de intensimetria permitiria obtener una
definicion experimental més precisa y completa de la distribucion espacial de los
niveles de presion sonora generados por la soplante.

La metodologia numérica y experimental desarrollada en esta tesis podria ser
aplicada al estudio completo de la generacion de ruido aeroactstico por interaccion
rotor-estator, esto es, cuando el rotor se encuentra ubicado aguas arriba del estator. Asi
se adquiriria un conocimiento adicional de los fendmenos de interaccion entre haces que
resultan en la generacion de ruido por turbomaquinas.

Sefialar por ultimo que a medida que se produzca el desarrollo de ordenadores con
mayores capacidades de célculo, el estudio de la generacion de ruido aeroactstico por
turbomaquinas debe intentar abordarse mediante la aproximacion directa, desarrollando
para ello los modelos numéricos necesarios.
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Apéndice I

Meétodo de los
volumenes finitos

I.1. INTRODUCCION.

Por método de los volimenes finitos se designa a la técnica mediante la cual las
leyes de conservacion en forma integral de la Mecénica de Fluidos se discretizan
directamente en el espacio fisico, asegurandose de este modo la conservacion de las
cantidades bdsicas (masa, momento, energia u otros escalares de interés) a nivel
discreto, de forma que puede afirmarse que las discretizaciones conservativas son la
base del método de los volumenes finitos (Versteeg, 1995). Dicho método goza ademas
de la enorme ventaja de permitir una division totalmente arbitraria del dominio de
interés para el campo de flujo considerado, es decir, puede aplicarse tanto a mallados
estructurados como no estructurados, lo cual le dota de una enorme flexibilidad para
tratar los problemas de la Mecanica de Fluidos.

La metodologia empleada por la técnica de los volimenes finitos para abordar un
problema concreto de Mecénica de Fluidos consta de tres puntos clave fundamentales.
En primer lugar el dominio de estudio debe dividirse en volimenes de control discretos
(denominados celdas), proceso conocido como mallado del dominio. En segundo lugar
las ecuaciones de gobierno deben integrarse y linealizarse en cada uno de los volimenes
de control discretos, proceso que conduce a la obtencién de un sistema de ecuaciones
lineales algebraicas. En tercer lugar debe resolverse dicho sistema de ecuaciones
lineales algebraicas.
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El método de los volumenes finitos puede aplicarse de dos formas distintas al
dominio discreto de un fluido, dependiendo de que las variables del campo de flujo se
definan en los centroides de las celdas o en los vértices (nodos) de las mismas. En el
primer caso se habla de método de los volimenes finitos centrado en las celdas,
mientras que en el segundo se habla de método de los voliimenes finitos centrado en
los nodos, que se ilustran en la Figura I.1 para un caso unidimensional.
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a) Método de los volumenes finitos b) Método de los volumenes finitos
centrado en las celdas. centrado en los vértices.

Figura I.1. Representacion unidimensional del método de los volumenes finitos
centrado en las celdas y centrado en los vértices.

En el resto del capitulo, los desarrollos del método de los volumenes finitos se
realizan para un método de volumenes finitos centrado en las celdas (de forma que las
variables del flujo seran valores de las mismas promediados en dichas celdas), y para un
solver de resolucion segregado mediante el cual las ecuaciones de gobierno de los
fluidos se resuelven secuencialmente, es decir, segregadas las unas de las otras. El
solver segregado utiliza un método implicito de linealizacion de las ecuaciones, lo que
da lugar a un sistema de ecuaciones lineales con una ecuacion para cada celda del
dominio computacional, que se resuelve mediante un método iterativo de Gauss-Seidel
combinado con un método multigrid algebraico (AMG).

I.2. DISCRETIZACION ESTACIONARIA.

En este apartado se desarrollan las técnicas de discretizacion que se aplican a las
ecuaciones de gobierno estacionarias de la Mecanica de Fluidos para obtener un método
de volimenes finitos centrado en las celdas, dejando la aplicacion al caso no
estacionario para apartados posteriores. El punto de partida es por tanto la ecuacion de
transporte estacionaria en forma integral para una variable escalar ¢ genérica
(desarrollada en el Capitulo 2), dada por:

[pgv-di=[Tv¢-di+ [ S,av (L1)

donde p y Vv son, respectivamente, la densidad y la velocidad del fluido, y I'y S, son

el coeficiente de difusion y el término fuente asociados a la variable escalar ¢.
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La ecuacion (I.1) se aplica a cada volumen de control en que se divide el dominio,
y la discretizacion de la misma sobre uno de estos volumenes proporciona:

D08V, 4, =2 (V) A, +SV (L.2)

faces faces

donde ¢, es el valor de ¢ por conveccion a través de la cara f, pf\7f21f es el flujo
masico a través de la cara f, ;1]. es el area de la cara f (tal que A= Axf+Ay]+AZ/€ ),

(V¢)n es el gradiente de la variable escalar perpendicular a la cara /'y V es el volumen

de la celda. En la ecuacion (1.2) el primer término del lado izquierdo corresponde al
término convectivo, mientras que el primer término del lado derecho representa el
término difusivo y el segundo representa el término fuente. Para utilizar el esquema de
discretizacion (I.2) es necesario conocer los valores de la variable escalar en los
centroides de las caras, y a priori, solo se dispone de los valores de dichas variables en
los centros de las celdas, por lo que como veremos mds adelante, serd necesario emplear
algun tipo de esquema de interpolacion para calcularlos.

Por lo general la ecuacion de transporte discreta (I.2) no es lineal con respecto a
las variables desconocidas, que como veremos mas adelante son los valores de ¢ en la

celda y los valores de ¢ en las celdas vecinas. Una forma lineal de dicha ecuacion
vendria dada por:

app = Zanb b (I3)

nb

donde nb hace referencia a las celdas vecinas, y ap y au, son, respectivamente, los
coeficientes lineales de ¢ y ¢,,. Para cada volumen de control discreto se obtienen
ecuaciones de la forma (I.3), de modo que el resultado es un sistema de ecuaciones
algebraicas lineales. Ademas, el hecho de que la ecuacion (I.2) no sea lineal implica
controlar el cambio de ¢ mediante una sub-relajacion que reduce dicho cambio en cada
iteracion del esquema numérico (Shaw, 1992):

¢=BuutoAg (1.4)

es decir, el valor actual de ¢ en una celda depende del valor previo de ¢ en la misma
celda, ¢, del cambio calculado para ¢, A¢, y del factor de sub-relajacion a.

Haciendo uso de la notacion representada en la Figura 1.2, y siendo ¢, el valor de

la variable escalar en el centro de la celda considerada, la ecuacion (I.2) se escribe
explicitamente como:

31 (E,h,+l/2 ¢h,.+1/2 _E,hi—l/z ¢h‘.—1/2) = Z[Di,h,.Jrl/z (¢h,+1 _¢P) _Di,hi—l/z (¢P _¢h,.—1 )] (I-S)

1

3
i =1
donde F,=pv, 4 y D, =T4/Ax,, siendo Ax, la longitud espacial de la celda en las

direcciones i =1,2,3, respectivamente. En la ecuacion (1.5) los valores de la variable ¢
asociados con el término difusivo ya estan interpolados a los centros de las caras, puesto
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que como la difusion no es afectada por el sentido del flujo en el dominio de estudio
todas las celdas adyacentes a la considerada tienen idéntica influencia sobre ella, motivo
por el cual en los métodos de volumenes finitos centrados en las celdas se adopta un
esquema de diferenciacion central para la discretizacion numérica del término difusivo,
lo que equivale a calcular el gradiente de la variable como sigue (Hirsch, 1990):

[%J _Ia=?r. (%] O h o103 (1L6)
axi hi+1/2 Axi axi hi-1/2 Axi
| Dot
I o
|
| PY z
I ¢/1‘+1 2
. I ¢P . X
¢h2+1/2 | o ¢h2—1/2
[ y
W/m 2
, U T —
/ 2
/7 ¢h}—l h.
"4

Figura I.2. Nomenclatura del esquema de discretizacion.

En cambio, el término convectivo si que es afectado por la direccion del flujo en el
dominio de estudio, manifestando una mayor influencia de las celdas situadas aguas
arriba a la considerada, por lo que la interpolacion de las variables ¢ a los centroides de
las caras es mas complicada, siendo el tipo de interpolacion de este término un
condicionante de la convergencia y exactitud del método numérico. La conveccion de
un escalar ¢ depende de la magnitud y direccion del campo de velocidad local. Los
esquemas de interpolacion para el término convectivo se desarrollan suponiendo que
dicho campo de velocidad local es conocido (aunque en la practica esto no es asi y el
campo de velocidad debe obtenerse como parte de la solucion del problema de flujo), y
que por supuesto debe satisfacer la ecuacion de continuidad.

Las ecuaciones de transporte para las componentes de la velocidad tienen como
fuente principal de momento el gradiente del campo de presiones, de forma que si el
campo de presiones fuese conocido el proceso de discretizacion de las ecuaciones de
momento seria idéntico al de cualquier otro escalar. Desafortunadamente, el campo de
presiones generalmente también tiene que obtenerse como parte de la solucion del
problema de flujo. Si el flujo es compresible, la ecuacion de continuidad puede ser
usada como ecuacion de transporte para la densidad, y la ecuacion de la energia
proporciona la ecuacion de transporte para la temperatura, de modo que la presion
puede obtenerse a partir de la densidad y la temperatura aplicando la correspondiente
ecuacion de estado. En cambio, si el flujo es incompresible, la densidad es constante, y
no esta relacionada por definicién con la presion. De este modo, el acoplamiento entre
la presion y la velocidad introduce una restriccion en el campo de flujo: si se aplica un
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campo de presiones correcto en las ecuaciones de momento, el campo de velocidad
resultante satisfara la continuidad. Este es el objeto de los métodos de acoplamiento
presion-velocidad, que veremos en apartados subsiguientes.

A continuacion se desarrollan los diferentes esquemas de interpolacion que
pueden emplearse en la discretizacion del término convectivo, y que pueden agruparse
de un modo general en esquemas de diferenciaciéon central y esquemas de
diferenciacion aguas arriba. La calidad de los esquemas de interpolacion va asociada
a la sensibilidad de los mismos a la direccion del flujo.

[.2.1. Esquema de diferenciacion central.
Mediante este esquema los valores de la variable ¢ en los centroides de las caras

se obtienen a través de una interpolacion lineal de sus valores en los centros de las
celdas (Versteeg, 1995), es decir:

P+, &1+,
¢hi+l/2 :PT}“; ¢h,-—1/2 :% (L7)

y de esta forma la ecuacion de transporte discreta (1.5) se rescribe como sigue:

F ¢P +¢hl+1 F ¢h,—1 +¢P _
ih+1/2 B “Ain-1/2 -

M-

2
(1.8)
3
= Z[Di,h,»ﬂ/z (¢h,+1 - ¢P) =D, 12 (¢P - ¢h,.—1 )}
i=1
cuya forma linealizada equivalente a (1.3) viene dada por:
3 3 1
apdp = Z ah,-+1¢h,+1 + ah,-—1¢h,-—1; ap = z [E(F;‘,h,ﬂ/z + F;,h,—l/z ) + Di,hi+1/2 + Di,h, 1/2:l
i=1 i=1 (19)
1 1
@, =D, )+ EE,h,—l/z; @ =Dy _EE,h,H/Z

Un desarrollo en serie de Taylor de la variable escalar ¢ pone de manifiesto que
el esquema (1.9) es exacto a segundo orden. Para garantizar la estabilidad de los
esquemas numéricos es importante que se verifique la condicion de acotamiento, que
establece que en ausencia de fuentes los valores internos en las celdas de la variable ¢
deben estar acotados por sus valores en los contornos de las mismas. El esquema de
diferenciacion central puede dar lugar a soluciones no acotadas y sin significado fisico
que conlleven a problemas de estabilidad numérica, y esto, unido a que el esquema no
tiene sensibilidad al sentido del flujo, hace que su aplicacién sea poco recomendable
para discretizar el término convectivo (Pulliam, 1994).

1.2.2. Esquema de diferenciacion aguas arriba.

Al contrario que el esquema de diferenciacion central, el esquema de
diferenciacion aguas arriba es sensible a la direccion del flujo cuando interpola los
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valores del escalar ¢ a los centroides de las caras. Entre los esquemas de diferenciacion
aguas arriba los mas habituales son: el esquema de diferenciacion aguas arriba de
primer orden, el esquema de diferenciacion aguas arriba de segundo orden, el esquema
QUICK y el esquema de la ley de potencia, que se detallan a continuacion.

a) Esquema de diferenciacion aguas arriba de primer orden.

En este esquema el valor de la variable ¢ en una cara de la celda se toma como el
valor de la variable en el centro de la celda adyacente aguas arriba. Por tanto, en el caso
de flujo positivo, es decir, de un flujo que transcurre en sentido oeste-este, se tiene que:

¢h,.—1/2 = ¢h,.—1; ¢h,+l/2 =@ (1.10)

La ecuacion de transporte discretizada (1.5) se rescribe ahora como:

(F;,h,-+1/2¢P _F:',hfl/2¢h[—1 ):
. (L11)
= ;[Di,h,+1/2 (¢h,.+1 _¢P) _Di,h,—l/z (¢P _¢h,—1 ):|

1

3
=1

y en forma linealizada:

3

3
a,p, = zahi+l¢hi+l + ahi—l¢hi—l; ap = Z(Eﬁhﬁm + Di,h,-+1/2 + Di’hi_l/z) (1.12)
i=1 i=l ’

Ay = Fi,h,—l/z + D‘,h,-—l/z; apn= Di,h,-+l/2

1

En cambio, cuando el sentido de flujo es negativo, es decir, cuando se considera
un flujo en el sentido este-oeste, se tiene que:

¢h,.—1/2 = @p; ¢h[.+1/2 = ¢h,+1 (1.13)

y la ecuacion de transporte discretizada se rescribe como:

3
(F;,h,.+1/2¢h‘.+1 - F;,h,—]/2¢P) =

=1

\ ' (1.14)
= Z[Di,hiu/z (¢h,.+1 - ¢P) =D,y (¢p - ¢h,.71 )}
i=1
cuya forma linealizada viene dada por:
3 3
apdp = zalzi+1¢h,-+l + ahl-—1¢hi—1; ap = Z(Di,h, ant Di,h,-—l/z - E,h,.q/z) (L15)
=1 i1 .

a, 1= Di,h,-—l/2; apa = Di,h, /27 F;,h,.u/z

i

Como su propio nombre indica el esquema de diferenciacion aguas arriba de
primer orden es exacto a primer orden, con un error de truncamiento similar al del
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término del flujo difusivo, y satisface siempre el criterio de acotamiento (Colella, 1994).
Para extender a segundo orden la exactitud del esquema de diferenciacion aguas arriba
se utiliza un esquema de interpolacion diferente, conocido como esquema de
interpolacidn aguas arriba de segundo orden.

b) Esquema de diferenciacion aguas arriba de segundo orden.

En este esquema se utiliza una interpolacion aguas arriba de dos vias con vistas a
obtener los valores de la variable escalar en los centroides de las caras. Como su propio
nombre indica el esquema de diferenciacion aguas arriba de segundo orden es exacto a
segundo orden y verifica siempre el criterio de acotamiento (Colella, 1994). Si el
sentido de flujo es positivo (oeste-este), se tiene entonces que:

3 _
% bor 30 (L.16)

¢h -1/2 2

de modo que la ecuacion de transporte discretizada (1.5) se rescribe como:

i ¢h -1 _F 3¢h,.—1 _¢h[—2 _
z h+1/2 2 ih=1/2 7

i=1

(1.17)
3
2[ ihy+1/2 (¢h +1 ¢P) zh -1/2 (¢P_¢h,-—l):|
i=1
y en forma algebraica lineal:
3 3 3
apdp = Zah,—2¢hi—2 + ah,—1¢h,—1 + ahl-+1¢h,-+1; ap = Z(EE,]:,H/Z + Di,h,.+1/2 +D, h 1/2]
. . (L.18)
1 . 1 3 _
a, 2= _EE,h,-—l/Z’ a1 = EF;,h,.H/z +5F;,h,71/2 + Di,h,.—l/Z’ Ay = Di,h,-+1/2

En el caso de que el flujo se desarrolle en sentido negativo (este-oeste) las
variables se interpolan como:

30—, 30,1 = -
D12 :%; D1/ :% (1.19)

y la ecuacion de transporte discretizada se rescribe en este caso como:

23:( 3¢h +1 ¢h +2 _F 3¢P - ¢h,+1 j _
- ih+1/2 ) ih—1/2 )

(1.20)

23:[ 1 +1/2 (¢h +1 ¢P) _Di,hl-—l/z (¢P _¢hl-—1 ):|

i=1

cuya forma linealizada proporciona:
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3 3 3
apdp = Zah,—l¢h,—l + ah,+1¢h,.+1 + ah,+2¢h,.+2; ap = Z(_EE,h,.—l/z + Di,h,+1/2 + Di,h,.—l/zj
i=1 i=1 (I 21)
1 3 1
a1 = Di,hl-—l/z; Ay = _5 F;,h,—l/z _EE,h,-+1/2 + Di,hl-+1/2; Ay n = EF;‘,I1,-+1/2

¢) Esquema de diferenciacion aguas arriba QUICK.

El esquema QUICK (interpolacion cuadratica aguas arriba por cinematica
convectiva) emplea una interpolacion cuadratica promediada aguas arriba de tres puntos
para determinar los valores de las variables en los centroides de las caras de las celdas
(Versteeg, 1995), de forma que si el sentido de flujo considerado es positivo:

3¢, +64,_,—9,_ 3¢+ 68, =, _
D12 = 4 ; 2 D2 = L 2 e (1.22)

y la ecuacion de transporte discreta viene dada por:

2 3¢h-+1 + 6¢P - ¢h-—l 3¢P + 6¢hv—l - ¢h-—2
[E,h,-+1/2 ’ l F, ' ’ =
=1

‘ ) —Hin-1/2 )
' (1.23)
3
= Z[Di,h,-+l/2 (¢h,.+1 - ¢P) - Di,h,-—l/z (¢P - ¢h,-—1 )]
i=1
que en forma lineal se convierte en:
3
apdp = Z Y S N R
i=1
(6 3
ap = z gE,h,.Hn _gE,hﬁl/z + Di,h,.+1/2 + Di,h,-—l/z (1.24)
i=1
1 1 6 3
a2 = _gE,h,—l/Z; a1 = gE,h,.Hn +§E,h,-—l/2 + Di,hl-—l/z; Ay = _gE,h,.ﬂ/z + Di,hl-+1/2
Cuando el sentido de flujo es negativo las variables se interpolan como:
3¢hl.—l + 6¢P - ¢hi+1 . 3¢P + 6¢h,.+1 B ¢h,+2
¢hl-—1/2 = 3 > Phann = 3 (1.25)
y la ecuacion de transporte discretizada, y su forma linealizada, son en este caso:
: 3¢P + 6¢h,+l B ¢hl-+2 3¢hi—l + 6¢P o ¢hl-+1
E,h,-+1/2 3 - E,h,-—l/z 3 =
i=1
(1.26)

= _izl[Di,h,+1/2 (¢h,.+l - ¢P) - Di,hl-—l/z (¢p - ¢h,—1 )}

1
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3
apdp = z ah,-—1¢h,—1 + ah,.+1¢h,.+1 + ahl-+2¢h,+2
i1

2.3 6
ap = Z _E,h,+l/2 __E,h,.—l/z +Di,h,»+l/2 + Di,h,.—l/z (L.27)
T\ 8 8
3 6 1
a1 = gE,h,—l/z +Di,hi—1/2; a4y = _g ih1/2 _gF;,hfl/z + Di,h,+1/2; Ay in = gFi,h,n/z

El esquema QUICK proporciona exactitud a tercer orden para el flujo resuelto en
mallados estructurados alineados con la direccion del flujo. En mallados no
estructurados o en mallados mixtos, la exactitud del esquema QUICK se reduce a
segundo orden. Bajo ciertas condiciones de flujo este esquema puede dar problemas de
estabilidad y soluciones no acotadas (Hirsch, 1990).

d) Esquema de la ley de potencia.

El esquema de discretizacion de la ley de potencia interpola el valor del escalar ¢
en las caras de las celdas usando una solucion exacta de la ecuaciéon de conveccion-
difusion. Por ejemplo, en una dimension tendriamos la ecuacion:

0 _%\ro¢
ox, (od) = Oox, ( 8xlj (128)

donde I' y pv, son constantes a lo largo del intervalo Ax. La integracion de esta

ecuacion proporciona una solucion que describe como varia la variable escalar ¢ con
respecto a la coordenada x:

¢(x)—¢0 ) exp(PeLj—l 129)
¢, — b, B exp(Pe)—1 '

donde ¢, = ¢|x=0 O =9

L ,
__, Y Pe=5 es el nimero de Peclet.

‘-‘-Pe>1 B-Pe=14*Pe=0 *Pe=-1 Pe<-1
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La Figura 1.3 representa la variacion (1.29) de la variable escalar (tomando
¢ =0, ¢ =1 y L=1) para distintos valores del nimero de Peclet. Como puede

observarse en dicha figura, para un nimero de Peclet alto el valor de gen x=L/2 es
aproximadamente igual al valor aguas arriba de la variable, lo que implica que cuando
el flujo estd dominado por la conveccion la interpolacion puede realizarse estableciendo
que el valor de ¢ en la cara sea igual al valor de ¢ en el centro de la celda aguas arriba.
Cuando Pe=0 (no hay flujo, o se produce difusion pura), el valor de ¢ en las caras
puede interpolarse usando un promedio lineal sencillo entre los valores en x=0 y en
x = L. Cuando el numero de Peclet toma un valor intermedio, el valor interpolado de ¢
en x=L/2 debe derivarse aplicando una ley de potencia similar a la (1.29). El esquema
de la ley de potencia satisface siempre el criterio de acotamiento numérico y es exacto a
primer orden en la resolucion del flujo.

1.3. ESQUEMAS DE ACOPLAMIENTO PRESION — VELOCIDAD.

En la discretizacioén de las ecuaciones de transporte se ha asumido que el campo
de velocidad era conocido, pero como ya se ha indicado, en la realidad dicho campo de
velocidad debe obtenerse como parte de la solucion del flujo. El término convectivo de
las ecuaciones de momento involucra cantidades no lineales, y ademas las ecuaciones
de momento estdn acopladas y no se dispone de una ecuacion de transporte para
resolver el campo de presion.

Tanto el problema de la no linealidad como el problema del acoplamiento pueden
resolverse aplicando un proceso iterativo para la resolucion de las ecuaciones de
momento, pero teniendo presentes ciertas caracteristicas especiales a la hora de
discretizar los gradientes de presiones. Para discretizar las ecuaciones de gobierno de la
Mecénica de Fluidos mediante el método de los volimenes finitos se requiere establecer
doénde se van a almacenar las variables en cada volumen de control (centros o nodos de
las caras). En el método de los volimenes finitos considerado en esta discusion las
variables escalares (presion, densidad, temperatura, etc.) se almacenan en los centros de
las celdas, por lo que a priori parece ldgico almacenar también en los centros de las
celdas las componentes de la velocidad. No obstante, lo anterior puede dar lugar a que
un campo de presiones que no es uniforme se comporte como un campo de presiones
uniforme, de modo que se generan soluciones sin sentido fisico y no se tiene en cuenta
apropiadamente la influencia de la presion en las ecuaciones de momento. Este es el
motivo por el que en los esquemas de acoplamiento se utiliza un mallado escalonado,
es decir, las variables escalares tales como la presion, la densidad, la temperatura, etc.,
se almacenan en los centros de las celdas, pero las componentes de la velocidad se
almacenan en las caras que delimitan dichas celdas (Versteeg, 1995). Obviamente la
ventaja del mallado escalonado es que genera las velocidades en las caras de las celdas,
justo donde son necesarias para la discretizacion de los términos de conveccion, con lo
que no es necesario emplear un esquema de interpolacion adicional. En la Figura 1.4 se
representa la notacion de una celda empleada para discretizar las ecuaciones en un
mallado escalonado, siendo (7, j,k) el centro de la celda.

A continuacion se detalla la discretizacion de la ecuacion de momento lineal para
la componente escalar v; de la velocidad, puesto que el proceso de obtencion de las
correspondientes ecuaciones para las componentes de la velocidad v, y v; es idéntico, y
no se incluye aqui por brevedad.
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i, j+1/2,k
( o )

itz J,k:)(o (i+1/3.).k) X

Figura 1.4. Nomenclatura del mallado escalonado.

La ecuacién de momento discreta y lineal para la componente de la velocidad en
la direccion x, viene dada por:

i1y, i V-2, k = Z A Vi T (pi—l,j,k —Pijx ) Al;i—l/z,j,k +5 (1.30)

nb

donde 4, ,,,, es el area de la cara en la direccién x cuyo centroide viene dado por

(i -1/2, j,k), la presion se calcula en los centros de las celdas y nb indica las celdas
vecinas a la considerada, que en este caso son:

zanbvl;nb =V k YA Ve T A, ek Vi, e T

(131)

T 2 Vic2, -2k T Qcn, k2 Yoz, ez T Qi e12Vie12,  k-1/2

Los coeficientes lineales que aparecen en (I.31) son combinaciones de los flujos
convectivos F' y de los flujos difusivos D. En particular, para la componente de la
velocidad en la direccion x, los flujos, tanto convectivos como difusivos, involucrados
en los coeficientes lineales son los siguientes:

[(pfﬂ,j,k + pi,/ k )( 1+1/2,j,k + ('Di,j,k + 'Oi—l,j,k )(VlAl )H/z,j,k J
) (

F_ Lk |:(pi,j,k TPk V1A1 112,k T\ Pk +pi—2,j,k)(v1A1 ),-_3/27‘,4,,6]

Fov s =ﬂ(pi,,f+1,k 400 3}, (P # P ) 5|
Fivn s =%[(,o, P J—Lk)("zAz)l, 12k +(,0, Ltk ¥ Pictji )( ). 1,1—1/2,1(}
F ik :i[(/o,,k Piji- 1)(V3A3)1,,k 12 +(/3 Lk T Pict,j ke )(V3A3 ). 1k 1/2}
Fi i %[(pi,_,-,m+pl-,,,,k)(v3A3 Voo (P P ) 54 ) s |

(1.32)
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D _ F,',j,k . D _ 1—‘i—l,j,k
ik > i1k =
Xivt2 X2 X2 Xz
D _ Fi,j,k Ll DT D +Fi—1,j+1,k
i1/, j+1/2,k
4(y Y )
B Fi,j,k +ri—l,j,k +ri,j—l,k +Fi—l,j—l,k 133
Di—l/2,j—1/2,k - 4 ( ' )
(v,-71)
D . ri,j,k + Fi—l,j,k +ri,j,k+l +ri—1,j,k+l
i1/, k+1/2 =
4 (Zk+l —Z )
D _ IR S DTS TS o D
i1/2,jk-1/2 =
4(zk -z, )

Las expresiones (1.32) y (I.33) ponen de manifiesto que los valores de las
componentes de la velocidad que no estan disponibles en algiin punto de las caras que
delimitan la celda y que son necesarios, se interpolan a partir de los valores disponibles
mas cercanos, que a pesar de que influyen en los valores de los coeficientes lineales de
la ecuacion de momento, no deben confundirse con los escalares desconocidos v, ,,

Y V.., » que son los que se pretenden calcular. En cada iteracion las componentes de la

velocidad se calculan a partir de sus correspondientes valores en la iteracion previa.

Expresiones similares a las ecuaciones (1.30) a (I.33) se obtienen para las
componentes v, y v3 de la velocidad, de modo que dado el campo de presiones p, las
ecuaciones de momento discretas y lineales se plantean para cada volumen de control y
se resuelven para obtener el campo de velocidades. Si el campo de presiones es correcto
el campo de velocidades satisfard la ecuacion de continuidad. Como el campo de
presiones es desconocido y debe obtenerse como parte de la solucion del problema de
flujo, se necesitan nuevos algoritmos que permitan calcularlo, entre los que se
encuentran los algoritmos SIMPLE, SIMPLEC y PISO, que se detallan a continuacion.

I.3.1. Algoritmo SIMPLE.

El algoritmo SIMPLE (método semi—implicito para las ecuaciones acopladas de la
presidon), comienza suponiendo un campo de presiones, denotado como p* , que se

utiliza para resolver las ecuaciones de momento discretas, obteniéndose asi el campo de
velocidades supuesto (v1 ,vz,v3) (Hirsch, 1990):

* * * * A S
i1y, i V-2, = Z Ay Vi t (pi—l,j,k - pi,j,k) 1im1/2, kT P1i-12, )k
nb

* * * *
Q; i 12,5V, 12k = z AypVo + (pi,j—l,k —PDijx ) A2;i,j—1/2,k + S2;[,j—1/2,k (1.34)
nb
* *

* %
A; i k-12V350 k12 = Z ApVam + (pi,j,k—l Dk ) A3;i,_j,k—1/2 + S3;i,j,k—]/2
nb

. . ., . '
Si las correcciones de presion y velocidad, p' y (v1 ,v;,vg) , se definen como:
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pzp*+p'; vlzvl*+v1'; v2:v2+v;; v3:v;+v; (1.35)

la diferencia entre las ecuaciones de momento (I.30) para los campos reales y las
ecuaciones de momento (I.34) para los campos supuestos proporciona las ecuaciones de
momento para los campos corregidos:

! ’ ’ ’
Qi 1y, i V-2, k = Z A Vi (pi—l,j,k —Pijx ) Al;i—l/Z,j,k + Sl;i—l/2,j,k

nb

’ _ ’ ’ o
A i 12,5V, 120k = Z A Voup T (pi,j—l,k Dijx ) Az;i,j—1/2,k + S2;i,j—1/2,k (1.36)
nb

’ _ ' ' o
;i k172V30 jk-1/2 = z AVt (p[,j,k—l Pijx ) A3;[,j,k71/2 + S3;i,j,k—1/2
nb

La principal simplificacion aplicada por el algoritmo SIMPLE consiste en eliminar
de las ecuaciones anteriores para el campo de velocidades corregido los términos

! ! ! :
Zanbvl;nb , Zanbvz;nb y Zanbv&,w , de modo que finalmente el campo de velocidades

real vendra dado por:

L ' N
Vi ik = Viicax t d1>1/2,j,k (p[—l,j,k Pijx )
* ’ ’
Vai 2k = Va2 T di,j—l/Z,k (pi,j—l,k - pi,j,k) (1.37)

=, +d L~ D,
Vaiik-12 = Vai k112 T4 j 12\ Pijk—1 — Pijk

siendo:
J _ Al;[fl/Z,j,k . d _ Az;i,j—1/2,k . d _ A3;i,j,k—1/2 (138
12,k = 54 ok = 5 G ik = .38)
i1/2,).k a; i1k a; i k-1/2

Expresiones similares a (I.37) se obtienen para la componentes v, ., ;»
Vauisak Y Vi - Ademas, las ecuaciones de momento deben satisfacer la ecuacion

de continuidad, de forma que sustituyendo en dicha ecuacion de continuidad las
expresiones (I.37) se obtiene la ecuacion de correccion para la presion:

1 1 ! [ 1A
A ik Pk = At ja i ik YA j i Picje T Y joric Lok T i P T

!

! 14
0, ;P T g Lijae T 0

(1.39)

donde:

+a.

i1k TG

i,j+1,k t+q,

i,j—1,k t+q,

i,j,k+1 t+q,

ajx=a k-1

i+l,j,k
Qi1 jk =(pd4, )[+1/2,j,k; ik =(pd4, )[—I/Z,j,k; @ o1k =(pd4, )i,j+1/2,k
4 jk = (/’dAz )i,j—]/z,k > i = (,odA3 )i,j,k+]/2; Qi jk—1 = (pdA3 )i,j,k—]/z (1.40)
b! —( v*A) ( v*A) +( v*A)
ik = PV, i-1/2,].k PV A 4172,k PV, i j=1/2,k

— v*A) +( v*A) —( v*A)
(/0 272 ) 12,k PV3 4 i jk-1/2 PV 4 i j k172

.. Universidad de Oviedo - Area de Mecanica de Fluidos



APENDICE 1. Método de los volumenes finitos. 342

Cuando se resuelve la ecuacion de correccion de la presion (I1.39) se obtiene un
campo de presiones corregido p’ en todos los puntos del dominio, de forma que es

inmediato obtener los campos de velocidades y presiones correctos. No obstante, con el
algoritmo SIMPLE, la ecuacion de correccion de la presion puede divergir, por lo que es
necesario controlar el cambio de la presion en cada iteracion mediante sub-relajaciones:

P =p +ta,p (1.41)

donde «, es el factor de sub-relajacion de la presion que debe tomar valores entre cero

y uno, y donde p"" es el valor mejorado de la presion. Del mismo modo las
velocidades también deben controlarse mediante sub-relajaciones:

new n—1, new n—1, new

-1
v =%V1+(1_%)V1 ; Vs =avzv2+(1—avz)v2 5V =av3v3+(1—av3)v; (1.42)

donde los superindices (n —1) indican valores de las velocidades en la iteracion previa,

y donde los correspondientes factores de sub-relajacion también deben tomar valores
entre cero y uno. De este modo, las ecuaciones de momento lineales discretas con sub-
relajacion se escriben como:

a

172,/ k .
Viici2,jk = zanbvl;nb + (pi—l,j,k —Pijxk ) Al;i—l/z,j,k +
avl nb
(1.43)
a. ...
i-1/2,j.k n—1
+Sl;i—1/2,j,k + (1 - O(VI ) vl;i—l/Z,j,k
Otvl
a. .
i,j-1/2,k _ _
Vo i-t/2k = ZanbVZ;nb T\Pijok —Pijx Az;i,j—l/z,k +
av2 nb
(1.44)
a. .
i,j-1/2,k n—1
+S2;i,j—1/2,k + (1 -, ) Vi i-1/2,k
Otvz
a. .
i,j,k—1/2 _ N
Vaijk-1/2 = z A Vi (pi,j,k—l Dijx ) A3;i,j,k—1/2 +
av3 nb
(1.45)
a. .
i,j,k—1/2 n—1
+S3;i,j,k—l/2 + (1 a, ) o Vi i k=12

V3

La ecuacién de correccion de la presion se ve afectada también por la sub-
relajacion de las velocidades a través de los términos:

15i-1/2,/,k 2, j~1/2,k 33i,j,k—1/2
d ——=k h g e 2 d s s (1.46)

12,k = -2k = k-2 =
Ai_1y2,jk A i1k a; i k-1/2

La correcta eleccion de los factores de sub-relajacion es determinante para el coste
computacional asociado con el algoritmo SIMPLE.
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1.3.2. Algoritmo SIMPLEC.

El algoritmo SIMPLEC (SIMPLE—Consistente) sigue la misma metodologia que
el algoritmo SIMPLE, pero utiliza correcciones de la velocidad en las ecuaciones de
momento que omiten menos términos (Colella, 1994):

' _ ' o
Viic2,jk = di—l/2,j,k (pi—l,j,k pi,j,k)

' _ ’ !
Vo 1126 = di,j—]/z,k (pi,j—l,k DPijk ) (L47)

! _ d ! _ ’
Vaiik-12 = @i jg—1o\ Pijk—1 — Pijk
siendo en este caso:

Al;i—l/z,j,k . AZ;i,j—l/Z,k

di—l/Z,j,k = 5 di,j—l/Z,k = 5
112,k Z a, i ic12.4 z a,,
A

33,7, k-1/2

ijk-1/2 = 5
a; ik-12 " Z a,

Con el algoritmo SIMPLEC la ecuacién de correccion de la presion que se obtiene
es idéntica a la obtenida con el algoritmo SIMPLE (ecuacién (1.39)).

(1.48)
d

1.3.3. Algoritmo PISO.

El algoritmo PISO (Presion Implicita con Separacion de Operadores) involucra un
primer paso de prediccién y a continuacion dos pasos de correccidon, de forma que
puede considerarse como un algoritmo del tipo SIMPLE al que se le afiade un segundo
paso de correccion (Versteeg, 1995).

En el paso de prediccion el algoritmo PISO resuelve las ecuaciones de momento
discretas para un campo de presiones supuesto, p*, de forma que se obtiene el

. . * * * . .
correspondiente campo de velocidades supuesto, (VI,VZ,VS), siguiendo un

procedimiento idéntico al empleado en el algoritmo SIMPLE.

En el primer paso de correccion el algoritmo PISO introduce un campo de
velocidades (v]* *,vz*,v;*) que satisface la continuidad, y que se relaciona con los campos
de presion y velocidad supuestos obtenidos en el paso de prediccion a través de las
expresiones: p =p +p' y v =v, +v/ para i=1,2,3, de forma que las velocidades
corregidas son:

sk _ * d ’ ]
Vi ik = Viicak T,k (pi—l,j,k - pi,j,k)
sk _ * 12 12
Vai 2k = Va2 T di,j—l/Z,k (pi,j—l,k - pi,j,k) (1.49)

*ok *

_ ' o
Vaiik-1/2 = Vay jk-12 T di,j,k—l/2 (pi,j,k—l pi,j,k)

Las expresiones (I1.49) se sustituyen en la ecuacion de la continuidad discreta para
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obtener la primera ecuacion de correccion de la presion, que coincide con la ecuacion de
correccion de la presion (I1.39) del algoritmo SIMPLE. La resolucién de la primera
ecuacion para la correccion de la presidn permite obtener la primera correccion de

presiéon p’,y a partir de ella el campo de velocidades (v1 v, v3) :

En el segundo paso de correccion del algoritmo PISO se resuelven las ecuaciones
3 . ok Aok ek
de momento discretas para el campo de velocidades (vl WV, 5V, ), de forma que se

. . . sk sk sk
obtiene un nuevo campo de velocidades corregido por segunda vez (v1 Yy 5V ) :

Qi1 Viio2,jk = z Ay T (p[—l,j,k - pi,j,k) ie1/2, .k T 912,k
nb

st sk sk s
A i xVosij-12k = Z AppVoup (pi,j—l,k ~Dijk ) Az;i,j—l/z,k + S2;i,j—1/2,k (1.50)
nb
sekok ook ook sokok A S
;i k-12V350 k112 = ZanbVS;nb +(pi,j,k—l _pi,j,k) 5 k12 T 935 k12
nb

La diferencia entre las ecuaciones (I.50) y las ecuaciones de momento del algoritmo
SIMPLE, proporciona:

Kk *
Z anb (vl;nb - Vl;nb )

a

ook

Kok
Vi, gk = Ve, T

14 14
+ di—]/Z,j,k (pi—l,j,k —Pijk )

i-1/2,) .k

3k *
sk * z anb (v2;nb - v2;nb )

Vau -2k = Yo -2k T

+d, i (Pl =Pl (151)

A 124

ek *
z anb (v3;nb - v3;nb )
+

a; i k-1/2

sk

.
Vi jk-1/2 = V3 jk-1/2

”n 4
+ dl,j,k71/2 (pi,j,k—l - pi,j,k )

s .y Aok sk
donde p"es la segunda correccion de presion, de formaque: p =p +p".

Cuando las ecuaciones (1.51) se sustituyen en la ecuacion de continuidad discreta,
se obtiene la segunda ecuacion de correccion de la presion:

n _ n n 14 n
@i Pijr = st juPistjk Tt jukPictjk T4 juaPijoik T4 jaiPijan T

14 14 14 (1.52)
T P T Pijea t bi,j,k

donde el término fuente se anula puesto que las componentes de la velocidad,
sk e sk . ., . .
(vl WV, 5V, ), satisfacen la ecuacion de continuidad, y donde:

+a.

i1k T4

i,j+1

a;,=a T8, jk

i, xta g ta

i+l,j,k i,j,k+1

a5 = (Pd4, )[+1/2,j,k s ay,, =(pdA )[—I/Z,j,k; a,,.., =(pd4, )i,j+1/2,k (L.53)

aiﬂj—l,k = (pdA2 )i,j—l/z,k , ai,j,k+1 = (pdA3 )i,j,k+1/2 ; ai,./,k—l = (pdA3 )i,j,k—l/z
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b= [(,oAl /a)i—l/Z,j,k ~(p4, /a)i+1/2,j,k:|zanb (v]*;b _Vl*,nb) [(pA /a), -k
—(pA2 /a)i,j+1/2,k:|zaﬂb (V;Tnb _v;nb) |:(pA /a) i,j-1/2,k ('DA3 /a)i,j+l/2,k:| (1'54)

Kk *
z Ay (V3,nb Vi )

La ecuacion (1.52) se resuelve para obtener la segunda correccion de la presion
p", de forma que el campo de presiones corregido por segunda vez viene dado por:

soksk

p =p +p'=p+p+p (1.55)

A partir del campo de presiones (I.55) es inmediato obtener el campo de velocidades
corregido por segunda vez.

I.4. DISCRETIZACION TEMPORAL.

En los apartados anteriores el método de los volumenes finitos se ha aplicado para
discretizar las ecuaciones de gobierno estacionarias de la Mecanica de Fluidos. En el
presente apartado se generaliza el método de los voliimenes finitos al caso de estado no
estacionario, generalizacion que permite aplicar esta técnica a problemas que se
desarrollan en regimenes de flujo transitorios. La ecuacién de transporte para una
variable escalar ¢ genérica, en estado no estacionario, integrada sobre un volumen de
control tridimensional y sobre un intervalo temporal finito Az, viene dada por:

t+At t+At t+At

[ [ L(pp)didv + H (pv@)dAde + H O (o) ddsdt +
o v O X 4 0ox,
t+At t+At a¢ t+At 8¢
+H pv3¢ ) ddydt = H x}( adeAdt H%( axzjdAdt+ (L56)
t+At a¢
+jAj x3( adeAdHS

que en forma discreta se convierte en':

t+At

( ¢P AV+Z ,[ [ pVA h+1/2¢h+1/2 (pVA)h 1/2¢h 1/2:|dt=

i=1 t

3 t+AL t+Ar
=> [rAi%J —[rAi%] di+ | S,dv
=l Ox B+1/2 Ox B-1/2

i i t

(L57)

En la ecuacion (I.57) es necesario integrar temporalmente cada uno de los
términos. El método de los volumenes finitos establece la siguiente aproximacion para
la evaluacion de las integrales temporales (Shaw, 1992):

' Las variables con superindice 0 indican que la variable se evalua en el paso temporal anterior al actual.
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t+At

I= [ gpdt=[ 04, +(1-0) g5 | At (L58)

t

donde @ es un parametro que puede tomar valores entre cero y uno. Aplicando la
aproximacion (1.58) a la ecuacion (1.57) y linealizdndola, se obtiene:

3

ardy = {a, [0, +(1-0)8) ]+ a,.[ 08, +(1-0)gy, || +a0s)  (159)

i=1
donde:

2 0 o AV

0. —
ap = Z(thH +ah,—1)+apa ap = Pp Ar
i1

(1.60)
y el resto de coeficientes se obtienen aplicando alguno de los esquemas de interpolacion
para la discretizacion espacial por volumenes finitos de los términos de conveccion y
difusion, desarrollados anteriormente para el caso estacionario.

Cuando en la expresion (1.58) el parametro € toma el valor cero, el esquema
resultante se dice que es un esquema explicito, puesto que en la correspondiente
ecuacion (I1.59) el lado derecho soélo contiene valores de la variable ¢ en el paso
temporal anterior y el lado izquierdo se evalia empleando solamente valores ya
existentes de dicha variable. Este esquema se basa en una diferenciacion temporal hacia
atras (backward) y un desarrollo en serie de Taylor del mismo demuestra que se trata de
un esquema exacto a primer orden con respecto al tiempo. El esquema explicito tiene un
limite muy restrictivo del tamafio maximo de paso temporal que es posible emplear, de
modo que el coste computacional necesario para lograr una exactitud espacial aceptable
es muy elevado. Por este motivo generalmente el esquema explicito no es recomendable
para la solucion de problemas dependientes del tiempo. Cuando 0 <8 <1, el esquema
de discretizacion temporal resultante se dice que es un esquema implicito, puesto que
en ambos lados de la ecuacion (1.59) se emplean valores de la variable ¢ en el paso
temporal que se esta calculando. En particular, cuando € =1, se dice que el esquema es
totalmente implicito, y cuando 8 =1/2, el esquema se denomina de Crank—Nicolson
(Ballesteros, 2003).

El esquema de Crank—Nicolson es incondicionalmente estable para todos los
valores del paso temporal. Se basa en una diferenciacion central, por lo que es exacto a
segundo orden con respecto al tiempo. Con pasos temporales lo suficientemente
pequefios es posible alcanzar una exactitud considerablemente mayor que con el método
explicito. Como la exactitud total del célculo depende también de la discretizacion
espacial, este esquema suele emplearse junto con el método de diferenciacion central. El
esquema totalmente implicito también es incondicionalmente estable para cualquier
tamafio de paso temporal y su exactitud es de primer orden, por lo que serd necesario
emplear pasos temporales pequefios para asegurar la exactitud de los resultados. Es un
método muy robusto y suele recomendarse para los calculos de flujos dependientes del
tiempo.

En todos los casos es posible aumentar la precision de los calculos temporales
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empleando esquemas de diferenciacion temporal de segundo orden. Consideremos, por
ejemplo, que la evolucion de la variable ¢ viene dada por:

op _
5-F(¢) (L61)

donde la funcion F ya incorpora cualesquiera discretizaciones espaciales. Si la derivada
temporal se discretiza mediante diferenciacion “backward”, el esquema exacto a primer
orden es:

% —F(9) (L62)

y el esquema exacto a segundo orden vendria dado por:

3¢n+l _4¢n +¢n—l B
" = F(9) (1.63)

donde ¢""' corresponde al valor de la variable en el paso temporal posterior, ¢"

corresponde al valor de la variable en el paso temporal actual y ¢"' corresponde al
valor de la variable en el paso temporal anterior.

Los esquemas de acoplamiento de la presion y la velocidad que se han
desarrollado para el caso estacionario deben modificarse para ser aplicados al caso no
estacionario. A continuacion se detallan algunos de dichos esquemas de acoplamiento
modificados. Para mas informacion consultese (Versteeg, 1995).

I.4.1. Algoritmo SIMPLE no estacionario.

En el caso de flujo no estacionario la ecuacion de continuidad integrada en el
tiempo y discretizada sobre un volumen de control tridimensional viene dada por:

AV
(pi,jﬂk - 'oi?.iﬂ/f )E—'_ [(plel )i+1/2,j,k —(,0V1A] )i—l/Z,j,k:|+

+ [(pvaz )i,j+1/2,k - (pv2A2 )i,j—l/Z,k } + [(pv3A3 )i,j,k+l/2 o (IOVSA3 )i,j,kfl/Z ] =0

(L64)

de forma que sustituyendo (I1.64) en la ecuacion de correccion de la presion para el
algoritmo SIMPLE (ecuacion (1.39)), se obtiene la ecuacion de correccion de la presion
en el caso no estacionario:

r_ ' ' ' '
A ik Pijk = At jiPiv ik T Ao j i Pioje T Y jricLi ok T i P e T

1 ’ 1A
taQ P T jeaPijea t bi,j,k

(L65)

donde:

a .. =da +a.

ik = Ak T TG

i,j+1,k +a,

i Lk +a.

i,j,k+1

+a; 4 (1.66)
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b"”f’k - ('Ovl*Al )i—l/z,j,k _('Ovl*Al )i+l/2,j,k + ('OV;AZ )i,j—l/Z,k _('OV;AZ )i,j+l/2,k +
0 )AV

) ) (1.67)
+ (pvaz )i,j,k—l/2 - (pvaz )i,j,k+1/2 + (pi,j,k = Pijk E

y el resto de coeficientes del algoritmo SIMPLE no estacionario coinciden con los del
caso estacionario.

1.4.2. Algoritmo PISO no estacionario.

En el caso de flujo no estacionario todos los términos dependientes del tiempo se
retienen en las ecuaciones de momento y continuidad, de modo que en el algoritmo
PISO aparecen unas contribuciones adicionales en las ecuaciones de momento
corregidas y en la ecuacion de correccion de la presion, que pueden resumirse como
sigue:

a) Se afiade el término a; ,, = p, ;xAV /At alos coeficientes centrales de

las ecuaciones de momento discretizadas (1.34) y (1.50).

~ . . 0 0 0 0 0 0
b) Se afaden los términos a; Vi, ,» @ Vou,x Y @ 4Vas i @ lOS

términos fuente de las ecuaciones de momento discretizadas.
c) Se afiade el término ( o ik~ Pk )AV/ At al término fuente de la

primera y segunda ecuacion de correccion de la presion.

Por lo demas el algoritmo PISO es idéntico al desarrollado en el caso de flujo
estacionario.

1.4.3.Célculos de estado estacionario mediante una aproximacion pseudo no
estacionaria.

Ya se ha mencionado que la sub-relajaciéon en cada iteraciéon es un requisito
necesario para estabilizar los procedimientos iterativos en calculos estacionarios.
Consideremos por ejemplo la forma sub-relajada de la ecuacion de momento
estacionaria para la componente v; de la velocidad:

a

i1/2,/k _
o Vs, jk = z A Vi T (pi—l,j,k —Pijx ) Al;i—1/2,j,k +
nb

4l

(L.68)

a. . n—1
i-1/2,j,k
St (1 -a, ) o |:vl;i—1/2,j,ki|

4l

y comparémosla con la forma discreta de la ecuacion de momento para dicha
componente dependiente del tiempo:

AV
0 _
|:a[1/2,j,k TPk Al Vi, jk = Zanbvl;nb + (pi—l,j,k ~Pijx ) Al;i—l/z,j,k +
nb (1.69)
AV
0 0
+Sl;i—l/2,j,k Pk AL V6ic1/2,).k
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De la comparacion de las ecuaciones (1.68) y (I1.69) se deduce claramente que:

a 1. AV
(1 -, )% = pio—l/z,j,k E (1.70)

vl

La ecuacion (I.70) pone de manifiesto que es posible alcanzar los efectos de sub-
relajacion en calculos estacionarios iterativos partiendo de un campo inicial dado por
medio de un calculo pseudo no estacionario que parta del mismo campo inicial y
tomando un paso temporal que satisfaga la condicion (1.70). Alternativamente los
calculos estacionarios pueden interpretarse como pseudo no estacionarios con pasos
temporales que varian espacialmente.

I.5. CONDICIONES DE CONTORNO Y CONDICIONES INICIALES.

Todos los problemas CFD se definen en términos de condiciones iniciales y
condiciones de contorno. Las condiciones iniciales definen el estado del fluido en el
instante considerado para la evolucion temporal (#=0). De este modo, para definir
correctamente un problema es necesario conocer el valor que tienen todas las variables
en ese instante, proceso mediante el cual se inicializan las matrices de datos apropiados
en el codigo CFD. En ocasiones en problemas resueltos mediante técnicas numéricas es
imposible conocer las condiciones iniciales de las variables, por lo que debe buscarse
otra alternativa. La mas sencilla y habitual es dar a todas las variables el valor cero,
asumiendo que si se avanza lo suficiente en el tiempo se llega a un estado estacionario o
periddico independientemente de la solucion inicial, segin que las condiciones de
contorno sean constantes o periddicas. La desventaja de esta aproximacion es que si la
solucidn inicial se aparta mucho de la solucion real pueden aparecer problemas de
convergencia a la hora de resolver las ecuaciones. En funcion del tipo de evolucion
temporal, las ecuaciones diferenciales, y por tanto, los problemas de origen, se
clasifican en elipticas, parabdlicas o hiperbdlicas.

En cuanto a las condiciones de contorno, cuando se construye un mallado
escalonado, se establecen nodos adicionales que rodean los contornos fisicos, como se
muestra por ejemplo en la Figura I.5.

| Volumen de dontrol en el contgrno

Contorno tisico

Figura I.5. Volumen de control en el contorno.
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Los calculos se realizan unicamente en los nodos internos, ya que dos
caracteristicas notables del mallado escalonado son: en primer lugar los contornos
fisicos coinciden con los contornos del volumen de control de los escalares, y en
segundo lugar los nodos fuera del dominio estan disponibles para almacenar las
condiciones de contorno (Colella, 1994). Lo anterior permite que la introduccion de
condiciones de contorno se realice con pequefias modificaciones de las ecuaciones
discretizadas en los nodos internos cercanos a los contornos fisicos.

Las condiciones de contorno pueden ser de varios tipos, siendo los mas comunes
en la practica (Ballesteros, 2003):

e Condiciones de contorno de tipo Dirichlet: la variable dependiente
es conocida en la frontera fisica del problema.

e Condiciones de contorno de tipo Neumann: se conoce el valor de
los gradientes normales de la variable dependiente en las fronteras
del problema.

e Condiciones de contorno de tipo Robin: la condicién conocida
constituye una combinacion lineal de los dos tipos de condiciones
de contorno anteriores.

e Condiciones de contorno mixtas: en unas zonas de la frontera
fisica se tienen condiciones de tipo Dirichlet, y en otras,
condiciones de tipo Neumann.

I.6. SOLUCION DE LAS ECUACIONES DISCRETAS.

La discretizacion de las ecuaciones de gobierno de la Mecénica de Fluidos sobre
un dominio dividido en volimenes de control genera un sistema de ecuaciones
algebraicas (en principio lineales aunque también pueden ser no lineales), que es
necesario resolver.

Existen dos familias fundamentales de técnicas de solucidon para ecuaciones
algebraicas discretas: métodos directos y métodos indirectos o iterativos. El nimero
de operaciones para la solucion de un sistema de N ecuaciones con N incognitas por

medio de un método directo es del orden de N’ y ademds, se requiere el

almacenamiento simultdneo en memoria de N’ coeficientes del sistema de ecuaciones,
lo que conlleva que los métodos directos tengan un coste computacional muy elevado.
En cambio, los métodos iterativos se basan en la aplicacion reiterada de un algoritmo
relativamente sencillo que proporciona una eventual convergencia después de un cierto
numero de repeticiones. El nimero total de operaciones, tipicamente del orden de N por
cada iteracion del ciclo, no puede predecirse de antemano y no es posible garantizar la
convergencia a menos que el sistema de ecuaciones satisfaga criterios exactos. La
principal ventaja de los métodos iterativos es que solo los coeficientes de las ecuaciones
distintos de cero necesitan ser almacenados en memoria (Arbesmeir, 1991).

Entre los métodos iterativos los mas habituales son los métodos de Jacobi y
Gauss—Seidel, que son muy faciles de implementar, pero cuya convergencia es muy
lenta cuando el sistema de ecuaciones a resolver es grande, por lo que en calculos CFD
deben usarse junto con un procedimiento denominado multigrid. En 1949 Thomas
desarroll6 un algoritmo que permite resolver rdpidamente sistemas tridiagonales y que
se conoce como algoritmo de la matriz tridiagonal (TDMA) (Thomas, 1949). Dicho
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algoritmo es un método directo para problemas unidimensionales, pero puede ser
aplicado iterativamente para resolver problemas multidimensionales. Aunque el
algoritmo TDMA es poco costoso computacionalmente y requiere una cantidad minima
de almacenamiento en memoria, caracteristicas que lo hacen muy atractivo para los
codigos CFD, su convergencia para flujos complicados puede ser muy lenta, por lo que
en los codigos CFD la técnica de resolucion del sistema de ecuaciones algebraicas
lineales discretas mas empleada y que mejores resultados proporciona es la técnica
multigrid en conjuncion con algun tipo de método iterativo. A continuacion se
desarrollan las caracteristicas generales de los métodos iterativos de Jacobi y Gauss—
Seidel, del método TDMA y del procedimiento multigrid.

1.6.1. Métodos iterativos de Jacobi y Gauss—Seidel.

Considérese un sistema lineal de ecuaciones en forma matricial dado por la
expresion (Wesseling, 1992):

A-¢=b (L71)

donde A es la matriz de los coeficientes del sistema, ¢ es el vector columna de las
variables dependientes y b es el vector columna de las soluciones. La matriz 4 es una
matriz cuadrada de » filas y n columnas, y cuyos elementos de la diagonal son distintos
de cero.

Examinando por separado cada una de las ecuaciones del sistema (I.71), si la
ecuacion i se resuelve unicamente para ¢ , suponiendo que el resto de entradas para ¢
son conocidas y se mantienen fijas, el método de Jacobi establece que:

b= "

i

¢ i=1,..n (1.72)

a

ii

y ¢l método de Gauss—Seidel establece que:

b, - Z aij¢/]'€ - Z ay(éf%

J<i J>i

s i=1,.,n (1.73)

a.

u

donde el superindice & indica la iteracion. En forma matricial, si D es la matriz diagonal
de A, L es la matriz triangular inferior de 4 y U es la matriz triangular superior de 4,
dadas por:

a, 010 0 0:0 0 a, a,
D=| 0 a, 0| L=|la, 00| U=[0 0 a, (1.74)
0 0 iag, a, a,: 0 0 0:0

de modo que se cumple que 4= D+ L+U , las expresiones de los métodos iterativos de
Jacobi y Gauss—Seidel son respectivamente:
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¢ =D (L+U)g"" +D7'b (1.75)
$ =(D-L) (Ug"" +b) (1.76)

1.6.2. Algoritmo de la matriz tridiagonal (TDMA).

Para desarrollar el algoritmo de la matriz tridiagonal vamos a considerar un
sistema de ecuaciones con la forma tridiagonal siguiente (Thomas, 1949):

¢ =C
—b5t + Dy, — oy, = C,
—p0, + Dy — a9, =
. (L.77)

_ﬂn¢n—l +Dn¢n - an¢n+l = Cn
¢n+l = Cn+l

donde ¢; y ¢@,+; son valores de contorno conocidos y la forma general de una sola de las
ecuaciones viene dada por:

~B#+Dd—,9,,=C, (1.78)

El sistema de ecuaciones (I.77) puede rescribirse como:

a, b, G,
=—¢ +—=0@ +—= 1.79
b= prbr (1.79)
s s G
=—@ +—=¢, +— 1.80
A D, 4, D, ¢, D, ( )
a p C
¢4:D1 ¢5+D: ¢3+D: (L.81)
a B C
_ % + 2 4 n 1.82
¢n Dn ¢n+1 Dn ¢n—1 Dn ( )

Las ecuaciones precedentes se resuelven por eliminacion hacia delante y
sustitucion hacia atras. La eliminacién hacia delante comienza eliminando ¢, de la
ecuacion (1.80) por sustitucion de la ecuacion (1.79), de forma que se obtiene:

a, By (56 +5:)+C,
b= —— |4+ 2 (1.83)
D3 _ﬂ3 D, D3 _ﬂ3 D,

o B
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Introduciendo la notacidn:

4,=a,/D,;  Cy=(p,/D),4+(C,/D,)

4= (—“3 }»4 + [—Mz G j (1.84)
D3 _ﬂsAz D3 _:B3A2
a3 Cl _ ﬁ3C2’ + C3

A3 :—; 3 =
D3 _ﬂsAz D3 _ﬂ3A2
la ecuacion (1.83) puede rescribirse como:
¢3 = A3¢4 + C3' (185)

que puede utilizarse para eliminar ¢; de la ecuacion (1.81). Este procedimiento se repite
sucesivamente hasta llegar a la ultima de las ecuaciones. La sustitucion hacia atrés
emplea la expresion general de la relacion de recurrencia (1.85) dada por:

¢_,~ = A./¢./+1 + C;
a o _BCLHC (L.86)

A =—"T =
! Dj _IB/‘A/‘—I ! D/_:BjAj—l

que se hace extensiva a los puntos j =1y j=n+1, estableciendo los siguientes valores
para los coeficientes Ay C':

Al =0 Cl’ = ¢1

’ (1.87)
An+l = 0 n+l = ¢n+l

Para resolver el sistema de ecuaciones es necesario escribirlo en la forma de la
ecuacion (1.78), de modo que sea posible identificar los coeficientes «,, f,, D; y C,.

Los valores de 4; y C) se obtienen, comenzando en j=2 y terminando en j=n,
mediante (I1.86) y puesto que el valor de ¢ es conocido en el contorno (n+1), los

valores de ¢, se obtienen en el orden inverso, es decir, (#,.0,:4,_25--.#,) , también
mediante (1.86).

El método TDMA puede aplicarse a la resolucion iterativa de problemas
multidimensionales. En el caso bidimensional la ecuacién de transporte discreta y lineal
viene dada por:

2

appp = Z(ah,-—1¢h,-—l +a, .19, . ) +b (1.88)

i=1

donde se emplea la notacion de la Figura 1.2. Para resolver el sistema de ecuaciones
lineales discretas correspondientes a dos dimensiones, el algoritmo TDMA se aplica,
por ejemplo, a una linea norte—sur, de modo que la ecuacion (1.88) se rescribe como:

o B
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_ahz—l¢h2—l +app, - ahz+l¢h2+] = ahl—1¢hl—] + ahl+1¢hl+1 +b (1.89)

en la que se asume que el lado derecho es temporalmente conocido y se identifican los
coeficientes siguientes:

a.f - ahz‘”’ ﬂ.f - ahz—]’ D.i =dps Ci - ahl_1¢hl_] + ahl+1¢hl+1 +b (190)

Tras resolver las ecuaciones a lo largo de la linea norte—sur considerada para
j=2,3,4,...,n, se pasa a la siguiente linea norte—sur, y asi sucesivamente. La secuencia

en que las lineas norte—sur son elegidas se denomina direccion de barrido. El
procedimiento se repite hasta que se obtiene una solucion que converge.

En el caso de problemas tridimensionales el método TDMA se aplica linea por
linea sobre un plano seleccionado y después se pasa al siguiente plano (Wesseling,
1992). Por ejemplo, si se toma un plano XY y se resuelve por lineas norte—sur, la
ecuacion de transporte discreta y lineal sera:

_ah2—1¢h2—1 +apdp — ah2+1¢h2+1 = ah1—1¢hl—l + ahl+1¢hl+l + ah3—1¢h3—1 + ah3+1¢h3+1 +b (1.91)

donde los valores en (/4 +1), (b —1), (h+1) y (h —1) se consideran temporalmente

conocidos. Usando el algoritmo TDMA se calcula la linea norte—sur seleccionada y se
pasa a la siguiente, y asi sucesivamente hasta que se barre todo el plano XY. A
continuacion se pasa al siguiente plano y se repite el proceso hasta que todos los planos
del dominio han sido barridos.

En calculos bidimensionales y tridimensionales la convergencia puede acelerarse
alternando la direccion de barrido, de modo que toda la informacién disponible en los
contornos se emplee en el calculo de un modo mas efectivo.

1.6.3. Método multigrid.

Para problemas en dos y tres dimensiones el método TDMA soélo puede ser
aplicado linea a linea y, por tanto, la dispersion de la informacioén disponible en los
contornos fisicos del dominio de calculo es lenta. En los célculos CFD la tasa de
convergencia depende de la direccion del flujo, con un barrido desde aguas arriba a
aguas abajo la convergencia es mucho mas rapida que si el barrido se realiza contra el
flujo. Aunque los problemas de convergencia pueden aliviarse alternando la direccion
de los barridos, en flujos tridimensionales recirculantes donde la direccion dominante
del flujo es desconocida de antemano, la convergencia puede ser demasiado lenta.
Cuando la estabilidad total del método requiere el acoplamiento entre todos los valores
del flujo sobre todo el dominio de célculo, el algoritmo TDMA no es una solucion
eficaz para la resolucion de las ecuaciones discretas. Este es el motivo por el que la
mayor parte de los codigos CFD actuales emplean un método diferente conocido como
método multigrid, que es la técnica iterativa para la resolucion de ecuaciones
algebraicas discretas mas eficiente y general conocida hoy en dia. Su origen se basa en
las propiedades de los métodos iterativos convencionales (Gauss—Seidel o Jacobi), en
particular la lenta convergencia a que dan lugar dichos métodos como consecuencia del
ineficaz amortiguamiento que realizan de las componentes del error de frecuencia baja.
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De modo general se puede considerar que las componentes del error situadas en el
rango de frecuencias bajas del espectro de un operador de discretizacion espacial, que
denotaremos como A, son las que se amortiguan a un ritmo mas lento en los procesos
iterativos (Wagner, 1998). Por otra parte, las componentes a las frecuencias mas altas
son las primeras en reducirse, de forma que tras unas pocas iteraciones la mayor parte
de las componentes del error a las frecuencias altas se habran amortiguado. Como
consecuencia de estas caracteristicas un método iterativo actuard como ‘“‘suavizador”
(smoother) del error, de modo que después de una o mas iteraciones de los barridos a
través del mallado (llamados también barridos de relajacion), el comportamiento del
error serd lo suficientemente suave para que pueda ser representado adecuadamente en
un mallado mas basto.

La idea basica del método multigrid puede resumirse en tres pasos. En primer
lugar aplicar uno o mas barridos de un método iterativo con buenas propiedades de
suavizado de las componentes del error de frecuencia alta. En segundo lugar transferir el
problema a un mallado mas basto, donde se obtiene una aproximacion a la correccion de
la solucién con un coste computacional menor puesto que existen menos celdas de
mallado. En tercer y tltimo lugar transferir las correcciones obtenidas nuevamente al
mallado fino original, con vistas a generar una nueva aproximacion de la solucion. Por
tanto un método multigrid consta de dos procesos basicos: un método iterativo
suavizador (Jacobi o Gauss—Seidel) y un método de correccion de mallado basto
(CGO).

Como los métodos iterativos suavizadores se han tratado en secciones anteriores
aqui se desarrollan Unicamente las caracteristicas de los métodos de correccion en
mallado basto. En particular se desarrolla el método multigrid algebraico (AMG) y el
método multigrid del almacenamiento de la aproximacion completa (FAS).

a) Multigrid AMG.

El método multigrid algebraico (AMG) se denomina esquema algebraico como
consecuencia de que las ecuaciones en el nivel basto de mallado se generan sin
necesidad de emplear ningtn tipo de geometria o rediscretizacion de los niveles de
mallado bastos, cardcter éste que hace que el método AMG sea particularmente
atractivo para usarlo con mallados no estructurados. Los mallados bastos no tienen que
ser construidos ni almacenados, y no es necesario evaluar flujos ni términos fuente en
ellos. En cambio, como veremos mas adelante, se considera que el multigrid FAS capta
de un modo mas eficiente las no linealidades del flujo, por lo que suele emplearse el
método multigrid FAS para resolver sistemas de ecuaciones no lineales.

Para desarrollar las caracteristicas del método multigrid AMG se considera un
conjunto de ecuaciones lineales discretas en forma matricial, dado por:

A¢,+f,=0 (1.92)

donde ¢, es el vector columna de la solucion exacta del sistema y el subindice 4 hace

referencia al tamafio del mallado en el nivel fino original. Cuando atin no se dispone de
la solucién exacta en la resolucion de la ecuacion (1.92) aparecera un residuo o defecto
debido al error, de forma que se generard un nuevo sistema de ecuaciones de la forma:
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Ap,+f,=r, (1.93)

donde r; es el residuo y ¢, es una solucion aproximada del sistema, de modo que
siendo e el error:

¢h = (Dh t+e (194)

El método de correcciéon en mallado basto para multigrid AMG realiza las
siguientes operaciones (Arbesmeir, 1991):

e Transferencia del residuo, 7, y de la solucion aproximada, ¢,, desde el mallado

fino hasta el siguiente mallado basto de tamafio H, empleando un operador de
restriccion R, que define el modo en que los valores de mallado en el nivel
basto se definen a partir de los valores adyacentes en el nivel fino. El residuo y
la solucién aproximada en el nivel basto se obtienen entonces como:

_ H
ry =R,

Y (1.95)
oy =R, 0,

e Solucion del sistema en el nivel basto para obtener las soluciones aproximadas,
Py -
Ay @y + fy =1y (1.96)

e Transferencia de las soluciones en el nivel basto, ¢, , nuevamente al nivel fino

mediante un operador de prolongacién o interpolaciéon P :

0, = Py, (1.97)

Una combinacion de las tres operaciones anteriores permite obtener el operador de
correccion, Ay, en el mallado basto para el método AMG. De la ecuacion (1.95) se
deduce que:

r,=R'r, =, :(R,f’ )_] Ty (1.98)

de forma que introduciendo la expresion (1.98) en la ecuacion (1.93) se obtiene:
4,0, + f,=(R') 1, = R A, + R f, =, (1.99)

Teniendo en cuenta que f;, = R, f,, 1a expresion (1.99) puede rescribirse como:
R A, + [y =1y (1.100)

y si en la ecuacion anterior se introduce la expresion (1.97) se obtiene:

o B
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R APy, + [,y =1 (L101)

Comparando la ecuacion (I.101) con la ecuacion (1.96) se obtiene finalmente la
expresion para el operador de correccion en el mallado basto:

A, =R"AP) (1.102)

La principal dificultad a la hora de emplear el método multigrid en mallados no
estructurados es la creacion y el uso de la jerarquia de los mallados bastos. En un
mallado estructurado los mallados bastos pueden crearse simplemente eliminando una
de cada dos filas de celdas del mallado fino anterior, de modo que los operadores de
prolongacion y restriccion son faciles de formular, pero en mallados no estructurados el
proceso es algo més complicado. El método multigrid AMG sobre dos mallados de
tamaifos / y H, queda completamente definido cuando se combina un suavizador con un
CGC, por lo que el método de iteracion entre los dos mallados se obtiene mediante la
siguiente secuencia:

1) Se realizan n barridos de relajaciéon con un suavizador sobre la
solucion del mallado fino ¢, .

2) Se aplica el método CGC para obtener: ¢ = ¢! + ¢, .

3) Se realizan otra serie de barridos con el suavizador sobre la
solucién "' en el mallado fino.

Un ciclo multigrid se define como un procedimiento recursivo, similar a la
secuencia que acabamos de detallar, que se aplica en cada nivel de mallado cuando se
mueve a través de la jerarquia de mallados. A continuacion se detallan cuatro tipos
diferentes de ciclos multigrid: ciclos V 'y W, ciclo F y ciclo Flexible.

e CiclosVyW,

La Figura 1.6 representa esquematicamente el ciclo multigrid V y el ciclo
multigrid W (Wagner, 1998).

PRERELAJACION|  [POST RELAJACION| |PRERELAJACION|  {POSTRELAJACION

\ /

MULTIGRID MULTIGRID |  MULTIGRID

a) Ciclo multigrid V. b) Ciclo multigrid W.

Figura I.6. Representacion esquematica de los ciclos multigrid V' y W.
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Para los ciclos V y W la jerarquia transversal de mallados esta gobernada por tres
parametros f;, >y [, con la siguiente secuencia:

1) En primer lugar se realizan las iteraciones sobre el nivel de mallado actual para
reducir las componentes del error de frecuencia alta (errores locales). Para el
método AMG una iteracion consiste de un barrido de Gauss—Seidel hacia
delante y otro hacia atras. Dichas iteraciones se conocen como pasos de pre
relajacion, puesto que se realizan antes de moverse al nivel de mallado basto
siguiente. El nlimero de barridos de pre relajacion viene determinado por el
parametro f;. Las componentes de frecuencia alta del error deben reducirse
hasta que el error restante se pueda expresar en el nivel de mallado basto
siguiente sin un “aliasing” significante. Si éste fuese el nivel de mallado mas
basto, el ciclo multigrid estaria completo.

2) A continuacion el problema se restringe al nivel de mallado basto siguiente,
usando la ecuacion (1.95).

3) El error en el mallado basto se reduce realizando un nimero especifico (4,) de
ciclos multigrid. Normalmente este parametro toma valor uno para el ciclo V' y
valor dos para el ciclo W.

4) Tras esto, la correccion acumulativa calculada sobre el nivel de mallado basto se
interpola al mallado fino mediante la ecuacion (1.97) y se suma a la solucion del
mallado fino. El error de frecuencia alta presente ahora en el nivel de mallado
fino se debe al procedimiento de prolongacion empleado para transferir la
correccion.

5) En el paso final se realizan iteraciones sobre el nivel de mallado fino para
eliminar el error de frecuencia alta introducido sobre los niveles de mallado
bastos por los ciclos multigrid. Estas iteraciones se conocen como barridos de
post relajacion, puesto que se realizan después de retornar al nivel de mallado
fino desde un nivel de mallado més basto. El numero de barridos de post
relajacion se especifica por el parametro ;.

e Ciclo F.

El ciclo multigrid F es esencialmente una combinacion de los ciclos multigrid V' y
W, de modo que un ciclo F requiere mas calculos que un ciclo V, pero menos que un
ciclo W (Wagner, 1998). Las propiedades de convergencia son mejores que las del ciclo
V y rigurosamente iguales a las del ciclo W. Si los ciclos V y W consisten,

respectivamente, de:

pre barrido — restriccion — ciclo V — prolongacién — post barrido
pre barrido — restriccion — ciclo W — ciclo W — prolongacién — post barrido

entonces un ciclo F estard formado por un ciclo W seguido por un ciclo V:

pre barrido — restriccion — ciclo W — ciclo V — prolongacion — post barrido
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e C(iclo Flexible.

En el ciclo Flexible el calculo y uso de las correcciones en los mallados bastos se
controla mediante un ciclo multigrid cuya logica se representa en la Figura 1.7. Dicha
logica asegura que los calculos en el mallado mas basto sdlo se realizan cuando la tasa
de reduccion de residuos sobre el nivel de mallado actual es demasiado lenta. Ademas
los controles multigrid dictaminan cuando la solucidn iterativa de la correccion en el
nivel de mallado basto ha convergido suficientemente y, por tanto, la correccion de la
solucion podria aplicarse al nivel de mallado fino. Estas dos decisiones se controlan por
los parametros « y f. La logica del procedimiento multigrid hace que los niveles de
mallado sean visitados repetidamente durante una sola iteracion global de una ecuacion.

0 Resolver para ¢ en el nivel R’ <aR)
o fino (0) p—p return =~

ry 1> lmax, fino

R' <aR,

0 0 i 0

R > PR, .
1> lmax,basto
\ 4

Resolver para ¢' en el nivel 1

3
R’ <aR;

i>1

max,basto

Ri1 > ﬂ Ril—l

A 4

Resolver para ¢’ en el nivel 2

r 3
R <aR;

1>

max,basto

Ri2 > IB Rizfl

Etc.

Figura 1.7. Ciclo multigrid Flexible.

La principal diferencia entre el ciclo Flexible y los ciclos V 'y W es que el criterio
de satisfaccion de la tolerancia de reduccion de residuos y el criterio de terminacion,
determinan cuando y cdmo se visita cada nivel de mallado en el ciclo Flexible, mientras
que en los ciclos V 'y W el patron transversal se define explicitamente. El procedimiento
multigrid invoca los calculos en el siguiente nivel de mallado basto cuando la tasa de
reduccion del error en el nivel actual es insuficiente, tal y como se define a través de:

R > BR._ 1.103
i i—1

donde R; es la suma absoluta de los residuos o defectos calculados en el nivel de
mallado actual después de la relajacion i en ese nivel. La ecuacion anterior establece
que si el residuo presente en la solucion iterativa después de la relajacion i, es mayor
que cierta fraccion £ (que debe tomar valores entre cero y uno) del residuo presente
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después de la relajacion (i —1) , el nivel de mallado basto siguiente deberia visitarse. El

parametro £ se conoce como folerancia de reduccion de residuos, y determina la
frecuencia con que los niveles de mallado mas bastos son visitados, de modo que un
valor grande de f resultara en una frecuencia de visitas menor, y un valor pequeio de S
resultard en una frecuencia de visitas mayor. A condicidon de que la tasa de reduccion de
residuos sea lo suficientemente rapida, las ecuaciones para las correcciones en los
niveles de mallado bastos convergeran, y el resultado podra aplicarse al campo de
soluciones en el nivel de mallado fino anterior (Wesseling, 1992).

Se considera que las ecuaciones para las correcciones en el nivel de mallado actual
han convergido lo suficiente cuando el error en la solucion de la correccion se reduce
cierta fraccion « (que debe tomar valores entre cero y uno) del error original en dicho
nivel de mallado, es decir:

R <aR, (1.104)

donde R; es el residuo en el nivel de mallado actual después de la iteracion i en dicho
nivel, y Ry es el residuo que se obtuvo inicialmente en ese nivel de mallado en la
iteracion actual. El parametro « se conoce como criterio de terminacion.

b) Multigrid FAS.

El método multigrid FAS (Almacenamiento de la Aproximacion Completa) se
denomina en ocasiones multigrid geométrico, puesto que requiere una jerarquia de
mallados y las ecuaciones discretas tienen que ser evaluadas en cada nivel.
Teodricamente la ventaja de FAS sobre AMG consiste en que FAS deberia funcionar
mejor para problemas no lineales, puesto que las no linealidades del sistema son
transportadas hacia los niveles bastos a través de las rediscretizaciones, mientras que
cuando se emplea AMG una vez que el sistema ha sido linealizado, las no linealidades
no son transportadas a los niveles bastos y, por tanto, no son detectadas por el método
de resolucion hasta que se produce una nueva adaptacion de la solucion en el mallado
fino original. Como consecuencia de estas caracteristicas el método FAS suele
emplearse para resolver sistemas de ecuaciones discretas no lineales (Wesseling, 1992).

Para desarrollar el método multigrid FAS consideramos un sistema no lineal
A(¢)= 1, sobre el que se quiere aplicar un método multigrid para obtener su solucion.

Los métodos multigrid se basan en una relacion fundamental que es la ecuaciéon de
residuos, dada para un sistema lineal por:

Ap—Ap=f—-Ap=>Ae=r (1.105)
donde e=¢—¢@ es el error, ¢ es una solucién exacta del sistema, ¢ es una solucion

aproximada y r es el residuo. En el caso de sistemas no lineales la expresion (I1.105) no
se verifica:

A(p)-A(p) % A(e) (1.106)

No obstante, el método multigrid para sistemas no lineales continia desarrollandose en
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torno a la ecuacion de residuos no lineal, que ahora viene dada por:
A(p)=f=A(¢)-A(p)=f—A(p)= A(d)-A(p)=r (1.107)
El método de Newton es el método mejor conocido y mds importante para

resolver sistemas de ecuaciones no lineales. Supongamos por ejemplo que se quiere
resolver la ecuacion F (x) =0. Para ello se desarrolla F en serie de Taylor alrededor del

punto x:
F(x+s):F(x)+sF'(x)+s2F"(§) (1.108)

Eliminando los términos de orden superior en la ecuacion (1.108) y siendo x+s una
solucion de la ecuacion, se obtiene:

F(x)+SF'(x)=0:>S:—F()%.(x) (1.109)

De forma que es posible generar la iteracion:

F(x)

F(x)

Supongamos ahora que se quiere resolver el sistema A(¢):0, que en forma

X< x— (I1.110)

vectorial se escribe como:

Si(:b0nti) ) (0

A(¢)= :fzm’%’“"m = 0 (L111)

fN(¢19¢29"'9¢N) 0
Desarrollando A(¢>+ e) en serie de Taylor alrededor de ¢ se obtiene:
A(p+e)=A(p)+J(p)e+términos de orden superior (1.112)

donde J(¢) es el jacobiano del sistema dado por:

o o¢, Ody
| a4 o4 o4
J(¢)_ : Do (L1
o4, o¢ o b=p
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Si ¢=@+e es una solucion del sistema entonces se cumple que A(@)+J(@)e=0,y

por tanto:

e=—[J ()] 4A(p) (L114)

que permite desarrollar la iteracion siguiente:

o —o-[J(0)] 4(0) (L115)

Recordando que la ecuacion de residuos para un sistema no lineal venia dada por
A(p+e)—A(p)=r, es posible desarrollar 4(¢+e) en serie de Taylor sin términos de

orden superior alrededor de ¢ :
A(p)+J(p)e—A(p)=r=J(p)e=r (1.116)
El método de Newton establece por tanto en este caso la iteracion siguiente:

r=f-A(p)

. (L117)
¢<—(p+[](¢)} r

Para ajustar el método multigrid al método de Newton una de las posibilidades
consiste en emplear dicho método multigrid para resolver J ((p)e =r en cada paso de la

iteracion, que es el método conocido como multigrid—Newton, y que puede ser muy
efectivo (Wesseling, 1992). No obstante, seria deseable poder emplear las ideas del
multigrid para tratar directamente las no linealidades del sistema, para lo cual es
necesario extender las componentes del multigrid (relajacion, transferencias de mallado,
embastecimiento) para el caso no lineal.

Muchos de los esquemas comunes de relajacion (Jacobi, Gauss—Seidel), tienen
contrapartidas no lineales. Por ejemplo, para un sistema A(¢): f, la iteracion de

Gauss—Seidel no lineal establece que “para cada j=1,2,..., N se establece como cero la
componente del residuo y se resuelve para ¢,, es decir, se resuelve la ecuacion:

(A((p))j = /7, 1o que equivale a afirmar que “para cada j=1,2,..., N, se encuentra un
valor real s tal que (A((0+sgj ))] =f,;, donde &, es el vector unitario j de la base
canonica”. Cada componente (A((o))j = f, es una ecuacién escalar no lineal que se

puede resolver aplicando el método de Newton escalar.

En multigrid se obtiene una solucién aproximada ¢, sobre el mallado fino y a
continuacion se resuelve la ecuacion de residuos sobre el mallado basto de tamaitio H:

Ay (0 +ey) =4y (0)=1y (1.118)

o B
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Dada ¢,, una aproximacion en el mallado fino, se restringen los residuos al mallado
basto en el caso no lineal a través de:

re =R (1, =4, (9,)) (1.119)
y la solucion aproximada se restringe como:
oy =R, 9, (1.120)

De este modo la ecuacion (I.118) se rescribe como:
AH(ngoh+eH):AH(R:¢h)+R:(fh_Ah(¢’h)) (I.121)

que es una ecuacion de la forma A,4,=f,, donde ¢, =R'p, +e, vy
fu =4, (ngoh)+Rf (f,—4,(@,)). Si se resuelve la ecuacion 4,4, = f,, para la

solucion ¢, = R ¢, +e,, , se obtiene:
H h h H

ey =8~ R0, (1.122)
y se puede aplicar la correccion siguiente:
9, =0, + Py (1.123)

El método multigrid FAS genera las celdas del mallado basto fundiendo entre si
grupos de celdas del mallado fino que rodean un nodo, como se representa en la Figura
1.8. Dependiendo de la topologia del mallado pueden resultar celdas con formas
irregulares y un niimero variable de caras. No obstante, los niveles de mallado son
faciles de generar y estan incrustados unos en otros, de modo que los operadores de
prolongacion y relajacion seran sencillos.

Figura I.8. Aglomeracion de los nodos para formar celdas del mallado basto.

Es interesante sefialar que aunque las celdas del mallado basto parecen muy
irregulares, la discretizacion no puede detectar los bordes mellados de las caras de las
celdas. La discretizacion emplea solamente proyecciones de las areas de las caras de las
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celdas y, por tanto, cada grupo de caras de celdas melladas que separa dos celdas de
forma irregular es equivalente a una linea recta (en 2D) conectando los extremos de los
segmentos mellados. En 3D las proyecciones de las areas forman una geometria
irregular pero continua. Esta optimizacion disminuye los requisitos de memoria y el
tiempo de calculo.

La secuencia de trabajo del esquema multigrid FAS puede resumirse en los
siguientes pasos:

1) Se realiza una relajacion no lineal sobre A, (4,)=f, para obtener la
aproximacion ¢j.

2) Se restringe la aproximacion ¢, = R, ¢, , y suresiduo 7, =R’ ( =4, (o, ))

3) Se  resuelve el problema de residuos en el mallado basto:
AH (¢H):AH (¢H)+FH'

4) Se extrae el error en el mallado basto: e, =¢, —¢,, .

5) Se interpola o prolonga, y se aplica la correccion: ¢, =@, + Pe,, .

El método FAS requiere por tanto la restriccion tanto de la solucion en el mallado
fino ¢y, como de su residuo 7. El operador de restriccion R, empleado para transferir
la solucion al siguiente nivel de mallado basto se forma empleando un esquema de
aproximacion completa, es decir, la solucion para una celda del mallado basto se
obtiene tomando el promedio en volumen de los valores de la solucion en las celdas del
mallado fino incrustado, de forma que los residuos en las celdas del mallado basto se
obtienen sumando los residuos de las celdas del mallado fino incrustado. El operador de

prolongacion, P, empleado para transferir las correcciones nuevamente al nivel de

mallado fino, se construye de un modo sencillo para que la correccion en el mallado
fino sea simplemente el valor asociado en el mallado basto.

De la discusion anterior pueden extraerse una serie de observaciones que se
detallan a continuacion (Wesseling, 1992):

e Si A4 es un operador lineal, entonces FAS se reduce directamente al esquema de
correccion en dos mallados lineal.

e Un punto fijo de FAS es una solucion exacta del problema en el mallado fino, y
una solucion exacta del problema en el mallado fino es un punto fijo de la
iteracion de FAS.

e La ecuacion de mallado basto en FAS puede escribirse como

Ay (¢y)=f, +7, ,donde 7, es la llamada correccion tau.

e Puesto que en general 7, #0, la solucién ¢, de la ecuacion en el mallado basto
de FAS no es la misma que la solucion del problema en el mallado original
4y (¢H ) =fu-

e La correccion tau puede considerarse como un modo de alterar las ecuaciones en
mallado basto para aumentar sus propiedades de aproximacion.

e FAS puede considerarse como una iteracion interna y otra externa: la externa es
la correccidén de mallado basto y la interna es el método de relajacion.
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e Un proceso FAS en multiniveles real es recursivo, de modo que se emplea FAS
para resolver el dominio no lineal de tamafio H mediante el dominio de tamafio
2H siguiente, y asi sucesivamente. Por tanto, generalmente, FAS emplea los
ciclos multigrid V o W.

e De modo general los operadores estandar (interpolacion lineal, promediado
completo) trabajan efectivamente en los esquemas FAS.

e En problemas con una elevada no linealidad el uso de interpolaciones de orden
superior (interpolacion cubica por ejemplo) puede ser beneficioso.

e Como en el caso lineal en FAS hay también dos opciones para determinar

A, (#,). Una primera en la que 4, (¢, ) se determina discretizando el operador

no lineal A(¢) del mismo modo que se empled para obtener 4, (¢h), excepto

por el hecho de que se utiliza el espaciamiento de mallado basto H. Y una
segunda en la que 4, (¢H) se determina a partir de la condicion de Galerkin:

AH (¢H) :R:Ah (¢h)PI—1} .
1.7. CONSISTENCIA, CONVERGENCIA Y ESTABILIDAD.

Se dice que un sistema de ecuaciones algebraicas, generado a partir de la
discretizacion de las ecuaciones de gobierno en derivadas parciales, es consistente con
el sistema original, si cuando el espaciado del mallado tiende a cero el sistema de
ecuaciones es equivalente al sistema en derivadas parciales en cada punto del mallado, o
lo que es lo mismo, cuando el error de truncamiento del sistema de ecuaciones
algebraicas tiende a cero. Para comprobar la consistencia de un sistema es necesario
sustituir la solucidon exacta en las ecuaciones algebraicas resultantes tras la
discretizacion, y desarrollar todos los términos de las mismas en serie de Taylor en
torno a un punto. Para obtener consistencia la expresion resultante debe estar formada
por la ecuacion en derivadas parciales original mas un residuo, el cual debe anularse
cuando se refina el mallado (Ballesteros, 2003).

Se define la convergencia como la capacidad que tiene un sistema de ecuaciones
algebraicas para representar la solucion analitica de un conjunto de ecuaciones
diferenciales, si ésta existiese. Las ecuaciones se dice que convergen si la solucion
numérica tiende a la solucidn analitica cuando el espaciado del mallado tiende a cero.
Una solucion de un sistema de ecuaciones algebraicas que aproxima un sistema de
ecuaciones en derivadas parciales es convergente si la solucion aproximada es igual a la
solucion exacta para cada valor de la variable independiente cuando el espaciado del
mallado tiende a cero, es decir, cuando AxX,At — 0.

Un conjunto de ecuaciones resulta estable si los valores de las variables
implicadas tienden hacia una solucion correcta sin que los errores de calculo en la
solucion discreta deformen los resultados mientras se realiza el proceso numérico. El
concepto de estabilidad esta relacionado con el crecimiento o la atenuacioén de errores
introducidos en la fase de célculo, pues el ordenador introduce un error de redondeo en
cada calculo que realiza. Se emplean distintos métodos numéricos para obtener una
valoracion de dicha estabilidad. A continuacion se detallan algunos:

e Método de las perturbaciones discretas. En este método se introduce una
perturbacion en un punto y se observa su efecto en los puntos vecinos. Si la
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perturbacion se atentia a medida que procede la solucidn, el esquema numérico es
estable. Por el contrario, si la perturbacién crece con la solucion, el esquema es
inestable.

e Método de Von Neumann. Permite establecer la condicion necesaria y suficiente
para la estabilidad de problemas lineales. En el resto de casos el método se aplica
localmente, congelando los términos no lineales, por lo que so6lo proporciona
condiciones necesarias de estabilidad, pero no suficientes. En este método la solucion
de la ecuacion se desarrolla en serie de Fourier, y la atenuacion o el crecimiento de las
amplitudes de los modos indica si el algoritmo numérico es o no estable.

e Método de la ecuacion diferencial equivalente. La estabilidad de un esquema puede
analizarse parcialmente a partir de las propiedades del error de truncamiento.
Generalmente este método permite definir condiciones necesarias, pero no suficientes,
para que un esquema sea estable.

e Método de la matriz. Este método, a diferencia de los anteriores, permite tener en
cuenta la influencia de la representacion numérica de las condiciones de contorno
sobre la estabilidad total del esquema. El método parte de la matriz de representacion
del esquema considerado como un sistema de ecuaciones diferenciales parciales en el
tiempo.

En la practica se dice que un esquema numérico converge si los valores de las
variables en los puntos del dominio tienden hacia unos valores fijos mientras progresa la
solucion. Esto es asi porque en muchos casos no se puede demostrar la convergencia
estricta. En la Figura 1.9 se representan esquematicamente los conceptos anteriores.

CONSISTENCIA

Condicion sobre la estructura de la formulacion numerica

Ecuacion discreta <= FEcuacion diferencial

ESTABILIDAD

v

Condicion sobre la solucion del esquema numerico

Solucion numerica < Solucion exacta de la ecuacion discreta

CONVERGENCIA

Condicion sobre la solucion del esquema numerico

Solucion numerica <« Solucion exacta de la ecuacion discreta

Figura 1.9. Representacion esquemadtica de los conceptos de convergencia,
consistencia y estabilidad.
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Apéndice 11

Modelos de turbulencia

I1.1. INTRODUCCION.

Con vistas a eliminar en las ecuaciones de Navier-Stokes las fluctuaciones a escala
turbulenta pequefia, de modo que no tengan que ser resueltas directamente sino que
puedan ser tratadas mediante modelos adecuados, se dispone de dos procedimientos
diferentes: el promediado turbulento (promedio temporal para flujos incompresibles o
promedio de masa para flujos compresibles) de las ecuaciones, o el filtrado de dichas
ecuaciones. Con ambos procedimientos se introducen términos desconocidos
adicionales en las ecuaciones de Navier-Stokes que tienen que ser modelizados para
conseguir el cierre de las mismas. Dicha modelizacion de los términos adicionales es
llevada a cabo por los modelos de turbulencia.

El promediado turbulento de las ecuaciones de Navier-Stokes proporciona
ecuaciones de transporte generales para las cantidades medias del flujo, y todas las
escalas de la turbulencia tienen que ser modelizadas. Por el contrario, el filtrado de las
ecuaciones consiste en una manipulacioén de las mismas con el fin de eliminar solamente
los remolinos que poseen un tamafio mas pequefio que el del filtro previamente
establecido. Con el proceso de filtrado la turbulencia a escala pequefia debe ser
modelizada, pero la turbulencia a escala grande se resuelve directamente. Dentro de los
modelos que aplican el procedimiento del promediado turbulento se encuentran los
modelos k£ —¢ y el modelo de tensiones de Reynolds (RSM), mientras que entre los
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modelos que aplican el proceso de filtrado se encuentra el modelo LES (Large Eddy
Simulation).

Desafortunadamente no existe un modelo de turbulencia universalmente aceptado,
y la eleccion del modelo de turbulencia dependera del problema particular que vaya a
estudiarse, teniendo en cuenta las caracteristicas fisicas del flujo, la experiencia con la
solucion de esa determinada clase de problemas, el nivel de precision de los resultados
numéricos que se necesite, los recursos computacionales necesarios y la cantidad de
tiempo que se esta dispuesto a emplear para obtener una solucién numérica del campo
de flujo.

En principio, el modelo de turbulencia LES basado en el filtrado de las ecuaciones
de Navier-Stokes deberia proporcionar resultados mas precisos que los modelos de
turbulencia basados en el promedio turbulento de dichas ecuaciones, puesto que con
LES solo las escalas turbulentas mas pequefias son modelizadas mientras que con los
modelos k£ —& o RSM todas las escalas de la turbulencia se modelizan. Lo anterior hace
que el modelo LES requiera costes computacionales mas elevados que los modelos
basados en el promedio turbulento de las ecuaciones de Navier-Stokes. Ademas, el
modelo LES estd aun en una etapa de desarrollo y no ha sido suficientemente validado
experimentalmente.

En cuanto a los modelos de turbulencia basados en el promedio turbulento de las
ecuaciones de Navier-Stokes, el modelo £ —¢& es un modelo de dos ecuaciones que
demanda menos costes computacionales que el modelo RSM (que para flujos
tridimensionales afiade siete ecuaciones de transporte a las ecuaciones del flujo medio).
No obstante el modelo RSM es un modelo mucho mas general que el modelo &k —¢,
claramente superior en situaciones en las que la anisotropia de la turbulencia tiene
efectos importantes sobre el flujo medio, y se considera que es el modelo mas simple
con el potencial suficiente para resolver adecuadamente las variables del flujo medio y
las variables turbulentas. Cuando la anisotropia de la turbulencia es poco importante y
no se desean resultados excesivamente precisos, utilizar un modelo k£ —¢& puede ser una
buena alternativa para disminuir los costes computacionales y el tiempo necesario para
obtener una solucion del campo de flujo estudiado.

En este anexo se describe el proceso de promediado, temporal y de masa, de las
ecuaciones de Navier-Stokes, los modelos de turbulencia k—&, RSM y LES, y
finalmente se describen las consideraciones especiales a tener en cuenta para estudiar
flujos turbulentos en las proximidades de paredes.

II.2. PROMEDIO TEMPORAL Y DE MASA DE LAS ECUACIONES DE
NAVIER-STOKES.

Las ecuaciones de Navier-Stokes se aplican tanto a flujos laminares como a flujos
turbulentos, pero en este ultimo caso los valores de las variables dependientes tienen
que ser sustituidos por sus valores medios. Una aproximacién directa al problema de la
turbulencia consiste en resolver las ecuaciones de Navier-Stokes convencionales, con
sus correspondientes condiciones de contorno e iniciales, y calcular los valores medios
sobre las soluciones, pero incluso para los tipos de flujos mas sencillos dicho
procedimiento es extremadamente complicado debido a la existencia de términos no
lineales, por lo que parece mas adecuado promediar directamente las ecuaciones de
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Navier-Stokes en lugar de promediar sus soluciones. Este Gltimo es el procedimiento
estandar empleado para la obtencion de las leyes de gobierno de los flujos turbulentos.

El promedio se introduce en las ecuaciones de Navier-Stokes con vistas a obtener
las ecuaciones conservativas de gobierno de las cantidades turbulentas medias
(promediadas en el tiempo), y se define de forma que la influencia de las fluctuaciones
turbulentas se elimine sin destruir la dependencia temporal asociada con otros
fenomenos dependientes del tiempo en el problema (con escalas temporales diferentes a
las de la turbulencia), o lo que es lo mismo, se trata de examinar los efectos de la
aparicion de las fluctuaciones turbulentas en las propiedades medias del flujo. El
intervalo temporal, At, sobre el que se va a realizar el promedio de las ecuaciones, debe
ser lo suficientemente grande con respecto a la escala temporal de las fluctuaciones
turbulentas, pero lo suficientemente pequeio respecto a las escalas temporales de los
otros fenomenos dependientes del tiempo que aparecen en el problema.

El promedio de las ecuaciones de Navier-Stokes puede llevarse a cabo utilizando
los promedios temporales convencionales (promedio de Reynolds), o utilizando
promedios de masa. El promedio temporal suele aplicarse a las ecuaciones de Navier-
Stokes cuando el flujo es incompresible y como resultado se obtienen las denominadas
ecuaciones de Reynolds, mientras que el promedio de masa es mas adecuado para
tratar flujos compresibles dando como resultado las denominadas ecuaciones de Favre.
Ambos tipos de ecuaciones se desarrollan en las siguientes secciones.

I1.2.1. Flujo incompresible: ecuaciones de Reynolds.
Para obtener las ecuaciones de gobierno de los flujos turbulentos incompresibles
es conveniente reemplazar los valores instantaneos de las variables que aparecen en las

ecuaciones de Navier-Stokes por la suma de su valor medio y su valor fluctuante, de
forma que si f'denota una propiedad del flujo, entonces (Hinze, 1959):

f=r+f (IL1)

donde f' es la parte fluctuante de la propiedad, variable en el tiempo, y f es el
promedio temporal’, o valor medio de la propiedad, definido como:

! Algunas de las reglas mas importantes que gobiernan los promedios temporales de las propiedades
fluctuantes f = f+ f' y g=g+g',son:

%Z%; J‘de:J._ds; f+g=f+g
fe=fg+fgs feg=rg fg=0

que pueden extenderse a una cantidad vectorial @ =d +d vy sus combinaciones con la cantidad

escalarf=7+f':
Vi=Va
v(f-a)=v(f-a):v(7-§)+v(f'-a')
v(v/)=V(¥/)
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to+At

—hm— I f (IL.2)

At—0 At

El promedio temporal de las fluctuaciones es cero por definicion:

ty+At

f——hm— j f(t)dt=0 (IL3)

Ar—0 At

Para obtener las ecuaciones de Reynolds se parte de las ecuaciones de Navier-
Stokes particularizadas para el caso de flujo incompresible; que para la masa, el
momento y la energia interna, son:

ov,
Xy 14
x (11.4)
ov, ap aTi/’
—t Y p— ) =4 — IIS
P P ) ox, or (L)
Oe 0 8q ov, an
— tp—(ev. ) =—————p—L+7. —L I1.6
P P )= TP (iLe)

donde 7 es el tensor de tensiones viscosas y g; es el flujo de calor. Introduciendo en las

ecuaciones (I1.4), (IL.5) y (I1.6), la siguiente separacion de variables:
V.=V, +V;, p=p+p; e=e+e; p=p+p q=q+q (I1.7)

y tomando promedios temporales de dichas ecuaciones, se obtiene:

ov.
= I1.8
= (IL.8)
ov. o ,__ g 0V 0 ([ —
i o~ (vv )=y | pyvy. 11.9
p ot paxi( i ./) 8xl, H 6x]2. 6)6]- (,0 l ']) ( )
Oe 0 oq. _O0v, ov! ov;
— 4+ p—|e V + eV - p i iy L I1.10
Po ™ ” ax,,( )= ox For Pox ek ({110

que son las llamadas ecuaciones de Reynolds. Las ecuaciones de Reynolds contienen
términos medios que tienen la misma forma que los correspondientes términos en las
ecuaciones de Navier-Stokes originales, pero también contienen términos adicionales
que representan los efectos medios de la turbulencia, y que son cantidades
desconocidas, como por ejemplo, el término que aparece en la ecuacion de momento
(I.9) y que corresponde a las denominadas tensiones de Reynolds:

i = pvy, (IL.11)
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Como consecuencia de la aparicion de estos nuevos términos, las ecuaciones de
gobierno de Reynolds no forman un conjunto completo de ecuaciones, y son necesarias
relaciones adicionales para alcanzar el cierre de las mismas. Dichas relaciones
adicionales son los denominados modelos de turbulencia, que se obtienen a partir de
consideraciones estadisticas, empiricas o de semejanza (Hinze, 1959).

I1.2.2. Flujo compresible: ecuaciones de Favre.

En el caso de flujos compresibles, si se realiza un promedio temporal de las
ecuaciones de Navier-Stokes, aparecen, al igual que en las ecuaciones de Reynolds,

términos adicionales correspondientes al tensor de tensiones z‘f, y ademas, términos

adicionales generados por la densidad, indicativos de que tiene lugar un intercambio de
masa media a través de las lineas de corriente medias del flujo, lo cual no es consistente
con el concepto usual de lineas de corriente. Por tanto, en el caso de flujos
compresibles, la separacion de variables (II.1) no es la mas apropiada, motivo por el
cual el promedio temporal de las ecuaciones de Navier-Stokes suele reemplazarse por el
promedio de masa de las mismas (Foias, 2001).

Para obtener las ecuaciones de gobierno de flujos turbulentos compresibles la
velocidad del flujo v, se considera como la suma de una parte promediada en masa y de

una parte fluctuante’:

V=7 4" (IL.12)
donde v’ es la parte fluctuante de la propiedad, variable en el tiempo, y v/ es el
promedio de masa de dicha propiedad, definido como:

to+At

v, =—=lim—— | p(X1)v,(%,1)ds (11.13)

Tomando como punto de partida las ecuaciones de Navier-Stokes para la masa, el
momento y la energia total en el caso de flujo compresible, dadas por:

ap o(pv) _, (I1.14)
ot ox,
a(pvi) 0 p 82’1.].

O (v )=_P T IL15
ot +8xj (pvlvj) axi+6xj ( )

N ory
é’('DE)Jri(pEvi):—%—é’(pv’)+ (T”v’) (IL.16)

ot Ox, ox. ox. ox,

1 1 1

2 . . . . . .
Algunas propiedades importantes relacionadas con los promedios de masa son las siguientes:

PV, =0; Vi20; pop=pho+pdp"
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e introduciendo en ellas la siguiente separacion de variables:
v,=0,+V p=p+p E=E+E"; p=p+p (IL.17)

se obtiene, después de realizar un promedio temporal de las mismas, que las nuevas
ecuaciones de gobierno, denominadas ecuaciones de Favre, son:

op 0 ,_.
L+ (p7)=0 (IL.18)
0 ,_. O (—-. g 0 (= —
E(pvi)+g(pvivf):—a+g(z}j—pvivj) (1119)
J i J
0 0 o, 0(P%) 0 (—— —
81‘( E)+g(pEV) —5—7+5(TZIV]—IOE Vi) (H20)

1

En las ecuaciones de Favre, al igual que en las ecuaciones de Reynolds, aparecen
términos medios de las variables que tienen la misma forma que los correspondientes
términos en las ecuaciones de Navier-Stokes originales, y también términos adicionales
desconocidos, entre ellos el tensor de tensiones de Reynolds, dado por la siguiente
expresion en el caso de flujo compresible:

r = pvV! (I1.21)

Como resultado de la introduccion en las ecuaciones de Favre de términos
adicionales desconocidos, dichas ecuaciones no forman un conjunto completo y es
necesario introducir modelos de turbulencia para alcanzar el cierre de las mismas.

La ecuacion para la energia cinética media puede obtenerse tomando el
producto escalar de la velocidad v, con la ecuacion de momento media para V,

(ecuacion (I1.19)):

|0 ,—\ 0 ..\ Op 0 (= —%
v, {5(/”’;‘)"’%(:0"1"’1()"'6_%_8_%(7% —PViVi )} =0 (I1.22)

y el producto escalar de la velocidad v, con la ecuacion de momento media para v, :

~ a —_—~ a —_~ o~ a_ a — n.n
V{E(pvj)+a(pvjvk)+a—i—a—%( - pv vk)} 0 (I1.23)

Sumando las ecuaciones (I1.22) y (I1.23), reagrupando términos, y haciendo i=j, se
obtiene finalmente la ecuacion de la energia cinética media dada por:

| R g .0t, . O
—| =PV |+ VU, | ==V ==+ v —E -5 —( pvV] 11.24
(2’)”) axk(zpl "j “ox, ox, o, (P k) (IL.24)
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El lado izquierdo de la ecuacion (I1.24) representa la tasa de cambio de la energia
cinética media del flujo, que en ocasiones se denomina ganancia de energia cinética
media por adveccion. El primer término del lado derecho de (I1.24) representa el trabajo
realizado por las fuerzas de presion que actuan sobre el volumen de control, mientras
que el segundo término representa el efecto de la viscosidad y el tercer término
corresponde a las tensiones de Reynolds.

Si se suma el producto escalar de la velocidad v; con la ecuacion de momento para
v; (ecuacion (I1.15)):

o(pv,) o op Or,
v, {M+7( pm%é—ﬁ} -0 (11.25)
i k

1

y el producto escalar de la velocidad v; con la ecuacion de momento para v;:

o(pv, oz,
v, {%+%(pvvk)+a—p—ilo (11.26)

se introduce la separacion de variables:

n,

~ — r. _ = '
ViEVAVS T, ST AT Ty =T, 4T, (I1.27)

y se realiza un promedio temporal, es posible obtener (restando del resultado la
ecuacion de la energia cinética media (I1.24)) la ecuacién de transporte para las
tensiones de Reynolds dadas por (I1.21):

0 mr 0 " 0 A n OD " 6]?
+—|V +—( Vvl )= = v+
&) axk("p V) c?xk(p’ )= ox, o,
B ) (I1.28)
" az—,"k ”aTjk "on avj "_n 8V,
V=tV —PVVe TPV Ve
ox, ox, ox, Oox,

En condiciones de flujo estacionario la ecuacion (I1.28) establece que las tensiones
de Reynolds, constantes en el tiempo, se producen por un equilibrio entre la ganancia
por adveccion del flujo medio, la producciéon por interaccion entre la turbulencia y el
flujo medio, la ganancia por movimientos convectivos de la turbulencia y la accidon de
gradientes de presion, y la destruccion debida a las fuerzas viscosas.

Cuando se toma i=j en (I.28) se obtiene la ecuacion para la energia cinética
media de las fluctuaciones, o energia cinética turbulenta, dada por:

a 1 n.nmn a 1 n.nmn a 1 n.nn " ap " 8 T’k ” ” a
— +— —V V.V, |+ V-_+V-_l— V e 1129
at[zp j 8xk(2 "p”) axk(zp”kj ox Ny, PGy, 1)

k

A continuacion se exponen algunos de los modelos de turbulencia més habituales
en las técnicas CFD, en particular, los modelos £ —¢, RSM y LES.
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I1.3. MODELO DE TURBULENCIA Kk - €.

La energia cinética instantanea, k(7), de un flujo turbulento puede considerarse

como la suma de la energia cinética media, K, y de la energia cinética turbulenta, &:
k(t):K+k (I1.30)

La ley de Newton de la viscosidad establece que las tensiones viscosas son
proporcionales a la tasa de deformacion del fluido, e;;, es decir:

T, =l e, (I1.31)

y en flujo turbulento la tasa de deformacién del fluido puede descomponerse en una
parte media y una parte fluctuante:

e. (t) =E, +e] (I1.32)

g
de forma que la tasa de disipacion de energia cinética turbulenta por unidad de masa, &,

que aparece en la ecuacion equivalente a la ecuacion (I1.29) para flujo incompresible,
puede definirse como:

£=2vee; (I1.33)

siendo v la viscosidad cinematica del fluido. El modelo de turbulencia k—& estandar
es un modelo semiempirico de dos ecuaciones (correspondientes a las ecuaciones de
transporte de la energia cinética turbulenta k& y su tasa de disipacion &), que se basa en la
hipdtesis de Boussinesq para calcular las tensiones de Reynolds relacionandolas con el
gradiente de la velocidad media del flujo (Davidson, 2003):

v, OV, _
o = 4 (@+l]—3(pk - %} 5, (11.34)

Ox. Ox. 3

J i i

siendo , la viscosidad turbulenta modelizada como:

k2
= pC,— (I1.35)
&

donde C, es una constante adimensional. El modelo k—& asume que el flujo es

totalmente turbulento y que los efectos de la viscosidad molecular son despreciables, de
forma que las ecuaciones de transporte para la energia cinética turbulenta y su tasa de
disipacion vienen dadas por:

0 o6, . @ ) ok
5(pk)+§(pkvi):g{[y+5—J§}+Gk+Gb—pg—YM+Sk (11.36)
, o,

i J

o B
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0 o, _\ 0O | O¢ & g’
5(p€)+a—x[(p8v[) =§[(y+g—5]§j} +C (G + 06 = Coup=—+S, (137)

En las ecuaciones (I1.35), (I1.36) y (I1.37) aparecen una serie de constantes cuyos
valores se muestran en la 7abla I1.1. En dichas ecuaciones, G, representa la produccion
de energia cinética turbulenta debida a los gradientes de la velocidad media del flujo, el
término G representa la produccion de energia cinética turbulenta como consecuencia
de los efectos de flotacion y el término Y, representa los efectos de la compresibilidad.

C, 1C, |G,

0.0911.4411.9211.0]1.3

o-k 05

& &

Tabla I1.1. Constantes del modelo k —¢ .

El valor exacto de la produccion de energia cinética turbulenta resultante de los
gradientes de velocidad media en el flujo se obtiene a partir de la ecuacion de transporte
para la energia cinética turbulenta:

o,
Gk :—,Oving (1138)

y en el modelo & —¢ estandar se modeliza como:
G, =2uEE; (11.39)

Los efectos de flotacion aparecen en un flujo cuando en el mismo estan presentes
simultaneamente un campo gravitatorio no nulo y un gradiente de temperatura (Cebeci,
1974), de forma que el término de produccion de energia cinética turbulenta resultante
de los efectos de flotacion se calcula como:

u oT
G =g —L— I1.40
» = Bg, Pr. ox (11.40)

donde g; es la componente del vector gravedad en la direccion i, Pr, es el numero de
Prandtl turbulento que en el modelo k—& estandar toma el valor de 0.85, y S es el
coeficiente de expansion térmica dado por:

__1(o
B= p(@ij (IL41)

Los efectos que la flotacion produce sobre la tasa de disipacion de energia cinética
turbulenta no son bien conocidos. En el modelo k& —¢& estandar dichos efectos vienen
representados mediante la constante C,,, calculada como:

C,, =tanh|-% (11.42)

Vi

o B
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donde v, es la componente de la velocidad media del flujo paralela al vector de
gravedad y v, es la componente de la velocidad media del flujo perpendicular al vector
gravedad.

La compresibilidad del flujo afecta a la turbulencia cuando el numero de Mach del
flujo es elevado. En las ecuaciones de transporte de la energia cinética turbulenta y su
tasa de disipacion se incluye el efecto de la compresibilidad del flujo a través del
término Y, calculado como:

Y, =2peM; (I1.43)

siendo M, el nimero de Mach turbulento, M, =\/k/c, .

11.4. MODELO RSM.

El modelo RSM (Reynolds Stress Model), o modelo de cierre de momento de
segundo orden, es el modelo de turbulencia clasico mas complejo. Cuando en el flujo
turbulento el campo de tensiones es complejo o las fuerzas de volumen son
significativas, el modelo k—& modeliza muy pobremente las tensiones de Reynolds
incluso si la energia cinética turbulenta se calcula con suficiente precision, mientras que
la ecuacion de transporte exacta para las tensiones de Reynolds tiene en cuenta los
efectos direccionales del campo de tensiones (Hirsch, 1990). Para flujo incompresible
dicha ecuacion de transporte de las tensiones de Reynolds viene dada por:

%(pvi’v;)+ a—i(pﬂv{v}) :—a—i[pv;v}v,’( +ﬁ(5,g.v;+é}kv; )}+

Tasa de cambio

Transporte convectivo Cj; Difusion turbulenta Dy ;;

0 0 7y A o o avz / 0
+_{” g(ﬂv/)}{w x +vaka_)ckj‘pﬂ(gfvf9+gfvf9)+ (IL44)

Produccién por flotacion G

Difusion molecular D, i Produccion de tensiones E]
' ! 1] '
+ 24_% — 2 8Vi an _2[12 v!v! c +V’V' c + S
p 6 a ‘u a 8 k j o m “ikm i'm "~ jkm o
xj xi xk xk Fuente
\_V__J

Produccion por la rotacion del sistema £;

Interaccion presion-tensiones ¢; Disipacion de tensiones €;

La ecuacion (I1.44) representa seis ecuaciones parciales diferenciales, una para el
transporte de cada una de las seis tensiones de Reynolds independientes. En el modelo
RSM los términos de conveccion, de difusion molecular, de produccion de tensiones y
el término de rotacidén, se calculan de forma exacta, mientras que los términos de
difusion turbulenta, de flotacion, de interaccion presion-tensiones y de disipacion,
necesitan ser modelizados.

El término de difusion turbulenta, Dr,;, puede modelizarse bajo la hipdtesis de que
la tasa de transporte de las tensiones de Reynolds por difusion es proporcional a los
gradientes de las mismas (Davidson, 2003), es decir:
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o,
0| ki V’Vf} (I1.45)

D.. =C —| p—vv
ry s O, (pg K o,

No obstante, la hipotesis (I[.45) puede dar lugar a inestabilidades numéricas en los
codigos CFD (Celik, 2001), motivo por el cual en la mayoria de los mismos se emplea
una version simplificada de la hipdtesis (11.45) dada por:

i[&_avflv; ] (11.46)

T
ox, | o, Ox,
donde la viscosidad turbulenta, , , se calcula como:

k2
= pC,— (IL47)
&

y las constantes que aparecen en las expresiones (I1.46) y (I1.47) toman los valores:
0,=082y C,=0.09.

El término de produccion de tensiones de Reynolds como consecuencia de la
posible flotacion del flujo, Gj;, se modeliza como:

or. o J (11.43)

U
G =gt o 9L Lo 9L
! ﬂPrt(glﬁx. g’@xl.

J

donde Pr, = 0.85 es el numero de Prandtl turbulento para la energia, S es el coeficiente
de expansion térmica dado por la ecuacion (I1.41) y g; es el vector de gravedad en la
direccion i.

El término de disipacion de la ecuacion (I1.44), €;, se modeliza suponiendo la
isotropia de los vortices turbulentos disipativos de menor tamano, es decir:

e..=g5.4(pg+YM) (11.49)

g 3l]

donde ¢ es la tasa de disipacion de energia cinética turbulenta dada por la ecuacion
(IL.33) y el término adicional Y, =2psM; incluye los posibles efectos de la
compresibilidad del flujo turbulento (es equivalente a una disipacidén por dilatacion

adicional), siendo M, =\/k/c; el nimero de Mach turbulento del flujo.

Las ecuaciones de transporte de la energia cinética turbulenta y su tasa de
disipacion vienen dadas en este caso por:

—\_ O w0k | 1
_(pk)+—l(pkvi) =67jK,u+0—kJaTj}ra(Ei +Gﬁ)—p8(1+2M,2)+Sk (11.50)
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0
pe)+

2
£ (pe)+(pem) - 6{(;” ]6‘9}Cm%(e,-+ngG,-,-)§—cgzp%+Sg (IL51)

ox, ox Ox

Las constantes que aparecen en las ecuaciones (I1.50) y (I1.51) son exactamente las
mismas que las constantes del modelo de turbulencia k —¢, con la excepcion de o, que

para el modelo RSM toma el valor 0.82. La energia cinética turbulenta puede obtenerse
también a partir de su relacion con las tensiones de Reynolds:

k=—vV' I1.52
5 (I1.52)

El término de interaccion presion-tensiones, ¢, es el término mas importante del
modelo RSM, y al mismo tiempo, el término mas dificil de modelizar. El efecto de este
término sobre las tensiones de Reynolds se debe a dos fendmenos fisicos diferentes: las
fluctuaciones de presion debidas a la interaccion mutua de dos remolinos turbulentos y
las fluctuaciones de presion debidas a la interaccion de un remolino turbulento con una
zona del flujo que posee una velocidad media diferente. El efecto total del término ¢;
consiste en una redistribucion de la energia entre las tensiones de Reynolds normales
(i =j) para hacerlas més isotropicas, y en una reduccion de las tensiones de Reynolds

de cizalladura (i# j). La aproximacion clasica para la modelizacion del término de
interaccion presion-tensiones realiza la siguiente descomposicion del mismo:

(zﬁl.j = (/5,.1.’1 P2+ 9, (I1.53)

donde ¢, es el llamado término de interaccion presion-tensiones lento, o término de

retorno a la isotropia (Celik, 2001), dado por:

E|l 77 2
¢ij,1 = —Clp;[vivj —gé:jkj| (1154)

¢, es el denominado término de interaccion presion-tensiones rapido, dado por:
2
4,.=-C,| (B, +Ej+Gy—cy.)—§5,j(P+G—c) (IL55)

siendoP=h, /2, G=G, /2, C=C, /2,y ¢, es el termino de reflexion en las

paredes, responsable de la redistribucion de las tensiones normales en las proximidades
de una pared (este término tiende a amortiguar las tensiones normales perpendiculares a
las paredes y a aumentar las tensiones paralelas a las mismas):

&= —_— 3 K
yali ro ror
¢l./.,w =C ;(vkvmnknm@] —= vkn n, — 5 vjvknl.nkJ Cod +

(I1.56)
k/

, 3 3
+C, (¢km,znknm5y ¢zk 2y — 5 ¢jk 21 kj Ced
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donde n; es la componente del vector unitario normal a la pared, d es la distancia
perpendicular a la pared y C, = ij /xk, siendo x =0.4187 la constante de Von Karman.

Las constantes que aparecen en las ecuaciones (I11.54), (I1.55) y (IL.56) toman los valores
mostrados en la Tabla I1.11.

clclclalc

H

1.8{0.60]0.5{0.310.09

Tabla I1.11. Constantes del modelo RSM.

No obstante, cuando el modelo RSM se aplica a flujos en las proximidades de
paredes mediante un modelo de tratamiento avanzado de las paredes, que se desarrolla

en apartados subsiguientes, los valores de las constantes C,, C,, C, y C, tienen que ser

modificados de forma que se calculen en funcion de las invariantes de las tensiones de
Reynolds y del numero de Reynolds turbulento (Davidson, 2003):

C =1+2.584,/4, {1—exp[—(0.0067 Re, )2}}; C, =0.75v4

2 _1 2
Cl = —EC1 +1.67, C, = max M,O ;  Re, :i (IL57)
3 C, HE

V' +2 ks,
A:l_g(l‘lz_/h); A =aa; A =aaa;; aii:_(plj—;puJ

donde 4, y 43 son las invariantes del tensor de tensiones de anisotropia de Reynolds a;;.

En las zonas por las que el flujo penetra en el dominio considerado deben
establecerse las condiciones de contorno de las tensiones de Reynolds y de la tasa de
disipacion de energia cinética turbulenta. En las paredes los valores de las tensiones de
Reynolds se obtienen mediante funciones de pared, que analizaremos en apartados
subsiguientes. Para obtener dichas funciones de pared se utiliza la hipotesis de
equilibrio y una ley logaritmica, despreciando los términos convectivo y difusivo.
Mediante un sistema de coordenadas local (7 es la componente tangencial, 7 es la
componente normal y A es la componente binormal), se obtiene:

2 F 2 N
Vi _1098 2=0247 Y2-0655 -—-—1=0.255 (IL.58)
k k k k

I1.5. MODELO LES.

Los flujos turbulentos se caracterizan por la presencia de remolinos con un amplio
espectro de escalas espaciales y temporales. Aunque desde el punto de vista tedrico es
posible resolver directamente todas las escalas, espaciales y temporales, de la
turbulencia mediante la aproximacion conocida como DNS (Direct Numerical
Simulation), en la practica el coste computacional requerido por dicha aproximacién es
demasiado elevado en base a los recursos de los que se dispone hoy en dia. En el
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extremo opuesto, a las ecuaciones de Navier-Stokes puede aplicarseles un proceso de
promediado turbulento (promedio de Reynolds) de forma que en las ecuaciones
resultantes apareceran nuevas variables desconocidas (tensiones de Reynolds) que
deben modelizarse para alcanzar el cierre de las ecuaciones. Los modelos para calcular
las tensiones de Reynolds dan lugar a que todas las escalas de la turbulencia sean
modelizadas y ninguna de ellas resuelta directamente. El modelo de turbulencia LES
(Large Eddy Simulation) es una aproximacion intermedia entre la simulacion directa
DNS y los modelos de turbulencia basados en los promedios turbulentos (Sagaut, 2001).
La masa, el momento, la energia, y otros escalares pasivos, son transportados
principalmente por los remolinos de escala grande que son los que tienen una gran
dependencia del tiempo, de la geometria y de las condiciones de contorno de cada
problema particular, mientras que los remolinos de escala pequena dependen mucho
menos de la geometria del problema y tienden a ser mas isotropicos, y por lo tanto mas
universales, de modo que la probabilidad de encontrar un modelo de turbulencia
universal para los remolinos de escala pequefia es mas elevada. Sustentandose en este
hecho, el modelo LES aplica un procedimiento de filtrado a las ecuaciones de Navier-
Stokes, con vistas a eliminar de las mismas los remolinos con un tamafio mas pequefio
que el del filtro considerado, pero no los remolinos con un tamafo igual o superior al
susodicho filtro. De este modo los remolinos a escala pequefa son modelizados,
mientras que los remolinos a escala grande se resuelven directamente. Una variable
filtrada puede escribirse como:

§(5)=[4()6(5.5)a (1.59)

donde D es el dominio donde se desarrolla el campo de flujo y G es la funcion de
filtrado. La técnica de los volumenes finitos para discretizar las ecuaciones de gobierno
de la Mecanica de Fluidos ya lleva implicita una operacion de filtrado definida como:

#(%)= %Iqé(x’)dfc'; el (I1.60)

siendo V' el volumen de cada celda discreta del dominio computacional y donde la
funcién de filtrado viene dada por:

6(%.7) /v, six'eV (L61)
xX,X')= ] .
0; six' gV

El modelo LES para el caso de un flujo compresible ain no estd lo
suficientemente desarrollado y comprobado (para el desarrollo del esquema LES en el
caso de flujo compresible, constltese (Sagaut, 2001)), por lo que nos limitamos a
exponer las ecuaciones filtradas correspondientes a un flujo incompresible:

op 0 [ —
a—€+8—)@(pvi):0

(1L.62)

8, — . 0 —— &8 v op Oz
e R P R
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En las ecuaciones (I1.62) aparece un término desconocido correspondiente al tensor de
tensiones a escala de sub-mallado, 7, que se define como:

T, =PV, — p;ivj (I1.63)

Puesto que el tensor de tensiones (I1.63) es desconocido, debe modelizarse mediante un
modelo de viscosidad turbulenta a escala de sub-mallado para obtener el cierre de las
ecuaciones (11.62):

=2uFE, (11.64)
t

1
Ty~ 3 740

donde u, es la viscosidad turbulenta a escala de sub-mallado y E_U es el valor filtrado

del tensor de deformaciones para la escala resuelta, dado por:

— N
£, 21[(%1 + v"} (1L.65)

251. Oox;

Entre los modelos a escala de sub-mallado, es decir, los modelos de turbulencia
empleados para modelizar los remolinos del flujo turbulento de menor tamafio que son
los que no se resuelven directamente, destacan cuatro: el modelo Smagorinsky-Lilly, el
modelo Smagorinsky-Lilly dindmico, el modelo WALE y el modelo dindmico de sub-
mallado para la energia cinética’.

El modelo Smagorinsky-Lilly, que es el modelo de sub-mallado mas bésico,
modeliza la viscosidad turbulenta mediante la siguiente expresion:

u, = pL|E] (I1.66)

donde E=112EijEij y L es la longitud de mezcla a escala de sub-mallado que se

calcula como:
L, =min(xd,CV"") (1L67)

siendo x la constante de Von Karman, d la distancia a la pared mas proxima y V el
volumen de la celda discreta considerada. La constante del modelo que toma el valor
C, =0.1, es la llamada constante de Smagorinsky. Con el modelo de Smagorinsky-Lilly

dindmico, la constante de Smagorinsky, Cs, se calcula dindmicamente a partir de la
informacion proporcionada por las escalas del movimiento turbulento que son resueltas,
obviando asi la necesidad de especificar de antemano un valor para dicha constante. El
valor de C; obtenido con el modelo de Smagorinsky-Lilly dindmico es un valor local,
variable en el espacio y en el tiempo, que puede ser tanto positivo como negativo. Un

3 Otros desarrollos de modelos a escala de sub-mallado pueden encontrarse en (Meneveau, 1996),
(Meneveau, 1997), (Meneveau, 2000), (Porte, 2000), (Scotti, 1997) o (Mansfield, 1998).
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caracteristica deseable en el modelo dindmico es que la constante de Smagorinsky tome
un valor negativo, hecho que se interpreta como el flujo de energia desde los remolinos
a escala de sub-mallado a los remolinos resueltos. No obstante, si el valor negativo es
muy grande, pueden producirse problemas de estabilidad numérica y divergencia de la
solucién, por lo que en tales casos se asigna el valor cero a la constante de
Smagorinsky.

En el modelo WALE (Wall-Adapting Local Eddy-Viscosity) la viscosidad
turbulenta se modeliza mediante la expresion:

( d d )3/2
u =pC.L A (11.68)

s (E—UE—U)S/Z +(E:E: )5/4

donde:

a i | ov,
Eij :E(gij—i_gji)_gé‘ijgkkﬂ gij:gj (I1.69)

es un operador espacial mediante el cual el modelo WALE retorna al comportamiento
asintdtico correcto de pared para flujos confinados.

El modelo de Smagorinsky-Lilly, tanto el original como el dindmico, son modelos
algebraicos en los que las tensiones a escala de sub-mallado se parametrizan mediante
las escalas resueltas de la velocidad basdndose en la hipdtesis de equilibrio local entre la
energia transferida a través de la escala de mallado filtrada y la energia cinética disipada
a las escalas de mallado mas pequefias (Scotti, 1997). Utilizando la ecuacion de
transporte para la energia cinética turbulenta a escala de sub-mallado es posible
representar con mas precision la turbulencia en dicha escala. La energia cinética a escala
de sub-mallado se define como:

k. = %(E—v,f) (IL.70)

y la correspondiente ecuacion de transporte viene dada por:

8/? _ m k3/2 ak
sgs+£(7k )=—rlu%—Cg 58 +£ H e (I1.71)
7 Ox, L, ox,\ o, ox;

donde la viscosidad turbulenta a escala de sub-mallado, y las tensiones a escala de sub-
mallado, se definen como:

H,=Ciky L, (I1.72)
2 5 =2CKLE .73
Tz/_g ses O = 7ol Kgs L Ly (IL.73)

o B
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En los contornos por los que el flujo penetra en el dominio computacional se
especifican las componentes estocésticas de la velocidad mediante la superposicion de
perturbaciones aleatorias de las componentes de velocidad individuales, es decir:

14

(11.74)

v =(v)+1y

siendo / la intensidad de la fluctuaciéon y y un numero aleatorio gaussiano que

satisface las condiciones ;:0 y \/7 =1. Si el mallado es lo suficientemente fino

como para resolver la subcapa limite laminar, las tensiones de cizalladura en la pared se
pueden calcular mediante la expresion:

Y (IL.75)
vT

y en caso contrario, puede emplearse una ley logaritmica para la pared:

Y llnE(Mj (IL.76)
v, K Y7

donde x es la constante de Von Karman y £ = 9.793.

II.6. TRATAMIENTO DE FLUJOS TURBULENTOS EN LAS PROXIMIDADES
DE PAREDES.

La presencia de paredes afecta de manera significativa a los flujos turbulentos.
Evidentemente el campo de velocidad media debe cumplir la condicion de no
deslizamiento en las paredes, pero ademas el amortiguamiento viscoso y el bloqueo
cinematico en las proximidades de una pared reducen, respectivamente, las
fluctuaciones de la velocidad tangencial y de la velocidad normal. Lo anterior hace que
en la region proxima a una pared se produzca un aumento de la turbulencia como
consecuencia de la presencia de elevados gradientes de velocidad que aumentan la
produccidon de energia cinética turbulenta. La precision de las soluciones numéricas
depende en gran medida de la modelizacidon de las regiones proximas a paredes, por lo
que los modelos de turbulencia k—&, RSM y LES deben ser modificados para tratar
flujos que se desarrollan en las proximidades de paredes (Kaltenbach, 1998).

La region proxima a una pared puede subdividirse en tres zonas o capas: la mas
interna, denominada subcapa viscosa, en la que el flujo es practicamente laminar y esta
dominado por la viscosidad molecular; la mas externa, denominada subcapa totalmente
turbulenta, en la que domina la turbulencia; y una zona intermedia, denominada subcapa
amortiguadora, en la que la viscosidad molecular y la turbulencia son de la misma
importancia. Pueden distinguirse dos aproximaciones diferentes para modelizar la
region cercana a una pared. Una primera aproximacion en la que la subcapa viscosa y la
subcapa amortiguadora no se resuelven sino que se tratan mediante funciones semi-
empiricas denominadas funciones de pared, de forma que no es necesario realizar
ningin tipo de modificacion en los modelos de turbulencia. Y una segunda
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aproximacion, denominada modelos de pared, en la que si se resuelve la region
afectada por la viscosidad, de modo que es necesario modificar los modelos de
turbulencia. Para flujos con numeros de Reynolds elevados las funciones de pared
proporcionan soluciones suficientemente precisas con costes computacionales menores,
pero son inadecuadas para flujos con numeros de Reynolds bajos, siendo entonces
necesario usar un modelo de pared (Versteeg, 1995). A continuacion se describe tanto la
aproximacion de funciones de pared como la aproximacion de modelos de pared.

a) Funciones de pared:

Como se ha comentado, las funciones de pared son una coleccion de formulas
semi-empiricas que abarcan tanto leyes de pared para la velocidad media y la
temperatura, como formulas para las cantidades turbulentas (Kaltenbach, 1998). Puesto
que en el problema del ventilador axial que es objeto de estudio en esta tesis, la
ecuacion de la energia no se resuelve, nos limitamos a exponer aqui las funciones de
pared correspondientes a la velocidad media y a las cantidades turbulentas. Puede
distinguirse entre dos tipos fundamentales de funciones de pared, las funciones de pared
estandar y las funciones de pared de no-equilibrio. En las aplicaciones de flujos
industriales las funciones de pared estandar son las mas habituales. Con dichas formulas
la ley de pared para la velocidad media se calcula como:

U*= l1n(Ey *) (11.77)
K
siendo:
1/44.1/2 1/44.1/2
g PG ke S R Cu by (IL78)
7, H

donde x =0.42 es la constante de Von Karman, £ =9.793 es una constante empirica,
Up es la velocidad media del fluido en el punto P, kp es la energia cinética turbulenta en
P e yp es la distancia entre el punto P y la pared. La ley (II.77) es valida cuando
y*>11.225, en caso contrario se aplica la aproximacion U*=y*. En los modelos

k—& y RSM, la ecuacién para la energia cinética turbulenta se resuelve en todo el
dominio computacional, incluyendo las celdas adyacentes a las paredes, y la condicion
de contorno que se impone para la energia cinética turbulenta en la pared (siendo 7 la
coordenada local perpendicular a dicha pared) viene dada por:

Ok _ 0 (I1.79)
on

Por el contrario, la produccion de energia cinética, Gy, y su tasa de disipacion, &,
se calculan en las celdas adyacentes a las paredes mediante la hipotesis de equilibrio
local, asumiendo que son iguales a la producciéon de £ y su tasa de disipacion en el
volumen de control adyacente a la pared:

U _, & (I11.80)

G ~1 ,
k oy v KPCLMk;/zJ’p

w
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3/47.3/2
O

KYp

& (IL81)

Por tanto, mediante esta aproximacion no se resuelve la ecuacion de transporte de
la tasa de disipacion de energia cinética turbulenta, sino que se calcula mediante la
ecuacion (I1.81). Cuando las condiciones del flujo se apartan mucho de la hipdtesis de
equilibrio local, las funciones de pared estandar proporcionan resultados numéricos
poco precisos, que pueden mejorarse empleando las funciones de pared de no-equilibrio
(Davidson, 2003). Dichas funciones emplean una ley logaritmica para calcular la
velocidad media que es sensible al gradiente de presiones, y utilizan una aproximacion
basada en el concepto de dos capas para calcular el incremento de energia cinética
turbulenta en las celdas adyacentes a las paredes. La ley logaritmica para determinar la
velocidad media del campo de flujo viene dada por la expresion:

UC1/4k1/2 C]/4kl/2
#—P:lln EM (11.82)
z.w /p K /u
donde, si y, denota el espesor de la subcapa viscosa, entonces:
_ 2
R L N N U I b PR
2dx| pk \v,) pk u
(I1.83)
1y, '
y,=——7—; y,=11225
,OCLMk;;/Z

El concepto de dos capas permite calcular el incremento de energia cinética
turbulenta, Gy, en las celdas adyacentes a las paredes, necesario para resolver la
ecuacion de transporte de k en dichas celdas, asumiendo que las proximidades de las
paredes consisten de una subcapa viscosa y de una subcapa totalmente turbulenta. Se
suponen los siguientes perfiles para las cantidades turbulentas:

0, y< /v Y, y< wkly*, y<y,
rf{ A o TIPS N (7
T,,YV>Y, kp, y>y, EICy, y>y,

donde C, =KC;3/ *. Mediante los perfiles (I1.84) la produccion de energia cinética
turbulenta promediada en una celda discreta, G_k, y la tasa de disipacion de energia

cinética turbulenta promediada también en una celda discreta, &, se calculan a partir de
un promedio de volumen de G, y ¢ en las celdas adyacentes. Por ejemplo, en el caso

de celdas hexaédricas, en las cuales el promedio de volumen puede aproximarse por un
promedio en profundidad, se tiene:

— 1%t oU 1 7’
G =L :—ﬁln(&j (1L.85)
yn 0 ay Kyn pcy kP yv
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_ Yy 1/2
pI | edy= L{z—v+kLln [ﬁﬂkp (I1.86)
yn 0 yn yv Cl yv

donde y, es la altura de la celda (y, =2y, ).

b) Modelos de pared:

Las funciones de pared estdndar dan resultados numéricos razonablemente
precisos para la mayor parte de los flujos turbulentos confinados a nimeros de Reynolds
altos, y ademas las funciones de pared de no-equilibrio extienden la validez de la
aproximacion de funciones de pared a flujos con la presencia de gradientes de presion
elevados. En el resto de situaciones la fiabilidad de la solucién numérica se pone en
entredicho y es necesario emplear un tratamiento diferente: los modelos de pared.

El modelo de pared mas habitual es un modelo de dos capas que resuelve el
campo de flujo turbulento en las proximidades de las paredes a condicion de que el
mallado sea lo suficientemente fino como para poder resolver la subcapa laminar
(Davidson, 2003). Si el mallado se refina hasta tal extremo en todo el dominio del fluido
los costes computacionales pueden ser excesivamente grandes, pero si el mallado se
refina Unicamente en la supuesta region ocupada por la subcapa laminar pueden
generarse errores numéricos que disminuyan la precision de los calculos. Para evitar
este problema puede emplearse lo que se conoce como tratamiento mejorado de las
paredes (Hirsch, 1990), consistente en la combinaciéon de un modelo de pared de dos
capas con funciones de pared mejoradas.

Mediante el modelo de dos capas es posible calcular tanto la tasa de disipacion de
energia cinética turbulenta como la viscosidad turbulenta en las proximidades de las
paredes. El dominio computacional se subdivide en una region afectada por la
viscosidad y una region totalmente turbulenta, siendo el nimero de Reynolds turbulento
el criterio de separacion entre ambas regiones:

ok

7,

Re, (11.87)

donde y es la distancia perpendicular a la pared. En la region totalmente turbulenta
(Re, > Re:; Re; =200) se emplea un modelo de turbulencia (k—¢, RSM o LES),

mientras que en la region afectada por la viscosidad (Re, < Re;) se emplea el modelo

de una ecuacion de Wolfstein, mediante el cual las ecuaciones de momento y energia
cinética turbulenta se calculan como en los modelos turbulentos, pero la viscosidad
turbulenta se obtiene como:

Hosier = PC 1Nk (I1.88)

donde /, = yC, (1 —e ) es una escala de longitud, siendo4, =70 y C,=xC,**. La

formulacion de dos capas para la viscosidad turbulenta se emplea como parte del
tratamiento de paredes mejorado, que define dicha viscosidad para la capa mas externa
(con niimeros de Reynolds elevados) como:
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Hyonn = Aty + (1= 2, ) Hy e (I.89)

donde g, es la viscosidad turbulenta para nimeros de Reynolds elevados que se calcula
del mismo modo que en los modelos de turbulencia k —¢ 0o RSM, y 4 es la funcién de

mezcla definida de modo que sea unitaria en zonas alejadas de las paredes y tenga valor
cero en las proximidades de las mismas:

1 Re —Re’
A = —|:1 + tanh (;}} (11.90)
2 A

donde la constante 4 determina la anchura de la funciéon de mezcla:

) |ARe |

"~ tanh (0.98) o

siendo tipicamente ARe, entre un 5% y un 20% del valor de Rey. La tasa de disipacion

de energia cinética turbulenta se calcula como:

k3/2

[

&

P (11.92)

donde /, = yC, (1 —e e ) es la escala de longitud, siendo 4, =2C,.

Para que el modelo de pared sea aplicable a toda la region proxima a las paredes
es necesario formular la ley de pared como una tnica ley que sea valida en dicha zona:

+ _ I+ /r, +
u =eu, +e u,, (I1.93)

donde la funcién de mezcla viene dada por:

4
a

r=-— (y ) ; c=exp(£’_1j; a=0.0lc; bzé; E=9.793; =L (I1.94)
1+by E c /,

r

siendo f, una funcion de rugosidad de la pared. La ecuacion general para la variacion de
la velocidad, du”/dy", se calcula a partir de (I1.93) como:

du+ — el' dulu*-m +el/l' dutu:b (1195)
dy dy dy

de forma que en la expresion (I1.95) la parte correspondiente a la subcapa totalmente
turbulenta permite incluir los efectos de la presencia de gradientes de presiones.
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Apéndice 111

Resultados de la
caracterizacion del
ventilador axial

II1.1. INTRODUCCION.

En este apéndice se ofrece un resumen de los resultados obtenidos mediante la
realizacion de esta tesis para la caracterizacion de la soplante axial. Se presentan tanto
resultados del analisis del flujo en la turbomaquina como de la caracterizacion actstica
de la region de propagacion. El anexo se ha dividido en dos bloques, uno
correspondiente a los resultados del flujo y otro correspondiente a los resultados
aeroacusticos. A su vez, el bloque correspondiente a la caracterizacion de los fendmenos
fluidodinamicos que tienen lugar en el ventilador se ha estructurado en cuatro partes:
resultados de anemometria térmica, resultados numéricos, resultados de la sonda de
presion y resultados de los transductores piezoeléctricos, mostrandose tanto los
resultados promediados a un canal de dlabe como los instantaneos. Se dispone también
de una version electronica, que se adjunta a la memoria de la tesis, donde se han
incluido las animaciones, numéricas y experimentales, obtenidas para distintas
magnitudes del campo de flujo del ventilador.
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I11.2. CARACTERIZACION DEL FLUJO.

1I1.2.1. Resultados de anemometria térmica.

Aver Pass Vax Adim, G, Qn (D) Aver Pass Vax Adim, G, 0.85Qn (D) Aver Pass Vax Adim, G, 0.7Qn (D)

-

/I"‘\ = = - o

[T

Aver Pass Vax Adim, 1.25G, On (D) Aver Pass Vax Adim, 1.25G, 0.85Qn (D) Aver Pass Vax Adim, 1.25G, 0.70n (D)

w

4 05 08 07 08 we 1 1 12

03 o

Aver Pass Vax Adim, G, Qn (R) Aver Pass Vax Adim, G, 0.850n (R) Aver Pass Vax Adim, G, 0.7Qn (R)

— P

[ aEhEaaaa—— | [ N |
oy o s o8 a7 os s 1 14 12 03 o4 s o8 ar o8 o8 1 11 12 LE] o s o o7 o8 as 1 11 12
Aver Pass Vax Adim, 1.25G, Gn (R) Aver Pass Vax Adim, 1.25G, 0.85Qn (R) Aver Pass Vax Adim, 1.25G, 0.70n (R)

03 a4 A5 08 07 08 08 1 11 12

Figura Ill. 1. Componente axial de la velocidad media en los planos entre haces (D) y
tras el rotor (R), para dos gaps (G y 1.25G) y tres caudales (On, 0.850ny 0.70n):
resultados experimentales de hilo caliente (DHW).
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Aver Pass Vcirc Adim, G, Qn (D) Aver Pass Vcire Adim, G, 0.850n (D) Aver Pass Veirc Adim, G, 0.70n (D)
. : /
y

Aver Pass Veirc Adim, 1.25G, Qn (D) Aver Pass Vcirc Adim, 1.25G, 0.85Qn (D) Aver Pass Veirc Adim, 1.25G, 0.7Qn (D)

Aver Pass Vcirc Adim, G, Qn (R) Aver Pass Vcirc Adim, G, 0.85Qn (R) Aver Pass Veire Adim, G, 0.70n (R)

Aver Pass Vcirc Adim, 1.25G, Gn (R) Aver Pass Vcirc Adim, 1.25G, 0.85Qn (R) Aver Pass Vcirc Adim, 1.25G, 0.70n (R)

Figura I11.2. Componente circunferencial de la velocidad media en los planos entre haces (D)
y tras el rotor (R), para dos gaps (G y 1.25G) y tres caudales (On, 0.850ny 0.70n):
resultados experimentales de hilo caliente (DHW).
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 392

Vax Adim, G, Qn (D) Vax Adim. G, 0.85Qn (D) Vax Adim, G, 0.70n (D)

Vax Adim, 1.25G, Qn (D) Vax Adim, 1.25G, 0.850n (D) Vax Adim. 1.256, 0.70n (D}

Vax Adim, G, On (R) Vax Adim, G, 0.850n (R)

Vax Adim, 1.25G, Qn (R) Vax Adim, 1.256, 0.70n (R)

iF

E
= oa-

Vi pebm

o4

Figura I11.3. Mapa radial de la componente axial de la velocidad instantanea en los planos
entre haces (D) y tras el rotor (R), para dos gaps (Gy 1.25G) y tres caudales
(On, 0.850ny 0.70n). resultados DHW, posicion circunferencial 8°.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 393

Wi Adim, G, On (D) Vax Adim, G, 0.850n (D) Wax Adim, G, 0.70n (D)

Wi Adim, 1.25G, On (D) Wi Adim, 1.25G, 0.850n (D) Vit Adim, 1.25G, 0.70n (D)

Ve Adim, G, Qn (R) Wi Adim, G, 0.850n (R)

Vax Adim, 1.256, On (A} Vit Adim, 1,250, 0.850n (R) Wi Adim, 1.25G, 0.70n (R)

Figura Il1.4. Mapa angular de la componente axial de la velocidad instantanea en los planos
entre haces (D) y tras el rotor (R), para dos gaps (Gy 1.25G) y tres caudales
(On, 0.850ny 0.70n): resultados DHW, posicion radial 9.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 394

Veire Adim, G, On (D) Veire Adim, G, 0.850n (D) Veiie Adim, G, 0.70n (D)

Veire Adim, 1,253, Qn (D) Veire Adim, 1,256, 0.850n (D) Veire Adim, 1.25G, 0.70n (D)

Veire Adim, G, Qn (R) Veire Adim, G, 0.850n () Veire Adim, G, 0.70n (R)

Veire Adim, 1.253, Qn (A) Veire Adim, 1.25G, 0.850n (R) Veire Adim, 1.25G, 0.70n (R)

Figura IIL.5. Mapa radial de la componente circunferencial de la velocidad instantinea
en los planos entre haces (D) y tras el rotor (R), para dos gaps (Gy 1.25G) y tres caudales
(On, 0.850n y 0.70n): resultados DHW, posicion circunferencial 8°.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 395

Veire Adim. G, Qn (D) Veire Adim, G, 0.850n (D) Veite Adim, G, 0.70n (D)

Weire Adim, 1.25G, Qn (D) WVeire Adim, 1.25G, 0.850n (D) Weire Adim, 1.25G, 0.70n (D)

Weire Adim, G, Qn (R) Veire Adim, G, 0.850n () Veire Adim, G, 0.70n (R)

Al 14 0IZ B ADs 008 D04 002 0 08 b4 QDM 012 01 008 000 004 H0F 0 002 004

Veire Adim, 1,256, Gn (R) Weire Adim, 1,250, 0.850n (R) Veire Adim, 1.25G, 0.70n (R)

Figura I11.6. Mapa angular de la componente circunferencial de la velocidad instantanea
en los planos entre haces (D) y tras el rotor (R), para dos gaps (G y 1.25G) y tres caudales
(On, 0.850ny 0.70n): resultados DHW, posicion radial 9.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 396

111.2.2. Resultados numéricos.

Pass Aver Vax Adim, G, Qn (D) Pass Aver Vax Adim, G, 0.85Qn (D) Pass Aver Vax Adim, G, 0.7Qn (D)

08 [} [T} [} 1 11 12

Pass Aver Vax Adim, 1.25G, 0.85Qn (D) Pass Aver Vax Adim, 1.25G, 0.70n (D)

(7] [%] [T} [T} 1 11 12 (7] [%] [T}

Pass Aver Vax Adim, G, Qn (R) Pass Aver Vax Adim, G, 0.850n (R) Pass Aver Vax Adim, G, 0.7Qn (R)

Pass Aver Vax Adim, 1.25G, Qn (R) Pass Aver Vax Adim, 1.25G, 0.85Qn (R) Pass Aver Vax Adim, 1.25G, 0.7Qn (R)

Figura Il1.7. Componente axial de la velocidad media en los planos entre haces (D)
v tras el rotor (R), para dos gaps (G y 1.25G) y tres caudales (On, 0.850ny 0.70n):
resultados numéricos del modelo tridimensional.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 397

Pass Aver Vax Adim, G, Qn (D)
— _

1

Pass Aver Vax Adim, G, 0.85Qn (D) Pass Aver Vax Adim, G, 0.7Qn (D)

Pass Aver Vax Adim, G, Qn (R)

Pass Aver Vax Adim, 1.25G, On (R)

Figura II1.8. Componente axial de la velocidad media en los planos entre haces (D)
y tras el rotor (R), para dos gaps (G y 1.25G) y tres caudales (On, 0.850ny 0.70n):
resultados numéricos, perimetro completo.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 398

Pass Aver Veirc Adim, G, Qn (D) Pass Aver Virc Adim, G, 0.85Gn (D) Pass Aver Veirc Adim, G, 0.7Qn (D)

Pass Aver Vcirc Adim, 1.25G, Qn (D) Pass Aver Vcire Adim, 1.25G, 0.85Qn (D) Pass Aver Vcire Adim, 1.25G, 0.70n (D)

R — e —

Pass Aver Veirc Adim, G, Qn (R) Pass Aver Vcirc Adim, G, 0.85Qn (R) Pass Aver Vcirc Adim, G, 0.70n (R)
EE— 200 . [ |
R LI B 01 Doa ﬂl‘l 0.04 “ o 3 0.2 15 0.1 005 L] s 2.3 035 L] £ i) 05 L] o
Pass Aver Vcirc Adim, 1.25G, Gn (R) Pass Aver Vcire Adim, 1.25G, 0.850n (R) Pass Aver Vcire Adim, 1.25G, 0.70n (R)

!

044 00 00 008 008 M k2 0

£y 02 15 0.1 008 [ [T 43 028 4F 015 01 005 [ [T

Figura I11.9. Componente circunferencial de la velocidad media en los planos entre haces (D)
y tras el rotor (R), para dos gaps (G y 1.25G) y tres caudales (On, 0.850ny 0.70n):
resultados numéricos del modelo tridimensional.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 399

Pass Aver Veirc Adim, G, Qn (D)

Pass Aver Vcirc Adim, G, 0.85Qn (D) Pass Aver Virc Adim, G, 0.70n (D)

Pass Aver Vcirc Adim, 1.25G, Qn (D) Pass Aver Vcirc Adim, 1.25G, 0.85Qn (D) Pass Aver Vcirc Adim, 1.25G, 0.7Gn (D)

°
°
]
i
e
@
H
e
]

Pass Aver Vcirc Adim, G, Qn (R) Pass Aver Vcirc Adim, G, 0.850n (R)

(o]

atd 492 41 008 006 064 002 B 00F 004

Pass Aver Veirc Adim, 1.25G, Gn (R)

(o]

atd 492 41 008 006 064 002 B 00F 004 035

Pass Aver Vcirc Adim, 1.25G, 0.85Qn (R)
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Figura II1.10. Componente circunferencial de la velocidad media en los planos entre haces (D)
v tras el rotor (R), para dos gaps (G y 1.25G) y tres caudales
(On, 0.850n y 0.70n): resultados numeéricos, perimetro completo.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 400

Pass Aver Azimut Angle, G, Qn (D) Pass Aver Azimut Angle, G, 0.85Cn (D) Pass Aver Azimut Angle, G, 0.7Qn (D)

///v\

R

L~
e

) 3 1 2 3

Pass Aver Azimut Angle, 1.25G, Qn (D) Pass Aver Azimut Angle, 1.25G, 0.85Qn (D) Pass Aver Azimut Angle, 1.25G, 0.7Qn (D)

VA 4. .,

b—& =Z

>
| I | R
3 2 -1 L] 1 2 3 -4 2 - o 1 2 2
Pass Aver Azimut Angle, G, Qn (R) Pass Aver Azimut Angle, G, 0.85Qn (R) Pass Aver Azimut Angle, G, 0.70n (R)
m -
’ —
-
\ ~
. e —— /—\
A 2 1 -3 L] Bl o 1 2 a 2 o 1 2 3
Pass Aver Azimut Angle, 1.25G, Qn (R) Pass Aver Azimut Angle, 1.25G, 0.85Cn (R) Pass Aver Azimut Angle, 1.25G, 0.70n (R)

Figura II1.11. Angulo azimutal promedio en los planos entre haces (D) y tras el rotor (R),
para dos gaps (Gy 1.25G) y tres caudales (On, 0.850n y 0.70n):
resultados numéricos del modelo tridimensional.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 401

Pass Aver Azimut Angle, G, On (D) Pass Aver Azimut Angle, G, 0.85Qn (D)

'S
ot

=] ] E]

Pass Aver Azimut Angle, G, 0.7Qn (D}
i - il

Pass Aver Azimu!’ﬁngle, 1.25G, Gn (D) Pass Aver Azimut Angle, 1.25G, 0.850n (D)
\ A
Y N ‘l\/‘”w\ A\
By | ¥
A \ L) |
v "‘\? . y \,.‘_?4/‘ '
, \ .

Pass Aver Azimut Angle, 1.25G, 0.7Qn (D)

{ -
A 2 “ o 1 2 3 -3 L] - o 1 2 3
Pass Aver Azimut Angle, G, Qn (R) Pass Aver Azimut Angle, G, 0.85Qn (R) Pass Aver Azimut Angle, G, 0.7Qn (R)

Pass Aver Azimut Angle, 1.25G, Gn (R) Pass Aver Azimut Angle, 1.25G, 0.85Qn (R)
[ RN EE T
A 2 “ o 1 2 3 -3 L] - o 1 2 3

Figura III.12. Angulo azimutal promedio en los planos entre haces (D)
y tras el rotor (R), para dos gaps (G y 1.25G) y tres caudales (On, 0.850ny 0.70n):
resultados numéricos, perimetro completo.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 402

Pass Aver Vorticity Mag Adim, G, Qn (D) Pass Aver Vorticity Mag Adim, G, 0.85Qn (D) Pass Aver Vorticity Mag Adim, G, 0.7Qn (D)

Pass Aver Vorticity Mag Adim, 1.25G, Qn (D)

Pass Aver Vorticity Mag Adim, G, 0.85Cn (R} Pass Aver Vorticity Mag Adim, G, 0.7Qn (R)

Pass Aver Vorticity Mag Adim, 1.25G, Qn (R) Pass Aver Vorticity Mag Adim, 1.25G, 0.85Qn (R) Pass Aver Vorticity Mag Adim, 1.25G, 0.7CGn (R)

Figura I11.13. Magnitud de la vorticidad media en los planos entre haces (D) y
tras el rotor (R), para dos gaps (Gy 1.25G) y tres caudales (On, 0.850ny 0.70n):
resultados numéricos del modelo tridimensional.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 403

Pass Aver Vorticity Mag Adim, G, Qn (D)

Pass Aver Vorticity Mag Adim, G, 0.85Qn (D)

Pass Aver Vorticity Mag Adim, G, 0.7Qn (D)

Pass Aver Vorticity Mag Adim, 1.25G, 0.25Qn (D) Pass Aver Vorticity Mag Adim, 1.25G, 0.7Qn (D)

Pass Aver Vorticity Mag Adim, G, Gn (R) Pass Aver Vorticity Mag Adim, G, 0.85Qn (R) Pass Aver Vorticity Mag Adim, G, 0.7Qn (R)
| R EE— T
o s 1 15 2 25 3 as . s 5 [ ] 0s 1 15 2 25 3 as “ 45 5
Pass Aver Vorticity Mag Adim, 1.25G, Qn (R) Pass Aver Vorticity Mag Adim, 1.25G, 0.85Qn (R) Pass Aver Vorticity Mag Adim, 1.25G, 0.7Qn (R)
| 0 0 T
(] s 1 15 2 25 3 a5 ‘ 45 5 L] os 1 15 2 s ] as “ - 5

Figura Il 14. Magnitud de la vorticidad media en los planos entre haces (D)
y tras el rotor (R), para dos gaps (G y 1.25G) y tres caudales (On, 0.850ny 0.70n):
resultados numeéricos, perimetro completo.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 404

Vax Adim. G, Gn (D) Vax Adim, G, 0.85Qn (D) Vax Adim, G, 0.7Qn (D)

Vax Adim, 1.25G, 0.70n (D)

Wax Adim, G, On () Vi Adim, G, 0.850n (R) Wi Adim, G, 0.70n (A}

Vo Adim, 1.25G, Gn (R) Wit Adim, 1.25G, 0.70n (R)

e

Figura Ill.15. Mapa radial de la componente axial de la velocidad instantanea en los planos
entre haces (D) y tras el rotor (R), para dos gaps (Gy 1.25G) y tres caudales
(On, 0.850n y 0.70n): resultados numeéricos, posicion circunferencial 8°.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 405

Vax Adim, G, On (D) Wax Adim, G, 0.850n (D) Wax Adim, G. 0.70n (D)

Vax Adim, 125G, Qn (D) Wax Adim, 1.25G, 0.850n (D)

Ve Adirm, G, On () Vax Adim, G, 0.850n (A) Va Adim, G, 0.70n (R)

Vit Adim, 1.25G, Qn (A) Vax Adim, 1.25G, 0.850n (A) Wa Adim, 1.26G, 0.70n (R)

Figura Il 16. Mapa angular de la componente axial de la velocidad instantanea en los planos
entre haces (D) y tras el rotor (R), para dos gaps (Gy 1.25G) y tres caudales
(On, 0.850n y 0.70n): resultados numéricos, posicion radial 9.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 406

Veire Adim, G, On (D) Weire Adim, G, 0.850n (D) Veire Adim, G, 0.70n (D)

Weire Adim, 1.25G, Qn (D) Veire Adim, 1.25G, 0.850n (D) Veire Adim, 1.250, 0.70n (D)

Veire Adim, G, 0.850n (R) Veire Adim, G, 0.7Cn (R)

Veire Adim, 1.25G, On (R) Veire Adim, 1.25G, 0.850n (R) Veire Adim, 1.25G, 0.70n (R}

Figura IlL.17. Mapa radial de componente circunferencial de la velocidad instantinea en los planos
entre haces (D) y tras el rotor (R), para dos gaps (G y 1.25G) y tres caudales
(On, 0.850n y 0.70n): resultados numéricos, posicion circunferencial 8°.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 407

Weire Adim, G, Cn (D) Weire Adim, G, 0.850n (D) Veire Adim, G, 0.70n (D)

Veire Adim, 1.25G, Qn (D) Veire Adim, 1.25G, 0.850n (D) Veire Adim. 1.25G, 0.70n (D)

Veire Adim, G, On (F) Veire Adim. G, 0.850n (R} Veire Adim, G, 0.70n (A}

§ oce

Veire Adim, 1.25G, Qn (R) WVeira Adim, 1,256, 0.850n (R) Veire Adim, 1,256, 0.70n (R)

Figura Il 18. Mapa angular de la componente circunferencial de la velocidad instantanea
en los planos entre haces (D) y tras el rotor (R), para dos gaps (Gy 1.25G) y tres caudales
(On, 0.850n y 0.70n): resultados numeéricos, posicion radial 9.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial.

408

Viad Adim, G, On (D)

Vrad Adim, 1.25G, On (D)
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Figura I1.19. Mapa radial de la componente radial de la velocidad instantanea en los planos
entre haces (D) y tras el rotor (R), para dos gaps (G y 1.25G) y tres caudales
(On, 0.850n y 0.70n): resultados numeéricos, posicion circunferencial 8°.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 409

Viad Adim, G, Qn (D) Viad Adim, G, 0.850n (D) Vrad Adim. G, 0.70n (D)

a0 00 an 0008 [} 0008 [T D018 e o 0018 o0 0008 [ ey [T [T [T a0 0018 o0 Fre [ [y oot 00s oz

Vrad Adim, 1.25G, Qn (D} Viad Adim, 1.25G, 0.850n (D) Vrad Adim. 1.25G, 0.70n (D}

Vind nabm

a0 00 an 0008 [} 0008 [T D018 e P T T T 0005 [ 0008 am [T [T ane 0018 001 0008 o 0008 001 o018 002

Vrad Adim, G, Qn (R) Wrad Adim. G, 0.850n (R} Vrad Adm. G, 0.70n (R)

o 0018 o0 0008 [ ey [T [T [T

Viad Adim, 1.256, Qn (F) Virad Adim, 1.256, 0.850n (R) Vrad Adim, 1.25G. 0.70n (R)

a0 008 001 0008 o 0008 an [T [T

Figura I11.20. Mapa angular de la componente radial de la velocidad instantanea en los planos
entre haces (D) y tras el rotor (R), para dos gaps (G y 1.25G) y tres caudales
(On, 0.850n y 0.70n): resultados numéricos, posicion radial 9.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 410

WVorlicity Mag Adim, G, On (D) WVadticity Mag Adim, G, 0.850n (D)

Vorticity Mag Adim. G. 0.7Cn (D)

Volicity Mag Adim, 1.25G, Qn (D) Vorticity Mag Adim, 1.25G, 0.850n (D} Vorticity Mag Adim, 1.25G, 0.70n (D)

ooty sl

Volicity Mag Adim, G, 0.850n ()

Vorticity Mag Adim, 1.25G, 0.850n (R)

Wity ndbm

Figura IIL.21. Mapa radial de la magnitud de la vorticidad instantanea en los planos
entre haces (D) y tras el rotor (R), para dos gaps (G y 1.25G) y tres caudales
(On, 0.850n y 0.70n): resultados numéricos, posicion radial 9.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 411

Vorticity Mag Adim, G, On (D) Worticity Mag Adim, G, 0.850n (D) Vorticity Mag Adim, G, 0.70n (D)

Vorteity abim
Vorteity abim

Vorlicity Mag Adim, 1.25G, Qn (D) Vorticity Mag Adim. 125G, 0.70n (D)

Warteity mebm
Vorteity abim
Warteity mebm

o s

I Tm——
a 2 4 o a 0 12 1 D ]
Vorticity Mag Adim, G, Gn (R) Voticity Mag Adim, G, 0,850 (R) Worticity Mag Adim, G, 0.70n (R)

. Vorkaily mim
. Vorkaily mim
. Vorkaily mim

Voticity Mag Adim, 1.26G, Cn (R) Vorticity Mag Adim, 1.25G, 0.850n (R) Vorticity Mag Adim, 1.25G, 0.70n (R)

. Workity mdim

Figura II1.22. Mapa angular de la magnitud de la vorticidad instantanea en los planos
entre haces (D) y tras el rotor (R), para dos gaps (G y 1.25G) y tres caudales
(On, 0.850n y 0.70n): resultados numeéricos, posicion radial 9.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 412

Vax Adim, @, @n (D) Vax Adim, @, @n (D)

Wi Adim, 1.25G, Qn (D) Ve Adim, 1.25G, Qn (D)

Vaoe Adim, G, Qn {R) WVax Adim, @, Qn (R)

Ve Adim, 1.25G, Gn () Wax Adim, 1,256, Gn (R)

Figura II1.23. Mapas angulares de la componente axial de la velocidad instantanea,
entre haces (D) y tras el rotor (R), caudal nominal On, dos gaps (Gy 1.25G):
resultados numéricos con modelos de turbulencia RSM y LES.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 413

Veire Adim, @, Qn (D) Veire Adim, G, Qn (D)

Veire Adim, 1.25G, On (D) Veire Adim, 1.256, Cn (D)

Weire Adim, G, Gn (R) Veire Adim, G, Gn {A)

Veire Adim, 1.25G, On (R) WVeire Adim, 1.253, Gn (R)
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Figura I11.24. Mapas angulares de la componente circunferencial de la velocidad
instantanea, entre haces (D) y tras el rotor (R), caudal nominal On,
dos gaps (G y 1.25G): resultados numéricos con modelos de turbulencia RSM y LES.
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APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 414

Axial & Tangential Blade Force Components, On, hub Avial & Tangential Blade Force Components, Gin, mid-span Axial & Tangential Blade Fores Components, On, tip
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Figura II1.25. Fuerza total, componentes axial y tangencial sobre el dlabe, para tres secciones
(base, media y punta), caudal nominal On y dos gaps (Gy 1.25G).
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Figura I11.26. Fuerza total, componentes axial y tangencial sobre la directriz, para tres secciones
(base, media y punta), caudal nominal On 'y dos gaps (G y 1.25G).
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Figura II1.27. Espectros de la fuerza y sus componentes axial y tangencial sobre el dlabe,
caudal nominal On y dos gaps (G y 1.25G).

Flot Adim, Qn (Blade)

Figura I11.28. Fuerza total sobre el alabe y distribucion radial promedio de la misma,
caudal nominal On y dos gaps axiales (G y 1.25G).
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Figura I11.29. Espectros de la fuerza total, axial y tangencial sobre la directriz,
caudal nominal On y dos gaps (G y 1.25G).
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Figura I11.30. Fuerza total sobre la directriz y distribucion radial promedio de la
misma, caudal nominal On y dos gaps axiales (G y 1.25G).
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I11.2.3. Resultados de la sonda de presion.
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Figura I11.31. Componente axial de la velocidad media en los planos entre haces (D)
y tras el rotor (R), para dos gaps (G y 1.25G) y caudal nominal Qd:
resultados experimentales de la sonda de presion (FHP).
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Figura I11.32. Componente circunferencial de la velocidad media en los planos
entre haces (D) y tras el rotor (R), para dos gaps (G y 1.25G) y caudal
nominal Qd: resultados experimentales de la sonda de presion (FHP).
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Figura I1.33. Angulo azimutal promedio en los planos entre haces (D) y
tras el rotor (R), para dos gaps (G y 1.25G) y caudal nominal Qd.:
resultados experimentales de la sonda de presion (FHP).
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Figura I11.34. Presion estatica media en los planos entre haces (D) y tras el rotor (R),
para dos gaps axiales (G y 1.25G) y caudal nominal de funcionamiento Qd:
resultados experimentales de la sonda de presion (FHP).
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I11.2.4. Resultados de los transductores de presion.
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Pos ang (grados) i uTr Pos ang (grades) - WTr

Figura I11.35. Fluctuaciones de presion estdtica sobre la carcasa del rotor:
dos gaps (G y 1.25G) y tres caudales (QOn, 0.850ny 0.70n).
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Figura I11.36. Fluctuaciones de presion estatica sobre la carcasa del rotor:
dos gaps (G y 1.25G) y tres caudales (QOn, 0.850ny 0.70n).
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I11.3. CARACTERIZACION AEROACUSTICA.
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Figura I11.37. Resultados numéricos y experimentales del ruido en el plano RS,
para dos gaps axiales (Gy 1.25G) y caudal nominal Qn:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura II1.38. Resultados numéricos y experimentales del ruido en el plano R7,
para dos gaps axiales (Gy 1.25G) y caudal nominal On:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura I11.39. Resultados numéricos y experimentales del ruido en el plano R9Y,
para dos gaps axiales (Gy 1.25G) y caudal nominal On:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura II1.40. Resultados numéricos del ruido en el plano RS,
dominio de la frecuencia y temporal para el gap inferior (G) y caudal nominal QOn:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura Il11.41. Resultados numéricos del ruido en el plano RS,

dominio de la frecuencia y temporal para el gap superior (1.25G) y caudal nominal On:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura I11.42. Resultados numéricos del ruido en el plano R7,

dominio de la frecuencia y temporal para el gap inferior (G) y caudal nominal On:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura I11.43. Resultados numéricos del ruido en el plano R7,

dominio de la frecuencia y temporal para el gap superior (1.25G) y caudal nominal On:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura I11.44. Resultados numéricos del ruido en el plano R9,
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Figura I11.45. Resultados numéricos del ruido en el plano R9,
dominio de la frecuencia y temporal para el gap superior (1.25G) y caudal nominal On:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura I11.46. Espectros de ruido para varias posiciones angulares en el plano RS,
gap inferior (G) y caudal nominal (On):
resultados en el dominio temporal y experimentales.
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Figura I11.47. Espectros de ruido para varias posiciones angulares en el plano RS,
gap superior (1.25G) y caudal nominal (On):
resultados en el dominio temporal y experimentales.
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Figura Il1.48. Espectros de ruido para varias posiciones angulares en el plano R7,
gap inferior (G) y caudal nominal (On):
resultados en el dominio temporal y experimentales.
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Figura I11.49. Espectros de ruido para varias posiciones angulares en el plano R7,
gap superior (1.25G) y caudal nominal (On):
resultados en el dominio temporal y experimentales.

Universidad de Oviedo - Area de Mecanica de Fluidos



APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial.

434

Espectro de ruido, Posicion angular 0°, R=8m, G, Qn, Temp.
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Figura II1.50. Espectros de ruido para varias posiciones angulares en el plano R9,
gap inferior (G) y caudal nominal (On):
resultados en el dominio temporal y experimentales.
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Espectro de ruido, Posicion angular 0°, R=9m, 1.25G, Qn, Temp.
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Figura IlL.51. Espectros de ruido para varias posiciones angulares en el plano R9,
gap superior (1.25G) y caudal nominal (On):
resultados en el dominio temporal y experimentales.
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Figura I11.52. Comparacion de resultados numéricos y experimentales en los planos R5, R7 y R9,
para dos gaps axiales (Gy 1.25G) y caudal nominal Qn:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura I11.53. Distribucion circunferencial y radial del SPL entre los planos RS, R7 y RY,
resultados en el dominio de la frecuencia y temporal para el gap inferior (G)
v caudal nominal Qn: frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura II1.54. Distribucion circunferencial y radial del SPL entre los planos R5, R7 y RY,
resultados en el dominio de la frecuencia y temporal para el gap superior (1.25G)
vy caudal nominal Qn: frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura I11.55. Distribucion circunferencial y radial del SPL entre los planos R5, R7 y RY,

resultados experimentales para los dos gaps (G y 1.25G) y caudal nominal QOn: frecuencias

BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura II1.56. Comparacion de resultados numéricos y experimentales del ruido
en el plano RS, para caudal nominal QOn:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura II1.57. Comparacion de resultados numéricos y experimentales del ruido

en el plano R7, para caudal nominal QOn:

frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura I11.58. Comparacion de resultados numéricos y experimentales del ruido

en el plano RY, para caudal nominal QOn:

frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura I11.59. Nivel SPL total en los planos frontales FD (antes del estator) y FR (tras el rotor),
para dos gaps (Gy 1.25G) y para caudal nominal On:
dominio de la frecuencia, dominio temporal y resultados experimentales.
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Figura I11.60. Resultados numéricos y experimentales de la contribucion total (dos gaps axiales)
v de la contribucion estacionaria del ruido en el plano RS, caudal nominal On:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura II1.61. Resultados numéricos y experimentales de la contribucion total (dos gaps axiales)

v de la contribucion estacionaria del ruido en el plano R7, caudal nominal On:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura I11.62. Resultados numéricos y experimentales de la contribucion total (dos gaps axiales)

v de la contribucion estacionaria del ruido en el plano R9, caudal nominal On:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura I11.63. Resultados numéricos del modelo temporal para la contribucion estacionaria
del ruido en el plano R5, caudal nominal de funcionamiento Qn:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura I11.64. Resultados numéricos del modelo temporal para la contribucion estacionaria
del ruido en el plano R7, caudal nominal de funcionamiento Qn:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura I11.65. Resultados numéricos del modelo temporal para la contribucion estacionaria
del ruido en el plano RY, caudal nominal de funcionamiento Qn:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura II1.66. Espectros de ruido correspondientes a la contribucion estacionaria del SPL
para varias posiciones angulares en el plano R5:
resultados del modelo temporal, caudal nominal QOn.
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Figura I11.67. Espectros de ruido correspondientes a la contribucion estacionaria del SPL
para varias posiciones angulares en el plano R7:
resultados del modelo temporal, caudal nominal QOn.
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Figura I11.68. Espectros de ruido correspondientes a la contribucion estacionaria del SPL
para varias posiciones angulares en el plano R7:
resultados del modelo temporal, caudal nominal On.
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Figura I11.69. Comparacion de resultados numéricos y experimentales en los planos R5, R7 y R9
para la contribucion estacionaria del ruido, caudal nominal On:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura I11.70. Distribucion circunferencial y radial de la contribucion estacionaria del SPL
en los planos R5, R7 y R9, caudal nominal On:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.

o % vy Universidad de Oviedo - Area de Mecanica de Fluidos



APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial. 448

SPL{dB), Plane zx, R=5m, G, Qn, BPF SPL(dB), Plano zx, R=5m, G, Qn, 2BPF SPL(dB), Plano zx, R=5m, G, Qn, 3BPF
T . . 50, w 5 0, -

o= REW e [R5
- LES - LES - LES

8 o} }

o o

) sl

@ 0 %i 50}
g 40 g 4D}

- W

» )

10+ w0

& 80 100 0 1 E: 60 ] 100 120 o " o ® 50 0 00 120 140 60 1L
Pasicion Angular {grados) Posicion Angular {grados) Posicion Angular (grados)
SPL(dB), Plano zx, R=5m, G, Qn, 4BPF SPL(dB), Plane zx, R=5m, G, Qn, SBPF
” 3 * w m

o= SN - ASW
- LES = LES

) | 60

o ok

SPL (dB)

53]
ES ) 60 & W 1 W 1w ] [ 00 10 Mo 160 o 1 K3 ED w0 ) 8 W
Pasicion Angular (grados) Posicion Angular {grados) Posicion Angular {grados)
SPL{dB), Plano zx, R=5m, 1.25G, Qn, BPF SPL(dB), Plano zx, R=5m, 1.25G, Qn, 2BPF SPL{dB), Plano zx, R=5m, 1.25G, Qn, 3BPF
' %0 50 .
[ AW - o | el
- LES - LES - LES

L L 1 L

ot il

ol
& o)
=2
ﬂu: )

a0}

0]

0

M 0 0 100 120 1 40 50 0 100 120 140 1 n w 80 100 120 % 180 1
Posicion Angular (grados) Posicion Angular (grados) Posicion Angular (grados)
SPL{dB), Plano zx, R=5m, 1.25G, Qn, 4BPF SPL{dB), Plano zx, R=5m, 1.25G, Qn, 5SBPF SPL{dB), Plano zx, R=5m, 1.25G, Qn, Total
¥ e 0, * 2 . 120 ' '
- RS - FEW |
= LES = LES 110}

L © f

ook

7ol ! 70! - ™ hﬁ‘“-_._.._‘__‘_____‘_"_,o'--‘..._..-—-“‘_"H‘—"

o o} s} +
= = - TOf +
24 Ell s M
Fu Bo g
2] w LY e

20} w0t an} ':' EE,PS +

i * W

20t }

10 10

10}
% 0 8 100 120 E: © 0 8 10 120 % » @0 ] 80 00 (] 140 180 180
Posicion Angular {grados) Posicion Angular {grados) Posicion Angular {grados)

Figura I11.71. Comparacion entre RSM y LES en el plano RS,

para dos gaps axiales (Gy 1.25G) y caudal nominal QOn:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Figura I11.72. Comparacion entre RSM y LES en el plano R7,
para dos gaps axiales (Gy 1.25G) y caudal nominal QOn:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.

Universidad de Oviedo - Area de Mecanica de Fluidos



APENDICE III. Resultados de la caracterizacion del ventilador axial.

450

SPL(dB), Plano zx, R=0m, G, Qn, BPF

o= RSN
- LES

R M - M M
Posicion Angular {grados)

SPL{dB), Plano zx, R=9m, G, Qn, 4BFF

ES ) 60 & W 1 W 1w
Posicion Angular (grados)

SPL(dB), Plano zx, R=9m, 1.25G, Qn, BPF

- RS
- LES

8 100 120

nmnlar(ga‘h;}

E: 0 0
Posicio

SPL(dB), Plano zx, R=8m, 1.25G, Qn, 4BPF
o= REM
- LES

] 100 120
Posicion Angular {grados)

SPL (dB)

SPL(dB), Plano zx, R=9m, G, Qn, 2BPF
[ AEW
- LES

L (60 120 140 1
Posicion Angular (grados)

SPL(dB), Plano zx, R=0m, G, Qn, SBPF
- ASW
—- LES

] [ W 10 Mo 160
Posicion Angular {grados)

SPL(dB), Plano zx, R=0m, 1.25G, Qn, 2BPF

o= RSN
- LES

] W w7

@ &0
Posicion Angular {grados)

SPL(dB), Plano zx, R=9m, 1.25G, Qn, 5BPF
T Ea
- LES

0 0 12
Posicion Angular (grados)

SPL(dB), Plano zx, R=9m, G, Qn, 3BPF
T = T
=g

w0 8 00 10 W0 180 0
Posicion Angular {grados)

SPL{dB), Plano zx, R=9m, G, Qn, Total

B o P aaae

- LE5
20 == 6o |

(7 20 w0 ) 8 W T T T
Posicion Angular {grados)

SPL(dB), Plano zx, R=8m, 1.25G, Qn, 3BPF
o= REM
- LES

] 0 10 Mo 10 0
Posicion Angular {grados)

SPL(dB), Plano zx, R=9m, 1.25G, Qn, Total

120,
#
110 1
I
100, /
|
i
Pt L S -t ]
L o Fsm
Ll = LES
7oL el
““M\
) I
o
0. |
10 1
o L L "
L] 0 &0 & 80 0o 120 140 180 180

Posicion Angular (grados)

Figura I11.73. Comparacion entre RSM y LES en el plano RY,
para dos gaps axiales (Gy 1.25G) y caudal nominal QOn:
frecuencias BPF, 2BPF, 3BPF, 4BPF, 5BPF y nivel SPL total.
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Apéndice IV

Algoritmo numerico

IV.1. INTRODUCCION.

En este apéndice se lista el algoritmo numérico que se ha desarrollado para
caracterizar la region de propagacion del ruido en el dominio de la frecuencia. El
algoritmo toma como datos de partida las fuerzas de carga sobre los alabes y sus
coordenadas, obtenidos a partir de las simulaciones numéricas de la regién fuente
realizadas con Fluent (ver Capitulo 4). Por tanto, como ya se ha comentado a lo largo de
la tesis, el algoritmo considera tinicamente la contribucion del ruido de carga generado
por la turbomaquina axial.

El algoritmo consta basicamente de tres programas. El primer programa
(Coordenadas.c) se utiliza para obtener las coordenadas geométricas de los alabes y
escribirlas en ficheros — binarios o de texto — en el orden correcto para su posterior
utilizacion. El segundo programa (Armonicos.c) se encarga de leer correctamente las
fuerzas de carga sobre los alabes almacenadas mediante las simulaciones de Fluent, y
calcula sus transformadas de Fourier, es decir, proporciona los armonicos de carga de
las fuerzas. Finalmente, el tercer programa (Ruido.c) utiliza las coordenadas de los
alabes y los armoénicos de carga para resolver la formulacion integral en el dominio de
la frecuencia del ruido de carga (ver Capitulo 4), proporcionando los niveles de ruido en
el campo lejano para una determinada posicion del observador, que debe especificarse
en coordenadas esféricas como dato en el programa. En este ultimo programa se ha
implementado una rutina que permite calcular las funciones Bessel, responsables de la
directividad del sonido radiado.
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IV.2. PROGRAMA Coordenadas.c.

#include <stdio.h>
#include <stdlib.h>
#include <io.h>
#include <fentl.h>

#define NCELDAS1 3600

#define NCELDAS2 8800

#define NCELDAS ( NCELDAS1 + NCELDAS2 )
#define FICH_ENTRADA 1 "Coordenadas_ps.txt"
#define FICH_ENTRADA 2 "Coordenadas_ss.txt"
#define FICH_SALIDA_BIN "salida.bin"

#define FICH_SALIDA_TXT "salida.txt"

int leerFichero(char *name, float datos[NCELDAS][3], int ini, int fin)

{
FILE *in;
char buf[1024];
int celda;

if((in = fopen(name, "rt")) == NULL)

fprintf(stderr, "Error abriendo %s. Imposible continuar.\n", name);
return 1;

}
while(fgets(buf, 1024, in) != NULL)

|f(buf[0] == '(' && buf[1] == 'g' && buf[2] - Ial)

break;
}
for(celda = ini; celda < fin; ++celda)
{

if(fgets(buf, 1024, in) == NULL)
{

fprintf(stderr, "Error leyendo %s. Imposible continuar.\n", name);
return 1;

}

datos[celda][0] = atof(buf);
}
while(fgets(buf, 1024, in) '= NULL)

if(buf{0] == (' 8& buf[1] == 'a && buf[2] == "n')

break;
}
for(celda = ini; celda < fin; ++celda)
{

if(fgets(buf, 1024, in) == NULL)
{

fprintf(stderr, "Error leyendo %s. Imposible continuar.\n", name);
return 1;

}

datos[celda][1] = atof(buf);
}
while(fgets(buf, 1024, in) = NULL)

if(buf[0] == (" && buf[1] == 'r' && buf[2] == "a")
break;

for(celda = ini; celda < fin; ++celda)
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if(fgets(buf, 1024, in) == NULL)
{

fprintf(stderr, "Error leyendo %s. Imposible continuar.\n", name);
return 1;

}

datos[celda][2] = atof(buf);
}
fclose(in);
return O;

}
int main()

float datos[NCELDAS][3];
int i, j;

int out;

FILE *outtxt;

leerFichero(FICH_ENTRADA_1, datos, 0, NCELDAS1);
leerFichero(FICH_ENTRADA_2, datos, NCELDAS1, NCELDAS1 + NCELDASZ2);

if( (out = open(FICH_SALIDA_BIN, O_RDWR | O_CREAT | O_TRUNC, 0644)) < 0 )
{

fprintf(stderr, "Error grabando salida en %s. Imposible continuar.\n",
FICH_SALIDA_BIN);
exit(1);

}

write(out, datos, sizeof(float)*NCELDAS*3);

close(out);

fprintf(stderr,"\n");

if( (outtxt = fopen(FICH_SALIDA_TXT, "wt")) == NULL)

fprintf(stderr, "Error grabando salida en %s. Imposible continuar.\n",
FICH_SALIDA_TXT);
exit(1);

}

for(i = 0; i < NCELDAS; ++i)

{
for(j = 0;j < 3; +4j)

fprintf(outtxt, "%f ", datosl[i[j]);

}
fprintf(outtxt,"\n");
fprintf(stderr, ".");

}
fprintf(stderr,"\n");
fclose(outtxt);
return O;

}

void leerdatos()
{
float datos[NCELDAS][2];
int i, j;
int in;
FILE *intxt;

if( (in = open(FICH_SALIDA BIN, O_RDONLY, 0644)) <0)
{
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fprintf(stderr, "Error leyendo entrada en %s.
FICH_SALIDA_BIN);
exit(1);

}

read(in, datos, sizeof(float)*NCELDAS*2);

if( (intxt = fopen(FICH_SALIDA_TXT, "rt")) == NULL)
{

fprintf(stderr, "Error leyendo entrada en %s.
FICH_SALIDA_TXT);
exit(1);

}
for(i = 0; i < NCELDAS; ++i)
for(j = 0;j < 2; ++))
{
fscanf(intxt, "%f ", &datoslil[j]);
}
}
fclose(intxt);

}
IV.3. PROGRAMA Armonicos.c.

#include <stdio.h>
#include <stdlib.h>
#include <io.h>
#include <fentl.h>
#include <math.h>
#include "nrutil.h"

#define NCELDAS1 3600

#define NCELDAS2 8800

#define NCELDAS ( NCELDAS1 + NCELDAS2 )
#define NSTEPS 512

#define FICH_SALIDA_BIN "salida.bin"

#define FICH_SALIDA_TXT "salida.txt"

#define SWAP(a,b) tempr=(a);(a)=(b);(b)=tempr

void four1(float data[ ], unsigned long nn, int isign);
void realft(float data[ ],unsigned long n, int isign);

int main()

{
float *datos[NCELDAS];
int i, j;
int out;

FILE *outtxt;
for(i = 0; i < NCELDAS; ++i)

datos]i] = (float *) malloc(sizeof(float)*(NSTEPS + 1));

}
for (i = 0; i < NSTEPS; ++i)
{
char buf[1024];
FILE *in;
char name[512];
int celda;

sprintf(name, "alabe_ps_%04d.txt", i+1); //i + 1);

Imposible

Imposible

continuar.\n",

continuar.\n",
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if((in = fopen(name, "rt")) == NULL)
{

fprintf(stderr, "Error abriendo %s. Imposible continuar.\n", name);
exit(1);

}
while(fgets(buf, 1024, in) '= NULL)

{
if(ouf[0] == '("' && buf[1] == 'f' && buf[2] =="U")
break;

}
for(celda = 0; celda < NCELDAS1; ++celda)

{
if(fgets(buf, 1024, in) == NULL)
{
fprintf(stderr, "Error leyendo %s. Imposible continuar.\n", name);
exit(1);
}
[lprintf("%s",buf);
datos|celdal][i + 1] = atof(buf);
}
fclose(in);

sprintf(name, "alabe_ss_%04d.txt", i+1); //i + 1);
if((in = fopen(name, "rt")) == NULL)
{

fprintf(stderr, "Error abriendo %s. Imposible continuar.\n", name);
exit(1);

}
while(fgets(buf, 1024, in) = NULL)

if(buf[0] == (" && buf[1] == ' && buf[2] == 'u)

break;
}
for(celda = 0; celda < NCELDAS2; ++celda)
{
if(fgets(buf, 1024, in) == NULL)
fprintf(stderr, "Error leyendo %s. Imposible continuar.\n", name);
exit(1);
}
[lprintf("%s",buf);
datos[NCELDAS1 + celda][i + 1] = atof(buf);
}
fclose(in);

}
for(i = 0; i < NCELDAS; ++i)

realft(datos]i], NSTEPS, 1);

}
if( (out = open(FICH_SALIDA_BIN, O_RDWR | O_CREAT | O_TRUNC , 0644)) < 0)
{

fprintf(stderr, "Error grabando salida en %s. Imposible continuar.\n",
FICH_SALIDA_BIN);
exit(1);
}
for(i = 0; i < NCELDAS; ++i)
{
write(out, datos]i], sizeof(float)*(NSTEPS+1));
fprintf(stderr, "0");

close(out);
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fprintf(stderr,"\n");
if( (outtxt = fopen(FICH_SALIDA_TXT, "wt")) == NULL)

fprintf(stderr, "Error grabando salida en %s. Imposible continuar.\n",
FICH_SALIDA _TXT);

exit(1);
}
for(i = 0; i < NCELDAS; ++i)
{
for(j = 0; j < NSTEPS; ++j)
fprintf(outtxt, "%f ", datos[i][j + 11);
fprintf(outtxt,"\n");
fprintf(stderr, ".");
}
fprintf(stderr,"\n");
fclose(outtxt);
}
void leerdatos()
{
float *datos[NCELDAS];
int i, j;
int in;
FILE *intxt;
for(i = 0; i < NCELDAS; ++i)
datos]i] = (float *) malloc(sizeof(float)*(NSTEPS + 1));
}
if( (in = open(FICH_SALIDA_BIN, O_RDONLY, 0644)) <0)
{
fprintf(stderr, "Error leyendo entrada en %s. Imposible continuar.\n",
FICH_SALIDA_BIN);
exit(1);
}
for(i = 0; i < NCELDAS; ++i)
{
read(in, datos]i], sizeof(float)*(NSTEPS+1));
}
if( (intxt = fopen(FICH_SALIDA_TXT, "rt")) == NULL)
{
fprintf(stderr, "Error leyendo entrada en %s. Imposible continuar.\n",
FICH_SALIDA_TXT);
exit(1);
}
for(i = 0; i < NCELDAS; ++i)
{
for(j = 0; j < NSTEPS; ++j)
{
fscanf(intxt, "%f ", &datosl[i][j + 1]);
}
}
fclose(intxt);
}
void realft(float data[],unsigned long n, int isign)
{

void four1(float data[], unsigned long nn, int isign);

Universidad de Oviedo - Area de Mecanica de Fluidos




APENDICE IV. Algoritmo numérico.

457

}

unsigned long i,i1,i2,i3,i4,np3;

float c1=0.5,c2,h1i,h1r,h2i,h2r;

double wtemp,wr,wpr,wpi,wi,theta;
theta=3.141592653589793/(double) (n>>1);

if(isign==1)
{
c2=-0.5;
four1(data,n>>1,1);
}
else
{
c2=0.5;
theta=-theta;
}

wtemp=sin(0.5*theta);

wpr=-2.0*wtemp*wtemp;

wpi=sin(theta);

wr=1.0+wpr;

wi=wpi;

np3=n+3;

for(i=2;i<=(n>>2);i++)

{
i4=1+(i3=np3-(i2=1+(i1=i+i-1)));
h1r=c1*(data[i1]+data[i3]);
h1i=c1*(datal[i2]-data[i4]);
h2r=-c2*(data[i2]+data[i4]);
h2i=c2*(datal[i1]-data[i3]);
data[i1]=(float)(h1r+wr*h2r-wi*h2i);
data[i2]=(float)(h1i+wr*h2i+wi*h2r);
data[i3]=(float)(h1r-wr*h2r+wi*h2i);
data[i4]=(float)(-h1i+wr*h2i+wi*h2r);
wr=(wtemp=wr)*wpr-wi*wpi+wr;
wi=wi*wpr+wtemp*wpi+wi;

}
if(isign==1)

data[1]=(h1r=data[1])+data[2];
data[2]=h1r-data[2];

}

else

{
data[1]=c1*((h1r=data[1])+data[2]);
data[2]=c1*(h1r-data[2]);
four1(data,n>>1,-1);

}

void four1(float data[], unsigned long nn, int isign)

{

unsigned long n,mmax,m.j,istep,i;
double wtemp,wr,wpr,wpi,wi,theta;
float tempr,tempi;

n=nn << 1;

=1

for (i=1;i<n;i+=2)

{
if (> i)
{

SWAP(datalj],datali]);
SWAP(data[j+1],data[i+1]);
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}
m=nn;
while (m>=2 &&j > m)
{ .
J-=m;
m >>=1;

j +=m;
}
mmax=2,;
while (n > mmax)
{
istep=mmax << 1;
theta=isign*(6.28318530717959/mmax);
wtemp=sin(0.5*theta);
wpr = -2.0*wtemp*wtemp;
wpi=sin(theta);
wr=1.0;
wi=0.0;
for (m=1;m<mmax;m+=2)
{
for (i=m;i<=n;i+=istep)
{
j=i+mmax;
tempr=(float)(wr*data[j]-wi*data[j+1]);
tempi=(float)(wr*data[j+1]+wi*datalj]);
data[j]=datali]-tempr;
data[j+1]=data[i+1]-tempi;
data[i] += tempr;
data[i+1] += tempi;

wr=(wtemp=wr)*wpr-wi*wpi+wr;
wi=wi*wpr+wtemp*wpi+wi;
}

mmax=istep;
}
IV.4. PROGRAMA Ruido.c.

#include <math.h>
#include <stdio.h>
#include <stdlib.h>
#include <string.h>
#include "nrutil.h"

#define RAD (3.14159265/180.0)
#define Pl 3.14159265
#define VELSON 340.0
#define OMEGA 251.2
#define ACC 40.0

#define BIGNO 1.0e10
#define BIGNI 1.0e-10
#define NCELDAS 12400
#define NCOLUMNAS 512
#define B 9

#define V 13

#define RADIO 5.0
#define ARM 1

#define FILAS 37
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float bessj0(float x);

float bessj1(float x);

float bessij(int n, float x);

float componentes(float gamma, float theta, float radioFuente, int w);
float expReal(float phi, float phiFuente, int w);

float explmaginaria(float phi, float phiFuente, int w);

main(int argn, char *argv([])

{

inti, j, w, orden, k;

float Constante, A, C, D, E, J, K;

float mach, radioFuente, gamma, phiFuente;
float argumento, Componentes, theta, phi;
float SumaWReal, SumaWImaginaria, SumaCReal, SumaClmaginaria;
float RealPresion, ImaginariaPresion;

float *armonicos[NCELDAS];

float *coordenadas[NCELDAS];

float *posiciones[FILAS];

float bessel;

FILE *fichero, *fichero1, *fichero2, *fichero3;

fichero = fopen("Fourier.txt", "r");

fichero1 = fopen("Coordenadas.txt", "r");
fichero3=fopen("Posiciones_R5.txt","r");
fichero2 = fopen("Presiones_R5 BPF.ixt", "w");
for (i = 0; i < NCELDAS; ++i)

{
armonicos]i] = (float *) malloc(sizeof(float) * (NCOLUMNAS));
if (@armonicos[i] == NULL)
printf("Se acabo la memoria\n");
exit(2);
}
}
for (i = 0; i < NCELDAS; ++i)
{
coordenadas]i] = (float *) malloc(sizeof(float) * (3));
if (coordenadas]i] == NULL)
{
printf("Se acabo la memoria\n");
exit(2);
}
}
for (i = 0; i < FILAS; ++i)
{
posiciones]i] = (float *) malloc(sizeof(float) * (2));
if (posiciones[i] == NULL)
{
printf("Se acabo la memoria\n");
exit(2);
}
}
for (i = 0; i < NCELDAS; ++i)
{
for (j = 0; j < NCOLUMNAS; ++j)
{
fscanf(fichero, "%f", &armonicosli][j]);
}
fclose(fichero);

HOk
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for (i = 0; i < NCELDAS; ++i)

{
for (j = 0;j < 3; +4j)
{
fscanf(fichero1, "%f", &coordenadasli][j]);
}
fclose(fichero1);

for (i = 0; i < FILAS; ++i)
for (j=0; ] < 2; ++))

fscanf(fichero3, "%f", &posiciones]il[j]);
}
}
fclose(fichero3);
Constante = (float) ((ARM * B * B * OMEGA) / (4.0 * Pl * RADIO * VELSON));
J = (float) (cos(ARM * B * OMEGA * RADIO / VELSON));
K = (float) (sin(ARM * B * OMEGA * RADIO / VELSON));
for (k = 0; k < FILAS; ++k)
{
theta = (float)(RAD*posiciones[k][1]);
phi=(float)(RAD*posiciones[k][0]);
RealPresion = 0.0;
ImaginariaPresion = 0.0;
SumaCReal = 0.0;
SumaClmaginaria = 0.0;
for (i = 0; i < NCELDAS; ++i)
{
radioFuente = coordenadasli][2];
phiFuente = coordenadasli][1];
gamma = coordenadas]i][0];
mach = (float) (OMEGA * radioFuente / VELSON);
argumento = (float) (ARM * B * mach * sin(theta));
SumaWReal = 0.0;
SumaWImaginaria = 0.0;
for (w = -38; w <= 38; ++w)

if (abs(w) > 19)
{

if (w==0)
{
C = armonicos[i][2 *w * V - 2 * 247];
D =0.0;
else if (w < 0)
{ C = armonicos[i][2 * abs(w) * V - 2 * 247];
D = -armonicos|i][2 * abs(w) * V + 1 - 2 * 247];
}else
{
C = armonicos[i][2 *w * V - 2 * 247];
D = armonicos[i][2 *w * V + 1 - 2 * 247];
}
}
else
{
if (w==0)
{
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}

C = armonicos[i][2 * w * V],

D =0.0;
else if (w < 0)
{
C = armonicosli][2 * abs(w) * V];
D = -armonicosl[i][2 * abs(w) * V + 1];
}
else
{
C = armonicos[i][2 * w * V],
D = armonicos[i][2 *w * V + 1];
}

orden=ARM *B -w *V,;
if (orden < 0)

{
bessel = (float) (pow(-1.0, abs(orden)) *
bessj(abs(orden), argumento));

}

else

{
bessel = bessj(orden, argumento);

}

A = expReal(phi, phiFuente, w);

E = explmaginaria(phi, phiFuente, w);

Componentes = componentes(gamma, theta, radioFuente, w);
SumaWReal += (A * C - E * D) * bessel * Componentes;
SumaWImaginaria += (A * D + E * C) * bessel * Componentes;

SumaCReal += SumaWReal,
SumaClmaginaria += SumaWImaginaria;

}

RealPresion = -Constante * (K * SumaCReal + J * SumaClmaginaria);
ImaginariaPresion = Constante * (J * SumaCReal - K * SumaClmaginaria);
fprintf(fichero2, "%.20f\t%.20f\t%d\n", RealPresion, ImaginariaPresion, k);
printf("k es %d\n", k);

float componentes(float gamma, float theta, float radioFuente, int w)

mach = (float) (OMEGA * radioFuente / VELSON);
valor = (float) (cos(gamma) * cos(theta) - (((ARM * B - w * V) * sin(gamma)) / (ARM * B *

float expReal(float phi, float phiFuente, int w)

valor = (float) (cos((ARM * B - w * V) * (phi - phiFuente - (Pl / 2.0))));

}
fclose(fichero2);
}
{
float valor;
float mach;
mach)));
return valor;
}
{
float valor;
return valor;
}

float explmaginaria(float phi, float phiFuente, int w)

{

HOk
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}

float valor;
valor = (float) (sin((ARM * B - w * V) * (phi - phiFuente - (Pl / 2.0))));
return valor;

float bessjO(float x)

{

}

float ax, z;

double xx, y, ans, ans1, ans2;
if ((ax = (float) fabs(x)) < 8.0)
{

y=X*X;

ans1 = 57568490574.0 + y * (-13362590354.0 + y * (651619640.7+y *(-
11214424 .18 +y *(77392.33017 +y *(-184.9052456)))));

ans2 =57568490411.0 + y * (1029532985.0 +y * (9494680.718 + y *
(59272.64853 +y * (267.8532712 + y * 1.0))));

ans = ans1/ ans2;

}

else

{

z = (float) (8.0 / ax);

y=z*z

xx = ax - 0.785398164;

ans1=1.0+y* (-0.1098628627e-2 + y * (0.2734510407e-4+ y * (-0.2073370639e-5 +y
*0.2093887211e-6)));

ans2 = -0.1562499995e-1 + y * (0.1430488765e-3 +y * (-0.6911147651e-5 + y *
(0.7621095161e-6 -y * 0.934945152e-7)));

ans =sqrt(0.636619772 / ax) * (cos(xx) * ans1 - z * sin(xx) * ans2);

return (float) ans;

float bessj1(float x)

{

float ax, z;

double xx, y, ans, ans1, ans2;
if ((ax = (float) fabs(x)) < 8.0)
{

y=Xx*X;

ans1 = x * (72362614232.0 + y * (-7895059235.0 + y * (242396853.1+y *(-
2972611.439+y *(15704.48260+y *(-30.16036606))))));

ans2 =144725228442.0 + y * (2300535178.0 +y * (18583304.74 +y *
(99447.43394 +y * (376.9991397 +y * 1.0))));

ans = ans1/ans2;

else

z = (float) (8.0 / ax);

y=z*z

XX = ax - 2.356194491;

ans1=1.0+y *(0.183105e-2 + y * (-0.3516396496e-4+ y * (0.2457520174e-5
+y *(-0.240337019e-6))));

ans2 =0.04687499995 + y * (-0.2002690873e-3 +y * (0.8449199096e-5 +y * (-
0.88228987e-6 +y * 0.105787412e-6)));

ans =sqrt(0.636619772 / ax) * (cos(xx) * ans1 - z * sin(xx) * ans2);

if (x <0.0)

ans = -ans;

return (float) ans;
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float bessj(int n, float x)

{

float bessjO(float x);
float bessj1(float x);
int j, jsum, m;
float ax, bj, bjm, bjp, sum, tox, ans;
if (n ==0)
return bessjo(x);
else if (n==1)
return bessj1(x);
else
{
ax = (float) fabs(x);
if (ax == 0.0)
return 0.0;
else if (ax > (float) n)
{
tox = (float) (2.0 / ax);
bjm = bessj0(ax);
bj = bessj1(ax);
for(j=1;j<n;j++)

{
bjp =] * tox * bj - bjm;
bjm = bj;
bj = bjp;
}
ans = bj;
}
else
{
tox = (float) (2.0 / ax);
m =2 * ((n + (int) sqrt(ACC * n)) / 2);
jsum = 0;
bjp = ans = sum = 0.0;
bj =1.0;
for(j=m;j>0;j-)
{
bjm =j * tox * bj - bjp;
bjp = bj;
bj = bjm;
if (fabs(bj) > BIGNO)
{
bj *= (float) BIGNI;
bjp *= (float) BIGNI;
ans *= (float) BIGNI;
sum *= (float) BIGNI;
}
if (jsum)
sum += bj;
jsum = ljsum;
if j ==n)
ans = bjp;
}
sum = (float) (2.0 * sum - bj);
ans /= sum;
}

return x< 0.0 && (n & 1) ? -ans : ans;
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Apéndice V

Copia de
publicaciones

Se incluye en este ultimo apéndice una copia de las publicaciones mas relevantes
relacionadas con el tema tratado en la presente tesis en las que ha participado la autora
de la misma. Dichas publicaciones son las siguientes:

» Fernandez, J.M.; Argiielles, K.M.; Ballesteros, R.; Santolaria, C.;
“Numerical analysis of the rotor-stator interaction in an axial flow fan”,
Proceedings of the Hydraulic Machinery and Systems 21st IAHR Symposium,
Lausanne, 2002.

» Fernandez, J.M.; Argiielles, K.M.; Santolaria, C.; Ballesteros, R.; “Unsteady
flow analysis of the rotor-stator interaction in an axial flow fan”, Proceedings of
FEDSM’03: The 2003 Joint ASME-JSME Fluids Engineering Summer
Conference, Honolulu, 2003.

» Argiielles, K.M.; Fernandez, J.M.; Santolaria, C.; Fernandez, P.;
“Numerical study of the discrete frequency noise generation in an axial flow

fan”, Proceedings of 6" Euroturbo, European Conference on Turbomachinery.
March, 7-11, 2005. Lille.
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NUMERICAL ANALYSIS OF THE ROTOR-STATOR
INTERACTION IN AN AXITAL FLOW FAN

Jesus Manuel FERNANDEZ, Mec. de Fluidos. Universidad de Oviedo,
Gijon, Spain.

Katia ARGUELLES, Mec. de Fluidos. Universidad de Oviedo,
Gijon, Spain.

Rafael BALLESTEROS, Mec. de Fluidos. Universidad de Oviedo,
Gijon, Spain.

Carlos SANTOLARIA, Mec. de Fluidos. Universidad de Oviedo,
Gijon, Spain.

ABSTRACT

The usual configuration of axial flow fans consist on arotor and a fixed blade row downstream the rotor; but
sometimes, because of constructive reasons, a configuration with inlet guide vanes upstream of the rotor must be
used, which has lower efficiencies than the traditional one, and upper noise generation. The main goal of this
work is the numerical simulation —based upon computational techniques (CFD)- of the unsteady flow
characteristics. The major dynamic effects on the interaction due to the relative motion between the static and
rotating blade rows in one-stage subsonic axial flow fan with a reaction greater than 1 is analyzed. Once the
main flow structure is determined, the dynamic characteristics, the blade vibrations and the acoustic generation
are deduced. The influence of the radial position, the operating conditions and the distance of the fixed and the
rotating blade rows is also analyzed. The final target is the stablishment of a detailed methodology oriented
towards the prediction of the interaction between blade rows in the design process.

RESUME
NOMENCLATURE
Term Symbol | Definition Term Symbol | Definition
Static pressure P Rotor chord c
Reaction degree X Simulation time step At
Force over arotor blade | Fyjq. Air density p
Relative velocity v Flow rate FR
AR
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INTRODUCTION

In the normal operation of turbomachinery, some unsteady flow phenomena appear due to the
non uniformity of the flow inside the rotor, when observed in the fixed reference frame
(Mikolajezak, 1977 -Ref. 1- 1 Adamczyk, 1996 -Ref. 2-). These phenomena are often related
to the unsteady character of the pressure and velocity fields, which produce oscillating forces
on the blades, superimposed to the steady force. These oscillating forces are the main
mechanism of noise generation, which appear even at a constant rotational speed and at a
flow rates where the performance curves are stable.

In axial machines, the interaction is due to relative motion between the static and rotating
blade rows. The static blade rows can be placed upstream of the rotor, thus giving a
prerotation to the flow, or downstream of the rotor, thus deflecting the flow towards the axial
direction. In any case, the result is the interaction between two or more blade rows, moving
or fixed ones.

Congsidering a fixed blade row downstream of the rotor, the blades observe an unsteady flow
coming from the rotor due to the rotation of a non uniform flow between the rotor blades. If
the fixed blade row (stator) is placed upstream of the rotor, the non uniform flow leaving
those blades (usually referred ag IGV blades) i observed ag an unsteady flow by the rotor
blades. The effect of thig interaction is the generation of unsteady forces on the rotor blades,
which generate vibrations (risk of fatigue failure) and noise, because the non-uniformity and
the unsteadiness of the pressure field propagates as an acoustic wave. (Neige, 1992 —Ref. 3-;
Wallis, 1993 —Ref. 4-).

DESCRIPTION OF THE MODEL

The studied axial fan is part of a fumigator for agricultural purposes, and it has a single stage
of 13 IGV upstream of a 9-blade rotor. The hub and tip diameter are 380 mm and 820 mm,
respectively. The nominal distance between blade rows is 50 mm. The rotation speed is 2400
tpm and the normal mass flow rate of the fan 18 m’/s, giving an axial velocity of about 43,4
m/s.

Unsteady numerical simulation.

A 2D numerncal model is developed using the commercial code FLUENT, with compatible
pre-processor to generate the domain grid. The main features of the grid are the refinement
near the blade surfaces and the possibility for relative motion of the rotor,

Using a “sliding-mesh” technmique, the unsteady simulation provides a temporal description of
the flow variables across the machine. As the relative position between moving and fixed
elements is changing every single turn of the rotor, several turns of the machine are needed to
obtain a good performance of the single stage (periodic signal). Figure 1 shows a detail of the
numerical domain that hag been used for the computations, with three different zones: the
upper one, that is representing the inlet guide vanes; a central zone, that makes possible to
modify the distance between moving and fixed blade rows; and the lower zone, with the rotor
blades (which slides along its own perimeter with a velocity that is equal to the tangential
velocity in each radial position). An additional periodicity condition is imposed in the
tangential direction.

05.11.2004
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KRR

!IS}

Inlet Guide Vanes domain

Rotor blades domain

Figure 1. Computational zones

A very important parameter, linked to the unsteady simulation procedure, is the time step
value, that is related to the expected resolution by dividing the period of a rotor revolution
into a number N of intermediate positions. Increasing N, a better time resolution 1s achieved,
but a greater computational time will be necessary, so a compromise has to be reached. To
get an accurate frequency resolution, 270 interval positions per rotor revolution were adopted,
so the time step was fixed to 9.25.107 5.

A spatial discretization was considered to allow the model accurately deseribe the flow over
the blades suction and pressure sides. In fact, the main features of the adopted grid are the
refinement along the blade surfaces and the possibility for relative motion or the rotor.

Starting with a mesh containing structured cells for the blade walls, the distribution of the
nodes, the height and number of the cells near the blades were set to obtain a good
description of the boundary layer around the airfoils (Figure 2). After some preliminary
calculations, the number of cells was 350,000 cells for a radial section on the stage, that is,
approximately 15,000 cells for each blade-passage, averaging the total mumber of cells with
the total number of blades in the machne (fixed and rotating ones). With this configuration, a
wall y+ value of 13 was aclueved.

The mcompressible flow Navier-Stokes equations are solved using a standard k-g turbulent
model. A SIMPLE algorithm is chosen for the pressure and velocity coupling.

Once the model solution 1s obtained, it is possible to store the flow vanables data for each
interval, and also the time evolution of the different flow variables i a particular pomnt of
interest or mtegrate them over some surface. With the representation of these vanations for
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all the domain through the time steps, numerical animations can be released to appreciate in a
global way the unsteady performance of the fan.

Figure 2. Mesh definition across the airfoils

RESULTS FOR THE UNSTEADY SIMULATION

The developed model was used to analyze the effect of parameters like flow rate, radial
position or distance between the blade rows, on the interaction between fixed and rotating
blade rows of the fan. As a reference, the mid-section was chosen to characterize the flow
vanations inside a blade-passage. Pressure vanations on the blade surfaces were studied in
order to identify the main characteristic frequencies in the stage interaction.

Time evolution Fourier analysis
4260 3 S — - -

1 complete rotor turn

Figure 3. Pressure fluctuations in a mid-passage IGV'’s point.

Figure 3 shows the time evolution and the derived frequency spectrum of the static pressure
of a point located inside an inlet guide vane-passage. As the rotor revolution frequency is 40
Hz, the spectrum of the pressure signal shows the effect of every rotor blade passing in front
of the point. As expected, this rotor blades influence appears like a fundamental peak of 360
Hz, that is. the blade passing frequency. Also, harmonic frequencies (two and three times the
rotor blade passing frequency) have a considerable contribution, pointing out that the moving
rotor provokes important perturbations upstream the own rotor domain zone.

Integrating the pressure variation, it can be obtained the force distribution over the blade
surface, which is directly related with the generation of aerodynamic noise in the fan. It is
also very significant the analysis of the pressure over one blade of the inlet guide vanes and
the pressure oscillations in a rotor blade. Figure 4 shows the spectrum for a rotor blade (left)
and for an IGV blade (right). In the first one, there is a basic frequency at 360 Hz, in the same
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way as in the blade-passage. For the rotor, the influence of the upstream blade row is more
significant, because of the three clear peaks that appear for 520 Hz (40x13), and again for two
and three times this fundamental frequency.

Fourier analysis on an IGV blade Fourler analysis on a rotor blade

Ampltude

o 2000 4000 s000 8000 10000 0 2000 4000 6000 8000 10000
Frequency (Hz) Frequency (Hz)

Figure 4. Fourier analysis for a rotor and a stator blade.

INFLUENCE OF THE DISTANCE BETWEEN BLADE ROWS AND THE FLOW
RATE

The lesser the distance is, the bigger the rotor-stator interaction is, and a bigger production of
acoustic noise is generated. A greater distance between fixed and rotating parts must be
considered to reduce the production of noise, but this would affect the accurate flow patterns
(secondary flows would appear and a loss of efficiency would be unavoidable). This was
considered by simulating 3 different central distances (the nominal one of 50 mm, and two
others, one upper and the other, lower) and comparing the amplitudes of the variations (as
amplitude peaks in a spectrum analysis). Figure 5 shows the value of the amplitudes for the
characteristic frequency of the blade force signal over the rotor blades. Note the tendencieg
that appear when the distance is changed.

In what refers to the flow rate changes, the results show that for every section of the fan,
when the flow rate increases, the vanation of the amplitude decreases. In this case, the flow
rate changes are not providing a significant change in the forces over the rotor blades. This
fact is masked by the global performance curve of the fan, because an increase of the flow
rate for the fan is traduced by the machine with a decrease in the total pressure. Thus, and
obviously depending of the reaction of the machine -here is expected X =1-, the pressure
increase of every row of the stage will have an important contrbution against the total
behavior of the fan or not. Here the contnibution of the rotor is not so significant because the
total tendency of the performance curve masks any local effect of perturbation in the rotor-
stator interaction. Figure 5 describes below this changes of the fluctuations for the pressure
on a rotor central blade and its decreasing tendency as flow rate increases.
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Figure 5. Rotor-stator interaction dependence of stage distance and flow rate

It can be observed that an increase of the flow rate produces a slight decrease of the forces
amplitude. For the hub section, the interactions are bigger than for any other section in the
machine, because of the maximum solidity presented at that section.

Due to the good definition of the mesh available around the blades, the transport and
dissipation of the wake downstream of the rotor, accompanied by diffusion and mixing of the
flow, is well-captured by the simulation. Figure 6 shows the wake shed downstream the
blades in the dynamic pressure contours.

' AN A

Figure 6. Wake shed downstream the rotor for the dvnamic pressure field.

In this case, the flow pattern shows the contribution of the rotor blades, causing the main
wake shed generation, but also, there is a secondary contribution because of the downstream-
induced pressure fluctuations generated by the IGV. In the relative reference frame, the axial
velocity fluctuations due to the effect of the upstream inlet guide vanes and eliminating the
effect of the rotor blades in the flow are plotted. In Figure 7, some representations of the
relative axial velocity just downstream the trailing edge of the rotor blades are shown. Each
fluctuation is due to the presence of the wake of the rotor blades, but the changes in the
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amplitude for each peak is generated by the passing of each IGV on the rotor relative
reference frame.

Instant “1” Instant “1+3A1" Instant “t+641"
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Figure 7. IGV's unsteady interaction with rotor wake at relative reference frame.

CONCLUSIONS

Using an unsteady numerical simulation, pressure and flow rate fluctuations have been
analyzed at the fan outlet, obtaining it frequency spectrum. From that frequency, the analysis
of the variations of the forces in a rotor blade or over the whole rotor has allowed to study the
IGV and rotor blades interaction, when the relative distance between them changes. Different
flow rates have been used to determine the effect of that parameter on the global interaction
inside the stage.

Changing the reference point of view. the isolated interaction of the IGV over the rotor wake
can be observed. Also a methodology can be developed using this point of view to observe
the unsteady phenomena of rotor-stator interaction downstream the rotor wake trailing edge.
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ABSTRACT

In the usual operation of hurbomachinery, some unsteady
flow phenomena appear due to the non uniformity of the flow
inside the rotor, when observed in the fixed reference frame.
These phenomena are often related to the unsteady character of
the pressure and velocity fields, which produce oscillating
forces on the blades, superimposed to the steady force, These
oscillating forces are the main mechanism of noise generation,
which appear even at a constant rotational speed and at flow
rates where the performance curves are stable.

In axial turbomachines, the interaction is due to relative
motion between the static and rotating blade rows. Considering
the case of a fixed blade row (stator) placed upstream of the
rotor, the non uniform flow leaving those blades (usually
referred as IGV blades) is observed as an unsteady flow by the
rotor blades. The effect of this interaction is the generation of
unsteady forces on the rotor blades, which generate vibrations
(risk of fatigue failure) and noice, and non-uniformity and
unsteadiness of the pressure field, that propagates as an acoustic
wave.

The first part of this work is a brief description of a
URANS numerical modeling of the unsteady flow
characteristics of a one-stage subsonic axial flow fan with a
reaction degree greater than 1. The focus is placed on the stator-
rotor interaction performance. Both 2D and 3D models of the
fan, with 13 IGV’s and 9 rotor blades, were developed and an
unsteady simulation was achieved to camry out the main
characteristics of the flow inside the turbomachine. Once the
actualing forces are determined, the influence of the radial
position, the operating condifions and the distance of the fixed
and the rotating blade rows is alzo analyzed.

The final part of the paper is focused over the identification,
through the definition of deterministic stresses —related to the
characteristic blade-passage frequency of every row- that
provoke the interaction between fixed and rofating blade rows
and its evolution through time. The object is to obtain, in a
stress tensor form, the contribution of the velocity field, that is
changing because of the sucessive relative positions between
blade rows, to the pressure distribution over the blade surfaces
in the interior of the stage. Finally, a map of deterministic
stresses and even, deterministic kinetic energy, can be obtained
to show the influence of the blade rows in the interaction,
unsteady phenomena.

INTRODUCTION

An important goal for CFD researchers is to obtain an
accurate description of the unsteady flow generated inside a
turbomachine. Unfortunately, the task involved for this purpose
is quite difficult. Due to the relative motion between the static
and rotating blade rows in axial turbomachines, the flow is non
uniform and the pressure and velocity fields appear unsteady in
a fixed reference frame [1]. For multistage turbomachines, the
length and time scales associated vary in a large range of
values, from shaft revolution to a fraction of blade-passage
frequency, needing numerical simulations that consider every
flow passage [2]. Obviously, a 3D unsteady simulation with a
great number of blade-passages over a Reynolds average form
of the Navier Stokes equations is not feasible nowadays.

Tradicionally, pressure signals over the different elements
in a turbomachinary stage have been studied in order to know
how appears the interaction between fixed and moving blade
rows and which is the magnitude of this phenomena. In the
same way, this methodolgy is useful to determine which

1 Copyright © 2003 by ASME
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parameters (axial gap, tip clearance, flow rate variations) have
more influence in the propagation and generation of this
unsteady phenomena. This allows to know the best way to
reduce those phenomena (that derive in acoustic noise and
fatigue failure) adjusting that parameters. Nevertheless, this is
giving no information about the flow pattern, about the
generation mechanizsm of the flow unsteadiness or about the
confributions of every blade row over the establishment of the
total stage interaction. To go a step ahead, it’s necessary to use
a technique that could be able to decouple the effect of every
blade row over the flow pattern, identifying the contribution of
the different elements of the stage in the turbomachine.

As the aerodynamic analysis of multistage turbomachinery
flows is the key to obtain a good description of the performance
of new turbine or compressor designs, engineers had to develop
models to describe the flow within a multistage with more or
less accuracy. From throughflow or axisimetric models to Direct
Navier Stokes simulation, there is a wide range of models used
for turbomachinery design [3,4]. As models are more complex,
the closure requirements decrease. One step behind the sef of
equations of the Reynolds average of the Navier Stokes
equations, Adamczyk [5] proposed an “average-passage” model
of the Navier Stokes equations expressed in  cylindrical
coordinates with an inertial frame of reference. This passage-
averaging technique solves the steady, three-dimensional RANS
equations separately in each blade row. The effect of
neighbouring rows in the flow turning is assumed by the
inclusion of body forces placed where the other “ghost” rows of
the multistage should be. Taking to account the deterministic
patt of the flow field (Adamczyk called like this, the part of the
flow that iz not purely turbulent), several averages are
constructed in order to separate the effect of other blade rows
over the averaged one. As a consecuence, a mixing-stress tensor
is generated and additional “deterministic stresses™ need to be
modeled. Adamczyk proposed as well two different ways to
close the problem. Some authors have worked for developing
models to guarantee a passage-average solution of the flow in a
multistage turbomachine. Rhie et al. and Bardoux et al. have
used multigrid domains [6] to calculate a superimposed solution
of the flow. Busby et al. [7] and Van de Wall [8] have studied
the physical phenomena associated with deterministic stresses
transport. Meneveau et al. [9], Sinha et al. [10, 11] and Leboeuf
[12] have developed models to compare, with PIV techniques,
experimental and numerical results of deterministic stresses
fields.

In the present work, a procedure to identify the
deterministic stresses of the average-passage model of a single
stage axial flow fan from the URANS solution of the flow is
outlined. The first part is a brief description of the geometry and
the modeling used for the URANS solution of the flow. In a
second part, a procedure for the identification of the
deterministic stresses field, based over the URANS solution is
carried out. The interaction between rotor and stator blade rows
will be discussed in terms of deterministic correlations (purely
spatial, mixed spatial-temporal and purely temporal

correlations) in order to establish a methodology oriented
towards the prediction and analysis of interaction between blade
rows in function of stage parameters.

NOMENCLATURE

F, . = Torce over arotor blade.
¢ = rotor chord.
#, = characteristic axial velocity.
4 = real velocity field in stator reference frame.
u'= stochastic, non-determinisitc component of velocity field.
u'= velocity gust encountered by the stator.
A axisymmetric average of velocity field.
deterministic component of velocity field.

2
i
# = unsteady part of velocity deterministic component.
#

= steady determnistic component of velocity field.

R = velocity time-averaged value with respect to the rotor
frame of reference.

Tg=rotor’s blade-passage period.

Ag=rotor’s blockage factor.
Ag= stator’s blockage factor.

1’; s spatial deterministic correlation.

ST, det i ; T :
2 = mixed spatial-temporal deterministic correlation.
gt = temporal deterministic correlation.

by
£2=rotfational speed of the rotor.

T = rotor period.

Hg = gate function for the evolution of blade-passages.
N= number of rotor blades.

5% = deterministic kinetic energy.

URANS MODEL DESCRIPTION

The axial flow fan of this work is part of an agriculture
spreading machine, and it’s composed with a single stage of 13
IGV upstream a 9 blade rotor. The hub and tip diameters are
380 and 820 mm respectively. The nominal distance between
blade rows is 50 mm from IGV’ trailing edge to blade’s
leading edge. The rotation speed is 2400 rpm, with a mass flow
rate of 18 m/s.

URANS numeric simulation.

The URANS model was developed using a commercial
code, FLUENT, and a compatible preprocessor to generate the
domain grid.

A 3-D unsteady model (fig.1) was developed to describe
the general tridimensional characteristics of the flow. Reaching
up to 25,000 cells per blade-passage, an usteady simulation of
the axial fan was executed over a 4 PC cluster, 500 Mhz. The
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main goal was to camy out the performance curve of the
machine, The discretization could not allow a tip clearance
study, so end wallg of the machine were implemented as stream
lines for the flow.

Fig. 1. 3-D Stage model.

Figure 2 shows that, practically, there are no secondary
flows, and the radial component of the flow for a mendional
plane of the machine is only a 3-5% of the total velocity field
magnitude. We conclude that for a first approach, due to the
main flow structure, 2D sections can be sufficient for the
determmmstic analysis of the flow

5 alesl

!4:..«»

Jikme00

ER )

Fig. 2. Percentage of radial flow respect to axial flow
in an axisymmetric plane of the fan.

Considering the simulation of hub, tip and mid-span
gections of the machine, we feature a 2D grid with refinement
near the blade surfaces and the possibility for relative motion of
the rotor. Using a “sliding-mesh” techmique, the unsteady
simulation provides a temporal description of the flow vanables
across the machine. Figure 3 shows the complete domain that
has been used for the computations with three different zones:
the upper one, that is representing the inlet guide vanes, a
central zone that makes possible to modify the distance between

moving and fixed rows; and the lower zone with the rotor
blades that slides along its own penimeter with a velocity that i1s
equal to the tangenhial velocity n each radial posihon. Also, a
periodicity condition 18 imposed in the tangential direction to
¢close the problem.

Fig.3. Computational zones.

In order to obtain a good resolution for the veloaty fields,
and 1o get an accurate frequency resolution, 585 (13x9x5)
interval positions per rotor revolution were adopted, so the time
step was fixed over 4,2735-107 s, It is possible to store the flow
variables for each interval, using them in a forward
postprocessing or averaging process. The incompressible flow
Navier-Stokes equations are solved using a standard k-g
turbulent model. Also, standard logarithnic laws lhave been
used for the blades surfaces i order to close the URANS
requirements for boundary conditions. A SIMPLE algorithm 18
chosen for the pressure and velocity coupling, and second order,
upwind discretizations have been used for convection terms and
central difference schemes for diffusion terms. Finally, a first
order impheit discretization was used for the time dependent
term scheme.

The URANS modeling, used as the start point for the
forward passing-averaged analysis, has been previously tested
for other works. The complete 3D model of the blower, for
example, has presented good results in comparison to the
performance curves of the real machine (taking into account
that tip clearance has not been considered). In the other hand,
the 2D model has been implemented with O-type grids around
the blades, with discretization reaching up to 300,000 cells
(Fig.3) and even 500,000 cells, predicting a good performance
for the bidimensional sections of the single stage of the fan, as
expected,

Unsteady simulation results.
The methodology that has been developed in this first part

of the work was used to analyze the effect of paramelers hike
mass flow rate or axial gap between blade rows on the
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interaction between fixed and rotating blade rows. As a
reference, the mid-section was taken to characterize the flow
variations insicde a blade-passage and also pressure variations on
the blade surfaces were studied in order to identify the main
proper frequencies in the stage interaction. Integrating the
i taneous numeric p e field over the blades (fig. 4), the
actuating force in the rotor can be obtained at a particular time
step. Tracking every value for all the different ime steps per
rotor revolution, a temporal evolution of the blade forces is
camied out. A final FFT analysis of the force can deduce the
characteristic frequencies of the rotor-stator interaction.

Fig. 4. Instantaneous unsteady pressure field.

Figure 5 shows the frequential analysis of the force over a
rotor’s blade for the mid-span section, comparing the effects of
axial gap changes for the stage and flow rate vanations. As the
rotor revolution frequency is 40 Hz the spectrum of the
pressure signal shows the effect of every IGV blade passing in
front of the blade, for the moving reference frame of the rotor.
As expected, this stator influence appears like a fundamental
peak of 520 Hz, that is, the number of IGV blades times the
rotation speed of the machine. Also, harmonic frequencies (two
and thres times the stator blade-passage frequency) have a

iderable contribution, carrying out that the fixed blade row
provokes important perturbations downstream the own stator
domain zone.

At a first glance, the lesser the distance is, the rotor-stator
interaction is bigger, and upper force values are generated. This
was considered by simulating 3 different central distances (the
nominal one of 50 mm, and two others, one upper and the other
lower) and companng the amplitudes of the vanations.

For mass fow rates changes, the results are carrying out that
for every section of the fan, the bigger the flow rate is, the
variation of the amplitude is lesser. In this case, the flow rate
changes are not providing a significant change in the forces
over the rotor blades. It can be concluded that the effect 15
hidden by the global performance curve of the fan.

(1) Lower wnd g
(2) Momunal sud g wh o
3} Upper moial gap o8on

Fig. 5. Fourier analysis of a rotor's blade forces for
different axial gaps and mass flow rates at mid-span
section.

Figure 6 is representing the flow pattern viewed for the
rotor reference frame. The contribution of the own rotor blades
is causing the main wake shed generation, but also, there 1s a
secondary contribution b ¢ of the do induced
pressure fluctuations generated by the stator. Also, upstream the
stator is a fluctuation of the mean axial velocity caused by the
moving blade row. This shows that the interaction effects are
transported by the flow both upstream and downstream the
stage. The challenge now is to isolate the contribution of every
single blade row in the final flow pattern.

Fig. 6. Instantaneous velocity field for the rotor
reference frame.
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DETERMINISTIC STRESSES

The passage-average set of equations proposed by
Adamezyk introduces a mixing-stress tensor composed by three
different terms: the Reynolds stress tensor (because of an
ensemble average), the unsteady deterministic tensor (because
of a time-average), and an aperiodic deterministic tensor
(b of a passage-to-passage average). For a single-stage
configuration, the time-averaged flow field associated with each
blade row will be spatially periodic over the pitch of that blade
row. Hence, the aperiodic part of the tensor can be eliminated of
the flow analysis:

R, = pui:i', + pul.'u",

where the subscripts iy take on the values of r, 8 and z for
cilindrical coordinates. The deterministic part of the mixing-
stress tensor 1s composed by a time-average of the crossing-
product of the unsteady deterministic part of the velocity field
components. The unsteady descompasition of the veloeity [7] is
shown m figure 7.

Fig. 7. Unsteady velocity descomposition.

The total velocity field is composed by three terms: a
turbulent, non-deterministic variation of the velocity. an
unsteady deterministic variation and a steady mean velocity;

i

=i

+

=T

u, =

An alternative descomposition of the velocity field can be

addressed taking into account an incident velocily gust
contribution [ 7] and a radiated velocity field as follows;

w =1 +[§,”"' {r.G—Qf.::}—u! w'(r.:)} +u, +u

i

The superscripts (R), (S) are refered to ime-averaged value
of velocity respect to, either the rotor frame of reference, or the
stator frame of reference, through the blade-passing frequency

for each row. The other terms are related with frequencies of
higher magnitude than that for the rotor shaft speed
(unsteadiness, vortex sheeding., turbulent fluctuations). The
unsteady deterministic component of the velocity field can be
then related between both expressions, obtaining;

ri: =u'+1,
where 1 =[:fl(£' (r.0—Qu.z)—u!*r, z)] +1,
The deterministic part of the mixng stress tensor 15 then
compesed with four terms, called as “deterministic

carrelations”, with a purely spatial, a mixed spatial-temporal
and a purely temporal characteristic for each component.

R = pul + pulii , + pun’ + pu,

The spatial comelation is independent of tangential
position, since 1] is spatially periodic over the pitch of the rotor
blade row. The remamung terms are associated with the rotor-
stator mnteraction flow field.

The unsteady RANS solution of the flow field provides the
real velocity field inside the stage. Applying sucessive averages
over the total velocity field, the unsteady determmistic
vanations and the steady mean velocity can be obtamed. The
turbulent, non-deterministic component can be filtered applying
an ensemble average, through several rotor turns of the URANS
simulation.

For the stator reference frame, it's necessary a blade-
passing average over rotor blades pitch. Considering the effect
of blade solidity, a blockage factor needs to be defined over the
single stage blade rows [5]. It has no dependence with &
coordinate, so it 1s just function of axial coordinate and rachal
one, if blades are radially curved.

| 7 Blockage=1-blade width :
Pilch (reference value=1) -~~~ Q—l
f
Thus blockage can be related to a gate function whose value
1s one at any point which iz in the flow field at a given mstant in
time. It will be zero if the point lies within the row blade.

Nevertheless, it 1s more useful if we consider the geometric
sense of this function as viewed in fig. 8.

L (6-0)N
2r

Fig. 8. Blockage factor definition, .

£
E?.[ H(r.0,z.1)-dt =
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Fig. 9. Stage blockage functions at mid-span section.
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Combining algebraic expressions and different time
averages for time scales associated with rotor frequency and
blade-passing frequency for both stator and rotor reference
frames, the deterministic correlations for the fixed reference
frame can be stated as follows:

. 1 . o

Sdet _ (A¥7) _ =(R) (A¥r) _ (%)

" = p— [u, —1, ][u —u ]dr

1 ing 6[ I I
- Purely spatial deterministic correlation -

1 -

ST dot _ (axr) _ Z(7)
T, = p— | u - .
o p ARTR nj[ 1 1 ]

[oma s

- Mixed spatial-temporal deterministic correlation -

Ta Tx
e P [a_ . | HG-a?,dr+|:u,lAm -é}m]].
] Rao

Ta
s 1 - () _zm
[u_] AT, ;,[HG u‘,du[u} i, ] dt
- Purely temporal deterministic correlation -

ANALYSIS OF THE SPATIAL DETERMINISTIC
CORRELATION

Adamezyk et al. neglect the three parts of the deterministic
stress tensor related to temporal characterisic of the

We also have considered a model without axial gap for the
determimistic analysis. Fixing the distance between blade rows
as the nominal value, we have simplified the domain in order to
clearly define the rotor and stator reference frame zones. (In
fact, the axial gap zone previously defined, as viewed in fig.3, is
part of the fixed reference frame).

The axysimmetric flow field is shown in figure 10. Because
the sliding characteristic of the rotor domain, we have to
eliminate each Ax —product of time step and rotor tangential
velocity- in the averaging process in order to obtain a unigue
rotor field Both rotor and stator domains are periodic from
blade-passage to blade-passage. The major contribution of this
aperiodicity is produced in the axial velocity field.

Fig. 10. Axysimmetric flow field.

The construction of the gust encountered by the stator is
made over a time-average of velocity field respect to the rotor
reference frame. Sub ing the axysimmetric part of this
time-averaged flow field, we obtain an evolution of the gust
through time, Figure 11 shows the maximum interaction instant
of the total gust evolution. The large values are always situated
at the interface, corresponding every peak (red values) to the
trailing edges of the stator IGV's. Anyway, there i1s a clear
structure of node-antinode for the @ component of the gust
velocity. This structure is clearly linked to the rotor blades
leading edges. In the same way, the axial component presents
maximum values also for the rotor leading edges. Nevertheless,
in the total field, the effect of the rotor blades appears as a
crossing-stagnation of the gust velocity over the inlet guide
vanes.

Because of the filtering process respect to the rotor
reference frame, the rotor domain has been cleaned of flow

£t

correlations, considering that purely unsteady fl ions are
negligible compared to purely spatial ones [3]. We have focused
the analysis over the complete structure of spatial deterministic
correlation. In general, these calculations should be performed
in 3-D but in the present work, 2-D calculations are sufficient as
discussed before. Further efforts will be driven for a general 3-
D description of the complete deterministic tensor.
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Fig. 11. Gust encountered by the stator.

Now, the spatial deterministic correlations will be analyzed
A common feature 15 that maximum values of this fields are
reached in the axial gap, clearly relating the determimstic flow
field with the interaction phenomena placed between fixed and
mMoving rows.

Spatial deterministic stresses.

Figure 12 shows that the 6@ spatial correlation is almost
uniform in the circumferential direction. Thas is a behaviour that
the other stresses of the spatial correlations will present. The
maxunun values are placed in the interface zone of the domain,
reaching up 23 m?s’, aproximately, one order of magnitude
behind the turbulence kinetic energy for blade surfaces,
according to previous studies that have shown that deterministic
stresses can be smmilar or with higher magmitude than the
Reynolds stresses.

Fig. 12. 8@ spatial deterministic stress.
The same order of magmitude, with maximum values of 27
the z-z spatial stress in figure 13 plays a defimtive role
over the interaction between the rows. The blockage factor of
the rotor blades comes from gust velocity field discussed in

252
mis,

figure 11. MNotice the effect over the suction side of the stator
blades

LEwa

l 245811

20wt

Fig. 13. z-z spatial deterministic stress.

The crossed &z stress shows negative values all over the
field (Fig. 14). At the trailing edges of stator blades, the values
are positive at the suction side, while they become negative for
the pressure side. Obviously, this mteraction mncreases and
decreases according to the relative motion between rows. When
it gets redder, the negative values decrease dramatically.

o T 00

!'lM

101600

BTl

L)

e

Fig. 14. 8z spatial deterministic stress.

Taking the turbulence Kinetic energy definition, we can
define a determimstic kinetic energy through the simple
algebraic expression that follows:

ko =i, +2)

Sinha et al [11] show for PIV measurements that
deterministic stresses are larger in regions close to the interface
between blade rows, for a centrifugal 5-blade rotor pump with a
downstream diffuser vane of 9 blades. Particulary, at leading
edge and convex side of the vanes, the deterministic kinetic
energy 18 higher for the diffuser frame. Figure 15 shows a good
agreement with Sinha and Katz observations. In terms of kinetic
energy. the maximum values for the deterministic flow field are
associated to the trailing edge to appear at the vanes. In this
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case, the vane edge close to the interface is the trailing one. On
the other hand, the turbulence kinetic energy is maximum over
the rotor surface, decaying to valued of 50 m¥/s® for the IGV's.

Fig. 15. Deterministic kinetic energy.

SUMMARY AND CONCLUSIONS

A procedure to identify the deterministic stresses of the
average-passage model of a single stage axial flow fan from the
unsteady RANS solution of the flow has been outlined. In the
present work, deterministic stresses have been presented as a
useful tool to observe and study the interaction phenomena
related to multistage turbomachine performance.

The results have carried out that the order of magnitude of
these stresses are the same than the Reynolds ones. Considering
the deterministic field for the stator reference frame, the
unsteadiness in the interface zone of the single stage machine
was discussed and quantitatively represented. Maximum values
for all components of the spatial determimistic correlation are
placed in trailing edges of blade rows at the interface; showing
that the intensity of the stresses has an important dependence of
blade-passing frequency. This effect is considerable for the pure
axial component, hile for the circunfi 1al component,
the stress map is almost periodic from blade-passage to blade-
passage. Negative values of deterministic stresses appear for the
crossed component, in the IGV's trailing edges and in the rotor
blades leading edges. They appear beside positive values
generating a bipole structure of the determuinistic field. Finally,
the deterministic kinetic energy field has outlined that its pattern
and the turbulent kinetic energy one, have different global
characteristics.

Also, for the rotor frame of reference, the deterministic
stresses can be identified to show the unsteadiness associated to
blade rows interaction over the rotor blade surfaces. Future
work will be focused on the determination of the other
deterministic correlations and the analysis of the complete 3-D
model. The relationship with global performance behaviour of
the fan will be analyzed for different flow rate cases.
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ABSTRACT

Aeroacoustics was firstly established in order to describe the noise produced by aircrafts.
The optimization of propulsion systems in airplane engines lead to an important reduction of
jet noise but other acoustic effects, like fan noise, were still an issue to deal with. The
knowledge of the sources and the behaviour of noise will allow the development of procedures
or actions to reduce sound levels. One possibility is the establishment of a methodology based
on numerical simulations to characterize the aerodynamic noise.

Lighthill s analogy was generalized later by Ffowcs Williams and Hawkings to be applied
to turbomachines. Following the analogy, this paper presents a numerical methodology
focused on the study of the generation and propagation of the discrete frequency noise in the
far field in an axial flow fan. A hybrid approximation was employed to separate the
aerodynamic and acoustic problem. Also, experimental results are carried out to validate the
numerical methodology.

NOMENCLATURE
B number of blades Ry blade radius (m)
¢y sound velocity (m/s) V' number of vanes
F(t) lift force (N) w  blade loading harmonics
Fyv blade loading harmomics (N) X Bessel argument
J.(x) Bessel function ¥ Pitch (rad)
m  BPF harmonics 8  observer’s angular position (rad)
M source Mach number @  observer’s angular position (rad)
n  Bessel order ¢y source’s angular position (rad)
p’  sound pressure (Pa) Q  rotational frequency (rad/s)
R observer’s radial position (m} Quv  equvalent rotation speed (rad/s)
INTRODUCTION

Computational Aero-Acoustics (CAA) i1s a scientific discipline for the study of
aerodynamically generated noise. The generation of aerodynamic noise may be characterized
numerically by solving the compressible, unsteady Navier-Stokes set of equations. This method is
known as the direct approach in which numerical results are obtained just from basic physical
principles without needing experimental results or additional hypotheses. In this way both
broadband and tonal noise may be resolved as well as mean flow patterns and unsteady pressure
fields, all at once. This means a complete description of no linearity and all complex features
asgociated with three-dimensional geometries. Recently, different works have studied CAA
applications to particular cases. For instance, in the Second Computational Aero-Acoustics
Workshop on Benchmark Problems (Tam, 1997) a model problem was related to turbomachinery
noige, using a bidimensional gust response model. Four different solutions were discussed, with
also significance differences between them. Basically, these discrepancies are due to poor spatial
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discretizations and unsteady boundary conditions instabilities. A wide range of computational time
is also typical, going from few minutes, if the solution is obtained in the frequency domain, to
several hours, if the resolution strategy is based on the temporal one. The fan noise predictions
require three-dimensional considerations, including blade rows from hub to tip (both fixed and
moving ones), and accurate wake transport predictions, Therefore, in order to maintain a good
precision in the calculations, the direct approach needs extremely high computational capacities
which are not available today, so alternate methodologies are needed. Anyway, some CAA
algorithms have been considerably enhanced, especially those related to parallel computing and
CPU time economization (Tam, 1997, Lockard & Morris). Other algorithms have been also
developed to reduce CPU times, achieving quite good performance, like the approximation known
as Green’s Function Discretization (GFD) (Caruthers, 1995). This strategy, recommended for three-
dimensional CAA applications, reduces the number of grid points per acoustic wavelength,
adjusting it to the Nyquist criterion.

Taking into account the great disparities between spatial and temporal scales, respectively,
associated with both flow and acoustic fields, a reasonable option instead of the direct approach is
decoupling the computational issue in two problems: a first one designed to resolve the flow field,
and second one which will work on the sound field characterization. This methodology, known as
hybrid approach, has a perfect example in the aero-acoustics analogy, because of the domain
decomposition in other two sub-domains, one for the source zone and the other for the propagation.
Aero-acoustic analogy theory transforms the Navier-Stokes equations in an inhomogeneous wave
equation with source terms related to the acoustic sources. Consequently, the flow field is obtained
in an independent fashion from the acoustic field, using traditional CFD methods in order to
characterize acoustic sources. Under the free-field conditions, that 1s, when a reverse influence of
the acoustics on the flow is not possible, then sound propagation onto far field may be evaluated
through numerical resolution of an integral formmilation.

Figure 1. Axial turbomachine facility. Detail of the fan stage.

The main scope of this work is based on the numerical characterization of the noise generation
of an axial flow fan, with the help of aero-acoustic analogy. For this purpose, an industrial fan
facility, previously developed for farming purposes, is used. The fan is composed of one single
stage with an upstream stator of 13 stationary vanes followed by a 9 blade rotor. The design
rotational speed is 2400 rpm, the nominal flow rate is about 18 m’/s, and tip and hub diameters are,
respectively, 820 and 380 mm. Figure 1 shows an image of the experimental facility and a sketch of
the fan stage. To obtain the acoustic sources in the numencal procedure, a CFD commercial
software (Fluent) has been employed. The numerical characterization of the propagation zone is
resolved in the frequency domain, using the integral solution of the Ffowes Williams and Hawkings

[ 33

._% A Universidad de Oviedo - Area de Mecénica de Fluidos



APENDICE V. Copia de publicaciones. 483

(FFWH) equation. The calculation has been realized in a C++ source, with the acoustic sources,
obtained by an unsteady CFD solution, as input data.

Fan tonal noise is generated by the interactions of a rotor, isolated or embedded in a stage, and
the flow disturbances. Although three-dimensional configurations are beginning to be taken into
account, most of the investigations had been carried out for bidimensional configurations. A typical
approach, used to predict interaction tonal noise, is based on a modal analysis of the Tyler and
Sofrin theory (Tyler, 1962). This methodology introduces blade wakes as vortical gusts, addressed
through empirical correlations obtained from scale models, or even through numerical simulations
results. This approach employs a “source”™ model for the determination of the blades unsteady
pressure fields. Generally, the blades are considered as a cascade of bidimensional flat planes.
Diverse models and codes have been developed (Ventres, 1982), (Eversman, 1995) and (Meyer,
1996), but all of them need a more accurate acrodvnamic input data, improving their grid
resolutions for a better description of three-dimensional features of the flow like secondary flows.
Also, a reduction in CPU times is desirable.

THEORETICAL FORMULATION

Lighthill aero-acoustic analogy (Lighthill, 1952) is used to study the problem of
acrodynamically generated noise, through decoupling the domain of interest in two zones: the
source zone and the propagation one. However, there are some restrictions that limit the application
range of this theory, so. sometimes, is necessary to enhance the analogy by taking into account
collateral effects like compressible fluid mechanics, non-uniform flows, or solid walls in the source
zone. The usual version of the Lighthill analogy is the FFWH theory, because of the inclusion of
wall effects and all type of motions (Ffowces Williams and Hawkings, 1969).

Figure 2. Frame of reference for the radiated noise of a rotating dipole.

The key point of FFWH was based on the definition of an equivalent environment where real
bodies are replaced by mathematical surfaces. Also, it is assumed that the inner volume of those
surfaces contains quiet surrounding flow (Farassat, 1974). The most usual expression of FFWH
equation is obtained when these mathematical control surfaces are matched with the solid surfaces
(therefore, the no slip condition establishes that the fluid velocity in contact with the surface is
exactly the same as the surface velocity), and also when the next hypotheses are satisfied: the flow
Reynolds number is high (inertial terms are predominant over the viscous ones), flow Mach number
is low (the flow is practically incompressible) and the flow is isentropic. In this way, the source
terms of the FFWH correspond to quadrupolar (volumetric source), monopolar and dipolar
(superficial sources) radiation sources, according to its mathematical structure.

The quadrupolar radiation term is not very important — in comparison to the monopole and the
dipole ~ when generated sound sources in motion are traveling at subsonic velocities, so their
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effects can be negleted (Brentner, 2000). The monopolar source term is completely defined by
surface kinematics and represents what is called as thickness noise. In case of low Mach number
flows and with thin blades, thickness noise has no relevance and can be obviated. In other hand,
when turbomachinery generated noise is studied — i.e. when fluctuating forces come from rotating
blades — the dipolar source term is reduced just to the blade loads (lift and drag), and represents the
loading noise. This kind of noise is precisely the most efficient from an acoustic point of view and
is responsible of the noise propagation in the far field (Roger, 1996).

This problem can be dealt with using the FFWH analogy (Ffowes Williams, 1992).
Nevertheless, it 1s necessary to solve the equation in retarded time when you are using this
formulation directly in the temporal domain. Retarded time means that for every observer’s time, it
is necessary to establish the appropriate emission time of the source and its location. Obviously, this
process requires high computational effort. Anyway, when the study of turbomachinery discrete
frequency noise in a subsonic rotational regime is attempted, the object is to obtain its acoustic
spectrum, so the accurate procedure is to solve the problem in the frequency domain, avoiding the
need to resolve the equation in retarded time.

Noise Spectrum, Angular Position 30°, R=5m
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Figure 3. Typical rotor noise spectrum (log scale).

The typical noise spectrum of a rotor (Figure 3) always contains a broadband part and one of
discrete frequency, at the blade passing frequency (BPF) (number of blades times the rotational
frequency) and its harmonics. The Sound Pressure Level (SPL) generated at blade passing
frequency, is called tone. A portion of the blade at radius Ry, rotating at constant angular frequency
Q, and under low Mach number conditions, behaves as an acoustic dipole of intensity F(t), where
F(t) is the blade loading (supposed a low and constant pitch degree vy respect to the rotation axis). It
is assumed that F(t) has only tangential and axial components since this configuration fits typical
axial flow turbomachines (Figure 2). Besides, large number of fan designs include an stator of V
vanes upstream the rotor with B blades, which leads to a spatial harmonic variation of the incident
flow at angular period 2x/(FQ). Under this configuration, the rotor is still the principal noise

generating source and the acoustic pressure fluctuations are still produced at blade passing
frequency and harmonics, which can be computed in the far field according to (Roger, 1996):

R e,
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where M is the Mach number source, and J.(x) is the Bessel function of type n. The complex
coefficients Fyvy, 50 called blade loading harmonics, are obtained in the same way as Fourier series
coefficients of function F(t). When the rotor blade can not be considered as compact, the expression
(1) is applied to every compact sub-segments that divides the blade.

Expression (1) points out that the periodic blade load working over the rotor blades generates
sound at passing blade frequency (mBQ) and its harmonics. Consequently, the acoustic pressure
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fluctuations, noticed by an observer placed in the far field, are composed by an infinitive sum of the
characteristic radiation modes of the free-field The magnitude of every radiation mode is
proportional to a blade load harmonic weighted by a Bessel function that is responsible for a
modulation in the source frequency. Also, every radiation mode spins at an angular velocity that is
given by the expression Q,, =(mBQ)/(mB—-wV). When wV/ #mB, the appropriate radiation
mode is called spinning radiation mode, and does not take part in the propagation of noise to the
far field along the fan axis. When wl”=mB, the radiation mode is called symmetric mode,
responsible for the radiation along the fan axis. In particular, radiation mode w =0, is associated to
the radiated noise by the stationary part of the blade loads over the rotor blades (Gutin noise).

NUMERICAL METHODOLOGY

The acoustic sources of the radiated noise into the far field will be bipolar order sources
distributed over the blade surfaces. This assert is due to the fact that just the blade load term 1is
going to be considered in our study, avoiding other terms for the simulation in the frequency
domain. Because of the equidistant circumnferential distribution of the blades, it is possible to
determine the dipolar acoustic sources by focussing on just one blade (this implies that all the
blades are identical).The influence of the other blades is included through an interference function
of the rotor. This way, the sound pressure spectrum in the far field that fits to the stator-rotor
interaction, will be expressed by equation (1) when is applied to every compact sub-segments of
every blade division. The source zone has been characterized through an unsteady CFD modelling,
using a sliding mesh technmque for the rotor. The mesh reaches up to 1.8 million cells, with
intensive refinement around the blade surfaces. A grid distribution of [80x60x25] was adopted for
every blade channel (13+9 for the complete machine).

sooo
=
B
=

Figure 4. Non dimensional instantaneous blade load over rotor blades.

Load harmonics are calculated with the Fourier transform of the blade load temporal series.
Figure 4 shows the blade load distributions over the rotor blades at one instant. If the blade would
be compact, then only the total blade load temporal series will be obtained. But if the blade is not
compact, then it is necessary to divide it info compact sub-segments and obtain separately the load
harmonics related to the temporal series of the blade load over those sub-segments. The total effect
of these sub-segments is achieved through a double integration over the blade surfaces in both span
and blade chord directions.

In order to simplify the coupling between the Fluent numerical results and the numerical
resolution of equation (1), we have matched the compact sub-segments with the spatial
discretization of the grid over the blade surfaces. For every cell, Fluent provides a temporal series
of the local blade load that are used as input data for the C++ program. Next, the post-processing
program computes every blade load harmonic using the FFT algorithm. For ensuring the accurate
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response of the FFT algorithm, the numenical simulation in Fluent is fit to such a time step size that
512 intermediate positions per rotor turn are guarantied.

The geometrical parameters of every discrete cell over the blade surfaces are also provided by
the Fluent simulation (the radius and the angular coordinate are supposed to be concentrated in the
rotor plane). The observer’s position, in which the sound level of the radiated noise by the fan is
going to be calculated, is introduced through spherical coordinates that must be kept fixed for every
noise calculation. It means that the post-processing of Fluent data must be repeated for all the
desired observer’s locations.

The directional characteristics of the noise spectrum radiated to the far field are provided by
Bessel functions that are included in the equation (1). Consequently, in the post-processing code an
algorithm for the Bessel function treatment has been implemented.

In the expression (1) there is an infimite sum of index w over all the blade load harmonics, and
another infinite sum of index m over the blade passing frequency harmonics. For a fixed m, it 1s
possible to get the sound pressure of the blade passing frequency mBQ, allowing to realize an
analysis of every harmonic contribution onto the total sound spectrum. Due to the behavior of the
Bessel functions and ite attenuation characteristics (Figure 5), for a particular blade passing
frequency only few blade load harmonics may contribute to the radiated noise to the far field, so the
sum over the index w converges quickly. The total sound spectrum will be the sum of the
contributions at every blade passing frequency, that is, of the results obtained for every value of
index m (m values must be added until sum convergence is achieved). The signal in the temporal
domain can be restored using the inverse Founer transform of the noise spectrum.
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Figure 5. Attenuation of increasing type Bessel functions.

RESULTS

Following the methodology described in the previous part of the paper, a numerical simulation
of the aero-acoustic behavior of the axial flow fan was generated, taking the source zone data,
obtained via CFD simulation, as the first step. The numerical simulations have been executed for
three circular sectors, placed at the horizontal zx plane, at the axis height. The radial distances
adopted with respect to the fan rotor are at five, seven and nine meters. These planes will be
denoted RS, R7 and R9 respectively. The observer position is established over every of these
circular sectors at regular angular intervals of five degrees. This means that 0° degrees indicates the
point located right upstream of the stator, and the angle of 180° indicates the point placed just
behind the rotor (Figure 9). The fan is supposed to be operating at nominal conditions, that is, at a
nominal speed of 2400 rpm (40 Hz) and therefore with a blade passing frequency of 360 Hz.
Fimnally, numerical results will be compared with experimental measurements acquired at analogous
points. Experimental uncertainty is placed on + 2 dB, for a 95% confidence interval.

Turbulence models comparison
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Past investigations by CAA seem to demonstrate that Large Eddy Simulation (LES) turbulence
modeling captures aero-acoustics scales with more accuracy than the traditional Reynolds Stress
Model (RSM). The prediction on fan noise needs a good resolution of the flow vortical structures in
a wide range of spatial scales. Traditional turbulent closure strategies for RANS modelling are not
s0 accurate to undertake this kind of problems. So it is necessary the use of more complex
turbulence models, in spite of higher computational efforts, like the LES scheme, that 1s able to
resolve directly the bigger vortexes of the flow pattern, which are responsible for the noise
generation in turbomachinery (Mendoza and Allen, 2002). In the other way, the small scales use to
be weaker, with less energetic contain and a characteristic isotropic, universal character, so they can
be modelled in a generic way. Taking into account that noise generation is a clearly unsteady
process, the LES scheme seems to be the most powerful tool in the obtaining of fan noise
nowadays. To validate the previous assertion, we have realized acoustics simulations using input
data computed with LES and RSM turbulence models. Figure 6 shows results of both numerical
simulations at RS plane for the SPL of the blade passing frequency and for the total SPL. Also they
are compared with experimental results. The total numeric SPL is obtained through an expression
that includes the SPL of the BPF and its harmonics:

SPL,, =10log (10010 | gPlamllly. 1) gfFlamtil)
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Figure 6. Comparison between turbulence models.

As it can be seen in Figure 6, LES modelization captures in a better fashion the characteristics
of the acoustic field radiated into the far field, not only qualitatively but also in the SPL range.
Meanwhile, RSM model is under-estimating the SPL by far. At first glance, the differences in the
SPL predicted by the LES modelization and the one obtained experimentally is owing to the
existence of additional real sources that have not been taken into account in the numencal
simulations, like broadband noise, turbomachine driven motor noise, trailing edge noise, ete. Also,
operational reasons force the fan to be ducted with a casing; this feature produces a displacement of
the aero-acoustics behavior of the turbomachine from the expected theoretical descriptions of free-
field conditions at the angular interval between 40° and 140°, approximately. In the rest of angular
positions, LES modeling captures with quite good agreement the sound field of the axial flow fan.
Differences between numerical and experimental results at BPF are due to the existence of other
tone acoustic sources not considered in the modelling, like thickness noise. From now on, for the
rest of the simulations, just the LES scheme was employed for the comparison with experimental
results.
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SPL variation according to source distance

Figure 7 shows the variation of the SPL with the radial distance to the fan axis. The graphic
presents numerical and experimental results of SPL at blade passing frequency and total SPL. for
the already mentioned R5, R7 and R9 planes. Both numerical and experimentally SPL attenuates as
long as the observation point goes far away from the acoustic source, as it was expected to be from
the spherical waves features. Notice how the duct of the fan is modifving the experimental results,
The attenuation, according to the numerical results is about 2 dB. meanwhile experimentally. for the
zones where the fan casing is not affecting the acoustic behavior at free-field, the attenuation is
slightly more pronounced. about 5 dB.
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Figure 7. SPL variations with radial distance.

Directional patterns
Figure 8 presents directional patterns, both numerical and experimental, of the SPL at the blade
passing frequency for R5 plane.
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Figure 8. Sound field directivity of the flow fan.

Because of the 13 stator vanes placed upstream the 9 rotor blades, the symmetric mode of
radiation, responsible of the radiation on the fan axis, is never generated for this turbomachine. So
far, theoretically, because of the Bessel functions behavior of equations (1) (Figure 3). radiation
minimum values must be located along the axis. On the other hand. the maximum values will be at
90° from the axis. Besides, if it is kept in mind that the only source term has dipolar order. the
directional character of the radiating noise to the far field must be clearly identified with a dipole
one. The dipole is clearly present in the plot of the numerical results of the SPL at blade passing
frequency. with minimum values along the fan axis. Experimentally, because of the presence of
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additional noise sources, the dipole character is much more diffuse. Anyway, at blade passing
frequency, it can be guessed the presence of minimum values of radiation on the axis and maximum
values at normal direction.

Figure 9 shows directional patterns of total SPL, and its attenuation along the distance for the
RS, R7 and R9 planes. In this case, the experimental acoustic behavior is totally masked by the
presence of the turbulence associated to the fan jet, so the noise at discrete frequency is dominated
by the broadband noise at low frequencies.

SPLE), Plane 2x, Total, Fraq SPL4E). Plana zx, Total, Exp

Figure 9. Directivity at plane zx for the axial fan.

This statement is validated with the spectra of Figure 10. representing an angular position of
90° with respect to the fan axis and for a point situated downstream the rotor. In the second of these
angular positions, the sound spectrum is clearly dominated by the broadband noise of the jet;
meanwhile at 90° of the fan axis, blade passing frequency tones and its harmonics can be noticed.

Noise Spectrum, Angular Posifon 80°, R=5m o Noise Spectrum, Angular Position 180°, R=5m
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Figure 10. Experimental noise spectrum at 90° and 180° angular positions.

CONCLUSIONS

Aero-acoustic behavior in the far field for a stator-rotor configuration in an axial flow fan has
been studied theoretical and numerically, based upon the aero-acoustic analogy solved in the
frequency domain. The obtained results have been compared to experimental measurements,

The source zone has been charactenzed with a numerical CFD simulation of the flow structure
inside the fan, that is, resolving the set of incompressible Navier-Stokes equations. LES turbulence
model has demonstrated better features compared to the RSM model for the noise predictions in the
far field, that had been carried out through the implementation of a post-processing program based
on the integral solution of the FFWH equation in the frequency domain. Future work will compare
numerical results obtained in the frequency domain with similar calculations realized in the
temporal domain.
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In general, a reproduction of the real aero-acoustic behavior of the fan has been achieved with
the numerical simulation. The numerical model i valid in all zones, except for the jet affected
region in which broadband noise is dominant. For the rest zones, discrepancies can be atiributed to
the presence of other noise generation mechanisms: thickness noise, tip vortex, broadband noise,
etc., that will have to be included in the numerical model for next works.

Definitively, a useful tool for noise prediction is available to characterize the acoustic behavior
of the turbomachine in the design process, in order to adopt accurate actions to reduce the sound
emigsion levels of the machine.
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