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SIMULACION DE LA FLUIDO-DINAMICA DE UNA TURBINA DE DISCOS
PARALELOS PARA POTENCIAL GENERACION DE ENERGIA UTILIZANDO
PULPAS DE MINERAL

Actualmente se investiga el desempeno de turbinas Tesla en la generacion de energia de
mineroductos de transporte de soélidos bajo presion, debido a que, ademés de ser una tecno-
logia con huella de carbono nula, al ser el flujo paralelo a la superficie de los discos, estos
minimizarian los dafios por erosion, reduciendo los costos en mantencion de los equipos.

Por medio de simulaciones de fluido-dindmica computacional (CFD, por su sigla en inglés)
se caracterizaron y compararon dos geometrias (con y sin listones radiales) de rotores de tur-
binas Tesla, a través de sus curvas caracteristicas de potencia, caida de presion y rendimiento
v/s caudal, para distintas velocidades de giro.

La metodologia de trabajo consisti6 en utilizar una geometria compuesta por dos discos
paralelos de 8[pulg] de didmetro, un espaciado de 1[pulg| y un didmetro de salida en uno de
los discos de 2[pulg] de didmetro; ambos discos unidos por 4 pasadores. Con esta geometria
se realiz6 una prueba de independencia de malla y se determiné el ntimero de elementos que
optimiza el tamano de malla respecto a la calidad de los resultados. Luego se verificaron los
resultados a partir de una geometria base, comparando los resultados de una tnica simu-
lacion de esta geometria con un desarrollo teérico modificado para ser adaptado al caso en
estudio. Finalmente se simularon 60 casos, correspondientes a las 2 geometrias distintas, con
5 velocidades de giro y 6 caudales, para obtener a partir de ellos las curvas caracteristicas de
ambos rotores.

Las simulaciones fueron desarrolladas utilizando mallas hexaédricas de aproximadamente
1.000.000 de elementos, con métricas de calidad de malla conservadoras para evitar tanto
problemas de convergencia como posibles errores sistematicos en los resultados.

A partir de las curvas caracteristicas se obtiene que con la geometria con listones radiales,
las potencias son mayores, las caidas de presion son menores, y los rendimientos mayores
respecto de los mismos parametros evaluados en la geometria sin listones. En particular, los
rendimientos de la geometria con listones son aproximadamente el doble de los de la geometria
sin listones, variando de 20 % a un caudal de 60[m?/h], a 60 % a 10[m?/h]. De acuerdo a esto,
las curvas sugieren que, solo teniendo en cuenta el punto de vista fluido-dinamico, la geometria
con listones es més eficiente en la generacion de energia.

Al observar el campo de velocidades en una superficie cercana a los discos, se ve que al
pasar entre los ribs y alrededor de los pasadores (zonas en que disminuye el drea de paso del
fluido) el flujo se acelera, pudiendo provocar un mayor desgaste por abrasion en los discos.
Ademas, al agregar ribs, estos se ven impactados de forma perpendicular por el flujo, lo cual
los expone a un mayor riesgo de desgaste por erosion.

Finalmente, se encontraron las curvas de operacion de las geometrias, las cuales permiten
conocer el rendimiento y potencia de trabajo para una determinada combinacion de caudal
y velocidad de giro.
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“When the snows fall and the white winds blow, the lone wolf dies, but the pack survives”
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Capitulo 1

Introduccion

1.1. Motivacion

La mineria es una de las principales actividades econémicas en Chile, y como tal, su
consumo energético es enorme. Solo en el ano 2016 el consumo de energia eléctrica de esta
industria alcanzo los 88315[TJ], y se espera que esta cifra siga en aumento durante los
proximos anos.

El proceso minero se puede dividir, a grandes rasgos, en dos actividades principales: La
extraccion del mineral desde el yacimiento, y el procesamiento de este mineral para ser ex-
portado. En Chile, la extraccion del mineral se realiza en lo alto de la Cordillera de los Andes,
a aproximadamente 4000[m] de altura sobre el nivel del mar, mientras que el procesamiento
del mineral ocurre en una planta de procesamiento ubicada a alturas cercanas al nivel del
mar.

Para transportar el mineral desde el yacimiento a la planta de procesamiento se pueden
utilizar diversos métodos de transporte, como camiones, canales abiertos, trenes, y ductos. En
Chile, el transporte por camiones y trenes es poco eficiente debido a las grandes distancias que
se deben recorrer, y a su vez las grandes cantidades de pulpa que deben ser transportadas, por
lo que lo mas econémico resultan ser los ductos, que en efecto son la tecnologia mas utilizada
en el paifs, debido a las caracteristicas geogréficas de los yacimientos. Sin embargo, pese a lo
eficiente que es el transporte a través de ductos en la mineria respecto a los otros métodos de
transporte, las grandes diferencias de altura y la gran pendiente entre las plantas de extraccion
y de procesamiento provocan que el flujo alcance altas velocidades, que se traducen en un
aumento considerable de la presion al interior del ducto debido a la friccion entre sus paredes
interiores y el flujo de minerales. Este aumento de presion puede eventualmente hacer colapsar
el ducto, lo que generaria altos costos en reparaciones y detenciones constantes, ademas
de la liberaciéon de parte del flujo de minerales al ambiente, pudiendo generar catastrofes
ambientales de magnitudes considerables.

Para evitar el colapso del ducto, actualmente se utilizan dispositivos conocidos como
disipadores de energia, que estrangulan el flujo cada cierta distancia, para disminuir la presion
al interior de este. A causa de esta estrangulacion, se disipan cerca de 60[M W] de energia en
forma de calor al ambiente sin un motivo 1til, como la cogeneracion.

La energia liberada puede eventualmente ser recuperada utilizando una turboméquina



hidraulica, con la pulpa de minerales como el fluido de trabajo. De esta forma, se podria
generar una cantidad de energia eléctrica proporcional al nivel de material que sea transpor-
tado en el mineroducto, lo que permitiria reducir el consumo de energia eléctrica de la red
de distribuciéon comercial.

Para este trabajo en particular, se propone una turbina de discos paralelos para evaluar
la recuperacion de esta energia. Este tipo de turbinas funcionan por el efecto de arrastre
viscoso, y tienen la particularidad de que la direccion del flujo es paralela a la superficie de la
turbina, lo que en el caso de trabajar con pulpas de minerales permite reducir efectos como
el desgaste por erosion en las superficies de la maquina. Ademas, este tipo de dispositivos
no utilizan combustibles fosiles en su funcionamiento, por lo que el proceso de generaciéon de
energia tiene una huella de carbono nula.

1.2. Objetivos

A continuacién se enuncian los objetivos del presente trabajo de investigacion.

1.2.1. Objetivo General

El objetivo general de este trabajo de titulo es el siguiente:

e Estudiar la fluido-dinamica de una turbina Tesla de discos planos con y sin listones
radiales usando modelos numéricos computacionales en un medio de trabajo que emula
las condiciones de una pulpa mineral como fluido de trabajo.

1.2.2. Objetivos Especificos

Para lograr el objetivo general del trabajo, se plantean los siguientes objetivos especificos:

e Determinar las curvas caracteristicas de potencia, caida de presiéon y rendimiento versus
caudal en un rotor sin listones y uno con listones.

e Analizar el efecto de la adicion de listones radiales al rotor.

e Comparar los torques producidos en ambos rotores.

e Estudiar los esfuerzos de corte producidos en las superficies internas de los discos debido
al paso de la pulpa.

e Estudiar los perfiles de velocidad del flujo al interior del rotor.

1.3. Alcances

En este trabajo se propone el diseno conceptual de una turbina de discos paralelos que
utiliza un fluido monofasico con las propiedades promedio de la pulpa de minerales como fluido
de trabajo, analizando ademés su fluido-dinamica por medio de simulaciones numéricas.

Se calcularon las curvas caracteristicas para dos geometrias del rotor, con 5 velocidades
de giro y 6 caudales, resultando un total de 60 simulaciones numeéricas.



Se deben tener en cuenta las siguientes limitaciones en el trabajo realizado:

e Se simul6 tnicamente el rotor de la turbina en una condicién geométrica tridimensional.
La voluta de este tipo de turbinas tiene caracteristicas especificas, las cuales no se
estudiaron en este trabajo.

e Kl fluido de trabajo es un fluido monofasico de propiedades fisicas ponderadas entre las
propiedades del agua y del mineral que contiene la pulpa. No se realizaron simulaciones
con fluidos multifasicos.

El trabajo permitira realizar a futuro una evaluacién econémica exhaustiva de este tipo
de dispositivos en la recuperacion de energia en ductos de transporte de soélidos bajo presion.
Ademés, con las curvas encontradas se pueden determinar los puntos de operacion de una
turbina tesla como la presentada.

Por otro lado, se proporcionaré informacion valiosa para un futuro anéalisis de los posibles
efectos abrasivos y erosivos que el flujo de pulpas de mineral pudiera provocar en la superficie
de los componentes de la turbina, asi como la resistencia de estos materiales a los esfuerzos
provocados por el paso del fluido.



Capitulo 2

Antecedentes

2.1. Transporte de Sé6lidos Bajo Presion

El proceso de extraccion de un mineral en una planta minera se puede resumir en cuatro
etapas|I]:

1. Chancado: Se extrae la roca de la mina y se tritura en pequenas rocas.

2. Molienda: Las rocas se muelen en molinos especializados, generando un material mucho
mas fino.

3. Flotacion: A través de la generacion de burbujas se logra separar el concentrado de
los relaves, donde los primeros corresponden al material objetivo de la extraccion, y el
segundo a los desechos del proceso.

4. Fundicion: El concentrado es secado y fundido. Posteriormente el material se refina
para poder ser exportado.

En Chile, la mayor parte de las plantas de extracciéon se encuentran en la Cordillera de
los Andes, a alturas que bordean los 4.000[m] de altura sobre el nivel del mar, mientras
que las plantas de refinacion se encuentran a alturas cercanas al nivel del mar. Luego, el
transporte de los distintos flujos de pulpas (concentrados, relaves, minerales) se hace un
problema importante.

Para transportar los flujos desde la planta de extraccion a la planta de procesamiento
existen diversos métodos, entre los cuales se encuentran el transporte por camiones, por ca-
naletas abiertas, ductos y trenes. Para las grandes distancias recorridas y grandes cantidades
de material a transportar, tanto los camiones como los trenes se hacen inviables debido a
su alto costo por tonelada de material transportado. Luego, el transporte a través de duc-
tos se convierte en lo mas eficiente en Chile debido a las caracteristicas geogréficas de los
yacimientos.

El problema de transportar el mineral a través de ductos es que, debido al roce entre la
pulpa y la superficie de este se produce un aumento de presiéon que puede eventualmente
hacerlo colapsar. Para solucionar este problema se utilizan dispositivos conocidos como disi-
padores de energia, en donde el flujo es estrangulado, produciéndose una disminucién de la
presion al interior del ducto y liberandose una gran cantidad de energia al ambiente en forma
de calor.



Se estima que la potencia liberada al ambiente bordea los 60[ M W] si se consideran los duc-
tos mas importantes de Chile. Con esta potencia, y suponiendo un valor de 60[US$/M Wh]E]
se obtiene una pérdida monetaria anual equivalente de 30 millones de doélares.

Se ve que existe una oportunidad de mercado en esta energia que actualmente es desapro-
vechada. Esta energia puede eventualmente ser recuperada utilizando una turbina hidraulica
para disminuir la presiéon del flujo de pulpa y generar trabajo mecanico en el mineroducto. Sin
embargo, las turbinas hidraulicas convencionales resultan ser muy susceptibles al dano por
erosion /abrasion producido por la pulpa debido a su alta concentracion de solidos. Por este
motivo, se propone como solucién una turbina de tipo Tesla, la cual posee discos ordenados
en paralelo, reduciendo casi completamente el dano por erosién causado por la pulpa.

2.2. Flujos de Pulpa

Se define como pulpa (“slurry” en inglés) a una mezcla entre una fase liquida, corres-
pondiente al fluido portador, y una fase solida formada por particulas que se mantienen en
suspension en este fluido [2].

El flujo de pulpa en tuberias es muy diferente al flujo de un fluido monofasico. En teoria,
un fluido monofésico de baja viscosidad absoluta (o dinamica) puede fluir a bajas velocidades
desde un régimen laminar a uno turbulento. Sin embargo, un fluido bifasico como la pulpa
debe superar una velocidad critica de deposicion, o velocidad critica de transicion viscosa.
Si la velocidad de la pulpa no es lo suficientemente alta, las particulas no se mantendran en
suspension. Por otro lado, en el caso de mezclas altamente viscosas, si la tasa de corte en la
tuberia es excesivamente baja, la mezcla serd muy viscosa y se resistira a fluir [2).

Se distinguen entre los flujos de pulpa dos tipos: flujos homogéneos y flujos heterogéneos.

2.2.1. Flujo Homogéneo

Un flujo homogéneo es aquel en que las particulas de la fase solida se encuentran uni-
formemente distribuidas en el fluido portador. Este tipo de flujos se da para tamanos de
particula finos (menores a 40 [um] — 70 [wm] dependiendo de la densidad del solido) a una
alta concentracion (del orden de 50 % — 60 % en peso). A medida que aumenta la concentra-
cion de particulas, tipicamente sobre 40 % en peso para varias pulpas, la mezcla se vuelve
mas viscosa y desarrolla propiedades de fluido no-Newtoniano [2].

2.2.2. Flujo Heterogéneo

En un flujo heterogéneo, los solidos no estan uniformemente mezclados en el plano hori-
zontal. De esta forma, se observa que existe un gradiente de concentracion en el plano vertical
de la tuberia. Se forman “dunas” o un lecho deslizante, con las particulas més pesadas en el
fondo de la tuberia, y las més livianas en suspension, particularmente a la velocidad critica
de deposicion. Las diferentes fases mantienen sus propiedades, y se observa que las particulas
mas grandes no necesariamente causan los mayores problemas, sino que depende de la tasa

1Fuente: www.cdecsic.cl



en que estas se encuentran mezcladas con las particulas mas finas. Las concentraciones de
particulas se mantienen bajas, tipicamente bajo 25 % en peso en operaciones de dragado, y
bajo 35 % en relaves. Los flujos heterogéneos requieren de una velocidad minima del fluido
portador. En relaves la velocidad tipica de deposicion es del orden de 3.4 — 4.0 [m/s] [2].

2.2.3. Regimenes de Flujos Intermedios

Ocurren regimenes de flujos intermedios cuando algunas particulas solidas se encuentran
homogéneamente distribuidas y otras se encuentran heterogéneamente distribuidas en el flui-
do portador. Estos flujos se encuentran en un amplio rango de pulpas industriales [2].

2.3. Pulpas no-Newtonianas

Para un flujo laminar, en el que las particulas de fluido se mueven en lineas rectas y
paralelas, la ley de viscosidad de Newton establece que para ciertos fluidos, conocidos
como fluidos Newtonianos, el esfuerzo de corte sobre una interfaz tangente a la direccion
del flujo es proporcional a la tasa de cambio de la velocidad con respecto a la distancia, donde
la diferenciacion se toma en una direccion normal a la interfaz [3]. Mateméaticamente, se tiene

av
T X — 2.1
- (2.1)
Donde 7 es el esfuerzo de corte en la direccion del flujo, V' es la velocidad del fluido en
esa misma direccién, y n corresponde a la direcciéon normal a la interfaz en que esta siendo
aplicado el esfuerzo de corte (supondremos que la direccion del flujo es z, por lo que la
direccion normal sera y). Usualmente se denota la tasa de corte dV/dy como 7.

La constante de proporcionalidad de esta relacion se denota como p, y se conoce como el
coeficiente de viscosidad dindmica o absoluta del fluido.

Existen ciertos fluidos en que el esfuerzo de corte se relaciona con la tasa de corte de una
forma més complicada que la que enuncia la ley de viscosidad de Newton. Estos fluidos se
conocen como fluidos no-newtonianos. La ley de potencia es una forma de describir el
comportamiento de materiales viscosos [3]. Para flujos paralelos, estd dada como

T =ky" (2.2)

Donde se observa que el caso k = 1 y n = 1 corresponde a un fluido Newtoniano.

Un fluido no-newtoniano cuyo comportamiento se describe mediante la ecuacion con
n < 1 se conoce como pseudoplastico; este nombre se origina porque con el incremento de
la tasa de corte, existe una curiosa disminucion en la viscosidad efectiva. Es decir, con un
incremento en la tasa de corte el liquido adelgaza [3].

Por otra parte, si n > 1, el fluido se conoce como dilatante; aqui el fluido se engruesa
con un aumento en la tasa de corte [3].

Ademas, existen los llamados fluidos de esfuerzo de fluencia (del inglés “yield stress
fluids”), que se definen como aquellos fluidos en que si el esfuerzo de corte aplicado es menor a



un cierto esfuerzo de corte critico 7 se comportan como un sélido que puede ser deformado
plasticamente, mientras que si el esfuerzo de corte aplicado es mayor al esfuerzo critico,
se comportan como un fluido viscoso newtoniano [4]. La ecuacion permite modelar el
comportamiento de este tipo de fluidos:

=0 siT<Tg

T=7Tg+upy" 817 2=>17p (2:3)

En que pp es la viscosidad del fluido, la cual en general puede variar con la tasa de corte,
por lo que se denomina como viscosidad aparente [4]. Asi, se tienen 3 tipos de fluidos
adicionales dependiendo del coeficiente n: Si n = 1 el fluido se conoce como plastico de
Bingham, si n < 1 como pseudoplastico de fluencia, y si n > 1 como dilatante de
fluencia [4]. En la Figura 2.1 se muestran las curvas esfuerzo de corte-tasa de corte tipicas
para estos fluidos.

= Newtoniano
=== Dilatante
Pseudoplastico

Ip
Bingham Lineal

Esfuerzode corte 1

=== Dilatante Fluencia

=== Pseudoplastico Fluencia

Tasa de corte y

Figura 2.1: Curvas de esfuerzo de corte-tasa de corte tipicas para distintos fluidos viscosos (elaboracion propia) [3] [4].

Es importante notar que en la Figura la pendiente de cada curva representa la vis-
cosidad del fluido, donde se observa que los fluidos newtonianos y los plasticos de Bingham
son los tnicos que mantienen su viscosidad constante (solo para 7 > 75 en el caso de los
pléasticos de Bingham). Ademas, la ecuacion es un modelo particular entre los propuestos
por distintos autores para caracterizar el comportamiento reolégico de estos fluidos, como el

modelo de Herschel & Bulkley [5] o el de Casson [6].



2.4. Ecuaciones de Flujo Incompresible

El software CFIﬂ resuelve un set de ecuaciones gobernantes, de acuerdo a las variables
que sean de interés para el usuario. En el caso en estudio, se requiere tinicamente encontrar
el campo de velocidades, las presiones de entrada y salida del fluido y el torque aplicado por
el fluido a los discos. Para encontrar estas cantidades, se deben resolver las ecuaciones de

continuidad (2.4)) y conservacion de moméntum en las direcciones x (2.5), y (2.6) y z (2.7

de un sistema de coordenadas cartesiano [3].

dp 9(pu)  O(pv)  O(pw)
= 2.4
ot T or oy oz (24)
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En estas ecuaciones, u, v y w son las velocidades relativas del fluido en las direcciones x,
y y z, respectivamente; p es su densidad, p es su viscosidad dinamica y g,, g, y ¢. son las
componentes en z, y y 2z de la aceleracion de la gravedad, respectivamente.

2.5. Simulacién CFD de Pulpas Minerales

2.5.1. Tipos de Solver

Fluemﬂ dispone de dos métodos numéricos (solvers) para resolver las ecuaciones del flujo.
Estos métodos son el solver basado en presion y el solver basado en densidad. La diferencia
principal entre estos solvers es que el primero fue desarrollado para trabajar con flujos incom-
presibles de baja velocidad, mientras que el segundo, por el contrario, fue desarrollado para
trabajar con flujos compresibles a alta velocidad. Sin embargo, Gltimamente su utilizacion se
ha extendido a una variedad de flujos més amplia [7].

Otra diferencia entre estos solvers radica en la forma en que son resueltas las ecuaciones
de continuidad, moméntum, y (segtn corresponda) energia y especies.

A continuaciéon se describen ambos métodos en més detalle.

2por las siglas en inglés de Dinamica de Fluidos Computacional.
3més informacion del médulo en http://www.ansys.com/Products/Fluids/ANSYS-Fluent.



2.5.1.1. Solver Basado en Presion

En el solver basado en presion, las ecuaciones de continuidad y moméntum son resueltas
simultaneamente a través de una ecuacion de presiones, la cual las acopla [7]. Posteriormente,
se resuelven otras ecuaciones segun corresponda (energia, especies) y se calculan cantidades
escalares como la turbulencia.

Existen dos tipos de solvers basados en presion: el segregado y el acoplado. En los méto-
dos segregados, las ecuaciones gobernantes de cada una de las variables del problema (por
ejemplo u, v, w, p, T, k o €) son resueltas una después de la otra. Es decir, se resuelve el
problema de forma desacoplada, o segregada. Por otro lado, el método acoplado resuelve un
sistema acoplado entre la ecuacion de continuidad basada en presion y las ecuaciones de con-
servacion de moméntum. Este tultimo método en general mejora la velocidad de convergencia
del modelo, pero requiere de mas memoria disponible en el computador.

En general, se recomienda trabajar con el algoritmo segregado SIMPLEC, para obtener
buenos resultados sin requerimientos muy excesivos de memoria.

2.5.1.2. Solver Basado en Densidad

En el solver basado en densidad se tienen dos formulaciones para resolver los problemas:
formulacion explicita o implicita. Ambas formulaciones resuelven las ecuaciones de continui-
dad, moméntum, energia y especies de forma simultéanea, y luego resuelven las ecuaciones
para cantidades escalares adicionales de forma secuencial [§].

2.5.2. Meétricas de Calidad de Malla

La calidad de una malla generada para realizar una simulacion es fundamental tanto para
que la solucién converja, como para que estos valores convergentes obtenidos sean aceptables
(errores pequenos de acuerdo a una tolerancia fijada) [9].

Para evaluar la calidad de una malla en Fluent existen diversas métricas. Estas métricas
sirven como indicadores para saber cuando una determinada malla contiene elementos con
propiedades geométricas que se alejan de las propiedades con que seria deseable trabajar en
el software. Dependiendo del tipo de elemento (tetrahédrico, hexaédrico, polihédrico, etc.) se
deben evaluar distintas métricas [9):

e Skewness en elementos tetrahédricos o triangulares.

e Calidad ortogonal del elemento en cualquier tipo de elemento.

e Calidad ortogonal de la cara en elementos polihédricos.

e Tasa de aspecto en cualquier tipo de elementos.

A continuacion, se ampliaran los conceptos de skewness, calidad ortogonal de un elemento,
y tasa de aspecto.



2.5.2.1. Skewness

El skewness es una medida de qué tan lejos se encuentra la forma de un elemento respecto
a un elemento regular de su misma cantidad de caras/lados [9]. En esta métrica, el valor
0 corresponde a un elemento regular (mejor caso), mientras que el valor 1 se da para un
elemento completamente irregular (elemento completamente plano, correspondiente al peor
caso).

Como ejemplo, un cuadriladtero equiangular, o rectangulo, corresponde a un elemento de
skewness 0, mientras que un romboide es un cuadrilatero con skewness mayor que 0. Una
piramide regular de base triangular y un cubo son ejemplos de elementos tridimensionales
con skewness 0. En la Figura [2.2] se muestran ejemplos para un cuadrilatero y un triangulo
con distintos valores de skewness.

AN

Triangulo con
Skewness Alto

[/

Cuadrilatero Cuadrilatero con
Equiangular Skewness Alto

Triangulo Equilatero

Figura 2.2: Skewness para distintos elementos planos (adaptado de [9]).
En general, el skewness se puede definir como [9]

Tamano de elemento regular — Tamano del elemento
Skewness =

2.8
Tamano de elemento regular (28)

Una regla general es que el skewness méaximo en una malla triangular/tetrahédrica debe
ser menor que 0.95, con un valor promedio inferior a 0.33. Si se tienen elementos con skewness
mayor a 0.95 se deben reducir los factores de sub-relajacion, los cuales permiten mejorar la
convergencia a cambio de una pérdida de precision; y/o utilizar el solver acoplado basado en
presion [§].

2.5.2.2. Calidad Ortogonal

Otra métrica importante para evaluar la calidad de una malla es la calidad ortogonal. Esta
métrica mide la perpendicularidad de un elemento respecto de sus elementos adyacentes.
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Para entender su definicién, es conveniente ver la Figura [2.3]

Figura 2.3: Vectores relevantes para el célculo de la calidad ortogonal de un elemento [9].

En la Figura se tienen los siguientes vectores:

° /Ti es el vector area normal a la cara 1.

° f; es un vector que va desde el centroide del elemento al centroide de la cara i.

e (; es un vector que va desde el centroide del elemento al centroide del elemento adyacente
a la cara i.

Teniendo en cuenta estos vectores, se define la Calidad Ortogonal del elemento como el

minimo entre las siguientes cantidades:

—

1

-7,
L f 2.9
7 (2.9)
A -G

S (2.10)
| AilGi|

evaluadas en cada cara i (es decir, para el caso de la Figura se calcula como el minimo
entre 6 valores).

A partir de la definicién se ve que, al contrario del skewness, en el caso de la calidad
ortogonal de un elemento, el peor caso (cuando alguno de los elementos adyacentes tiene
una forma muy distinta al elemento analizado, como el elemento adyacente a la cara 1 en la
Figura se da cuando un elemento tiene C. Ort. = 0, mientras que el mejor caso se da
cuando el elemento tiene C. Ort. = 1 (aqui, A es paralelo tanto a ﬁ como a ¢ en todas las

caras, que es lo deseable).
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Laregla general en el caso de esta métrica es que la calidad ortogonal de todos los elementos
de la malla sea mayor a 0.01 [g].

Es importante destacar que esta definicion puede variar dependiendo de la literatura con-
sultada, definiéndose en algunos manuales el valor squish de un elemento como Squish =
1 — Calidad Ortogonal.

2.5.2.3. Tasa de Aspecto

La tasa de aspecto es una métrica valida para cualquier tipo de elemento, que mide qué tan
planos son estos. Se define como el cociente entre el méaximo y el minimo entre los siguientes
valores [9]:

e La distancia del centroide del elemento al centroide de una cara.

e La distancia del centroide del elemento a un nodo.

En la Figura se ilustra un ejemplo de calculo de la tasa de aspecto para un elemento
cubico de lado 1. En este caso, la maxima distancia se da entre el centroide del elemento y un
nodo, siendo 0.866, mientras que la minima distancia se da entre el centroide del elemento y
el de una cara, que es 0.5. Luego, la tasa de aspecto del elemento sera 1.732. Cabe destacar
que en este ejemplo es coincidencia que la distancia méxima sea del centroide del elemento a
un nodo y que la minima sea del centroide del elemento al de una cara. Podria darse el caso
en que la distancia maxima fuera del centroide del elemento a un nodo y que la minima sea
de este centroide a otro nodo del mismo elemento, por ejemplo.

Centroide de Centroide del

la Cara Elemento
\-..

Tasa de Aspecto
A/B

Figura 2.4: Ejemplo de célculo de tasa de aspecto en un cubo (adaptado de [9]).
Otra caracteristica a destacar es que, a diferencia de las métricas vistas anteriormente, la

tasa de aspecto toma siempre valores mayores o iguales a 1. Mas atn, en muchos casos se
tienen valores mayores a 20 o, en mallas de peor calidad, mayores a 40.

Respecto a los valores recomendados para la tasa de aspecto, en general se trata de evitar
valores mayores a 5 en las zonas del flujo alejadas de las paredes. Sin embargo, los elementos
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en la capa limite pueden tomar valores mayores a 10 en muchos casos. Si solo se tuviera en
cuenta la estabilidad de la soluciéon para el campo de velocidades, se podrian tener valores
de Tasa de Aspecto tan altos como se deseen, pero para tener en cuenta la estabilidad de la
ecuacion de energia, se recomienda que la maxima Tasa de aspecto no supere el valor de 35

13].

2.5.3. Modelos de Turbulencia

El modulo Fluent de ANSYS dispone de distintos modelos tedricos que permiten simular
los fenémenos de turbulencia para una amplia gama de problemas. En la préctica, algu-
nos de estos modelos resultan méas adecuados que otros para ciertos problemas especificos,
dependiendo de las geometrias, el tipo de fluido, el régimen del flujo, entre otros.

En general, los modelos méas complejos (con més ecuaciones a resolver) son los que entregan
los resultados mas precisos a cambio de un costo mayor en términos de tiempo de céalculo
computacional.

Debido al caracter turbulento de este estudio en particular, es importante conocer las
ventajas y desventajas de estos modelos para seleccionar aquel que sea mas adecuado para
las simulaciones a realizar.

A continuacién se describen brevemente los modelos disponibles en el software. Para mayor
detalle, se puede consultar la guia tedrica de ANSYS Fluent [7].

2.5.3.1. Modelo Spalart-Allmaras

El modelo de Spalart-Allmaras [10] es un modelo que resuelve una tnica ecuacion de
transporte para la viscosidad cinematica turbulenta. Este modelo fue disenado especifica-
mente para aplicaciones aeroespaciales y ha mostrado buenos resultados para modelos de
capa limite sujetos a gradientes de presiéon adversos. En los tdltimos anos, ha ido ganando
popularidad en modelos de turbomaquinas.

2.5.3.2. Modelos k — ¢

Los modelos k — e son una clase de modelos RANS (del inglés “Reynolds-Averaged Navier-
Stokes”) en que se resuelven dos ecuaciones de transporte, una para la energia cinética
turbulenta k. y otra para la tasa de disipacién de energia cinética turbulenta ¢. La
resolucion de estas ecuaciones permite determinar un largo turbulento y una escala de tiempo
para el problema.

Actualmente, los modelos & — ¢ estan dentro de los mas populares para la simulacion
de problemas en ingenieria, debido a que entregan resultados suficientemente precisos, y no
muy alejados de los obtenidos con otros modelos més sofisticados. Ademas, son mucho menos
costosos computacionalmente que estos ultimos [11].
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2.5.3.2.1 Modelo estandar £ — ¢

El modelo estandar k — ¢ [I12] es un modelo de turbulencia econémico y de precision
razonable para un amplio rango de flujos turbulentos, lo que explica su popularidad en
distintas aplicaciones industriales. Es un modelo semi-empirico, cuya derivacion se basa en
consideraciones tanto fenomenologicas como empiricas.

Para obtener las ecuaciones del modelo se debe suponer que el flujo es completamente
turbulento, y que los efectos de la viscosidad molecular son despreciables, lo que restringe su
uso a flujos de este tipo.

A medida que estas ventajas y desventajas se han hecho conocidas, han surgido distintas
modificaciones a este modelo, de las cuales dos estan disponibles en el software: El modelo
RNG k — € y el modelo Realizable k — .

2.5.3.2.2 Modelo RNG k —¢

El modelo RNG k—¢ se deriva utilizando una técnica estadistica conocida como RNG (Re-
Normalization Group Theory, o teoria de grupo de re-normalizacién en espanol). Es similar
al modelo estandar k — ¢, pero incluye algunas mejoras:

e Tiene un término adicional en la ecuacién para €, que mejora la precision para flujos
que se deforman réapidamente.

e Se incluye el efecto de los vortices en la turbulencia, mejorando la precision para flujos
con alta vorticidad.

e La teoria RNG provee una féormula analitica para los nimeros de Prandtl turbulentos,
mientras que el modelo estdndar utiliza constantes especificadas por el usuario.

e Mientras el modelo estandar es un modelo para alto nimero de Reynolds, la teoria RNG
provee una formula diferencial analitica para la viscosidad efectiva, que sirve también
para considerar los efectos de flujos con bajo numero de Reynolds. Un uso efectivo de
esta caracteristica dependera de un tratamiento apropiado de la regién cercana a las
paredes.

Estas caracteristicas hacen al modelo RNG maés preciso y confiable para una amplia gama
de flujos, en comparacion al modelo estandar.

2.5.3.2.3 Modelo Realizable k£ — ¢

El modelo Realizable k — ¢ [13] difiere del modelo estandar en dos puntos principales:

e El modelo Realizable k — ¢ contiene una formulaciéon alternativa para la viscosidad
turbulenta.

e A partir de una ecuacion de transporte para la fluctuacion media cuadratica de la
vorticidad, se obtiene una ecuacién modificada para la tasa de disipacion de la energia
cinética turbulenta ¢.

La palabra “Realizable” en su nombre significa que el modelo satisface ciertas restricciones
matematicas en los esfuerzos de Reynolds, las cuales son consistentes con la fisica de flujos
turbulentos. Ninguna de las dos versiones antes mencionadas del modelo k — ¢ (el modelo
estandar y el modelo RNG), son realizables.
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Tanto el modelo RNG como el Realizable han mostrado notables mejoras respecto al
modelo estandar, en que las caracteristicas del flujo incluyen fuertes curvaturas en las lineas
de corriente, vortices y rotaciones. Como el modelo Realizable es relativamente nuevo, atin
no es claro en exactamente qué tipo de problemas este supera al modelo RNG. Sin embargo,
algunos estudios muestran que este modelo ha sido el mas eficiente de todos los modelos k—¢
para varias simulaciones con flujos separados y flujos con flujos secundarios complejos.

Una limitaciéon importante del modelo Realizable es que produce viscosidades turbulen-
tas “no-fisicas” en situaciones en que el dominio computacional contiene zonas rotatorias y
estacionarias, como cuando hay miltiples sistemas de referencia, o mallados rotatorios. Esto
se debe a que el modelo incluye los efectos de la rotacion promedio en la definicién de la
viscosidad turbulenta. Este efecto extra en la rotaciéon ha sido probado en problemas con un
tnico sistema de referencia movil, y ha mostrado un mejor comportamiento que el modelo
estdndar. Sin embargo, debido a la naturaleza de esta modificacion, su aplicaciéon a problemas
con multiples sistemas de referencia debe utilizarse con precaucion.

2.5.3.3. Modelos k£ —w

Los modelos k£ — w tienen una forma similar a los modelos &k — e, con ecuaciones de
transporte para la energia cinética turbulenta k£ y para la tasa de disipacion especifica w, la
cual puede ser pensada como la razéon entre € y k.

2.5.3.3.1 Modelo estandar £ — w

El modelo estandar £ — w de ANSYS esté basado en el modelo k — w de Wilcox [14], el
cual incorpora modificaciones para efectos de bajos ntimeros de Reynolds, compresibilidad, y
propagacion de flujos de corte. Uno de los puntos débiles de este modelo es la sensibilidad de
las soluciones a los valores de k y w fuera de la capa de corte. Pese a que la formulacién im-
plementada en el software reduce esta dependencia, atin podria existir un efecto significativo
en la solucion, especialmente para flujos de corte libre.

A medida que el modelo se ha modificado durante los anos, se han ido anadiendo tér-
minos de producciéon tanto a la ecuaciéon para k como a la ecuacién para w, los cuales han
incrementado la precision del modelo para predecir flujos de corte libre.

2.5.3.3.2 Modelo SST k — w

El modelo Shear-Stress Transport (SST) k — w fue desarrollado por Menter [I5] para
mezclar la robustez y precision del modelo £ — w en la regiéon cercana a la pared, con la
independencia de flujo del modelo k£ — € en las regiones lejanas a ella. Para lograr esto, se
escribe el modelo k£ — ¢ utilizando la formulacion del modelo £ — w. El modelo SST k — w es
similar al modelo estandar k — w, pero incluye las siguientes mejoras:

e Ambos, el modelo estandar k£ — w y el modelo k — ¢ transformado, estan multiplicados
por una funcién de mezcla, la cual permite juntar ambos modelos en uno. La funcién
de mezcla esté disenada para que su valor sea 1 en la regién cercana a la pared, para
activar el modelo k& — w, mientras que en las zonas lejanas a la pared su valor se hace
0, activando el modelo k — ¢.
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e El modelo SST incorpora un término de difusiéon cruzada en la ecuacion para w.

e La definiciéon de la viscosidad turbulenta es modificada para capturar el efecto del
transporte del esfuerzo de corte turbulento.

e Las constantes del modelo cambian.

Estas caracteristicas hacen al modelo SST k£ — w mas preciso y confiable para una amplia
gama de flujos que el modelo k — w original.

2.5.3.4. Modelo de transicién k£ — k; — w

El modelo de Transicion k—kl—w [16] es un modelo de tres ecuaciones usado para predecir
el desarrollo de la capa limite y calcular el inicio del estado de transicion. Este modelo puede
ser usado para calcular la fase de transicion de la capa limite desde un régimen laminar a
uno turbulento. En este caso, se tienen ecuaciones de transporte para la energia cinética
turbulenta kr, la energia cinética laminar ky, y la inversa de la escala de tiempo
turbulenta w.

2.5.3.5. Modelo de transicion SST

El modelo de Transicion SST esta basado en el acople de ecuaciones del modelo SST
k — w. En este caso se agregan dos nuevas ecuaciones, una para la intermitencia y una para
el criterio de inicio de transiciéon, en términos del “momentum-thickness Reynolds number”,
lo que da un total de 4 ecuaciones.

2.5.3.6. Modelo de Esfuerzos de Reynolds

El modelo de Esfuerzos de Reynolds (o RSM por su nombre en inglés) [17] [18] [19)] es
el modelo de turbulencia RANS mas elaborado que provee el software ANSYS. Este mo-
delo resuelve las ecuaciones de transporte para los esfuerzos de Reynolds, requiriendo de 5
ecuaciones para problemas 2D, y 7 ecuaciones para problemas en 3D.

Como el modelo RSM considera los efectos de la curvatura de las lineas de corriente,
vortices, rotaciones, y cambios rapidos en la tasa de deformaciéon de forma maéas rigurosa
que los modelos de una y dos ecuaciones, tiene un mayor potencial para entregar resultados
mas precisos para flujos complejos. Sin embargo, la fidelidad de las predicciones del modelo
RSM atn esté limitada debido a algunas suposiciones que afectan a distintos términos de las
ecuaciones para los esfuerzos de Reynolds.

Los resultados del modelo RSM no siempre son superiores en calidad respecto de modelos
més simples, pese al costo computacional adicional que tiene el resolver més ecuaciones. Sin
embargo, este modelo debe ser utilizado cuando las caracteristicas de interés en el flujo son
el resultado de anisotropias en los esfuerzos de Reynolds. Algunos ejemplos son: flujos en
ciclones, y flujos de alta vorticidad en combustores.
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2.6. Turbinas de Discos Paralelos

En 1913, Nikola Tesla patenta una novedosa maquina para producir torque en un eje a
través de un fluido de trabajo, la cual es posteriormente conocida como turbina Tesla [20)].
Esta maquina tiene la particularidad de no necesitar alabes para hacer girar el eje, sino que
consta de discos planos dispuestos de forma paralela, como la que se observa en la Figura
2.5l La Turbina funciona por el efecto de capa limite y arrastre viscoso. El fluido entra a
la carcasa de forma tangencial y se adhiere a las paredes de los discos, arrastrandolos para
producir torque. A medida que el fluido pierde energia, se acerca al centro de los discos,
donde se encuentra la salida. Actualmente se han desarrollado otros tipos de turbinas que
son capaces de generar torque sin la necesidad de utilizar alabes, como las turbinas giratorias
[21].
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Figura 2.5: Prototipo de Turbina patentado por Nikola Tesla [20].

En 1979, Possell [22] patenta una bomba sin &labes, cuyo funcionamiento es inverso al
de una turbina Tesla (estos dispositivos son conocidos como bombas Tesla por esta razon).
En este caso, el objetivo es aumentar la presion de un fluido utilizando discos paralelos y
el mismo efecto de capa limite y arrastre viscoso, pero el flujo entra al arreglo de discos de
forma axial, y es expulsado hacia la periferia de los discos, los cuales se hacen girar con la
ayuda de un motor.

Possell afirma que la bomba es capaz de bombear fluidos multifasicos, incluyendo agua
con solidos disueltos. Ademas, menciona que también es posible bombear distintos materiales
y objetos como: carbén particulado, vegetales, e incluso pequenos animales marinos como
camarones o crustaceos; que la turbina tiene una alta resistencia a la abrasion, debido a que
la capa limite formada en los discos evita que la fase sélida en un fluido bifasico entre en
contacto con estos; y que incluso la capa limite evita el contacto de las burbujas formadas
con los discos, por lo que no habria cavitaciéon debida al colapso abrupto de las burbujas.

Por el mismo camino, Gurth [23] comienza en 1983 a desarrollar una bomba Tesla para
bombear so6lidos de mayor tamano. La idea de esta bomba es utilizar espaciados distintos
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entre los discos: uno pequeno para el flujo libre del fluido portador, y uno més grande para
el transporte de particulas de gran tamano.

Actualmente, se han desarrollado diversas teorias sobre el comportamiento del flujo al
interior de estas turbinas, como la linea de investigaciéon desarrollada por Guha y Sengupta
[24]. En esta publicacion (utilizada en el desarrollo de este trabajo), Guha y Sengupta hacen
un desarrollo teérico para evaluar el torque por friccion producido por los discos de una
turbina Tesla con un espaciado entre discos pequeno.

2.7. Curvas Caracteristicas

Las curvas caracteristicas de una maquina permiten determinar puntos de operacién para
esta en funciéon de algin parametro, como la velocidad de giro. Estos puntos de operacion
permiten al operador saber cuénto serd, por ejemplo, el rendimiento y la potencia de una
méquina para una velocidad de giro y caudal dados. En el caso de estudio se calcularon las
curvas caracteristicas de potencia, caida de presion y rendimiento en funcién del caudal, para
distintas velocidades de giro. Luego, es necesario conocer las relaciones entre estas variables
para poder calcular las curvas.

Para calcular la potencia W de la turbina se utiliza la expresion:

W = F'w[W] (2.11)
En que I" es el torque de la turbina en [Nm], obtenido del software, y w es la velocidad
de giro del rotor en [rad/s.

La caida de presion Ah se obtiene directamente desde el software, y se calcula como la
diferencia entre la presién absoluta en la entrada al rotor y la presion absoluta en la salida
del rotor, en unidades de metro de columna de pulpa:

(22— F)
Py

Ah = [mep) (2.12)

En que P,y P, son las presiones en [Pa| en la entrada y salida del rotor, respectivamente;
p es la densidad de la pulpa en [kg/m?], y g es la aceleracion de gravedad en [m/s?].

Por ultimo, la eficiencia 1 de la turbina se calcula utilizando la caida de presion y la
potencia calculadas:
W
’]’/ =
QAhy

(2.13)

Donde @ es el caudal en [m?3/s] y v = pg es el peso especifico de la pulpa.
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2.8. Numeros Adimensionales en Turbinas Tesla

Los niimeros adimensionales en un dispositivo son importante pues permiten desarrollar
métodos de similitud y escalamiento en este. Estos métodos de similitud permiten estudiar
dispositivos “modelo” como si fuera al dispositivo “prototipo”, que es el que se utilizara en
la préactica para alguna aplicacion, y que suele ser mucho més costoso que el modelo. Para
que el modelo y el prototipo sean comparables, deben cumplirse algunas relaciones entre los
numeros adimensionales del dispositivo.

En el caso de turbinas Tesla, Guha y Sengupta [25] obtuvieron los ntimeros adimensionales
asociados al flujo entre dos discos concéntricos. Si bien en este trabajo no se hizo un analisis de
similaridad entre dos turbinas Tesla, si se presentan los nimeros adimensionales de coeficiente
de potencia 11y y la razon de velocidades tangenciales en la entrada de la turbina v, que fueron
utilizados para encontrar una de las curvas en el Capitulo 5}

M =W = _Lg (2.14)
(10" +2)
 Up;

Donde W es la potencia generada por la turbina, p es la densidad del fluido de trabajo,
Ur,i = V,; es la velocidad radial en la entrada de la turbina, r; es el radio a la entrada de
la turbina, Ug’i = Vpi + Qr; es la velocidad absoluta en la entrada de la turbina, y 2 es la
velocidad de giro de la turbina.
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Capitulo 3

Metodologia de Trabajo

En este trabajo se busca obtener las curvas caracteristicas de dos turbinas de discos
paralelos. Para obtener estas curvas, se hacen simulaciones para distintas velocidades de giro
de las turbinas con ribs (que de aqui en adelante sera la denominacion para los listones
radiales) y sin ribs, para distintos caudales.

Se escogieron 5 velocidades de giro distintas (800, 900, 1000, 1100 y 1200 RPM), con
6 caudales distintos (10, 20, 30, 40, 50 y 60 m?3/h), con cada una de las dos geometrias
(con Ribs y sin Ribs), lo que resulta en un total de 60 simulaciones. Ademas, se realizan 8
simulaciones previas para hacer una prueba de independencia de malla, con la que se define
la malla 6ptima para las simulaciones que permiten obtener las curvas caracteristicas; y una
simulacion para verificar los resultados.

(of.Y)] Mallados

inicial del CAD
Verificar o

Validar
resultados

Prueba de Elegir Malla
lll IV — Mallas definitiva
Definir
configuracion
FLUENT

Revision
Bibliografica

Simular Obtener Analisis de
todos los Curvas Resultados y
Caracteristicas N\ Conclusiones

X

Figura 3.1: Diagrama de Bloques de la Metodologia de Trabajo.
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De acuerdo a lo anterior, se define la siguiente metodologia de trabajo (Ver Figura [3.1):

1.

11.

1il.

1v.

vi.

Vil.

Viil.

1X.

Confeccionar modelo CAD inicial. Se utilizan las dimensiones de una geometria
sugerida inicialmente para confeccionar un modelo CAD.

Mallados del CAD inicial. Se crean distintas mallas sobre este modelo CAD, con el
fin de realizar una prueba de independencia de malla (esto es, verificar que los resultados
no dependen de la malla elegida para el modelo).

Revision bibliografica. Se estudia el estado del arte del tipo de turbina a modelar,
revisando distintos estudios realizados y patentes publicadas. Ademas, se estudia el tipo
de fluido a utilizar y sus propiedades.

Definicion de configuracion en Fluent. Se definen, de acuerdo a la literatura y al
propio caso en estudio, las condiciones fisicas y computacionales a utilizar en las simu-
laciones. Entre estas condiciones se incluyen las ecuaciones a resolver, las condiciones
de borde, las propiedades del fluido, los algoritmos de resolucion, etc.

. Prueba de independencia de malla. Una vez creadas las mallas y definida la con-

figuracion de las simulaciones, se realiza la Prueba de Independencia de Malla. Para
esta prueba se utiliza una misma configuracién del modelo, para 8 mallas distintas.

Seleccion de malla definitiva. La prueba de independencia de malla permite selec-
cionar una cantidad de elementos en la malla con la cual se puede asegurar un cierto
error en los resultados, de acuerdo a la tolerancia aceptada. De este modo, al definir un
nivel de tolerancia se puede elegir una cantidad de elementos en la malla con la cual
trabajar.

Verificar o validar resultados. Como el software de simulacién fluidodindmica siem-
pre entregaré resultados, se verifica que estos resultados efectivamente representen el
problema fisico planteado. Para esto, se recurre a trabajos anteriores, ya sean expe-
rimentales (para wvalidar) o analiticos (para verificar) y se comparan los resultados
obtenidos con los publicados en estos trabajos. Para el caso en estudio, solo se compa-
ran los resultados de los modelos sin ribs en esta validacion/verificacion.

Simulacién de los modelos. Una vez elegida la cantidad de elementos en la malla,
se simulan los 60 casos y se obtienen los resultados correspondientes.

Obtencién de curvas caracteristicas. De acuerdo al objetivo del trabajo, se grafican
las curvas caracteristicas de ambas turbinas con los resultados obtenidos.

. Analisis de resultados y conclusiones. Finalmente, se realiza un analisis de los

resultados obtenidos, incluyendo las curvas caracteristicas, y se concluye.
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Capitulo 4

Modelacién Computacional

En este capitulo se detallan las actividades realizadas que estan relacionadas con el desa-
rrollo mismo del trabajo, el cual corresponde en gran parte a un desarrollo de modelos
computacionales. Si bien el objetivo general del trabajo apunta a encontrar curvas carac-
teristicas asociadas a un problema fisico (cuyos detalles se entregaran en el Capitulo [5)), es
razonable para el autor explicar como se crearon estos modelos, los mallados, las considera-
ciones importantes a tener en cuenta, y la configuracion utilizada para ejecutarlos. Se explica
también como se decidié el ntimero de elementos a utilizar en los mallados, y los detalles
sobre como se verificaron los modelos para relacionarlos con el problema fisico a estudiar.

4.1. Geometrias

Para analizar el efecto de los ribs en la turbina de discos planos se utilizan dos geometrias
distintas, las cuales se modelan en un software CAD. Estas geometrias corresponden a los
rotores de dos turbinas, cada una de dos discos. La primera es la geometria base, que es un
rotor sin ribs (es decir, discos completamente planos), y la segunda es un rotor con ribs. Los
ribs corresponden a una superficie que sobresale en direcciéon normal a la superficie circular
de los discos. En el caso en estudio se tienen 4 ribs en cada disco, lo que da un total de 8 ribs
en esta segunda geometria.

Las dimensiones principales de los rotores se pueden observar en las Figuras v 4.2
Las geometrias se importan al software de anélisis fluidodindmico (ANSYS, Fluent), donde
se crea el negativo de la pieza, debido a que el volumen sobre el que se crea la malla es el
del fluido al interior del rotor, y no las paredes de este. Ademas, por temas de convergencia
numeérica en la simulacion, es necesario extender la salida del fluido, con el fin de no imponer
directamente la condiciéon de borde de salida justo a la salida del rotor, y asi evitar que el
software deforme el campo de velocidades en las cercanias de la salida.

El negativo de las geometrias de los rotores queda como se muestra en la Figura [4.3] que
corresponde al caso con ribs.
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Figura 4.1: Dimensiones turbina Tesla sin ribs. A la izquierda se tiene una vista lateral en que se observa el puerto de
salida en el centro del disco del lado izquierdo. A la derecha se tiene una vista en corte, donde se aprecia la posicion
espacial de los pasadores en los discos.

4.2. Mallados

Es muy importante crear una malla de buena calidad para que las simulaciones converjan,
y para que los resultados obtenidos tengan errores bajos.

En general, se trata de crear mallas utilizando el método sweep, ya que los valores de las
métricas de los elementos hexaédricos generados con este método dan cuenta de una malla
de buena calidad. El problema es que para utilizar este método se requiere de geometrias
més bien simples, y las geometrias a mallar no cumplen con esta condicién, principalmente
por los agujeros generados por los pasadores.

Para el caso sin ribs no hubieron mayores problemas para generar una malla hexaédrica.
Sin embargo, en este caso se utilizo el método multi zone, que no requiere que la geometria
sea tan simple como en el caso del método sweep. Se dividio la geometria en dos partes, el
rotor y la salida.

Otra precaucion que se debe tener al realizar los mallados, es que haya un afinamiento
de los elementos a medida que se acercan a las paredes de los discos. Esto para capturar de
forma méas precisa el efecto que tiene la capa limite en la superficie de los discos, ya que el
efecto de arrastre viscoso es el efecto principal de funcionamiento de este tipo de dispositivos.

Fluent puede mallar cada uno de estos volumenes (o sets de volimenes, dependendiendo
de como sean definidos) en un orden determinado por el usuario, lo que ayuda a obtener
mallas de mejor calidad, pues se pueden mallar primero los volimenes més determinantes en
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Figura 4.2: Dimensiones turbina Tesla con ribs. A la izquierda se tiene una vista lateral en que, ademés de lo que
se puede ver en la Figura se ve la geometria de los ribs. A la derecha se puede ver una vista en corte donde se
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Figura 4.3: Negativo turbina Tesla con ribs.
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la forma general de la malla, y al final los méas prescindibles.
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Figura 4.4: Detalle interno de la malla utilizada en los modelos sin ribs.

Para el caso de la geometria sin ribs, se mallaron los volimenes en el orden nombrado
anteriormente: primero el rotor y luego la salida. En la Figura [4.4] se puede observar el
detalle de la malla utilizada en los modelos sin ribs mediante un corte longitudinal de esta.
Se puede notar que, como se menciond anteriormente, la malla se hace mas fina al acercarse
a las paredes de los discos. Se ve ademas el cambio en el tamano de los elementos al pasar
del rotor a la salida. Debido a que en esta tdltima no interesa mayormente el campo de
velocidades, se puede aumentar el tamatio de los elementos para reducir el tiempo de calculo
de los modelos. Por tltimo, se ve que el método multi-zone genera elementos hexaédricos, y

que esta malla es basicamente una malla generada en una superficie y repetida hacia otra
superficie (en este caso en la direccion del eje y de la Figura).

En el caso de la geometria con ribs, no fue posible crear un mallado directamente utilizando

el método multi-zone y dividiendo la geometria en dos partes, debido a que el rotor sigue
siendo una geometria considerada como compleja por el software.

Para evitar el problema de complejidad en la geometria, se puede subdividir en partes mas
pequenas de modo que cada una de estas subgeometrias se pueda mallar utilizando sweep.

Asi, se subdividi6 la geometria con ribs en 8 volimenes distintos agrupados en 4 sets. Estos
sets se denominaron (ver Figura [4.5)):

1. Turbina
2. Ribs
3. Salida

4. Pasadores

De esta forma, se mallaron los sets de volimenes en el orden en que aparecen en la Figura
4.5

La cantidad de elementos y las métricas de cada malla se presentan en la Tabla 1.1} Notar
que el valor critico corresponde al maximo de todos los elementos en el caso del skewness y

la tasa de aspecto, y el minimo en el caso de la calidad ortogonal (ver Seccion [2.5.2)).
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Figura 4.5: Subdivisiones de geometria con ribs.
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Tabla 4.1: Elementos y métricas de calidad de malla para ambas geometrias.

SIN RIBS CON RIBS
Total Rotor Total Rotor
| N° de Elementos 1347660 946260 1092340 891540
Skewness | C. Ort. | T. Asp. | Skewness | C. Ort. | T. Asp.
Critico 0.75 0.71 18.58 0.79 0.39 27.81
Promedio 0.10 0.99 5.16 0.13 0.98 5.79
o 0.12 0.03 2.94 0.11 0.04 3.21
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4.3. Prueba de Independencia de Malla

Una simulaciéon computacional busca encontrar una solucién aproximada a un problema
fisico, el cual puede ser muy complejo o imposible de resolver analiticamente. Lo que es
importante tener en cuenta es que esta aproximacion puede ser buena (cercana a la solucion
analitica hipotética) o mala (sin sentido fisico, o de 6rdenes de magnitud muy alejados de lo
esperado). En una simulacion utilizando el método de volimenes finitos, en teoria, si se crea
un mallado muy fino (con muchos elementos) la aproximacion sera buena, mientras que si se
crea una malla muy gruesa (pocos elementos), la calidad de los resultados serd mala. Luego,
se podria crear una malla infinitamente fina para asegurar que la calidad de los resultados sea
buena, pero esto conllevaria a tiempos de simulacién excesivamente largos, y muchas veces
sin haber ganado mucho en cuanto a precision de los resultados. Se debe tener, entonces,
un punto 6ptimo en que el mallado sea lo suficientemente fino para obtener resultados de
buena calidad, de acuerdo a una tolerancia definida por el usuario, y que a la vez los tiempos
de célculo no sean demasiado largos. Para encontrar este punto 6ptimo se realiza lo que se
conoce como una prueba de independencia de malla.

Para hacer una prueba de independencia de malla se requiere simular un mismo caso
con distintos tamanos de malla, y estimar un tamano de malla en que el error residual sea
aceptable.

Se utiliza el caso base correspondiente a la geometria Sin Ribs, con N = 1000[RPM] y
@ = 40[m?/h] para hacer la prueba. Con esta geometria se crean 8 mallas, de 50000, 100000,
y luego desde 500000 hasta aproximadamente 3000000 de elementos en el rotor, de 500000
en 500000. La cantidad exacta de elementos y las métricas de calidad de malla criticas de
estos mallados se muestran en la Tabla 4.2

Tabla 4.2: Elementos y métricas criticas de calidad de malla para los mallados creados para la prueba de independencia
de malla.

N° de Elementos | Total Rotor
Malla 1 60662 51212
Malla 2 110270 100320
Malla 3 799100 452900
Malla 4 1347660 946260
Malla 5 1907380 1422780
Malla 6 2559860 2089260
Malla 7 3146650 2585850
Malla 8 3470440 2906240
Meétrica Skewness | C. Ort. | T. Asp.
Malla 1 0.57 0.68 13.48
Malla 2 0.60 0.65 13.28
Malla 3 0.58 0.81 10.48
Malla 4 0.64 0.76 18.25
Malla 5 0.61 0.71 18.31
Malla 6 0.69 0.73 19.10
Malla 7 0.65 0.77 18.71
Malla 8 0.71 0.76 19.54
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Las potencias y caidas de presion para estos mallados con la configuraciéon mencionada
anteriormente se presentan en la Tabla [4.3]

Tabla 4.3: Potencias y caidas de presiéon obtenidas con cada mallado para la prueba de independencia de malla.

Mallado | Potencia al eje[kW] | Caida de presion [mcp]
1 1.53 64.43
2 1.64 60.37
3 1.70 56.88
4 1.70 595.45
) 1.73 56.84
6 1.70 56.39
7 1.76 55.16
8 1.76 56.19

Como se observa en la Tabla [4.3] la potencia obtenida con la malla 1 aumenta un 7 %
aproximadamente al pasar a la malla 2, luego al pasar a la malla 3 el valor aumenta un 3.6 %,
y en las mallas siguientes los valores se mantienen con variaciones cercanas al 1%, lo que se
considera como una variacion aceptable. Del mismo modo, la caida de presion al pasar de la
malla 1 a la 2 disminuye en un 6.3 %, y al pasar de la 2 a la 3 disminuye en un 5.8 %. De la
misma forma, en las mallas més finas los valores de la caida de presién permanecen mas o
menos constantes, con variaciones del orden de 2 %.

De esta forma, se puede concluir que para tamanos de malla mayores a 500000 elementos
se tendran mallados con errores aceptables para el caso en estudio. Tomando en cuenta esto,
y para ser conservadores en la cantidad de elementos, se escoge la cantidad de 1000000,
correspondiente a la malla 4. Con esta cantidad de elementos se realizaron todos los modelos.

Cabe destacar que el caso sin ribs se toma como un caso base, cuya modificacion es el
caso con ribs. Se estudio el efecto de la adicion de estos ribs a la geometria base, por lo que
se asume que la prueba de independencia de malla realizada para el caso sin ribs es valida
para ambas geometrias.

4.4. Configuraciéon del Software

En este apartado se detalla la configuracion utilizada en Fluent para ejecutar todas las
simulaciones, en un orden similar al que aparece en el software, pero haciendo énfasis en las
configuraciones mas importantes.

4.4.1. Configuracion General

En esta seccion se deben configurar dos caracteristicas importantes del modelo: el Tipo
de Solver, y el estado temporal de este.

El tipo de solver puede ser basado en presion o basado en densidad. Se debe recordar que la
diferencia principal entre estos solvers radica en la forma en que son resueltas las ecuaciones de
continuidad, moméntum, y (segin corresponda) energia y especies. En el primero, se resuelven
las ecuaciones de continuidad y moméntum de forma simultanea, y luego las ecuaciones de
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energia y especies, ademas de otras cantidades escalares como la turbulencia. En el segundo
método, se resuelven todas las ecuaciones de forma simultanea, y luego se calculan de forma
segregada las cantidades escalares [9].

Para el caso en estudio, se escoge el tipo basado en presion para realizar las simulaciones.
Este tipo de solver se utiliza mayormente para modelar fluidos incompresibles o levemen-
te compresibles de bajas velocidades, mientras que el solver basado en densidad se utiliza
principalmente en fluidos compresibles a altas velocidades [9].

4.4.2. FEcuaciones a resolver

Como se mencion6é anteriormente, el software CFD debe resolver un set de ecuaciones
gobernantes para poder entregar el conjunto de variables requeridas por el usuario de acuerdo
al problema que se esté modelando.

Para el caso en estudio, las ecuaciones a resolver por el software seran las ecuaciones que
describen el movimiento de fluidos (continuidad y conservacion de moméntum en z
, Y y z ) Adicionalmente, debido a las condiciones impuestas al flujo y a su
geometria, se debe utilizar un modelo para representar la turbulencia al interior del rotor. El
modelo de turbulencia seleccionado es el modelo k — ¢ Realizable con Tratamiento de pared
mejorado. Otras ecuaciones podrian haberse agregado dependiendo del fenémeno en estudio
(flujo multifasico, conservacion de energia, etc.), pero este no es el caso.

4.4.3. Materiales

En esta parte de la configuracion se crean los materiales a utilizar durante la simulacion.
Estos materiales pueden ser tanto fluidos como soélidos (estos ultimos en el caso de hacer
simulaciones FS]ED. Como este no es el caso, el inico material a utilizar serd la pulpa de
minerales. Como no se resuelve la ecuacion de energia, el fluido se define tinicamente por su
densidad y viscosidad. Asi, se define la pulpa de minerales como sigue:

kg
p = 1583.56 {ﬁ} (4.1)
= 0.0198[Pa - s] (4.2)

4.4.4. Condiciones de Borde

Para resolver las ecuaciones que describen el movimiento del fluido al interior del rotor,
asi como el modelo de turbulencia utilizado, es necesario dar al software las condiciones de
borde correspondientes.

En Fluent, las condiciones de borde se aplican sobre cada una de las superficies externas
del volumen de fluido definido por la geometria. También se pueden definir agrupaciones
de estas superficies para simplificar la definicion de las condiciones de borde en geometria

lsiglas en inglés de Interaccién Fluido-Sélido.
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méas complejas (por ejemplo, para agrupar todas las superficies de los pasadores), pero hay
que tener en cuenta que esto también puede afectar cdémo se mostraran los resultados en el
post-procesamiento.

Las condiciones de borde a aplicar en este problema corresponden a las condiciones de
entrada y salida del flujo, y a las paredes en movimiento o estaticas.

La condicién de borde a la entrada del flujo se aplica a partir de las velocidades radiales
y tangenciales, definidas en base a un sistema de coordenadas cilindrico cuyo eje de giro
coincide con el eje de giro del rotor. En la Figura se muestra un esquema que representa
la condicién de borde aplicada en la entrada del rotor. Ademas, se muestra la descomposicion
del vector V. Para la condicion de salida solo se impone que el flujo salga a presion atmosférica,
como se muestra en la Figura [1.6D]

Tuberia Salida: Fija

W \ Discos:
Méviles

Salida a Presidn
Atmosférica

S——/
(a) Entrada (b) Salida

Figura 4.6: Condiciones de borde en la (a) entrada y (b) salida del rotor.

La velocidad tangencial en la entrada al rotor se considera fija en todos los modelos y
constante en toda el area de entrada, con un valor de Vj = 13.8[m/s]. La velocidad radial,
por otro lado, depende del caudal utilizado, el cual puede variar de modelo a modelo. Para
calcular esta velocidad radial se expresa el caudal en funcién de ella y del area de entrada al
rotor.

Q {m{} — 3600V, [%”A (4.3)
m Q[
Vr [ﬂ T 36%3/] (4.4)

Donde Q) es el caudal, y V es la velocidad relativa en la direccién correspondiente. Notar
que la velocidad radial es negativa, pues el flujo se dirige hacia el origen del sistema de
coordenadas.

Ademas de las condiciones mencionadas en la entrada y salida, se le da al software el
diametro hidraulico en ambas. Este diametro se puede obtener utilizando la expresion
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4A
Dy=— (4.5)

Es importante notar que las expresiones y cambiaran dependiendo de si el modelo
es sin ribs o con ribs, pues las areas de entrada cambian en cada caso. Las velocidades
radiales obtenidas se muestran en la Tabla [£.4] Por otro lado, para el modelo sin ribs se
obtuvo D, = 48.86[mm] en la entrada, mientras que para el modelo con ribs se obtuvo
Dy, = 45.32[mm]. Para la salida, en ambos modelos se tiene D, = 50.80[mm)].

Tabla 4.4: Velocidades radiales a la entrada del rotor de los modelos con ribs y sin ribs.

Q V., Sin ribs | V,. Con ribs
[m?/h] | [m/s] [m/s]
10 -0.17131 -0.18052
20 -0.34263 -0.36105
30 -0.51394 -0.54157
40 -0.68525 -0.72209
50 -0.85656 -0.90262
60 -1.02788 -1.08314

Por 1ltimo, se tienen las condiciones de paredes en movimiento, impuestas como un giro
en torno al eje z del sistema de coordenadas cilindricas, en las superficies del volumen de
fluido adyacentes a los discos, pasadores y ribs (segin corresponda), a una velocidad de giro
N = 800, 900, 1000, 1100, o 1200[RPM]; y las condiciones de paredes estéticas, impuestas
en la tuberia de salida del flujo.

4.4.5. Algoritmo de Resolucion

Dependiendo del tipo de solver escogido se pueden utilizar distintos algoritmos de resolu-

cion para resolver el problema en estudio. En el caso del solver basado en presion se disponen
de 3 algoritmos: SIMPLE, SIMPLEC y acoplado.

De acuerdo a lo estudiado y mencionado en la Seccién [2.5.1.1], el algoritmo més adecuado
para resolver el problema es el algoritmo SIMPLEC.

4.4.6. Monitores y Convergencia

En Fluent, los monitores son distintas variables que pueden ser configuradas por el usua-
rio para ser impresas en pantalla, graficadas en funciéon del nimero de iteraciones y/o ser
guardadas en un archivo.

En el caso en estudio, una de las variables mas importantes a tener en cuenta es el torque
producido en el eje de giro del rotor. Esta variable resulta tener un cambio significativo en
funcién del niimero de iteraciones. Durante la simulacion de los casos se not6 que al comparar
distintos casos los torques cambiaban significativamente de un modelo a otro después de haber
convergido. Este fenomeno se produce porque cuando el modelo converge por continuidad
(que es la variable de convergencia més restrictiva), muchas veces el torque del modelo no
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ha convergido. Luego, como este pardmetro resulta ser una variable de convergencia atin mas
restrictiva que la continuidad, se defini6 un monitor que imprimiera en pantalla y graficara
el valor del coeficiente de moméntum en funcién del nimero de iteraciones, y se defini6 en
base a este monitor un nuevo criterio de convergencia.

Los criterios de convergencia por defecto en Fluent para los residuos de las ecuaciones a
resolver son

e continuity menor a 1073 (continuidad).
o z-velocity, y-velocity y z-velocity menores a 1072 (conservacion de moméntum).

e ky € menores a 1072 (turbulencia).

El coeficiente de moméntum se define como

r
" %pvQLA (4.6)
Donde I" es el torque generado en la(s) superficie(s) especificada(s), p es la densidad del
fluido, v es una velocidad de referencia, L es un largo de referencia, y A es un area de
referencia. Estas variables de referencia se pueden definir manualmente en el software en la
seccion Reference Values, o calcular automaticamente a partir de una superficie de referencia
del volumen de fluido. En el caso en estudio, se calcularon a partir de la superficie de entrada.

Como se mencion6 anteriormente, a partir del coeficiente de moméntum se definié un nuevo
monitor, y con este monitor como base se definié un nuevo criterio de convergencia. De esta
forma, el valor del residuo de C,, era también mostrado en pantalla. Para definir el criterio
de convergencia para este monitor, se noté que en la mayor parte de las soluciones obtenidas
el coeficiente de moméntum convergia a un valor del orden de 1,1 - 1074. Asi, se definio el
limite del criterio aproximadamente como un 1% de este valor, por lo que se fijo en 1076.
Es decir, cuando la diferencia entre valores de (), calculados para iteraciones consecutivas
fuera menor a 1076 se consideraria que esta variable convergié. No se fijo esta tolerancia en
un valor mas pequeno debido a que en ese caso se producian problemas en la convergencia.
Ademas, para asegurar que esta convergencia no sea “ficticia”’, se decide aplicar este criterio
para 10 iteraciones consecutivas. Por tltimo, como el criterio de C,, es mas restrictivo que
el de continuidad (pues C,, demora més en converger) se relaja el criterio de continuidad de
1073 a 1075.

Finalmente, el criterio de convergencia utilizado para ejecutar las simulaciones queda como

continuity menor a 1075 (continuidad).

z-velocity, y-velocity y z-velocity menores a 1072 (conservacion de moméntum).
e k y e menores a 1072 (turbulencia).

e cm-res menor a 1076 (Torque).

4.5. Verificacion de Resultados

La validacion y la verificacion de resultados consisten en la utilizacion de distintos métodos
para corroborar que las soluciones obtenidas mediante simulaciones computacionales sean
concordantes con la realidad. Se habla de validacién cuando se contrastan los resultados
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obtenidos en las simulaciones con datos experimentales. Tipicamente se compara un caso
base, y a partir de él se analiza un nuevo caso de interés. Cuando se habla de verificacion, se
refiere a la comparacion de los resultados de la simulacion con algin modelo analitico.

Para verificar el modelo se simula un caso hipotético de un rotor con las mismas dimen-
siones que el caso en estudio, pero sin pasadores ni ribs, de forma que sea lo més parecido
posible al modelo teérico. Cabe destacar que para realizar este mallado se deben tener los
mismos cuidados que las mallas de los otros modelos a realizar, en cuanto a la forma de
los elementos, el cuidado con las métricas de calidad de malla, y al adelgazamiento de los
elementos en las zonas adyacentes a las paredes de los discos. Las métricas de calidad de
malla de este modelo se muestran en la Tabla[4.5] Se puede ver una imagen con las lineas de
corriente de la soluciéon de este modelo en la Figura [4.7]

Tabla 4.5: Elementos y métricas de calidad de malla para la geometria de verificaciéon.

Total Rotor
] N° de Elementos 1778320 1579320
Skewness | C. Ort. | T. asp.
Critico 0.80 0.33 28.46
Promedio 0.12 0.98 5.34
o 0.11 0.03 2.46

Velocidad Relativa
41.3
‘ 36.7
321
275
229

18.3
13.8

Figura 4.7: Lineas de corriente del modelo hipotético utilizado para la verificacion de las simulaciones. El modelo base
utilizado corresponde al de N = 1.000[RPM]y Q = 40[m?/h).

La verificaciéon del caso en estudio se basa en el modelo analitico desarrollado por Guha

y Sengupta [24]. Los autores mencionados proponen, para calcular el torque realizado por el
fluido sobre los discos de la turbina, la siguiente expresion
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_ 02
 2UmpVprd | Co ) <1 - a) Cy )
Ishear = b Cl (1 - Ro) - Cl 1-— exXp 9 (1 - Ro) (47)

Donde se utiliza el simbolo () para representar promedios en &rea, las letras V' y U para
representar velocidades relativas y absolutas, respectivamente; y los subindices r, 6 y z para
denotar las componentes correspondientes de un vector en coordenadas cilindricas. Ademaés

10v
* =g
—10
Cy=
G
Vi
® ¢ = Q_rl
Uy,
[ ] = —
Q’I"i

e v es la viscosidad cinematica del fluido.

e /i es la viscosidad dinamica del fluido.

Q) es la rapidez angular de los discos.
e ) es el espaciado entre discos.
e 7 es el radio de entrada al rotor.

e 1, es el radio de salida del rotor.
r r
e R=—, porloque R, = .
T i
Se podria evaluar directamente la expresion [4.7] para obtener el torque producido por los
discos, pero Guha y Sengupta desarrollaron su modelo suponiendo que la Turbina es muy
pequena (con espaciados del orden de 100[um]), por lo que se hacen varios supuestos que no
necesariamente se cumplen en el caso en estudio. Luego, es necesario adaptar el modelo para

que sea valido y comparable con la configuracion fisica y geométrica estudiada.

Para adaptar el modelo, primero se nota que Iq.. se obtiene a partir de la formula

MW:M/r%MW (4.8)

i

En que 7,(r) es el esfuerzo de corte de pared realizado a un radio r del disco. La ecuacion
proviene a su vez de calcular las contribuciones de los torques realizados sobre un volumen
de control encerrado por ambos discos y por los cilindros de radio r; y r,, correspondientes
a la entrada y salida del fluido, respectivamente. Aqui, como Guha y Sengupta trabajan con
turbinas tales que b/r; << 1, los términos correspondientes a la entrada y salida del fluido
se desprecian. Como en el caso en estudio se tiene que b/r; = 0,25, se supone que estos
torques no se desprecian. De esta forma, la féormula completa para calcular los torques sobre
el volumen de control queda como
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To b 27 b 27
Lshear = 47r/ 27, (r)dr —H"?/ / Tro(r =13)d0dz — TZ/ / T9(r =1,)d0dz  (4.9)
i _Jo Jo o Jo Jo

discos entrada salida

Para las dos dltimas integrales se supone que 7,4 es constante para r fijo, y que ademas
para ese r seré constante en todo z. Luego, se puede sacar 7,4 de la integral y evaluarlo como
un promedio para r =1; 0 r =1, a lo largo de todo 0 < z < b, segtn sea el caso.

Para la primera integral, se debe conocer una expresion para 7,,(r). Por definicion, se tiene
que

OVy(r, 2)
() = 4.10
i) = [ (4.10)
Ademas, Guha y Sengupta definen la funcion Gy(z), tal que
Vo(r. 2) = VasGol2) (Valr) Vi) (411)
Vo(r, 2) . : .
Donde Gy(z) = Volr) es la variacion en z de la velocidad tangencial.
o\T

En la ecuacion 1_/971 es dato, pues es la velocidad tangencial impuesta en las condiciones
de borde. Por otro lado, la cantidad en paréntesis se puede calcular como

i) @t (1-%) e [0 - )
Vo, R

(4.12)

Luego, se debe determinar Gy(z), con lo cual se podria determinar una expresion para
Va(r, z), y con ello una expresion para 7, (r). Guha y Sengupta asumen un perfil paraboélico
para esta funcién, y en base a ello calculan [je... Sin embargo, como en este caso las
geometrias y las condiciones de borde son muy distintas, esta suposiciéon no es directa, y de
hecho se llegan a resultados muy dispares a los obtenidos con la simulacién. Para solucionar
esto, se nota que en la ecuacion 4.11| se tienen tres factores distintos: una constante, una
funcion de z, y una funcion de r. De acuerdo a lo anterior, la derivada en z de Vp(r, 2) se
puede expresar como

8‘/96(;“, zZ) _ %’iacj;z(Z) (Vo) Vo) 13)

Y asi, se puede calcular el esfuerzo de corte de pared como

(4.14)

Tuw(r) = 1V (Vo(r)/Vay) [GGG(Z)} =0

0z

Aqui se ve que la expresion para el esfuerzo de corte de pared en funcion del radio se puede
determinar si se calcula el valor de la derivada en la ecuacion [£.14] En efecto, al reemplazar

la expresion en la[4.§ e integrar, se obtiene
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1— &2

8G9 (Z) = 3 CQ 2 ( C1 ) CI 9
I, = 4 3221 — S NV —(1-
shear |: (92 :| o 7r,uV9y17"1 Cl ( Ro) Cl €xXp 9 ( Ro)

(4.15)

z z

Y al utilizar la funciéon parabodlica Gy = 65 (1 — 5) impuesta por Guha y Sengupta, se
recupera la expresion [4.7] derivada por ellos.

Para calcular la derivada en z = 0 de la expresion se toman distintos datos de
velocidad tangencial relativa en puntos cercanos a la pared; més especificamente, se toman
datos de velocidad cada 0,001[mm]| a partir de la pared, en 3 radios distintos: r; = r, +
0,25 (r;i —10), 72 =15+ 0,50 - (r; —71,), y r3 = 1+ 0,75 - (r; — r,). Con estos datos de
velocidad se puede calcular la pendiente del perfil de velocidades tangenciales relativas en
la direccién z para un rx* fijo, Vy(r*, z). También se puede calcular la velocidad tangencial

GGL(Z)} . Los datos
z=0

relativa promedio para el mismo radio r*, lo que permite determinar

0z

utilizados para calcular estos perfiles se muestran en la Tabla[A.9] en Anexos.

El torque obtenido en la simulacion fue de I'pearcrp = 7.1723[Nm]. Para el célculo
tedrico, se obtienen las siguientes pendientes en cada radio

0G| 5739 en ry = 0.04445m) (4.16)
0z |._,

9Go2)] L 3538 en 1y = 0.06350[m] (4.17)
0z |._,

aaaa;z) = 3.041 en 75 = 0, .8255[m] (4.18)
d2=0

Ademaés, los esfuerzos de corte promedio en las caras cilindricas a la entrada y a la salida
del rotor son

Tro(r = 1) = 432.32[Pal (4.19)

T9(r = 1,) = 10144.10[Pa) (4.20)

Asi, de la expresion .9 se obtienen los torques para cada radio

Dohearn = 7,8283[Nm] (49,15 % shear.crp) (4.21)
Doheara = 7, 3916[Nm] (+3,06 % shear.crp) (4.22)
Fshear,S = 67 3057[Nm] (_12’ 08 %Fshear,CFD) (423>
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De estos resultados, se nota que el torque [§peqr2 calculado utilizando la pendiente del
perfil Gy en r9 alcanza un valor que es solo un 3, 06 % mayor al obtenido con las simulaciones,
pese a los supuestos realizados para llegar a él. Que este valor se encuentre en ese radio da
cuenta de que el perfil apropiado para Gy, para el orden de magnitud del espaciado entre
discos con el que se trabaja, se encuentra en una posiciéon cercana a ro. En efecto, si se hace
una interpolacion cuadratica con estos datos se encuentra que el radio rp en que el perfil
Gy es tal que el Torque calculado con la expresion [4.9| se iguala al torque obtenido con la
simulacion, es r, = 1, + 0,56 - (r; — r,) = 0,0684[m]. El torque obtenido utilizando el perfil
G9 en r, es Fshear,* = 7, 2057[Nm] <+0, 47 %Fshear,C’FD)~

Ademés, se observa que

Fshear,l + Fshea'r,2 + Fshea'r,3 = 217 5256[Nm] ~ 3Fshezzr,CFD (424)

Donde se ve que los torques calculados mediante la expresion [£.9] en promedio, se ajustan
bien con el torque obtenido a través de las simulaciones, por lo que es razonable pensar que los
resultados a obtener mediante los modelos computacionales en Fluent representen realmente
el problema fisico estudiado.
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Capitulo 5

Resultados y Discusion

En esta seccion se presentan los principales resultados obtenidos a partir de las simulacio-

nes de los casos sin ribs y con ribs, para cada combinacién de velocidad de giro N y caudal
Q) estudiado.

5.1. Curvas Caracteristicas

De acuerdo a los objetivos del trabajo, se presentan en las Figuras[5.1], 5.2y [5.3]las curvas
caracteristicas de los modelos sin ribs, correspondientes a curvas de potencia v/s caudal,
caida de presion v/s caudal, y rendimiento v/s caudal, respectivamente, calculadas con las
formulas de la Seccidén De manera andloga, se tiene en las Figuras [5.4] y las
mismas curvas, pero para los modelos con ribs.

—a—N = 1.200 [RPM] i
—=—N = 1.100 [RPM]
——N = 1.000 [RPM]
—e—N =900 [RPM]
—v—N = 800 [RPM]

Potencia [kW]

| | |
30 40 50 60
Caudal [m®/h]

Figura 5.1: Curva caracteristica de potencia versus caudal para el modelo sin ribs.
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Figura 5.2: Curva caracteristica de caida de presiéon versus caudal para el modelo sin ribs.
40
35 —A—N = 1.200 [RPM] |
—=—N = 1.100 [RPM]
——N = 1.000 [RPM]
—o—N = 900 [RPM] B
—v—N = 800 [RPM]
)
L
c
8
£
©
C
[}
s
15
10 ’
5 | | | |

Caudal [m®/h]

Figura 5.3: Curva caracteristica de rendimiento versus caudal para el modelo sin ribs.

Para poder comparar més facilmente estas curvas entre cada una de las geometrias, se
superpusieron en un mismo grafico para cada variable a evaluar (potencia en la Figura ,
caida de presion en la Figura y rendimiento en la Figura [5.9)).

En la Figura [5.7 se puede observar el aumento de potencia producido en los modelos con
ribs respecto a los modelos sin ribs. Este aumento en la potencia del sistema es esperable
debido a que los ribs corresponden a una componente capaz de generar torque por moméntum,
y los discos por si solos son menos eficientes convirtiendo la energia de presion del fluido en
torque viscoso. Si bien estas curvas de potencia parecen lineales, al observar los valores
en detalle de los torques totales (Tablas y en Anexos) se ve que existe un leve
decrecimiento en estos a medida que aumenta el caudal, lo que parece sugerir que para algin
caudal muy alto, del orden de 450 a 500 [m?®/h] se tendra un maximo de torque, y por
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Figura 5.4: Curva caracteristica de potencia versus caudal para el modelo con ribs.
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Caida de Presién [mcp]

—A—N = 1.200 [RPM]
—=—N = 1.100 [RPM]
—o—N = 1.000 [RPM]
—e—N =900 [RPM]
—v—N = 800 [RPM]

Figura 5.5: Curva caracteristica de caida de presiéon versus caudal para el modelo con ribs.

ende, de potencia. Esto ocurriria porque en el limite en que el caudal tienda a infinito, se
requeriria de una velocidad radial importante para suministrarlo, de acuerdo a la ecuacion
4.4 y la velocidad en esta direccion no produce torque porque la fuerza que ejerce sobre el
disco apunta en la direccion del eje de giro. Cabe destacar que estos valores de caudal son
fisicamente imposibles para la geometria en estudio, debido a que se requeriria ingresar del
orden de 200 [kg/s] de pulpa a la turbina, lo cual generaria serios dafios al dispositivo debido
a la alta velocidad radial que se requeriria en la entrada.

En la Figura[5.8|se observa que los rotores sin ribs disminuyen en mayor medida la presion
del flujo que los rotores con ribs. Ademas, las pendientes de las curvas sin ribs son mayores
que en los rotores con ribs, por lo que un mismo aumento de caudal produce una mayor caida
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——N = 1.200 [RPM]
—=—N = 1.100 [RPM]
—o—N =1.000 [RPM]
—e—N =900 [RPM]
—v—N = 800 [RPM]
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Caudal [m®/h]
Figura 5.6: Curva caracteristica de rendimiento versus caudal para el modelo con ribs.
4 T
—a—(SR) N = 1.200 [RPM] i
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Figura 5.7: Superposiciéon de curvas caracteristicas de potencia versus caudal para los modelos con ribs (CR) y sin
ribs (SR).

de presion en los rotores sin ribs.

En cuanto a los rendimientos mostrados en la Figura [5.9) como en los modelos con ribs
las potencias son mayores, y a la vez las caidas de presion son menores, es evidente que
los rendimientos seran mayores. La tendencia de estos es a crecer a medida que el caudal
disminuye, y converger a algtn valor cuando el caudal tiende a infinito. Los rendimientos
para las distintas velocidades de giro resultan ser similares, pero en los modelos con ribs
esta semejanza es aun més marcada. A priori, se puede decir que para un caudal medio alto
(50 - 60[m?/h]), la adicion de ribs produce un rendimiento de aproximadamente 15 puntos
porcentuales, mientras que para caudales bajos (< 10[m?3/h]) este aumento es del orden de
25 puntos porcentuales. Lo anterior se debe a que la disminuciéon de rendimiento al aumentar
el caudal es menor en los rotores sin Ribs que en los rotores Con Ribs.

41



110 1

50

—a—(SR) N = 1.200 [RPM] ]
100~| —=—(SR) N = 1.100 [RPM]
—o—(SR) N = 1.000 [RPM] f
90| —— (SR) N = 900 [RPM]
—v—(SR) N = 800 [RPM]
T 80— -A-(CR)N=1.200 [RPM] |
£ -&8-(CR) N =1.100 [RPM]
s 70| - 4 -(CR) N = 1.000 [RPM] |
? - -(CR) N =900 [RPM]
« 07|~ v-(CR) N =800 [RPM] :
3
©
ke
©
O

40

Caudal [m®/h]

Figura 5.8: Superposicion de curvas caracteristicas de caida de presion versus caudal para los modelos con ribs (CR)
y sin Ribs (SR).
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Figura 5.9: Superposicion de curvas caracteristicas de rendimiento versus caudal para los modelos con ribs (CR) y sin

ribs (SR).

Al respecto de los rendimientos de ambos rotores también se puede notar que hay sectores
de las curvas que no siguen una misma tendencia. Al observar, por ejemplo, la Figura [5.6]
se ve que entre los caudales mas bajos la curva correspondiente a N = 1200[RPM| alcanza
un rendimiento menor que las otras curvas. Si bien la forma de todas las curvas es similar,
se ve una cierta dependencia de estas curvas con la velocidad de giro. Para analizar esta
dependencia un poco més en detalle se puede observar la Figura|b.11| en que los rendimientos
del rotor con ribs estan graficados en funcién tanto de N como de (). Asi, al observar las
curvas para un caudal fijo al variar la velocidad de giro, se tiene que todas las curvas presentan
un méaximo local entre N = 900[RPM] y 1000[RPM]. En el caso de los rendimientos de los
rotores sin ribs, graficados de forma anéloga en la Figura [5.10] se tiene que los érdenes de
magnitud son atn més parecidos.
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Figura 5.10: Curvas caracteristicas de rendimiento versus caudal y velocidad de giro para los modelos sin ribs.
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Figura 5.11: Curvas caracteristicas de rendimiento versus caudal y velocidad de giro para los modelos con ribs.

Como complemento y resumen de las figuras anteriores, se graficé el coeficiente de potencia
IT; de ambas turbinas en funcién de la razéon de velocidades tangenciales en la entrada de la
turbina ~, de acuerdo a las expresiones de la Seccion [2.8] y ademas se trazaron las curvas de
iso-rendimiento correspondientes, obteniendo asi las curvas de operacion para cada geometria.
Cabe destacar que en estas curvas los mayores valores de 7 corresponden a las velocidades

de giro més bajas. Estas curvas de operacion se presentan en las Figuras y a
continuacion.

Como comentario general, se tiene que para el diseno de un rotor de estas caracteristicas
se deben tener distintas consideraciones:

e La potencia generada en el rotor aumenta con la velocidad de giro de este, y también
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Figura 5.12: Curvas de operacién de turbina sin ribs para el caso en estudio.

7000

6000~

5000

= Rendimientos
-A-q-10m’h
-0-Q=20mh
-v-Q=30m¥h
-®-Q=40m%hn
= #-Q=50m%hn
-*-Q =60 mh

4000~

3000

2000

1000~

Figura 5.13: Curvas de operacion de turbina con ribs para el caso en estudio.

con el caudal (Figuras y , hasta aproximadamente 450 a 500 [m?3/h] segiin una
estimacion preliminar. Si se tiene en cuenta solo la potencia a generar, se debe tratar
de ingresar la mayor cantidad de caudal posible, y hacer girar los discos a la mayor
velocidad posible.

e En contraposiciéon a lo anterior, aumentar el caudal disminuye el rendimiento del rotor
(Figuras y [5.6)), siendo esta disminuciéon mas marcada al variar caudales bajos que
caudales altos. Luego, se puede fijar un nivel tolerable de rendimiento para definir la
potencia a generar, y en funciéon de esto elegir una combinacién entre caudal y velocidad
de giro 6ptima.

e Como en el disenio debe decidirse la velocidad de giro de los discos, de acuerdo a lo
mencionado en los puntos anteriores, también se debe tener en cuenta que para cualquier
caudal seleccionado, el maximo rendimiento se encuentra a velocidades de giro entre
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900 y 1000[RPM] (Figuras y [5.11)). Sin embargo, para caudales altos, las curvas
de rendimiento en funcién de la velocidad de giro se aplanan, por lo que este maximo
deja de tener sentido.

Las caidas de presion son mayores a medida que se aumenta el caudal y la velocidad
de giro (Figuras y , pero el aumento més importante se produce entre ambos
tipos de geometria (Figura . La diferencia en la caida de presion del rotor sin ribs
respecto a la del rotor con ribs va aumentando junto al caudal. Luego, un rotor con
ribs requiere de menos presion en el fluido para generar una potencia mayor en el eje a
un determinado caudal, por lo que es notoriamente mas conveniente desde este punto
de vista.

Aunque de acuerdo al punto anterior un rotor con ribs es mas eficiente en la recupe-
racion de energia, se debe tener en cuenta que esta geometria es mucho més propensa
al desgaste, principalmente por erosion, ya que la superficie de los Ribs que genera el
Torque por moméntum es perpendicular a la direccion del flujo, el cual contiene ma-
terial particulado. Luego, las particulas de la pulpa impactaran de frente con los ribs,
desgastandolos mas rapidamente.Por otro lado, como se menciona mas abajo, el flujo
se acelera al pasar entre los ribs, lo que puede producir un efecto de abrasién mayor
en esta zona. Adicionalmente, la superficie de los discos sufre desgaste por abrasion,
mientras que los pasadores, debido a su forma cilindrica, sufren tanto de erosién como
de abrasion. Luego, si los materiales en las superficies del rotor no son adecuadamente
seleccionados, la eficiencia del rotor con ribs podria disminuir més rapidamente que el

del Rotor Sin Ribs.

Como criterio adicional para la seleccion de la velocidad de giro del rotor, se debe
considerar si se usard o no una caja de engranajes. Si este fuera el caso, los costos de
fabricacion se verian aumentados.

Las curvas de operacion de las Figuras y pueden ayudar en gran manera a
seleccionar los puntos de operaciéon 6ptimos de acuerdo al criterio con que se requiera
operar el dispositivo en un eventual uso practico. Estas curvas permiten saber el rendi-
miento y potencia que se obtendran al operar la turbina a una determinada velocidad
de giro y caudal.
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5.2. Torques

Como ha sido mencionado anteriormente, al anadir ribs a los discos, es esperable que
el torque generado por el rotor aumente, debido a que se estd agregando una componente
que puede generar torque adicional por moméntum ademés del torque que se genera en
las superficies paralelas a las lineas de corriente por arrastre viscoso, y al torque también
generado por moméntum en los pasadores. Por esta razon, se hace interesante comparar las
proporciones de torque generado en una geometria debido a distintas fuentes.

Dependiendo de la geometria se tienen distintas fuentes generadoras de torque en el rotor:
Los discos y los pasadores generan torque en la geometria sin ribs; y en la geometria con ribs,
ademas de estos dos, los mismos ribs generan torque adicional en el rotor.

Se tendra entonces, para cada geometria, que:

TPSR N TDSR
TTSR ' TTSR

1 Sin ribs (5.1)

TPCR N TDCR N TRCR
TTCR TTCR TTCR

Donde las dos primeras letras de cada factor indican la fuente que genera el torque (T'P:
torque por pasadores, T'D: torque por discos, T'R: torque por ribs, T'T": torque total), y las
dos ultimos letras indican la geometria (SR: sin ribs, C'R: con ribs). En la Figura se
pueden observar los porcentajes relativos de los torques en los modelos sin ribs a medida que
aumenta el caudal, para una velocidad de giro fija de N = 1000[RPM].

1 Con ribs (5.2)

Q=10m¥h Q=30m%h Q=50 m¥h

000

Figura 5.14: Porcentajes relativos de torques en modelos sin ribs. Se utilizaron los datos correspondientes a los modelos
de N = 1000[RPM].

Se ve que para bajos caudales los porcentajes relativos entre el torque generado por pa-
sadores y el generado por los discos son similares, pero a medida que aumenta el caudal, el
torque generado por los pasadores se va haciendo més importante. El detalle de los valores
de los torques (Tabla de Anexos) muestra que tanto el torque generado por los pasadores
como el generado por los discos van en aumento, pero el de este tltimo crece mucho menos
al aumentar el caudal, variando entre 2.10[Nm] y 4.68) Nm] al ir de 10[m?3/h] a 60[m?/h] en
comparacion al rango 2.04[Nm] a 17.21[Nm] de los pasadores en los mismos caudales. Esta
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Figura 5.15: Porcentajes relativos de torques en modelos con ribs. Se utilizaron los datos correspondientes a los modelos
de N = 1000[RPM].

diferencia en los aumentos del torque de cada tipo es esperable debido a que para el sistema
es mas facil convertir la energia de presion por medio de moméntum, que ha sido la ténica
de los grandes sistemas de generacion de energia a nivel mundial. Luego, el agregar ribs a la
superficie de los discos aumenta considerablemente el torque producido por el rotor, y por
ende aumenta su potencia. Por otro lado, al observar la Figura [5.15, se ve que en el caso
con ribs, la mayor parte del torque por lejos es generada debido a estos ribs en la superficie
de los discos. Ademés, al igual que en el caso sin ribs, el torque generado por los discos va
disminuyendo su influencia al aumentar el caudal. Lo curioso de este caso es que los torques
generados por los pasadores y por los discos se hacen muy bajos en comparacion al caso sin
ribs, mientras que el torque de los ribs toma valores muy altos. Como referencia, en la Tabla
se tiene un extracto de los datos para N = 1000[RPM]|, donde se puede observar que el
TPCR varia entre un 11,67 % y un 17,50 % del TPSR, mientras que el TDCR varia entre
un 25,71 % y un 26,42 % del TDSR. Se observan, ademas, los altos TRCR en comparacién
al TPCR y TRCR, como muestra la Figura [5.15 La explicacion de esta disminucion en el
TPCR y TDCR se debe a que los ribs les quitan superficie tanto a los pasadores como a los
discos, y por ende su capacidad de generar torque se ve disminuida. Ademas, la presencia de
los ribs produce un efecto de desviacion del flujo, que hace que el fluido circule mayormente
en los sectores exteriores a los pasadores, lo que explicaria por qué el TPCR es tan bajo en
relacion al TPSR.

Tabla 5.1: Comparacién torques en modelos sin ribs y con ribs. Se utilizaron los datos correspondientes a los modelos
de N = 1000[RPM].

fgﬁ?&l TPSR | TDSR | TPCR | TDCR | TRCR
10 204 | 210 | 028 | 054 | 437
30 704 | 352 | 120 | 099 | 13,02
50 | 14,17 | 4,39 | 248 | 1,06 | 2144

Por tultimo, en las Figuras [5.16] y se muestran las comparaciones entre los esfuerzos
de corte en la superficie de los discos tanto para velocidad de giro fija como para caudal fijo,
en el rotor con ribs. Se observa el esfuerzo de corte aumenta de manera importante en la
superficie de los discos al aumentar el caudal, mientras que al disminuir la velocidad de giro
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el aumento en el esfuerzo de corte es menor. Se observa también que a la salida de los ribs
se produce una zona donde los esfuerzos de corte son més altos. La existencia de esta zona
puede deberse a la aceleracion del flujo que se produce cuando este debe pasar entre dos ribs
(debido a la disminucion del area transversal). Esta aceleracion produce que el flujo salga de
entre los ribs con una velocidad mayor, y produzca un esfuerzo de corte mayor debido a la
velocidad con que toca al disco en ese sector (segin Ecuacion .

Q =10 [m®/h] Q =30 [m*/h] Q =50 [m®/h]

A QO 25 A o a5 A O

O 2 NG P P
N R L R LR R
NP NP RN S ST il

Esfuerzo de Corte [Pa]

Figura 5.16: Comparacion entre los esfuerzos de corte producidos para distintos caudales a una velocidad de giro fija.
Se utilizaron los datos correspondientes a los modelos de N = 1000[RPM].

N = 800 [RPM] N = 1.000 [RPM] N = 1.200 [RPM]

SR T R

A0 >

OS2 N L
RN ORISR SR
PPN R S S P

Esfuerzo de Corte [Pa]

Figura 5.17: Comparacién entre los esfuerzos de corte producidos para distintas velocidades de giro a un caudal fijo.
Se utilizaron los datos correspondientes a los modelos de Q@ = 30[m®/h].
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5.3. Fluido-dinamica

En esta seccién se hace un breve anélisis sobre el comportamiento del flujo en ambas
geometrias. Dado que en este comportamiento no se observan mayores cambios para una
misma geometria, se utilizan como referencia los datos correspondientes a los modelos de

N = 1000[RPM] y Q = 30[m?/h).

Se muestran las lineas de corriente del flujo al interior de ambos rotores, sin ribs y con
ribs, en las Figuras y [5.19, respectivamente. Las Figuras estdn en la misma escala de
colores para facilitar su comparacion.

Velocidad
21.9
‘19‘5
170
146/
122 // /Iy

i
/

97/,

Figura 5.18: Lineas de corriente al interior del rotor sin ribs.

Lo primero que se observa al comparar los flujos en ambos rotores es la diferencia en
las magnitudes de las Velocidades. Mientras en el rotor con ribs las velocidades llegan a
magnitudes de aproximadamente 13[m/s|, en el rotor sin ribs se alcanzan velocidades del
orden de 22[m/s]. Esta diferencia de velocidad explicaria la baja eficiencia del rotor sin ribs,
debido a que tiene una gran capacidad para convertir la energia de presion en energia cinética
en el fluido, pero poca capacidad de convertir esta energia cinética en torque para generar
potencia.

Como el fluido de trabajo contiene material particulado, los sectores en que las velocida-
des sean bajas podrian ser posibles puntos de acumulacién de particulas, lo que a la larga
podria obstruir el flujo e impedir el correcto funcionamiento del rotor. Estas zonas de bajas
velocidades se observan en el rotor sin ribs, en el punto opuesto al que el flujo golpea a los
pasadores; y en el rotor con ribs en las zonas entre dos pasadores adyacentes. Cabe destacar
que la zona de baja velocidad en el rotor con ribs es mucho més amplia que en el rotor sin
ribs, por lo que este problema seria mas importante en el primero. En la Figura|5.20|se obser-
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Figura 5.19: Lineas de corriente al interior del rotor con ribs.

va el campo de velocidades relativas en un plano cercano a la superficie de un disco sin ribs.
Como se mencionaba previamente, existen zonas por las que no circula flujo (aguas abajo
de los pasadores), y zonas en que las velocidades son muy bajas, como en las zonas cerca
de la entrada a los discos y en el centro. Es en estos lugares en los que puede producirse un
estancamiento del flujo. Se observa también la pequena aceleracion del flujo que se produce
en torno a los pasadores, debido a la disminucién del area de paso del fluido.

Por ultimo, se observa en la Figura [5.19 la aceleracion producida cuando el fluido pasa
entre los Ribs. Este aumento de velocidad provoca que a la salida de los ribs el esfuerzo de
corte sea mayor, como fue mencionado en la Seccion
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Figura 5.20: Campo de velocidades relativas sobre una superficie cercana al disco en el rotor sin ribs.
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Capitulo 6

Conclusiones

En el presente trabajo se obtuvieron las curvas caracteristicas de potencia, caida de presion
y rendimiento v/s caudal, para dos geometrias distintas, 5 velocidades de giro y 6 caudales,
ademas de las curvas de operacion. Estas curvas permiten caracterizar y comparar este tipo
de turbinas para una aplicacién especifica, correspondiente a la generacién de energia a partir
de mineroductos de transporte de solidos bajo presion. En vista de lo anterior, se considera
el objetivo general del trabajo como cumplido.

Las simulaciones fueron llevadas a cabo utilizando mallados hexaédricos, en 3D, y de
alrededor de 1000000 de elementos, con métricas de calidad de malla conservadoras, para
evitar tanto problemas de convergencia como posibles errores sistematicos en los resultados.

Las curvas obtenidas muestran que la potencia generada en el eje del rotor aumenta tanto
con el caudal como con la velocidad de giro, pudiendo generar 3.5[kW] de potencia en el
mejor caso estudiado. Sin embargo, para tomar la decision de la potencia a generar se deben
considerar otros factores, como la caida de presion generada en ese punto de operacion, y el
rendimiento que se obtendra, donde estos ultimos disminuyen a medida que se aumenta el
caudal de entrada, segin sugieren las curvas.

La caida de presion aumenta linealmente a medida que se aumenta el caudal, siendo mayor
esta pendiente en los rotores sin ribs, con un aumento de aproximadamente 1.3[mcp/(m?/h)]
en comparacion a los 0.6[mcp/(m?/h)] de los rotores con ribs. Luego, si el objetivo es obtener
la maxima potencia posible, es altamente recomendado utilizar un rotor con ribs desde este
punto de vista, debido a la mayor potencia generada respecto al rotor sin ribs, y a la menor
caida de presion.

Los rendimientos obtenidos en el rotor con ribs son de casi el doble de los obtenidos en el
rotor sin ribs, por lo que a primera vista el rotor con ribs parece ser una buena alternativa
para aprovechar el potencial disponible en el fluido de trabajo. Ademaés, se encuentra que
las curvas de Rendimiento v/s velocidad de giro posee un maximo a velocidades medias (900
a 1000[RPM]) para caudales bajos, pero que estas curvas se aplanan para caudales altos,
convergiendo a un rendimiento fijo del orden de 10 % en los rotores sin ribs, y 20 % en los
rotores con ribs.

Se obtuvieron las curvas de operacion de ambas geometrias, que permiten saber el rendi-
miento con el que se esta trabajando y la potencia que se obtendra para una combinaciéon de
caudal y velocidad de giro dadas.
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Por tltimo, cabe destacar que el presente estudio solo corresponde a una pequena parte de
un conjunto de estudios interdisciplinarios que permitiran definir si este tipo de dispositivos es
factible o no para esta aplicacion. En particular, es necesario hacer una seleccion de materiales
resistentes a la abrasion y/o erosion para aumentar la vida ttil de los dispositivos y reducir
costos en mantencion; se debe disenar la voluta que permite dar al flujo la condicién de perfil
de velocidad uniforme en la entrada al rotor, asi como las componentes de velocidad tales
que se genere el mayor torque posible en los discos; también es necesario pulir el disenio de la
geometria de los ribs, que en este caso fueron seleccionados sin ningtn criterio en especifico.
De acuerdo al dltimo punto, en futuros estudios se puede estudiar como afecta la geometria
de los ribs (ancho, alto, largo, forma, etc.) a las curvas , lo cual es de especial cuidado debido
a que se vio que al agregar ribs a la superficie de los discos, se tiene una componente adicional
en la turbina que ayuda a generar torque por moméntum, lo cual si bien ayuda a generar
més potencia, va en contraposicion a la idea de utilizar turbinas Tesla en la generaciéon de
energia, pues la caracteristica de este tipo de turbinas es que pueden generar torque por el
efecto de arrastre viscoso para reducir danos por erosion.
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Anexos

A. Datos Simulaciones

En las Tablas|A.1],[A.2] |A.3] v [A.4]se presentan los datos obtenidos en todas las simulaciones
sin ribs realizadas. Se presentan, ademas, los datos utilizados para graficar las curvas de la
Seccion [5l Anéalogamente, en las Tablas [A 5] [A.6] [A.7] y [A.§] se presentan los mismos datos,
pero para el caso con ribs. En la Tabla[A.9|se presentan los datos utilizados para la verificacion
de los modelos.
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Tabla A.1: Flujos masicos de entrada y salida con su error relativo, y tiempos de simulacién de los modelos sin ribs.

MODELOS SIN RIBS

N[RPM] | Qm3/h] | nulkg/s] | m,lkg/s] | Error Am | t[h]
10 | 4.398586 | 4.398586 0.00% | 6.53

20 | 8.797429 | 8.797438 0.00% | 5.58

8 30 | 13.196016 | 13.196001 0.00% | 5.21
%) 40 | 17.594602 | 17.594595 0.00% | 5.79
20 | 21.993188 | 21.993177 0.00% | 5.67

60 | 26.392031 | 26.392055 0.00% | 4.95

10 | 4.398586 | 4.398592 0.00% | 6.13

20 | 8.797429 | 8.797434 0.00% | 5.27

8 30 | 13.196016 | 13.196016 0.00% | 6.93
&N 40 | 17.594602 | 17.594617 0.00% | 5.54
50 | 21.993188 | 21.993200 0.00% | 5.85

60 | 26.392031 | 26.392033 0.00% | 5.56

10 | 4.398586 | 4.398584 0.00% | 5.33

- 20 | 8.797429 | 8.797425 0.00% | 5.39
-] 30 | 13.196016 | 13.196002 0.00% | 5.81
2 40 | 17.594602 | 17.594602 0.00% | 5.58
50 | 21.993188 | 21.993200 0.00% | 5.46

60 | 26.392031 | 26.392031 0.00% | 5.65

10 | 4.398586 | 4.398587 0.00% | 4.46

- 20 | 8.797429 | 8.797445 0.00% | 4.97
- 30 | 13.196016 | 13.196023 0.00% | 9.61
: 40 | 17.594602 | 17.594601 0.00% | 7.14
50 | 21.993188 | 21.993206 0.00% | 5.38

60 | 26.392031 | 26.392047 0.00% | 5.75

10 | 4.398586 | 4.398575 0.00% | 4.69

- 20 | 8.797429 | 8.797419 0.00% | 5.80
- 30 | 13.196016 | 13.196029 0.00% | 6.14
S 40 | 17.594602 | 17.594600 0.00% | 4.30
20 | 21.993188 | 21.993173 0.00% | 5.54

60 | 26.392031 | 26.392027 0.00% | 5.50
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Tabla A.2: Presiones de entrada, salida, y caida de presiéon en el rotor de los modelos sin ribs.

MODELOS SIN RIBS

N[RPM] | Qm*/h] | R[Pa] Py[Pa] | Ah[mep]
10 [ 468167.31 | 8086.86 |  29.62

20 | 669927.77 | 28180.27 |  41.31

= 30 | 88741048 | 58337.90 |  53.37
o0 40 | 1122884.90 | 97691.85 |  65.99
50 | 1370368.90 | 144278.82 | 78.93

60 | 1623617.20 | 197496.28 | 91.80

10 [ 490229.08 | 853426 |  31.01

20 | 695933.64 | 29247.89 |  42.92

= 30 | 92051051 | 60172.91 |  55.38
S 40 | 1162061.50 | 100398.66 |  68.34
50 | 1412479.00 | 147751.49 | 81.41

60 | 1670934.40 | 201642.65 | 94.58

10 | 512312.86 | 8982.08 |  32.40

= 20 | 722563.88 | 30276.77 |  44.56
- 30 | 953451.35 | 62062.77 |  57.38
= 40 | 1200585.40 | 103071.78 | 70.65
50 | 1455125.90 | 151111.16 | 83.94

60 | 1718293.10 | 205670.29 |  97.37

10 | 53429225 [ 9411.74 [ 33.79

= 20 | 74980227 | 31298.86 |  46.25
= 30 | 987459.32 | 64003.35 |  59.44
— 40 | 1239731.80 | 105721.45 | 73.00
50 | 1497391.30 | 154405.36 |  86.45

60 | 1764058.30 | 209602.27 |  100.06

10 [ 55630858 | 9847.78 |  35.18

= 20 | 777909.92 | 9847.78 |  35.18
= 30 | 1021412.10 | 65826.38 |  47.99
& 40 | 1277234.10 | 108312.12 | 75.25
50 | 1539534.30 | 157561.70 | 88.96

60 | 1809156.00 | 213633.36 |  102.71
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Tabla A.3: Torque producido por los pasadores, por los discos, torque total, y porcentajes de cada uno de estos torques
respecto al torque total de los modelos sin ribs.

MODELOS SIN RIBS

N Q TPSR | TDSR | TTSR | TPSR | TDSR
[RPM] | [m3/h] | [Nm] | [Nm] | [Nm] | TTSR | TTSR
10| 2.00 251 | 4.51|44.32% | 55.68%

20 | 4.84 3.39 | 822 |58.79% | 41.21%

% 30| 791 4.03 ] 11.94|66.23% | 33.77%
o0 40 | 11.05 454 | 1559 | 70.86% | 29.14 %
50 | 14.20 495 | 1915 | 74.15% | 25.85%

60 | 17.26 5.26 | 22.52 | 76.62% | 23.38%

10| 2.02 230 | 4.32[46.75% | 53.25%

20 |  4.87 3.14 | 801 |60.76% | 39.24%

8 30| 7.94 3.77 | 11.71 | 67.78% | 32.22%
> 40 | 11.05 426 | 1532 | 72.16% | 27.84 %
50 | 14.20 4.66 | 18.86 | 75.27% | 24.73%

60 | 17.24 497 | 2221 | 77.62% | 22.38%

10 204 210 | 4.14 | 49.28% | 50.72%

= 20 | 4.89 291 | 7.81|6269% |37.31%
- 30 7.94 3.52 | 11.47 | 69.27% | 30.73%
i 40 | 11.05 4.00 | 15.05 | 73.42% | 26.58 %
50 | 14.17 439 | 1856 | 76.37% | 23.63%

60 | 17.21 4.68 | 21.88 | 78.62% | 21.38%

10| 2.05 1.90 | 3.95|51.95% | 48.05%

= 20| 491 2.60 | 7.60 | 64.63% | 35.37%
) 30 7.96 329 | 11.24 | 70.77% | 29.23%
—_ 40 | 11.06 | 3.75| 14.81 | 74.67% | 25.33%
50 | 14.15 412 | 1827 | 77.46% | 22.54%

60 | 17.17 440 | 21.57 | 79.60% | 20.40 %

0] 207 170 | 3.77 [ 54.83% | 45.17%

= 20 | 4.92 2.47 | 7.40 | 66.56 % | 33.44%
- 30 7.96 3.06 | 11.01 | 72.25% | 27.75%
X 40 | 11.05 351 | 14.56 | 75.91% | 24.09%
50 | 14.13 3.86 | 17.99 | 78.53% | 21.47%

60 | 17.12 414 | 21.25|80.54% | 19.46 %
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Tabla A.4: Potencia disponible, potencia en el eje, y rendimiento global del rotor de los modelos sin ribs.

MODELOS SIN RIBS
N[RPM] | Q[m®/h] | Wa[kW] | W.[kW] Mg
10 1.28 0.38 | 29.55%
20 3.57 0.69 | 19.32%
8 30 6.91 1.00 | 14.47%
%) 40 11.39 1.31 | 11.47%
50 17.03 1.60 | 9.42%
60 23.77 1.89 | 7.94%
10 1.34 0.41 | 30.45%
20 3.70 0.76 | 20.39 %
% 30 717 1.10 | 15.40 %
D 40 11.80 1.44 | 12.24%
50 17.57 1.78 | 10.12%
60 24.49 2.09 | 855%
10 1.40 0.43 | 30.99%
= 20 3.85 0.82 | 21.26 %
S 30 7.43 1.20 | 16.17%
= 40| 1219 1.58 | 12.93%
50 18.11 1.94 | 10.73%
60 25.21 229 | 9.09%
10 1.46 0.46 | 31.22%
= 20 3.99 0.88 | 21.93%
S 30 7.70 1.30 | 16.83%
:j 40 12.60 1.71 | 13.54 %
50 18.65 210 | 11.28%
60 25.91 248 | 9.59%
10 1.52 0.47 | 31.22%
= 20 4.14 0.93 | 22.44 %
S 30 7.96 1.38 | 17.38%
Q 40 12.99 1.83 | 14.08%
50 19.19 296 | 11.78 %
60 26.59 2.67 | 10.04%
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Tabla A.5: Flujos masicos de entrada y salida con su error relativo, y tiempos de simulacién de los modelos con ribs.

MODELOS CON RIBS

N[RPM] | Qm3/h] | nulkg/s] | m,lkg/s] | Error Am | t[h]
10 | 4.398631 | 4.398643 0.00% | 2.89

20 | 8.797505 | 8.797577 0.00% | 1.49

8 30 | 13.196135 | 13.196134 0.00% | 2.97
%) 40 | 17.594766 | 17.594766 0.00% | 2.99
20 | 21.993640 | 21.993635 0.00% | 3.04

60 | 26.392271 | 26.392269 0.00% | 2.34

10 | 4.398650 | 4.398637 0.00% | 2.01

20 | 8.797505 | 8.797458 0.00% | 2.07

8 30 | 13.196135 | 13.196134 0.00% | 2.12
&N 40 | 17.594766 | 17.594767 0.00% | 2.26
50 | 21.993640 | 21.993629 0.00% | 2.31

60 | 26.392271 | 26.392270 0.00% | 2.28

10 | 4.398631 | 4.398281 0.01% | 3.32

- 20 | 8.797505 | 8.797595 0.00% | 1.96
-] 30 | 13.196135 | 13.196144 0.00% | 2.00
2 40 | 17.594766 | 17.594765 0.00% | 2.26
00 | 21.993640 | 21.993648 0.00% | 2.06

60 | 26.392271 | 26.392283 0.00% | 2.14

10 | 4.398650 | 4.398129 0.01% | 3.55

- 20 | 8.797505 | 8.797745 0.00% | 1.90
- 30 | 13.196135 | 13.196123 0.00% | 2.00
: 40 | 17.594766 | 17.594779 0.00% | 2.03
50 | 21.993640 | 21.993631 0.00% | 2.11

60 | 26.392271 | 26.392245 0.00% | 1.61

10 | 4.398631 | 4.398531 0.00% | 2.57

- 20 | 8.797505 | 8.797415 0.00% | 1.85
) 30 | 13.196135 | 13.196142 0.00% | 2.36
S 40 | 17.594766 | 17.594765 0.00% | 1.94
20 | 21.993640 | 21.993647 0.00% | 2.08

60 | 26.392271 | 26.392276 0.00% | 2.29
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Tabla A.6: Presiones de entrada, salida, y caida de presion en el rotor de los modelos con ribs.

MODELOS CON RIBS

N[RPM] | Qm?/h] | R[Pa] | F[Pa] | Ah[mcp]
10 [ 204540.69 | 612431 18557

20 | 384897.36 | 18620.77 |  23.58

S 30 | 476698.57 | 33552.94 |  28.53
o0 40 | 564824.15 | 52097.64 |  33.01
50 | 660346.39 | 74514.07 |  37.71

60 | 765462.75 | 101859.28 |  42.72

10 | 314647.02 | 6544.75 |  19.83

20 | 412796.33 | 1921145 |  25.34

=S 30 | 508506.85 | 35369.19 |  30.46
SN 40 | 603889.53 | 54905.30 |  35.34
50 | 706817.83 | 78627.34 |  40.44

60 | 821067.82 | 106758.63 |  45.98

10 | 340601.27 | 690233 |  21.48

= 20 | 443945.20 | 20179.25 |  27.28
- 30 | 545439.20 | 37106.69 |  32.72
< 40 | 648126.69 | 57606.68 |  38.01
50 | 757859.00 | 82399.13 |  43.48

60 | 881044.76 | 111867.84 |  49.51

10 | 370481.30 | 7257.12|  23.38

= 20 | 478411.11 | 21099.90 |  29.44
- 30 | 586266.51 | 38854.28 |  35.24
— 40 | 695770.49 | 60331.83 |  40.90
50 | 812307.06 | 85993.73 |  46.75

60 | 940135.82 | 116264.62 |  53.03

10 | 394463.61 | 7588.38 |  24.90

= 20 | 507242.18 | 21986.98 |  31.24
o 30 | 621513.31 | 40595.91 |  37.39
& 40 | 739924.77 | 63052.18 | 43.57
50 | 862266.47 | 89519.31 |  49.74

60 | 995066.98 | 120695.73 |  56.28

62




Tabla A.7: Torque producido por los pasadores, por los discos, por los ribs, torque total, y porcentajes de cada uno
de estos torques respecto al torque total de los modelos con ribs.

MODELOS CON RIBS
N Q TPCR|TDCR | TRCR |TTCR | TPCR | TDCR | TRCR
[RPM] | [m3/h] | [Nm] [Nm] [Nm] [Nm] | TTCR | TTCR | TTCR
10 0.23 0.61 4.70 554 | 4.22% | 11.06% | 84.73 %
20 0.50 0.92 9.13 10.56 | 4.76% | 8.74% | 86.50 %
8 30 1.01 1.13 13.81 15.95 | 6.31% 7.07% | 86.61%
o0 40 1.45 1.23 18.42 21.10 | 6.87% 5.84% | 87.29%
50 1.96 1.31 22.86 | 26.13 | 7.50% | 5.00% | 87.50 %
60 2.60 1.36 27.04 | 31.00| 840% | 4.38% | 87.22%
10 0.26 0.58 4.55 5.38 | 4.75% | 10.76 % | 84.48%
20 0.55 0.88 9.07 | 1051 | 522% | 8.42% | 86.36 %
8 30 1.11 1.06 13.46 15.63 | 7.11% 6.79% | 86.09%
D 40 1.65 1.16 1789 | 2070 | 7.97% | 5.60% | 86.43%
50 2.22 1.23 22.19 25.64 | 8.68% 4.80% | 86.53%
60 2.92 1.28 26.19 30.39 | 9.61% 4.21% | 86.18%
10 0,28 0,54 4,37 5,19 | 535% | 10,49% | 84,17%
) 20 0,59 0,83 877 10,19 | 583% | 8,13% | 86,04 %
8 30 1,20 0,99 13,02 1522 | 7,90% | 6,53% | 85,57%
_ 40 1,83 1,09 17,29 | 20,21 | 9,07% | 5,37% | 85,56 %
50 2,48 1,16 21,44 | 2507 | 988% | 4,61% | 85,51 %
60 3,22 1,21 25,30 | 29,73 | 10,83% | 4,06% | 85,11 %
10 0.30 0.50 4.14 4.95 | 6.08% | 10.19% | 83.73%
- 20 0.65 0.77 8.40 9.82 | 6.58% | 7.82% | 85.59%
- 30 1.29 0.92 12.55 14.76 | 871% | 6.25% | 85.04%
:‘ 40 1.99 1.02 16.67 | 19.68 | 10.14% | 5.16% | 84.70%
50 2.71 1.09 20.70 | 2449 | 11.06% | 4.43% | 84.51%
60 3.49 1.14 24.42 | 29.05 | 12.02% | 3.92% | 84.06 %
10 0.33 0.45 3.90 468 | 6.97% | 9.70% | 83.33%
- 20 0.70 0.70 8.04 944 | 7.44% | 7.46% | 85.10%
- 30 1.37 0.85 12.09 14.31 | 956% | 5.97% | 84.47%
ﬁ 40 2.14 0.95 16.08 19.16 | 11.17% 4.94% | 83.89%
50 2.92 1.02 19.99 | 23.92 | 12.20% | 4.25% | 83.55%
60 3.77 1.07 | 23.63 | 2846 |13.23% | 3.76% | 83.01%
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Tabla A.8: Potencia disponible, potencia en el eje, y rendimiento global del rotor de los modelos con ribs.

MODELOS CON RIBS
N[RPM] | Q[m?/h] | WalkW] | We[kW] Mg
10 0.80 0.46 | 57.98%
20 2.03 0.88 | 43.47%
8 30 3.69 1.34 | 36.18%
o0 40 5.70 1.77 | 31.03%
50 8.14 2.19 | 26.90 %
60 11.06 2.60 | 23.48 %
10 0.86 0.51 | 59.26 %
20 2.19 0.99 | 45.29 %
% 30 3.94 1.47 | 37.37%
> 40 6.10 1.95 | 31.98%
50 8.72 2.42 | 27.70%
60 11.91 2.96 | 24.06 %
10 0.93 0.54 | 58.62%
= 20 2.35 1.07 | 45.32%
S 30 4.24 1.59 | 37.62%
= 40 6.56 212 | 32.25%
50 9.38 2.63 | 27.99%
60 12.82 3.11 | 24.28%
10 1.01 0.57 | 56.46 %
= 20 2.54 1.13 | 44.50%
) 30 4.56 1.70 | 37.27%
:j 40 7.06 227 |1 32.11%
50 10.09 2.82 | 27.97%
60 13.73 3.35 | 24.37%
10 1.07 0.59 | 54.74%
= 20 2.70 1.19 | 44.02%
S 30 4.84 1.80 | 37.14%
X 40 7.52 2.41 | 32.02%
50 10.73 3.01 | 28.01%
60 14.57 3.58 | 24.54 %
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Tabla A.9: Datos utilizados para determinar una expresion para el esfuerzo de corte de pared para la verificaciéon de
los modelos computacionales. Los radios de entrada y salida son, respectivamente, r; = 0,1016[m] y r, = 0,0254[m],
con lo que se obtienen los radios 1 = 0,04445[m], r2 = 0,0635[m], y rs = 0,08255[m]. El modelo base utilizado
corresponde al modelo con N = 1.000[RPM] y Q = 13, 8[m?/h).

r1=1o+0,25-(ri—7r,) | 1o =7,+0,50-(r; —71,) | T3 =70+0,75- (r; — 1,)

Vo(r1) = 26,7381[m/s| | Vy(re) = 17,6286[m/s] | Va(rs) =9,8414[m/s]
z | Vo(ri,2) Vo(r1,2) | Vy(re, 2) Vo(ra, 2) | Vi(rs, 2) Vi(rs, 2)

[mm] | [m/s] Vo(r1) [m/s] Va(r2) [m/s] Vo(rs)
0.000 | 0.000169 0.000006 | 0.002696 0.000153 | -0.001051 -0.000107
0.001 | 0.100151 0.003746 | 0.065095 0.003693 | 0.028884 0.002935
0.002 | 0.200093 0.007483 | 0.127449 0.007230 | 0.058806 0.005975
0.003 | 0.300078 0.011223 | 0.189830 0.010768 | 0.088738 0.009017
0.004 | 0.400021 0.014961 | 0.252215 0.014307 | 0.118659 0.012057
0.005 | 0.500004 0.018700 | 0.314604 0.017846 | 0.148595 0.015099
0.006 | 0.599946 0.022438 | 0.376974 0.021384 | 0.178515 0.018139
0.007 | 0.699928 0.026177 | 0.439365 0.024923 | 0.208452 0.021181
0.008 | 0.799867 0.029915 | 0.501746 0.028462 | 0.238371 0.024221
0.009 | 0.899854 0.033654 | 0.564131 0.032001 | 0.268307 0.027263
0.010 | 0.999790 0.037392 | 0.626481 0.035538 | 0.298227 0.030303
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