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RESUMEN

Considerando que el éxito de las economias industrializadas pasa por
garantizar la generacion y distribucion de energia, y que la matriz energética tiene
una dependencia importante de combustibles fosiles; las energias renovables

asoman como alternativas para modificar la situacidn.

Muchas son las alternativas que se estudian para el aprovechamiento de la
energia oceanica. Esta memoria se ocupa del método denominado de columna de
agua oscilante (OWC), en el cual convierte la energia de las olas en energia
neumatica para ser convertida en mecanica a través de una turbina reversible.
Aun, la eficiencia de una unica turbina en centrales OWC no alcanza a ser
competitiva con otros sistemas de energias alternativas y es por eso que esta
memoria estudia un sistema de dos turbinas axiales unidireccionales que brinda

para el grupo turbinado mayores rendimientos.

La aplicacion de la teoria unidimensional en la geometria de la turbina ha
permitido identificar el comportamiento ideal del coeficiente de par de una turbina
axial y conocer los angulos del alabe oOptimos para obtener las mayores
prestaciones; conjuntamente se presenta una metodologia de calculo del
rendimiento medio total del grupo turbinado de dos turbinas axiales

unidireccionales.

Ademas se plantea una metodologia que ha permitido el dimensionamiento
de la turbina para que esta proporcione el acoplamiento éptimo camara-turbina de
forma que la transformacién de energia undimotriz en energia neumatica sea

maxima.

Asimismo se analiz6 el comportamiento del grupo turbinado para el ciclo
sinusoidal que describen las olas, desarrollando el modelo fisico y numérico de la
turbina; el cual ha sido modelizado mediante condiciones de contorno

estacionarias y posteriormente validado experimentalmente con la bibliografia.

Finalmente, se modelaron y simularon otros siete disefios de geometrias de
turbina basados en la utilizada como patrén (Takao, 2011) que han permitido

establecer criterios de disefno.

Esta tesis es parte del proyecto de EADIC LOT 16, programa de movilidad de
la Unién Europea 2009-1655/001 ECW, Universidad de Bologna-Italia.
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Capitulo 1: Introduccidn

1 INTRODUCCION

1.1 Presentacion

La energia es un factor muy importante para el desarrollo econémico y
social, tanto a escala local como mundial. El éxito de las economias industrializadas
pasa por garantizar la generacion y distribuciéon de energia. Actualmente, esta
dependencia energética es uno de los problemas mas recurrentes, que incluso son
capaces de iniciar conflictos bélicos entre paises por la disputa de este recurso.
Hoy en dia los combustibles foésiles, el petrdleo y sus fraccionamientos,
monopolizan el consumo de energia primaria; pero estos yacimientos sélo se
concentran en algunas areas del mundo. Ademads, numerosos estudios son
contundentes en que se agotaran a medio plazo, aunque dicho plazo nunca ha sido
definido con claridad. Entonces, antes que esto ocurra, el precio de los
combustibles fosiles se habra disparado de tal manera que la economia de los
paises en desarrollo donde la matriz energética tiene gran dependencia de éstos
quedara seriamente afectada; también los paises desarrollados se veran afectados
en menor medida.

Debido a compromisos internacionales se trabaja en que el modelo
energético de cada pais reduzca el consumo de energia procedente de
combustibles fosiles, y asi disminuir el dafio medioambiental que producimos.

En el campo de las energias renovables, desde hace anos, se desarrollan
estrategias para modificar la distribucién de porciones en la matriz energética,
Figura 1.1. Estas se dividen en grupos predominantes: hidraulica, edlica, nuclear y
ciclo combinado.

m Ciclo combinado
B Nuclear

M R.E. Edlica

M R.E. Resto

B Hidraulica

M Carbon

® Fuel/Gas Oil

B R.E. Solar

Figura 1.1 Energia producida en Espafia, afio 2010 [Administracion de Informacidn sobre Energia, 2012]

La presente tesis, que se inici6 en el afio 2010 con el trabajo de Iniciacién a
la Investigacién “Interaccién entre turbina y cadmara en sistemas OWC”, se
desarroll6 sobre un campo apenas contemplado actualmente: la extraccion de la
energia ocednica, en particular la generacion de energia a través de sistemas OWC
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Capitulo 1: Introduccién

(acrénimo “oscillating water column”); referido a sistemas denominados en
castellano: columna de agua oscilante.

Esta tesis se engloba dentro de una linea de investigacién del Area de
Mecanica de Fluidos de la Universidad de Valladolid y se ha terminado a través del
proyecto de EADIC LOT 16, programa de movilidad de la Unién Europea 2009-
1655/001 ECW, Universidad de Bologna-Italia. La linea de investigaciéon sobre
turbinas OWC ha recibido financiacion de diferentes proyectos cooperativos de la
Junta de Castilla y Ledn, y de la Agencia Espafola de Cooperacién Internacional.

1.2 Energia oceanica

Los océanos son una fuente de energia renovable que se manifiesta a través
de diferentes fendmenos: mareas (mareomotriz), corrientes marinas, gradiente
térmico (mareotérmica), gradiente salino y olas (undimotriz).

La energia mareomotriz transforma la diferencia de alturas entre la
pleamar y la bajamar en un salto hidraulico aprovechable mediante turbinas
hidraulicas convencionales, Figura 1.2. Los saltos son de escasa altura y elevado
caudal, por lo que se necesitan turbinas de alta velocidad especifica (bulbo, kaplan,
hélice y straflo). Una central de gran tamafio de este tipo se encuentra en el lago
Sihwa (Corea del Sur), con una potencia instalada de 254 MW.

Canal de
carga

Boca de =zalida Zona de operaciones

Figura 1.2 Descriptivo de una central mareomotriz

Las corrientes marinas son producto de las mareas o de la diferencia de
densidades. La tecnologia para su aprovechamiento consiste en turbinas
sumergidas, haciendo uso de tecnologias parecidas a las empleadas en la energia
edlica, Figura 1.3. Al igual que en éstas, la potencia maxima esta limitada por la Ley
de Betz.

Tesis doctoral Pablo Valdez - Universidad de Valladolid, Espafia
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Figura 1.3 Turbina para corrientes marinas

A medida que aumenta la profundidad del mar, la temperatura disminuye.
Este gradiente de temperaturas se puede utilizar en un motor térmico que realice
un ciclo termodindmico con la superficie como foco caliente y el agua a una
profundidad determinada como foco frio. La mayor desventaja radica en que las
temperaturas de los dos focos estdn demasiado préximas, asi que el rendimiento
térmico es muy bajo.

1.2.1 Energia undimotriz

Las olas son oscilaciones periédicas en la superficie del mar. Se forman por
la accion del viento y descargan la energia acumulada (combinacion de energia
cinética con energia potencial) en los obstaculos que encuentran por el camino. El
crecimiento de la ola se detiene cuando alcanza la altura de equilibrio, que
depende de las condiciones del viento (velocidad, tiempo y alcance). Como toda
oscilacion periddica, las olas se caracterizan por la amplitud, la longitud de onda y
el periodo. Su potencia puede reducirse hasta la mitad por efectos de friccién al
disminuir la profundidad cerca de la costa.

El potencial energético de las olas es muy grande, las zonas de mayor
potencial son las areas costeras de las costas atlanticas europeas, Australia, el sur
de Africa, Japén, el sur de América del Sur y el oeste de América del Norte, Figura
1.4.

Tesis doctoral Pablo Valdez - Universidad de Valladolid, Espaiia
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1.3 Dispositivos para la extraccion de energia undimotriz

Energia en kW por metro de ancho de ola.

Figura 1.4 Potencial undimotriz a nivel mundial (comunidad.eduambiental.org)

Los dispositivos para extraer la energia de las olas se los puede clasificar, de
acuerdo a diferentes criterios:

e Por la posicidn relativa de los dispositivos respecto de la costa: en la costa
(On shore), cerca de la costa (Near shore) o en alta mar (Off shore).

e Por su capacidad de extraer energia: pequefio, mediano y gran capacidad.

e Por su movimiento relativo respecto de las olas: equipos de estructura fija
(ala costa o al fondo del mar) y equipos flotantes o semisumergidos.

Todos los sistemas transformadores de energia undimotriz deben hacer
frente a tres problemas fundamentales: maximizar el rendimiento para un oleaje
irregular, aguantar las cargas estructurales en condiciones climaticas extremas y
acoplar la lenta frecuencia de las olas (en torno a 0.1 Hz) con la de la red eléctrica
(dependiendo de la zona 50 6 60 Hz).

Algunas metodologias se basan en cuerpos flotantes que se desplazan
ascendiendo y descendiendo de acuerdo al paso de las olas. Ejemplo de este
sistema es el Pelamis, Figura 1.5, que consiste en una estructura articulada de gran
longitud que actia como atenuador. El movimiento relativo de los varios
segmentos que componen la estructura se utiliza para bombear aceite para el
accionamiento de un motor hidraulico.

Tesis doctoral Pablo Valdez - Universidad de Valladolid, Espafia
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Figura 1.5 Pelamis (www.pelamiswave.com)

Existen también instalaciones que almacenan la energia de las olas en un
depdésito elevado, este ascenso se logra con la misma energia que contienen las olas
a través de canales convergentes que la direcciones al depdsito. El flujo de agua
que sale del depdsito se utiliza para generar electricidad mediante turbinas
hidraulicas (Kaplan o Bulbo). El ejemplo tipico de este tipo de instalaciones es el
Wave Dragon, Figura 1.6.

Figura 1.6 Wave Dragon (www.wavedragon.net)

La tecnologia que se trata en la presente tesis son dispositivos de columna
oscilante de agua (OWC), Figura 1.7, que transforman el movimiento vertical de la
superficie libre del mar en energia neumatica para accionar una o mas turbinas. El
caso de estudio que serd abordado es el de un grupo turbinado compuesto por dos
turbinas unidireccionales axiales idénticas, cuya configuracién especifica sera
presentada en el Capitulo 2, Apartado 2.3.4.
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Figura 1.7 Instalaciones de columna oscilante de agua (OWC)

1.4 Antecedentes

En 1976, el profesor Alan Wells (Queen’s University, Belfast) desarrollé la
primera turbina autorrectificante: la turbina Wells.

Una alternativa, la turbina de impulso axial fue propuesta en 1988 por Kim
(Thakker 2005d) para resolver los inconvenientes de la turbina Wells; trabajos
posteriores sobre este disefio han llegado a la conclusion de que es superior a la
turbina Wells (Kaneko 1992; Kim 2001a). Sobre el concepto para la extraccién de
energia de la turbina de impulso axial existe una vasta gama de publicaciones;
referidos a modelos numéricos (Thakker, 2003b) y (Thakker, 2004a), y también
experimentales por (Maeda, 1999), (Setoguchi, 2000) y (Takao, 2002).

Posterior a la aparicién de la turbina de impulso axial, McCormick presento
su turbina de impulso radial (McCormick, 1989). Estudios posteriores concluyen
que la potencia maxima es mayor para la turbina axial (Raghunathan, 1994;
Setoguchi, 1996 y 1999 y Takao, 2002) aunque indican que en la zona de operacién
donde las presiones son maximas, la turbina radial era la que mas energia extraia
pero la de menor rendimiento medio analizando un rango completo de operacion.

El paso siguiente en el desarrollo de las turbinas de impulso axial fue
implementar configuraciones que poseen dos turbinas de este tipo, a los que se
llamara en ésta tesis “grupo turbinado” para diferenciarlas de la turbina individual.
Estas configuraciones se crearon con el objetivo de aprovechar en mayor medida
que los sistemas precedentes el trabajo generado por los dos semi ciclos que
describen una ola. Se obtiene que estos grupos turbinados brindan en el rango
completo de operaciéon (no sélo considerando aisladamente el valor maximo)
rendimientos mayores (Maeda, 2001), (Takao, 2011), (Jayashankar, 2009), (Mala,
2011) y (Takao, 2012). Takao en sus articulos y refiriéndose a las curvas de
rendimiento presenta resultados donde se alcanzan valores superiores al 70%.
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Finalmente en el congreso de investigacion ICOE 2010 de Bilbao Espaia se
conoci6 el trabajo realizado por Jayashankar, 2010 que fue la idea original que
despertd el interés en desarrollar la presente tesis, que pertenece a una de las
lineas de interés del Grupo de Investigacién de Mecanica de Fluidos de la
Universidad de Valladolid. Estas comenzaron estudiando la cdmara del sistema
OWC (Marjani, 2006), y posteriormente se han centrado en la turbina (Castro,
2007; Marjani, 2008; Pereiras, 2008; Pereiras, 2009; Pereiras, 2012; Castro, 2012).

1.5 Justificacion

Dentro de un sistema OWC, la turbina es un elemento principal encargado
de transformar el recurso neumatico en potencia mecanica y posteriormente en
eléctrica a través de un generador, esta definicidn es cierta pero no suficiente para
un grupo de turbinado compuesto por dos turbinas de impulso axiales, sobre el
cual se desarrolla esta tesis.

Aqui es importante que el grupo en su conjunto brinde un rendimiento
medio superior respecto a otros sistemas OWC existentes, de esta manera se hara
hincapié en estudiar en detalle el rendimiento volumétrico que el sistema posee y
también en optimizar la geometria para que el funcionamiento complementario
entre ambas turbinas otorgue un rendimiento mayor.

Asi también se desarrollara una metodologia de calculo que permita
conseguir el punto de funcionamiento dptimo entre la camara y la turbina; esto se
logra identificando el punto de operaciéon conveniente que permite trabajar a los
dos elementos en la zona de rendimiento maximo para unas caracteristicas de
oleaje y geometria de la cAmara predeterminadas.

1.6 Objetivos y metodologia

Esta tesis consiste en estudiar diferentes caracteristicas de disefio y
funcionamiento de la turbina que permitan optimizar las condiciones de operacién
del grupo turbinado formado por dos turbinas axiales unidireccionales. Es
presentada una metodologia para establecer el punto de funcionamiento 6ptimo
entre la cdmara de un sistema OWC y la turbina que permita maximizar el
funcionamiento del conjunto.

También se describe una metodologia de calculo de rendimiento de un
grupo turbinado de dos turbinas axiales, indicando las consideraciones
contempladas y el sustento teorico de la eleccidon, que permite obtener resultados
del grupo en su conjunto y no sélo de la turbina en forma individual; esto permitira
extraer conclusiones mas proximas a la realidad de funcionamiento de este tipo de
sistemas.

Se desarrollara un estudio del funcionamiento entre cdmara y turbina para
la seleccion de turbina en aplicaciones OWC. Mediante la simulacién numérica y su
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validacion con mediciones experimentales (Lopez, 2012) se ha analizado el
comportamiento de la cdmara bajo diferentes condiciones de funcionamiento de
las olas, cuyo desenlace es identificar el punto de funcionamiento 6ptimo de la
cdmara que maximice el aprovechamiento de la energia del oleaje y su
transformacidén a energia neumatica.

Finalmente, la parte central de esta tesis es el proceso para la validacion del
modelo numérico de funcionamiento de la turbina, que sera realizado a través de
resultados experimentales existentes en la bibliografia. Este modelo permitira
realizar un andlisis de flujo para esbozar propuestas de optimizacién geométrica
de la turbina para aumentar las prestaciones de rendimiento a partir del disefio
original (Takao, 2011).

1.7 Estructura de la memoria
Esta memoria se estructura en los siguientes capitulos:

e Introduccidn: este capitulo presenta el contexto de este trabajo y explica los
objetivos que se van a llevar a cabo.

e Tecnologia OWC: capitulo descriptivo que explica el funcionamiento de una
central OWC y sus elementos.

e Metodologia de cdlculo de rendimiento: se describe la teoria
unidimensional, los coeficientes caracteristicos de turbinas y la
metodologias para estimar el rendimiento medio de un grupo turbinado de
dos turbinas axiales.

e Seleccién de turbina OWC: se utilizan como datos de partida caracteristicas
del oleaje y la geometria de una camara para obtener los parametros
caracteristicos de una turbina que optimice su acoplamiento con la cAmara.

e Modelo numérico: se describe la geometria de la turbina de impulso axial y
sus parametros de caracterizacion adimensionales de funcionamiento.
También se incluye el desarrollo del modelo numérico empleado para
realizar las simulaciones en dinamica de fluidos computacional (CFD).

e Validaciéon experimental: en este apartado se recurre a resultados
experimentales disponibles en la bibliografia para evaluar si el modelo
computacional generado es adecuado para predecir el funcionamiento de
una turbina.

e Andlisis del comportamiento del flujo: se estudian los resultados obtenidos
de las simulaciones y se identifica el patron de flujo en el interior de la
turbina. En especial la interaccion entre el flujo con las aletas directrices y
los alabes que componen la turbina; asi es posible bosquejar propuestas de
mejora de disefio que luego son verificadas.

e Optimizacién geométrica: en este capitulo se comparan y analizan los
resultados de las 7 geometrias propuestas, basados en criterios de disefio,
respecto a la geometria original.
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e Conclusiones: resumen de los puntos relevantes obtenidos en esta tesis y
también se indican propuestas de actuaciones futuras para continuar la
linea de investigacidn.

e Bibliografia: documentacién utilizada en la realizacién de esta tesis
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CAPITULO 2

Tecnologia OWC
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2 TECNOLOGIA OWC

2.1 Sistema de Columna Oscilante de Agua (OWC)

La radiacién solar que incide sobre la superficie de la Tierra provoca un
calentamiento desigual y produce en la atmdsfera zonas con distinta presion, esto
se traduce en desplazamientos de aire de uno a otro lugar, es decir generando
vientos. Estos al desplazarse sobre la superficie del mar transfieren a ésta parte de

su energia y generan las olas.

A su vez, las olas acumulan esa energia y la transportan de un lugar a otro
hasta acabar en las costas. Uno de los desarrollos tecnoldégicos para aprovechar
esta fuente de energia se basan en el principio de la columna de agua oscilante
(OWC). Los dispositivos basados en este tipo de tecnologia se aprovechan de la
oscilacion natural del agua, causada por las olas, para generar una corriente de
aire. Dicha corriente de aire se hace circular por una turbina conectada a un

generador eléctrico, Figura 2.1.

Camara

El aire se comprime
dentro de la camara

Figura 2.1 Partes de una central OWC (www.comunidad.eduambiental.org)

La naturaleza de las olas divide el funcionamiento de los sistemas OWC en
dos semi ciclos. El primero es cuando la ola avanza en direccién a la camara e
introduce agua, comprimiendo el aire disponible y elevando su presién; éste
atraviesa la turbina y es expulsado a la atmoésfera (se le denomina exhalacion).
Cuando la ola retrocede el agua abandona la camara generando una depresion que
aspira aire de la atmésfera y nuevamente éste circula a través de la turbina (se le

denomina inhalacion), Figura 2.1.
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En los sistema OWC las plantas que se encuentran en la costa (onshore) son
las que brindan mayores ventajas por su economia, facilidad de acceso para el
mantenimiento y los posibles dafios por condiciones meteorolégicas anémalas son
menores en la infraestructura que la compone; en contrapartida la energia

disponible de las olas es inferior a las que se encuentran en aguas abiertas

(offshore).
Los tres componentes principales que forman una planta OWC son:

Camara: es un depoésito abierto por la parte inferior y parcialmente
sumergido en el mar, por la parte superior estd conectado a la atmdsfera, esto
permite intercambiar el aire en ambos sentidos. Se encarga de transformar la
energia potencial de la ola en energia neumatica, generando una corriente de aire

bidireccional que atravesara la turbina.

Turbina: el empleo de turbinas para el aprovechamiento de la energia
neumatica que genera la cdmara plantea un problema en cuanto a su disefio. La
corriente de aire es bidireccional, por tanto si se emplea una turbina unidireccional
“clasica” ha de instalarse un sistema de valvulas que rectifique el flujo. Sin
embargo, existen antecedentes de estudios (Raghunathan, 1995a, Takao 2002b y
Thakker, 2005e) que abogan por las llamadas turbinas auto-rectificantes. Que

permiten girar en el mismo sentido independientemente del sentido del flujo.
Generador: convierte la potencia mecanica de la turbina en electricidad.

2.2 Camara

La camara es el elemento que recibe las olas y transforma su energia en un
diferencial de presion aprovechable por la turbina. El flujo de aire generado por el
desplazamiento de la superficie libre de la camara no produce las mismas
caracteristicas en los dos sentidos, Figura 2.2: posee oscilaciones y describe un
amplio rango de velocidades, desde régimen laminar a completamente turbulento.
El funcionamiento de la camara condiciona el de la turbina y por tanto la energia

obtenida en el generador (Heath, 2000).
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La turbina gira siempre en la misma
direccion independientemente de la
sentido del flujo

Al llegar la ola fuerza el
aire fuera de la OWC

- Al retirarse la ola se aspira
nuevamente aire en la OWC

Figura 2.2 Funcionamiento de la cdmara (www.textoscientificos.com)

La geometria de la camara establece, conjuntamente con la turbina, la
frecuencia natural de resonancia. Cuando la frecuencia de oscilaciéon debida a las
olas coincide con ésta, se obtiene la amplitud maxima de oscilaciéon de la columna
de agua, y entonces la energia neumatica también es maxima, (Castro, 2012). La
frecuencia de las olas varia cada dia y también describe ciclos estacionarios en el
transcurso de un afio; por este motivo es necesario estudiar conjuntamente el
comportamiento cadmara y turbina en los sistemas OWC, esto se traslada en la
practica a adaptar las especificaciones de la turbina segin la geometria de cdAmara

y las condiciones de oleaje que se trate (Lopez, 2012).

2.3 Turbina

La turbina es el elemento central de la central OWC y el mas complejo de
disefiar debido a que trabaja en condiciones muy desfavorables: flujo bidireccional,
régimen no estacionario y un amplio rango de situaciones de funcionamiento ya
que la naturaleza del oleaje es muy irregular. Esta turbina debe estar optimizada
para aprovechar tanto el semi ciclo de inhalacién como el de exhalacidn, situacion
que lleva a adoptar una solucién de compromiso que maximice el rendimiento

medio durante el ciclo completo de oleaje (Anand, 2007ay 2007b).

Los primeros dispositivos OWC utilizaban turbinas convencionales
(unidireccionales) combinadas con un sistema de valvulas anti-retorno para
rectificar el flujo (McCormick, 1992). A pesar de que este sistema eliminaba el
problema de la bidireccionalidad del flujo, contaba con numerosos problemas,
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sobre todo de mantenimiento. Para resolver el problema del flujo oscilante sin
recurrir a circuitos de rectificacién se idearon las turbinas auto-rectificantes

(Raghunathan, 1995).

Existen wvarias familias de turbinas auto-rectificantes, sobre las
consideradas mas relevantes seran brevemente desarrolladas sus principales

caracteristicas.

2.3.1 Turbinas Wells

La turbina Wells convencional es una turbina axial de reacciéon formada por
alabes simétricos cuyo plano de simetria es perpendicular al eje de rotacién de la
maquina, esta fue disefiada por el Dr. Alan Wells (1924-2005) en 1976
(Raghunaban, 1995), Figura 2.3. El fluido induce fuerzas de arrastre y sustentacion
cuya resultante es perpendicular a la velocidad relativa del flujo respecto a los
alabes. La composicion de estas fuerzas en direccion tangencial provoca una par de
giro que siempre tiene el mismo sentido, independientemente de que el flujo sea

de inhalacién o de exhalacion.

e ——— Generador
Flujo | — eléctrico
bidireccienal 1

' Eje

1
-

_— Conducto

TURBINA
WELLS

unidireccienal '1/ Alabes

simétricos

Fluje
bidireccional E Fg = L sina — D cosa
F, = Lcosa + D sina

Figura 2.3 Esquema de la turbina Wells (Raghunathan, 1995)

Su principal inconveniente es que el rango de caudales con rendimiento
aceptable es muy estrecho, ya que los adlabes entran en pérdida con facilidad a
caudales aun bajos, una vez superado el pico de rendimiento maximo, el efecto

descrito lo evidencia la Figura 2.10 al final de éste apartado. También sus tipicas
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elevadas velocidades de rotacion (> 1500 rpm) se traducen en vibraciones y ruidos

no deseados, (Takao, 2002a y Tease, 2007).

Intentando minimizar los inconvenientes de la turbina Wells convencional
(Setoguchi, 1996) propone la turbina Wells con aletas directrices (Maeda, 1999).
Posteriormente aparece la turbina Wells con alabes orientables que permite
modificar durante el funcionamiento el dngulo de incidencia del flujo relativo para
optimizar el funcionamiento (Kim, 2001). En esta tltima los alabes pivotan sobre si
mismos y se mejora el rendimiento pero el sistema mecanico necesario aumenta

los costes (Takao, 2005).

2.3.2 Turbinas de impulso

Las turbinas de impulso pueden ser clasificadas de variadas formas, una de
ellas seglin el sentido en que el aire la atraviesa: turbinas axiales y turbinas
radiales. A su vez en cada una de estas pueden aparecer subgrupos, cuyos aspectos

mas relevantes de esas turbinas seran descritos a continuacion.

La turbina de impulso radial con aletas directrices fijas (McCormick, 1993)
se compone de dos coronas de aletas directrices fijas y un rotor con alabes
semejantes a los de las turbinas de impulso axial. Durante el semi ciclo
denominado de inhalacién el flujo es centripeto y durante el semi ciclo
complementario de exhalacion el flujo es centrifugo, con lo cual el patréon de flujo
es completamente diferente. Al contrario que las turbinas Wells y las turbinas de
impulso axial, este tipo de turbina no sufre empuje axial alternativo. Las turbinas
de aire auto-rectificadas, especialmente las de geometria constante, son los tipos
mas simples y mas fiables de conversién de energia de las olas en potencia. Al ser
el disefio de los alabes y las aletas rectos, en el sentido radial, son muy faciles de

construir y también econémicos, Figura 2.4.
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ﬂ Rotor
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Figura 2.4 Turbina de impulso radial (Setoguchi, 2002)

Posteriormente fue propuesta una turbina de impulso axial (McCormick,
1979 y 1981) compuesta por un doble rotor de alabes auto-rectificantes y con
rotacion de sentido opuesto (Figura 2.5), asi se buscaba que pérdida relacionada
con la energia cinética a la salida de los dlabes aguas abajo pueda reducirse con el

uso de una segunda fila de aletas directrices (Richard, 1986).

Disefio abandonado por su creador debido el bajo rendimiento (36%) y por

los costes de fabricacion elevados (McCormick, 1989).

W
U

M-

Figura 2.5 Cascada bidimensional de doble rotor y sentido opuesto, McCormick (1979 y 1981)
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La turbina de impulso axial con aletas directrices fijas consta de un rotor
simétrico y dos coronas de aletas directrices fijas, es simétrica y gira en el mismo
sentido independientemente del sentido propio del flujo que varia en cada semi
ciclo de las olas, Figura 2.6. Posee la ventaja, respecto a la turbina Wells que la
curva de rendimiento, en funcién del coeficiente de caudal, es mucho mas plana
(Figura 2.10 al final de éste apartado) y también la zona de rendimientos maximos
se extiende hacia la zona de caudales mayores. Otra ventaja caracteristica de este
tipo de turbinas es que trabajan a velocidades de giro mas bajas que la turbina

Wells, favoreciendo el arranque de la maquina y generando menos ruido.

La turbina de impulso auto-rectificada es la alternativa mas frecuentemente
propuesta a la turbina Wells, también en este tipo de turbinas las coronas de aletas
(estatores) y la corona de alabes (rotor) forman canales que son atravesados por el
fluido. La necesidad de simetria para flujo bidireccional impone que los dngulos de
entrada y salida de los dlabes sean iguales. En la Figura 2.7 se muestra la cascada

bidireccional de aletas (estator) y alabes (rotor).

Flujo, sentido inverso

) \
\ Pt B -~ i e (-7
a0 H mm "y

Rotor movil = ‘;:.._-___,___‘ .

Sentido de rotacién A ~ Ay l i E

a Mt

Rolation { N l |

26 Tmm. \\ a i
K q&ﬁ E] ‘
S |
J

':w].— 350 H\ L 1258 ﬁ:nll: e
Z - Aletas directrices fijas
9 T~/ Cude vane
/
[, 1.5
L

I
: Flujo, sentido directo
| -

Figura 2.6 Turbina de impulso axial con aletas directrices fijas (Maeda, 1999)
Si se compara el rendimiento medio de las turbinas convencionales que

trabajan con flujo unidireccional constante con las turbinas de aire auto-

rectificadas de flujo bidireccional, el de estas dltimas raramente supera un 50-
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60%, y también algunos prototipos OWC han arrojado porcentajes aun inferiores

(Falcao, 2012).

£1

Wl

™ .
AT

Figura 2.7 Cascada bidimensional de una turbina de impulso axial auto-rectificada (Falcao, 2012)

X1

2.3.3 Comparativa entre turbinas Wells y turbinas de impulso

La Tabla 2.1 (Falcao, 2012) muestra que, considerando igualdad de
potencia, en las turbinas Wells la velocidad de rotacién del rotor (w) es mayor y
también la relacion de didmetros (D) respecto a una turbina de impulso axial. Esto
indica que los problemas de ruido aerodindmico y vibraciones que se espera seran

mucho mas graves en las turbinas Wells.

En contrapartida presenta como ventaja que la capacidad de
almacenamiento de energia por efecto de volante es también mucho mayor; esta
caracteristica permite suavizar las oscilaciones del flujo de energia absorbido a
través de las olas durante el funcionamiento, aunque presenta una dificultad
mayor en el momento del arranque debido a una inercia adicional para iniciar el
movimiento. La pérdida de una gran parte de la energia cinética por unidad de
masa asociada con la velocidad de flujo axial (Va2/2); esta pérdida es casi cuatro

veces mayor en las turbinas de impulso que en las turbinas Wells.

Tabla 2.1 Relaciones de parametros entre turbinas Wells y turbinas de impulso axial (Falcao, 2012).

2
Wyotor (Wells) Va(Wells) D(Wells)
2
Wrotor (Impulso) Va(Impulso) D(Impulso)

1.65 0.273 1.38
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Con lo visto sobre los dispositivos y turbinas que se han empleado
tradicionalmente en centrales OWC se puede establecer que la turbina ideal seria
aquella que pueda operar con alta eficiencia en un amplio rango de caudales como
es el caso de las turbinas convencionales o unidireccionales (Raghunathan, 1994);
o bien que sean capaces de maximizar el recurso oscilante de las olas haciendo uso
de la energia disponible en ambos sentidos, si se trata de turbinas bidireccionales.
Es indeseable el uso de valvulas rectificadoras, que intentaron infructuosamente
ser una alternativa para los sistemas de flujo bidireccional (Setoguchi, 2006 y
2009); dando oportunidad a iniciativas de sistemas de grupo turbinado con dos

turbinas (Takao, 2002b).

La descripcion de variados sistemas a través de turbinas de aire para la
conversion de energia de las olas y un vasto camino de simulaciones numéricas
para conocer en profundidad sus rendimientos permite indicar que en condiciones
de flujo irregulares las turbinas de impulso tienen un potencial mayor respecto a

las turbinas Wells (Takao, 2012).

2.3.4 Sistema de grupo turbinado con dos turbinas axiales unidireccionales

La configuraciéon que se describira dispone de dos turbinas unidireccionales
idénticas (Jayashankar, 2010) y por su configuraciéon se la identifica como un
sistema de turbinas gemelas axiales unidireccionales, el esquema de la Figura 2.8
permite describir las dos etapas de conversion de energia neumatica que se

desarrollan por ciclo completo de oleaje incidente.

La camara en su parte superior se acopla con una tuberia que a su vez se
divide en dos ramas en forma de “T” (zona sombreada de amarillo, Figura 2.8) y en
éstas se montan cada una de las dos turbina unidireccionales idénticas que estan
dispuestas para funcionar alternativamente. Cada una de ellas extrae energia
durante medio ciclo sinusoidal del oleaje cuando son sometidas al flujo
bidireccional. La idea de combinar dos turbinas de aire convencionales idénticas
en paralelo para convertir la energia neumatica procedente de una instalacion
OWC es considerada una idea innovadora para la conversion de energia de las olas

(Takao, 2012).
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] ¥ T

Cdmara

Generador

Tuberia de inhalacidn | Tuberia de exhalacidn

Figura 2.8 Sistema de turbinas gemelas axiales unidireccionales (Jayashankar, 2010)

Este analisis ha permitido la idea de combinar dos turbinas de aire
convencionales idénticas en paralelo para convertir la energia neumatica
procedente de una instalacion OWC. ara una situaciéon dada con diferencial de
presion la secuencia del flujo es primero las aletas guias del estator y luego por los
alabes del rotor la turbina T2, este sentido del flujo se denomina sentido directo.
En el segundo semi ciclo se invierte el sentido de flujo y esa misma turbina
funciona en sentido inverso, atravesando el flujo primero por el rotor y
seguidamente por el estator; El funcionamiento de las dos turbinas T1 y T2 es
alterno, de forma que mientras una funciona en sentido directo la otra lo hace en
inverso (Jayashankar, 2009 y 2010). Se muestran esquematicamente la

configuracion (Figura 2.8) y los sentidos de flujo, Figura 2.9.

[ Entrada |  Estator | Rotar [ Salida ]

sentidodirecto

Sentidoinverso

—

[ sabkida | Estator | Rotor [ Entrada |

Figura 2.9 Esquema de funcionamiento de una turbina de impulso axial con flujo bidireccional.
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Indicada la configuracion ahora queda establecida la nomenclatura para
indicar el sentido de operacion:

e Se dird que la turbina funciona en sentido directo, cuando el fluido primero
atraviesa la corona directriz y a continuacién el rotor. Esto es, la turbina T1
funciona en sentido directo durante la inhalacién mientras que la turbina
T2 lo hace durante la exhalacién.

e En cambio, se dira que la turbina funciona en sentido inverso, cuando el
fluido primero atraviese el rotor y posteriormente la corona directriz. Por
ello, es la turbina T1 la que funciona en sentido inverso durante la

exhalacién y la turbina T2 durante la inhalacion.

Esto quiere decir que durante la inhalacién se pretende que la mayor parte
del aire que se introduce en la camara entre por la tuberia de inhalacién (flecha
roja de la Figura 2.8), orientandose la turbina T1 en el sentido adecuado para
aprovechar dicho flujo de la manera mas eficiente posible; por su parte la turbina

T2 trabaja en sentido inverso, oponiendo la maxima resistencia al paso del fluido.

Seguidamente en el periodo de exhalacion lo que se persigue es que el aire
que debe salir desde la camara hacia el exterior lo haga a través de la tuberia de
exhalacién que opone baja resistencia al paso del flujo (flecha verde de la Figura
2.8), disponiéndose correctamente en este caso la turbina T2. Indicando que las

turbinas T1 y T2 son idénticas y sélo varian su disposicién respecto a la cAmara.

En las turbinas convencionales con una unica corona de aletas directrices y
un rotor de alabes se sabe que para conseguir eficiencias altas se requiere flujo
unidireccional, es por eso que en la configuraciéon que se presentd cuando el signo
del salto de presion cambia también lo hace el del caudal, pero conservando
siempre el mismo sentido de rotaciéon del rotor activo. Consecuencia de este
funcionamiento es que el rendimiento tienda a nulo en una de las turbinas (sentido

inverso), mientras la otra genera trabajo util (sentido directo).

El uso de dos turbinas con esta configuracion tiene como objetivo un flujo
unidireccional por cada una de las turbinas, es decir, se pretende que el caudal que
circula por la turbina funcionando en sentido directo sea semejante al caudal total

disponible y por el contrario tienda a cero el caudal que atraviese la turbina que
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funciona en sentido inverso, por tanto que cada turbina trabaje eficientemente

durante la mitad de un ciclo de la onda incidente.

Con esta disposicion de dos turbinas para un salto de presién dado
(independientemente de su signo) el aire es forzado hacia los conductos donde se
encuentran las turbinas, es aqui donde la mayor parte del caudal disponible
atraviesa una de las turbinas, pues la otra que trabaja en sentido inverso ofrece
una resistencia mucho mayor al flujo, de esta forma se busca evitar fuga de caudal

que no genera trabajo.

En el transcurso de esta tesis se indicaran las proporciones de caudal que
circula por cada una de las turbinas segin sea su sentido de operacién; y cémo
afecta este hecho al rendimiento volumétrico, que esta directamente relacionado
con el rendimiento total del grupo turbinado. Este valor es omitido en algunas
publicaciones donde s6lo son presentadas las prestaciones en sentido directo; o
bien se hace referencia a este caudal indicando que se trata de una pequefia

fraccion (Falcao, 2012).

Las dos turbinas pueden estar acopladas a un mismo generador eléctrico o
también existe la opcién que cada turbina se acople a su propio generador, pero en

ese caso los costes se incrementan.

Este sistema promete altas eficiencias en un amplio rango de caudales,

como se requiere en las centrales OWC, Figura 2.9.

1
----- Turbina Wells
09 -
Turbina de impulso FGV
0.8
= = =Turbina de impulso LGV
0.7
= = Turbi idi ional
% 06 1 urbina unidirecciona
2
E 05 -
-g . .
i TR e e e e 2 -
g 0.4 ,’I . |‘ - - _
03 { | '
] )l’
1o
' /
0173 o
1 \
0+t L ; ; ; ; . .
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1 1.2 14 1.6 1.8 2
Coeficiente de flujo

Figura 2.10 Eficiencia de diferentes tipos de turbinas usadas en centrales OWC Jayashankar, 2009
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2.4 Generador

Es el elemento encargado de convertir la energia mecanica generada en la
turbina por el aire en energia eléctrica, para poder acumularla y transportarla a los
sitios de consumo. En algunos casos el régimen de giro del generador es muy
diferente al de la turbina, y es necesario incluir una caja de cambios. Los

generadores pueden ser sincronos o asincronos.

Los sincronos funcionan a velocidad constante, y también pueden hacerlo a
velocidad variable si se les afiade un rectificador y un inversor, su ventaja es que
no introducen perturbaciones en la red pero en contrapartida es riguroso su
acoplamiento (requiere control de tension, frecuencia y fase). En cambio en los
generadores asincrénicos el acoplamiento es mdas simple, y estos no necesitan

sistemas de control de tensién y frecuencia porque la red es quien las impone.

En el caso de las turbinas Wells debido a que poseen un rotor de gran
diametro y la elevada velocidad de rotacion pueden disponer de una gran cantidad
de energia cinética por el efecto volante, entonces pueden reducir los picos de
potencia a los que se expone al generador y proporcionar un efecto de suavizacion

importante a la energia eléctrica suministrada a la red.

2.5 Plantas experimentales OWC

Las instalaciones que funcionan con sistemas OWC son plantas pilotos que
nutren de resultados reales al desarrollo de las investigaciones, aqui se citan las
que han aportado datos experimentales a este proyecto doctoral, y se completa el
listado con otras conocidas a través de los medios de publicacién.

e Sakata: es una planta OWC situada en Japén e integrada al propio

rompeolas del puerto de ese pais. Construida en el afio 1989 para uso de
investigacion y desarrollo. Estd equipada con turbina Wells de 60 kW.

e Mighty Wale: ubicada en la bahia de Gokasho, Jap6n. Se trata de una
instalacion flotante montada por el Centro de Ciencia y Tecnologia Marina
de de ese pais en el afo 1998. Consta de tres turbinas Wells con
generadores independientes de potencias nominales 50 kW, 30 kW y 10
kW, dispone de grandes bancos de baterias que permiten almacenar la
energia generada.
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e Vizhinjam: es una central construida en India para proyectos de
investigacion. Funciona con dos turbinas Wells con una potencia total de
100 kW.

e LIMPET: construida en el afio 2000 en Islay, Escocia, estad equipada con una
turbina Wells contrarrotante con aletas directrices y la potencia instalada es
de 500 kW (Setoguchi, 2006).

e PICO: se ubica en las islas Azores, Portugal y finalizo su construccién en el
afio 1999 bajo la coordinacion del Instituto Superior Técnico y la primera
prueba se hizo efectiva recién en el afio 2005. Problemas de vibraciones en
la dupla turbina-generador entorpecieron el funcionamiento de la planta
desde su creacién. Equipada con una turbina Wells y un generador
asincrono (Setoguchi, 2006).

e Mutriku: La planta esta integrada al puerto de Mutriku, Espafia y fue un
proyecto del Ente Vasco de la Energia de ese pais. Se construyo para 16
camaras-turbina (18.5kW c/u) y disefiada para inyectar a la red la
electricidad producida, cuya potencia instalada total son 296 kW. Fue
puesta en marcha en el ano 2011.

e Zhelang Town (China): instalacién piloto emplazada en China. Equipada con
turbinas Wells, capaces de proporcionar una potencia de 100 kW.

2.6 Conclusiones

En este capitulo se ha realizado un analisis del funcionamiento de las
centrales OWC y se ha descrito en forma sintética los tres elementos del sistema

para luego citar algunos ejemplos reales de estas instalaciones.

Los tres elementos que componen una central OWC son: cdmara, turbina y
generador. La cdmara se encarga de transformar la energia de las olas en energia
neumatica que originara un flujo de aire capaz de mover la turbina, y el generador

se encarga de convertir la potencia mecanica del eje de la turbina en electricidad.

La turbina Wells es la turbina mas conocida en centrales OWC y la mas
difundida en las instalaciones experimentales. Se trata de una turbina de reaccién
auto-rectificante que presenta numerosos problemas y sélo trabaja con un
rendimiento aceptable con caudales pequefios, presenta empuje axial alternativo,

trabaja a altas velocidades, y tiene problemas de ruido y de vibraciones.

Las turbinas de impulso tienen un rendimiento maximo menor que la

turbina Wells, pero sus curvas de rendimiento son mas planas y esto favorece para
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un aprovechamiento mas uniforme para las condiciones variables del mar.
Trabajan con caudales mas grandes, arrancan con menores problemas y giran a
velocidades menores que la turbina Wells. Es posible diferenciarlas en dos tipos,

axiales o radiales.

Los generadores eléctricos utilizados en instalaciones OWC son similares a
los utilizados en otras aplicaciones: sincronos y asincronos. Los generadores
sincronos cuentan con su propio sistema de excitaciéon y alimentan la red con
potencia activa y reactiva. Sin embargo la secuencia de acoplamiento a la red es
complicada. Son la opcidon mas econémica para grandes potencias. Los generadores
asincronos aportan sélo potencia activa a la red y consumen potencia reactiva. Son
rentables para bajas potencias en redes muy grandes que puedan absorber las

perturbaciones que introducen cuando se conectan.

Descriptos los diferentes sistemas de obtencién de energia a través del mar
el paso siguiente es un analisis en profundidad del sistema de turbinas gemelas
axiales unidireccionales y su influencia en el rendimiento global de la planta sera el

proposito de esta tesis doctoral.
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Metodologia para el calculo
del rendimiento
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3 Metodologia para el calculo del rendimiento

3.1 Introduccion

En este capitulo se introducirdan la nomenclatura y los coeficientes
adimensionales que seran utilizados para comparar la geometria (Takao, 2011) con las

otras configuraciones que completan ésta tesis.

Se presentara también un estudio unidimensional a la geometria basica de la
turbina a partir del cual se calculan las curvas del coeficiente de par, Cr, para asi conocer
el comportamiento ideal de una turbina axial. Asimismo se realiza un estudio tedrico

para conocer los angulos del alabe con los que se obtienen las mayores prestaciones.

Por ultimo se presentard la metodologia empleada para el calculo del
rendimiento medio de un grupo turbinado de dos turbinas axiales y las consideraciones

asumidas en las expresiones.

3.2 Coeficientes caracteristicos de turbinas axiales estacionarias

En este apartado se introduce la nomenclatura y los coeficientes adimensionales
empleados para analizar el comportamiento de las turbinas. Estos coeficientes son los

habituales empleados en la bibliografia (Maeda, 2001; Mala, 2011 y Takao, 2011).

Estos coeficientes seran utilizados para evaluar resultados individuales de
turbinas y también para comparar el patron de flujo de los resultados obtenidos por

ensayos numéricos con los resultados experimentales existentes en la bibliografia.

Los coeficientes empleados son los siguientes:

- Coeficiente de caudal, ¢

- Coeficiente de par, Ct

- Coeficiente de potencia consumida, Ca
- Rendimiento, 1

Coeficiente de caudal: se trata de una variable para caracterizar cinematicamente

el punto de trabajo de la turbina. Representa la relacién de velocidades entre el flujo y el

alabe.

p=—2L o

ugAr  ug

Ecuacion 3.1
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Coeficiente de par: representa la potencia util de la turbina, su valor se expresa en

funcion del coeficiente de caudal.

Ty & T
CT(¢) = 1 - 5 = 1 >
7p(va2 + ug”)blz wry 7puR2(1 + ¢p?)blzryg

Ecuacion 3.2

Coeficiente de potencia consumida: indica la energia que el fluido entrega al
atravesar la turbina, también se suele expresar en funciéon del coeficiente de caudal.

Incluye tanto la potencia util, como la de pérdida.

AP,Q AP,

1 -1
jp(vaz + uRZ)Q quRz(l + ¢?)

Ca(p) =

Ecuacion 3.3

Rendimiento estacionario: representa el rendimiento instantdneo para unas
condiciones de funcionamiento estacionarias de la turbina; se suele expresar en funcién

del coeficiente de caudal .

_ To(J) _ CT
APQ  Cad

n

Ecuacidn 3.4

3.3 Teoria unidimensional

Se inicia el andlisis con la obtencién del coeficiente de par Cra partir del Teorema

de Euler de la altura util H,, Ecuacién 3.5.

Ecuacidn 3.5

Examinando los tridngulos de velocidades, Figura 3.1, que describen el
comportamiento del fluido, las componentes de la velocidad son:
v, =V, Cotey,
Ecuacién 3.6
V,, =Uu-Vv, cotp,

Ecuacidn 3.7
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Figura 3.1 Triangulos de velocidades

Reemplazando la Ecuacién 3.6 y Ecuacion 3.7 en la Ecuacién 3.5, se identifica la
proporcionalidad lineal que existe entre la altura util, H, respecto al coeficiente de

caudal ¢, Ecuacion 3.8.

2 2

H, :;(vx(cotoc1 +C0tﬂ2)—u)=l';(\3‘(cotal +cotﬂ2)—lj =ug(§0(00t051 +cot §,)~1)

Ecuacién 3.8

W=pgHQ W=Tew 7129

(4]

Ecuacion 3.9

A partir del primer factor de la Ecuacién 3.2 del coeficiente de par, Cr, se
reemplaza el valor del par (Ecuacién 3.9) y la Hy (Ecuacién 3.8); y se desarrolla la
misma segin se muestra en la Ecuacién 3.10 para obtener la Ecuacién 3.11 que
representa el valor de Cr para incrementos del coeficiente de flujo, ¢. Reemplazando los
valores geométricos de la turbina en estudio (Takao, 2012) a1=20° y $2=32°, se obtiene

la curva que se hace asintdtica para valores muy grandes de ¢, Figura 3.2.
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PIQH, . .,
C. = w _ 2pg(\/x72'(r0 — Iy ))Hu _ 29(¢-u)77(r0 -1y )Hu
Taplv i eublzr,  wply,? +u? blLzr, olp? +1)+ubLZr,

Ecuacion 3.10

c - 27z(r02 —r, 2)¢(¢(Cota1 +cotf,)-1)
T (¥ +)) bLZ

Ecuacion 3.11

45

40 +
35 + =
30 +

25 =

~ F

(S] r /
20 +

15 -+ i
10 +
o.si/

0.0 ey

Figura 3.2 Coeficiente de par, C;

Este desarrollo indica que para la geometria en estudio (Takao, 2011) el valor
maximo tedrico del coeficiente de par es del orden de Cr = 4.15, cuando ¢=6.5; en el
capitulo 6 “Validacién experimental” se puede comparar este valor con los resultados

experimentales y también con las simulaciones numéricas objeto de esta tesis.

Asimismo este analisis tedrico permite identificar fallos en el proceso de calculo
de resultados experimentales existentes en la bibliografia donde se presentan

resultados con Cr > 8 para a1*=20° y Cr > 10 para a1*=14° (Takao, 2011).

Ecuacién 3.11

¢:\LX Q:Vx”(roz_er)

c - 2up(cote, +cot B, )-1.(V, z(r,” —r,%))p _ 27(r,? =1, Yp(g(cota, +cot S, )-1)u
! wplp? +1ubLZr, (0? +1pLzu

_ 2u?p(cote, +cot B, )—1.(quzr(r,” =1, %)) p

a),o(go2 +1)12bLZrm
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A partir de aqui analizaremos la variacién de diferentes angulos que describen la
geometria del conjunto, estator y rotor, para encontrar oportunidades de mejora en las
prestaciones. Se comienza con el angulo de la velocidad relativa de entrada a los alabes

del rotor, B1, (Figura 3.1) Ecuacién 3.12.

p, =arctg S R arctg ¢
u-v,cote, 1-¢cota,

Ecuacion 3.12
Si reemplazamos en la Ecuacién 3.11 la relacion que existe entre angulos de

entrada del estator y rotor, Ecuacion 3.13, obtenemos otra forma de expresar la

ecuacion del coeficiente de par, Cr, Ecuacién 3.14.

1
cota, = ——cot
@

Ecuacion 3.13

27(r, = 1,2) @
C, = (E)LZ : )¢?+1(C0tﬁ2_C0tﬁ1)

Ecuacion 3.14

De esta forma es posible obtener a partir del angulo de entrada geométrico del
estator (a1*=20°) los valores tedricos de los angulos de entrada del rotor, 31, para

variaciones del coeficiente de caudal, ¢, Figura 3.3.

180
160

140 + 7
120 +

100 £

wi
o i
a0 + /

20 +
0+ ; ; : |
0 05 1 15 2

B

Figura 3.3 Angulos de entrada tedricos del rotor, 3;

Se observa que para @=1 se obtiene un angulo $1=150°, y para valores mayores
del coeficiente de caudal la curva de 31 muestra una tendencia asint6tica desde los 156°

en =2 hasta los 159° si fuese @=7; esto permite demostrar que el angulo geométrico
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B1*=149° es adecuado cuando la turbina opera en ¢@>0.6, donde el d&ngulo resultante es
proximo al tedrico.
Ahora analizamos el angulo a; que corresponde a la salida del rotor e indica la

direccion de la velocidad absoluta, Ecuacién 3.15

a,=arctg > |= S -
, =arctg = arctg
u-v, cot g, 1-¢pcot g,

Ecuacion 3.15

Al reemplazar 3z en la Ecuacién 3.15 por el valor geométrico del angulo de salida
del rotor, $2*=32°, nos permite graficar la variacion del angulo o respecto al coeficiente
de caudal, o, Figura 3.4. Aqui la curva tiende a una asintética azx=145°, y el punto 6ptimo

es proximo a ¢=0.7 (flecha azul).

160 T

140
120

100 /
80

60 /
a0+ 7

20 ¢

a

Figura 3.4 Angulos de salida, a, para el rotor de B2*=32°.

Ahora que se han relacionado los angulos que intervienen en la dupla aleta
directriz y alabe continuaremos con modificaciones de éstos que permitirian obtener
rendimientos mas elevados.

Comenzaremos estudiando el comportamiento en la situacion ideal, en que el
fluido abandone la turbina sin rotacién. Como no existen aletas directrices a la salida
este dngulo es ideal y no geométrico, su valor es a;=90° (para ¢@=1). En esta situacién el
angulo de salida del dlabe del rotor debiera ser 2*=45° Figura 3.5, pues sucede que
coincide en valor de la velocidad de arrastre del alabe en la seccién media, ug, con la

velocidad axial, va.
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A \/x

U

Figura 3.5 Triangulo de velocidad para salida sin rotacion, a,=902

La Ecuacion 3.14, a través de su ultimo término (cot 2 - cot 1), nos permite
deducir que fijando B2*=45° el dngulo de entrada al rotor, 1, debe ser lo mas grande
posible para que el coeficiente de par Cr, aumente. El limite es 31=180° pero en esa
situacion el flujo careceria de velocidad axial y esa no es una condicién viable; entonces
se presentaran las curvas del coeficiente de par, Cr, para el angulo geométrico 1*=149°

y otros dos angulos mayores, Figura 3.6.

..............
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PR

—
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/
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o
CTB1*=149 == =CTB1=160 =-**** CTB1=170

Figura 3.6 Variacion del coeficiente de par, C;

Continuando el analisis, y considerando la relacién del tridngulo de velocidades
de la Ecuacién 3.13, se observa cémo se modifica el angulo a1 para el angulo geométrico
B1*=149° y para los mismos dos angulos mayores antes adoptados ($1=160° y 1=170°
respectivamente), Figura 3.7. Aqui se verifican los angulos geométricos a1*=202 y
B1*=149° para @=1. Se observa que para velocidades mayores del fluido, las curvas del
angulo de entrada al rotor (a1) para diferentes valores de (1* presentan tendencias

analogas entre un rango estrecho de valores de entrada al estator, a, entre 4°y 7°.
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Figura 3.7 Variacion del angulo de entrada del estator

Finalmente el angulo de salida del rotor, az, a través de la relacion de angulos
expresada anteriormente en la Ecuaciéon 3.15; donde se observa que para valores
mayores del angulo de salida del rotor, 2, la curva se aproxima a la ideal de 90°,

equivalente a un flujo sin rotacién.
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oz
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Figura 3.8 Variacion del angulo de salida

La Figura 3.8 indica que el angulo geométrico del rotor, 2*=32°, se aleja mucho
del 4ngulo tedrico para obtener un fluido sin rotacién a la salida de los dlabes; para ésta
geometria el punto éptimo es proximo a ¢=0.7 (flecha roja), coincidente con la zona de
maximo rendimiento de la turbina. Para los otros 2 angulos comparativos (32*=45° y
B2*=60°) el punto ideal es en =1y en ¢=1.7; si bien se observa que a medida que crece
el B2* la curva presenta su asintética mas préxima a la ideal de 90°, esto sucede para
valores de ¢ extremadamente grandes alejados de la zona donde la turbina podria
trabajar. Se concluye entonces que para todos los angulos analizados existe una zona

muy estrecha donde se cumplira la condicién de fluido sin rotacién.
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Se hace necesario aclarar para la Figura 3.2, Figura 3.6, Figura 3.7 y Figura 3.8
que en la realidad los coeficientes de flujo maximo, ¢, no superan el valor de 3; en estas
figuras se recurri6 a valores mayores para identificar la tendencia de las curvas en cada

uno de los estudios individuales.

3.4 Analisis no estacionario

Al estudiar las caracteristicas no estacionarias que existe en el funcionamiento de
las turbinas axiales es preciso analizar inicialmente el flujo al que va a estar sometida la
misma durante su operatividad. Si consideramos que el movimiento de las olas consiste
en la superposicion de trenes de ondas sinusoidales, entonces para realizar un analisis
no estacionario de la turbina se debe simular en la turbina el flujo real no estacionario,

generado por un espectro de oleaje.

Para analizar el sistema bajo condiciones reales se deberia emplear como sefial
de entrada un espectro de oleaje de multiples frecuencias y amplitudes hace que los
efectos que se desean estudiar se enmascaren y dificulten el estudio, desconociendo con
precisiéon cuales son las parametros de mayor influencia en el resultado obtenido.
Debido a su complejidad y para facilitar el andlisis bajo condiciones no estacionarias se
estudiara qué efectos produce una entrada sinusoidal de caudal (Ecuacién 3.16).

@ = Quuersen (2

Ecuacion 3.16

Donde: (t) es el tiempo, (T) el periodo y la amplitud es expresada a través del

caudal maximo (Qpsx)-

Las simulaciones que reproducen el comportamiento de la realidad pueden ser
representadas por diferentes variables de interés; para este caso de estudio se escogid el
caudal sinusoidal luego de verificar que la simulaciéon mediante evolucién temporal de la

presion sinusoidal en la entrada de la turbina requiere mayor tiempo de computo.

3.5 Metodologia para el calculo del rendimiento medio

Para el grupo turbinado propuesto, que consta de dos turbinas idénticas, el
rendimiento estacionario de una turbina en forma individual se considera insuficiente

para poder describir el rendimiento global del grupo en su conjunto; entonces se hace
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necesario representar el rendimiento para todo el ciclo de la sinusoide de un analisis no
estacionario. Este analisis es el habitual utilizado en publicaciones (Mala, 2011, Maeda,

2001 y Takao, 2011) y asi pueden realizarse comparaciones con otras turbinas.

En este tipo de configuracidon de dos turbinas axiales el caudal que entrega la
camara se divide en partes desiguales y estos estan asociados a la pérdida de carga que

opone cada una las turbinas.

Se presentan a continuacién las relaciones que existen en las variables que
intervendran en el calculo; identificando con el subindice “D” a la turbina que trabaja en
sentido directo y genera el trabajo mayoritario, y con el subindice “I” a la que lo hace en
sentido inverso y aporta un trabajo casi nulo; explicando que ambas turbinas (N2 1 y N2
2) alternan continuamente su operacion en sentido directo e indirecto acompafando el
ciclo sinusoidal de las olas. La Ecuacién 3.17 representa el par total, compuesto por el
generado en ambas turbina, la Ecuacién 3.18 es la velocidad angular, que es coincidente
en ambos sentidos; al igual que el diferencial de presion, Ecuacion 3.19, y la Ecuacion
3.20 es el caudal total, que se lo expresa como la suma de los caudales que circulan en

cada turbina.

Trotar = Tp + T
Ecuacion 3.17
W= wp = W
Ecuacion 3.18
AP = AP, = AP,
Ecuacion 3.19
Qrota=Qp + Q1 =Q1 + Q,
Ecuacion 3.20

La Ecuacién 3.20 indica que el caudal total, Qrsta;, proporcionado por la cdmara
es la suma de Qp “directo o util” y Q2 “inverso o no util”. Al respecto se hace notar que en
el Capitulo 6 “Validacién experimental” en esta tesis sera demostrado que el caudal Q; no
es despreciable aunque su produccién de trabajo sea extremadamente pequefia; y esta
situacion conlleva a una pérdida del rendimiento general del grupo turbinado

consecuencia del detrimento del rendimiento volumétrico ( 1y).
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Expresando el rendimiento medio del grupo turbinado en forma

general, Ecuacion 3.21:

1,7
ng Trota w . dt

1T
Tfo AP Qrota - dt

Ner p+1 =

Ecuacion 3.21

Reemplazando la Ecuaciéon 3.20 y Ecuacién 3.17 el rendimiento medio del grupo

turbinado lo expresamos con la Ecuacion 3.22.

%(fOTTDw+fOTT, a)).dt

(@ o+ 8P Q).de

Ner p+1 =

Ecuacion 3.22

Donde las unidades de medida utilizadas en las variables seran: T: periodo (s), Tp,
Ti: par (Nm), Qp, Qi: caudales (m3/s) y AP: diferencia de presion, en valor absoluto, entre

camara y salida de turbina (Pa).

Si la Ecuacién 3.22 se multiplica y divide por el caudal que circula en sentido
directo (Qp) se obtienen dos factores; y la descomposicién permite identificar en el
primer factor el rendimiento medio volumétrico (f)y) y en el segundo factor el
rendimiento medio de las turbinas, expresado segun la opcién adoptada en la presente

tesis que considera el par generado en ambos sentidos (Tp y Ti), Ecuacién 3.23.

7 _ %(foTAP Qp )-dt %(IOT(U-(TD+T1).dt
- %(foT (AP Qrotar)-dt | %( [P Qp).dt
Ecuacion 3.23

Discretizando las integrales de la Ecuacion 3.23, se expresa como muestra

la Ecuacién 3.24:

EIL'V=1 APL . QDl Z?:l TDlw + ZIiV:1 Tllw
N AP Qrotari L1 AP Qp;

Ner p+1 =

Ecuacion 3.24

Debido al comportamiento del funcionamiento que describen las turbinas de

impulso la consideracién que se asume es asemejar la relacién entre las variables AP y Q
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a curvas parabdlicas en ambos sentidos (directo e inverso), Ecuacién 3.25 y Ecuacion
3.26; y seguidamente se sustituyen al primer factor de la Ecuacién 3.23 para definir el

rendimiento volumeétrico, Ecuacion 3.27.

Qp = kpy/AP

Ecuacion 3.25

Q, ~ k; /AP

Ecuacion 3.26

17,1
7(Jy 8Protar- Qv )-dt i,

17,1 ~ k
T(fo (AProtar QTotal) .dt pt K

Ecuacion 3.27

A partir de esta ultima, la Ecuacién 3.24 puede expresarse segin la Ecuacion 3.29.

Donde se indica con; ., el rendimiento medio de las turbinas considerando el par

generado en ambos sentidos de funcionamiento (Tp y Ti), Ecuacién 3.28.

7 _ YL Tpiw+ XN, Thiw
bl YN AP Qp;

Ecuacion 3.28

_ _ kp XN Tpiw+X, Thw s
NGT_D+I1 kp + k;° Z?]:lAPi On: Nv-NT_D+1

Ecuacion 3.29
A partlr de aqul se Iniclara un analisis que consiste en expresar el nGT_D como el

producto del rendimiento de la turbina, funcionando en sentido directo y aislada del
grupo turbinado y el rendimiento volumétrico, fjr , y 7y respectivamente. Las
caracteristicas indicadas en esta opcion de calculo, coincidente con bibliografia
existente (Takao, 2011), asume nulo el par generado por la turbina funcionando en

sentido inverso, T, Ecuacién 3.30.

_ _ kp L1Tpiw _
NGt D kD"‘kI'Z?]:lAPi On; Nv-Nt_p

Ecuacién 3.30
Al despreciar el término Tj, se expresa el rendimiento medio del grupo turbinado

como el producto de dos rendimientos; el rendimiento volumétrico (Ecuacion 3.27) y el
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correspondiente rendimiento de la turbina funcionando en sentido directo y aislada del

grupo turbinado, Ecuacién 3.31.

firp = Y Tpiw
P ZLL AP Qpi
Ecuacion 3.31
Donde se indica con 7, , el rendimiento medio de la turbina considerando solo el
par generado en sentido directo (Tp), que sera levemente inferior al fj; ,,; (Figura 3.10)

indicado precedentemente en la Ecuacién 3.29; a excepcidén de caudales muy bajos que

hace que el par, Tj, sea negativo.

3.6 Resultados

A modo ilustrativo y para concluir este apartado se presentan resultados
obtenidos para el grupo turbinado en estudio (Takao, 2011). En la Tabla 3.1 se indican
los pardmetros geométricos, cuyo origen se detallard en capitulos posteirores, que

permiten la realizacién de los calculos presentados en este capitulo.

Tabla 3.1 Parametros geométricos. Turbina Takao, 2011.

Velocidad angular, w (rad/s)= 39.27
Radio medio R (m)= 0.127
Radio punta Rr (m)= 0.150
Radio cubo Ry (m)= 0.105
Altura del dlabe, b (m)= 0.044
Cuerda del dlabe, L (m)= 0.054
Cantidad de aletas, Zestator= 20
Cantidad de alabes Zrotor= 30
Velocidad de arrastre en Ry, ur (m/s)= 5

Los datos presentados en la Tabla 3.2, obtenidos en las simulaciones numéricas
(Apartado 6.4, Capitulo 6) también son necesarios para los calculos aqui presentados. En
esta tabla se presentan los datos de la turbina funcionando en ambos modos de
funcionamiento: directo e inverso. La relaciéon entre AP y Q para la configuracién de las

dos turbinas empleadas puede verse en la Figura 3.9.
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Tabla 3.2 Valores caracteristicos Cp, Cr y 1.

¢ |va(m/s)| AP(Pa) |Q(m3/s)] Ca |T(N.m) Cr nT.ob
2 9.97| 581.0 0.36 3.9 2.22 3.2 0.42
1 499 174.8 0.18 2.9 0.48 1.7 0.60
0.5 2.49 56.6 0.09 15 0.08 0.5 0.65
0.25 1.25 18.2 0.04 0.6 0.00 0.0 0.14
¢ |va(m/s)| AP(Pa) |Q(m3/s)] Ca |T(N.m) Ct nrt!
-2 9.97| 1444.0 0.36 9.6 0.26 0.4 0.02
-1.5 7.48| 859.8 0.27 8.8 0.11 0.2 0.02
-1 4.99( 444.6 0.18 7.4 0.00 0.0 0.00
-0.5 2.49| 165.7 0.09 4.4 -0.03 -0.2 0.00
-0.25 1.25 66.7 0.04 2.1 -0.03 -0.2 0.00

AP(Pa)

0.4 0.3 0.2 0.1 0.0 0.1 0.2 03 0.4
Q(m~3/s)

Figura 3.9 Correlacion de AP y Q para el modelo de 20 aletas y 30 alabes. Turbina descrita en (Takao, 2011)
Se introducen la Tabla 3.2 y la Figura 3.9 con animo de ilustrar los calculos de

rendimientos del grupo de turbinado, y en los capitulos posteriores se continuara con el

analisis luego de presentar otros datos aun no indicados.

La Figura 3.9 permite a través de la variable AP hacer las interpolaciones para

obtener los parametros del sentido inverso (¢, y Q;) que se corresponden a un valor de

Pp-
Tabla 3.3 Coeficientes caracteristicos de la turbina en sentido inverso y totales. Modelo Takao, 2011.

Pn Qo AP oy Qi Protal Q Total
2.00 0.36 581.0 1.16 0.21 3.16 0.57
1.50 0.27 355.6 0.84 0.15 2.34 0.42
1.00 0.18 174.8 0.52 0.09 1.52 0.27
0.50 0.09 56.6 0.21 0.04 0.71 0.13
0.25 0.04 18.2 0.07 0.01 0.32 0.06
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Los valores correspondientes al sentido de funcionamiento inverso aportan las
variables complementarias para calcular el rendimiento volumétrico, fjy, y también el
rendimiento del grupo turbinado, fjgt. Los valores de rendimientos obtenidos por las

dos metodologias desarrolladas en el presente capitulo se muestran en la Tabla 3.4.

Tabla 3.4 Comparativa de los rendimientos (fy, Nty Ngt) para ambas metodologias de calculo.

| @Procal|[nV NTD | NTDb4 [nGT D [nGTDH
3.16 0.63 0.42 0.47 0.26 0.30
2.34 0.64 0.49 0.53 0.31 0.34
1.52 0.66 0.60 0.61 0.40 0.40
0.71 0.70 0.65 0.38 0.46 0.27
0.32 0.79 0.14 0.00 0.11 0.00

Los resultados de la Tabla 3.4 indican que cuando los coeficientes de caudal
totales, @rota, son elevados la diferencia entre ambos, it p41 ¥ it p, €s de entre 9-12%
para el rendimiento de la turbina que considera el par generado en sentido inverso
(M p+1)- Esto sucede porque en ese rango de caudales la turbina genera par en ambos
sentidos de funcionamiento; situacién que a caudales pequefios no se mantiene y el par

generado por la turbina que opera en sentido inverso es negativo y se resta.

Se representa la comparativa de ambas alternativas de calculo para el grupo

turbinado en la Figura 3.10.

0.8 O
0.7 =
o O
0.6 & = 8
X
v 0.5
R ; 3
§ 04 < e %
£ 0.3 X
e R ) i
® 0.2
0.1 8
0.0 X 1 1 1 1 1 1 J
0.0 0.5 1.0 1.5 2.0 2.5 3.0 3.5
¢
& nT_D (20x30) X nT_D+l (20x30) A nGT_D (20x30) X n GT_D+I (20x30) Ol nv (20x30)

Figura 3.10 Rendimientos (turbina, volumetrico y general). Modelo (Takao, 2011).

En la Figura 3.10 se observan los rendimientos del grupo turbinado de acuerdo a
la metodologia aplicada, expresada a través de la Ecuacién 3.29 y la Ecuacion 3.30, que
difieren sélo en el par involucrado en el calculo (ambos sentidos o s6lo sentido directo).
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También se identifica en el rendimiento volumétrico, que del caudal disponible
sblo es aprovechable para la generaciéon de energia un 2/3 del total y su valor es maximo
cuando el coeficiente de caudal ¢ es minimo; y decrece a medido que ¢ crece, desde
79% hasta 63%. Entonces del rendimiento volumétrico resultante se verifica que el
grupo turbinado desecha mas un 30% del caudal disponible para generar trabajo; esto
hace que el rendimiento medio del grupo turbinado se bastante menor al que considera

sélo el trabajo individual de la turbina funcionando en sentido directo.

Para el rendimiento de la turbina 77; p; se observa que para valores de ¢ <0.5 el
par, T, (Tabla 3.2) de la turbina funcionando en sentido inverso es negativo y eso hace

que no se respete la tendencia de rendimientos mayores para ¢ =1 donde 771 p4; > 1 p.

3.7 Conclusiones

La aplicacién de la teoria unidimensional ha permitido identificar los angulos de
disefio 6ptimos que permiten maximizar las prestaciones de funcionamiento, este

estudio ha permitido conocer el valor maximo tedrico del coeficiente de par, Cr.

Se han presentado los coeficientes adimensionales de las turbinas axiales que
seran utilizados en esta tesis y se ha analizado la teoria no estacionaria de las olas que
describen un movimiento sinusoidal y es el recurso que aportan energia neumatica al
sistema; eligiendo para esta tesis la modalidad de caudal sinusoidal para la realizacién

de las simulaciones numéricas por el menor coste computacional.

Seguidamente se describi6 las etapas y consideraciones asumidas para
desarrollar un metodologia de calculo para la obtencién del rendimiento medio del
grupo turbinado, con sus dos alternativas fgt p+1 ¥ igt p, indicando la elegida para esta

tesis y presentando los resultados obtenidos con la geometria en estudio (Takao, 2011).

De las dos alternativas para la metodologia de calculo de rendimiento del grupo

turbinado desarrollada se concluye que elf; . ;> 7; ,; condicidbn que se mantiene

mientras que los valores de flujo no sean tan pequefios que hagan invertir el par

generado en sentido inverso.

Del rendimiento volumétrico resultante se verifica que el grupo turbinado
desecha mas un 30% del caudal disponible para generar trabajo; esto hace que el
rendimiento medio del grupo turbinado se bastante menor al que considera sélo el

trabajo individual de una tnica turbina funcionando en sentido directo.
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CAPITULO 4

Seleccion de una turbina
OWC para una geometria de
camara
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4 SELECCION DE UNA TURBINA OWC PARA UNA GEOMETRIA DE
CAMARA

4.1 Objetivo
El objetivo de este capitulo es desarrollar una metodologia que permita

encontrar el punto de funcionamiento 6ptimo entre la camara y la turbina que
maximice la transformaciéon de energia undimotriz en energia neumatica, y asi
conocer la condiciéon de funcionamiento que la cdmara debe proveer para el

maximo rendimiento medio de un sistema OWC.

4.2 Analisis de la camara y turbina
Se inicia el estudio con las variables que caracterizan el oleaje (periodo de la

ola, T y altura de la ola, H) y las propias correspondientes a la geometria de la
camara (suponiendo una seccion rectangular de longitud, L, paralela al oleaje y el
ancho, b, perpendicular a las olas). Poniéndolas en conjunto suman siete variables:
T, H, AP, Q, g pa ¥ pw, que definen el comportamiento de la interaccion oleaje -

camara OWC.

Se define a la potencia instantanea neumatica de la cdmara a través del

incremento de presién y el caudal, Ecuacién 4.1.

W= Q. AP
Ecuacion 4.1
Se asume que el flujo es incompresible y que el oleaje se define a través de

una sinusoide. Con estas hipotesis puede asumirse que la presiéon dentro de la

camara OWC sera (Ecuacion 4.2):

2Tt
AP = AP, . Seno (T)

Ecuacién 4.2

Entonces se calcula la potencia neumatica media, Ecuacién 4.3, y el

diferencial de presiones medias, Ecuacién 4.4.
.
W= ! Q AP dt
Ecuacién 4.3

49
Tesis doctoral Pablo Valdez - Universidad de Valladolid, Espaiia



Capitulo 4: Seleccién turbina OWC

— 1

AP =—||AP| dt
T

© Ly, —

Ecuacion 4.4

Se define la relacién de tamafio caracteristico de la cAmara como (b.L)1/2 .
Aplicando analisis dimensional se obtienen los siguientes parametros, Ecuacion
4.5:

W./pa _\/p—aQIFTZ Py, g H

(AP)’l212 ' LbVBP P Lb p, ' \BLT 2 \/bL

Ecuacion 4.5

Estos coeficientes se denominaran de ahora en adelante como: coeficiente
de potencia, coeficiente de amortiguamiento y coeficiente de presion; también se
identifica aqui a la relacién de densidades agua/aire, el nimero de Froude y la

relacién de la cAmara.

El cociente de densidades no sera tenido en cuenta a partir de este punto

porque todos los resultados presentados en esta tesis son el mismo par de fluidos:

. . .. ., . (AP T? W,/pa
agua-aire. A partir de los coeficientes de presion otencia ( ) de la
g p p yp 02 LD y ap) oLz

Ecuacién 4.5 se redefine la potencia de la cAmara, Ecuacion 4.6:

. . . p w3
Coeficiente de potencia de la cimara = ———
pa (Lb)5/2
Ecuacion 4.6

g
LT—?

., H . .
La relacién N el nimero de Froude ( ) ; asi poseen un valor

numeérico determinado para éstas. El estudio se realiza para las condiciones de
olaje predominantes: H y T, y teniendo en cuenta que la cdmara se considera
construida previamente, entonces los valores de estos coeficientes dimensionales
tienen unos valores especificos. La camara empleada en esta tesis es
geométricamente semejante al modelo bidimensional, escala 1:25, presentado en
(Lépez, 2012). Asimismo, de ese articulo se extraen los datos necesarios para
determinar el amortiguamiento 6ptimo que se presenta en la Figura 4.1. En esta
figura se representa el coeficiente de potencia y el de presién, para unas

condiciones de oleaje predeterminadas, en funcién del coef de amortiguamiento.
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El amortiguamiento 6ptimo es aquel que maximiza el coeficiente de potencia

captada por la camara.

= @ll= coef W e=@==coef_ AP

8.0E+03 16000

708403 ) nd 3 14000
o / \‘ o
o ! .
2 60E+03 4 \ 12000 2
* \ aQ
2 \ =
S 5.06+03 +—4 \ 10000 =

] \ *
= \ \ o
* [} 2 =]
= 4.0E+03 - - - 8000
1] \ c
8 AN 5
"
S 3.0E+03 ~ 6000 @
- Qo
2 bt 35
g 20E+03 . 4000 ,5
‘:; Il - 8
~

S 1.0E+03 P~ B T 2000

0.0E+00 V[ z 0

0 001 002 003 004 005 006 007 008 009 0.1
Coef. de amortiguamiento =\/ pQ/ [\/ AP b L)

Figura 4.1 Amortiguamiento cdmara

De la Figura 4.1 se deduce, que para maximizar la extracciéon de energia del
oleaje para las condiciones predeterminadas hay que imponer el amortiguamiento
optimo. Este amortiguamiento, que viene determinado principalmente por la
turbina, se identifica con la letra “A”. A partir de sustituir los valores geométricos
(L, b) y p en el coeficiente de amortiguamiento se obtiene el amortiguamiento

6ptimo, Ecuacién 4.7.

_Q
VAP

=A

=

Ecuacion 4.7

Esta relacion obtenida es la que maximiza el comportamiento de la camra.
Por tanto, para maximizar la extraccion de energia, la turbina ha de tener una

relacion de Q y AP semejante a la que precisa la camara.

También es posible obtener el valor del coeficiente de presién “B” a través
de la Figura 4.1, que se corresponde con el valor del coeficiente de presion que

corresponde al amortiguamiento éptimo.

— Pa bL
AP =B T2
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Ecuacion 4.8

A continuacién se desarrolla el andlisis de la turbina, que se
adimensionaliza a través de la Ecuacién 4.9 y Ecuacién 4.10, donde W; es la

potencia media en eje por ciclo y donde se desprecia la influencia del namero de

Reynolds.
APQ imae YPOD
D2 /AP VAPax

Ecuacion 4.9

VW P ( Ve Jp wD)
D? (AP, 2 D? VAP /AP,

Ecuacion 4.10

’

Debido al comportamiento periédico del caudal que atraviesa la turbina de
un dispositivo OWC los coeficientes varian en el tiempo y para resolverlo se ha
utilizado el valor maximo de la presion; cabe aclarar que para el coeficiente de
caudal es indiferente trabajar con los valores maximos porque lo realmente
importante es el cociente Q/VAP y no los valores de cada una de las variables en
cada instante; y este valor se asume en primera aproximacién constante porque la
curva caracteristica de la turbina es aproximadamente parabdlica y se lo identifica

como amortiguamiento de la turbina, Ecuacién 4.11.

Amortiguamiento yyming = \/% = constante

Ecuacion 4.11

Los datos necesarios para realizar el andlisis de la turbina pueden
obtenerse experimentalmente o numéricamente, de forma mas accesible se
recurre a la bibliografia de donde se extraen los coeficientes adimiensionales Ca y
Cr de las turbinas OWC (definidos en el capitulo 3). Entonces se obtienen las
caracteristicas operativas de la turbina (T, AP,Qy w) para el rango de coeficientes

de caudales, ¢, escogido.

Para describir el régimen no estacionario de funcionamiento de la turbina
se asume la hipdtesis de régimen cuasi-estacionario que indica que el tiempo de

residencia de las particulas fluidas en la turbina es mucho menor que el periodo de

52
Tesis doctoral Pablo Valdez - Universidad de Valladolid, Espaia



Capitulo 4: Seleccién turbina OWC

la ola (serd ampliado el concepto en el Capitulo 5: Simulacién del modelo

numeérico).

Es posible entonces calcular para una turbina especifica (tipo y tamafio) la
potencia media obtenida en un ciclo, Ecuacién 4.12 y la potencia recibida, Ecuacion
4.13. En la Figura 4.2 se representan valores instantaneos en funcion del tiempo

para un ciclo sinusoidal de presion de T=1.56s, (Lopez, 2012).

17
Wo=?LTO.wdt

Ecuacion 4.12

N 1 (T 2mt
L:?J;) AP.Q dt:?.];) AP 45 SENO (T)Q(t) dt

Ecuacion 4.13

Potencia Potencia
entrada salida
18
16
14
= 12
2 10
£ =
S
4
2
i}
0 0.2 0.4 06 0.8 1 1.2 14 16 18

t[s]

Figura 4.2 Evolucion temporal de la potencia entrada y salida

Uno de los pardmetros de diseiio serda el rendimiento medio, que es

independiente del tamafio y velocidad de giro de la turbina, Ecuacion 4.14.

1.7
__TfoToa)dt
77_1fT4P d
7)o APQat

Ecuacidon 4.14

Representando el rendimiento medio en funcién del coeficiente de presiéon

de la turbina se obtiene la Figura 4.3.
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Figura 4.3 Rendimiento medio

Entonces es posible obtener el coeficiente de presion dptimo de la turbina,

definido con la letra “C” en la Ecuaciéon 4.15, y que seguidamente sera utilizado

para obtener el didmetro de disefio de la turbina.

ﬁooD

APpax

Ecuacion 4.15

Como se ha mencionado, Ecuacién 4.11, el comportamiento de la turbina de

impulso (Pereiras, 2011) se puede aproximar su curva caracteristica a la de una

parabola que pasa por el origen Figura 4.4.

@ Turbinade

2000

impulso === Ajuste

— 1800

1600

1400
1200

1000

800
600

400

Diferencial de presién [Pa

200

Caudal [m3/s]

Figura 4.4 Diferencial de presion y el caudal de la turbina (Castro, 2012)

Entonces el coeficiente de amortiguamiento de la turbina definido con la

letra “E” sera constante, Ecuacion 4.16.
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JrQ
D2 /AP

= E = constante

Ecuacidn 4.16

Como se ha visto en la Figura 4.4 la hip6tesis de comportamiento parabolico
se ajusta a la realidad. Los valores experimentales (o numéricos) se ajustan
correctamente a una parabola. Por tanto es asumible considerar que el coeficiente

“E” sea constante e independientemente del coeficiente de presiéon de la turbina,
Figura 4.5.

Ajuste parabolico
0.20

0.18
0.16
0.14
0.12 E
0.10 = =
0.08
0.06
0.04
0.02

0.00 ¢

(QVp) / (D2VAP)

0 0.5 1 1.5 2
wDVp/VAP,

Figura 4.5 Ajuste parabdlico de la turbina

A partir de la Figura 4.5 se conoce que para cualquier valor del coeficiente
de presiéon 6ptimo de la turbina (letra C, Ecuacién 4.15) se obtendra un valor
constante del coeficiente de amortiguamiento de la turbina (letra E, Ecuacién
4.16), y en esta ultima expresion se introduce el amortiguamiento 6ptimo que
impone la camara (letra A, Ecuacion 4.7); y entonces asi es posible obtener el

didmetro de la turbina, Ecuacién 4.17.

D
JpoD o \PQ _
VAP D2 VAP LbA

0 Lb =D E

AP \/p

Ecuacidn 4.17

Ahora de la Ecuaciéon 4.17 se extrae que el didmetro de la turbina, D, que
depende del tamafio de la cdmara, del coeficiente de amortiguamiento éptimo de la

camaray de la propia turbina.
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El siguiente pardmetro que permite caracterizar la turbina es la velocidad

de giro, w; éste se obtiene relacionando el coeficiente de presion de la cAmara en

. . . Lo . . w5 _ 2AP
condiciones de amortiguamiento 6ptimo, Figura 4.1, y admitiendo un AP = —==,
m

Ecuacion 4.18.

AP T? B
PabL —ap,,, —"pPall
E _ 2 APmax max 2 T2

Ecuacidn 4.18

Finalmente a con la Ecuacién 4.15 y la Ecuacion 4.17, y luego reemplazando

la Ecuacion 4.18, se obtiene el pardmetro w, Ecuaciéon 4.19.

LbA C\/ APy ax C |m _pbL C [m
D= 2| w= = ~B—=— |-LbB
E | ﬁD \/ED 2 T TDN?2
JpwD ‘ C |7 BE

:C w=— |—
APrax TJ]2A

Ecuacion 4.19

Entonces los parametros de la turbina quedan definidos por la Ecuacién
4.20, obtenidos a través de los coeficientes caracteristicos A, Cy E que se obtienen

de la Figura 4.1, Figura 4.3 y Figura 4.5.

turbina

Ecuacion 4.20

4.3 Resultados

Se presenta la aplicaciéon de la metodologia de amortiguamiento 6ptimo
desarrollada en el presente capitulo para el caso concreto de la central descrita en

(Lépez, 2012).

56
Tesis doctoral Pablo Valdez - Universidad de Valladolid, Espaia



Capitulo 4: Seleccién turbina OWC

Se desarrolla esta metodologia con turbinas de caracteristicas diferentes.

o - . H .
Utilizando los valores caracteristicos se tiene ﬁ=0.12 y el nimero de Froude

(LT%Z )=85.43; y a través del modelo numérico (Lopez, 2012) es posible obtener

la curva de amortiguamiento 6ptimo, Figura 4.1.

Asi para las caracteristicas de la turbina de impulso radial (Pereiras, 2011)
el didmetro sera 1.19 m, la velocidad de rotacién de 124 rpm y una potencia de 450
W, correspondiente a un rendimiento medio de 0.33; y haciendo la comparacion
para la turbina de impulso axial (Thakker, 2005) el diametro obtenido es 0.59 m, la
velocidad angular 296 rpm y la potencia 550 W, considerando un rendimiento

medio de 0.43.

Ahora se presenta la Tabla 4.1 para diferentes condiciones del oleajes y
- . : ., H : -
tamafios de camara, donde se repite la relacion 7 v se aplica el modelo numérico

para condiciones de olas de H=0.04m y T=1.56s (Lépez, 2012). La tabla obtenida
permite individualizar el didmetro, la velocidad de rotacién y la potencia
resultante para el amortiguamiento 6ptimo; que serd equivalente a la condicién

real patron de la camara cuya seccién es 3.2x4 m? y el oleaje de H=1m y T=7.8s.

En la Tabla 4.1 se comparan tres turbinas radiales y una axial. Para las
radiales existe la original (z=1), otra con la dimensién axial un 50% mas larga
(z=1.5) y la siguiente con la dimension axial un 100% mas larga que la original

(z=2); en las tres turbinas radiales la dimensién radial es idéntica.

Tabla 4.1 Velocidad de rotacion, diametro y potencia estimada para diferentes condiciones de oleajes

H(m) H=1 H=2
Radial T(s)| 7.8 10 12 14 7.8 10 12 14
z=1 | (rpm) |149 238 284 417 221 275 348 374
D (m) 1.14 0.88 0.77 0.57 1.29 1.05 0.91 0.86
W (watt) 565 667 589 383| 2214 2424| 2364| 2188
z=1,5 | (rpm) |184 294 351 515 274 340 431 462
D (m) 0.92 0.71 0.62 0.46 1.04 0.85 0.73 0.69
W (watt) 574 677 598 389| 2247| 2460| 2399| 2220
2=2,0 | (rpm) |216 345 412 605 321 399 505 542
D (m) 0.79 0.61 0.54 0.39 0.90 0.73 0.63 0.60
W (watt) 573 676 597 388| 2243| 2456| 2395| 2216
Axial |® (rpm) |332 530 634 930 494 613 777 834
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D (m) 0.59 0.46 0.40 0.29 0.67 0.54 0.47 0.45

W (watt) 671 792 700 455 2630 2879 2807 2598

La velocidad de rotacién aumenta directamente proporcional a la altura y
periodo de la ola, en cambio el didmetro es inversamente proporcional a estas
variables del oleaje. Siempre existe una combinaciéon de didmetro y velocidad de
rotacion de la turbina para mantener la maxima potencia neumatica y el

rendimiento dptimo en la turbina.

La Tabla 4.1 también permite evidenciar que en la turbina radial el
didmetro obtenido para el amortiguamiento 6ptimo disminuye a medida que la
dimension axial de la turbina aumenta; esto es muy importante debido a que es
posible conseguir la amortiguaciéon 6ptima en la cdmara con una turbina mas

pequefia modificando esta variable.

Como en una instalacién real el didmetro de la turbina es fijo una vez
seleccionado, éste no puede cambiarse para adaptarse a las condiciones de oleaje
que son variables; y entonces esa condicion no es posible mantenerla
simultdneamente para la maxima potencia neumatica y para el rendimiento
6ptimo de la turbina. Entonces la situaciéon de compromiso es modificar la
velocidad de rotaciéon de la turbina para ubicarse en el rendimiento 6ptimo,
aunque en ese caso la potencia neumatica no se correspondera con la maxima que

la cAmara es capaz de brindar.

Para solventar el inconveniente descripto se requeriria de un método de
regulacién que maximizase la potencia extraida en cada momento, y eso no se
aborda en esta tesis pues corresponde a un analisis del funcionamiento del sistema
fuera de condiciones de disefio (condiciones de oleaje no predominantes). El
objetivo de este capitulo es ilustrar como realizar el dimensionamiento de una
turbina para un sistema OWC teniendo en cuenta las condiciones predominantes

de oleaje.

4.4 Conclusiones

Se plantea una metodologia de calculo realizada para la selecciéon de una

turbina OWC para una geometria de cAmara determinada y unas caracteristicas del
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oleaje. El tamafio de la turbina depende linealmente de la relacién de tamano de la
camara; y también existe una correspondencia de los parametros de
amortiguamiento de la cAmara y de la turbina, que se interrelacionan para obtener

el sistema OWC funcione en condiciones éptimas.

Los parametros de disefio de la turbina (D y w), obtenidos con la aplicaciéon
de la metodologia maximizan el rendimiento de la turbina. Esta metodologia de
calculo en la seleccion de turbina se realiza a partir de caracteristicas geométricas
de la camara y condiciones iniciales de oleaje (H y T); cuyo resultado es el
rendimiento maximo del conjunto cdmara-turbina, a partir del amortiguamiento

6ptimo de la cAmara.

Finalmente los resultados de la metodologia presentados al final de este
capitulo indican que para obtener el mismo amortiguamiento que una turbina
axial, se requiere una turbina radial de mayor tamafo. El analisis de los datos
permite extraer que incrementando la envergadura de una turbina radial se reduce

el amortiguamiento, lo que permite usar turbinas radiales de menor tamaio.
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CAPITULO 5

Modelo numérico
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5 MODELO NUMERICO

51 Introduccion

En este capitulo se describe la geometria y la configuracién de la turbina de
impulso axial utilizada en el modelo. Ademas las caracteristicas y el desarrollo del
modelo fisico y numérico realizado, que permite a través de la metodologia

utilizada describir el comportamiento del grupo turbinado de dos turbinas axiales.

Se incluye la terminologia y las consideraciones que se han hecho para

modelizar, mediante simulaciones estacionarias, el funcionamiento de la turbina.

Se ha realizado el modelo numérico de una dnica turbina que consta de un
rotor con alabes, una corona con aletas directrices y conductos de entrada y salida
que conectan la turbina a la cdmara del sistema OWC en un extremo y al exterior

en el otro.

La forma que el modelo de una uUnica turbina utiliza para describir el
funcionamiento de la turbina real en el grupo turbinado, es invirtiendo el sentido
de flujo. Asi es posible adoptar las mismas variables pero alternando la entrada y
la salida de la turbina; es decir solamente se modeliza una turbina porque las dos
turbinas que componen el grupo de turbinado son idénticas, aunque el flujo las

atraviesa en diferente sentido.

El grupo turbinado que se utilizé para generar el modelo numérico esta
compuesto por dos turbinas idénticas de impulso axial unidireccionales (Takao,
2011).

Para representar al grupo turbinado de dos turbinas axiales, que ha sido
disefiada para una instalaciéon de laboratorio, Figura 5.1 (Jayashankar, 2010) se
describe a continuaciéon la geometria de una turbina que sera utilizada en el
modelo numérico. La eleccién de la geometria de (Takao, 2011) se basa en la
existencia de datos experimentales en ambos sentidos que han sido el punto de
partida para disefiar el modelo numérico que se presenta en este capitulo y que

luego sera validado en el capitulo 6 de esta tesis.

5.2 Descripcion geométrica
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El presente estudio se enfoca en la caracterizacion del fluido al atravesar la
corona directriz y el rotor, actuando los conductos rectos de entrada y salida como
complementos del modelo para estabilizar el comportamiento del fluido en los

extremos del modelo simulado.

TURBINE 1
{ INTAKE SIDE |

Figura 5.1 Conducto del grupo turbinado de dos turbinas axiales unidireccionales (Jayashankar, 2010)

Existen también otras referencias bibliograficas (Maeda, 2001,
Jayashankar, 2009 y Mala, 2011) de configuraciones semejantes o con leves
variaciones en la geometria del 4alabe donde se presentan resultados
experimentales que seran el complemento para los resultados del modelo
numérico realizado y simulado en el laboratorio de Energia y Fluidomecanica de la

Universidad de Valladolid (UVa).

La configuracion de (Takao, 2011) tiene su origen en disefios previos y
disponibles en la bibliografia (Maeda, 2001). La disposicién de las aletas

directrices y los dlabes del rotor se muestra en la Figura 5.2.

La geometria del modelo numérico que serd analizado posee las

caracteristicas siguientes:

Estator: es el elemento fijo y posee una corona compuesta de 20 aletas
directrices y no posee holgura, las aletas forman un dngulo 202 respecto a la radial
y una altura de 45mm. Las aletas estan compuestas por un arco de circunferencia
de 33.5 mm y un tramo recto de 34.5 mm, a los que se dota de un espesor de 0.5
mm, Figura 5.2.
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Rotor: es el elemento movil de la turbina y esta formado por 30 alabes;
cada uno de los cuales tiene, en su radio interno de 105mm, una envergadura de

44 mm, una holgura de 1mm y un angulo de 152 respecto a la horizontal, Figura

5.2.

Conducto de entrada: se lo representa con una longitud de 80 mm y

didmetro 300mm, es idéntico al que conecta la cAmara con el estator.

Conducto de salida: idéntica longitud que el anterior y representa al que

conecta al rotor con la salida o atmoésfera. Sera explicado méas adelante que la
terminologia adoptada en estos ultimos dos elementos se conmuta segun el sentido con

que el fluido atraviesa la turbina.

.
’ = 70,00
T34 = 6,5 {

i ] 22

i
f=—216— _Twozs :

30,1 — =

43,3
Figura 5.2 Configuracidn de la turbina de impulso axial unidireccional y geometrias de aleta y alabe (Takao, 2011)

La geometria de la turbina axial unidireccional de la Figura 5.3 es parte del

grupo turbinado propuesto por Takao, 2011.
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Figura 5.3 Esquema de la turbina axial unidireccional que conforma el grupo turbinado (Takao, 2011)

El resumen de los parametros correspondientes a la turbina axial

unidireccional utilizados en el modelo numérico se indica en la Tabla 5.1

Tabla 5.1 Parametros geométricos de la turbina (Takao, 2011).

Numero de Cuerda |  Angulo de Holgura
alabes o aletas | (Mm) referencia (mm)
Corona 30 70 20° 0
Rotor 20 44 15° 1

5.3 Modelo fisico

5.3.1 Ecuaciones del flujo

Un modelo fisico es una serie de ecuaciones diferenciales que describen los
fenomenos fisicos que suceden entre el fluido y la turbina. El cédigo Fluent
resuelve estas ecuaciones de conservacion de la masa, de energia y de cantidad de
movimiento y asi es posible conocer el comportamiento de una particula fluida en

el espacio y el tiempo.

El fluyjo de aire dentro de una turbomaquina es tridimensional y no
estacionario, con grandes fluctuaciones de las variables fluidas derivadas de las
interacciones entre partes fijas y moéviles. Utilizaremos las ecuaciones de Navier-

Stokes para describir el flujo dentro de la turbina.
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Ecuaciones de Navier-Stokes que describen el comportamiento (Ecuacion

5.1, Ecuacién 5.2 y Ecuacién 5.3):

dp R
E-&-V-(pv)—o

Ecuacion 5.1

61_7) = —
p<E+ﬁVf5>+Vp=divr’+pfm

Ecuacion 5.2

de
p(EH?Ve)=div(kVT)—pdivT7’+CD,,+Qr+Qq

Ecuacidén 5.3

Es importante destacar que, aunque el fluido de trabajo sea aire, y dado que
el nimero de Mach no supera el valor de 0.3 dentro de la turbina el flujo puede ser
considerado incompresible. En esta situaciéon es valido resolver el problema
fluidomecanico con independencia del termodindmico y hace posible prescindir
de la resolucion de la ecuacion de la energia. También como es un flujo isotermo,
la viscosidad también es uniforme y constante. Entonces, las ecuaciones a resolver

son, Ecuacién 5.4 y Ecuacion 5.5:
divv =0
Ecuacion 5.4

61_7) —
p<E+ﬁVﬁ>+Vp=uAf5+pfm

Ecuacidon 5.5

Al describir los elementos que componen la turbina se indicé que existen
componentes fijos, el conducto interior, corona directriz y conducto exterior, y
también un dnico elemento moévil, que es el volumen del rotor que gira a una
velocidad constante en el eje axial. Motivo que lleva a utilizar en las simulaciones
un sistema de referencia movil solidario al rotor que gira a la misma velocidad

angular que éste.

Al definir las caracteristicas de simulacidn se escoge la técnica denominada
mallado deslizante (sliding mesh), que permite utilizar una metodologia no
estacionaria. Consiste en desplazar el mallado correspondiente al dominio mdvil
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en cada paso temporal, de esta forma el rotor cambia su posicion relativa respecto
a las coronas directrices. Para llevar a cabo esta técnica se generan dos mallados
independientes entre los cuales existe un movimiento relativo y que estan
conectados a través de una entrefase numérica. Por tanto, es posible simular el
movimiento relativo del rotor respecto de las partes fijas, que serian la corona
directriz y el conducto de salida; en este andlisis esta condicién se presenta a

ambos lados del rotor.

Entonces en las ecuaciones correspondientes al rotor se introducen los
términos relativos a las fuerzas de inercia presentes durante la rotacion:
centrifugas y de Coriolis, y se obtiene la ecuacion de conservacion de cantidad de
movimiento, Ecuacién 5.6.

ow —
p<E+v_V)Vv_v’>+Vp=uA17+pfm+p[2(5XW)+5><(5><77)]

Ecuacion 5.6

Donde w es la velocidad angular de rotaciéon y w es la velocidad relativa

referida a un sistema de referencia solidario al rotor.

La resolucidon analitica de estas ecuaciones diferenciales es de excesiva
complejidad, la forma de resolverlas es haciéndolo de forma discreta. Aunque no

es exacto, permite obtener resultados muy préximos a la realidad.

5.3.2 Condiciones de contorno

Una turbina en una central OWC en la realidad funciona en forma no
estacionaria porque sus condiciones de funcionamiento dependen del oleaje y por
tanto se generan condiciones periddicas de caudal y presién. Sin embargo,
basandose en la hipétesis de que no se producen cambios apreciables en el flujo ni
en las condiciones de contorno durante el tiempo de residencia de una particula
en la turbina, se puede suponer funcionamiento cuasi-estacionario, (Inoue, 1988)

y (Raghunathan, 1995).

Por tanto, asumiendo la hipdtesis de cuasi-estacionareidad, el modelo
numérico simula la turbina bajo condiciones de funcionamiento estacionarias, con

condiciones de entrada y salida constantes para la velocidad y la presién
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respectivamente. No obstante, la resolucion es no estacionaria debido al

movimiento relativo del rotor - estator.

En el modelo numérico de la turbina se analizé el comportamiento del flujo
en ambos sentidos (directo e inverso), de forma de poder representar el
funcionamiento del grupo turbinado que posee dos turbinas trabajando
simultdneamente (una en sentido directo y otra en inverso). Es por este motivo
que cuando se cambia en una simulacidn el sentido del flujo los extremos (entrada

y salida) también invierten su nombre.

Se adopta como sentido “directo” cuando el fluido recorre la turbina
primero por el estator y luego por el rotor; y diremos que es “inverso” cuando lo

hace primero por el rotor y luego por el estator, Figura 5.4.

| Entrada | Estator | Rotor | Salida |
Sentido directo

—>

Sentido inverso

G

Salida Estator Rotor | Entrada |

Figura 5.4 Esquema de funcionamiento de una turbina de impulso axial con flujo bidireccional.

Para el proceso de simulacién se reduce el dominio de calculo,
aprovechando la periodicidad del nimero de aletas y alabes de la turbina. S6lo un
sector angular es suficiente para conocer el comportamiento de la turbina en su
conjunto, por tanto el modelo presenta superficies periddicas que delimitan el
dominio estudiado. Estas superficies periddicas se implementan a lo largo de todo

el dominio (conducto entrada, estator, rotor con holgura y conducto salida).

En resumen, para el planteamiento de este estudio se implementan las

siguientes condiciones de contorno estacionarias, Figura 5.5.
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s Periddicas fazul) ~__

Velocidad entra
frojo)

Interface(beis)

Figura 5.5 Condiciones de contorno

e Entrada: en el estudio de esta turbina la variable independiente es el
coeficiente de caudal ¢. Para describir un rango amplio de trabajo en el
presente estudio se han cogido cinco valores del coeficiente de caudal ¢ , que

se corresponden a velocidades de entrada, Tabla 5.2.

Tabla 5.2 Velocidades de entrada utilizados en las simulaciones

@ Va (m/s)
0,25 1,25
0,5 2,49

1 4,99
1,5 7,48

2 9,97

En esta tesis se ha elegido utilizar como condicién de entrada estacionaria
el caudal, éste es representado a través de la velocidad axial en la turbina
(Ecuacién 5.7). En cada una de las simulaciones, para representar la variacion de

un caudal sinusoidal que refleje el efecto del oleaje sobre la cAmara.
2.1
VvV = Vjix - S€EN (Tt)

Ecuacion 5.7

e Salida: se impone la condicién de presién estatica para todas las simulaciones.

70
Tesis doctoral Pablo Valdez - Universidad de Valladolid, Espafia



Capitulo 5: Modelo numérico

e Periodicidad: con el fin de disminuir el tamano del modelo, s6lo se simulara
una porcion del dominio. En el contorno resultante de este corte imaginario se
aplica la condicién de periodicidad rotacional. En nuestro caso simularemos
1/10 del dominio total, debido a que esta relacién permite dividir la cantidad
total de aletas (20) y alabes (30) en cantidades enteras, es decir 2 aletas y 3
alabes. En el capitulo 8 “Optimizacion geométrica” seran citadas
periodicidades distintas que fueron usadas en otras geometrias propuestas al
analizar el comportamiento de solidez en estator y rotor; estos valores surgen
de la combinacién mas conveniente de partir en partes enteras de la cantidad

de aletas y alabes de cada turbina.

e Entrefase: la técnica usada para representar el movimiento del rotor requiere
este tipo especial de condiciéon de contorno, que permite dividir el volumen
del conjunto en cuerpos individuales, representando individualmente e
idéntica para ambos el area de la pared que los une, de esta forma es posible a
uno de ellos imponerle una condicion de movimiento (rotor) y al otro

mantenerlo fijo (estator).

e Pared: son las superficies so6lidas de la turbina (dlabes y aletas directrices, los
discos del rotor y del estator y las paredes del conducto). Las paredes pueden
ser fijasy mdviles.

5.3.3 Parametros de operacion

Los parametros de operacion utilizados se indican en la Tabla 5.2:

Tabla 5.3 Parametros de operacion

Fluido de trabajo Aire seco
Densidad (kg/m3) 1.225

Viscosidad (kg/m/s) 1.79-10

Presion de referencia (Pa) | 101325
Régimen de giro (rad/s) 39.27

El régimen de giro simulado es coincidente con las referencias
bibliograficas (Jayashankar, 2009) para los ensayos experimentales, no es

excesivo (375 rpm, equivalente a 39.27 rad/s) y asi se evita velocidades en las
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que los efectos de compresibilidad del fluido alteren los resultados (u=5m/s,
considerando el radio medio, Rm, del dlabe = 0.127m). El estudio considera en el
modelo que el fluido es incompresible y sus propiedades constantes. La presion de
referencia se fija en la atmosférica a nivel del mar y al tratarse de un gas se

desprecia la accion de las fuerzas gravitatorias.

5.4 Modelo numérico

Debido a que no es posible resolver analiticamente las ecuaciones de
Navier-Stokes en este estudio, se hace necesario recurrir a un método de
aproximacion numérica; en Mecanica de Fluidos el método mas utilizado es el
método de volumenes finitos que aprovecha la naturaleza conservativa de las
ecuaciones de Navier-Stokes, y consiste en discretizar el dominio del problema en
pequefios volimenes llamados celdas y aplicar los balances de masa, cantidad de
movimiento y energia en cada uno; siendo el centroide de cada celda el punto

representativo del dominio en el que almacenan los valores de la solucidn.

El Método de Volumenes Finitos ofrece dos técnicas de resolucién: Density-
Based Coupled Solver (DBCS) y Pressure-Based Solver (PBS), siendo ésta ultima la
escogida. El método DBCS resuelve simultdneamente las ecuaciones de
conservaciéon de la masa, de cantidad de movimiento, de la energia y de
conservacion de las especies. Se utiliza cuando las variables son muy
interdependientes entre si, como por ejemplo flujo compresible, combustidn,
ondas de choque o flujos supersonicos. El método PBS toma como variables
principales la cantidad de movimiento y la presion, que es el interés del presente
estudio. Es un procedimiento mas flexible que permite elegir resolver las

ecuaciones de forma acoplada o segregada, Figura 5.6.
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+ Actualizar propiedades

Y
Resolver ecuacion de momento

h |
Correccién de la presién
Actualizar campo de presiones
Actualizar caudales masicos

Y
Resolver ecuacion de la energia
Resolver ecuacién de las especies
Resolver ecuaciones de turbulencia
Resolver otras ecuaciones escalares

e
No fe _‘ },Converge?-_':_' -- Si )
Solucién

Figura 5.6 Secuencia de la técnica de resolucion (PBS) (www.fluent.com; figura original en inglés)

El software empleado en la resolucién del problema ha sido el c6digo CFD
comercial de uso general ANSYS© Fluent 12.1.

5.4.1 Generacion de la malla

La generacion de un mallado es necesaria para la aplicacion de las técnicas
numéricas por el método de volimenes finitos en la resolucion de las ecuaciones
del flujo. La malla debe cumplir una serie de condiciones para que los resultados
obtenidos de las simulaciones representen la realidad de la turbina. Seguidamente

se citan las mas importantes por su posible influencia en los resultados:

e Las fronteras del dominio deben ajustarse de modo que las condiciones de
contorno queden representadas adecuadamente.

¢ Distribucidén regular y escalonada gradualmente cuando el tamafio varie en
zonas donde se desee mas precision, sin variaciones bruscas en la densidad

de celdas.
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e Realizar una malla de mayor densidad para las zonas donde se espere que
la variacion espacial de las variables sean mayores.

e El tamafio de la celda adyacente a los contornos sélidos del dlabe, que es la
superficie donde el fluido realiza el par. Asi los modelos de pared estiman
el comportamiento del flujo en la pared adyacente esos sélidos respecto a
la distancia de las celdas adyacentes basandose en leyes semi-empiricas; y
para evaluar la distancia de la primera celda del mallado respecto de la

pared se utiliza el parametro y+.

En esta tesis el dominio que se necesita mallar corresponde a una turbina
axial unidireccional, es decir que se trata de una geometria compleja donde
ademas existen movimientos relativos entre las diferentes partes, situacion que
condiciona el proceso porque dificulta enormemente la creacién de un mallado
estructurado. Para facilitar el calculo numérico se crea un mallado lo mas regular
posible; la soluciéon adoptada fue la de combinar mallados estructurados en las
zonas en las que sea posible (entrada y salida), con mallados no estructurados en
las partes mas complejas (estator y rotor), donde los elementos de formas curvas
complejas presentes en los volumenes, aletas y alabes, obstaculizan la generacién

del mallado en forma de cuadricula regular.

En los siguientes apartados se haran algunos comentarios sobre la
generacién y estructura del mallado en los diferentes elementos que componen la

turbina que se ha simulado.

En la bibliografia se hace una division de dos grandes grupos para los tipos
de mallas segin su conectividad (Ballesteros, 2003): estructuradas y no
estructuradas. Los mallados estructurados discretizan mejor las ecuaciones y
transmiten mejor la informacion, pero son dificiles de implementar en geometrias
complejas porque son poco flexibles. La siguiente sub-divisién de las mallas es
para celdas cuadrilaterales, triangulares o mixtas. Para el mallado de la turbina
axial analizada se han utilizado celdas hexaédricas en los voliumenes de los
conductos de entrada y salida, y celdas tetraédricas para las geometrias mas

complejas, es decir en el estator y el rotor.
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La turbina modelada contiene regiones con movimiento relativo, entonces
se hace necesario construir mallas en las que las zonas moviles deslizan sobre las
fijas. Esta técnica se conoce como Sliding Moving Mesh (SMM) y requiere un tipo
especial de condiciéon de contorno llamada “Entrefase”. Los volimenes a ambos

lados de esta entrefase son completamente independientes.

Las geometrias se han construido con Autodesk Inventor 2011 y los

mallados se han realizado con GAMBIT 2.4.

5.4.2 Proceso de mallado

Para facilitar la construccion del mallado se dividi6 el dominio
computacional en diferentes elementos: conducto de entrada, estator, rotor y

conducto de salida. El rotor es el tinico elemento mévil y que dispone de holgura.

Se comienza el mallado por los dos volimenes que presentan mayor
dificultad de forma, estator y rotor. Se inicia por un mallado bidimensional en el
cubo de la turbina, posteriormente se mallan los radios que componen las aletas y
los alabes; y finalmente se aplica el mallado tridimensional. Los voliumenes
correspondientes al rotor, estator y holgura, son zonas que presentan un mayor
refinamiento, dado que se considera que los fenémenos del fluido son mas
importantes en éstas y es por eso que la cantidad de celdas es mayor alli que en

los conductos de entrada y salida.

La malla generada para la geometria patrén y los posteriores modelos
simulados se han construido de aproximadamente 3 millones de celdas en todos
los casos para que las comparaciones puedan realizarse de forma adecuada, sin

que exista influencia del mallado en la comparacion de los resultados.

a
Figura 5.7 Malla bidimensional del estator. a) estator y b) detalle de celdas triangulares
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Figura 5.8 Malla tridimensional del estator

El mallado 2D Figura 5.7 realizado para el estator se trata de un mallado no
estructurado con elementos de tres lados y denominado por Gambit tipo “pave”,
con un espaciado igual a 0,8. Luego se malla a través del volumen y se obtiene un

mallado 3D no estructurado compuesto por celdas tetraédricas.

El mallado de los volimenes estator, Figura 5.8, y rotor se crearon con una
concentracion de nodos en los extremos de los radios de aletas y alabes, pues la
teoria indica que el flujo en la parte central es practicamente bidimensional, y es
por eso que se desea disponer de mayor densidad de celdas en el extremo de estos
elementos; en particular en los dlabes donde se encuentra la holgura por el efecto

causado en el flujo.

En la holgura también se proyecté el mallado 2D generado previamente al
coger la referencia de la cara frontera del mallado 3D del rotor, donde la cara
completa de la holgura se completa con el mallado 2D de los tres huecos de los
alabes, Figura 5.9, no incluidos en el volumen del rotor. Para el volumen de la
holgura de hizo una mayor densidad de nodos, logrando una cantidad minima de

tres filas de nodos en su espesor, de s6lo 1 mm.
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Figura 5.9. Estructura del mallado de la holgura 2D del rotor.

El resto de elementos de menor complejidad de forma y grado inferior de
importancia para el analisis del flujo, que son los conductos de entrada, Figura
5.10, y salida, tienen un mallado estructurado. En estos volumenes al no tener en
su interior elementos sélidos, se realiza un mallado 2D estructurado que luego se
proyecta en la direccién del radio, generando asi una malla totalmente

estructurada.

o

Figura 5.10. Mallado estructurado en el conducto de entrada.

5.4.3 Calidad del mallado

La calidad del mallado es un aspecto que puede afectar a la estabilidad, la
convergencia y también a la calidad de los resultados; es por eso que uno de los
objetivos principales durante el proceso de mallado fue conseguir que la calidad
fuera elevada. Situacion conflictiva en turbinas axiales, donde el mallado 3D a
través de celdas hexaédricas presenta en los volimenes del estator y del rotor
dificultades de creacion por contener elementos so6lidos curvos (aletas y alabes)

que interceptan a estos y acarrea como resultado indeseable celdas con caras de
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angulos muy agudos (“equiangle skew” elevados). Este coeficiente adimensional

mide el grado de torsién de las celdas y se define en la Ecuacion 5.8:

Hmax - eeq eeq - Hmin}

Qgas = max{ 180 — 0, 0,

q

Ecuacién 5.8

Donde Bmax ¥ Bmin Son respectivamente el angulo maximo y minimo entre
aristas (elementos bidimensionales) o superficies (elementos tridimensionales).

Beq es el angulo correspondiente a una celda equilatera de forma similar.

Para cuantificar la calidad del mallado se utiliza este parametro equiangle
skew. Este parametro proporciona una medida de la relacién entre los angulos que
forman las caras de cada celda. Un cero corresponde con una celda cuyas caras
forman angulos de 90° entre si, y conforme el valor del equiangle skew crece, las
caras forman dngulos mas agudos. El criterio seguido a la hora de valorar este
pardmetro es el siguiente: valores del equiangle skew entre 0-0.25 se consideran
excelentes, entre 0.25-0.5 son buenos resultados y entre 0.5-0.75 se consideran
aceptables. Valores por encima de 0.8 no son recomendables porque pueden
generar inestabilidades durante el proceso de calculo e incertidumbre en la

solucion (Thakker, 2005).

El mallado del modelo de la turbina axial estudiada en la presente tesis esta
compuesta por celdas hexaédricas en los volumenes correspondientes a los
conductos de entrada y salida; y con celdas tetraédrica en los volimenes del
estator y del rotor. Se obtiene un mallado con una calidad admisible que permite
ser simulado correctamente. El 99,99% de la totalidad de las celdas (3.1x10°) se
sitian en valores de un equiangle skew menores a 0.75, correspondiente a una

calidad adecuada, Figura 5.11.
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Figura 5.11 Calidad de malla segun factor Equiangle skew.

5.4.4 Acoplamiento presion-velocidad

Para resolver el problema de la no linealidad en la relacion entre la presion
y la velocidad se emplean los denominados algoritmos de acoplamiento presion-
velocidad, Tabla 5.3. Estos métodos iterativos parten de una estimacion del campo
de presiones y calculan el campo de velocidades a través de la ecuacién de
conservacion de cantidad de movimiento. A través de la ecuaciéon de continuidad
se establece una correccidn en el campo de presiones y se repite todo el proceso

hasta que se alcance el criterio de convergencia deseado.

El método de resolucién utilizado (PBS) coge como variables principales los
campos de presion y de velocidades que en general no son conocidos y forman
parte de la solucion del problema. Las tres componentes de la velocidad aparecen
como incognitas no lineales en el término convectivo de la ecuacion de
conservacion de cantidad de movimiento, siendo una de las principales razones
por las cuales las ecuaciones de Navier-Stokes (Ecuacion 5.1, Ecuacion 5.2
y Ecuacién 5.3) no se pueden integrar. Respecto a la variable presion cuando se
trata de un fluido incompresible (o como el caso de estudio que se comporta como
tal) so6lo aparece en estas ecuaciones; en cambio si es un fluido es compresible

también aparece en la ecuacién de estado.
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Tabla 5.4 Algoritmos de acoplamiento presiéon-velocidad

Algoritmo Caracteristicas
SIMPLE Algoritmo basico de acoplamiento presion-velocidad. Robusto.
SIMPLEC Mejora del SIMPLE.
PISO Afiade una segunda correccién basada en las celdas vecinas.
Coupled | Discretiza el gradiente de presion. Limitado a ciertos problemas.

En la totalidad de simulaciones realizadas para las ocho geometrias
generadas es esta tesis (las siete restantes seran abordadas en el capitulo 8) se ha
utilizado el algoritmo SIMPLEC, que converge en un tiempo menor, y se evita coste

de calculos de ordenador.

5.4.5 Modelo de pared

En el libro de (Schlichting, 2004) se describe la complejidad del proceso de
transicion entre la capa limite laminar y la turbulenta; en la turbomaquina objeto
de estudio que se compone de paredes fijas y mdviles la capa limite turbulenta es

la dominante.

Debido al grado de impacto de la capa limite y su complejidad, la
resolucion y el modelado deben ser considerados para obtener resultados de la
simulacién validos que representen a la realidad. En la definicién del modelo
numérico hay que tener en cuenta que la resoluciéon del mallado cerca de las
paredes afecta a la validez de la solucién, especialmente en el rotor por ser el
unico volumen movil donde se produce el intercambio de energia.

La capa limite turbulenta se divide en dos regiones: capa interna, formada
por las subcapas laminar y logaritmica, y la capa externa. Para caracterizar las

subcapas internas se utiliza el parametro y* (Ecuacion 5.9).
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(A T
midd . y* < 11.63 Subcapa laminar
+ — v p

1
L;ln(Ey*); y* > 11.63 Subcapa logaritmica

pyu’
yt=
I

+ —
y*t = o [
p

Ecuacion 5.9

Ay, es la distancia del centro de la celda adyacente a la pared, p la densidad
del fluido, v la viscosidad cinematica, tw el esfuerzo cortante sobre la pared, k la
constante de von Karman (cuyo valor experimental es 0.4187) y E una constante
de integracidon que depende de la rugosidad de la pared. Para la ecuacién de y*: la
variable y es la distancia del centro de la primera celda respecto de la pared y u* es

la velocidad de friccion.

Entre la subcapa laminar y la logaritmica existe una zona de transicion
suave. El valor y* = 11.63 representa la interseccién entre los dos tramos de la

funcién.

Existen diferentes modelos de pared que pueden ser utilizados por el

software Fluent ® (Tabla 5.4):

Tabla 5.5 Modelos de pared

Modelo Condiciones y* Observaciones
: Flujos con Re altos.
Standard Wall Functions 30 <y*<300 No resuelve la subcapa
(SWF) :
laminar.
Los mismos limites
Non-Equilibrium Wall que SWF segun los Para separacion débil y
Functions efectos de la transicion de flujos.
presion
Enhaced Wall Treatment Fl,u Jos con Re b.a] os:
3<y*<10 Obstaculos y predicciones
(EWT) X >
de caidas de presion
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En el modelo estudiado se opt6 para la malla de una turbina axial el modelo

de pared Enhaced Wall Treatment.

En la Figura 5.12 se presenta la distribucién de celdas para los distintos
valores de y* obtenidos; se observa que un gran porcentaje de celdas, 86%, estan
contenidas en el rango de valores indicado en el programa Fluent (3 <y* <10) para
ser considerada aceptable la simulacién. Se ha estimado que la desviacién en los
valores y+ no es suficiente para causar diferencias en el andlisis de los coeficientes

adimensionales.

30,
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-g — . s
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Figura 5.12 Valores de y* segtin distribucién de las celdas.

5.4.6 Modelo de turbulencia

En las turbomaquinas debido a las condiciones propias del funcionamiento
hace que el flujo en su interior sea turbulento (movimiento de flujo irregular,
tridimensional y con valores altos del nimero de Reynolds); este fenémeno de
turbulencia es complejo dado que presenta desprendimientos de capas limites en
la superficie de los alabes, desprendimiento de estructuras vorticales, fenémenos
de estela, etc. que se desarrollan a lo largo de diversas escalas temporales y
espaciales. Todos estos fendémenos caracterizan un flujo altamente tridimensional,

donde se incrementa la complejidad por ser un campo fluido no estacionario.

El comportamiento que describe el flujo turbulento se interpreta a través
de las ecuaciones de Navier-Stokes promediadas y requiere una potencia de
calculo muy elevada incluso para casos sencillos. Esto se debe a que captar los
fendmenos de turbulencia en su escala mas pequefia requiere una discretizacion

temporal y espacial de gran resolucién. Sin embargo, el calculo de la turbulencia a
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escalas mas pequefias no resulta necesario para conocer las caracteristicas
generales de un flujo turbulento.

En la Tabla 5.5 se muestran los modelos de turbulencia mas conocidos
para cada tipo de resolucion de las ecuaciones.

Tabla 5.6 Modelos de turbulencia mas comunes

Ecuaciones
Cierre Modelo Caracteristicas
adicionales
Spalart- 1 Aplicaciones aeroespaciales con flujos
Allmaras compresibles a altas velocidades.
k-¢ Standard 2 Robusto. Uso general.
Flujos rapidamente deformados
k-e RNG 2 jostap y
turbulentos.
Chorros planos y cilindricos, capas limite
k- bajo fuertes incrementos de presion
Realizable adversos, flujos con separaciéon y
recirculacion.
K Bajos nimeros de Reynolds, contornos
-
2 de pared, capa limite y flujos no
Standard p P . ] y i
estacionarios.
Incrementos de presiéon adversos en
k-w SST 2 perfiles aerodindmicos y ondas de
choque transitorio.
Flujos tridimensionales complejos con
RSM Tensiones c elevada turbulencia y rotacion. Requiere
de Reynolds elevada potencia de calculo y capacidad
de memoria.

En esta tesis se ha utilizado el modelo de turbulencia k-¢ Realizable por ser
el modelo que mejor representa el comportamiento de las turbinas de impulso y
por el coste computacional menor que demanda y que se indica para turbinas

(Pereiras, 2008).

5.4.7 Analisis de sensibilidad de la malla

Para la resolucién numérica adecuada de un flujo hay algunos aspectos
importantes que tienen gran influencia sobre los resultados y el tiempo de calculo.

Este apartado se dedica al tamafio del mallado, que a través de un estudio de
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sensibilidad permitira identificar la influencia que tienen en los resultados del

modelo numérico.

En la primera geometria construida (20 aletas y 30 alabes de Takao, 2011)
que serda la utilizada como patrén para esta tesis se realizd el andlisis sobre la
influencia de la densidad del mallado con los resultados obtenidos de los modelos
numéricos; para ello se usaron mallados semejantes de tamafos diferentes:

2.3x106, 2.5x10¢, 3.1x10° y 3.6x106celdas.

El paso temporal utilizado fue de 10-* segundos, valor aun inferior a la
minima aconsejada (10-3) para obtener resultados de buena calidad (Pereiras,
2008), y una discretizacion de tercer orden, se mantuvieron idénticas condiciones
de contorno en todos los mallados. Para analizar los resultados se utiliz6 la
relacién entre los parametros caracteristicos de la turbina Ca y Cr y los
correspondientes al mallado de mayor cantidad de celdas; se opta la conveniencia
de utilizar la malla 3.1x10¢ que evitar un coste computacional innecesario y

devuelve resultados de alta calidad, Figura 5.13.
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o
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0.75

2 2.2 24 2.6 2.8 3 3.2 34 3.6 3.8
Numero de celdas(x106)

Figura 5.13 Sensibilidad de la malla.
5.4.8 Sensibilidad de la técnica para simulacion de mallas maviles
Existen dos técnicas diferentes para la simulacién de la interaccion rotor-

estator, una es la técnica Moving Reference Frame (MRF) y otra técnica es el

Sliding Moving Mesh (SMM).

En la turbina en estudio existen un elemento movil (el rotor) y los restantes

fijos, por eso es necesario considerar este movimiento relativo.
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La técnica denominada Moving Reference Frame (MRF) asume que el flujo
es estacionario, incorporando los efectos no estacionarios rotor-estator a partir de
promedios aproximados en la zona de entrefase. Para incorporar los efectos no
estacionarios asocia a cada zona de mallado (rotor, estator) una velocidad de

arrastre (bien de rotacién o bien de translacién).

La otra técnica, Sliding Moving Mesh (SMM) simula el movimiento del
volumen movil mediante un mallado deslizante. Esta permite calcular una
solucion mas exacta del campo fluido, especialmente si existen interacciones no
estacionarias como es el caso de una turbomaquina. Sin embargo, esto requiere de

mayor potencia computacional.

Se realizé la comparacion de las técnicas, MRF y SMM, en unos pocos
modelos donde fue posible la convergencia por ambos métodos (el método MRF
no siempre era posible); en los resultados se observé que las diferencias son
despreciables, pero el tiempo de trabajo requerido de ordenador es superior en

SMM.

5.5 Simulacion computacional

Las técnicas numeéricas a través de la Mecanica de Fluidos Computacional
(CFD) permiten realizar estudios en las turbomaquinas con un detalle mayor a las
obtenidas en por medios experimentales en laboratorios. Los modelos CFD
resuelven el flujo tridimensional incorporando modelos de turbulencia para
resolver las ecuaciones de Navier-Stokes y el promediado de Reynolds (Thakker,

2003, 2005a, 2005b y 2005¢, y Hyun, 2004).

5.5.1 Justificacion de condiciones de contorno estacionarias

La simulacion de las turbinas OWC, gracias a la aceptada hipétesis de flujo
cuasi-estacionario, se realiza con condiciones de contorno estacionarias debido a

que simplifica de forma notable los calculos.

Para describir el comportamiento en régimen no estacionario es preciso
citar la hipétesis de régimen cuasi-estacionario establecido de forma teérica para
turbinas Wells (Inoune, 1988) que indica que el tiempo de residencia de las

particulas fluidas en la turbina es mucho menor que el periodo de la ola.
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Existen estudios numéricos (Setoguchi, 2003) y experimentales (Mamun,
2006) para turbinas Wells que estudian los efectos no estacionarios y concluyen
que existe también cierta histéresis en flujo cuasi-estacionario. Sin embargo, estos
autores la consideran muy pequefia cuando se realiza para la optimizacién de una

geometria de turbina.

Si consideramos un periodo de tiempo tradicional del oleaje T=10s Figura
5.13, un coeficiente de caudal medio ¢=1 y los datos propios de la turbina
estudiada (Takao, 2011): velocidad de rotacién 39.27rad/s y radio r=0.127 m

obtenemos con la ecuacion de flujo ¢:

Q VR __ VR m
= === Vp =@.Up = 5—
¢ ugRAR wr ug’ R= ¢ -Ur s

Ecuacién 5.10

Entonces el tiempo de residencia de las particulas sera del orden de:

Rm 0.127m
—=t'=——=0.025s
Vg 5m/s
Ecuaciéon 5.11
t'<T

Por tanto podemos asumir que la turbina trabaja en condiciones cuasi-
estacionarias, pues en el caso de estudio el tiempo de residencia del flujo en la

turbina es mucho mas pequefio que el periodo del oleaje.

5.5.2 Resolucion por discretizacion

El c6digo Gambit dispone de herramientas para realizar el mallado
independiente de los volumenes de la turbina; conocido como discretizacion
espacial del dominio transforma las ecuaciones diferenciales en ecuaciones
algebraicas y permiten aplicar las técnicas numeéricas en la resolucion. Luego el

cédigo FLUENT® resuelve las ecuaciones por el método de volumenes finitos.

Un esquema de discretizacion interpola las variables fluidas en las caras de
cada celda a través de los valores de dichas variables en el centroide de la celda
contigua. Pero para aplicar las ecuaciones discretizadas es necesario conocer el

valor de dichas variables en las superficies de las celdas. Para ello se han de
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utilizar esquemas de interpolacion tanto para los términos difusivos como los

convectivos (Tabla 5.6).

Tabla 5.7 Esquemas de discretizacion del programa Fluent

Esquema Aplicacion Caracteristicas
First order upwind El valor en la cara de la celda depende de la
Second order upwind informacion agua,s ?olrriba. Difusién
numeérica.
Espacio Solucidén exacta del modelo
Power law - .
unidimensional.
QUICK Sélo mallas hexaédricas. Multidireccional
Third order MUSCL Aplicable a cualquier malla. Mas preciso.
Standard A través de la discretizacion espacial.
PRESTO Balance entre las celdas vecinas.
Linear Presién Media de la presion en las celdas vecinas.
Second order Similar a Second order upwind.
Body Force Weighted Para cuando se f:o_nocen las fuerzas
masicas.
First order implicit Tiempo Estable respecto al tamafio del paso
Second order implicit temporal. Cada paso requiere iteraciones.
Green-Gauss cell based Media entre los centroides vecinos.
Green-Gauss node ) Media entre los vértices de la celda.
based Gradiente
Least squares cell Variacién lineal entre los centroides
based vecinos.

El anadlisis del flujo en la turbomaquina que se analiza en esta tesis es un
problema no estacionario debido al movimiento relativo entre los alabes del rotor
y las aletas directrices. Por este motivo las ecuaciones del fluido ademas de
discretizarse en el espacio deben serlo también en el tiempo, lo que implica que
las ecuaciones se resuelven en cada paso temporal. Para la discretizacion espacial
(momento, energia cinética turbulenta y tasa de disipacion turbulenta) se ha
optado por el esquema de tercer orden (MUSCL) y para la presion se ha utilizado
el esquema de segundo orden. La discretizacion temporal ha sido de segundo

orden para lograr mayor precision en los resultados.
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5.5.3 Factores de sub-relajacion

La linealizacion de las ecuaciones del flujo y la dependencia de los valores
de cada celda con los resultados de la celda contigua hace necesario controlar la
evolucién de las variables en cada iteracion. Este control se hace mediante el
método de sub-relajacién que facilita la resolucién de las ecuaciones y favorece

una mejor convergencia del proceso (Tabla 5.7).

Tabla 5.8 Factores de sub-relajacion

Variable Factor de sub-relajacion
Presién 0.3
Densidad 1
Fuerzas de volumen 1
Momento 0.7-0.8
Energia cinética turbulenta 0.7-0.8
Tasa de disipacidn turbulenta 0.7-0.8

5.6 Proceso de calculo y convergencia

Los calculos se han realizado en el clister de ordenadores de 8 nicleos en
paralelo con procesador Intel Core i7 a 2.67 GHz con 12 Gb de RAM que dispone la
Universidad de Valladolid en el laboratorio de Mecanica de Fluidos de la Escuela

de Ingenierias Industriales.

Para garantizar la estabilidad del modelo se empieza la resolucién con
discretizacion de primer orden en los términos convectivos, pasando
sucesivamente a segundo orden y luego a tercer orden, implementando un
numero alto de pasos temporales que garanticen que se alcanza una solucion
periddica en el caudal y presion total para diferentes secciones de la maquina; que
es el resultado cuando la simulacién adquieren un comportamiento periédico y
converge en la solucién del modelo. La simulacién se ejecuta con el rotor en

movimiento mediante la técnica SMM (Sliding Moving Mesh).

Los residuales se reducen hasta 10-4, que se considera adecuado para la
simulacién de flujo en turbomaquinas. El nimero maximo de iteraciones por paso

temporal para alcanzar la convergencia se fijo en el rango de 20 a 30, dependiendo
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de la dificultad de convergencia que presente el caso y el promediado de los

resultados numéricos para su analisis se realiza mediante mass weighted average.

5.7 Resumen de las caracteristicas del modelo numérico

Tabla 5.9 Resumen de las caracteristicas del modelo numérico

Construccion de geometrias

Autodesk® Inventor® 2011

Generacion de mallas GAMBIT® 2.4
Codigo CFD ANSYS® Fluent® 12.1
Geometrias 3D
Hexaédrico y tetraédrico, combinacion
Mallado de zonas estructuradas con no

estructuradas.

Modelo fisico

Fluido incompresible

Velocidad/Presion en la entrada
Presion en la salida

Condiciones de contorno Periodicidad
Entrefase
Pared
Turbulencia k- Realizable
Método de resolucion PBS transitorio SMM

Discretizacion

Espacial: tercer orden MUSCL.
Presion: segundo orden.
Temporal: segundo orden.
Gradiente: Green-Gauss cell based

Acoplamiento presion-velocidad SIMPLEC
Residuales <104
Paso temporal 104s

5.8 Conclusiones

Se han expuesto las caracteristicas del modelo numérico que se ha

desarrollado para la simulacién de la turbina que constituye el grupo turbinado
compuesto por dos turbinas de impulso axial. La generacion de la geometria se ha
realizado siguiendo las dimensiones indicadas en (Maeda, 2001 y Takao, 2011),
que describe la geometria patréon que va a ser objeto de estudio y que luego se
utiliza para el capitulo 8 “Optimizacion de la geometria”, donde intervienen otras

siete geometrias adicionales generadas a partir de ésta.

Han sido explicados los distintos modelos fisicos que se utilizaron asi como

la adaptaciéon numérica de estos. Se han indicado las ecuaciones de Navier-Stokes
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para un fluido de densidad constante, que en este caso es aire seco. Para modelar
la turbulencia se ha escogido el modelo k-¢ Realizable que devuelve los resultados

de mayor calidad en la simulacién de las turbomaquinas OWC.

Respecto al modelo numérico es importante recordar que como las
ecuaciones de Navier-Stokes no se pueden integrar analiticamente hay que
recurrir al método numérico de Volimenes Finitos, en la versiéon PBS (resolucion
basada en el campo de presiones). Para ello se han construido mallas con
elementos hexaédricos y tetraédricos, combinando zonas estructuradas con no
estructuradas; y se ha puesto especial cuidado en su creacidn pues se considera

que es una parte esencial del modelo numérico.

Se realizé el andlisis de sensibilidad en funciéon del tamafio del mallado,
evaluando el comportamiento de 4 tamafios diferentes, se escoge la malla
correspondiente a 3.1x10¢ celdas que es la que permiti6 obtener alta calidad de

resultados y el minimo coste computacional.
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CAPITULO 6

Validacion experimental
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6. VALIDACION DEL MODELO NUMERICO

6.1. Introduccion

La coherencia entre modelos fisicos y numéricos es un indicador de la
precision de los resultados que luego se obtendran, y de ahi su significancia. El
proceso de validacion se basa en la comparacion de resultados experimentales con
los resultados obtenidos del modelo numérico. La estrategia de validacidn trata de
identificar y cuantificar las fuentes de error, considerando también las limitaciones

de los resultados experimentales.

Disponer de resultados experimentales confiables es fundamental para
validar el modelo computacional. Debido a la imposibilidad de realizar ensayos
propios, se ha recurrido a resultados experimentales existentes en la bibliografia
(Maeda, 2001, Jayashankar, 2009 y 2011, Mala, 2011 y Takao, 2011) para validar el

modelo numérico realizado para la presente tesis.

En el desarrollo de una validacion hay que tener en cuenta que el
experimento tiene que capturar la fisica de interés, incluidas condiciones iniciales
y de contorno (dimensiones del modelo, condiciones de turbulencia, rugosidad,
etc.). También considerar que las fuerzas y momentos se tienen que obtener como
distribuciones de presiones, y cuantificar los errores, tanto aleatorios como

sistematicos.

Con el modelo numérico realizado para la geometria de la turbina (Takao,
2011) se realizaron simulaciones no estacionarias bajo condiciones de
funcionamiento constantes semejantes a las de los ensayos experimentales.

6.2. Ensayos experimentales

Para el area en estudio, referido a turbinas de aire, la mayor parte de lo que
se conoce sobre el rendimiento aerodindmico para conversiéon de energia de las

olas es a través de resultados de los modelos experimentales.

Considerando que en éstos modelos la escala de tiempo para que el flujo
atraviese la turbina es en general mucho menor que el periodo tipico de onda del
océano, que es aproximadamente de 5-15 seg. Por tanto, es posible asumir que el

comportamiento de las turbinas queda perfectamente reflejado a través de
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ensayos a caudal constante (Raghunathan, 1985a y 1985b). Es importante que los
ensayos cubran el rango de condiciones operativas que se prevé para la turbina, y
asf asimilarlos con las situaciones reales del mar.

Haciendo referencia histérica se citan a continuacién los primeros bancos
de ensayos desarrollados que permitieron cuantificar la potencia a través de
ensayos con turbinas Wells que se realizaron con flujo unidireccional en el Reino
Unido a finales de 1970 y principios de los afios 1980 en la Central Electricity
Generating Board (con un rotor de diametro de 0,4 m) (Grant, 1979y 1981) y en la
Queen’s University de Belfast, Reino Unido (con un rotor de didmetro de 0,2 m)

(Raghunathan, 1980 y 1982).

Una década después un banco de ensayos mdas grande fue construido en
1992 en el Instituto Superior Técnico de Lisboa, Portugal donde se ensayaron
turbinas Wells, y posteriormente turbinas de impulso, de didametro del rotor (0,6
m) y flujo unidireccional, Figura 6.1, (Gato, 1996). El incremento de presién a
través de la turbina la proporcioné un ventilador centrifugo de velocidad variable,
con una camara de gran tamafio situada aguas abajo de la seccién de ensayo. En
este banco de ensayos la velocidad de flujo se mide por medio de una tobera

calibrada a la salida de la cAmara.

Torque transducer
Motor/generator

Turbine rotor / Honey comb
Annular duct \ i
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Air intake \ — /

) D - — Fan
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g + _____ i) :TV"_"" q:___-.ﬂ I. ?E
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Pressure tappings
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Figura 6.1. Banco de ensayo unidireccional, Instituto Superior Técnico de Lisboa, Portugal (Gato, 1996).

Otro banco de ensayo de caracteristicas similares fue construido mas tarde

en la Universidad de Limerick, Irlanda (Thakker, 2002).

En las Universidades de Limerick, Irlanda y de Saga, Jap6n fueron realizados

los mas importantes desarrollos e investigaciones referidos a las turbinas de aire
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auto-rectificantes, ejemplo son los resultados experimentales obtenidos en el
banco de ensayos de Saga, Japdn; capaz de producir los flujos de aire reversibles,

(Maeda, 1999).

Finalmente para el disefio estructural de las instalaciones reales hay que
considerar que en el mar abierto real, la caida de presion a través de la turbina de
una planta OWC puede exceder los 104 Pa en condiciones de mar muy enérgico;
dando lugar a efectos nada despreciables respecto a la compresibilidad del aire.
Estos niveles de presién de aire no son posibles de ser simulados en los bancos de
ensayos utilizados hasta el presente.

6.3. Instalacion de ensayos experimentales

Para ensayar turbinas en condiciones de funcionamiento no estacionarias es
necesaria una instalacién capaz de suministrar condiciones de caudal de aire
oscilante similar al que estd expuesta la turbina en la realidad, ésta se ensaya en
un banco que consta de una maquina de desplazamiento positivo de piston que
genera un flujo de aire bidireccional. La instalacién real de donde se obtuvieron los

resultados experimentales se muestra en la Figura 6.2.

Servomoter-
generador’

Figura 6.2. Instalacion experimental (Takao, 2004)
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Complementa la interpretacion de la instalacién experimental el esquema

que aparece en la Figura 6.3.

I Tume! de viesin 7 Camara

1 Biston § Tharbina mdsal

3 Husillo de bolas ? Trnsducior de par

4 Sanamotor 1T Servemoter-fenareadar
3 Convertider VA Il Transductor & preibon
§ Sarvo-pack 11 Convemdes A'D

Figura 6.3. Esquema de la instalacion de ensayos de flujo de aire reversible para turbinas de aire la auto-
rectificante, Universidad de Saga, Japon (Setoguchi, 2002).

Esta instalacion de ensayos (Setoguchi, 2002) consiste en un pistén de gran
tamafio (diametro 1,4 m) dentro de un cilindro (longitud 1,7 m) que esta
conectado a una camara (diametro 300 mm). La turbina esta conectada axialmente
a la cAmara a través de un conducto que conecta con la atmosfera. Para generar la
corriente de aire bidireccional que mueve la turbina se utiliza el pistdon, éste
desplaza por los tres tornillos sin fin a través de tres tuercas unidas y fijas al
piston. Los tornillos sin fin son movidos por un motor eléctrico que les transmite
potencia a través de una cadena y de una caja de cambios, permitiendo de esta
forma variar la velocidad del piston y por tanto el caudal circulante. La relacion de
cambio de la caja de cambios y el motor estan controlados por un ordenador que
permite controlar el movimiento del pistén, de forma que se puede generar

cualquier flujo deseado, ya sea continuo o fluctuante.

El eje de la turbina se acopla mediante un transductor de par a un

generador controlado electronicamente, que permite mantener constante la

96
Tesis doctoral Pablo Valdez - Universidad de Valladolid, Espaia



Capitulo 6: Validacidn experimental

velocidad de giro de la turbina. El caudal, Q, generado por el movimiento del piston
se calibra utilizando un conducto calibrado y un tubo de pitot, que permite la

medicién de la velocidad.

El par generado por la turbina, To, se mide con un transductor de par en el
acoplamiento entre el alternador y el eje de la turbina. El salto de presion, AP, se
determina por la diferencia entre la presion atmosférica y la presion en la camara.
Durante un ensayo se monitorizan las variables: velocidad angular w, par T,,
caudal Q y diferencial de presion AP. De este modo, es posible obtener las curvas
caracteristicas: Ca, Ct y 1 que son los parametros adimensiones utilizados para la

validacion del modelo.

Los ensayos se realizaron para diferentes velocidades angulares de la
turbina y para diferentes caudales (hasta Q=0.32 m3/s). El nimero Rex 8 x 10%
(para maximo rendimiento de la turbina) y con flujo estacionario y sinusoidal
(frecuencia 0.1 Hz). La incertidumbre de la mediciéon en el rendimiento es de

aproximadamente +/- 1 % (Maeda, 2001 y Takao, 2011).

Para las restantes variables no se hace menciéon a las respectivas
incertidumbres; sin embargo, teniendo en cuenta la metodologia de las medidas
experimentales estas han sido estimadas a través de los resultados: AP en un 1%,

To enun 2% y Q en un 6% (Pereiras, 2008).

6.4. Validacion del modelo numérico

Para la validacion del modelo numérico se recurri6 a los valores
experimentales publicados en la bibliografia (Maeda, 2001 y Mala, 2011). Es
importante destacar que en este apartado se presentan resultados donde la
turbina esta funcionando en lo que se ha denominado sentido directo (Figura 6.4),
es decir, cuando el fluido atraviesa la corona directriz en primer lugar y luego el

rotor; que se corresponde a lo publicado por los autores citados.

En los ensayos de (Mala, 2011) se dispone de un rotor de didmetro 165 mm
y cada una de las dos turbinas empleadas se acoplé a su propio generador. El
ensayo se realizé con turbinas unidireccionales y flujo bidireccional de aire

oscilante, el maximo rendimiento medido fue del orden de n=0,7.
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En la bibliografia también existen resultados de otros autores (Takao, 2011
y Jayashankar, 2009 y 2010) en donde las geometrias y la configuraciones
presentadas son aparentemente coincidentes con la de los autores escogidos para
validar el modelo numérico realizado en esta tesis. En (Takao, 2011) es el tnico
donde se presentan resultados experimentales en sentido inverso, Figura 6.4,

sobre este autor se hara un analisis particular mas adelante.

| Entrada | Estator | Ratar | salida |
Sentido directo /"\
P,
> é,fr_\\\"

/ sentido inverso

o
! O Z

b |

| Sakda | Estator | Rotor | Entrada |

Figura 6.4 Esquema de funcionamiento de una turbina de impulso axial con flujo bidireccional.

A través de la simulacién se obtienen los valores de los coeficientes
adimensionales Ca, Cr y 1 para diversos valores del coeficiente de caudal ¢ (2; 1.5;
1; 0.5 y 0.25), entonces es posible obtener un rango de funcionamiento
caracterizado mediante varios puntos que conforma la curva de operacion, que se
comparan con los datos experimentales en esas mismas condiciones de

funcionamiento.

En la Figura 6.5 y Figura 6.6 se comparan los resultados experimentales

frente a los numéricos para los coeficientes adimensionales Ca y Cr.

En la Figura 6.5 las tendencias para Ca de los modelos experimentales y el
numérico son idéntica para <1, y luego se aleja para los puntos de ¢=1; siendo las
diferencias para ¢@=1 5% y para caudales mayores de ¢=1.5 la maxima diferencia,
>20%. Por su parte, en la Figura 6.6 se muestra la comparacion del coeficiente Cr,
en éste el modelo se ajusta muy bien a los resultados experimentales en todo el
rango de ¢ simulados en sentido directo; siendo las diferencias de 9% en ¢=1, 6%
en =15y 3% en @=2. Como se aclaro anteriormente no se disponen de
resultados experimentales en sentido inverso para estos autores (Maeda, 2001 y

Mala, 2011).

98
Tesis doctoral Pablo Valdez - Universidad de Valladolid, Espaiia



Capitulo 6: Validacidn experimental

Las diferencias no s6lo serian consecuencias de la incertidumbre de los
transductores de presiéon y par, que se desconocen los posibles defectos de
fabricacion y sutiles diferencias en las geometrias experimental - numérica, pues
la bibliografia utilizada carecia de planos en detalle, (Garrido, 2011). Una posible
causa de las diferencias a caudales elevados podria ser la falta de precisiéon en el
calculo de los desprendimientos de flujo y estelas en el modelo numérico; esto
seria consecuencia de poseer los modelos un mallado no estructurado compuesto

por celdas tetraédricas.
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Figura 6.5 Comparacién C, experimentales y modelo numérico.
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Figura 6.6 Comparacion C; experimentales y modelo numérico.
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Los resultados obtenidos indican que el modelo simula el funcionamiento
del grupo turbinado de forma aceptable. Las prestaciones calculadas
numéricamente son proximas a las experimentales extraidas de la bibliografia
(Maeda, 2001 y Mala, 2011), principalmente en los rangos de operacién deseables
en las instalaciones, que coinciden con los rendimientos maximos; y estos se
producen para valores de @<1.5. Siendo los @=1.5 las excepciones de
funcionamiento pues su rendimiento disminuye significativamente. El modelo
numérico subestimé el rendimiento en ¢@=0.5 (11%) respecto a los experimentales,
mientras que lo sobreestima para ¢=1.5 (maximo >15%) y presenta el punto de
inflexion entre ambos en =1, donde la diferencia es de sélo el 2%, superior al

modelo numérico, Figura 6.7.
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@ n, numérico A n, experimental (Mala, 2010)
o n, experimental 8 =202 (Maeda, 2001) n, experimental (Takao, 2011)

Figura 6.7 Comparacion n experimentales y modelo numérico.

Se aprecia en la Figura 6.7 que aqui también el modelo numérico subestima
el rendimiento en @=0.5 (9%) respecto a los experimentales, mientras que lo
sobreestima para @=1.5y @=2 (10% y 15% respectivamente) y presenta el punto
de inflexién entre ambos en la misma ubicacién que los otras datos experimentales
utilizados, en =1, donde la diferencia es también de sélo el 2%, pero en este caso

inferior al modelo numérico.

También se han comparado los resultados del modelo numérico realizado
con los resultados experimentales de (Takao, 2011), aqui se observan diferencias
muy amplias respecto a los coeficientes adimencionales Ca y Ct ideales (Capitulo 3,

Apartado 3.3) de la teoria unidimensional. Entonces se plantean el interrogante
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que pueda existir un error; si bien es aceptado que la turbina, debido a la
complejidad del patrén de flujo, pueda presentar resultados ligeramente

superiores a la teoria ideal, Figura 6.8.

" ———
//

= CT (Teoria unidimensional)

CcT

20 +
F - CT, experimental 8 = 202 (Takao, 2001)

1.0 +
[ / = CT, experimental corregido 6 = 202 (Takao, 2001)
0.0 L L L L L L L L L L L L L L L L L L '

L
t t t 1

0 1 2 3 4

Figura 6.8 Comparacion resultados experimentales (Takao, 2011) con teoria unidimensional.

La curva Cr parece indicar un problema de postproceso debido a que
aplicando la presunta correcciéon a los resultados del autor (multiplicar sus
resultados por 1/2, es decir Ca/2 y Cr/2) los resultados se convierten en
semejantes con los obtenidos en las simulaciones del modelo numérico propuesto

en esta tesis, y analogos al de otros autores.

Analizando el comportamiento en sentido inverso del flujo entre ambos
resultados, la tendencia muy parecida en todo el rango de caudales comparados y

las diferencias entre ambos son muy pequeiias.

En la Figura 6.9 se compara el coeficiente de potencia consumida Ca para los
resultados experimentales, corregidos segun lo indicado en los parrafos previos
(Takao, 2011) y el modelo numérico. Asi en sentido inverso del flujo los resultados
son muy buenos para todo el rango de caudales; siendo los numéricos levemente
superiores con una diferencia maxima < 8%. En el sentido directo el modelo
computacional subestima el coeficiente Cs para =1, y estas diferencias se amplian
cuando los ¢ son mayores; la diferencias son <3% para =1, <12% en ¢@=15y la

mayor en @=2 donde es <19%.
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Figura 6.9 Comparacion C, experimental (Takao, 2011) y modelo numérico.

En la Figura 6.10 se compara el coeficiente de par Cr para los resultados
experimentales, también corregidos segun lo indicado previamente (Takao, 2011)
y el modelo numérico. Aqui el comportamiento en sentido inverso es semejante en
ambos, siendo los valores muy pequefios en todos los casos (¢<0.5). En sentido
directo, que es el productivo para la turbina, el comportamiento es excelente,

siendo las diferencias en todo el rango de caudales <5%.
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Figura 6.10 Comparacion C; experimental (Takao, 2011) y modelo numérico.
Teniendo en cuenta todas las consideraciones realizadas sobre las

mediciones tanto de caudal como las de par, que siempre son delicadas y

complicadas en los ensayos experimentales, los resultados se consideran validos
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pues se aprecia que las tendencias son semejantes y la diferencia entre los

resultados numéricos y experimentales no son groseras para todo el rango de .

Por otro lado, estas diferencias estan en la linea de los resultados obtenidos
por otros autores que han realizado trabajos sobre modelos computacionales de
turbinas para sistemas OWC en el Departamento de Mecanica e Ingenieria
Aeronautica de la Universidad de Limerick, Irlanda (Thakker, 2004 y 2007) y
también en el Departamento de Ingenieria Energética y Fluidomecanica la
Universidad de Valladolid, Espafia (Pereiras, 2011). De esta forma se puede
afirmar que la validacion es satisfactoria y el modelo refleja de forma aceptable el

comportamiento de la turbina.

6.5. Conclusiones

El modelo ha sido validado satisfactoriamente con los resultados
experimentales de la bibliografia (Maeda, 2001 y Mala, 2011), para los coeficientes
adimensionales Ca y Cr. Las tendencias en los resultados de (Maeda, 2001) y (Mala,
2011) son muy buenas para el coeficiente de par Cr y aceptables para el coeficiente
de potencia consumida Ca; con diferencias que se incrementan para los caudales

extremos de ¢ = 1.5.

Al comparar la curva de rendimiento entre el modelo numérico y los
experimentales se verifica que el modelo computacional lo subestima en ¢=0.5,
mientras que lo sobreestima para ¢=1.5 y presenta el punto de inflexién entre

ambos en ¢=1, donde la diferencia es de sélo el 2%.

También se incluyo en el analisis otros resultados experimentales para
complementar la validacion (Jayashankar, 2009 y 2010 y Takao, 2011); en el
primero se encuentran resultados idénticos a los obtenidos para la configuracién
presentada por (Mala, 2011) y en el segundo los resultados experimentales han
sido considerados erréneos pues superan las valores ideales que se obtienen al
desarrollar la teoria unidimensional. Asimismo se ha realizado una posible
correccion de éstos para la comparacién del modelo numérico para ambos
sentidos de flujo, pues el resto de los autores carecen de resultados en sentido

inverso de flujo, las diferencias halladas son despreciables.
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El disponer de un modelo valido habilita a continuar con el propésito final,
que es disefiar una geometria optimizada para el grupo turbinado de dos turbinas
de impulso axial. Para realizarlo es necesario comparar resultados de diferentes
geometrias propuestas y simuladas; esto serd abordado en el Capitulo 8 de esta

tesis.

104
Tesis doctoral Pablo Valdez - Universidad de Valladolid, Espaiia



Capitulo 7: Analisis del comportamiento del flujo

CAPITULO 7

Analisis del comportamiento
del flujo
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7 ANALISIS DEL COMPORTAMIENTO DEL FLUJO

7.1 Introduccion

En este capitulo se analizaran los resultados obtenidos del modelo
numérico de la turbina axial, realizada en base a la bibliografia (Takao, 2011), para
comprender el comportamiento del flujo en el interior de la turbina. Se utilizan los
coeficientes caracteristicos de la turbina para analizar aspectos concretos del flujo,
también se utilizan los angulos de entrada y salida del flujo en los diferentes

elementos y las pérdidas en cada componente.

El objetivo es determinar cudles son los elementos que presentan
deficiencias, tanto desde un punto de vista individual como de interaccién con el

sistema en su conjunto.

Se ha simulado la turbina a través de un estudio estacionario (Capitulo 5,
apartado 5.5.1). Empleando como condicién de contorno la velocidad de entrada se
obtuvieron los valores de los coeficientes adimensionales Ca, Cr, y con ellos el n
para diversos valores del coeficiente de caudal . Asi fue posible describir el
funcionamiento en ambos sentidos caracterizado mediante varios puntos o valores
discretos, que permitieron obtener los resultados necesarios para validar el

modelo (Capitulo 6).

Las conclusiones de este andlisis permitiran establecer los criterios para
redisefiar la geometria de la turbina y proponer alternativas cuyas prestaciones

superen al de la geometria original (Takao, 2011).

7.2 Metodologiay secciones de analisis

El modelo computacional de la turbina axial estudiada esta compuesto por
cuatro volimenes: conducto de entrada, estator, rotor y conducto de salida. Para
analizar la evolucién del flujo en los dos elementos principales que contienen las
aletas directrices (estator) y los dlabes (rotor) se han realizado una serie de cortes
(planos transversales al eje de rotacion y cilindros coaxiales también al eje de
rotacidn) que permiten un analisis mas detallado en las secciones fronteras entre

los volimenes.
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En la Figura 7.1 y la Figura 7.2 se presentan las secciones de corte que serdn

utilizadas en el analisis, identificando las abreviaturas escogidas para cada una. En

ellas seran evaluadas caracteristicas de funcionamiento de la turbina.
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Figura 7.1 Secciones de analisis de la turbina.

Seccion transversal Pce (a 77 mm del origen y a 3 milimetros del borde
de entrada del estator).

Seccion transversal Pcr (a 134 mm del origen y equidistante, 6
milimetros, al estator y rotor)

Seccidn transversal Prs (a 196 mm del origen y a 6 milimetros del borde
de salida del rotor).

Secciodn cilindrica Hub (Se sitia a una distancia radial igual a la suma del
radio del cubo mas el 10% de la altura del 4labe del rotor; 109,4 mm de
radio).

Seccidn cilindrica Rm (Analogamente a la secciéon Hub esta se sitia a una
distancia radial igual a la suma del radio del cubo mas el 50% de la
altura del alabe del rotor; 127 mm de radio).

Seccion cilindrica Tip (Por ultimo, esta seccién se encuentra a una

distancia radial igual a la suma del radio del cubo mas el 90% de la
altura del alabe del rotor; 144 mm de radio).
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| Entrada | Estator Rotor Salida

E Sentido directo E E E E
E E E I Sentido inverso:
E Pce=77 mm E E E E
< Pcr=130 mm - | |
:: Prs=196 mm' =E E
' Total=270 o

Salida Estator | Rotor Entrada

Figura 7.2 Ubicacion axial y radial de las secciones de analisis.

Hub=109,4 mm

Tip=144 mm

La geometria para el andlisis del flujo sera la turbina axial de la Figura 7.3,

que coincide con la utilizada para el modelo numérico. Con esta fue analizado el

comportamiento del fluido en ambos sentidos (directo e inverso), para asi

representar el funcionamiento del grupo turbinado que posee dos turbinas

trabajando simultidneamente, una en sentido directo y otra en inverso (Capitulo 2,

Figura 2.8).
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Figura 7.3 Geometria turbina axial.

7.3 Parametros caracteristicos de operacion

Los parametros que describen el comportamiento global de la turbina son

los coeficientes adimensionales Ca y Cr, estos ofrecen informacién relativa a la
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energia consumida por la maquina y a la energia extraida en funcién del
coeficiente de caudal (@) que identifica puntos de operaciéon de la turbina

(descriptos en capitulo 3, apartado 3.3).

Al analizar los resultados del modelo numérico se observa que el
comportamiento de ambos parametros posee una notable diferencia dependiendo
si la turbina funciona en sentido directo o inverso (Figura 7.2); caracteristica
presumible y deseada en este tipo de grupos turbinados de dos turbinas axiales,
donde el funcionamiento difiere completamente seglin el sentido de flujo y estas
condiciones se alternan continuamente entre las dos turbinas del grupo siguiendo

la periodicidad del oleaje (concepto desarrollado en capitulo 3, apartado 3.5).

Asi es, que para un coeficiente de caudal cualquiera del rango de operacién
la turbina extrae mucha mas energia (Cr), Figura 7.4, y consume una menor
cantidad de ella (Ca), Figura 7.5, durante el sentido directo; y ocurre lo opuesto si
el flujo es inverso; donde la produccion es casi nula. Este particular
comportamiento es mas marcado conforme crece el coeficiente de caudal, ¢,
presentando una tendencia de asintotica en la curva de Ca a partir de ¢@=1.5. En
configuraciones de dos turbinas gemelas cuanto mayor sea esta diferencia en el
comportamiento entre ambos sentidos de flujo, mayor sera el rendimiento global

del grupo turbinado.
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Figura 7.4 Coeficiente de par (Cy)
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Figura 7.6. Rendimiento estacionario ().

El comportamiento dispar entre sentido directo e inverso tiene como
consecuencia que el rendimiento de la turbina sea muy diferente entre ambas
situaciones. Esto se aprecia en la Figura 7.6 donde el rendimiento maximo
estacionario de la turbina en sentido directo alcanza cotas del 65% mientras que
en sentido inverso es préximo a cero. Por tanto es deseable que el caudal que
circula por la turbina correspondiente al sentido inverso sea lo mdas pequefio
posible pues afecta al rendimiento volumétrico, nv, y entonces al rendimiento del

grupo turbinado, ngr (Capitulo 3, apartado 3.5).

El rendimiento maximo se alcanza para valores 0.5<@<1, Figura 7.6.
Conforme nos alejamos de ese rango hacia valores @=1.5 el rendimiento desciende

paulatinamente; sin embargo la energia extraida se incrementa porque la energia de
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entrada disponible también es mayor. En cambio, en las turbinas Wells el descenso
del rendimiento es brusco y para un rango muy estrecho del coeficiente de flujo

(Capitulo 2, Figura 2.10).

Se describen a continuacion las situaciones particulares que ocurren en la

descripcion del funcionamiento a través de la Figura 7.4, Figura 7.5 y Figura 7.6:

e El coeficiente de par Cr presenta valores muy pequefios en todo el rango de
¢ en sentido inverso; a diferencia del sentido directo, referido a la turbina
productora de par. El valor de este coeficiente crece con el incremento de .

e Los coeficientes de potencia consumida Ca en el sentido directo (¢>0) son
significativamente menores que en el sentido inverso (¢<0). Para valores
de @=2 el coeficiente de potencia consumida en sentido inverso es
aproximadamente 150% mayor que en sentido directo; situacién que se
traduce en una fuerte resistencia al paso del fluido en ese sentido.

e Existe una tendencia para Ca en sentido directo a altos caudales ¢, que
aumentos de caudal incrementan muy poco el coeficiente de potencia
consumida, presentando valores picos, con tendencia de curva casi plana a
partir de ¢=1.5.

e En la curva de rendimiento el valor maximo es ampliamente mayor en el
sentido directo que en sentido inverso. Es claro que la energia se aprovecha
en el sentido directo pues el flujo en este sentido es guiado correctamente
por las aletas directrices de la corana previo ingreso al rotor para extraer el

par, Cr.

La condicién ideal de disefio seria un excelente rendimiento en sentido
directo, que se logra con Ct elevado y Ca bajo, y una cantidad infima de caudal
circulando en sentido inverso, es decir Cax muy elevado. Esto supondria que casi
totalidad de caudal disponible circule por la turbina que opera en sentido directo,
que es la que ofrece baja resistencia al paso del fluido. Condicién que se completa
con el otro semi-ciclo de la ola donde la configuracién del grupo turbinado permite
que las dos turbinas inviertan su forma de trabajo (Capitulo 2, apartado 2.3.4). Asi
se lograria un excelente rendimiento global del grupo turbinado compuesto por

dos turbinas axiales gemelas.
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7.4 Analisis del guiado del flujo

Para conocer el comportamiento de los angulos de flujo se analiza la
direccion del flujo en ambos sentidos y en las secciones transversales Pcr y Prs,
que se corresponden con las areas de paso a ambos lados del rotor. Seran
representados en funcion del coeficiente de caudal (¢) y para las tres secciones

cilindricas definidas como Hub, Rm y Tip, Figura 7.2.

El analisis compara los angulos del flujo absoluto y los angulos del flujo
relativo, referidos al elemento movil, el rotor. Los dngulos absolutos se denominan
con la letra griega a, y los del flujo relativo con B. Se coloca un superindice
asterisco (*) a las letras griegas para identificar a los angulos geométricos, que son
los existentes en la geometria propuesta, a® y B* . Dependiendo de si la turbina
trabaja en sentido directo o inverso, los angulos geométricos indican el angulo de

incidencia de disefio o el angulo de guiado perfecto.

En la Figura 7.7 se presenta el esquema de los dngulos geométricos y de los
triangulos de velocidades, que se representan a ambos lados del rotor, secciones

Pcr y Prs respectivamente.

Respecto a la nomenclatura utilizada: v es la velocidad absoluta del flujo, u
es la velocidad de arrastre del rotor y w es la velocidad relativa a un sistema de
referencia solidario con el rotor. En las secciones denominada “entrada” y “salida”
solo se tiene en cuenta la velocidad absoluta, que es la Unica componente que

intervine al iniciar el analisis en uno u otro sentido (directo o inverso).

113
Tesis doctoral Pablo Valdez - Universidad de Valladolid, Espaiia



Capitulo 7: Analisis del comportamiento del flujo

SENTIDO INVERSO

SENTIDO DIRECTO

Figura 7.7. Tridngulos de velocidades y angulos en las diferentes secciones.

En la Figura 7.8 se presentan los angulos de flujo correspondientes al
modelo numérico realizado a partir de la geometria (Takao, 2011). La
interpretacion de las figuras es para el sentido directo cuando el flujo atraviesa la
turbina primero por las aletas directrices y luego los alabes; el seguimiento de ésta
figura debe ser desde arriba hacia abajo (columna izquierda, Figura 7.8 a, b, c y d).
En cambio, en sentido inverso el flujo atraviesa primero los alabes y luego las
aletas, en éste caso el seguimiento debe ser desde abajo hacia arriba (columna

derecha, Figura 7.8 e, f, g y h), segtin el sentido de flujo indicado en la Figura 7.2.
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Fig. a) Angulos a1, seccién: corona-rotor, sentido Directo

Fig. h) Angulos a1, seccién: corona-rotor, sentido Inverso
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Fig. g) Angulos B1, seccién: corona-rotor, sentido Inverso
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Fig. f) Angulos B2, seccién: rotor-salida, sentido Inverso
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Fig. e) Angulos a2, seccién: rotor-salida, sentido Inverso

Figura 7.8 Angulos de guiado para las posiciones Hub, Rm y Tip. Sentido directo, para la seccién: Per a)

a1y b) By; Prs ¢) B, y d) a,. Sentido inverso, para la seccion: Prs e) a, y f) B,; Per ¢) B, y d) o,.
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A simple vista se evidencia en las figuras una diferencia notable para cada
uno de los dngulos entre el comportamiento en sentido directo (columna de la
izquierda) e inverso (columna de la derecha), por este motivo seran analizados por
separado pues los objetivos en cada sentido son opuestos para el correcto
funcionamiento del grupo turbinado de dos turbinas axiales que esta siendo objeto

de analisis.

Previo a desarrollar el analisis hay que considerar que existe una diferencia
de +0.5° a +1.5° en los resultados de los dangulos obtenidos dependiendo de la
posicion de la seccidn a la salida del estator (seccién corona-rotor) utilizada para la
obtencién de datos. Para todas las geometrias presentadas (ocho) en esta tesis
doctoral (Capitulo 8: Optimizacién geométrica) la seccién de estudio de los angulos
ai*y Bi1*se posicion6 a 130mm del origen (Figura 7.2). Luego de hacer una serie de
andlisis con geometrias de diferentes longitudes de aletas directrices y observar
que existian resultados de angulos, ai, inferiores al tedrico (a1"=20°), se repitieron
simulaciones para @=1 en una de las geometrias, modificando la posicién de la
seccion para la obtencion de datos a 127mm; 124mm y 121mm del origen; asi se
evidenci6 que a medida que la seccién de calculo del angulo se acercaba al extremo

de salida del estator, el angulo aumentaba su valor entre +0.5° a +1.5°.

El angulo a2=90°, denominado ideal en Figura 7.8 d) y e), corresponde a un

flujo saliente sin rotacion.

7.4.1 Analisis del flujo circulando en sentido directo

Para el sentido directo (Figura 7.8 a) el flujo atraviesa el conducto de
entrada y seguidamente el estator a través de los conductos que forman cada par
de aletas directrices, lo hace muy bien alineado con la geometria porque existen
angulos suaves en las aletas directrices que conducen el fluido y las variaciones en
la direccién dentro del conducto no presenta quiebres bruscos; s6lo se observan
diferencias ligeras en el guiado para el extremo de la aleta (Tip), atribuibles a que
en esta seccion la distancia es maxima al eje de rotacién y hace que pequeiias

diferencias se amplifiquen.

Comparando el angulo geométrico (a*=20°) y el del flujo (a1), Figura 7.8 a),

queda demostrado que el estator realiza un buen guiado del flujo porque el
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promedio para 0.55@<2 es 11=20.9° y la diferencia maxima entre estos angulos o y

a* es de so6lo 3.3° para @=2 (Tip).

También se representan los angulos de flujo relativos al rotor () y el
geométrico ($*). La tendencia que se aprecia del dngulo 1 es que para ¢ =1 el
flujo entra en el rotor bien alineado para las tres secciones de analisis que siguen el
perfil del alabe y las diferencias son muy pequefias; siendo la maxima para ese
rango entre minimos y maximos (Hub y Tip) de 13° y que a medida que se reduce
el caudal, ¢<0.5, aumenta la falta de alineacion del flujo con el dngulo del borde de
ataque del alabe; y esta diferencia produce desprendimiento en el borde de ataque

del alabe.

Para el caso de la seccion rotor-salida se observa, Figura 7.8 c), que la
diferencia entre 32 y B2* son pequefias para todo el rango de caudales simulados, el
angulo de la velocidad esta entre 24.32 y 33.49, respecto a los 322 del angulo
geométrico. Las diferencias estan por debajo de los 10° lo que indica que el alabe

realiza un guiado aceptable. El promedio para 0.25<¢p<2 es 32=29.0°.

Para el angulo de salida del rotor, az, en las 3 secciones comparadas se
obtiene la mejor aproximacién al dngulo ideal, 90°, para ¢=0.5; cuya diferencia
minima para el radio medio (Rm) es de 11.3°. Para velocidades mayores, ¢ 21, las
diferencias aumentan tendiendo a una asint6tica de aproximadamente un angulo

igual a 140°.

7.4.2 Analisis del flujo circulando en sentido inverso

No existe guiado en el conducto extremo de la turbina que en el analisis del
sentido inverso representa la entrada, debido a que no existen aletas directrices en
la zona por donde entra el fluido cuando circula en sentido inverso; entonces el
angulo es 90° para todos los caudales, Figura 7.8 e), recordando que la condicién

inicial en las simulaciones es velocidad axial normal a la direccién de entrada.

En el angulo relativo del flujo (B2) en sentido inverso, Figura 7.8 f), cuando
entra en el rotor, aqui se observa que la diferencia entre (32 y 32* es muy grande, es
decir hay una gran desalineacion. Este desalineamiento produce, cuando el flujo

entra en el rotor, un choque intenso y un fuerte desprendimiento en el borde de

117
Tesis doctoral Pablo Valdez - Universidad de Valladolid, Espaiia



Capitulo 7: Analisis del comportamiento del flujo

ataque del dalabe, la diferencia decrece un poco a medida que aumenta @. La
diferencia oscila entre un minimo de 802 para altos caudales (¢=2) y un maximo

de casi 1302 para caudales minimos (¢=0.25).

En las 3 secciones cilindricas el guiado a la salida del rotor (1), Figura 7.8
g), es similar y uniforme; presentando las minimas diferencias entre los valores
minimos (Hub) y maximos (Tip) del alabe iguales a 8.02 (¢p=1.5) y 9.5° (p=1);
respecto a las diferencias con el angulo geométrico (149°) la diferencia maxima
con el Rm es de 18.4° (p=1.5) y la minima igual a 13.9° (¢=0.5). El valor promedio
del Rm=132.4°.

El flujo saliente del rotor no esta correctamente alineado con la entrada del
estator (Fig. h). Esto genera un fuerte desprendimiento en el borde de ataque de

las aletas directrices que crece a medida que disminuye el caudal.

Cuando el fluido atraviesa el estator en el recorrido inverso lo hace en

forma desordenada hasta la salida.

Las pérdidas por desprendimiento y choque que se producen en la entrada
del rotor y corona directriz en sentido inverso generan una importante caida de
presion, que es lo deseado cuando la turbina funciona en el sentido inverso, pues

beneficia el nv y por ende al ngr.

De estos resultados en la secciéon corona-rotor se desprende que el angulo
de orientacion de las aletas del estator tiene una gran importancia en el
funcionamiento de la turbina. Por un lado condicionan la llegada del flujo al rotor, y
en sentido inverso, aparecen pérdidas por choque deseables en la entrada del
estator, cuando reciben el flujo proveniente del rotor; esto favorece el rendimiento

global del grupo turbinado.

Encontrar el disefio ptimo es hacer modificaciones en uno o mas de las
siguientes variables: los angulos geométricos de aletas y/o alabes, geometria y
longitud para beneficiar el guiado en sentido directo y simultidneamente

perjudicarlo en sentido inverso.
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7.5 Analisis de pérdidas

Las pérdidas de la turbina en su conjunto, como las de cada elemento que la
compone son otra de las variables a ser analizadas para identificar posibilidades de
mejora en el disefio. Este analisis permitird conocer como interaccionan los
elementos que conforman la turbina e interpretar las causas de las pérdidas que se
registran en los mismos. Utilizaremos el coeficiente de pérdidas que nos permite
normalizar las caidas de presion total segtin avanza el fluido por los elementos de

la turbina.

En el andlisis que se expone a continuaciéon se identifican las pérdidas
desglosadas en cada elemento de la turbina, entonces se logra extraer cuales de
ellos son los que producen las pérdidas mas relevantes y por ende las que

ocasionan un rendimiento bajo.

Para realizar la evaluacién de pérdidas se utiliza el coeficiente adimensional
Ca, que esta relacionado con el salto de presion total que se produce en cada uno
de los elementos. Al disponer de la magnitud del salto de presiéon a ambos lados de
un elemento se puede conocer la variacién de energia en cada elemento. Las
secciones en la que se divide la turbina son: Entrada, Pce, Pcr, Prs y Salida,

definidas anteriormente, Figura 7.1.

Debemos distinguir en el analisis del Ca las pérdidas de los elementos fijos y
las correspondientes al elemento movil, el rotor, pdes en éste también se incluyen
la energia util que genera. Para facilitar la interpretacion de las pérdidas en el rotor
se presentan las graficas a través de dos ecuaciones complementarias de

andlisis, Ecuacién 7.1 y Ecuaciéon 7.2.

(Pentrada - salida)elemento

% Diferencias de presion total gjemento = (Poncrada — Poatica) Total
entrada salida/Tota

Ecuacion 7.1
(Pentrada - salida)elemento

T.w
(Pentrada - Psalida)Total - (T)

% Diferencias de presion total ejemento
(excluye par)

Ecuacion 7.2
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En el rotor, inico elemento que produce par, la Ecuacién 7.1 y la Ecuacién
7.2, se expresan segin la Ecuaciéon 7.3 y la Ecuacién 7.4 que excluyen en el

numerador el AP causado durante la generacién de potencia.

T.w
(Pentrada - l:)salida)rotor - (T)

% Diferencias de presion total ooy = (Pontrada — Pealida) Total
entrada salida/Tota

Ecuacion 7.3

)
)

T w

(Pentrada - salida)rotor - ( Q
% Diferencias de presion total  rotor = T o
Q

1
(excluye par) (Pentrada - Psalida)Total - (

Ecuacion 7.4

De esta forma se evidenciara como influyen las pérdidas generadas al
producir el par del rotor, Figura 7.9 y Figura 7.10. Se representa el porcentaje de
pérdidas de cada elemento diferenciando por colores los diferentes valores del
coeficiente de caudal (¢). En la Figura 7.10 y la Figura 7.12 obtenidas a través de

la Ecuacién 7.2 y la Ecuacion 7.4 el sumatorio de pérdidas de todos los elementos

I fo o (To.
representa al 100%, esto es por existir para todos los elementos el término (OT&))

en el denominador. En cambio para la Figura 7.9 y la Figura 7.11 obtenidas con
la Ecuacién 7.1 y la Ecuacién 7.3 el sumatorio es distinto al 100%; esto se debe a
que al realizar el diferencial de presion total del rotor se ha excluido el valor del

par.

7.5.1 Pérdidas en sentido directo

En el sentido directo, Figura 7.9 y Figura 7.10, el flujo circula desde la
atmésfera hacia la cdmara OWC. En esta situacion el primer elemento que
atraviesa el flujo es el conducto de entrada y las pérdidas en este tramo son casi
nulas debido a que el flujo recorre un conducto recto sin elemento que se opongan

da Su paso.

El siguiente elemento es el estator donde el coeficiente de pérdidas tiene
valores constantes y pequefios que oscilan para todos los coeficientes de caudal

simulados entre 11-12% del total.
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07
0.6
0.5
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0.0
Entrada Corona Eotor Salida

Figura 7.9. Diferencias porcentuales de presion total en cada elemento para sentido directo.

A continuacién el flujo abandona el estator y entra en el rotor, Unico
elemento movil del conjunto, aqui la energia perdida es la minima en la zona de

maximo rendimiento, 0.5<@<1, es el 22%.

07
0.6
0.5
Hop=2
03 Mp=1
Wy=0.5
B B =025
0.1
0.0
Entrada Corota Eotor Salida

Figura 7.10. Diferencias porcentuales de presion total en cada elemento para sentido directo. Excluye
generacion de energia util.

Cuando el fluido sale del rotor entra en conducto de salida, altimo elemento
durante el sentido directo, que lo dirige a la cAamara OWC; aqui las pérdidas estan
entre el 1-6% del total, para ¢>0.25. Destacando que el valor inferior es para

¢=0.5 que coincide con el punto de maximo rendimiento.

Se ha completado el andlisis con la Figura 7.10 y la Figura 7.12, sentido

directo e inverso respectivamente, donde se presentan nuevamente las pérdidas
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porcentuales en cada elemento pero en éstas se excluye generacion de energia ttil

que el rotor produce (Ecuacién 7.2 y Ecuacién 7.4).

En sentido directo, Figura 7.10, el promedio de pérdidas del rotor se sitlian
en 62.3% de la energia total perdida, y el minimo porcentaje de energia perdida es
coincidente con la zona de maximo rendimiento del rotor. Para el estator también
se observan diferencias en este analisis, pues las pérdidas para 0.5s¢@<2 estan
entre 24-31%, crecientes a medida que la velocidad disminuye; cuando sin excluir

el par, Figura 7.9, eran s6lo de 11.2% para el promedio de todos los .

7.5.2 Pérdidas en sentido inverso

También aqui, Figura 7.11 y Figura 7.12, se muestran los porcentajes de
pérdidas que se produce en cada elemento respecto al total. Siguiendo el sentido
del flujo el primer elemento es el conducto de entrada, donde las pérdidas son casi
nulas durante el sentido inverso, no superando el 2% para ninguno de los caudales
simulados; es logico pues se trata de un conducto recto sin elementos que lo
perturben. Para el andlisis del sentido indirecto, el segundo elemento es el rotor,
aqui las pérdidas son muy grandes por el choque que es el principal efecto que se
produce cuando el flujo se enfrenta con los alabes, los cuales por su disposiciéon no
acompafan a que el flujo sea guiado por el perfil. Los valores de todas las perdidas
oscilan entre el 42-46% del total, para 0.5<¢< 2; cuando el caudal es minimo,

@=0.25, el choque es muy grande y eso se traduce en que las pérdidas son las

maximas.

0.7

0.6

0.5

0.4 Hy=15

0.3 W=t

=05

il Bp=0.25

0.1 =

0.0

Salida Corona Rotor Entrada
Figura 7.11. Pérdidas porcentuales en cada elemento para sentido indirecto.
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Figura 7.12. Pérdidas porcentuales en cada elemento para sentido indirecto. Incluye perdidas del rotor
por generacién de energia util.

El siguiente elemento es el estator, aqui el porcentaje de la energia pérdida
en este elemento también es muy elevado y aproximadamente constante para
todos los ¢, en el minimo, ¢=0.25, el desprendimiento es maximo. Siendo los
porcentajes para 0.5<¢@< 2 entre 45-51% de la energia total disponible en la

turbina. En sentido inverso las pérdidas por choque son predominantes.

El d4ltimo de los elementos es el conducto de salida, en este elemento las
pérdidas oscilan entre un 6-12% del total, correspondiente a guiado del flujo

desordenado que hacen las aletas directrices previamente.

Como era de esperar, por la configuracion de la turbina, las pérdidas en el
rotor y estator en sentido directo (Figura 7.9) son mas pequefias comparadas con

las correspondientes al sentido inverso (Figura 7.11).

En la Figura 7.12, observamos que como consecuencia que el rotor genera
una insignificante cantidad de energia, por el bajo caudal y la gran oposicion de
resistencia al paso del fluido, las diferencias porcentuales son minimas con un leve
descenso en los elementos principales. En el rotor pasa de un promedio de 48% a

un 44% y en el estator del 52% al 48%.

7.6 Analisis de contornos de velocidades

Ha sido estudiado el comportamiento de los vectores de velocidad y la

energia de presidn total, para todos los coeficientes de caudal (¢) en los cuales se
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han realizado las simulaciones. En este apartado se presentan los resultados mas
relevantes.

Se presentan para =2 en sentido directo (SD) y ¢=-2 en sentido inverso
(SI), que se corresponden con los valores de maxima velocidad del flujo dentro de
las simulaciones realizadas, Figura 7.13; donde se identifica a la geometria original
(Takao, 2011) de 20 aletas directrices y 30 alabes con la referencia 20x30, pues en
Capitulo 8 se utilizara idéntico concepto de referencias para la comparacién con
otras geometrias de diferentes cantidades de elementos al analizar solidez del

rotor o del estator.
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Figura 7.13 Contornos de velocidad en la geometria 20x30 para el R,;; ¢=2y ¢=-2.
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Se observa en el Figura 7.13 que los vectores de velocidad para el sentido
directo (SD) en el estator estan alineados con el angulo geométrico y presentan
una distribucién no uniforme de presién total a medida que avanzan por el perfil
propuesto por las aletas; asi se identifican en las estelas los puntos de presiéon total
menor. También se puede observar un leve desprendimiento en la cara convexa de
la aleta, que hace que aumente la velocidad del flujo por la zona céncava. Este

desprendimiento parece nacer al final del tramo curvo de la aleta.

En el rotor, tal como se habia visto en el analisis de los angulos del flujo el
flujo penetra en el canal del rotor sin producir apenas desprendimiento en el borde
de ataque. En la primera parte del rotor el flujo es correctamente conducido por el
rotor. Sin embargo, cuando se produce la deflexién del flujo el flujo se desprende
del extradés. Esto provoca que en la salida el flujo no salga perfectamente guiado

por el dlabe. Hecho que ya se habia puesto de manifiesto en Figura 7.8.

Analizando el sentido inverso (SI) se observa que los vectores de velocidad
chocan al ingresar en el rotor, zonas con flujo desprendido y careciendo de
distribucién uniforme de la presion total dentro del canal; abandonan el rotor
segun el angulo propuesto por el perfil del alabe (Figura 7.8 g). Al penetrar en el
estator se produce de nuevo un fuerte desprendimiento del flujo (Figura 7.8), que
origina una fuerte pérdida de energia; y el canal se bloquea parcialmente debido al

flujo desprendido provocando altas velocidades.

7.7 Conclusiones

Primeramente se han presentado las graficas que caracterizan el
funcionamiento (Ca, Cr y n) de la turbina simulada. Para el sentido directo el
rendimiento presenta valores de conjunto superiores a los obtenidos en turbinas
de tipo Wells, que tiene un valor de rendimiento maximo superior. Sin embargo el
rango de funcionamiento con rendimientos aceptable es mucho mas ancho que en
el caso de la Wells. Las simulaciones también muestran que en sentido inverso se
necesita un gran salto de presion para que el flujo circule por la turbina ; De esta
forma se logra el objetivo que es pérdidas elevadas para impedir que el caudal

circule en ese sentido, favoreciendo el nyy asi el ngr.
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Se han presentado las graficas de los tridngulos de velocidades que
permiten la comparaciéon de los dngulos geométricos de disefio, de las aletas
directrices y los alabes, con los efectivos del fluido; de esta forma es posible
analizar la incidencia y el guiado del flujo durante el funcionamiento y conocer su

comportamiento para realizar propuestas de disefio.

Del analisis realizado sobre el funcionamiento del grupo turbinado (Takao,
2011) denominado 20x30, se destacan las siguientes caracteristicas que fueron
utilizadas para formular las propuestas de disefio que serdn desarrolladas en el

capitulo siguiente “Optimizaciéon geométrica”.

Cuando el flujo circula en sentido directo (Figura 7.8 a, b, c y d) es guiado de
forma ordenada por las aletas del estator hacia del rotor, una vez alli el flujo
acompafia el perfil de los alabes, tanto en el ingreso como en la salida del rotor;
esto hace que no haya pérdidas por choques y entonces un rendimiento mayor.

Sélo existen pequefios desprendimientos en la aleta y en el rotor, Figura 7.6.

El dngulo geométrico, aj = 20° es adecuado cuando el fluido circula en
sentido directo donde las perdidas por choques son despreciables y las pérdidas
son imputables mayoritariamente al rozamiento y; esta situacidn favorece el buen
funcionamiento del rotor y a que el flujo llegue al rotor con la orientacién

adecuada.

Para el caso del sentido inverso (Figura 7.8 e, f, g y h) el efecto buscado se
logra, pues los resultados muestran que las aletas guias entorpecen el avance del
flujo generando pérdidas muy elevadas. En este caso, donde el flujo atraviesa
primero el rotor y luego el estator, las pérdidas por choque, tanto en la entrada del

rotor como en las aletas, son las mas importantes.

Para el andlisis correspondiente al intercambio de energia que se produce
en el elemento mavil, el rotor, se observa que en sentido directo se aprovecha la
extraccidn energia util en éste elemento; por el contrario cuando el flujo circula en
sentido inverso se logra que las pérdidas en el rotor y en el estator sean muy
elevadas; condicion buscada durante el disefio de la turbina para maximizar el

rendimiento del grupo turbinado de dos turbinas axiales.
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Optimizacion geomeétrica
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8 OPTIMIZACION GEOMETRICA

8.1 Proposito de los modelos
El propésito final de esta tesis es disefiar una geometria optimizada para las

turbinas que componen el grupo turbinado analizado (Takao, 2011). Para esbozar
las propuestas realizadas y sustentar las decisiones de conveniencia realizadas es
necesario comparar resultados especificos de comportamiento, segiin la zona o

variable de analisis de las diferentes geometrias simuladas.

La comparacion fue posible a través del estudio del flujo a nivel local y con
mallados de alta resolucién a nivel académico que permiten el detalle del flujo en
el interior de la turbina; y asi identificar zonas donde aparecen efectos
caracteristicos del comportamiento del flujo. Para el estudio se han utilizado

mallados del orden de 3.0 x106¢ celdas.

En el capitulo anterior se ha analizado en detalle la geometria denominada
20x30 (Takao, 2011), estudiando los parametros caracteristicos de operacion y
analizando el guiado y las pérdidas que presenta en cada uno de los elementos que
componen la turbina. En el analisis realizado se observa que, cuando la turbina
funciona en sentido directo, el guiado por las aletas directrices y por los alabes es
muy bueno, en cambio en sentido inverso las pérdidas son elevadas y minimizan el
caudal circulante en ese sentido. Asi se favorece a que el mv no descienda en

demasia y con esto se beneficia el rendimiento global del grupo turbinado.

Las propuestas de disefo realizadas buscan incrementar simultaneamente
el rendimiento medio de la turbina, nr ,en sentido directo y el rendimiento
volumétrico, ny, este ultimo se logra disminuyendo al maximo posible el caudal
circulante en sentido inverso, se busca generar condiciones para que el rotor y el

estator presenten elevadas pérdidas en ese sentido de circulacion.

Las geometrias denominadas 20x30 Ala y 20x30 Rec fueron realizadas
variando la longitud recta de las aletas directrices. Con esta modificacion se busca

que las pérdidas en sentido inverso se incrementen aiin mas para elevar el ny.
Respecto al guiado, también considerando el sentido inverso, los dlabes y

las aletas guias entorpecen el guiado y presentan pérdidas por choque. Para
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analizar estos efectos con mayor precision se opté por realizar disefios varios para
diferentes solideces del estator y del rotor. Las geometrias realizadas fueron:
18x30 y 24x30, para el estudio de la solidez del estator; y de 20x20, 20x25 y 20x32
para el estudio de la solidez del rotor. El primer nimero refleja el nimero de aletas

y el segundo el de alabes.

8.2 Propuestas geométricas
En el capitulo anterior se han presentado los resultados de comportamiento

de flujo de la geometria estudiada (Takao, 2011), que posee 20 aletas directrices y
30 alabes; y que se la ha denominada 20x30 en referencia a la cantidad de

elementos en el estator y en el rotor.

Para este capitulo se han realizado y simulado otras siete geometrias que
permiten analizar el comportamiento especifico referido a la modificacion
propuesta y que haran posible indicar alternativas de mejora en la geometria

original.

Las geometrias realizadas se indican en la Tabla 8.1 y son identificadas por
dos pares de numeros que hacen referencia a la cantidad de aletas y alabes que
poseen; para el caso en que se modifica la longitud recta de las aletas (Figura 8.1)
se agrega también la abreviatura de tres letras de forma de identificar si se trata

de las aletas que han sido recortadas “Rec” o alargadas “Ala”.

Tabla 8.1 Descripcion de las siete geometrias propuestas, segun los tres grupos de analisis y la original 20x30.

Modificacién de la longitud | Solidez del estator (Solidez | Solidez del rotor (Solidez
recta de las aletas del rotor constante) del estator constante)
directrices, Figura 8.1

20x30 (Rec) recortada 20%

(long. recta = 27.8mm) 18x30 20x32
20x30 20x30 20x30

20x30 (Ala) alargada 20%
(long. recta = 41.8mm) 24x30 20x25
o - 20x20
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Figura 8.1 Configuracion del grupo turbinado (Takao, 2011). Identificacion de la cota que se altera.

Las ocho geometrias disponibles, compuestas por la original (Takao, 2011)
y las siete propuestas en esta tesis seran agrupadas en tres grupos de analisis,
utilizando en los tres casos el mismo patréon geométrico (la geometria original

20x30). Los grupos estan identificados en cada una de las columnas de la Tabla 8.1.

También se indica que, para no saturar de informacién este capitulo, seran
presentadas aquellas comparaciones de geometrias que aportan resultados

valiosos referidos a la optimizacién geométrica.

Para los andlisis del guiado del flujo se analizan los cuatro angulos
caracteristicos (a1, B1, B2 ¥ a2) que el flujo posee a su paso por la turbina; el orden
de citar cada anadlisis particular es coincidente con el orden encadenado en que el
fluido atraviesa la turbina desde la entrada a la turbina hasta la salida para el
sentido directo. Luego se repite el analisis pero en sentido inverso, entonces
nuevamente se indica el andlisis en el orden en que el fluido atraviesa los
elementos, que es inverso al anterior (az, B2, B1 y a1), es decir primero por el rotor

y luego por el estator.

En el apartado donde se estudian los efectos que produce la solidez del
estator correspondiente al andlisis de pérdidas se compara la geometria original
con la denominada 24x30, debido a que esta comparativa permite apreciar el
cambio de comportamiento. De igual manera, al estudiar los efectos que produce la

solidez del rotor la geometria 20x30 es comparada con la 20x25 y 20x20, y se
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excluye la 20x32 pues su comportamiento permanece casi inalterable por

presentar sélo 2 dlabes de diferencia con la original.

8.3 Efectos que produce alterar la geometria de las aletas
Como se ha explicado en el Capitulo 7 este grupo turbinado, compuesto de

dos turbinas axiales, presenta sus mejores prestaciones de conjunto cuando se
producen dos situaciones que se complementan para la obtencion de un
rendimiento elevado. Es decir, que el coeficiente de potencia consumida (Ca) sea
bajo cuando la turbina funciona en sentido directo y elevado cuando lo hace en

sentido inverso; y a su vez que el coeficiente de par (Cr) sea elevado.

Buscando los efectos antes descriptos se ha propuesto modificar la zona
recta de las aletas directrices (Figura 8.1) y analizar los resultados en ambos
sentidos de funcionamiento para optar por la solucién que brinde prestaciones

mejores.

La teoria indica que prolongar esta longitud recta a la salida del estator
brindara un mejor guiado en sentido de funcionamiento directo y a su vez
dificultara el paso del fluido en sentido inverso, efecto deseado para incrementar el
coeficiente Ca en ese sentido. En contrapartida, aletas méas largas generan mayor
superficie de contacto con el fluido y esto se traduce en pérdidas por rozamiento
mayores. Los resultados de los parametros caracteristicos que se presentan en el
apartado siguiente nos permiten identificar el mejor beneficio de la modificacién

realizada.

8.3.1 Parametros caracteristicos de operacion
Se presenta la comparativa de los parametros adimensionales Ca y Cr en

ambos sentidos de funcionamiento para las tres geometrias (20x30, 20x30 Rec y
20x30 Ala). Asi se observar que la geometria “20x30 Ala” genera un coeficiente de
potencia consumida (Ca) ligeramente superior a las otras en ambos

sentidos, Figura 8.2.

132
Tesis doctoral Pablo Valdez - Universidad de Valladolid, Espaia



Capitulo 8: Optimizacién geométrica

Tt
7] A *:
8 g
8 .
i C
o . A
3 é é v
o
L )
K
-2.0 -1.5 -1.0 -0.5 0.0 0.5 1.0 1.5 2.0 2.5

o}
O Geometria original 20x30 O Aletarecortada 20% A Aletaalargada 20%

B
D

w
(€]

)

w
[«

&

N
un

G
N
[«]

O

,..
th

o
8 o 0.5 &
£ @e——e
20 <15 -10 83 00 05 10 15 20 25

b
g

© Geometria original 20x30 O Aletarecortada 20% A Aletaalargada 20%

Figura 8.2 Coeficiente de potencia consumida (C,) y Coeficiente de par (C;) para la geometria 20x30
(Takao, 2011) y las propuestas 20x30 Rec y 20x30 Ala

En el sentido de funcionamiento directo la diferencia de Ca es en 20x30 Ala
de hasta el 8% para ¢<1.5 y del 13% @=2, esta diferencia se incrementa con el
aumento de caudales, y el efecto es producto del rozamiento de esta geometria que
posee mas superficie de contacto que las otras (20x30 y 20x30 Rec), es indeseable
pues disminuye el rendimiento de la turbina. En oposicién en el sentido inverso
también es superior y esto beneficia el rendimiento del grupo turbinado; en este

caso las diferencias estdn comprendidas entre el 3% y el 7%.

Para el coeficiente de par (Cr) la geometria “20x30 Ala” presenta valores
superiores (4-9%) en sentido directo, efecto producido por un guiado mejor
(Figura 8.3 a) en la entrada al rotor. Para el sentido inverso al ser valores muy

pequefios no se identifican diferencias entre las tres geometrias comparadas.
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8.3.2 Analisis del guiado del flujo
Se compara el comportamiento del flujo para las tres geometrias analizadas

(20x30, 20x30 Rec y 20x30 Ala) en este apartado y para ambos sentidos de

circulacion, Figura 8.3.

La interpretacién de las figuras es para el sentido directo cuando el flujo
atraviesa la turbina primero por las aletas directrices y luego los dalabes; el
seguimiento de ésta figura debe ser desde arriba hacia abajo (columna izquierda,
Fig. a, b, cy d). En cambio, en sentido inverso el flujo atraviesa primero los alabes y
luego las aletas, en éste caso el seguimiento debe ser desde abajo hacia arriba

(columna derecha, Fig. e, f, g y h).

Previo a desarrollar el analisis hay que considerar que existe una diferencia
de +0.5° a +1.5° en los resultados de los angulos obtenidos dependiendo de la
posicion de la seccion de promediado (denominada monitor en Fluent) a la salida
del estator (secciéon corona-rotor) para la obtencién de datos. Para todas las
geometrias presentadas (ocho) en esta tesis doctoral la secciéon de promediado se
posiciondé a 130mm del origen. Luego de hacer una serie de andlisis e interpretar
por resultados angulos, al, inferiores al teérico (20°), se repitieron simulaciones
para @=1 en una de las geometrias, modificando posicién del monitor a 127mm;
124mm y 121mm; asi se evidencio que a medida que la lectura del dato se
acercaba al extremo de salida del estator, el angulo aumentaba su valor en +0.5° a

+1.5°.

Dicho esto, el andlisis de cada uno de los dngulos de la Figura 8.3, se
realizard en el siguiente orden: primero los cuatro angulos en sentido directo (DIR)

y luego en sentido inverso (INV):

Angulo o (DIR), Fig. a): La geometria denominada Alargada (Ala) es la que
mejor guia al fluido, como era de esperar por tener una longitud de aleta directriz
mayor que conduce al fluido hasta su ingreso al rotor; el promedio de valores para
0.55p<2 es: 20x30 Ala=19.1° geometria 20x30=20.6° y 20x30 Rec=21.2°; que
sumando el valor medio de la diferencia de lectura (+1°), los valores anteriores
son: 20x30 Ala=20.1° 20x30=21.6° y 20x30 Rec=22.2°; en todos los casos

excelentes resultados comparados con el angulo geométrico a1*=20°.
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Figura 8.3 Angulos de guiado para la geometria 20x30 (Takao, 2011) y las propuestas 20x30Rec y 20x30Ala.
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Angulo B1 (DIR), Fig. b): Existe un angulo de incidencia adecuado para todas
las geometrias en @21, siendo la diferencia madxima en ese rango de 8.1° para
20x30 Ala; esto confirma lo esperado pues el rotor permanece inalterable en las
tres geometrias y el fluido llega muy bien guiado desde el estator. Para valores de
@<0.5 las diferencias son mayores porque la baja velocidad del fluido impide al

flujo entrar alineado con el alabe.

Angulo B2 (DIR), Fig. c): Se observa un muy buen guiado para todas las
geometrias y para todo el rango de ¢, siendo el promedio de las diferencias de
escasos 2.2° para el caso de de la geometria 20x30 que se escoge como

representativa de los 3 comportamientos.

Angulo o (DIR), Fig. d): En las tres geometrias comparadas el
comportamiento es similar y se obtiene la mejor aproximaciéon al angulo ideal
(a2=90°, salida sin rotacién) para 0.5<@<1, coincidente con la zona de mejores
prestaciones de la turbina. Para velocidades mayores las diferencias aumentan,

tendiendo a una asintética entre valores de angulos de 130°y 140°, para @=1.
En sentido inverso se observa:

Angulo az (INV), Fig. e): No existe guiado (aletas directrices) entonces el
angulo es 90° para todas las velocidades, existiendo dispersién de unos pocos

grados (maximo 3°) en los dngulos a muy bajas velocidades, ¢=0.25.

Angulo B2 (INV), Fig. f): En las tres geometrias existe choque del fluido en el
ingreso al rotor, este es el efecto deseado cuando el fluido circula en sentido
inverso. Los valores de los angulos estdn entre 120°-140° para ¢<-1, luego estos

angulos crecen y se alejan ain mas del angulo geométrico (32°).

Angulo B1 (INV), Fig. g): Aqui el guiado a la salida del rotor en INV es
homogéneo pues no hay diferencia en las geometrias del rotor; presentando un
ligero valor mayor la geometria de aletas mas largas (20x30 Ala). Los valores
promedios de 1 para @<-0.5 son: 20x30 Rec=131° 20x30=133° y 20x30
Ala=129°, respecto a f1*=149°.

Angulo a; (INV), Fig. h): Finalmente cuando el fluido termina su trayectoria
y entra en el estator, las tres geometrias presentan homogéneas y elevadas
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diferencias al angulo geométrico de las aletas (a1=20°). Existe un segundo choque
del fluido. Los valores promedios de a1 para @<-1 son: 20x30 Rec=76°, 20x30=72°
y 20x30 Ala=70°. Esto era el objetivo de disefio en circulacién INV, donde se
favorece que exista choque para incrementar las pérdidas y asi disminuir el caudal

circulante en este sentido que no produce trabajo util.

8.3.3 Analisis de pérdidas
En cada uno de los grupos de andlisis se comparo las graficas de pérdidas de

los cuatro elementos en que se ha dividido la turbina. Se estudia el
comportamiento en el sentido de avance del fluido para ambos sentidos, sentido

directo (DIR) e inverso (INV) de circulacién.

En este apartado se representa el porcentaje de pérdidas de cada elemento
diferenciando por colores, los diferentes valores del coeficiente de caudal (¢). Las

figuras se obtuvieron a través de las Ecuaciones 7.3 y 7.4 (capitulo 7).

Este anadlisis completo de elementos, incluyendo entrada y salida, se realiza
por uUnica vez para comprender el funcionamiento en su conjunto; pero no sera
repetido cuando se estudie el comportamiento de efectos de solidez del estator o

rotor (apartados 8.4.3y 8.5.3).

La Figura 8.4 (columna 1) permite identificar que el diferencial de pérdidas
para la corona es mayor para la geometria 20x30 Ala, siendo el valor promedio
para todos los ¢ del 13.1% del total; mientras que las otras 2 geometrias (20x30 y
20x30 Rec) del 11%; este incremento lo explica la prolongacion del 20% en la
longitud de esa geometria que acarrea un aumento de las pérdidas por rozamiento.
Idéntico efecto repercute en la (columna 2), donde ademdas se observa que el
porcentaje de pérdidas es inversamente proporcional al incremento de velocidad

del flujo.

Para el analisis de la corona en sentido inverso (INV)(columna 3) en el
rango de @<-0.5 el porcentaje pasa de 48% en la 20x30 a 52% para 20x30 Ala;
indica que esta ultima geometria produce un choque mayor en el estator cuando el

fluido circula en INV, efecto que beneficia las prestaciones del grupo turbinado.
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Figura 8.4 Diferencias porcentuales de presion total en cada elemento. Sentidos directo (DIR) e inverso (INV).

DIR (Fig. 8.4 a), DIR excluyendo generacion de energia util (Fig. 8.4 b).
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(INV). DIR (Fig. 8.4 a), DIR excluyendo generacion de energia util (Fig. 8.4 b), INV (Fig. 8.4 c) e INV excluyendo
generacion de energia util (Fig. 8.4 d).

8.3.4 Analisis de contornos de velocidades

Figura 8.4 Diferencias porcentuales de presion total en cada elemento. Sentidos directo (DIR) e inverso

Comparativa de comportamiento entre 20x30 y las geometrias con aletas

directrices modificadas, 20x30 Rec y 20x30 Ala. Se analiza el comportamiento en la

corona para el sentido inverso, ¢=-2, Figura 8.5.
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Figura 8.5 Vectores de velocidad y contornos de presion total. Geometrias 20x30, 20x30 Rec y 20x30
Ala, sentido inverso ¢=-2.
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Figura 8.6 Vectores de velocidad relativa en funcidon de la presion total para el rotor. Geometria 20x30,
posicion Rm y sentido inverso ¢=-2.

En Figura 8.5 y Figura 8.6 se observa que existe choque del fluido al circular
en sentido inverso al ingresar al rotor y estator, las zonas de mayor severidad son
las identificadas con colores rojos y naranjas, corresponde a las zonas de presiones

totales mayores.
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Figura 8.7 Detalle de vectores de velocidad en el estator. Geometria 20x30, posicion Hub y sentido
inverso ¢=-2.

141
Tesis doctoral Pablo Valdez - Universidad de Valladolid, Espafia



Capitulo 8: Optimizacién geométrica

La Figura 8.7 permite reflejar el vortice que se produce a la salida del
estator cuando el fluido circula en sentido inverso; este fenémeno se amplifica con

el aumento de velocidad.

8.4 Efectos que produce la solidez del estator
Este apartado esta dedicado a comprender como afecta a las prestaciones

del grupo turbinado la solidez del estator. Se ha propuesto y modificado la
cantidad de aletas directrices (20) que tiene la geometria original (Takao, 2011), se
proponen las geometrias 18x30 y 24x30. Las cantidades escogidas surgen de la
necesidad de valores divisibles en nimeros enteros para la realizaciéon de la

periodicidad en la realizaciéon del modelo numérico (Capitulo 5).

Sera analizada la conveniencia en ambos sentidos de funcionamiento para
optar por la solucién que brinde prestaciones mejores para el ciclo completo de

operacion, es decir, sentido directo e inverso.

La teorfa indica que incrementar la cantidad de elementos del estator
brindara un mejor guiado en sentido de funcionamiento directo. En contrapartida,
mayor cantidad de aletas directrices genera mayor superficie de contacto con el

fluido y esto se traduce en pérdidas por rozamiento mayores.

8.4.1 Parametros caracteristicos de operacion
Se presenta la comparativa de los parametros adimensionales Ca y Cr en

sentido directo para las tres geometrias que analizan la solidez del estator (20x30,
18x30 y 24x30). Donde es posible identificar que la geometria 24x30 genera un
coeficiente de par (Cr) levemente superior a las otras geometrias, se atribuye este
pequefio aumento a una mejora en el guiado del estator lo que reduce las pérdidas

por choque y beneficia al funcionamiento del rotor, Figura 8.8.

En el sentido de funcionamiento directo la geometria 24x30 presenta para
Ca valores de hasta un 6% mayores que a las otras dos geometrias, el efecto es
producto del rozamiento y debido al aumento de velocidad por estrechamiento de
la seccion de paso como consecuencia del mayor cantidad de aletas directrices;

este ultimo hecho hace que existan mas zonas de desprendimiento.
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Figura 8.8 Coeficiente de potencia consumida (C,) y Coeficiente de par (C;) para la geometria 20x30
(Takao, 2011) y las propuestas 18x30 y 24x30.

Respecto al coeficiente Cr la geometria 24x30 es superior entre el 9-11%
para ¢=0.5; y esto compensa las mayores pérdidas citadas en el parrafo anterior.
Asi la 24x30 presenta en el rendimiento del grupo turbinado (Capitulo 3, apartado
3.5) valores superiores respecto a la geometria original, 20x30, de entre un 7-14%

segun se incrementa el coeficiente de caudal, ¢=0.5.

No se presentan en la Figura 8.8 los valores en el sentido inverso porque el
comportamiento de Ca y Cr son muy proximos en las tres geometrias comparadas

en este apartado.

8.4.2 Analisis del guiado del flujo
Se compara el comportamiento del flujo para las tres geometrias que

analizan la solidez del estator (20x30, 18x30 y 24x30), se estudia ambos sentidos

de circulacion, Figura 8.9.

La interpretacion de las figuras y la incertidumbre de los datos (+0.52 a

1.52) es coincidente con lo descripto en Apartado 8.3.2.
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Fig. h): Angulos a1 corona-rotor, sentido Inverso
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Figura 8.9 Angulos de guiado para la geometria 20x30 (Takao, 2011) y las propuestas 18x30 y 24x30.
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Se presenta la interpretacion de cada uno de los angulos de la Figura 8.9,
primeramente los cuatro angulos en sentido directo (DIR) y luego en sentido

inverso (INV):

Angulo o (DIR), Fig. a): Excelente guiado del fluido a través de las coronas
directrices para las tres geometrias comparadas y para todos los ¢=0,5. Para
24x30 existe una diferencia maxima de <12 respecto al angulo tedrico; mientras
que para 20x30 y 18x30 esta es <29. Esto es consecuencia que la 24x30 posee un

mayor nimero de aletas.

Para el andlisis particular de cada turbina, el guiado mas uniforme en los
tres superficies cilindricas que cortan al alabe (Hub, Rm y Tip) es para 24x30,
también se deduce que el motivo es tener una solidez mayor en la corona directriz.
La comparativa de esos planos indica que la medicién en Tip es la que presenta la
diferencia mayor, siendo ésta aun de excelente calidad de guiado y <3°, Figura

8.10.

30

25

1()
L |
[ |

15 -

10

0 0.5 1 15 2

[}
=== 1* (202) ==l (Hub) 24x30 al(Rm) 24x30 ==al (Tip) 24x30

Figura 8.10 Angulo absoluto de guiado del flujo en el estator para la geometria 24x30; comparativa
seguin secciones cilindricas (Hub, Rm y Tip).

Angulo B1 (DIR), Fig. b): Las tres geometrias poseen un angulo de incidencia
adecuado a partir de velocidades de =1, promedio de las diferencias <6.5°.
Encontrdndose la maxima diferencia en este rango de valores y para las tres
geometrias en @=2; siendo sus valores siempre <8.5° respecto al dngulo tedrico,
B1*=149°. Cuando las velocidades son muy bajas, ¢<0.5 la incidencia del flujo

empeora.

Angulo B (DIR), Fig. c): Las tres geometrias poseen un guiado homogéneo

para los cinco valores de ¢ simulados, con angulos promedios igual a 29° (24x30),
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30° (20x30) y 25° (18x30), ésta ultima presenta la mayor diferencia con el angulo

tedrico (32°).

Angulo az (DIR), Fig. d): Para 0.5<¢<0.7 el funcionamiento de la turbina se
aproxima al dngulo ideal (90°), a partir de =1 el flujo abandona el rotor con un
angulo de tendencia mas estable cuyos valores se encuentran entre 130° y 150°

para las tres geometrias analizadas.
En sentido inverso se observa:

Angulo a; (INV), Fig. e): No existe guiado (aletas directrices) en este sentido,
entonces el angulo es 90° para todas las velocidades y para cada una de las
geometrias. Se excluye del andlisis el punto correspondiente a ¢=0.25 por

presentar las simulaciones valores no representativos.

Angulo 2 (INV), Fig. f): Como era de esperar en los tres casos de andlisis los
comportamientos son casi idénticos, como consecuencia que es el mismo rotor, y
también se pretendia existiera choque del fluido en el ingreso al rotor. Los valores

de los dngulos estan entre 115°, para @=-2, y de hasta 160° en ¢ muy pequefios.

Angulo B: (INV), Fig. g): Las diferencias no son significativas entre las
geometrias. En 20x30 el promedio para todas las velocidades es de 132,4°,
respecto al angulo tedrico (149°). En las otras 2 geometrias, 24x30 y 18x30, los
valores son: 132,5° y 132,7° respectivamente. Estos valores descienden a medida
que baja la velocidad (valores de 140° a 120°), siendo las tres geometrias de

comportamiento similar.

Angulo oy (INV), Fig. h): En la salida del rotor las velocidades altas de ¢=>1.5,
cuyos valores de angulos oscilan entre 50-60° respecto al a:1*=20° (tedrico), no
causan tanto desperfecto en el guiado como las velocidades inferiores. Estas
ultimas los angulos del flujo se alejan mucho mas del geométrico, obteniendo de

esta forma el resultado buscado en sentido inverso.

8.4.3 Analisis de pérdidas
En la Figura 8.11 se representa el porcentaje de pérdidas en el estator,

comparando las geometrias 20x30 y 24x30; diferenciando por colores los

diferentes valores del coeficiente de caudal (¢). Las figuras se obtuvieron a través
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de las Ecuaciones 7.1-7.4 (capitulo 7). Se ha decidido excluir de esta comparacién
la geometria 18x30 pues la modificacion de sélo 2 aletas directrices en la solidez
del estator no permite en las figuras apreciar las pequefias diferencias que se
producen. Se estudia el comportamiento en el sentido de avance del fluido para

ambos sentidos, sentido directo (DIR) e inverso (INV) de circulacién.

APtotaicorona/AProtai turbina AP1otaicorona/AProtal turbina-w.T/Q
0.75 0.75
0.65 0.65 -
0.60 0.60
0.55
050 =2 u$=2
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0.00 0.00 -

20x30 24x30 20x30 24x30

APtotaicorona/AProtai turbina APtotal corona/APiotal turbina-w.T/Q
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0.70 0.70 -
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0.30 =1 0.30 A mo=1
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0.20 0.20 1
0.15 W $=0.25 0.15 W $=0.25
0.10 0.10 4
0.05 0.05 -
0.00 0.00 +

20x30 24x30 20x30 24x30

Figura 8.11 Diferencias porcentuales de presion total en la corona para 20x30 y 24x30. Sentido directo
(DIR) e inverso (INV).

La Figura 8.11 permite identificar que las pérdidas poseen tendencia similar en
ambas geometria, en la corona son mayores para la geometria 24x30, siendo el
valor promedio para todos los ¢ de 14.9% del total, mientras que para 20x30 son
sélo del 11.2%; este incremento lo explica la mayor superficie que le proporcionan
a la geometria cuatro aletas adicionales, que acarrea en sentido directo un

aumento de las pérdidas por rozamiento.

Para el andlisis del sentido inverso (INV) en el rango de ¢<-0.5 el porcentaje
pasa de 48.1% en la 20x30 a 54.0% para 24x30; indica que esta ultima geometria
produce un choque mayor en el estator cuando el fluido circula en INV, efecto que
beneficia las prestaciones del rendimiento general del grupo turbinado, como se

expondra al final de este capitulo.
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8.4.4 Analisis de contornos de velocidades
Comparativa de comportamiento entre geometria original 20x30 (Takao,

2011) y las geometrias realizadas para el estudio de la solidez del estator (18x30 y
24x30). Se analiza el comportamiento en la corona para el sentido directo, ¢@=2, y

para el sentido inverso, @=-2.

Se han escogido estas velocidades extremas para permitir visualizar mejor
las pequenas diferencias que se producen en las geometrias, respetando igual

escala en todas las geometrias comparadas.

La Figura 8.12 permite observar la relaciéon que existe entre los gradientes
de presiones (energia), y la solidez del estator, asi la geometria 24x30 es la que
posee el diferencial mayor en los contornos de presion total, que se traduce en las
pérdidas producidas en este elemento. Este efecto se aprecia también en las figuras
de la columna izquierda, representado por los vectores de velocidad, donde una
menor cantidad de aletas directrices se traduce en diferenciales de presiéon de

mayor uniformidad en el estator, pero un guiado me menor calidad.

Analizando el comportamiento del fluido en sentido inverso, y comparando
la entrada con la salida, se evidencia que el diferencial de presiones aumenta
directamente proporcional a la solidez del estator. Este efecto es consecuencia que
los conductos de paso entre aletas son de menor tamafio, generando mayor

restriccion el paso del fluido.
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Figura 8.12 Vectores de velocidad y contornos de presion. Geometrias 20x30, 18x30 y 24x30, sentido directo ¢=2.
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Vectores de velocidad absoluta, Contornos de presién total
f: (presion total)
1. e+ 1.208+03
1.11e+03 1.11e+03
1 030+03 1.03g+03
9 58a+02 9 38e+02
8.50e+02 8.506+02
7830402 7.83e402
6 75e+02 6.75e+02
588e+02 5.88e+02
5 00a+02 5.00e+02
413402 4130402
3 250+02 3256402
2 388402 2386402
1.508+02 1.508+02
5258101 6 25a+01
3 50101 -250e401
113402 -1.13e+02
300802 -2.00e+02
-2 888402 -2888+02
-3.75e+02 -3.75e+02
4 B30 -4 B3e+02
-5 508102 -5.508+02
18x30
1.20e+03 1.20e403
1.12e+03 1.11e+03
1.03e+03 1.03e+03
9.45e+02 9.38e402
8.60e+02 | B.50e+02
7.75e+02 7.63e+02
6.90e+02 6.750402
5.20e402 5.00e402
4.35e+02 4130402
3.50e+02 l== s Fie
2.6%0+02 . 2.38e+02
1.80e+02 1.50e+02
9.50e+01 6.25e401
1.008+01 2500401
-7.50e+01 -1.130402
-1.600402 3006402
-2 450402 2886402
-3.30e+02 -3.75e402
4150402 4538402
-5.00e402 .
1.208+03 1.208+03
1.11e+03 1.126+03
1.03+03 1.036+03
9.380+02 9.450+02
2500402 8.608+02
7.63e+02 7.750+02
6.756+02 B.000+02
5.888+02 B 05e+02
5.008+02 5208+02
4138402 4.358+02
3250402 3.508+02
238e+02 2850+02
1.508+02 1.808402
6.256+01 9.508+01
-2.508+01 1.006+01
1130402 -7 508401
-2.000+02 -1.60e+02
-2 88e+02 =2 45e+02
-3.750+02 -3.308+02
-4 §3e+02 4150402
-5.508+02 -5.00e+02
24x30

Figura 8.13 Vectores de velocidad y contornos de presion. Geometrias 20x30, 18x30 y 24x30, sentido
inverso ¢=-2.
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8.5 Efectos que produce la solidez del rotor
Finalmente se analiza como son afectadas las prestaciones del grupo

turbinado por la solidez del rotor. Se ha propuesto modificar la cantidad de alabes
(30) que tiene la geometria original (Takao, 2011); se propone las geometrias
siguientes 20x32, 20x25 y 20x20. Aqui también sera analizado el funcionamiento

en ambos sentidos de circulacién.

La teoria indica que incrementar la cantidad de elementos del rotor los
canales de paso tendran menor seccién lo que producira un aumento de las
velocidades, ademas un mayor nimero de elementos mejorara el guiado del flujo.
Teniendo en cuenta estos dos aspectos se espera que el par producido por el rotor
sea mayor. Sin embargo, este incremento de la velocidad, ademas del aumento de

superficies solidas, provocara mayores pérdidas por friccion.

8.5.1 Parametros caracteristicos de operacion
Se presenta la comparativa de los parametros adimensionales Ca y Cr en

sentido directo de funcionamiento para las 4 geometrias que analizan la solidez del

rotor (20x30 , 20x32, 20x25 y 20x20), Figura 8.14.
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Figura 8.14 Coeficiente de potencia consumida (C,) y Coeficiente de par (C;) para la geometria 20x30
(Takao, 2011) y las propuestas 20x32, 20x25 y 20x20. Sentido directo.

En la Figura 8.14 se identifica que en sentido directo (DIR) la geometria
20x32 genera un coeficiente de potencia consumida (Ca) ligeramente superior y a
su vez la 20x20 el menor de las 4 geometrias comparadas. La figura refleja
claramente que el coeficiente Ca es directamente proporcional a la cantidad de

elementos y se hace mas evidente a simple vista para ¢=1.

Es decir los valores de Ca crecen con el incremento de solidez del rotor;
estas diferencias al comparar la geometria original 20x30 son del 3-5% respecto a

la 20x25 y del 5-8% si se compara con la 20x32.

Respecto al coeficiente de par (Cr) se aprecian pequeiias diferencias aunque
de cierta importancia. Se puede observar que el par producido, Ct, aumenta con la
solidez del rotor. Asi la 20x25 es menor, un3% que la 20x30; y ésta ultima menor

un 6% respecto a 20x32.

8.5.2 Analisis del guiado del flujo
Se ha comparado el comportamiento del flujo para las tres geometrias que

analizan la solidez del rotor (20x30 original, 20x32 y 20x25), se estudia ambos
sentidos de circulacién, Figura 8.15. Se ha excluido la geometria 20x20, también
simulada, para evitar exceso de informacion en la figura que impida diferenciar a
otras configuraciones mas significativas, 20x25. La interpretacién de las figuras es

coincidente con lo descripto en Apartado 8.3.2.
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Seguidamente se presenta la explicaciéon de cada uno de los angulos de
la Figura 8.15, primeramente los cuatro dngulos en sentido directo (DIR) y luego

en sentido inverso (INV):

Angulo a; (DIR), Fig. a): Existe un muy buen guiado para todos los ¢ y

geometrias, la diferencia entre el angulo teérico y los simulados es <2¢.

Angulo B (DIR), Fig. b): Se observa un angulo de incidencia adecuado para
@=1 para las tres geometrias comparadas. En ¢=1 se obtiene la coincidencia del
angulo geométrico y el simulado, que esta en linea con la zona donde se produce la
rendimiento maximo de la turbina. Para los valores de bajas velocidades ¢ <0.5
este dngulo se aleja del valor geométrico (149°) pues el flujo no logra acompafiar y
seguir el perfil propuesto por los alabes. Esto provocard un aumento de las

pérdidas por choque a medida que se reduce el caudal.

Angulo B2 (DIR), Fig. c): Los guiados a la salida del rotor no presentan
diferencias significativas entre las geometrias que se presentan en la figura, siendo
las diferencias de sus respectivos promedios <4%. Siendo las geometrias de mayor
solidez (20x30 y 20x32) son las que devuelven mejores guiados para el rango de

velocidades analizadas (0.25<¢@<2).

Angulo az (DIR), Fig. d): En todas las geometrias comparadas se obtiene la
mejor aproximacion al angulo ideal (a2=90°, salida sin rotacion) entre 0.5<¢<1;
para velocidades mayores las diferencias aumentan, tendiendo a una asintética de

130°-140°, para @=1.
En sentido inverso se observa:

Angulo oz (INV), Fig. e): No existe guiado (aletas directrices) entonces el

angulo es 909 para todas las velocidades.

Angulo B2 (INV), Fig. f): Se observa que cuando el fluido atraviesa la turbina
en este sentido existe choque al ingreso en el rotor y por este motivo los valores de
las simulaciones para todas las geometrias analizadas son muy diferentes al angulo
geométrico (32°). Los resultados de los angulos comprendidos entre 120°-160°.
Esta pérdida de carga generada beneficia al rendimiento volumétrico porque el
caudal en sentido inverso sera menor y se evita desperdiciar la generacion de par

que se produce con el caudal circulante en sentido directo.
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Fig. h): Angulos a1 corona-rotor, sentido Inverso
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Fig. g): Angulos B1 corona-rotor, sentido Inverso
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Figura 8.15 Angulos de guiado para la geometria 20x30 (Takao, 2011) y las propuestas 20x25 y 20x32.
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Angulo B1 (INV), Fig. g): Los guiados que mas se aproximan al valor teérico
(149°) son las geometria 20x30 y 20x32, por poseer las solideces mas altas. Las
geometrias presentan valores constantes y semejantes para todos los ¢, con una

media de 130°.

Angulo oy (INV), Fig. h): En todas las geometrias analizadas y para todas las
velocidades simuladas aqui también existe choque del fluido al ingresar a la zona

correspondiente a las aletas directrices. Este choque disminuye con el aumento de
®.
8.5.3 Analisis de pérdidas

En la Figura 8.16 se representa el porcentaje de pérdidas en el rotor,
comparando las geometrias 20x20, 20x25 y 20x30; diferenciando por colores los
diferentes valores del coeficiente de caudal (¢). Las figuras se obtuvieron a través
de las Ecuaciones 7.3 y 7.4 (capitulo 7). Se ha decidido excluir de esta comparacién
la geometria 20x32 pues la modificaciéon de s6lo dos alabes en la solidez del rotor
no permite en las figuras apreciar las pequefas diferencias que se producen. Se

estudia el comportamiento para ambos sentidos de circulacién, sentido directo

(DIR) e inverso (INV).

La Figura 8.16 permite identificar que para las tres geometrias el diferencial
de pérdidas en el rotor decrece con la velocidad del fluido. Los mayores
porcentajes son para la geometria 20x30 y menores proporcionalmente a medida
que se reduce la solidez del rotor para la 20x25 y la 20x20. Asi, para ¢=2 el valor
de 20x30 es 32%, 30% para 25x20 y 28% para 20x20. También en =1 se repite la
misma tendencia y para 20x30 es de 22% y de 18% y 16% para las otras mismas

geometrias.

En la columna derecha de ésta figura, que excluye la generacion de energia
util en el rotor. Los diferentes coeficientes de caudal permiten identificar los
valores promedios para cada geometria; entonces para ¢=0.5 el valor promedio de
20x30 es 26.0% de pérdidas en el rotor, y respectivamente de 21.6% para 20x25 y
de 20.3% en 20x20.

155
Tesis doctoral Pablo Valdez - Universidad de Valladolid, Espaiia



Capitulo 8: Optimizacién geométrica

APtotairotor/APtotal turbina APtotal rotor /A Ptotal turbina-w.T/Q
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Figura 8.16 Diferencias porcentuales de presion total en el rotor para 20x30 y las geometrias propuestas
20x20 y 20x25. Sentido directo (DIR) e inverso (INV).

Para el analisis del sentido inverso (INV) en el rango de ¢<-0.5 el porcentaje
pasa de 44.4% en la 20x30 a 36.4% para 20x25 y se reduce ain mas para 20x20,
siendo de 27.7%. Esto indica que el aumento de solidez produce mas choque en el
rotor cuando lo hace en sentido inverso, efecto que beneficia las prestaciones del

grupo turbinado.

8.5.4 Analisis de contornos de velocidades
Comparativa de comportamiento entre geometria original 20x30 (Takao,

2011) y las geometrias realizadas para el estudio de la solidez del rotor (20x30,
20x20, 20x25 y 20x32). Se analiza el comportamiento en la corona para el sentido
directo, =2, y para el sentido inverso, @=-2. Se han escogido estas velocidades
extremas para permitir visualizar mejor las pequeiias diferencias que se producen

en las geometrias, respetando igual escala en todas las geometrias comparadas.
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Vectores de velocidad relativa, Contornos de presion total
f: (presion total)
T 80a+02 7 Sha+ (2
7132402 7 1as02
8750002 6710402
6382002 6 328002
£ 005402 5 920002
5 E3ee02 5 534002
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0.008+00 4200201
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Figura 8.17 Vectores de velocidad y contornos de presion. Geometrias 20x30, 20x20, 20x25 y 20x32,
sentido directo ¢=2.
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Vectores de velocidad relativa, Contornos de presion total
f: (presion total)
1.806+03 1508403
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Figura 8.18 Vectores de velocidad y contornos de presion. Geometrias 20x30, 20x20, 20x25 y 20x32,
sentido inverso ¢=-2.
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La Figura 8.17 permite observar que los valores del diferencial de presion
entre la entrada y la salida guardan relacién directa con la solidez del rotor; asi las
geometrias 20x30 y 20x32 son las que poseen las zonas de valores mayores de
diferencial de presiéon entre entrada y salida para los contornos de presién total.
Este efecto se aprecia también en las figuras de la columna izquierda; aqui se
identifica que los vectores de velocidad en esas geometrias de mayor solidez
poseen menor desprendimiento en la salida del rotor, al ser los conductos de de

paso de menor seccion.

También en esta comparativa (Figura 8.17) se aprecia el efecto del
desprendimiento del flujo en las geometrias de menores solideces (20x20 y
20x25). A través del canal se observa como el fluido va perdiendo energia
(representado por la presion total), esto es mas fuerte en la zona del
desprendimiento, donde el guiado se aleja de la directriz propuesta. Este efecto
disminuye a medida que las geometrias aumentan la solidez porque el aumento de
alabes conlleva un mejor guiado reduciéndose las zonas de desprendimiento,

segln se aprecia en las geometrias 20x30 y 20x32.

Analizando el comportamiento del fluido en sentido inverso en la Figura
8.18 se observa que los diferenciales de presion en la salida del rotor son inferiores
para las geometrias de solidez mayor; este efecto es producto de que los canales de
paso entre alabes son de menor tamafio y generan mayor rozamiento con las

paredes de los dlabes cuando el fluido atraviesa el rotor.

En 20x20, geometria de menor solidez, el fluido atraviesa el elemento
produciendo el menor diferencial de presion; efecto indeseado en sentido inverso,
donde se busca generar una gran resistencia de paso para aumentar el
rendimiento volumétrico. Ese efecto lo genera prioritariamente el estator, aguas
abajo, pero que en esta comparativa es el mismo en todos los casos. En
contrapartida, un efecto deseado que se produce en 20x20 como consecuencia de
una menor solidez es el desprendimiento del flujo en la zona de baja presién del

alabe.
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8.6 Comparativa de prestaciones
Para concluir el capitulo se presentan las figuras comparativas de los

rendimientos de las geometrias mas significativas que permiten evidencias como

se complementan los efectos de beneficios y desventajas que cada una produce al

considerar el sistema en su conjunto y con el funcionamiento completo del ciclo,

directo e inverso, (metodologia descripta en el apartado 3.5 del Capitulo 3).
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Figura 8.19 Rendimiento volumetrico. Comparacion de las configuraciones: 20x30, 24x30, 20x25 y

20x20.

En la Figura 8.19 se muestra el comportamiento del rendimiento

volumétrico para las cuatro geometrias comparadas; los valores promedios, para

cada geometria y rango de ¢ analizado, oscilan entre el 65-71% y los valores

extremos son de 80% y 62%. Siendo la 20x20 la que mejor comportamiento posee.
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Figura 8.20 Rendimiento medio de las turbinas. Comparacion de las configuraciones: 20x30, 24x30,

20x25 y 20x20.
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En la Figura 8.20 se ha graficado el rendimiento medio de las turbinas; este

considera el par generado por las 2 turbinas que conforman el sistema, Mo,y
+

Ecuacién 3.28 (Capitulo 3).

Aqui se evidencia que la disminucién de alabes en la geometria 20x20 afecta
la generacion de energia util cuando la turbina funciona en sentido directo;
asimismo se observa que la 24x30 es la que obtiene los valores ligeramente

mayores.
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Figura 8.21 Rendimiento medio del sistema. Comparacion de las configuraciones: 20x30, 24x30, 20x25 y
20x20.

Finalmente en la Figura 8.21 se ha graficado el rendimiento medio del
sistema, figr,,,,, Ecuacion 3.29 (Capitulo 3). Se mantiene la tendencia mostrada en
la Figura 8.20 y la geometria 24x30 sigue siendo la mas conveniente. Ademas se
observa que las diferencias entre las otras geometrias se estrecharon por la
compensaciéon que se produce al intervenir el rendimiento volumétrico en el

calculo del rendimiento general del grupo turbinado.

8.7 Conclusiones
En este capitulo se ha comparado la geometria de (Takao, 2011) con otras

siete geometrias realizadas para interpretar la influencia que producen en el
rendimiento alteraciones especificas en diferentes zonas de la turbina. Las
modificaciones de disefio se han realizado individualmente para que las

prestaciones particulares no se enmascaren por superposicion de efectos.
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En todos los casos los mallados de los diferentes modelos son equivalentes,
tanto en su tamafio, morfologia y estructura como en su calidad, para que sus

comparaciones sean adecuadas.

Del analisis de los diferentes efectos que las modificaciones han producido
se obtiene que el incremento de longitud en las aletas directrices (20x30 Ala)
produce un guiado de mayor calidad, pero en contrapartida incrementan las

pérdidas, Ca.

El andlisis de flujo referido a la solidez del estator y del rotor ha puesto de
manifiesto que la principal fuente de pérdidas en el sentido directo es el rotor; sin
embargo al estudiar el sentido inverso es el estator el que genera las pérdidas

mayores en todas las configuraciones.

También los vectores de velocidad y contornos de presion fueron utiles
para interpretar que los rotores de menores solideces (20x20 y 20x25) benefician
al rendimiento volumétrico del grupo turbinado; en contrapartida repercute
negativamente en la generacion de energia util. Asimismo a solideces mayores en

el rotor se obtiene un coeficiente de par, Cr, mas grande.

Se ha comprobado que la relacién entre las pérdidas de energia en el
sentido directo e inverso es un punto delicado para el rendimiento volumétrico. En
cada una de las ocho (siete mas la original) geometrias se ha evidenciado que el
sistema pierde entre un 30-35 del caudal procedente de la cadmara como
consecuencia del flujo que atraviesa la turbina que funciona en sentido inverso.
Adicionalmente la turbina que funciona en ese sentido genera un pequefio par
negativo para los coeficientes de caudal bajos, lo que disminuye el rendimiento del

grupo turbinado.

Al comparar las geometrias con distintas solideces de estator y rotor se ha
visto que existen turbinas que aunque con menor rendimiento en sentido directo,
éstas pueden compensar este inconveniente por medio de la reduccién del caudal
que circula por la turbina en el sentido inverso. Esto es un beneficio para el grupo
turbinado porque se dispone de mayor cantidad de flujo por la turbina que opera

en sentido directo y es la generadora de par.
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En referencia al guiado en sentido directo se ha verificado que las 18 aletas
directrices dispuestas en la geometria 18x30 son suficientes para un correcto
guiado en el estator; aunque en sentido inverso una cantidad mayor de estas ayuda

a incrementar las pérdidas buscadas para disminuir el caudal en ese sentido.

El estudio de la solidez del rotor permite identificar que las geometrias
20x20 y 20x25, es decir las de solideces inferiores, son las que poseen los
rendimientos volumétricos mayores. En contrapartida la disminucién de la solidez
del rotor repercute negativamente en la generacién de energia util cuando la

turbina funciona en sentido directo.

El mayor rendimiento medio de las turbinas para el rango de coeficientes de
caudales analizados fue para la geometria 24x30; esta presenta un rendimiento
volumétrico del 65%, inferior a las otras, pero que adn asi le permite obtener
valores levemente mayores en el rendimiento medio del sistema, resultando la

geometria mas beneficiosa.
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9 CONCLUSIONES

Al inicio de la memoria se ha descrito en forma sintética los elementos de

un sistema OWC, indicando el funcionamiento de estas centrales.

Seguidamente se identificaron las ventajas de las turbinas de impulso axial
frente a las turbina Wells, analizando en particular el sistema de turbinas gemelas

axiales unidireccionales elegido para desarrollar la presente tesis.

Se han presentado los coeficientes adimensionales de par (Ct) y de potencia
consumida (Ca) de las turbinas axiales y aplicando la teoria unidimensional que ha
permitido identificar los dngulos de disefio 6ptimos ideales de aletas directrices y

alabes que permiten maximizar las prestaciones.

Se ha desarrollado una metodologia para el calculo del rendimiento medio
del grupo turbinado; expresando dos posibles alternativas, figr p+1 ¥ Ngr p (esta
ultima asume nulo el par generado en sentido inverso). Presentando los resultados

obtenidos al simular la geometria en estudio (Takao, 2011), que concluye que el
N1 p41> N1 p:

Se presenta una metodologia para la seleccion de una turbina OWC para una
geometria de cdmara determinada y unas caracteristicas del oleaje; donde se
obtiene que los parametros de disefio (diametro y velocidad angular) de la turbina
dependen linealmente de la relacion de tamafio de la camara, y que también existe
una correspondencia de los parametros de amortiguamiento de la cAmara y de la

turbina que permite que el sistema OWC funcione en condiciones 6ptimas.

Para simular el comportamiento del grupo turbinado se ha desarrollado un
modelo numérico e indicando sus caracteristicas. El mismo ha sido construido con
mallas de elementos hexaédricos y tetraédricos, y se ha escogido el modelo k-¢

Realizable para caracterizar la turbulencia.

En lo referente a la validacion, el modelo simulado ha sido satisfactorio con
los resultados experimentales de la bibliografia (Maeda, 2001 y Mala, 2011),
siendo la tendencia de los resultados muy buenas para el coeficiente de par (Cr) y
aceptables para el coeficiente de potencia consumida (Ca), donde existen

diferencias en caudales elevados. Completan la validaciéon los resultados
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experimentales de Takao, 2011; en estos se ha detectado un error sistematico en
que los valores presentados superan las valores maximos ideales que se obtienen
al aplicar la teoria unidimensional. Entonces para su utilizacién, pues los autores
antes citados carecen de resultados en sentido inverso de flujo, se ha propuesto
una posible correccién para ambos sentidos de flujo y asi se obtiene que las
diferencias halladas entre estos resultados y los del modelo numérico son

despreciables.

Se han presentado las graficas en ambos sentidos de flujo de los coeficientes
que caracterizan el funcionamiento, Cs, Cr y 1; para poder analizar el
comportamiento del flujo de la geometria patrén simulada, correspondiente al
grupo turbinado (Takao, 2011) y denominada 20x30 (20 aletas directrices y 30

alabes).

Las simulaciones evidencian que para el sentido directo de funcionamiento
el rendimiento presentan valores de conjunto superiores a los obtenidos en
turbinas de tipo Wells, que tienen un valor de rendimiento pico superior pero en
un rango muy estrecho de funcionamiento. Complementariamente en sentido
inverso se logra obtener elevadas pérdidas, que era lo deseado en la configuracion

de disefio para asf dificultar el paso de caudal en ese sentido.

Para analizar el guiado los angulos geométricos de disefio, de las aletas
directrices y los alabes, fueron comparados con los del flujo resultante de las

simulaciones.

Las simulaciones en el rotor demuestran que los resultados obtenidos al
comparar el angulo de entrada, 37=149° son muy bueno a partir de @=1; y los
correspondientes a la salida, f3=32° tienen solo ligeras diferencias con las
simulaciones durante todo el rango de velocidades analizado. Adicionalmente para el
sentido inverso el efecto buscado se logra, existiendo pérdidas por choque muy

elevadas cuando el flujo atraviesa el rotor y el estator.

En el analisis correspondiente al intercambio de energia que se produce en
el elemento movil, el rotor, se observa que en sentido directo que es extraido un

porcentaje elevado de energia util en éste elemento. Por el contrario cuando el
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flujo circula en sentido inverso se logra el objetivo de grandes pérdidas en el rotor

y en el estator.

Finalmente se han comparado la geometria de (Takao, 2011) con otras siete
geometrias derivadas de esta, de mallados equivalentes, para interpretar la
influencia que producen en el rendimiento modificaciones especificas en

diferentes zonas de la turbina, obteniendo los siguientes resultados:

El incremento de superficie en las aletas directrices produce un guiado de
mayor calidad en el estator, pero en contrapartida incrementan las pérdidas

haciéndola una eleccién no valida.

En el andlisis de flujo referido a la solidez del estator y del rotor ha puesto
de manifiesto que la principal fuente de pérdidas en el sentido directo es el rotor;
sin embargo al estudiar el sentido inverso es el estator el que genera las pérdidas

mayores en todas las configuraciones.

También los vectores de velocidad y contornos de presiéon fueron utiles
para interpretar que los rotores de menores solideces benefician al rendimiento
volumétrico del grupo turbinado; en contrapartida repercute negativamente en la
generacion de energia util. Asimismo a solideces mayores en el rotor se obtiene un

coeficiente de par mas grande.

En referencia al guiado en sentido directo se ha verificado que 18 aletas
directrices en el estator son suficientes para un correcto guiado; aunque en sentido
inverso una cantidad mayor de estas ayuda a incrementar las pérdidas buscadas

para disminuir el caudal en ese sentido.

Los resultados del rendimiento volumétrico han evidenciado que en las
ocho geometrias el sistema desaprovecha entre un 30-35% del caudal para la

generacion de energia.

Al comparar las geometrias con distintas solideces de estator y rotor se ha
visto que existen turbinas que aunque con menor rendimiento en sentido directo,
pueden compensar este inconveniente por medio de la reduccion del caudal que
circula por la turbina en el sentido inverso. Esto es un beneficio para el grupo

turbinado porque se dispone de mayor caudal para la generacion de par.
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El mayor rendimiento medio de las turbinas para el rango de coeficientes de
caudales analizados fue para la geometria 24x30; esta presenta un rendimiento
volumétrico inferior a las otras, pero que aun asi le permite obtener valores
levemente mayores en el rendimiento medio del sistema, resultando la geometria

mas beneficiosa.
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ABSTRACT

OWC devices are widely known among researchers in
ocean energy. It is well-known that the efficiency of the device
is closely related to the efficiency of the Power-Take-Off (PTO)
which is usually a turbine. Traditionally, self-rectifying turbines
are the most widely considered for working in an OWC
because unidirectional turbines require a system of valves to
rectify the flow. However, another option recently proposed is
the use of the “twin turbine” configuration. This paper focuses
on the performance of the turbines used in this configuration.

A numerical model has been developed and validated with
data from the bibliography. This model has been used to
analyze the flow field of the turbine when working in both
performance modes: direct and reverse. Flow angles and loss
distribution have been analyzed and interesting conclusions can
be extracted.

Once the flow field has been analyzed, changes in the
turbine geometry are proposed in order to improve the
efficiency of the whole system by increasing the blockage made
by the turbine in reverse mode. These changes, focused on the
solidity of the rotor and guide vanes, were implemented and
new simulations were carried out. The results obtained are the
core of this work.

INTRODUCTION

The OWC converts variations in sea surface elevation into
pneumatic energy. The power module, which includes a turbine,
converts pneumatic energy into mechanical shaft power. There

has been significant research into the use of bidirectional
turbines for this application.

Wave motion is used to drive an oscillating water column
which works as a piston, generating a bidirectional air flow. In
the early years, a valve rectification system was used to drive a
turbine [1]. However, this system was replaced by the use of
self-rectifying air turbines such as the Wells turbine and other
newly proposed ones. The use of these turbines allows us to
suppress the valve system, thus reducing maintenance problems
and increasing the global efficiency of the device, despite the
lower efficiency of the self-rectifying turbines.

Nevertheless, a new configuration recently proposed [2, 3]
has given rise to discussions regarding the need to use self-
rectifying turbines. This configuration is called “twin turbine”
and is comprised of two turbines (Fig. 1). Its performance is
based on using a turbine as a backflow preventer while the
other turbine is working. Hence, it is possible to use
unidirectional turbines with a higher efficiency without any
valve system.

In a twin unidirectional turbine topology, both
unidirectional turbines work throughout the entire cycle
(exhalation or inhalation) but one turbine works in direct mode
(producing energy) while the other works in reverse mode
(backflow preventer) and they alternate their roles with the
OWC motion. The efficiency of the unidirectional turbine
during direct mode can attain values of over 70% [4], and this
value could probably be improved by means of a thorough-
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going design of the guide vanes and blades. There are
experimental works focused on this point [5, 6].

Fig. 1 Plan of the twin unidirectional turbine topology.

It is obvious that the efficiency of the turbine when
working in direct mode is an important aspect, but the global
efficiency of the system also relies on another factor: how
effective the blockage of the flow is in reverse mode. Note that
the flow through the turbine in reverse mode does not produce
energy. As far as the authors know, most of the research
conducted into the twin turbine configuration has been done
under the assumption of disregarding the flow through the
turbine in reverse mode.

Nevertheless, recent works have begun to take into account
the flow through the turbine when working in reverse mode. In
[7], a quasi-steady analysis taking into account both turbines,
one in reverse mode and another in direct mode, is made.
However, the importance of the reverse flow over the global
efficiency is not quantified. In [8], a possible solution for the
reverse flow is presented: using a fluidic diode to increase the
flow blockage in reverse mode. However, results combining the
diode with the twin turbines are not presented.

The authors think that improvements in the global
efficiency of the twin turbine configuration could be achieved
by modifying the turbine geometry. The objective should be to
strengthen the flow blockage in reverse mode without reducing
the efficiency in direct mode. This could be achieved by
making slight modifications to the turbine geometry, but
confronting this task requires a previous, complete analysis of
the flow pattern. Turbines for a “twin turbine” configuration are
similar to classical axial impulse turbines (running in direct
mode). However, as far as the authors know, there are no
studies in the literature regarding the flow pattern in reverse
mode.

The first steps were taken to create a CFD model which
allowed us to analyze the flow pattern in depth. The model was
based on a geometry extracted from the bibliography which
allowed us to validate the model with published results. Hence,
the model is based on a unidirectional axial turbine from [5].
Once the model is validated and the flow pattern analyzed, it is
possible to confront the task of improving the global efficiency
by modifying the geometry. Moreover, the influence of the flow
in reverse mode is quantified by means of a quasi-steady
analysis.

NUMERICAL MODEL

The flow simulation is solved with FLUENT v12®, which
uses the finite volume numerical method for solving the
Navier-Stokes equations by using a segregated solver. In order
to reduce the calculation power needed, simulations were
carried out in a periodic domain (Fig. 2). The mesh - a
combination of hexahedrical and tetrahedrical cells - consists of
3x10° cells and was built in GAMBIT® 2.4.

The turbine geometry was extracted from [5], Type I, with
a setting angle of the guide vanes of 20°. Note that the number
of vanes has been reduced from 26 in the original geometry to
24 in the numerical model in order to obtain a periodic domain.
It is also important to point out that the geometry of the model
was built by taking into account the tip because it plays a
fundamental role in the axial turbine performance [9].

Since the computational volume includes rotating
components (® = 375 rpm), the sliding mesh technique (SMM)
was used in order to manage the relative movement between
the rotor and the stator of the turbine. Therefore, two interfaces
are placed upstream and downstream of the rotor (Fig. 2).

Pressure outlet (Direct mode)
Velocity inlet (Reverse mode)

Interfaces

Velocity inlet (Direct mode)
Pressure outlet (Reverse mode)

Rf Guide vanes

Periodic
surface

Fig. 2. Numerical geometry and boundary conditions

The realizable k-¢ turbulence model was used with the
Enhanced Wall Function. The y" values are in the correct range.
The time-dependent term is approximated with a second-order
implicit scheme. The pressure-velocity coupling was recreated
through the SIMPLE algorithm. The highest order Monotone
Upwind Scheme for Conservation Laws (MUSCL) has been
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used for convection term discretization and the classical central
difference approximation for diffusion terms.

The simulations were carried out under steady conditions
like the experimental tests. Therefore, the boundary conditions
(flow rate and rotational speed) remain constant in each
simulation although the model is unsteady since the relative
position between the rotor and guide vanes varies with time.
The flow rate is adjusted by modifying the boundary conditions
at the inlet.

The usual dimensionless coefficients in OWC turbines
have been used to show the results:

CT — ] To Eq 1
5,0(\112e +u, )bLer
Lotk s Ly,

where p : density of air, vi : mean axial flow velocity, up
circumferential speed at 7, b : blade height, L: blade chord and
z : number of rotor blades. Efficiency, which is the ratio of shaft
power output to pneumatic power input, can be expressed in
terms of the coefficients mentioned above:

_Le _ G Eq.3

TAPQ C, ¢4

The flow coefficient is defined as:

The influence of the grid size over the main parameters
was analyzed. The results are shown in Fig. 3 where the
coefficients C, and Cr, corresponding to a flow coefficient of
=1, are represented. C4 and Cy are divided by CA* and CT*
which correspond to the values obtained with the larger mesh.
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Fig. 3. Influence of the grid size

VALIDATION

As said before, the turbine geometry was extracted from
[5], as well as the experimental data used to validate the
numerical model. It is important to note that there are no values
of the reverse flow to validate the model in both flow
directions. According to the authors’ experience, validating the
model in one flow direction is enough.

The comparison between experimental and numerical
results is shown in Fig. 4 in terms of C, and C7. It can be seen
that the agreement in Cr is very good while the difference
between the experimental and numerical is almost negligible.
However, in terms of Cy, the agreement is worse. At low flow
coefficients, the simulations predict the C, correctly, but the
difference becomes greater as the flow coefficient increases.
The problem at large flow coefficients, in the authors” opinion,
could be explained by two reasons: 1) the mesh needs to be
improved by using hexahedrical elements in the whole mesh in
order to better predict the flow pattern and the stator-rotor
interaction; 2) the reduction of the number of guide vanes from
26 to 24 in the numerical model could lead to producing fewer
friction losses, i.e., at large flow coefficients.

Nevertheless, taking into account the good agreement of
the Cr in the whole range of flow coefficients and the C, at low
flow coefficients, the authors consider that the model is
sufficiently reliable. There are papers in recent literature
regarding axial turbines for wave energy which also present
similar differences between the numerical and experimental
results at large flow rates, e.g. [9, 10].

6

[—Capxp O0Ca Nuy Cr pxp OCT Nuy F

25

Fig. 4. Experimental [5] vs. numerical results.

RESULTS AND DISCUSSION
In Fig. 5 and Fig. 6, the C, and Cr of the numerical model
are represented, including the values in reverse mode.

It can be clearly seen that the input coefficient is much
greater in reverse mode. In fact, the difference between the
direct and reverse mode should be as large as possible as it
would reduce the flow through the turbine when working in
reverse mode.
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The performance of the C;, and Cr in reverse mode is
mainly caused by the high incidence losses produced at the
inlet of both the rotor and guide vanes.

As was to be expected, the Cr, Fig. 6, is below zero in
reverse mode at low flow coefficients. Note that, if both
turbines are directly connected to the same rotation axis,this
negative torque produced by the turbine in reverse mode
reduces the total torque produced by the system.

10
8 o o
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6
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O, o 5 &
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Fig. 5. Input coefficient. Numerical results.
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Fig. 6. Torque coefficient. Numerical results.

In the following figures, from Fig. 8 to Fig. 11, the flow
angles are analyzed in order to throw light on the flow pattern.
In these figures, the flow angles at three different radii are
depicted: close to the hub, the mean span and the blade tip. The
references taken are depicted in Fig. 7.

The direct mode is analyzed first. The performance of an
impulse turbine working in this mode is well-known. It is
similar to classical gas turbines. In Fig. 8, the absolute flow
angle (o) at the guide vanes outlet can be seen. The flow is
well-guided by the vanes over the whole span because the flow
angle is almost the same as the geometry angle (a*). In the
same position, between the IGV and the rotor, analysis of the
relative flow angle () is much more interesting (Fig. 9). Here,
the large incidence losses produced at the rotor inlet at low flow
coefficients is clearly shown. This produces a sharp drop in the
efficiency.

Fig. 10 and Fig. 12 correspond to the turbine performance
in reverse mode: the flow comes out from the rotor to the guide
vanes. The incidence losses at the rotor inlet in the reverse
mode are clearly shown in Fig. 10. The absence of any guide
vane before the rotor in reverse mode leads to very high
incidence losses at the leading blade edge.

DIRECT MODE

w B2 A2 by
REVERSE MODE U
Fig. 7. References of flow angles.

Direct mode
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Fig. 8. Absolute flow angle between the guide vanes
and the rotor in direct mode.
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Fig. 9. Relative flow angle between the guide vanes
and the rotor in direct mode.
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In Fig. 11, we can see how good the guidance made by the
rotor at the trailing edge is. The blade does not make a good
guidance and it will increase the secondary losses inside the
rotor channel. Moreover, it leads to large incidence losses at the
guide vanes leading edge, as shown in Fig. 12. Nevertheless, as
mentioned before, this is not a problem because reducing the
flow rate through the turbine in reverse mode is desirable.
These losses block the flow in this direction and force the air
through the other twin turbine which is working in direct mode
and producing energy.

Reverse mode
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Fig. 10. Relative flow angle at the rotor inlet in reverse

mode.
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Fig. 11. Relative flow angle between the guide vanes
and the rotor in reverse mode.
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Fig. 12. Absolute flow angle between the guide vanes
and the rotor in reverse mode.

It is clear from Fig. 8 to Fig. 12 that the incidence losses,
both at the guide vanes inlet and rotor inlet, are important. The
difficulty in separating these losses from those generated by the

tip leakage, secondary flows or endwall losses is well known
because they are closely related [11]. Nevertheless, in contrast
to classical axial turbines, which are designed to work at a
specific performance point, the axial turbines for wave energy
conversion (including “twin turbines”) work at a very large
range of flow coefficients. In [9], it is reported that, for an axial
impulse turbine, the influence of the losses derived from the tip
clearance on the efficiency is negligible for tip clearances of
less that 1% of the blade span, which is our case. Moreover, in
[12], a good prediction of the turbine performance is made,
despite disregarding the tip leakage. Hence, it could be assumed
that losses in the turbine analyzed in this paper are mainly the
result of the flow incidence and secondary flows.

The loss distribution separated by elements can be seen in
Fig. 13 (direct mode) and Fig. 14 (reverse mode). Losses are
calculated as the pressure drop in each element related to the
total pressure drop in the whole turbine. The energy extracted
by the rotor is not taken into account and is subtracted from the
pressure drop of the rotor and the total. Therefore, only losses
are shown in the graphs.

In direct mode, the flow goes through the elements from
the guide vanes to the outlet, rotor in the middle. It is clearly
shown that the largest source of loss is the rotor. Note that, in
spite of the rise of incidence losses at low flow coefficients
(Fig. 9) at the rotor inlet, the weight of the rotor losses is almost
constant.

The contribution of the guide vanes is also important. This
was greater than expected by the authors, taking into account
that the flow pattern in the rotor is much more complex. There
is no tip clearance or incidence losses in direct mode in the
guide vanes. Therefore, the losses in the guide vanes are mainly
produced by endwalls and boundary layers on the vanes.

Direct mode
OGuide vanes b Rotor WOutlel

al 10

0 025 05 0.75 12515 175 2 225 25

100

[0
o

(2]
(=]

% Energy loss
N B
o o

(=]

Fig. 13. Loss distribution in direct mode.

In Fig. 14, the reverse mode is depicted. This gives very
useful information for those who have worked with “twin
turbines”. The flow goes through the elements in the opposite
direction: the rotor, the guide vanes and, finally, the inlet
(which in reverse mode is the outlet). At larger flow
coefficients, the pressure drop is distributed between the rotor
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and guide vanes, while at smaller flow coefficients the guide
vanes become more prominent. This behavior could be easily
related to Fig. 10 and Fig. 12. Comparing these two figures, it
can be seen that the intensity of the incidence losses at the rotor
leading edge could be considered constant (Fig. 10). However,
at the leading edge of the guide vanes the incidence losses
increase considerably when the flow coefficient is reduced.
This explains why the losses at the guide vanes become more
important at small flow coefficients.

Reverse mode
W/ niect OGuide vanes L Rotor

HEN
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Fig. 14. Loss distribution in reverse mode.

Once the analysis of the flow pattern inside the turbine is
completed, it is necessary to evaluate the performance of the
whole system under non-stationary conditions.

A non-steady analysis has been developed assuming that
the flow rate generated by the OWC device is sinusoidal, as
usual in the bibliography:

Ot = O sin (27t / T) Eq.5
=0 =0, Eq. 6
Qtotal = qdirect + qreverse Eq 7
AP = AP = AP, Eq. 8

Where O, Omar, t and T are the total flow rate through
the whole system, the amplitude of the O, time and the
period of the OWC motion; ¢ is the flow rate through a turbine
and subscripts direct and reverse denote the performance mode
of the turbine; w and APr are the rotation velocity and the
pressure drop, both of them being equal for the two turbines.
The performance of the turbines is obtained from the steady
flow data (Fig. 5 and Fig. 6).

According to this approach, it is possible to determine the
flow rate through each turbine (Fig. 15). In this figure, the flow
rates are divided by Q,,.. and the time by the period in order to
achieve dimensionless data. The volumetric efficiency,
Nvol = Guirect /Ororat» 18 also plotted. It can be clearly seen that
about 1/3 of the flow is escaping through the turbine which is
working in reverse mode and is not producing energy due to its
low torque (Fig. 6). Therefore, an important amount of energy

is being lost because the turbine which is working in reverse
mode is not blocking the flow.

— System flow rate == Direct flow rate --- Reverse flow rate ol
.

TURBINE 1 WORKING IN REVERSE MODE

TURBINE 1 WORKING IN DIRECT MODE
TURBINE 2 WORKING IN DIRECT MODE

TURBINE 2 WORKING IN REVERSE MODE

flow rates/Qmax
Tlvol

Fig. 15. Flow rate distribution under sinusoidal total
flow rate.

The evaluation of the system performance is made in terms
of the mean efficiency, which is defined as:

— _ %‘J‘OT T,y dt

e [T AR Qe

L AR it S [ 0 (T T )

AT L AP, gy, di

ﬁinput Nyt

Eq.9

where T}, is the total torque on the electricity generator.
Therefore:

n system = ntt n input Eq 10
where:

N input is a parameter directly related to the volumetric

efficiency of the system (Fig. 15). Zn is the efficiency of the

twin turbine group which is calculated with regard to the flow
rate which is supposed to produce energy (quirec:)-

There are references [7] where the #,, is calculated by not

taking into account the torque of the turbine in reverse mode,
despite the fact that they are considering the flow through the
turbine in reverse mode. It is a common hypothesis which
perfectly matches reality if some kind of device is placed at the
rotation axis to segregate the torque in reverse mode. In this
work, the authors have opted to take into account the torque in
reverse mode.
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The 7 input could be expressed in a simpler manner by

assuming a parabolic relation between the flow rate and
pressure drop for the turbine performance. It is a widespread
simplification to simulate a non-linear power take-off [13],
which is the case of impulse turbines, with the relation:

0=k AP"?, where the subscript i corresponds to direct or

reverse, depending on the flow direction. Thus:

1/ (" d

Aﬂ J.O AB qdirect ! — - ~ kdirect Eq 11
T input .

%IO AB Qtota/ dt kreverse +kdirect

This expression is not exact, but it allows us to carry out a
quick assessment of how good the blockage made by the
turbine in reverse mode is. Nevertheless, the results shown in
this work are based on Eq. 9 while the aim of Eq. 11 is mainly
illustrative.

It is important to underline that mean efficiencies of the
system will be plotted against the flow coefficient amplitude for
the whole system, defined as:

D=(0,,./Ax) /iy Eq. 12

Note that, in this definition of the flow coefficient
amplitude, the reverse flow is taken into account.

The terms of Eq. 9 are plotted in Fig. 16. The terms have
been evaluated under two hypotheses: neglecting the torque in
reverse mode and taking it into account. The aim of Fig. 16 is
to compare the two methods for calculating the mean efficiency

of the system. The is not affected by these

77 input
considerations and therefore it is the same for both
configurations. It is clear from the graph that the influence of
the torque of the turbine working in reverse mode on the mean
efficiency is critical.
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Fig. 16. Mean efficiencies of the system.

It can be seen that the volumetric efficiency plays an
important role in the system efficiency because 1/3 of the flow
generated by the OWC is being wasted. This is one of the main
goals of the authors: to show that the volumetric efficiency is
critical in the twin turbine system. An important conclusion can
be extracted: if the flow blockage made in reverse mode could
be increased, the volumetric efficiency would rise and the
system efficiency would also increase.

This is where the analysis of the flow pattern previously
made attains great importance. It is necessary to increase the
losses in reverse mode to reduce the flow through the turbine
working in reverse mode. Two different ways can be followed
to confront this question: 1) by modifying the blade and vane
profiles to change the flow pattern, or 2) by changing the
solidity of the rotor and/or guide vanes. The authors chose the
second option.

New simulations with different solidities were carried out.
The cases studied are shown in Table 1. The nomenclature used
to show the results is the same as in Table 1: the cases are
identified by the number of vanes and blades. The original
geometry with 24 vanes and 30 blades will be 24x30.

Table 1. Cases studied: “n° vanes” x “n° blades”.

Rotor Solidity constant | Guide vanes solidity constant
18x30 20x20
20x30 20x25
24x30 20x32

A brief summary of the results is presented in order to limit
the length of the paper. The results of the best geometries of
each block from Table 1 are subsequently shown. These
geometries are: 24x30 and 20x25. Their mean efficiencies are
plotted in Fig. 17. Geometry 20x20 is also plotted to underline
the importance of the volumetric efficiency.

The maximum efficiency is almost the same for all
geometries. Nevertheless, 24x30 is better over a larger range of
flow coefficients. It could be considered as the best
configuration and the performance of the three geometries is
very similar, especially at greater system efficiencies.

However, it is necessary to underline that the three
geometries attain similar 7 gystem » UL their strong points are

different.

Geometry 20x20, in spite of its low #,,, 5% less than the
other geometries, reaches almost the same 77, due to its

better 7 This geometry is not as efficient as others in

input *
direct mode, but it is compensated for because greater losses
are produced in reverse mode due to the worse guidance made
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by the rotor (Fig. 18), which generates larger incidence losses at
the leading edge of the guide vanes. Therefore, 77 input

increases.
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Fig. 17. Mean efficiencies of the system. Turbines
installed: 24x30 and 20x25.

However, having fewer blades is the main drawback of the
20x20 with respect to 20x25 and 24x30 when the turbine is
working in direct mode. This is the reason why, from the point
of view of the system, the 20x25 and 24x30 geometries are
slightly better at low/large flow coefficient amplitudes.
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Fig. 18. Absolute angle between rotor and guide
vanes in reverse mode.

The authors consider that an optimized geometry could be
designed in order to increase the mean efficiency of the system.

Another conclusion extracted from the results is related to
the number of guide vanes. In Fig. 19, it is possible to compare
the guidance made by the guide vanes in different
configurations and it is clear that 18 vanes are enough to
guarantee a correct guidance in direct mode. Note that more
simulations should be done with fewer than 18 vanes because
the lack of guidance hardly appears at low flow coefficients.
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Fig. 19. Absolute angle between the guide vanes and
the rotor in direct mode.

CONCLUSIONS AND FUTURE WORK

This paper presents a numerical model of a unidirectional
turbine for OWC devices based on a twin turbine configuration.
This numerical model has been utilized to carry out an in depth
analysis of the flow pattern of a unidirectional turbine in both
performance modes: direct and reverse. To the authors’
knowledge, this has not been done before.

The numerical model allows us to increase knowledge of
the flow pattern, especially during reverse mode and extract
conclusions that could be useful for new designs.

The flow analysis has revealed that the main source of loss
in direct mode is the rotor whereas, in reverse mode, it is the
row of guide vanes due to the large incidence losses.

The relation between the losses in direct and reverse mode
is critical. It has been seen that the system is wasting around 1/3
of the flow because of the flow through the turbine working in
reverse mode which is not supposed to be producing energy.
Moreover, the turbine working in reverse mode produces, at
low flow coefficients, a negative torque which reduces the
system efficiency if the two turbines are directly connected to
the same rotation axis.

The final part of the paper compares the results of several
geometries. These geometries have different solidities of the
rotor and guide vanes. It has been seen that the turbines with
lower efficiency in direct mode can compensate for this
drawback by reducing the flow through the turbine in reverse
mode. This involves a rise in the flow rate through the other
turbine, which is working in direct mode and producing energy.

In the near future, the authors plan to use the information
here presented to propose an optimum solidity for the rotor and
guide vanes. This proposed geometry will be simulated over the
next months.

8 Copyright © 2013 by ASME
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ABSTRACT

Oscillating water column wave power plants (OWC) are widely
used in the ocean wave energy conversion. It is universally
accepted that for a good efficiency of the plant, the turbine and
the chamber should matched each other according to the wave
climate site. The damping applied by the turbine has appreciable
effects on the chamber performance of the OWC plant. In this
work an alternative methodology is presented to couple the
chamber and the turbine. The methodology made a whole
dimensional analysis of the OWC plant. It has been assumed:
incompressible flow, sinusoidal wave height variation and
neglected Reynolds influence.

The wave data for the plant site and the chamber geometry are
the input data. The behavior of the chamber for the prevailing
sea conditions is numerically simulated. From numerical results,
the pneumatic power coefficient is represented versus the
damping coefficient. Then, the optimum damping is set.

Once the optimum damping is found the target is to determine a
turbine which matches this damping. Considering the quasi-
steady assumption, numerical results were used to simulate the
turbine performance under unsteady flow conditions The
dimensionless performance curves of any kind of turbine are the
input data to determine the diameter and rotational speed. The
calculation of the diameter is based on the pressure drop caused
by the turbine on the OWC. The last step is to determine the
rotational speed, it is calculated to achieve that the turbine
operates close to its maximum efficiency.

This methodology is work out to compare the size and the
rotational speed for different kinds of turbines. Also the
influence of sea conditions changes in the characteristics of the
optimum turbine is studied.

KEY WORDS: OWC, Damping Chamber, Turbine selection.

INTRODUCTION

Wave energy may have a lot of advantages due to the high
concentration of energy. The OWC plants are one of the most
employed devices in the conversion of wave energy, this kind of
plants has a partially submerged air chamber with an opening in
the front wall that connects with open sea.

The global efficiency of an OWC plant is obtained as the
product of the associate efficiency to the three energy
transformation processes: the transformation between wave
energy and pneumatic energy, the transformation of the
pneumatic energy in mechanical energy and the conversion of
mechanical energy in electrical energy. Moreover, these
processes are interrelated; the turbine behavior has influence on
the chamber performance.

One of the main problems to overcome is the coupling between
the chamber and the turbine because there is the possibility that
the turbine works with maximum efficiency but the chamber has
much lesser efficiency and eventually the global efficiency is
worse. That is why it is necessary to study the coupling between
both the turbine and the chamber.

Fal¢do A.F.et al. (2002) has developed a stochastic method to
evaluate the average performance of an OWC wave energy
device equipped with a Wells turbine. In the basic studies as
well as in the design stages of a wave energy plant, the
knowledge of the statistical characteristics of the local wave
climate is essential. For Wells turbines it is possible to assume
that incident waves are monochromatic, and an analysis in the
frequency domain can be carried out.

Tease et al (2007) carried out the maximization of turbine
performance and minimization of construction costs. He made
different experiments on breakwater OWC collector under
different sea states and applied damping levels to quantify how



the pneumatic power varied.

Curran et al (1997) optimized the hydraulic performance of an
OWC with a suitable analytical model that describes the
behavior of the system. This is based on the equation which
describes the damped movement of an oscillating body, and
optimal damping is applied. He obtained that the behavior of the
device is better if it is over damped over the optimal damping.

Falnes (2007) has demonstrated that there is an upper limit of
the energy that can be captured in an OWC. This limit is a
function of the wave height and wave frequency, and the
maximun energy that can be obtained increases with the
distance to the shore.

Thakker et al (2004) has made a numerical quasy-steady, one-
dimensional study of the behavior of an axial impulse turbine
and a Wells turbine whose damping has been introduced into the
model. He has utilized the characteristics of turbine obtained in
steady conditions. After he has solved the one-dimensional
impulse equation with the damping of the turbine, he could
obtain the total output power, the total input power and the
efficiency of the conversion system under irregular, unsteady
flow conditions.

Weber (2007) considers that the disregard of the requirements
carries important errors in the prediction of the device
performance from scale model tests. In order to avoid that, he
utilizes a perturbation expansion method to calculate the non-
linearities associated with the simultaneous changes of interior
air pressure and air volume.

Evans et al (1995) utilizes the linear water wave very accurately
and efficiently approximated with a Galerkin method.

The aim of this paper is to describe an alternative methodology
to match the turbine to the characteristics of an OWC wave
power plant. The level of damping applied by the turbine must
optimize the performance of the OWC. The main results are the
size and rotational speed of the turbine, so that it works at
maximum efficiency.

DIMENSIONAL ANALYSIS
Chamber

In this alternative methodology it is assumed the incident wave to be
regular or monochromatic. From the local wave climate the
representative height H and period T for the location may be
determined. If it is assumed that wave height has sinusoidal variation,

2mt
h = Hsin <T) Eq. 1

Then, the pressure difference between the chamber and the ambient
could be assumed as:

2mt
AP = AP sin (T) Eq.2

Where AP, is the amplitude. We calculate the average pressure
difference and power:

Eq.3

— 17 — 17
== W==[QaPd
AP T!\AP\ dt T!Q t

It is assumed that W and Q are function of: T, H, AP, g, pa, pu» (b L)l/ 2
and air chamber geometry, where W is the mean power, Q is the flow
rate, T is the wave period, H is the height of the wave, AP is the mean
drop pressure between the chamber and the atmosphere, g is the
gravitational acceleration, p, and p,, are the densities of air and water
respectively, L is the chamber length and b its depth. Applying
dimensional analysis the following dimensionless variables are
obtained:

7 T3 AD T2
wWT VPaQ APT? p, g H Eq. 4

pa (BL)/2" b, /AP pa bL’ pa ' BL T2 DL

The coefficients of power, chamber damping, pressure, density ratio,
Froude number, and the ratio wave height and chamber size. The
chamber damping coefficient use the instantaneous values because the
instantaneous relation between the pressure drop and flow-rate can be
described by a parabolic approximation.

Numerical wavetank experiments Lopez at al (2012) were carried out in
a model of the chamber of the OWC plant that will be built at La
Guardia Breakwater at the northwest of Spain. These experiments show
how the pneumatic power captured varies with the applied damping
level under different sea states, characterized by Froude number

(ﬁ) and \/% . The results have been processed according the

former dimensional analysis.
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The Fig. 1 shows variation of the power coefficient with the damping
H
VbL
maximum of power when the damping is optimum. Therefore, to get
the maximum efficiency of a OWC plant the turbine damping should be

close to the optimum chamber damping, Eq. 5.

coefficient, keeping constant the Froude number and . There is a

Q Lb

< 2=
JAP \/; Eq.5

Also, from Fig. 1 the value B of the pressure coefficient is determined:



_ _BpabL

AP = 77 Eq. 6

The optimal dumping of the chamber changes with the wave climate.
The Fig. 2 shows the behavior of the optimal dumping with the non-
dimensional wave amplitude and the wave period. The influence of the
wave period is much more important.
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Fig. 2. Optimal dumping versus amplitude and period of the wave for
La Guardia breakwater.

Turbine

We assumed that the turbine of an OWC operates in a periodically
oscillating flow, Eq. 2, therefore the performance parameters such as
power are obtained by averaging the instantaneous operating conditions
over a period, as in Eq. 3.

To characterize the turbine aerodynamic performance the following
dimensionless variables have been defined.

)

D2 (AP q,) /2

(5
AP ax

Eq.7

D2AP

Where W, is the average mechanical power at the shaft, D is the turbine
diameter and o is the rotational speed. The effects of the variation in
Reynolds number and Mach number are ignored. The functions f; and
f, depend on the shape of the turbine but not on its size and rotational
speed.

As the turbine works with a periodical and bidirectional flow, it is
necessary to know its non steady performance, or assume that the
behavior of the turbine could be considered to be quasi-steady. This
hypothesis is well accepted Setoguchi et al (2002) and Thakker et al
(2005). Based on this assumption the torque, the pressure drop and
mass flow-rate predicted by CFD analysis were used to obtain a
prediction of the classical steady coefficient C, and Cr versus ¢.

Flow coefficient _r
Ug
Input coefficient C, = AP Eq. 8
=

1
7,0(17,% + u2)

Torque coefficient T,

L BN

jp(vR + up)rrAg

From these coefficients and the periodical variation of AP, Eq. 2, it is
possible to calculate the pneumatic power used and the mechanical one
produced per cycle,

_ 1 (T . 2mt
W, = ?j(; APy ax SIDTQ(t) dt Eq. 9

_ 1T
Wm:?f wT,(t)dt
0

Where T, is the torque produced. Therefore the average Efficiency, 1,
that will be used as design variables is,
. Wy
Mean Efficiency = ] = — Eq. 10
W,

For a radial impulse turbine the mean efficiency is represented in Fig.
3. From this plot is obtained the optimal pressure coefficient for the

ﬁwD

turbine, =

vV APpax

10

35 AT
30
25 \
le 20

15 \

10

5

0

0.0 0.2 a4 0.6 0.8 10 12 14 1.6

Fig. 3. Dimensionless plot of radial impulse mean efficiency versus
pressure head.

In the Fig. 4 the relation between the pressure drop and flow-rate for a
radial impulse turbine is represented, Pereiras et al (2009). A parabolic
approximation can be used to describe this relation. Therefore the value
Jre
D2 AP
depend on the pressure coefficient.

of the damping coefficient ( = E) will be constant and it will not
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Fig. 4. Plot of pressure drop through the turbine versus flow-rate.
Comparison  between numerical points and the parabolic
approximation.

If we set that both damping coefficient are equal, i.e. in the turbine
Jp @ we introduce the ratio —— from the Fig. 1, the

D2 AP VAP
turbine diameter can be determined:

variables E=

e,
D2~AP _|LbA
VAP p

Therefore, the turbine diameter is function of the air chamber and
turbine damping coefficients as well as the chamber size.

To determine the rotational speed w it is necessary to know AP,,,,. This
is gotten from the pressure coefficient, Fig. 1, assuming that AP =
APpax /2.

APT? B (Fig.1) Pa bL
= 18.
pa bL 8V | = AP, =2B = Eq. 12
AP = AP, /2
Then:

c,/APmax 2BE Eq. 13

w =

A turbine with these characteristics simultaneously matches the
required optimum chamber damping and maintains the optimal flow
coefficient for efficient conversion of pneumatic power.

RESULTS

In this section the former methodology is going to be applied to
determine the diameter and rotational speed of the turbine for the future
La Guardia OWC breakwater wave power plant at the northwest of
Spain. This Breakwater plant will have several chambers; each one has
a span and depth of 3.2x4 m respectively at the free surface level.

The sea at La Guardia breakwater has a wave height H and period T
representative of 1 m and 7.8 s respectively. The representative Froude

(ﬁ) and (\/%) are 85.43 and 0.12 respectively, for these using a
numerical model Lopez et al (2012), its optimum damping is obtained.
With this methodology the characteristics of a radial impulse turbine,
outlined at Pereiras et al (2009) would be 1.14 m of diameter, 148 rpm
rotational speed and 569 W of power. For an axial impulse turbine,
outlined Thakker et al (2005b), would be 0.59 m diameter, 331 rpm
rotational speed and 676 W of power.

Using the numerical study made for the La Guardia breakwater for
different sea conditions, we can set the optimum damping for different
sea states, Fig. 2. In the table 1 the evolution of the diameter and
rotational speed of the optimum turbine, is shown.

Three different radial turbines have been tested, the original one (z = 1),
a turbine with an axial length a 50% bigger than the original (z = 1.5)
and a turbine with an axial length a 100% bigger than the original one
(z = 2), in all the cases the radial lengths are the same. The data of the
original radial turbine have been taken from Pereiras et al (2009), and
the data of the axial turbine from Thakker et al (2005b).

Table 1 Values of rotational speed, diameter and estimated power for
different values of wave height and period of wave

H=1 H=2
T(s) 7,8 10 12 14 7,8 10 12 14
Radial
z=1 w(rpm) 1487 237,85 2842 4168 221,4 274,807 3482 373,9
D (m) 1,14 08 0,77 057 1,29 1,05 091 0,86

W (watt) 565 667 589 383 2214 2424 2364 2188
z=1,5 o(rpm) 183,8 294,11 351,4 5154 273,8 339,81 430,6 462,4
D (m) 0,92 071 062 046 1,04 08 0,73 0,69
W (watt) 574 677 598 389 2247 2460 2399 2220
z=2,0 o(rpm) 215,7 345,038 412,2 604,7 321,2 398,651 5052 542,4
D (m) 0,79 061 054 0,39 0,9 0,73 063 0,60
W (watt) 573 676 597 383 2243 2456 2395 2216
Axial o(rpm) 3315 530,389 633,7 929,5 493,8 612,803 776,6 833,8
D (m) 0,59 046 040 029 0,67 0554 047 045
W (watt) 671 792 700 455 2630 2879 2807 2598

The rotational speed increases if the wave period increases and if the
wave amplitude increases. And the behavior of size is opposite,
whether the amplitude or the period of wave increases then the optimun
diameter of turbine decreases. However, there is always a combination
of size and rotational speed of the turbine to maintain the maximum
pneumatic power and the optimum efficiency in the turbine.

If the turbine size is changeless and the wave conditions change, in this
case it is not possible to maintain both maximum pneumatic power and
best efficiency in the turbine, so that the rotational speed can be
changed in order to maintain the best efficiency of this turbine but the
pneumatic power will not be maximum.

CONCLUSIONS

An alternative methodology to match the turbine to the characteristics
of an OWC wave power plant has been described. The level of
damping applied by the turbine must optimize the performance of the
OWC. The main results are the size and rotational speed of the turbine,
so that it works at maximum efficiency.

A first predesigned of size, rotational speed and power of radial and
axial turbines, for specific chamber geometry, has been obtained versus
wave characteristics: amplitude and period.

This method has the advantage that the only necessary relevant
information is the knowledge of a small number of non-dimensional
parameters from the chamber and the turbine.
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ANALISIS FLUIDOMECANICO DE UN GRUPO TURBINADO DE DOS
TURBINAS AXIALES UNIDIRECCIONES

PARA PLANTAS DE OSCILACION DE COLUMNA DE AGUA (OWC)
Pablo P. Valdez

CENTRALES DE COLUMNA GRUPO TURBINADO DE DOS TURBINAS
DE AGUA OSCILANTE AXIALES UNIDIRECCIONES

La turbina de pozo gira siempre en la
misma direccidn independieniemente de
la direccidn del viento
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Abstract

“CFD Study of a unidirectional axial turbine for twin turbine topology in OWC
Plants”. INORE Denmark, 2012.

This research is focused on a unidirectional turbine, to be used in a twin unidirectional turbine
topology which is a alternative to the others turbines traditionally installed in OWC system in
order to enhance the performance of wave energy plant.

All self rectifying turbines work under special conditions due the bidirectional flow caused by
OWC, moreover it is the main reason of the low turbine’s efficiency. In a twin unidirectional
turbine topology, the axial unidirectional turbine works during all the cycle (exhalation or
inhalation). There is one turbine always working in direct sense and the other one in inverse
sense. As a result, a suitable choice of design factors has been suggested for the setting angle
of guide vane and the rotor profile.

The study has been made assuming a quasi-steady performance of the turbine. This study has
been initiated with an existing geometry which characteristics and experimental information of
its performance is available in the bibliography.

The geometry of the unidirectional turbine was proposed with the promise of very significant
improvements in the energy capture in OWC plants. This research shows the initial results of a
three dimensional numerical model, validated with experimental results of previous papers.
The numerical model allows to calculate the performance of the turbine and to understand the
behavior of the flow in its interior.

Once the model was validated, different geometries were developed in order to study the
influence of setting angles and solidity in the turbine performances.

For future works, we want to optimize the geometry, to include changes in the guide vane and
the rotor blade profiles as well as to optimize the solidity of blades and guide vanes with the
aim to improve the performance of the turbine.



Abstract

“Optimized design and the interaction between the turbine and the chamber for the
radial impulse turbine”. INORE Alcoutim, Portugal; May, 2011.

The Oscillating Water Column (OWC) power plants are based on wave energy, they convert
low pressure wave into energy pneumatic, as bi-directional air form of flows. Air turbines,
which are capable of rotating uni-directionally with bi-directional air flow, are used to extract
mechanical power which is further converted into electrical power through a generator. The
OWC is one of the most used system to extract energy from oceans and to get mechanical
energy by an air turbine.

Several groups of air turbines have been used for pneumatic energy conversion into
mechanical energy in OWC plants. The Wells turbine has been used widely, however,
according to research reported in today’s literature, this type of turbine has inherent crucial
disadvantages, which are connected to narrow flow rate range for high operating efficiency.

The numerical CFD (Computer Fluids Dynamics) model previously developed has been used to
improve aerodynamically the internal geometry of the radial turbine. With a better efficiency
the radial impulse turbine is now attractive for the industry.

The aim of this work is to continue developing an optimized design for the radial impulse
turbine, according to which an alternative geometry has been developed. To carry out a global
mechanical design of the turbine, the first step is principally to propose a turbine’s size and
rotation speed.

The research deals with turbines for OWC plants to energy extraction from the waves, and the
interaction between the turbine and the chamber is an important factor, which is a direct
influence on the global efficiency of the OWC plant. Therefore, it has been necessary to study
both in order to control the turbine operations.

The team of investigation is busy analyzing the results of OWC's chamber to obtain exactly of
functioning suitably for turbines. For a particular chamber we are trying to optimize the global
efficiency, which is reached in the a particular damping conditions. We are holding for a
turbine which gives this damping conditions.

Results from a numerical model of chamber under different damping conditions are being
used to carry out this model.

Taking the optimum damping conditions, we have started a process which allow us to
determinate the turbine’s size and rotation speed. These turbine features give the optimum
damping conditions which maximize the global efficiency.
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