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Resumen

En este trabajo se evaluo el efecto de un sintonizador sobre el comportamiento dindmico de sistemas
fluido-estructura autoexcitados, con especial atencion a su aplicacion en hidrogeneradores sin aspas
que operan segun el principio de oscilaciones inducidas por flujo (FIO). Tradicionalmente, estos
sistemas se modelan mediante el acoplamiento entre los osciladores del fluido y de la estructura, lo
que permite describir su comportamiento tanto en el régimen de vibraciones inducidas por vortices
(VIV) como en el de galope. Asimismo, se han identificado fendmenos de inestabilidad, como el lock-
in, cuya diferenciacion en este trabajo se basa en el nimero de Scruton, un parametro que relaciona la

masa y el amortiguamiento del sistema.

Se seleccionaron condiciones con un numero de Scruton elevado para separar adecuadamente las
velocidades criticas asociadas a VIV y al galope, lo que permite analizar de forma independiente cada
fenomeno. Esta separacion se logra mediante coeficientes de galope obtenidos a partir de polinomios
de orden superior (séptimo para secciones cuadradas y undécimo para secciones rectangulares), lo que
garantiza una representacion adecuada de las no linealidades de la fuerza de sustentacion. A diferencia
del enfoque convencional, en el que los absorbedores dinamicos de vibraciéon (DVA) se emplean para
suprimir las vibraciones, en este trabajo se propone su uso como sintonizadores. Para ello, se incorpora
un DVA al sistema fluido-estructura, modelandolo como un sistema de dos grados de libertad. El
modelo resultante se resolvié mediante el método numérico de Runge-Kutta de cuarto orden para
sistemas no lineales, evaluando la respuesta dindmica ante distintas relaciones de masa entre el sistema

principal y el secundario.

Los resultados mostraron que, al incrementar la relacion de masa de 0 a 0.9, se observan dos
comportamientos diferenciados: i) en galope, se reduce la inestabilidad caracteristica y se anticipa su
aparicion hasta en un 60% respecto al sistema sin sintonizador; ii) en VIV, la amplitud de oscilacion
aumenta hasta en un 80% y el intervalo de velocidades reducidas asociado a maximas amplitudes se
incrementa hasta 18 veces. Finalmente, se propone un disefio conceptual de un prototipo de
hidrogenerador a pequefia escala que sienta las bases para escalar el disefio a aplicaciones de mayor
tamafio o a dispositivos microelectromecanicos, manteniendo la integridad de la respuesta dindmica

y la eficiencia de sintonizacion del sistema.
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Masa principal del sistema.

Rigidez del sistema principal.

Amortiguamiento del sistema principal.

Masa del sistema secundario.

Rigidez del sistema secundario

Amortiguamiento del sistema secundario.

Fuerza de sustentacion relacionada con el desprendimiento de vortices.
Fuerza de sustentacion relacionada con el galope.

Relacion de las frecuencias naturales del sistema secundario con el sistema principal.
Frecuencia angular reducida.

Relacion de masas del sistema secundario y el principal.

Relacion de amortiguamiento del sistema secundario.

Relacion entre las masas de la estructura y el fluido.

Amortiguamiento estructural del sistema principal.

Desplazamiento del sistema principal.

Velocidad del sistema principal.

Aceleracion del sistema principal.

Frecuencia angular de la estructura.

Frecuencia de desprendimiento de vortices.
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1. Introduccion

En la actualidad, debido a la problematica ambiental, que esta alcanzando un punto irreversible, se
han buscado nuevas fuentes de energia renovables y amigables con el medio ambiente [1], tales como
la solar, la edlica, la térmica y la nuclear, entre otras [2]. Sin embargo, a pesar de sus grandes ventajas,
estas fuentes presentan desventajas en su operacion y en la generacion de energia. Estudios recientes
[3], [4], [5], [6], [7], [8], [9] han demostrado que es posible generar energia a partir del
aprovechamiento de las corrientes ocednicas y de rios, mediante hidrogeneradores sin aspas, cuyo
principio de funcionamiento se basa en las oscilaciones inducidas por flujo (FIO) y en los fendmenos

derivados de ellas, como las vibraciones inducidas por vortices (VIV) y el galope.

Las vibraciones inducidas por vortices surgen debido a la interaccion fluido-estructura y ocurren
cuando un flujo, ya sea liquido o gas (agua o aire), es interceptado en su trayectoria por una estructura
[10] [11]. Este fenomeno provoca que el fluido rodee el cuerpo por ambos lados, generando el
desprendimiento de vortices, y es gracias al patron alternante de dicho desprendimiento que se produce
una vibracion en la estructura. Debido a esto, el fenomeno VIV ha sido objeto de estudio durante
décadas, ya que ha causado fallas en diversas estructuras de ingenieria, tales como las aeronduticas,
civiles, mecanicas y marinas, entre otras [3], [12]. Por esta razon, se han desarrollado numerosos
dispositivos y refuerzos disefiados para disipar o suprimir los efectos de estas vibraciones [13], [14],

[15].

Por otro lado, el galope es una inestabilidad que ocurre en estructuras con secciones transversales no
circulares, como las rectangulares o las en forma de D, entre otras. Este fendmeno se caracteriza por
generar oscilaciones y amplitudes muy bruscas en los sistemas en los que se manifiesta. Debido a esto,
se han desarrollado sistemas y mecanismos destinados a aprovechar estas amplitudes en cilindros
configurados horizontalmente, que operan en condiciones de resonancia e inestabilidad para generar

energia [3], [4], [8], [16], [17].

En la literatura se han publicado modelos tanto experimentales como matematicos que describen y
analizan el comportamiento de un hidrogenerador sin aspas. Estos modelos han sido evaluados en

condiciones de flujo controladas, variando pardmetros como la masa, el amortiguamiento, la rigidez
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y la velocidad del flujo, con el fin de optimizar el aprovechamiento del fendmeno VIV y del galope.

Sin embargo, aun existe un amplio margen de mejora en el desempeno de estos sistemas.

En este trabajo se presenta el desarrollo de un método de sintonizacion para hidrogeneradores sin
aspas a baja escala mediante la implementacion de un sintonizador de vibracion con el objetivo de
ampliar el intervalo de trabajo de dichos dispositivos. El documento se encuentra organizado por los
siguientes capitulos: Capitulo dos, se presenta el estado del arte correspondiente al estudio de los
hidrogeneradores sin aspas bajo la influencia de vibraciones inducidas por voértices y galopeo, asi
como el planteamiento del problema, la hipotesis, objetivos, justificacion, alcances y limitaciones, y
los productos y beneficios esperados. En el capitulo tres, se presenta el marco tedrico en el que se
definen los conceptos basicos que guian las variables de estudio de este proyecto. En el capitulo
cuatro, se muestra el desarrollo y la solucién del modelo de sintonizacion. En el capitulo cinco se
discuten los resultados obtenidos de la solucion y del desarrollo. En el capitulo seis se describen las
conclusiones obtenidas y, por tltimo, se presenta la bibliografia utilizada para el desarrollo del trabajo,
asi como los apéndices, donde se detalla con mayor detalle parte del modelado matematico junto con

una propuesta de disefio con valores fisicos.
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2. Estado del arte

2.1. Oscilaciones inducidas por flujo (FIO)

De acuerdo a la literatura, los cuerpos expuestos a un entorno el cual involucre un flujo de fluido estan
sujetos a sufrir oscilaciones alternantes causadas por un fenémeno llamado oscilaciones inducidas por
flujo (FIO), si bien se sabe que estas oscilaciones pueden llegar a ser peligrosas en determinados casos
[1] [2], también se han realizado estudios , en los cuales se plante6 el aprovechamiento de dichas
oscilaciones para la generacion de energia a partir de dispositivos nombrados hidrogeneradores sin
aspas los cuales tienen como principio de funcionamiento dichas oscilaciones (VIV y/o galope) [3],
[4], [5], dichos dispositivos son fabricados principalmente de componentes mecénicos [1], [6], [7],

[8], los cuales hicieron posible su funcionamiento.

Con el paso del tiempo, las investigaciones relacionadas con el estudio de las VIV [9], [10], [11], [12],
[13],[14], [15], el galope [16], [17], [18], [19], [20], [21], [22], [23], nuevas fuentes de generacion de
energia marina [24], [25], [26], asi como la que se planted el aprovechamiento de estos fendmenos
[5],[27], [28], [29], [30], [31], [32], [33], [34], [35], han ido en un constante crecimiento. La mayoria
de estos estudios se basaron en la exploracion de masas y amortiguamientos muy bajos, que se
realizaron mediante técnicas de modelado matematico [3], [5], [36], [37], simulaciones

computacionales [38], [37] y bancos experimentales [4], [39], [40], [41], [42], [12], [43].

Entre los estudios recopilados, resaltan tres trabajos los cuales muestran el modelado matematico asi
como los esquemas graficos de los dispositivos utilizados en sus investigaciones, en el primero de
ellos(Figura la),resalta el modelado matematico ya que se realizé un acoplamiento de una ecuacion
correspondiente a un oscilador de estela o ecuacion de van der Pol a una ecuacion correspondiente a
un sistema vibratorio compuesto por un cilindro circular expuesto a un flujo de aire cuyo principio de
funcionamiento son las vibraciones inducidas por vortices (VIV) [3], el segundo trabajo (Figura 1b),
planteo el mismo principio de trabajo con una diferencia en la geometria, en este trabajo se utilizé una
seccion cuadrada sometido tanto a VIV como galope [36], el tercer trabajo (Figura 1c) , muestra el
modelo matematico asi como el diagrama del banco experimental de un sistema de hidrogeneradores
cuya funcion son las oscilaciones generadas por el desprendimiento de voértices pero en un entorno
acuatico [5], el esquema de este y los dos tltimos trabajos mencionados con anterioridad se muestran

en la Figura 1.
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Figura 1.- Esquemas representativos: a) cilindro circular VIV expuesto a flujo [3], b) prisma cuadrado VIV-Galope
expuesto a flujo [36] y ¢) sistema de hidrogenerador VIV [5]
Por otro lado, se han desarrollado alternativas que permitan el desarrollo del galope en sistemas de
hidrogeneradores, a partir de tiras rugosas denominadas “dispositivos PTC” (Figura 2a) (Control
Pasivo de Turbulencia), de manera experimental [23], [44], [34], [33], mediante simulacién con
dindmica de fluidos computacional (CFD) [45], [46], [47] y numérica mediante ecuaciones
bidimensionales inestables de Reynolds-Averaged Navier-Stokes [48], [49]. De la misma forma, otros
investigadores han utilizado tiras en forma de aleta [50] (Figura 2b) y ranuras fisicas [51] (Figura
2¢), las cuales se colocan o se realizan directamente en la superficie del cilindro, con el fin de
modificar la geometria de dicho cilindro y, con ello, el angulo de ataque del fluido, para aprovechar

las oscilaciones generadas por el galopeo. En la Figura 2 se muestran estas alternativas utilizadas.

Placement PTC Coverage Area
angle(e,,.) (Roughness) (width ul':sir':p)(-g f
=
B oy T
=5 PTC P
A E =
R
'|_‘c FETTIFIPP77r777 |
Stagnation  Cylinder (Front) Cylinder surface e sy Cylinder with fins present)
point
a) b) c)

Figura 2.- Aditamentos colocados sobre la superficie del cilindro: a) tiras rugosas PTC [47], b) tiras en forma de aletas
[50] y ¢) ranuras fisicas en la superficie del cilindro [51].

2.2. Absorbedores de vibraciones

Como se menciond en la introduccion de la seccion 2.1, los dispositivos desarrollados para el

aprovechamiento de las FIO como las VIV y el galope estdn compuestos principalmente por
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componentes mecanicos que brindan: a) fuerzas inerciales, b) rigidez y ¢) amortiguamiento. Es bien
sabido que, dentro de la rama de la ingenieria, como la civil o la mecénica, las vibraciones son un
campo de estudio muy importante debido a los riesgos que estas implican para sistemas como
estructuras o edificaciones [1]. Incluso dentro del area automotriz, donde se han utilizado dispositivos
absorbentes de vibraciones con el fin de estabilizar sistemas de dicha area [52], [53]. Es por ello que
se han desarrollado e investigado dispositivos capaces de proteger estos sistemas frente a niveles de
vibracion excesivamente altos, por ejemplo: a) los dispositivos denominados absorbedores dindmicos
de vibraciones (DVA), también llamados neutralizadores de vibraciones y/o amortiguadores de masas
sintonizados, que son apéndices mecanicos que incorporan inercia, rigidez y elementos
amortiguadores. Estos dispositivos se conectan a una estructura o maquina denominada sistema
principal, estos se pueden afiadir ya sea desde el disefio general del sistema o pueden ser agregados a
un sistema ya existente, con fines de una accion correctiva [ 8], en la Figura 3 se muestran las diferentes
configuraciones que estos sistemas pueden tener y b) el dispositivo inersor [7], [54], [55], el cual se

ha utilizado principalmente en aplicaciones de ingenieria civil y mecénica, como puentes y estructuras.

Otro tipo de analisis que se han realizado han sido con el método de analisis de Elemento Finito (FEA,
por sus siglas en inglés) [56], asi como la incorporacion de diferentes dispositivos o amortiguadores
aisladores de vibraciones con rigidez negativa, incluyendo otros, como tipo de resorte, tipo de viga
compuesta, tipo de magnetismo, tipo estructural geométricamente no lineal y tipo estructural
compuesto [57]. En la Figura 4a y la Figura 4b , se muestra la implementacién de supresores de

vibracion en: una estructura metélica y un puente respectivamente.

m,
: L2 T Lo
DVA 2 DVA ky ¢
LT B
m m M
P P F(t N
F(1) I X, - Primary system  F(1) X, > Primary system o I . T i I"n Primary system
ka§ Kp ! ITI ’

E N ] 'NNNNNNNNNNNRNNNNNY L J
3) b) o)

Figura 3.- Sistemas integrando absorbedores de vibraciones a) ambas masas solo con resorte, b) masa principal con
resorte y masa secundaria con amortiguadory ¢) ambas masas con resorte y amortiguador [8].

Por otro lado, cuando se habla de estructuras expuestas ante un flujo, estas tienden a oscilar o vibrar
gracias al fenomeno FIO, es por ello que se han realizado estudios con el fin de reducir las vibraciones
en estructuras colocadas en mar abierto, las cuales estan expuestas a vibraciones ocasionadas por

factores ambientales de la propia naturaleza como el oleaje [58] y terremotos marinos [59]. Tal es el
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caso de un estudio reciente [60], en el que se logro el acoplamiento de un dispositivo DVA a un
sistema de aerogenerador, el cual opera con el principio de las VIV, sintonizando la frecuencia del
aerogenerador ampliando de esta forma su intervalo operacional para lograr un mejor

aprovechamiento de las oscilaciones generadas por dicho fenoémeno.

Figura 4.- Estructuras con incorporacion de absorbedores de vibraciones [57]

2.3. Conclusiones del estado del arte

Como parte de los trabajos e investigaciones revisadas para la elaboracion del estado del arte, se puede
deducir, que el estudio de las Oscilaciones inducidas por flujo (FIO), en especial el fenomeno de VIV
y galope no son campos de estudio de surgimiento reciente, debido a los efectos que este genera en
estructuras expuestas a un flujo, si bien en un principio el foco de estudio estaba dirigido al anélisis y
comportamientos de dichas estructuras, con el surgimiento de nuevas tecnologias se han desarrollado

trabajos con las cuales se ha aprovechado el fendmeno de las oscilaciones inducidas por flujo (FIO).

Es posible concluir que los hidrogeneradores sin aspas representan una alternativa viable, tanto
econdmica como ecoldgica, para la generacion de energia eléctrica. Dichos dispositivos se basan en
las oscilaciones inducidas por flujo (FI0), en especial las VIV y el galope, que surgen de la interaccion
fluido-estructura. Debido a que las corrientes acuaticas que impulsan a estos dispositivos tienen un
comportamiento aleatorio, tanto en su velocidad, como en su direccién, por lo que su eficiencia resulta
negativamente afectada, debido a que las condiciones para alcanzar la resonancia ocurren en cortos

periodos de tiempo, es por ello que se ha buscado tener un control sobre las oscilaciones que estos
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presentan a partir de: a) modificacion de la geometria y b) colocacion de aditamentos sobre la
superficie, del cuerpo o cilindro oscilante. Ademas de eso, se identificaron investigaciones en las que
se reportd el acoplamiento entre modelos matematicos de osciladores, osciladores de estela y
dispositivos de control de vibracion (absorbedores de vibracion); sin embargo, solo se han probado en

condiciones de resonancia al trabajar con vibraciones inducidas por vortices.

Por otro lado, se encontrd un trabajo que modeld con éxito el acoplamiento entre las oscilaciones
producidas por las vibraciones inducidas por vortices (VIV) y por el galopeo, al anadir un absorbedor

de vibraciones (DVA).

2.4. Definicion del problema

En ingenieria, las oscilaciones o vibraciones son un foco de estudio debido a los riesgos que
representan para las estructuras. Sin embargo, con el desarrollo de nuevas tecnologias para la
generacion de energia, se han buscado alternativas para aprovecharlas en lugar de minimizarlas. Una
de estas tecnologias es el hidrogenerador sin aspas. Estos dispositivos se basan en las oscilaciones
inducidas por flujo (FIO) para la generacion de energia, y entre ellos destacan dos fendmenos

principales: las vibraciones inducidas por vortices y el galopeo.

Los hidrogeneradores sin aspas presentan una gran alternativa en la generacion de energia, sin
embargo al ser una tecnologia nueva y aun en desarrollo presenta ciertas limitaciones como: a)
deficiencia de sintonizacion entre el dispositivo y el flujo que hace funcionar a estos, b) intervalos de
trabajo muy pequefios lo cual genera un desaprovechamiento de energia y c) al trabajar solo con
vibraciones inducidas por vortices (VIV) las amplitudes suelen ser muy pequefias pero al trabajar con
galopeo las amplitudes suelen ser mayores sin embargo al no tener control sobre esto se genera

inestabilidad incitando al colapso del sistema.

2.5. Hipotesis

De acuerdo con la literatura especializada en técnicas de modelado matematico para hidrogeneradores
sin aspas, se identificd una deficiencia de sintonizacion entre el dispositivo y el fluido que excita el
sistema y, por lo tanto, es posible mejorar estos dispositivos mediante la ampliacion de su intervalo

de trabajo y el control del lock-in y de la respuesta de galopeo.

Por otro lado, se identificaron dispositivos mecéanicos llamados absorbedores de vibraciones

dindmicos, con los cuales se ha logrado sintonizar sistemas vibratorios, tales como estructuras y
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edificaciones, generando: a) un aislamiento de vibraciones mas eficaz y b) una mayor estabilidad del
sistema. Se espera que, al incorporar el sintonizador antes mencionado a un sistema de
hidrogeneradores sin aspas, se alcance el control de la respuesta de vibracion aun cuando se presente
inestabilidad, y asi aumentar significativamente su intervalo de operacion, aprovechando las

oscilaciones de mayor amplitud a mayor numero de velocidades de flujo.

2.6. Objetivos
2.6.1. General

Desarrollar un sistema de sintonizacion pasiva para su aplicacion en hidrogeneradores que operan
bajo el principio de oscilaciones inducidas por el flujo (VIV y galope), con el proposito de incrementar
su intervalo de operacion. A partir de un modelo matematico que describa el comportamiento
dindmico de dichos sistemas y, adicionalmente, incorporando un sistema de control de vibracion

(sintonizador de vibracion).

2.6.2. Especificos

e Acoplar un sintonizador al hidrogenerador.

e Desarrollar un modelo que represente la dindmica de un sistema de hidrogeneradores

e incluya un sintonizador de vibraciones.
e Analizar e implementar parametros optimos en el modelo acoplado.
e Simular el comportamiento del sistema acoplado con y sin sintonizador.
e Analizar e interpretar resultados obtenidos.

2.7. Justificacion del problema

El efecto causado por la interaccion fluido estructura es un tema que ha sido foco de estudio durante
mucho tiempo debido a los fendmenos que surgen a partir de dicha interaccion, sin embargo, con la
problematica ambiental y la demanda energética distintos investigadores han propuesto una alternativa
de generacion eléctrica a partir del aprovechamiento de las vibraciones inducidas flujo [2], [5], [27],

[28], [31], [33], [50], [61], la cual promete ser amigable con el medio ambiente[32], [35].

Debido a esto, la generacion de energia a partir de fuentes acuaticas ha aumentado de forma constante
en los ultimos afios, gracias a la densidad del fluido, lo que permite generar energia eléctrica con un

caudal muy bajo. Sin embargo, los dispositivos propuestos en la literatura han demostrado una
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deficiencia de sintonizacion; es por eso que se plantea la realizacion del presente trabajo, ya que al
incorporar dispositivos mecanicos a hidrogeneradores a una baja escala, serd posible sintonizar su
sistema vibratorio y con ello incrementar su intervalo de velocidades a las cuales estan expuestas y
por consecuente la capacidad de generacion energética en un amplio intervalo de flujos, con la

posibilidad de escalarlos a dimensiones mucho mayores sin perder eficiencia.

2.8. Alcances y limitaciones

2.8.1. Alcances

e Analizar el comportamiento dinamico de un hidrogenerador sin aspas mediante la

implementacion de un sintonizador de vibraciones.
e Optimizar y sintonizar el sistema de hidrogenerador sin aspas.
e Aplicar los resultados obtenidos a un estudio de caso reportado en la literatura.

2.8.2. Limitaciones

e Obtener un modelo que integre un sintonizador acoplado a un sistema de

hidrogeneradores.
e Realizar pruebas numéricas en un sistema simplificado.

2.9. Productos y beneficios esperados

e Un método de sintonizacion que describa el comportamiento de hidrogeneradores basado en
el aprovechamiento de vibraciones inducidas por flujo (VIV y galopeo) al ser expuestos a
diferentes flujos de fluido, mediante un modelo que sirva como punto de partida para futuros

disefios y actualizaciones.
e Publicacion de un articulo de investigacion.

e Obtencidn del grado de Maestro en Ciencias en Ingenieria Mecanica.

e Actividad de retribucién social.
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3. Marco teorico

3.1. Oscilaciones inducidas por flujo (FI0)

Las FIO’s se pueden dividir en dos principales tipos de régimen [24], los cuales son: a) resonancia,
que puede generar golpeteo o vibraciones inducidas por vortices (VIV, por sus siglas en inglés), y b)

inestabilidad, que puede generar galopeo o aleteo, como se muestra en la Figura 5.

Oscilaciones inducidas por flujo
(FIO)
Inestabilidad

Figura 5.- Clasificacion de las oscilaciones inducidas por flujo (FIO), adaptada de [24] .

Las VIV'y el bataneo pertenecen a una familia de vibraciones forzadas. El galope y el aleteo pertenecen
a una familia de vibraciones de ciclo limite. En comparacion con la familia anterior, la velocidad de
corte en este grupo es mayor y el intervalo de velocidad de operacion efectiva es més amplio, lo que
se traduce en una mayor amplitud de respuesta a una velocidad de flujo més alta, lo cual es beneficioso

para la recoleccion de energia [26].

3.1.1. Vibraciones inducidas por vortices (VIV)
Las vibraciones inducidas por vortices se originan debido a la interaccion fluido-estructura surge
cuando una fuerza excitante, la cual puede ser liquida o gaseosa (agua o aire), es interceptada en su
camino por una estructura [62]. Esto provoca que el fluido rodee el cuerpo por ambos lados, generando
asi el desprendimiento de vortices; gracias al patron alternante de su formacidon, se genera una
vibracion (ver Figura 6). Es por esto, que diversas investigaciones, se han encargado del estudio del
comportamiento de las VIV en estructuras [63], [10], [11],[12], [13], [64], principalmente elasticas,
ya que es de gran importancia su estudio debido a su efecto potencialmente destructivo en estas, tales

como: puentes, cables, torres, tuberias en alta mar, intercambiadores de calor, etc., [11],[14].
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Figura 6.- Diagrama esquemadatico representativo sobre la interaccion fluido-estructura y el desprendimiento de vortices

[13].

3.1.2. Vibraciones inducidas por galope
De acuerdo con la literatura, existen dos tipos principales de galopeo, galopeo transversal [18], [31],
[30], [61], [29], [65] y galopeo torsional [19], [66], [21], [20]. A grandes rasgos, el fendmeno de
galope se presenta cuando una estructura de seccidn transversal no circular experimenta una fuerza
debida al flujo de fluido que varia segln la orientacion del flujo. A medida que la estructura vibra, su
orientacion cambia y la fuerza del fluido oscila. Si esta fuerza fluctuante del fluido tiende a aumentar
la vibracion, la estructura se vuelve aerodindmicamente inestable y puede experimentar vibraciones
de gran amplitud. En muchos andlisis de galope y aleteo, se utiliza la dindmica de fluidos
cuasiestacionaria, lo que implica asumir que la fuerza del fluido sobre la estructura esta determinada
unicamente por la velocidad relativa instantdnea. Esta suposicion es valida siempre que la frecuencia
de los componentes perioddicos de la fuerza del fluido, relacionados con la formacion de vortices o
efectos de retardo de tiempo, esté significativamente por encima de la frecuencia de vibracion natural

de la estructura (f; >> f,,) [11].

3.2. Modelos: matematico y fisico descriptivo del sistema de
hidrogenerador sin aspas

3.2.1. Modelo Fisico

El modelo fisico de un hidrogenerador se muestra en la Figura 7, asi como los elementos que
componen este dispositivo lo cuales son: a) un cilindro rigido circular con didmetro D y longitud L,
b) dos resortes lineales de soporte, cada uno de rigidez k /2, c) sistema de amortiguacion Cgysrem, d)
uno o mas generadores, Cgen de amortiguacion del generador, Crram de amortiguacion de la transmision

y Charn de amortiguacion generador de energia. El cilindro se coloca con su eje alineado con la
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direccion z, perpendicular a la velocidad del flujo U, que esté en la direccion x. El cilindro oscila en

la direccién y, perpendicular al eje z y a la velocidad del flujo en x [5].

k

| =

2
L//XD-U\

y
‘_,\J/ Csystem
2

Cgm.
C
Csystem =
9 Chﬂl‘ﬂ

Figura 7.- Modelo fisico del hidrogenerador VIV sin aspas [5].
3.2.2. Modelo matematico dinamico del sistema y las fuerzas de los fluidos

El modelo matematico que describe el movimiento de un cilindro en direccion y se muestra mediante

una ecuacion lineal de segundo orden:
MoscV + Crotary + ky = Ffluid? 4.1)

Donde y es la direccion perpendicular al flujo y al eje del cilindro, mos. es la masa del sistema oscilante,
k es la rigidez del resorte, cwor €s €l coeficiente de amortiguacion total y Fyuia corresponde a la fuerza

ejercida por el fluido sobre el cuerpo en la direccion y.

3.3. Absorbedor de vibracion dinamico amortiguado

El absorbedor de vibracion dindmica (DVA) es un dispositivo mecéanico utilizado para disipar y
reducir las vibraciones en sistemas. Los DVA suponen la integracion de una masa adicional a la ya
existente en el sistema principal, asi como de efectos de rigidez y amortiguamiento para disminuir la

amplitud de vibracion [1], en la Figura 8 se muestra esta configuracion.
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Miquina (m;)

xq(1)
Aislador Aislador
(k4/2) (kq/2)

Base rigida

Absorbedor de vibracion dinamico

Figura 8.- Esquema de un absorbedor de vibracion dinamico integrado a un sistema principal, tomado de S. Rao, 2011

[1].

Las ecuaciones (4.2 y 4.3) describen el movimiento de un sistema cualquiera integrado con un
absorbedor de vibraciones.

mljél + klxl + kz(xl - xz) + CZ ()'Cl - 3'62) S Fosen(l)t (4.2)

mzjéz + kz(xz - xl) + CZ(".CZ - J'Cl) S 0 (4.3)

Suponiendo que la solucioén es:

x;(t) = X;e'®t, j=1.2 4.4)

Resolviendo las ecuaciones 4.2 y 4.3 con la solucion propuesta 4.4, obtenemos:

Fo(ky — myw? + icyw) 4.5)

%= [(ky — myw?)(ky — maw?) — mak,w?] +iwcy (k) — myw? — myw?)

Xk ticw)
27 (ky — myw? — iwcy) (4.6)

Una vez obtenidas las soluciones de estado estable del sistema, tanto para X; como para X,, se define
una serie de parametros adimensionales que sirven para reducir el nimero de variables del sistema;

dichos parametros se muestran en la Tabla 1.
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Tabla 1. Parametros adimensionales al agregar un DVA [1].

Parametro Definicion
_my Relacion de masa = Masa del absorbedor/masa
K=
1 principal
_F Deflexion estatica del sistema
aest -7,
kq
) k, Cuadrado de la frecuencia natural del
W =—
m; absorbedor
, Kk Cuadrado de la frecuencia natural de la masa
wh =—
m principal
f= Wq Relacion de frecuencias naturales
C‘)n
g= w Relacion de frecuencia forzada
wn
Cc = 2myw, Constante de amortiguamiento critica
= C2 Relacion de amortiguamiento
CC

Sustituyendo los parametros adimensionales de la Tabla 1 en las ecuaciones 4.5 y 4.6, se tiene:

X z[ (248 + (&= 1)’ ]1/2

Best  L(228)%(g* — 1+ pg®)* + {wf2g* — (& — (&> — )} (4.7)
X _ { (228)* + f* Tﬁ
et L(20g)%(g* — 1+ ug?)? + {uf’¢* — (¢ — (& — /) (4.8)

En la Figura 9 se muestra el efecto del absorbedor de vibracion amortiguado en el comportamiento

del sistema (ecuaciones 4.7 y 4.8), donde las lineas: “--"" sistema con absorbedor sin amortiguamiento,

(13

“.-.” sistema sin absorbedor, “-” sistema con absorbedor con amortiguamiento.
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Figura 9.- Comportamiento del sistema con y sin DVA, tomada de S. Rao, 2011 [1].
En la Figura 9 se muestra que todas las curvas se cortan en los puntos A y B, independientemente del

valor de amortiguamiento. Estos puntos se pueden localizar sustituyendo los casos extremos de { = 0

y { = oo, en la ecuacion (4.8) e igualando ambas.

Esto produce:

1+fz+yf2 2f2
=0
27r O taen (49)

g* —2g%(

Se ha observado que el absorbedor de vibracion mas eficiente es aquel para el cual las ordenadas de

los puntos A y B son iguales, como se muestra en la Figura 10.

o=
10 - 2“1
. = 0
Curva horizontal
8~ en B
Curva horizontal B
)£1 6 en A - \

3]

Figura 10.- Absorbedor de vibracion sintonizado, tomada de S. Rao, 2011 [1] .
Un absorbedor que satisface la ecuacion (4.10) puede llamarse correctamente absorbedor de vibracion

sintonizado. Aunque la ecuacién (4.10) indica cdmo sintonizar un absorbedor, no especifica el valor

optimo de la relacion de amortiguamiento { ni el valor correspondiente de X; /.. El valor optimo
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de C se determina haciendo la curva de respuesta X; /8,5 10 méas plana posible en los picos A y B. Esto
se logra haciendo la curva horizontal ya sea en A o en B, como se muestra en la Figura 10. Para ello,
primero se sustituyen las ecuaciones 4.11 y 4.12 en la ecuacion 4.7 para obtener una ecuacion aplicable

al caso de sintonizacidon optima.

1
=1+ (4.10)

2 _ 3u
Séptima = g1 3 )3 (4.11)

3.4. Modelo descriptivo de las vibraciones inducidas por vortices
(VIV).

Blevins [67] presentdé un modelo que describe la formacioén de voértices como un oscilador no
lineal, el cual puede replicarse mediante sus parametros adimensionales. La ecuacion 4.12 y la

Figura 11 representan el modelo matematico y el fisico de este sistema, respectivamente.

1 4.12
F, =EpU2DCL sin(wgt) 4.12)

Donde:

p es la densidad del fluido, U es la velocidad del flujo libre, D corresponde al didmetro del cilindro,
C, es el coeficiente de sustentacion, wg = 27mf es la frecuencia de desprendimiento de vortices
circulares, t es el tiempo en segundos y F; es la fuerza de sustentacion (fuerza perpendicular al

flujo medio) por unidad de longitud del cilindro.

DISPLACEMENT (Y) %

l

VELOCITY (U)
\

DIAMETER (D)/l;*

Prad
é z
L

Figura 11.- Modelo de cilindro configurado horizontalmente [67].

*—

Al restringir el movimiento del cilindro vertical y perpendicularmente al flujo, la ecuaciéon que

describe su movimiento es:
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.. ) 1 4.13
mY + 2mlw,Y + kY = EpUZDCL sin(wst) @.13)

Donde Y es desplazamiento del cilindro en el plano vertical desde su posicion de equilibrio, m es la
masa por unidad de longitud del cilindro, incluida la masa agregada, { es el factor de amortiguamiento
estructural, k es la rigidez del sistema y w,, = (%)1/ Z= 27 f, es la frecuencia natural circular del

cilindro.

Al proponer una solucion a esta ecuacion lineal considerando respuesta en estado armoénico

y =4, sin(wgt + ¢) (4.14)

sustituyendo

1

ipUZDCL sin(wst + ¢) (4.15)

k j(l (1) 52 + By

donde el angulo de fase esta definido por.

Y
D

(zm{wswy) (4.16)

tanp = ————=
an ¢ (ws? — wyz)
El 4ngulo de fase cambia 180 grados cuando el cilindro pasa a través de f; = f,.

La respuesta es mayor cuando la frecuencia de desprendimiento es aproximadamente igual a la

frecuencia natural del cilindro, f; = f,,, una condicion llamada resonancia.

Ay _pUC, G (4.17)
D=y, 4k  4mS26,

Inestabilidad (galopeo)

El fendmeno del galopeo ocurre cuando una estructura expuesta a un flujo, ya sea liquido o gaseoso,
desarrolla oscilaciones crecientes debido a un desequilibrio de las fuerzas aerodinamicas o

hidrodindmicas.

Dentro de este, existen dos casos particularmente importantes, donde el angulo de ataque puede ser

positivo o negativo
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e El angulo de ataque positivo puede inducir una fuerza de sustentacion que se alinea con el
desplazamiento del cuerpo, lo que amplifica las oscilaciones.
e Elangulo de ataque negativo puede estabilizar el sistema si la fuerza resultante actia en sentido

contrario al movimiento.

Por esta razon, un pequefio cambio en el angulo o puede marcar la diferencia entre un sistema estable

y uno que se descontrole.

En la Figura 12 se muestra un cuerpo soportado por resortes, expuesto a un flujo de velocidad U y
densidad p constantes. El resorte tiene una rigidez k por unidad de longitud. Las fuerzas dinamicas

de fluido constantes sobre la seccion son la fuerza de sustentacion y la fuerza de arrastre por unidad

de longitud.
Fr =% p Ui, DCL
i Y| B /n:v:. U%e1 DCD
U /
y <
Ure1
ky
7
Figura 12.- Sistema descriptivo del galope [11].
Donde:
1 4.18
FL = E p UZDCL ( )
(4.19)

1
FD = EPUZDCD

La fuerza de sustentacion actiia perpendicularmente al flujo medio y la fuerza de arrastre es la
componente paralela al flujo medio. El ancho D es una dimension utilizada como referencia para no
dimensionar la sustentacion y los coeficientes aecrodinamicos de arrastre C; y Cp. Por lo general, la

fuerza del fluido se mide en varios dngulos de ataque en un tunel de viento y luego se resuelve en
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coeficientes de sustentacion y de arrastre. El dngulo de ataque puede determinarse a partir de un

triangulo de velocidades, como se muestra en la Figura 13:

U
o

Ure1
Figura 13.- Triangulo de velocidades utilizado en sistemas galopantes [11].

U es la velocidad del flujo principal (puede ser el viento o la corriente incidente), y es la velocidad
vertical asociada al movimiento oscilatorio del sistema galopante (probablemente un cuerpo vibrante),
U, es la velocidad resultante (combinacion vectorial de U y y), a es el dngulo de ataque, que se
forma entre el vector de velocidad resultante (U,.,;) y la direccion del flujo principal (U). El &ngulo de
ataque a se define como el angulo entre la direccion del flujo principal y la direccion de la velocidad

resultante.
Mediante trigonometria, en el tridngulo rectangulo que se forma:

—_— ' ( * )
t _
ana U

De aqui, el angulo a queda como:
y 4.21
o= tg-1 (z) (4.21)

La velocidad del fluido en relacidén con el modelo en movimiento es la suma de la velocidad de la

corriente libre y la velocidad inducida,

Ugg, = y° + U? (4.22)

. d : : . : .
donde y = d—Jt' es la velocidad vertical. F, es el vector resultante de la sustentacion y la resistencia en

el plano vertical, positivo hacia abajo
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1 4.2
F, = —F,cos(a) — Fpsen(a) = EpUZDCy (4.23)
Donde C,, es el coeficiente vertical,
Uy, 4.24
C,=— Ur;"l (Ccos(a) + Cpsen(a)) (4.24)

3.5. Modelo no lineal combinando VIV y galopeo

Han et al [36] ajusté un modelo matematico que permite predecir las vibraciones transversales de un
cilindro de seccion cuadrada sometido a un flujo de fluido al considerar fuerzas de sustentacion
causadas por las vibraciones inducidas por vértices (VIV) asi como el galopeo, combinados y

separados.

Se tomaron las ecuaciones de movimiento del sistema y la ecuacion de Van der Pol, para
posteriormente realizar el dimensionamiento de estas con los pardmetros proporcionados. Asi como
el acoplamiento de aceleracion y una combinacion velocidad-aceleracion con coeficientes de

acoplamiento nombrados B, y B,.

En la Figura 14 se muestra un esquema del modelo fisico de un sistema compuesto por un prisma de
seccion transversal cuadrada expuesto a un flujo, el cual esta montado en soportes que, a su vez,

aportan rigidez y amortiguamiento al sistema.
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3.5.1. modelos: fisico y matematico

~1

Figura 14.- Modelo VIV y Galope [36].
Donde:
m es la masa de la estructura cilindrica.
D es el didmetro del prisma.
k es la rigidez de la estructura.
C, es el amortiguamiento de la estructura.
U es la fuerza de flujo excitante.
q(t) es la estela de vortices generada por la interaccion del fluido con la estructura.

El desplazamiento de la estructura, también llamado oscilador lineal, queda descrito por la ecuacion
4.25:

mY+ cY + kY = Fv+Fg (4.25)

Donde Y es la oscilacion en la direccion transversal, m la masa total de la estructura y del fluido
circundante, C el amortiguamiento, que considera tanto las disipaciones viscosas en el soporte como
el amortiguamiento agregado del fluido, k la rigidez externa de la estructura y F, es el término de
excitacion que modela los efectos de los vortices en la estructura. Para el modelado del
comportamiento de la estela, se utilizé un oscilador no lineal que satisface la ecuacion de van der Pol,

que también paso6 por un proceso de adimensionamiento.

i + ewp(q* — g + wfq = (A/D)Y (4.26)

Donde:
q es el coeficiente de sustentacion fluctuante en la estructura.
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(A/D)Y, modela los efectos del movimiento del prisma en la estela.
g, es el parametro de no linealidad.

wy, es la frecuencia de desprendimiento de vortices.

Se realizé el analisis, desarrollo y obtencion de las ecuaciones correspondientes al oscilador y al
oscilador de estela, se realizé un proceso de adimensionamiento con el fin de reducir el nimero de

variables; estos parametros se muestran en la Tabla 2.

Tabla 2.- Parametros de adimensionamiento. Modelo no lineal combinando VIV y galopeo [36].

Parametro Definicion
_(mg+my) Relacion de masa
=0
= Ts Relacion de amortiguamiento
(2muwy)
_2nU Velocidad reducida
" wD
I Frecuencia angular de la estructura
Wg = E
t =Twy Tiempo adimensional
Y Desplazamiento adimensional
y= D
5= Ws Frecuencia angular reducida
)
f

Sustituyendo estos parametros en las ecuaciones 5.1 y 5.2, se obtiene:

c
§+ (208)7 + 8y = H(Z + (4, (2mS,9) — A (2mS,9)° + A3 (215,9)° — A4(2mS9)7)) (4.28)

i+e(@—-1Dq+q=[f0) (4.29)
El desarrollo del adimensionamiento se encuentra en los Apéndices Al y A2.

Las soluciones propuestas para la estructura y el oscilador de estela se presentan en la ecuacion 4.30.
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Solucién propuesta de la Solucién propuesta para

estructura: el oscilador de estela:
y = ¥, cos(wt) q = qo cos(wt + @)
y = —yow sin(wt) g = —qow sin(wt + @) (4.30)
y = —y,w? cos(wt) 4 = —qow? cos(wt + @)

Han et al. [36] tomaron en consideracion dos acoplamiento, inicialmente, un acoplamiento con la
respuesta de la aceleracion del sistema, debido a que en otras literaturas se demostrd que este
acoplamiento es el que mas se acerca a las condiciones reales, sin embargo al resolver el modelo se
percataron que el coeficiente de sustentacion total “R”, si logro predecir las amplitudes, pero el angulo
de fase muestro un desfase muy significativo, es por esto que se planteo6 el uso de otro acoplamiento

al utilizar la velocidad y la aceleracion del sistema junto a dos parametros de acoplamiento B1 y B2.

Acoplamiento aceleracion:

(w? —1)? 2 16B2y¢w?
a5 — 844 + 164 (W +1) = —1520 4.31)
2
()
0) = (tan) | ———=
(6) = (tan)™ | 02— (4.32)
El desarrollo de este modelo se encuentra en el Apéndice A3.
Acoplamiento velocidad-aceleracion.
(> =12\ 16B}y3w® 16B3y
q5 — 845 + 164, <W+ 1) =—5—+—— 4.33)
2
4o )
we (— —
4 B,w
— -1 -1
(6) = (tan) Wi | T (G (4.34)

El desarrollo de este modelo se encuentra en el Apéndice A4. Acoplamiento velocidad-aceleracion
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Coeficiente de sustentacion total:

C,o cosO
R? = (q"+ + @2Cy 2735, 2y,)?

C 6
+ (—% — 2nSyow)Aq (4.35)

3 5 .35
+ 7 (27TStYOﬂ’)3A2_§ (2rSyow) Az + o (2nSpyow)’Ay)
Angulo de fase:

qoCpo cosO
2

3 5
+ 7 (2rS yow)3A,— 3 (2nS,yow)°As

tan® = (— — 21S;yow)A

(4.36)

qoCyro cosO

> + w2Cy 2138, %y,)

35 ;
+ — 2nSeyow) Ay /(
64
Inicialmente, se busco obtener el coeficiente de sustentacion total y su angulo de fase, comparando el
comportamiento con datos experimentales. Por ello, se resolvieron las ecuaciones 4.31 y 4.32, es y
con estas se resolvieron las ecuaciones 4.35 y 4.36 para obtener el coeficiente de sustentacioén y su
angulo de fase en el caso de acoplamiento de “aceleracion”. La solucion para esta configuracion se

muestra en la Figura 15.

25 e g
=\
" o Experimental data 160 |-
20k =N =—Model B =9 =
' - = Model B,=15
H . ModelB =5 8 |

x @
0k
ik 1 O Experimental data
Model B,=9
80 |- - = Model B =15 i
05 | B ?
- Model B,=5
ur=tst 2o -160 [ ]
0.0 - - e 1 | | I I
0 10 20 30 40 50 60 0 10 20 30 40 50 60
ur ur

Figura 15.- Respuesta del acoplamiento de “aceleracion”: a) coeficiente de sustentacion total (R) y b) angulo de fase
[36].
Una vez visualizado que en las curvas de comportamiento del acoplamiento “aceleracion” se observd

una variacion con respecto a los datos experimentales. Por este motivo utilizaron otro tipo de
acoplamiento, “velocidad-aceleracion”, y, de la misma forma, con las soluciones de las ecuaciones
4.33 y 4.34, fue posible obtener la solucion del coeficiente de sustentacion y su angulo de fase, segin

las ecuaciones 4.35 y 4.36, respectivamente. Con este acoplamiento se logré un comportamiento mas
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cercano a los datos experimentales; para ello, se realizaron tres soluciones variando el parametro y,

=0.1, 0.2 y 0.3, como se muestra en la Figura 16.

T
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Figura 16.- Respuesta acoplamiento “velocidad-aceleracion”: a) y b) yop =0.1, ¢) y d) yo =0.2, e) y f) con yy =0.3 [36].

Por otro lado, para obtener la respuesta del sistema, resolvieron el sistema de ecuaciones propuesto

que describe el movimiento del sistema y la dindmica del aire, (ecuaciones 4.28 y 4.29,

respectivamente). Posteriormente, dichas ecuaciones se resolvieron computacionalmente por medio
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de una solucidon numérica, lo que permitio calcular el comportamiento del sistema paso a paso en el
tiempo, bajo diferentes velocidades de flujo u,. y considerando un pardmetro denominado “ntimero de
Scruton alto”. Para finalmente mostrar los resultados de la respuesta del sistema de forma visual en

las graficas de la Figura 17 para el caso de galopeo puro y la Figura 18 para el caso de VIV puro.

=== Present model, Sc = 54,36

O Exp. Sc = 28.64
08 @ Exp. Sc=54.36
A Exp. Sc=53.18

I~ o6l 4
| .}U’
|8 L
=t
04 -
i llJumpll
02| -
0
0.0 — ; . - —
0.0 0.5 1.0 15 2.0 25 3.0

UrlUg

006 - | @ Experimental data =
= Present model, B‘=10, Bz=0‘1
o7
0.04 o =
I~ & o
1]
0.02 E
o]
BEBB8pgmgm g
0.00 -
1.2 1.6 20

urluv

Figura 18.- Respuesta del sistema: VIV puro [36].
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4. Desarrollo y solucion del modelo de sintonizacion

La metodologia de sintonizacidon se fundamenta en trabajos previamente reportados en la literatura
especializada, en particular, el trabajo realizado por Han et al. [36] donde, a partir de un modelo
matematico, lograron predecir las vibraciones transversales de un prisma de seccidon cuadrada
sometido a un flujo de fluido al presentarse dos fendmenos de inestabilidad aeroelastica que suelen

estudiarse por separado: las vibraciones inducidas por vortices (VIV) y el galope.

De manera complementaria se considero el trabajo realizado por Rao [1], el cual plantea la teoria para
modelar un absorbedor dinamico de vibracion, donde este ultimo, a diferencia de los enfoques
tradicionales que buscan la supresion de vibraciones, se utilizdé como “sintonizador de vibracion” para:
a) sintonizar el sistema ante variaciones del flujo (U), b) gestionar la respuesta dinamica y c¢) garantizar
el control de las inestabilidades y con esto aprovechar las oscilaciones sin comprometer la integridad

del sistema.

4.1. modelos: fisico y matematico

En el nuevo modelo matematico se integro un sintonizador en un sistema de hidrogenerador, con la
finalidad de que funcione tanto ante vibraciones inducidas por vortices (VIV) como ante el galopeo.
Sin embargo, el nuevo modelo no suprime ni las VIV ni el galopeo. El sintonizador permite aprovechar
las oscilaciones de mayor amplitud y controlar la inestabilidad del sistema. Dicho sistema se muestra
en la Figura 19, y en la Figura 20 se muestra el esquema del sistema propuesto, ya con la adicion del
sintonizador de vibracion, asi como su esquema simplificado, pasando de un sistema de un grado de

libertad (1GDL) a uno de dos grados de libertad (2GDL).

Figura 19.- Esquemas representativos. a) hidrogenerador sin aspas y b) absorbedor de vibracion [1].
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2

Figura 20.- a) Esquema grdfico: hidrogenerador sin aspas con absorbedor de vibracion, b) Esquema simplificado.
sistema-sintonizador [68].

Las ecuaciones 4.1 y 4.2 describen la dinamica de un sistema sometido a VIV y galope, que incorpora
un absorbedor de vibracion. Estas expresiones corresponden al sistema principal y al secundario,

respectivamente. Estas ecuaciones se presentan en su forma dimensional, por lo que se realizo su

adimensionamiento.
Sistema principal:
m1Y1 + Cl(Yl - Yz) + CZ(YI - Yz) + klyl + kZ(Yl - Yz)
Sistema secundario:
mZYZ + CZ(YZ - Yl) + kz (YZ - Yl) = 0 (42)

Donde:

mi, ki, c1, representan los pardmetros del sistema principal, masa, rigidez y amortiguamiento,
respectivamente,

mz, k2, c2, son los pardmetros del absorbedor.

Y1, Y2, son los desplazamientos del sistema principal y del absorbedor, respectivamente.

F\, Fg, son las fuerzas de sustentacion de vortices y galope.
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4.2. Adimensionamiento del modelo de acoplamiento Estructura-
sintonizador
Se tomaron en consideracion los pardmetros adimensionales mostrados a continuacion:

m .7
B=_,es la relacion de masas

K .
w2 = —, s la frecuencia natural del absorbedor

K . :
Nz = €S la frecuencia natural del sistema (4.3)
C. = 2muwy, , es el amortiguamiento critico
wq ., .
f =—, eslarelacion de frecuencias naturales

0y’
w .y .
g = > es larelacion de frecuencia forzada
n

Retomando los pardmetros adimensionales mostrados en las ecuaciones 4.3, las ecuaciones 4.1 y
4.2, quedan de la siguiente forma:

Sistema principal:

Y1+ QO +2856a2(01 — V2) +y1 +852(y1 —y2) =G (4.4)
Donde:
G= g. <CL°2' ¥ (A, 2rSey1) — Ar(2mSe31)? + As(21S,31)° — A4(2nSt3’/1)7)> (4.5)
Donde
b m (5.5.1)
Sistema secundario:
V2 + 28462 =) + 85 (v, —y1) =0 (4.6)
Oscilador de estela
f@)

q+ewp(q® —1q +wfiq= 5 4.7)

Tras el desarrollo matematico, se observo que los resultados arrojaron un sistema de ecuaciones no
lineales y acopladas entre si, lo cual indicé una dependencia mutua entre ellas. Debido a que las
ecuaciones 4.4, 4.6 y 4.7 no proporcionaron una funcion de transferencia, fue necesario resolver
numéricamente para obtener las respuestas de ambos sistemas. Este procedimiento se ejecutd con el

fin de optimizar los parametros de relacion de masas y de amortiguamiento.
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4.3. Solucion numérica
En este capitulo se abord6 la solucién numeérica de los modelos matematicos que rigen la dinamica

del sistema del hidrogenerador VIV-Galope (ecuaciones 4.4, 4.6 y 4.7) al integrar un sintonizador de
vibracion. Para la solucioén de dichos modelos matematicos, la metodologia se baso en la resolucion
de sistemas de ecuaciones diferenciales no lineales y acopladas, empleando el método de Runge-Kutta

en el software Matlab.

La solucion se dividio en dos etapas: en la primera, en las ecuaciones 4.4, 4.6 y 4.7, se consider¢ la
condicién de un sistema sin sintonizador, es decir, z, f y (gpt = 0. Para la segunda etapa, las mismas
ecuaciones 4.4, 4.6 y 4.7 se resolvieron considerando los valores 6ptimos de los parametros del
sintonizador; estos valores se tomaron de la literatura especializada [1], donde se presento la
implementacion de un sistema secundario amortiguado a un sistema principal (Absorbedor de
vibracion dindmico amortiguado 3.3 Absorbedor de vibracion dindmico amortiguado). Estos valores

se muestran en la Tabla 3.

Un factor determinante en la respuesta es el nimero de Scruton (S,) elevado que posee el sistema.
Este parametro adimensional representa el equilibrio entre la masa y el amortiguamiento estructural
frente a las fuerzas del fluido; fisicamente, describe la sensibilidad de la estructura a las vibraciones

inducidas por el flujo [36].

Tabla 3. Parametros y relaciones para sintonizador [1].

Parametro Relacion Valor
matematica
Relacion de masa z (4.8) 0-0.9
0-0.09
0-0.009
Relacion de 1 (4.9)  Varia con
frecuencias 6ptima f= 1+z respecto a z
Amortiguamiento {ept = (4.10)  Varia con
optimo 3u respecto a z
8(1+z)3

4.3.1. Solucion numérica del modelo galopeo puro
Se utilizaron las ecuaciones 4.4-4.7, se aplicé el método de solucidén descrito en la Seccion 4.3

(Solucion numérica) y se obtuvo la solucion o respuesta del sistema. En este caso, el modelo (ecuacion

4.4) que se resolvio fue de séptimo orden y se resolvio con los parametros que representan la dindmica
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de un prisma con seccion transversal cuadrada, mostrados en la Tabla 4. En dicha tabla se muestran
los valores de los parametros mecanicos y dindmicos del fluido obtenidos a partir de los experimentos

[36], [69].

Una vez resuelto numéricamente el modelo desarrollado y con los parametros del sintonizador en
cero, z=0. f=0y ( gpt=0 (esto indica que el sintonizador no tiene efecto alguno en el sistema, es decir,
“no estd activo”) y con un valor alto del nimero de Scruton (S.= 54.36), se muestra la Figura 21 donde
se visualiza la respuesta del sistema propuesto con el sintonizador desactivado; la curva de respuesta
se comporta igual que la reportada por Han et al. [36] (Figura 17), indicando que el modelo propuesto

puede predecir correctamente el comportamiento sometido a “galopeo puro”, se identificod con

claridad las siguientes caracteristicas: a) para valores de Ur / y. <075 el sistema permanece en
9

completo reposo indicando que a esas velocidades el amortiguamiento es suficiente para suprimir la

energia del fluido y b) se muestra la zona de histéresis o salto caracteristico del galopeo que es la zona

donde se generan saltos bruscos entre la respuesta ascendente (linea roja) y descendente (linea azul

punteada) lo que genera inestabilidades en el sistema.

Tabla 4.- Parametros de solucion del modelo de galopeo con sintonizador [36], [69].

Parametro Simbolo Valor
Coeficiente de amortiguamiento 4 0.00372
estructural
Numero de Scruton Sc 54.36
Coeficiente de sustentacion inicial CLy 1.4
Coeficiente no lineal cubico Ay 2.69
Coeficiente no lineal cubico A, 168
Coeficiente no lineal quinto Az 6270
Coeficiente no lineal séptico Ay 59900
Coeficiente de no linealidad de ¢ € 0.3
Acoplamiento entre y y ¢ B, 10
Acoplamiento adicional entre y y ¢ B, 0.1
Relacion de masa u 1162.8
Factor de normalizacién de y D A/

(4u0)

Pagina | 40



1
Ascendente
09t === z=0 = = = Descendente|
0s8r
07r
2
o 0.6 T
g osr
F .
- -
L ’ 4
E 0.4 ’
- s
031 '
1
02} !
1
1
01r
0 L . . L N
0 0.5 1 1.5 2 25 3 3.5

Ur/Ug

Figura 21.- Curva de comportamiento del sistema en "galopeo puro” con el sintonizador inactivo.

Una vez establecida la validez del modelo para galope puro, se estudio el impacto de activar el
sintonizador. El interés principal radica en observar como varia la respuesta del sistema al modificar

la relacion de masa (z).

Se realizaron pruebas numéricas variando la relacion de masa (z) en los intervalos especificos

indicados en la Tabla 5 para observar la respuesta del sistema.

Tabla 5. Intervalo de variacion de la relacion de masa (z) del sintonizador.

Relacion de masa Intervalo
a) | 0-0.9 (paso 0.1)

b) | 0-0.09 (paso 0.01)

c¢) | 0-0.009 (paso 0.001)

El analisis de la respuesta dindmica del sistema bajo la influencia del sintonizador evidencia cambios
significativos en la estabilidad aeroelastica del prisma cuadrado. A continuacion, se presenta una serie
de curvas en la Figura 22, Figura 23 y Figura 24 en las que se muestra el comportamiento del sistema
al variar el parametro principal del sintonizador (relacion de masas “z”) y como afecto a la respuesta

dinamica.
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4.3.1.1. Analisis del efecto del sintonizador en un sistema sometido a galope
puro

Retomando la Tabla 5, inciso a), los primeros valores que se consideraron para variar z estan en el
intervalo 0 < z < 0.9; la Figura 22 muestra el comportamiento del sistema al asignarle dichos valores.
Donde la curva roja representa el sistema con el sintonizador inactivo (z = 0), reproduce fielmente el
comportamiento de "galope puro" (Figura 17) descrito por Han et al. [36]. En esta configuracion, el
sistema permanece estable (amplitud original reportada por Han et al. [36] ) hasta alcanzar una
velocidad critica cercana a U,. /U, ~ 1. Una vez traspasado ese punto critico, se observa el fenomeno
de "lock-in" caracteristico del galopeo, en el que la amplitud aumenta bruscamente hasta alcanzar un

ciclo de limite estable, lo que coincide con la tendencia ascendente de la teoria cuasiestacionaria.

Por otro lado, a medida que se incrementa la relacion de masa “z” del sintonizador, se identificaron

tres efectos principales en la respuesta del sistema:

a) A medida que aumenta z, de 0 a 0.9, la velocidad critica a la que inicia el galope se desplaza
significativamente hacia la izquierda, lo que indica que la adicion de masa en el sintonizador
adelanta el inicio de las oscilaciones.

b) El comportamiento de la histéresis, marcado por lineas sélidas (barrido ascendente 1) y
punteadas (barrido descendente ), tiende a estrecharse al aumentar z; esto indica que la zona
de lock-in se suaviza al generar amplitudes mayores.

¢) Independientemente del valor que tome z, todas las curvas tienden a converger hacia la misma

trayectoria de amplitud para valores de U, /U, > 1.
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Figura 22.- Respuesta de galopeo puro, con sintonizador activo (0 a 0.9).

En la Figura 23 se muestra la respuesta del sistema con los valores de la Tabla 5, inciso b). En este

caso, se pudo observar como, con relaciones de masa (z) en escala de 0 < z < 0.09 , los efectos del

sintonizador tienden a no ser tan significativos a diferencia de lo observado con relaciones mas

grandes, por lo que se observaron los siguientes efectos en la respuesta del sistema:

a)

b)

d)

En el intervalo 0.01 < z < 0.09, todas las curvas iniciaran su crecimiento en un intervalo de
velocidad muy estrecho, aproximadamente entre 0.7 < U, /U, < 0.9. Este comportamiento
indico que, para valores de masa inferiores al 10%, el sintonizador no altera significativamente
la velocidad critica a partir de la cual comienza la inestabilidad por galope.

Todas las configuraciones en esta escala mantienen la estructura de "salto" caracteristica del
modelo original (linea roja). El salto hacia la rama de alta amplitud ocurre de manera casi
sincrona para todas las variantes de z, concentrandose entre U, /U, = 1.6 y 1.8.

Al igual que en el sistema original de Han et al. [36], una vez superado el valor de U,. /U, = 2,
todas las curvas convergen en una trayectoria lineal unica. En este punto, la fuerza debida a la
teoria cuasiestacionaria predomina sobre los efectos inerciales introducidos por el
sintonizador.

Se observo que, conforme "z" aumenta sutilmente dentro de este intervalo, la diferencia entre

las lineas solidas (barrido ascendente*) y las punteadas (barrido descendente ) comienza a
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reducirse ligeramente. Esto sugiridé que pequeias adiciones de masa afectan la estabilidad de
las soluciones de estado estacionario y la energia que el sistema puede aprovechar antes de

cambiar de rama.
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Figura 23.- Respuesta de galopeo puro, con sintonizador activo (0 a 0.09).
En la Figura 24 se muestra la tercera solucion; asimismo, se utilizaron los valores de la Tabla 5, inciso
¢), donde se analiz6 el comportamiento del sistema. En este nivel de andlisis, las variaciones en la
relaciéon de masa son tan sutiles que el sistema mantiene una estabilidad casi idéntica a la de la

configuracion original de Han et al. [36]. Los aspectos mas relevantes observados en esta figura son:

a) Debido a las variaciones minimas en el valor de z, las curvas de respuesta para los diferentes
valores (0.001 < z < 0.009) se sobrepusieron entre si sobre la linea de referencia roja
(z=0). Esto indica que, en este intervalo, el sintonizador no provoca una alteracién
significativa en la dinamica global del galope.

b) El inicio de la inestabilidad se mantuvo constante en una velocidad reducida U,. /U, = 0.9.
El sistema conservo la fase de reposo absoluto antes de esta velocidad, lo que demostr6 que
masas extremadamente bajas no comprometen ni benefician la dindmica operativa del
prisma cuadrado.

c) Se observo el ciclo de histéresis completo, sin ningun efecto, delimitado por el salto brusco

de amplitud en el barrido ascendente (1) (U,/Uy = 1.7) y representa la caida en el barrido
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descendente (/) (U,/Ug = 1.1). Esto iindica que el efecto del parametro z y, por ende, el

sintonizador, es nulo en el sistema.

1r

z=0.0000
= = =z=0.0000 }
z=0.0010 t
= = =z=0.0010 }
0.8 z=0.0020 t
= = =z=0.0020 }
07k z=0.0030 t
—- = —z=0.0030 }
z=0.0040 t
ner z=0.0040 |
z=0.0050 t
05+ z=0.0050 4
z=0.0060 .
z=0.0060 } <
0.4 Z=0.0070 1 P
z=0.0070 } s
031 z=0.0080 :
z=0.0080 4 I
z=0.0000

n2r I
= = =z=0.0000 }

0er

(A1T40) -y,

Ur/Ug
Figura 24.- Respuesta de galopeo puro, con sintonizador activo (0 a 0.009).

4.3.2. Solucion numérica del modelo VIV puro
Este capitulo detalla la implementacion y la solucion del modelo matemadtico, enfocado
exclusivamente en la vibracion inducida por vortices (VIV). Para describir la fuerza de sustentacion
fluctuante causada por el desprendimiento de vortices, se utilizo un oscilador de estela no lineal basado
en la ecuacion de van der Pol. A diferencia del galope, el modelo de VIV puro se centra en la
interaccion entre la frecuencia de desprendimiento de vortices y la frecuencia natural de la estructura,

fendmeno conocido como lock-in.

En este capitulo, al igual que en la seccion pasada (Seccidon 4.3.1), se resolvio mediante el método de
solucion numérica propuesto en la Seccion 4.3. En este caso, el modelo utilizado para resolver la
dindmica de VIV es un polinomio de grado once, marcando una distincién fundamental respecto al
polinomio convencionalmente utilizado para el fendmeno de galope (polinomio de grado siete). Esta
configuracion se tomo directamente para seguir la metodologia establecida por Han et al. [36],
asegurando la consistencia en la replicacion y validacion de los resultados previos. La eleccion de este
modelo de orden superior es critica debido a que se utiliz6 una geometria de seccion rectangular. A
diferencia de los cuerpos circulares o cuadrados, la seccion rectangular presenta una dindmica de

desprendimiento de vortices mas compleja, lo que genera fuerzas no lineales que modelos de menor
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grado (como el de séptimo orden) no logran caracterizar con precision. Los parametros dindmicos se
presentan en la Tabla 6, donde se muestran los valores de los pardmetros mecanicos y dindmicos del

fluido obtenidos de la literatura [70], [36].

De la misma forma, los pardmetros del sintonizador se consideraron en valores de cero: z=0, /=0y
4 gpt=0, suponiendo que los efectos del sintonizador son nulos. En la Figura 25 se muestra la respuesta
del sistema con el sintonizador desactivado; en la grafica se observa que la curva de comportamiento
es la misma que la reportada por Han et al. [36] (Figura 18), y se logrd apreciar que: a) fue posible
replicar correctamente el comportamiento sometido a “VIV puro”, con la incorporacion de un
sintonizador y b) se forma la curva caracteristica del fenomeno VIV, mostrando el caracteristico /ock-

in al alcanzar el punto de resonancia, lo cual gener6 un bloqueo en la respuesta dinamica del sistema.

Tabla 6.- Parametros de solucion al modelo VIV con sintonizador [36], [70].

Parametro Simbolo Valor Unidad

Coeficiente de sustentacion inicial CL, 0.656 -
Coeficiente lineal Ay 488 -
Coeficiente no lineal cibico A, 290.09 -
Coeficiente no lineal quinto As 30140 -
Coeficiente no lineal séptimo A, 1117300 -
Coeficiente no lineal de orden 9 Ag 17730000 -
Coeficiente no lineal de orden 11 Ag 87490000 -
Acoplamiento entre y y q B, 20 -
Acoplamiento adicional entre y y q B, 0.1 -
Amortiguamiento estructural 4 0.0135 -
No linealidad de q < 03 -
Numero de Strouhal St 0.106 -
Numero de Scruton Sc 87.7 -
Ancho del prisma B 1.16 -
Densidad del fluido p 1.2 kg/m?
Dimension caracteristica D 077 m
Longitud del prisma L 0986 m
Masa del sistema m 5.526 kg
Relacion de masa u 1162.8 -
Numero de Reynolds Re 33600 -
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Figura 25.- Curva de comportamiento del sistema "VIV puro” con el sintonizador inactivo.

4.3.2.1. Analisis del efecto del sintonizador en un sistema sometido a VIV
puro

Una vez validado el modelo para VIV puro, se estudi6é el impacto de activar el sintonizador sobre la
variacion de la relacion de masa (z). Los valores evaluados de la relacion de masa (z) coinciden con
los presentados en la Tabla 5. En comparacion con la respuesta al galopeo, esta es completamente
diferente, ya que se caracteriza por una "zona de resonancia" en la que la amplitud alcanza un maximo
y luego decrece; lo cual se puede observar en la Figura 26. En dicha figura se muestra la respuesta del
sistema al asignarle los valores de la Tabla 5, inciso a) (0-0.9), donde el andlisis de la respuesta
dindmica frente a la velocidad reducida (U,/U,) reveld una alta sensibilidad del fendmeno de

resonancia por desprendimiento de vortices ante la presencia del sintonizador.

La curva en rojo representa el sistema original sin la influencia del sintonizador, lo que valido el
modelo propuesto en este trabajo al compararlo con la Figura 18 de Han et al. [36]. En esta
configuracion, se observo que la estructura comienza a vibrar significativamente cerca de U, /U, =
1.2, el pico de resonancia se alcanza rapidamente, logrando una amplitud normalizada de
aproximadamente y; =~ 0.04, tras alcanzar el pico, se presenta un fenémeno llamado “lock-in”,

generando que la respuesta descienda bruscamente, afectando la dinamica del sistema.
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Al activar el sintonizador e incrementar la relacion de masa (z), el sistema experimento un cambio
dréstico en la transferencia de energia entre el fluido y la estructura, donde es notable que para valores
muy bajos de z (z < 0.2), el sintonizador actiia como un supresor de vibraciones, tal es el caso de las
curvas de color naranja (z = 0.1) y amarillo (z = 0.2), donde la amplitud de la resonancia se reduce
casi a cero, lo que elimina tanto el fenomeno de lock-in, como también cualquier vibracion o energia
aprovechable. Al continuar incrementando z hacia valores mayores (0.3 <z < 0.9), el sistema
desarrolla una nueva rama de respuesta. A diferencia del sistema original, estas curvas presentan picos
de amplitud mucho mas elevados (llegando a y; > 3) e intervalos de sincronizacion mas extendidos,
que se desplazan hacia velocidades reducidas mas altas (U,./U,, entre 2y 6). Se observa que el valor
maximo de la amplitud se desplaza proporcionalmente al incremento de z. Esto indica que la masa
adicional del sintonizador altera la frecuencia natural del sistema acoplado, sintonizando la resonancia

a velocidades de flujo superiores.
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Figura 26.- Respuesta de VIV puro, con sintonizador activo (0 a 0.9).

El segundo caso de solucion corresponde a los valores de la Tabla 5, inciso b). La Figura 27 muestra
la grafica de VIV puro en el intervalo de sensibilidad de 0.00 a 0.09. Esto permitié6 demostrar la

efectividad del sintonizador en el sistema.

A diferencia del caso anterior, aqui se observé una mitigacion drastica de las vibraciones con cambios
de masa minimos. De la misma forma, la curva en rojo del sistema original de Han et al. [36] sin

sintonizador; sin embargo, es notable que la introduccion de una relacion de masa de apenas z = 0.01
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(linea naranja) redujo la amplitud méxima en mas de un 80%, situandola por debajo de y; = 1.
Conforme z aumenta gradualmente hasta 0.09, el pico de resonancia disminuye de forma sistematica

hasta practicamente suprimirse por completo.

A diferencia de lo observado en escalas de masa mayores, en este intervalo el sintonizador no desplaza
el pico de resonancia hacia otras velocidades; en cambio, actia de forma concentrada en la zona critica
(U,./U, = 1.0), "absorbiendo" la energia del sistema principal y, en consecuencia, su amplitud de
vibracion.

Se observd que, para valores de z > 0.04 , la curva de respuesta pierde su forma caracteristica y se
convierte en una oscilacion minima. Esto demostré que, para relaciones de masa muy pequefias, el

sintonizador se comporta como un absorbedor capaz de captar toda la energia aprovechable del

sistema.
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Figura 27.- Respuesta de VIV puro, con sintonizador activo (0 a 0.09).

La ultima simulacion de respuesta es la mostrada en la Figura 28; esta tltima figura presenta el analisis
del sistema de VIV puro en el intervalo de milésimas (z = 0.000 a 0.009). A diferencia de los intervalos
anteriores, aqui se observd con precision el umbral en el que el sintonizador comienza a romper la

simetria del pico de resonancia original de Han et al. [36].

En esta escalada de variaciones de masa, el sistema reveld una transicion mecanica sutil pero

fundamental en la dindmica de la vibracion inducida por vortices:
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La curva roja (z = 0.000) muestra la respuesta maxima del prisma sin control, con una amplitud y,
casi igual a 0.04. Es notable como, incluso con incrementos de masa de apenas un 0.1% (z = 0.0010,
linea naranja), el pico de amplitud comenz6 a fracturarse y a perder altura, lo que demostrd que el

fenomeno de VIV es extremadamente sensible a pequefas perturbaciones inerciales.

A medida que z aumenta de 0.001 a 0.004, la cresta de la curva de resonancia deja de ser una campana
suave y presenta picos caracteristicos de los dos grados de libertad del sistema. Esto sugirio que el
sintonizador estd comenzando a interferir con el proceso de sincronizacion (lock-in) entre la estela y

la estructura.

A pesar de la reduccion de la amplitud (que cae a y; < 0.01, para z = 0.009), el centro de la zona de
resonancia permanecio fijo en U, /U, = 1. Esto confirma que, en este intervalo de relacion de masas
tan bajo, el sintonizador actiia puramente como absorbedor de energia y no como sintonizador de

frecuencia, manteniendo la inestabilidad localizada en el mismo punto que en el modelo original.
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Figura 28.- Respuesta de VIV puro, con sintonizador activo (0 a 0.009).
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5. Discusion de resultados

En la presente discusion se analiza la influencia del sintonizador de vibracion en la respuesta de un
prisma de seccion cuadrada, contrastando los regimenes de galope puro y de VIV puro. Mediante la
variacion de la relacion de masa (z), se identifico un comportamiento dual en el que el dispositivo
actua de forma divergente segliin la fuerza de sustentacion que induce al sistema a oscilar (galope o
VIV).

La implementacion del sintonizador en el modelo base de Han et al. [36] permitié una manipulacion
estratégica de las inestabilidades aeroelasticas. A diferencia de los enfoques convencionales de
supresion, los resultados obtenidos demostraron que el sintonizador es una herramienta eficaz para
controlar la histéresis y amplificar la respuesta dindmica, lo que optimiza el sistema para aplicaciones

de aprovechamiento energético.

En el régimen de galope puro, el objetivo principal fue controlar el inicio de la inestabilidad y la

morfologia del ciclo de histéresis.

e Elincremento de la relacién de masa (z) permitid reducir sistematicamente la velocidad critica
de inicio del galope (U,/Uy). Esto resulto ventajoso para dispositivos de generacion de
energia, ya que permite que el sistema entre en régimen de oscilacion a velocidades de flujo
mucho mas bajas.

e En la configuracion original (z=0), el sistema presentd un salto brusco de amplitud que
dependia de la direccion del flujo (ascendente o descendente). Los resultados mostraron que
mediante el ajuste de z es posible suavizar o eliminar esta discontinuidad, lo que permite
obtener una respuesta mas predecible y lineal y facilita la regulacion de la potencia en sistemas
de transduccion.

e A pesar de las variaciones en z, la convergencia de todas las curvas a altas velocidades
garantiza que el dispositivo mantendra una alta densidad energética en regimenes de flujo

plenamente desarrollados.

En el caso de VIV puro, el enfoque consistiéo en modificar la naturaleza autolimitada del fendmeno

para ampliar su intervalo operativo.
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e Enelintervalo z <0.1, el sintonizador logré "romper" la sincronizacion observada en la Figura
18 de Han et al. [36]. Esta supresion inicial no es un fin en si mismo, sino el preambulo de la
transicion a un nuevo régimen dindmico.

o El hallazgo mas relevante se observo en el intervalo de z > 0.4, donde el sintonizador indujo
una nueva rama de resonancia. A diferencia del VIV puro, este nuevo régimen acoplado
permiti6 alcanzar amplitudes de oscilacion significativamente mayores (y; > 3 ) y extendid
el intervalo de velocidades de trabajo.

o Lamasa del sintonizador permiti6 alcanzar la respuesta maxima en velocidades especificas de
interés, transformando un fenémeno de banda estrecha (lock-in original) en una respuesta de

banda ancha controlada.

La implementacion del sintonizador permitio ajustar la respuesta del sistema variando la relacion de
masa z. El andlisis revelo que el sistema transita por tres etapas de comportamiento distintas segiin la

magnitud de este parametro.

En el intervalo 0 < z < 0.9, el sintonizador gener6 el mayor efecto en el sistema, ya que es en este

intervalo donde se aprecian las mayores modificaciones a la dinamica del mismo.

e Comportamiento en galope: Al alcanzar z=0.9, la inestabilidad se adelant6 a velocidades muy
bajas (U, /U, = 2.5), eliminando la zona de estabilidad inicial del sistema original. Ademas,
la desaparicion total de la histéresis convierte al sistema en un oscilador de respuesta continua,
lo que facilita la captacion de energia de flujos de baja velocidad.

o Comportamiento en VIV: se observo un fendmeno de amplificacion estratégica. Tras suprimir
el pico de VIV original, el incremento de z por encima de 0.3 generd una segunda rama de
resonancia con amplitudes significativamente superiores ( y; > 1). Este desplazamiento hacia
velocidades reducidas mas altas (U,/U,; > 4) permitié expandir la ventana operativa de
captacion de energia mas alla de los limites autolimitados del VIV puro reportado por Han et
al.[36], hasta amplitudes superiores a y; > 3. En la Figura 31 se puede visualizar este

incremento al variar el valor de la relacién de masa z.

En el intervalo 0 < z < 0.09 se obtiene la zona de control en la amplitud de vibracion del sistema.
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Comportamiento en galope: Se observoé el inicio del control de la histéresis. Sin embargo, el
umbral de activacion permanecid relativamente constante (entre 0.7 y 0.9); el ciclo de "salto"
comenzo a contraerse. Esto permitio una transicion mas suave entre los estados de reposo y de
oscilacion.

Comportamiento en VIV: En este intervalo se logrd eliminar de manera efectiva el lock-in
original. Para z=0.09, la curva de resonancia se aplana casi por completo, lo que elimina la
zona de peligro de sincronizacion detectada por Han et al.[36]. El sintonizador actué como un
supresor de energia que impedia que la estructura entrara en resonancia con el desprendimiento

de vortices.

En el intervalo 0-0.009, el sistema alcanzo el limite inferior de la influencia mecanica del sintonizador.

Comportamiento en Galope: El sistema es practicamente indiferente a estas variaciones. El
umbral de inestabilidad se mantuvo en U, /U, = 0.9 y el ciclo de histéresis permanecio
intacto, lo que indic6 que, para el control de galope, se requirieron masas superiores a este
intervalo para observar cambios significativos en la predictibilidad de la respuesta.

Comportamiento en VIV: el fenomeno de VIV se comportd de forma completamente
diferente, en este caso, en escalas de milésimas de unidad las curvas de respuesta con
relaciones de asa de 0.001 a 0.009 se muestro por debajo de la curva original (z=0) y conforme
la escala va aumentando, el sistema tiende a suprimir cualquier energia aprovechable, lo que
demostré que pequefias perturbaciones inerciales son suficientes para desestabilizar la

dinamica del sistema pero sin desplazar la frecuencia donde ocurre la resonancia (U, /U, =

1).

En la Figura 29 se puede observar el modelo original reportado por Han et al. [36] con galopeo
puro, en esta figura se puede observar la relacion de masa z = 0.2, la cual, con base en los
resultados obtenidos con anterioridad, se dedujo que es el valor que tiende a tener un mejor
control del galopeo en el sistema, logrando reducir la histéresis sin afectar el comportamiento

dinamico del modelo propuesto.
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Figura 29.-Respuesta al galope puro: modelo original y relacion de masa (z) optima.

En la Figura 30 es posible apreciar el comportamiento del modelo propuesto y la variacion de la
relacion de masa z en escalas de décimas de unidad (0-0.9) y como, al variar este parametro, afecta al
sintonizador, y se puede observar como la curva de respuesta en el caso a) (z = 0.1) suprime casi por
completo toda la energia aprovechable. En el caso b) (z = 0.2) se generan dos curvas de amplitud: la

primera, muy cercana a cero, similar al caso del inciso a); la segunda, por su parte, se adelanta en el
punto de resonancia UT/ y. = 2.1, con amplitud y; = 0.02 por debajo de la curva original de color
v

rojo. A partir de relaciones de masa z > 0.3, la respuesta se comporté de forma completamente
diferente, adelantando el punto de resonancia del modelo original (z = 0), en el caso c) la curva se
dispar6 considerablemente alcanzando una amplitud y; = 1, en los casos d) a 1), el comportamiento

del sistema al variar la relacion de masa z generan picos de amplitud por encima de 1.7 < y; = 3.2,
a la misma vez que el ancho de banda de estas respuestas se amplifica a 1.8 < UT/ y. =8, lo que
v

indica mayor energia aprovechable, todos estas variaciones se pueden observar a mayor detalle en la

Figura 31.
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Figura 31.- Transicion del sistema VIV puro a diferentes relaciones de masa: a) relacion de masa z=0, b) relacion de
masa z=0.1, c) relacion de masa z=0.2, d) relacion de masa z=0.4, e) relacion de masa z=0.5, f) relacion de masa
z=0.6, g) relacion de masa z=0.7, h) relacion de masa z=0.8 e i) relacion de masa z=0.9
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6.

Conclusiones

En este trabajo se analizo el efecto de un sintonizador de vibracion sobre el comportamiento de un

sistema compuesto por un prisma de seccion cuadrada sometido a flujo, con base en el modelo

matematico propuesto por Han et al. [36]. A diferencia de los enfoques tradicionales centrados

exclusivamente en la supresion de vibraciones, en este estudio se concluye que la implementacion de

un sintonizador permitié una modulacion estratégica de las respuestas dindmicas con fines de control

y aprovechamiento energético. A continuacion, se presentan las conclusiones principales derivadas

del analisis de los resultados:

a)

b)

d)

Se logro la replicacion exacta de los resultados reportados en la Figura 17 y la Figura 18 del
trabajo de Han et al. [36] para los casos de galope puro y VIV puro al establecer la relacion de
masa en z = 0. Este resultado se utiliz6 como prueba para validar el modelado del sistema con
el sintonizador integrado y su respectiva solucion.

El incremento de la relacion de masa z actué como un activador temprano del galope. Al
aumentar z de 0 a 0.9, la velocidad critica de inestabilidad disminuyd significativamente, lo
que permitido que el sistema iniciara oscilaciones a velocidades de flujo mas bajas. Este
comportamiento es fundamental para aplicaciones de recoleccidon de energia en entornos de
baja velocidad de fluido.

El sintonizador demostro ser una herramienta eficaz para controlar la histéresis. Mientras que
el sistema original presenta ciclos de histéresis marcados y saltos bruscos de amplitud, el ajuste
de la relacion de masa z permitio controlar estas transiciones, convirtiendo una respuesta no
lineal discontinua en un crecimiento de amplitud mas predecible y controlable, reduciendo la
inestabilidad caracteristica y anticipando la aparicion del galopeo hasta un 60% con respecto
al sistema sin sintonizador.

En el intervalo de relaciones de masa de 0 < z < 0.1, la implementacion del sintonizador
logro eliminar de manera efectiva la region de lock-in. Esto demuestra que pequeias
variaciones inerciales estabilizan el acoplamiento entre la estela de van der Pol y la estructura
principal.

Se concluye que las relaciones de masa z > 0.3 no solo desplazaron la resonancia hacia
velocidades mayores, sino que habilitaron un régimen de oscilacion de gran escala. Las

amplitudes obtenidas en este intervalo superan significativamente el limite del VIV original,
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lo que incrementa el potencial de captacion de energia del sistema en un 80% y amplia el
intervalo de velocidades reducidas en un factor de 18, en el que el sistema presenta las
maximas amplitudes.

f) Finalmente, la investigacion establece que la relacion de masa z no presentd un efecto
uniforme, sino que es dual y depende del intervalo. En escalas de milésimas (z < 0.001), el
sistema es conservador y conserva la fisica del modelo base. En escalas decimales (z = 0.9),
el sistema experimenta una reconfiguracion total.

g) El disefio de dispositivos de control de vibraciones inducidas por flujo debe integrar el
parametro “z” como variable de sintonizacion para maximizar el desempefio, permitiendo
"adelantar" el galope y "amplificar" el VIV segliin los requerimientos operativos de la

estructura.

Como ultimo punto, las relaciones de masa con mejor comportamiento en el sistema, en el caso de
“galope puro”, son z = 2; esto se debid a la reduccion del salto de histéresis presente en el modelo
original reportado por Han et al.[36] . Por otro lado, en el caso de “VIV puro”, fue posible apreciar
que los valores de la relacion de masa del sintonizador que modifican el comportamiento y la amplitud
del sistema se situan entre 0.1 y 0.9, siendo este ultimo el que amplificé de mejor manera la amplitud

de vibracion (y;>3), asi como el intervalo de velocidades reducidas a las que opera el sistema.

Se tomaron en consideracion las relaciones de masa en las que el sistema opera adecuadamente para
aprovechar la energia generada por los fendmenos de galopeo y VIV. En el Apéndice AS se presenta
una propuesta conceptual del sistema de hidrogenerador con sintonizador de vibracion, asi como los

valores fisicos y dindmicos del sistema principal y del sintonizador.
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Apéndices

A.1 Adimensionamiento: Oscilador

mf +C¥+kT=F,+F, (ALD
N 2 Y. .2 f(Y) (A1.2)
q+£0)f(q 1)q+0)fq D

Se supone una frecuencia de excitacion, en este caso se sabe que:

0]
w=—2 (A1.3)
®
A
Pero:
0O =00 (A14)
exc f

sustituyendo valores adimensionales en ec. de Yy Q

¢ Al.5
mech:w@f[Xj ( :
A
o T=ot (A1.6)
exc

por lo tanto, las ecuaciones de Y y Q se pueden reescribir como:

0=Q,cos(wt+ o)
Y=Ycos(w¢?)

. Q:—mmeOSin(wt + ) (A1.7)
Y=-o o)fYosin(mt)
.. 2 2
oy 0=-0 (x)fcos((nt-l—(p)
Y=-0 (DfYOcos(mt) '
Con los términos adimensionales:
® (A1.8)
5= s W= exc ,t=T'(Df
©r O
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Por lo tanto:

® exe r (Al 9)

t _
mech:mwf[_]’ Wy T= 01 (A1.10)

por lo tanto, las ecuaciones de Y y Q se pueden reescribir como:

Y=Y cos(ot) 0=Q,cos(wt+ o)
Y=—w0)fYosin(wt) 0=-0 QfQosin(o)t + o)
Y=—0320);Yocos(mt) Q=—u)2u);cos(cot + )

sustituyendo valores nuevos de y: ec. Al.11 en la ec. Al.1

m(—(x)z 0)? Y, cos((Dt)) + Cs(—w@fYO sin(u)t)) +k (Y() cos(mt)) =F + Fg (AL12)

Donde:

C,=pmap k=m@;82

(A1.13)

(A1.11)
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Sustituyendo la ec. Al.13 en la ec. A1.2:

m( s 0); Y, cos(mt)) + (C-2-m~mf-8)(—w .Y, sin(u)t)) + (m (AL14)
) :
w8 )(Yycos(0)) =F,+F,
Haciendo
- Al.15
YO yOD ( )
Queda:
2 5 F,+F
- y,cos(ot) + CZS(—coyO sin((x)t)) + 8 y,cos(ot) = > £
m D (A1.16)
Sabiendo que:
y=y,cos(o1)
y=-0y,sin(w?)
y =—(02y0 cos(m?) (A1.17)
Reemplazando estos valores en la ec. A1.13, queda:
, F+F
P+ (28) v+ 8 y=—75
m o D (A1.18)
Trabajando solo con la parte derecha de la ecuacion:
Fv + Fg
2 (A1.19)
m (DfD
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Sabiendo que:

p(U)°DC;
Fv:f (A1.20)
Crod
v Lo
G = (A1.21)
p(U)°DC?
= Al.22
F, 5 ( )
¥ 7y’ 7y 7y
Cigz [AI(UJ _AZ(UJ +A3(U] _A4[UJ J (A1.23)
2 2
4-(m) -(S))- (U
w = ()" (8) () (A1.24)
! (D)?
(D)?=-" (A1.25)
pru
P
Sum’s, (A1.26)
Sustituyendo y desarrollando ec. A1.20 — A1.25:
Al1.27
(G + ) e
dum Sr

Sustituyendo ec. A1.26 en A1.27:

C,q
H-[ S +(A](Zy-n-st)—Az(Zy'n'St)3+A3(Zy'n'St)S—A4(2j/'1t~Sf)7)J (A128)
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Agrupando y juntando los términos de los lados derecho e izquierdo de la ec. A1.18:

c
y’+(§25)-jz+52‘y—H-{ Lz’)q +(A](zy-.n.st)—Az(2y.n.gt)3+A3(2y.n.St)5 (A1.29)

—A4(2y-n-St)7)J

A.2 Adimensionamiento: ecuacion del oscilador de estela

e (2 Va2 ST
g + tmf.{q I)q + W 4 D (A2.1)

Tomando ec. A1.3 — Al.11 y sustituyendo valores de las soluciones propuestas de q:

—mzmi. Qﬂcuﬁ{mr + o) + Emf.[ (Qﬂcm{mr + {p])z - I)

(A2.2)
(—mm Q. sin(wr+ o)) + mz(g cos(wt + {p}) _SY)
fe=n- ) =0T D
Haciendo:
0,=q,D
0 0 (A2.3)
La ec. A2.2 queda:
mzqﬂ cos(wt + @) + E[qrfcm[mr + t;p}2 - I)(—mqﬂﬂin{mr (A2.4)
+ {p}} + qﬂcuﬁ{mr + :;p} = %
(D]‘-m;.
Sabiendo que:
g=q,cos(®t+ o)
(A2.5)

g=-wg,sin(wr+ o)

.. 2
G=0o g, cos(0t+ o)

Sustituyendo A2.5 en A2.4:
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g+el(0)*-1)a+a-1() (A2.6)
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A.3 Acoplamiento aceleracion

Teniendo la ecuacion del oscilador de estela con la configuracion del lado derecho de aceleracion, con
sus coeficientes B, tenemos:

g+elg—1)g+q=8,7 (A3.1)

Se propone una solucion para el sistema que se derivara: una vez para la velocidad y dos veces para
obtener la respuesta de aceleracion del sistema.

Solucién propuesta de la Solucién propuesta para el
estructura: oscilador de estela:
Y = Yo cos(wt) q = qo cos(wt + ¢)
y = —yow sin(wt) q = —qow sin(wt + @) (A3.2)
J = —yow? cos(wt) 4 = —yow? cos(wt + @) .

Sustituyendo los valores de la solucion propuesta de la ecuacion A3.2 en la A3.1, obtenemos:

_qomzcos((nt+ ©) —¢ (qécos(mﬂr <p)2 — 1) goosin(wr+ @) + gycos(or+ o) = —B]yomzcos(a) ) (A3.3)

Tomando en consideracion las siguientes identidades trigonométricas:

cosz(mz‘—i— q)) -sin(a)-t-i— (p) = %Sin(cn‘) (A34)

cos(®-t+ 0) =cos(®:7)-cos(0) — sin(m-7)-sin( o)
sin(-f+ 0) =sin(®-¢)-cos(@) — cos(®-7) sin( o) (A3.5)

Sustituyendo las identidades A3.4 y A3.5, en la ec. A3.3, se obtiene:

2
9

A3.6
_qoalz(cos(a)t) cos(@) — sin(m1) sin( o)) —2(4— quoa)(sm(mI) cos(@) — cos(w?) sin( o)) ( )

+4q, (cos(m1?) cos(@) — sin(w?) sin(@)) = —Biyaa)z cos(m1)

Separando en términos de seno y coseno:

Sen(mt) (A3.7)
2
a9y Sill((p)((uz _1)_8 (‘ig — 1] g, ®  cos(@) =0

Cos(wt) (31.8)

2

2 9o . 2
_qacos(go)(m —1) + em{T - 1] gpsin(@) =-B,y,»
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Se acomodan de forma matricial las ecuaciones A3.7 y A3.8 para obtener los valores correspondientes
a seno(@) y cos(q). Antes, es necesario calcular el determinante; posteriormente, obtener estos valores

y, con ellos, encontrar las funciones q y ¢.

Calculo del determinante de ambas expresiones:
7
2 0
—(m —1) —e( 4 —1

e(é—l] (@ —1)

4
Determinante:

D:(mzl)ﬁ(m(fl]]z (A3.10)

Una vez obtenido el valor del determinante (D), es posible obtener los valores de seno(¢) y cos(o).

] (A3.9)

—(0)2—1) —Bj,ygm2

2
m[%_ 1} . (A3.11)
gpsm( @) = D
q2
-B,y,» —2{40—1]
, (A3.12)
0 (a) - 1)
ggcos( @) = )
Obteniendo:
4
: Bl (A3.13)

q9 = 5 B
2 4q
(032—1) +€2(0))2(TO—1]

Despejando al lado izquierdo el denominador y desarrollando el binomio que integra qo obtenemos:

(A3.14)
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Sabiendo que:

__sing
tang = cos @ (A3.15)
Obtenemos:
2
[me[?— 1] ] (A3.16)
(0) =(tan) | — 5~
a)(u) - )
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A4. Acoplamiento velocidad-aceleracion

Teniendo la ecuacion del oscilador de estela con la configuracion del lado derecho velocidad-
aceleracion, con sus coeficientes B1 y B» respectivamente:

i+eld—1)g+q=B,7+ B,y (A4.1)

Realizando el mismo procedimiento que el caso anterior, sustituyendo las soluciones propuestas y
considerando las identidades trigonométricas en la ecuacion A4.1, se obtiene:

2
q

—q0m2 (cos(wr) cos(o) — sin(w?) sin(e)) — ¢ (40 —1

G, (sin(w?) cos(o) — cos(w?) sin(o)) (A4.2)
+4q, (cos(®t) cos(o) — sin(w¢) sin(o)) = -B,y, o cos(m 1) + B_,( fyomsin(mf))

De igual forma separando en términos de sen (wt) y cos(wt):

seno(wt)
(A4.3)

cos(wt)
2

9y 2

) (A4.4)
—qocos(cp)((ﬂ —1)—|—£-m T—l q,sm(@) =-B,y,®

Se acomodan de forma matricial las ecuaciones A4.7 y A4.8 para obtener los valores correspondientes
a seno(¢) y cos(e). Pero primero es necesario calcular el determinante, para posteriormente obtener
estos valores y, con ellos, encontrar las funciones q y ¢.

(" 1) e(‘f]l}

5 (A4.5)
3 (T - 1] (m2 - 1)
Determinante:
ot 1)+ [co 2 1] (A4.6)
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2
9
—B?yom “e@| - 1

2 2
| By () (A4.7)
qosm(cp) = D
(0 —1) By, @
) (A4.8)
9y
€W T—l -B,y,®
q,c0s(9) = D

Obteniendo:

D ar g (A4.9)

2

16B %y w  16B7y?
. A ) -1 _ 170 2-0
(40)" — 8(45)" + 16(4) H B b 2 + 2 (A4.10)
Sabiendo que:
) __sing
an@ = Cos @ (A4.11)

6 = arctan —-2— (g2 /4 — 1) + arctan —22
= arctan 53— (gp/4 — 1) + arctan = (A4.12)
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AS. Propuesta de diseno

La transicion del modelo matemadtico a una implementacion fisica requiere convertir las variables
adimensionales analizadas en los capitulos anteriores en parametros fisicos reales. Esta propuesta de
disefio se fundamenta en las ecuaciones dindmicas de Han et al. (2020), las cuales acoplan el oscilador

de estela de van der Pol con la fuerza cuasi-estacionaria de galope.
Para el proceso de dimensionamiento se consideraron tres puntos fundamentales, los cuales son:

e Pardmetros o ecuaciones adimensionales.

e Material y sus propiedades.

e Tipo de flujo y sus propiedades.
El dimensionamiento es un proceso inverso del adimensionamiento, se realizd a partir de los
parametros mostrados en las ecuaciones (A5.1 a A5.8), junto con los valores de los pardmetros de la

Tabla 2, para obtener los valores de masa, rigidez y amortiguamiento de nuestra propuesta de disefio.

Frecuencia del fluido:

_ 2nStU (A5.1
Masa por unidad de longitud:
m= pPVC A (A52
Coeficiente de masa anadida:
mg = Cm(pagua DZ) (A5.3
Masa total:
Meotqr = M + My (AS54
Momento de inercia
[ = Dext4 B Dinl:4 (AS.5
B 12
Longitud:
L B2 | EI (AS.6
Wy Ppvc
Rigidez:
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k=w2m (A5.7
Amortiguamiento:

s = E2mws (AS.8

Tabla 7.- Parametros de entrada para el dimensionamiento.

Parametros de entrada Valor
Velocidad del fluido U 0.4 m/s [5]
Fluido Agua -
Densidad del fluido Pagua 1000 k_z
m
Material del prisma PVC -
Densidad del material Prvc 1300 %
Diametro exterior ) 1.5in=0.0381 m
Espesor e 0.054 in =0.00137m
Diametro interior Dine 0.035357m
Area del material Apyc 2.0149x10~* m?
Modulo Young E 3x10° Pa
Coeficiente de masa afiadido Cu 1.5 [36]
Numero de Strouhal St 0.135 [36]
Relacion de amortiguamiento '3 0.00372 [36]

Una vez sustituidos los valores y desarrollados los calculos correspondientes, los valores para del

sistema son los mostrados en la Tabla &.

Tabla 8.- Parametros del modelo propuesto.

Parametro Valor

Masa total Miotal 2453 k_g

' m
Rigidez k 71,5356 ﬂ
' m
Amortiguamiento Ts 016251 Ns
' m

Longitud L 0.9021 m

Una vez obtenidos los valores de masa, rigidez y amortiguamiento del sistema, el modelado 3D del
disefio propuesto se realizo en el software Autodesk Inventor. La Figura 32 muestra el modelo 3D del
disefio propuesto; dicho modelo se realiz6 de tal forma que el prisma cuadrado quedara sujeto en

ambos extremos por guias lineales, las cuales permiten el movimiento inutil en la direcciéon Y. Una
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vez que el fluido impacte perpendicularmente el cuerpo de dicho prisma, este, a su vez, cuenta con
dos componentes que brindan rigidez y amortiguamiento al sistema; estos y todos los componentes

que conforman el modelo, se enumeran y se nombran en la Figura 33 y la Tabla 9 respectivamente.

Cabe mencionar que las guias y correderas lineales pueden reemplazarse durante el desarrollo e

instrumentacion del banco experimental.

Figura 32.- Modelo 3D del diserio propuesto.
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Figura 33.- Vista y numero de componentes del disefio propuesto.

Tabla 9.- Lista de componentes del diserio propuesto.

Numero Nombre componente
componente
1 prisma seccion cuadrada
2 Resorte
3 Amortiguador
4 Acoplador prisma-corredera
5 Corredera lineal

6 Guia lineal
Por tultimo, el calculo de la masa del sintonizador, segun los resultados obtenidos, y el valor 6ptimo

de “z” en el caso de galopeo y VIV puro se sitiian dentro del intervalo 0-0.9. Conociendo esto y con
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el valor de la masa obtenido en la Tabla 8, la relacion de masa se muestra en la Tabla 10, donde se

muestra la colocacion estratégica del sintonizador en el sistema.

Tabla 10.- Valor de z con respecto al intervalo de relacion.

Masa total (mM;ytq1) Intervalo Valor de z
0 kg
00—

" k

0.1 0.5453 -2

kg

0.2 0.4906 “9

kg

0.3 0.7359 9

kg

kg 04 0.9812 -2

2.453 P 055 ]?l

) 1.2265 “9

kg

0.6 1.4718 “9

kg

0.7 1.7171 9

kg

0.8 1.9624 “9

kg

0.9 2.2077 9

< =
g >
& D
& -
P |

< =
j -'_D
:_: -
& <
C ]
i - il
d) )

Figura 34.- Posicion del sintonizador en el sistema. Galope, VIV.
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