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Hacer el bien y no mirar a quién,
es la senda que lleva a lo mds alto.
La recompensa es la paz en el alma,

y un mundo mejor como resultado.

Cuando extendemos nuestras manos con amor,
la vida nos premia con un don del cielo.
Cada acto noble, un tesoro en si mismo,

enriquece el alma y el mundo en desvelo.
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donde la recompensa es la felicidad.
Hacer el bien es la senda a sequir,

y enriquece la vida, sin duda alguna, aqui.

Hacer el Bien: una adaptacion inspirada en las

ensefianzas de Ralph Waldo Emerson



Agradecimientos

A mis padres Diego Luis Penagos Sanchez y Blanca Rubiela Vasquez Gil, por instruirme y formarme
como persona, al brindarme un apoyo incondicional. Agradezco por motivarme para la culminacién

de este proyecto de vida.

Quiero agradecer al Magister Jonathan Andrés Graciano Uribe y al Doctor Luis Fernando Grisales
Norefa por dedicar su tiempo a mi formacidn y por confiar en mi para llevar a cabo este maravilloso
proyecto. Son asesores espectaculares, que siempre han estado en constante apoyo. Reconozco

también su disposicion en incluirme en sus proyectos y ayudarme a crecer como profesional.

Expreso mi gratitud a todos mis profesores que hicieron parte de mi formacién como estudiante
de maestria. Ellos contribuyeron de forma comedida y profesional en el intercambio de

conocimientos e ideas y propuestas para mejorar este proyecto de investigacién.

Deseo expresar mi especial agradecimiento al grupo de investigacion Materiales Avanzados y
Energia (MATYER), en particular a la linea Computacion Avanzada y Disefio Digital (CADD), por
brindarme la oportunidad de llevar a cabo mi proyecto de Maestria en Gestion Energética Industrial
en sus laboratorios. A los docentes de la linea CADD, Diego Andrés Hincapié Zuluaga y Sebastian

Vélez Garcia, gracias por su incondicional ayuda y apoyo en esta etapa de formacion.

Quiero mostrar mi mas sincero agradecimiento a todas las personas que, con su respaldo, guia y
consejo, desempefiaron un papel fundamental en la realizacion de este trabajo. Aprecio todas las

muestras de apoyo y, sobre todo, la amistad que me han brindado.



Resumen y Abstract Vv

Resumen

Para una generacion hidroeléctrica eficiente de bombas operando como turbina, la modificacién
de la geometria del impulsor es un factor clave. Aunque se ha investigado correlaciones
matematicas, simulaciones numéricas y optimizacidon para la mejora en el desempefio de la
turbina, los estudios no consideraron la relacion directa entre las condiciones de operacidn en el
punto de mayor eficiencia respecto a la geometria del impulsor. Por otra parte, los estudios de
optimizacidn actuales no tienen en cuenta las condiciones operativas de la turbo maquina, ademas
se omitié la comparacién entre algoritmos presentes en el estado del arte. El objetivo de este
trabajo es mejorar la eficiencia hidraulica de una bomba operando como turbina, mediante la
modificacion de la geometria del impulsor y aplicacién de métodos de optimizacidn. Para alcanzar
el objetivo de este trabajo de investigacidon, se caracterizd el impulsor y se desarrollaron siete
modelos analiticos con base la ecuaciéon de Euler para turbo maquinas, que se diferenciaron en las
consideraciones geométricas del impulsor. Los modelos se validaron mediante la estimacién y
comparacién de 28 bombas encontradas en la literatura. Posteriormente, mediante rutinas de
optimizacion mediante el algoritmo por enjambre de particulas (PSO), algoritmo de busqueda por
vortice (VSA) y algoritmo de enjambre de salpas (SSA), se estimé los parametros adecuados del
impulsor mejorado. Finalmente, se realizé la simulacién fluido dindmica de un caso estudio, donde
se validd la eficiencia obtenida del impulsor mejorado respecto a la geometria original. Como
resultado, el modelo de mejor desempefio estimé la cabeza hidraulica con un error relativo
promedio de 9,57 %, respecto a datos experimentales proporcionados en la literatura. Por otra
parte, el algoritmo que precis6 mejores resultados fue el algoritmo PSO, con una desviacion
estandar de 0,152 m en la cabeza hidrdulica. Por ultimo, la eficiencia simulada con el impulsor
optimizado fue de 77,8 %, aumentando el 1,1 %, respecto a la eficiencia original de la turbo
maquina. Con esto, se logré mejorar una opcién existente en la generacién hidroeléctrica que

permita una conversién de energia mas eficiente.

Palabras clave: bomba operando como turbina, eficiencia hidraulica, PSO, VSA, SSA.
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Abstract

For efficient hydroelectric power generation using pumps as turbines, the modification of the
impeller's geometry is a key factor. Although mathematical correlations, numerical simulations,
and optimization have been investigated to improve turbine performance, these studies did not
consider the direct relationship between site conditions at the best efficiency point and the
impeller's geometry. Furthermore, current optimization studies do not take into account the
operational conditions of the turbomachine, and the comparison between algorithms in the state
of the art was omitted. The objective of this work is to enhance the hydraulic efficiency of a pump
operating as a turbine by modifying the impeller's geometry and applying optimization methods.
To achieve the goal of this research, the impeller was characterized, and seven analytical models
based on the Euler equation for turbomachinery were developed, differing in the geometric
considerations of the impeller. The models were validated by estimating and comparing them to
28 pumps found in the literature. Subsequently, optimization routines using particle swarm
optimization (PSO), vortex search algorithm (VSA), and salp swarm algorithm (SSA) were employed
to estimate the suitable parameters for the improved impeller. Finally, a fluid dynamic simulation
of a case study was conducted to validate the efficiency obtained from the improved impeller
compared to the original geometry. As a result, the best-performing model estimated the hydraulic
head with an average relative error of 9.57%, compared to experimental data provided in the
literature. Furthermore, the PSO algorithm yielded the best results, with a standard deviation of
0.152 min hydraulic head. Lastly, the simulated efficiency with the optimized impeller was 77.8 %,
representing a 1.1 % increase compared to the original efficiency of the turbomachinery. This
achievement contributes to improving an existing option in hydroelectric generation, enabling

more efficient energy conversion.

Keywords: pump as turbine, hydraulic efficiency, PSO, VSA, SSA.
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m Flujo masico kg/s Seccion 1.1.7
n Vector normal - Seccién 1.1.9
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r radio m Tabla 2-1
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Introduccion

Existe gran variedad de turbinas utilizadas en la generaciéon hidroeléctrica, adaptables a las
restricciones geograficas de la zona y las condiciones de operacion. Una revisidon enfocada en las
turbinas hidraulicas evidencid que la turbina tipo Francis es ampliamente investigada, con una
proporcién del 74 % en publicaciones cientificas, seguido de la turbina Kaplan con 8 % y la turbina

tipo Pelton, al igual que las bombas centrifugas operadas como turbina, en un 6 % [1].

Con base en la revisidn expuesta, las bombas centrifugas operadas como turbina (PAT por sus siglas
en inglés), son una alternativa para generar electricidad. En consecuencia, la factibilidad de su
costo y mantenimiento, facilidad de adquisicidon, amplios disefios con base a rangos de condiciones
de operacidn como caudal y cabeza y menor cantidad de componentes metalmecanicos y de
control en comparacién con una turbina Francis, proporciona una factibilidad en su instalacion y
puesta a punto. En contraste, las PAT no estan disefiadas para funcionar en modo turbina, debido
que la geometria del impulsor no es apropiada para operar en sentido inverso. En consecuencia, la
eficiencia de trabajo en modo turbina es inferior respecto a la operacién convencional. Por otra
parte, los fabricantes de bombas centrifugas no otorgan la curva caracteristica para operar en
modo turbina, tampoco ofrecen suficiente informacion para modelar la geometria de los
componentes. En la literatura, se ha encontrado estudios de modelado de la turbo maquina y se
ha analizado el comportamiento de la cabeza hidrdulica, eficiencia y potencia. Los métodos de
analisis incluyeron la dinamica de fluidos computacional (CFD por sus siglas en inglés), correlaciones
matemadticas, andlisis experimental, calculos tedricos, variaciones geométricas, optimizacién vy
pérdidas hidraulicas. Como resultado, se ha encontrado que el disefio del impulsor es clave en el
rendimiento de la turbo maquina. Uno de los inconvenientes que se presentd al analizar articulos
académicos, radicd en la carencia de pardmetros geométricos reportados en las investigaciones,
por lo que es complejo desarrollar y validar un modelo analitico que estime la cabeza hidraulica en
PAT. Ademads, el campo de estudio de optimizacién en impulsores radiales no ofrecié estudios
rigurosos en los que se comparen algoritmos para la estimacién de la cabeza hidraulica mejorada,

ni consideraron condiciones técnico operativas.

El presente trabajo buscé mejorar la eficiencia hidrdulica de PAT al modificar la geometria del

impulsor, por medio de la aplicacién de métodos de optimizacién y consideraciones técnico
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operativas. Con esto, se aportd una estrategia de optimizacidon que permitié predecir el impulsor
apropiado para la operacidon de la turbo maquina. Para esto, se utilizd6 un procedimiento
matematico para calcular una geometria eficiente que permita disminuir el recurso computacional
en diversas simulaciones fluido dindmicas. Finalmente, la estrategia abordd la mejora de una

opcion existente en la generacién hidroeléctrica para que la conversion de energia sea eficaz.

Descripcidon del problema

En larevision de la literatura se logré encontrar estudios relacionados con métodos de optimizacion
gue predicen la mejora de la eficiencia hidraulica, desde un plano alabe-alabe y la vista del perfil
hidraulico del impulsor. Sin embargo, las modificaciones no son mecanicamente adecuadas, debido
qgue proponen modificar el impulsor de tal manera que se deberia redisefiar la voluta, es decir que
las soluciones proporcionadas no tenian presente la estructura de la turbomaquina ni sus
restricciones de operacidn. Adicionalmente, los fabricantes de bombas centrifugas no otorgan la
curva de operacién al operar en modo turbina. Seguidamente, la informacién encontrada en
catalogos no ofrece suficientes datos geométricos para modelar los alabes del impulsor.

Lo anterior propone la siguiente pregunta de investigacion: ¢Qué impacto tiene los métodos de
optimizacidn en la mejora la geometria del perfil hidrdulico del impulsor, respecto a restricciones

técnico operativas, en la eficiencia hidraulica?

Hipdtesis

Utilizando métodos de optimizacidn, se podria seleccionar parametros geométricos apropiados en

el impulsor que incrementen la eficiencia hidraulica de la turbo maquina.

Objetivo general

Mejorar la eficiencia hidraulica de una bomba centrifuga operada como turbina modificando la

geometria del impulsor, por medio de la aplicacion de métodos de optimizacion.
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Objetivos especificos

1. Identificar los componentes geométricos del impulsor que impacten la eficiencia en una
bomba centrifuga operada como turbina.

2. Modelar matematicamente una bomba centrifuga operada como turbina, considerando la
evaluacidn de la eficiencia hidraulica y el conjunto de restricciones técnico operativas.

3. Proponer una estrategia de solucién basada en algoritmos de optimizacién que permita
resolver el modelo analitico propuesto para la bomba centrifuga con el objetivo de mejorar
la eficiencia hidraulica y respetar el conjunto de restricciones asociadas a esta.

4. Validar la eficiencia de la solucién optimizada utilizando software de simulacidon numérica.

Aporte investigativo

El presente trabajo investigativo aportd una propuesta de mejora de la eficiencia hidraulica,
mediante métodos de optimizacidn, con base en un modelo analitico fundamentado en la ecuacién
de la cabeza hidraulica de Euler para turbomaquinas. Con lo anterior, se desarrollé la solucién a un
vacio cientifico en el que se respetd las condiciones técnico operativas de la turbo maquina y se
redujo la cantidad de simulaciones fluido dindmicas para la mejora de la eficiencia hidraulica en el

punto de mayor eficiencia.

Notas previas para el lector

Para evaluar el cambio en la eficiencia, se utilizo la diferencia entre la eficiencia experimental y la
obtenida o simulada, en relacidn con la eficiencia experimental. Esto permitié determinar si hubo
un aumento o reduccion relativa. Esta metodologia se adapté al estdndar utilizado en articulos
académicos citados, lo que garantiza la coherencia en el registro del estado del arte y la

presentacion de resultados en este documento.

En la comparacién del impulsor base y las simulaciones fluido dindmicas llevadas a cabo, se utilizd

la siguiente nomenclatura:



Introduccion

P21 hace referencia a la turbo maquina utilizada en la validacién fluido dindmica respecto

a la curva experimental.
PSO, VSA y SSA son los resultados obtenidos con el impulsor optimizado con los algoritmos

de optimizacion.



1. Bombas operando como turbina

1.1 Marco tedrico

1.1.1 Contexto energético local

En la actualidad, la necesidad de convertir energia desde recursos primarios ha sido un tema en
discusién. Los recursos primarios provienen de fuentes de energia renovables o no renovables. Las
fuentes renovables aprovechan el potencial que proveniente del aire, el sol y el agua, que son
ilimitados en el entorno; mientras que las fuentes no renovables son recursos finitos en la
naturaleza, como el petréleo y el carbén, dejando como residuo la emision de gases contaminantes
[2]. En consecuencia, los efectos negativos de los gases contaminantes han llevado a los
investigadores a mejorar el rendimiento de los equipos de generacién eléctrica que funcionan
mediante fuentes de energia renovable [3]. Por otra parte, se ha evaluado el costo de la energia
generada por medio de fuentes renovables, donde se ha evidenciado que el valor en [kWh]

generado fue superior respecto a fuentes convencionales [4].

Los estudios enfocados en energias renovables buscan aportar en el avance del séptimo objetivo
de desarrollo sostenible: energia asequible y limpia [5] y el duodécimo objetivo: produccion y
consumo responsable [6]. Con base en lo expuesto, un informe publicado por la agencia
internacional de energia renovable, en 2.023, sefialé que la energia proveniente de fuentes
renovables mantuvo una tendencia en el aumento de la capacidad generada, incrementando un
9,44 % en el periodo de 2.021-2.022 [7]. En la misma linea, un reporte realizado por Ren21 registré
gue la energia renovable tuvo un crecimiento estimado del 17,2 % en el 2.022, aumentando la
capacidad instalada en 348 GW [8]. Adicionalmente, la Asociacidn Internacional de energia
hidroeléctrica reporté en el afio 2.022 un crecimiento del 1,9 % en la capacidad instalada de
generacion hidroeléctrica y 3,3 % de almacenamiento por bombeo, donde China aporta el 28,8 %.
Colombia ocupa el vigésimo puesto a nivel global con 11,94 GW, equivalente al 0,9 % del total,

siendo el tercer pais en Sudamérica por generacién mediante fuentes hidraulicas [9].
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En el panorama local, Colombia tiene una capacidad instalada total de 17,8 GW, donde el 68,3 %
proviene de fuentes hidrdulicas [10]. La mayoria de las centrales hidroeléctricas se ubican en la
cordillera andina [11]. La unidad de planeacién minero-energética (UPME por sus siglas) expuso la
proyeccidn del alcance que tendrd el sistema de transmision nacional (STN por sus siglas) para el
afio 2.026, donde la region Orinoquia esta parcialmente conectada y la regidn pacifica y amazénica
no estaran cubiertas. Adicionalmente, la UPME reporté el mapa de la capacidad efectiva de energia
eléctrica del afio 2.015, donde la regidn Andina prevalece en la generacidn hidroeléctrica, mientras
gue en la region caribe predomind el uso del gas y carbdn [12]. Sin embargo, el resto de las regiones
del pais no poseen centrales de generacidn eléctrica, considerando que tienen un gran potencial
hidrico. Por lo anterior, Colombia alin no ha desarrollado su capacidad hidrica en la generacién de

energia, para abastecer de electricidad a las comunidades mas apartadas del territorio nacional.

1.1.2 Centrales hidroeléctricas

Las centrales hidroeléctricas son instalaciones que aprovechan la energia potencial de fuentes
hidricas para producir electricidad [13]. Se clasifican en funcién de su potencial de generacién. La
Tabla 1-1 muestra el tipo de central segun su capacidad instalada, reportada por diferentes autores.
Se puede observar que la capacidad de una pico central tiene un limite de 5 kW, mientras que la

potencia desde una micro central hidroeléctrica varia dependiendo de la potencia generada.

En comparacion, Colombia posee una capacidad instalada de 1.087,63 MW, distribuidas en 91
plantas con capacidad inferior a 20 MW. Antioquia aporta 437,6 MW, que equivale al 40,23 % de

la capacidad total en el pais [14].
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Tabla 1-1: potencial de generacién eléctrica por tipo de central [15]-[17].

Tipo de central

Capacidad instalada

Ingfocol [15]

Haidar et al. [16]

Williams & Porter [17]

Pico central
Micro central
Minicentral

Pequefia central

0,5-5kwW

5-50 kw

50 - 500 kW

500 kW - 20 MW

Central hidroeléctrica Mayor que 20 MW

Hasta 5 kW

6-100 kW

Por debajo de 1 MW
Hasta 25 MW

Mas de 100 MW

Hasta 5 kW
6-100 kW

100 kW -1 MW
1-100 MW

Mas de 100 MW

1.1.3 Bomba centrifuga

Una bomba centrifuga es una turbo maquina que transforma la energia cinética del agua en energia

de presién, con el fin de elevar un fluido a un sitio de mayor altura [18]. La Figura 1-1 presenta la

clasificacion de las bombas centrifugas en relacién al flujo, succiéon e impulsor [19]. Se puede

observar la disponibilidad de las bombas en cuatro tipos de flujos: axial, mixto, radial y periférico.

Adicionalmente, se tienen las bombas periféricas, que se diferencian por tener un impulsor mas

pequefio. En comun, se detalla que las bombas pueden ser de una etapa o multietapa, ademas de

ser de simple o doble succidon para el tipo de flujo mixto o radial. Finalmente, el impulsor se puede

fabricar abierto, semiabierto o cerrado.

Figura 1-1: clasificacion de bombas centrifugas. Adaptado de [19].

Tipo de
flujo

Clasificacién de bombas centrifugas

Axial |

x 1

Periférico

Tipo de
succion

Simple etapa Simple succién, doble succién, Simple etapa
simple etapa o multietapa

o multietapa

o multietapa

Tipo de
impulsor

Abierto o
cerrado

Abierto, semiabierto
o cerrado

Cerrado
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La Figura 1-2 muestra el esquema general de instalacion de una bomba centrifuga. En (a) se aprecia
la instalacion, donde la bomba succiona fluido y lo lleva directamente al impulsor, adicionando
energia cinética al fluido para enviarlo a la voluta y dar salida por la tuberia de descarga.
Seguidamente, un motor eléctrico estd acoplado a la bomba mediante un eje. En (b), se visualizan
los componentes, mediante el acercamiento de un corte transversal de los componentes que

conforman la turbo méquina, donde el impulsor estd ensamblado al interior de la voluta.

Figura 1-2: esquema de una bomba centrifuga. Adaptado de [20], [21].

(a) Instalaciéon de una bomba centrifuga (b) Componentes
Descarga
ir Voluta

Motor
Eléctrico

== Direccién de flujo

La Figura 1-3 presenta la vista del perfil hidraulico de acuerdo con el tipo de flujo: radial, mixto y
axial. El flujo radial se identifica porque la direccién del fluido en la entrada tiene un cambio en la
trayectoria de 90 ° respecto a la salida. Si el flujo que sale tiende a ser paralelo respecto a la entrada,
hay una transicion al flujo mixto y como limite se tiene el flujo axial en 0 °, lo anterior se representé
en (a). Adicionalmente, en (b) se muestran los componentes del perfil hidraulico, junto con la

direccion de flujo y el angulo de inclinacién del alabe, que varia desde 0 ° hasta 90 °.
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Figura 1-3: perfil hidraulico de las bombas centrifugas segun el tipo de flujo. Adaptado de [22].

(a) Perfil hidraulico respecto al tipo de flujo (b) Componentes del perfil hidrdulico

Dy

- -

U

CQvQ» I;i(;gzl l l l Carcasa

o) superior
- — > Volumen de

control
Mixto /

0°<f<90°  Eje de

rotacién / 0°<6<90°
Carcasa
.| inferior ,
e Alabe
Axial
6=0°

m) Direccién de flujo

La velocidad especifica de la bomba centrifuga (N,) estima el tipo de flujo del impulsor,
conociendo las condiciones de operacion (caudal y cabeza) en el punto de mayor eficiencia (BEP
por sus siglas en inglés). Esta variable no es adimensional. Sin embargo, por simplicidad, los
estudios la reportan sin unidades. Los valores que puede tomar N, depende del tipo de flujo del
impulsor. En general, el flujo radial varia entre 10 y 80, el mixto es inferior a 160 y el axial oscila
entre 140 y 400 [22]. Otra fuente consultada sugirié que el flujo radial se encuentra en un rango
inferior a 70, el mixto es menor a 160 y el axial se encuentra entre 140 y 400 [23]. La Figura 1-4
muestra el cambio en la geometria que sufre el impulsor con el incremento de Ng, y el cambio del
tipo de flujo [24]. Se detalla el angulo de direccién del fluido tiende a ser paralelo al eje de rotacién

a medida que la velocidad especifica aumenta.
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Figura 1-4: geometria del impulsor respecto a la velocidad especifica. Adaptado de [24].

Ngp 10 20 30 40 50 60 7080 100 150 200 300

| | | |

I Flujo radial " Flujo ! Flujo !
mixto axial

1

N

3 4

Eje de
Impulsor rotacién

m) Direccién de flujo

El tipo de flujo también se puede calcular con la relacidn del didmetro del impulsor (D) respecto
al didmetro de succion (D). La Tabla 1-2 muestra la comparacién de cada impulsor, donde se
relaciona el comportamiento del caudal y la cabeza hidraulica. Adicionalmente, se compard el
impulsor tipo Francis, dado que es un impulsor cerrado y estd entre la transicion del flujo radial y

mixto.

Tabla 1-2: tipo de flujo en relacién con los didmetros del impulsor. Adaptado de [25]-[27].

Tipo de flujo D, /D, Caracteristicas
Radial >2,0  Caudal bajo y cabeza hidrdulica superior
Impulsor tipo Francis 1,5-2,0 Impulsor radial con caudal intermedio
Mixto <1,5 Transicion entre el flujo radial y axial
Axial 1 Caudal alto y cabeza hidraulica baja

La seleccién de una bomba centrifuga depende de las condiciones de operacidn, es decir, el caudal
requerido para transportar y la altura que se pretende elevar el flujo. Las bombas son utilizadas en

diferentes sectores industriales, como en plantas de desalinizacion de agua, industria minera,
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plantas petroquimicas, distribucién de agua potable y residual. Ademas, las bombas centrifugas
tienen ventaja sobre otros equipos utilizados en sistemas de bombeo por su produccidon en masay
disponibilidad en un amplio rango de operacién [28]. Por otra parte, las bombas centrifugas de
flujo radial son utiles para elevar fluidos a alturas considerables, mientras que las de flujo axial son
preferibles en mayores caudales. Finalmente, el flujo mixto es una transicion entre el flujo radial y
axial. Los requerimientos de disefio para un sistema de bombeo, sugeridos en la literatura, son los

siguientes [29]:

e (Cabezay caudal en el BEP.

e Velocidad de rotacidn del impulsor.

e Cabeza hidraulica maxima de bombeo.
e Potencia de entrada.

e Pesoy altura de la maquina.

e Didmetro externo del impulsor.

e Diametro de succién y descarga de la tuberia.

1.1.4 Bomba centrifuga operada como turbina

Una bomba centrifuga operada como turbina, conocida en la literatura como PAT, es un término
gue se refiere a la operacién inversa a una bomba centrifuga convencional: la turbo maquina recibe
la energia cinética y potencial que proviene del agua y la transforma en energia mecdnica
rotacional, que se puede aprovechar mediante la conexién de un generador. La Figura 1-5 muestra
el esquema de funcionamiento de una bomba centrifuga, en modo bomba y modo turbina. En (a)
la vista alabe-alabe del esquema del impulsor y voluta, mientas que en (b) se visualiza la vista en

corte, con la ubicacion del eje [30].
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Figura 1-5: direccién de flujo respecto al modo de operacién de una bomba. Adaptado de [30].

(a) Vista alabe-dlabe (b) Corte transversal

Impulsor e l'

Impulsor

Voluta Modo bomba Il Modo turbina I

Con el fin de aprovechar el potencial hidroeléctrico de las zonas no interconectadas (ZNI por sus
siglas) y no depender de fuentes de energia no renovables, es necesario almacenar energia a gran
escala para poder utilizarla en diferentes procesos. Un estudio realizado por Venera Jiilch [31]
reporto cuatro diferentes métodos: la hidroelectricidad de almacenamiento por bombeo (PSH, por
sus siglas en inglés); energia almacenada por aire comprimido (CAES, por sus siglas en inglés);
baterias de litio, plomo y vanadio; energia mediante redes de gas (PtG, por sus siglas en inglés). El
autor concluye que el PSH y CAES son sistemas factibles a corto plazo, para potencia de 100 MW y

capacidad de 400 MWh, mientras que PtG es rentable a largo plazo.

La PSH, que opera mediante PAT, se puede acoplar junto con sistemas de generacién intermitente,
como los parques edlicos y fotovoltaicos y estabiliza la electricidad al tener variaciones de otras
fuentes [32]. Para comprobar lo anterior, un estudio realizd la evaluacién tecno econdmica al
integrar el sistema fotovoltaico y el hibrido (PV/PSH, por sus siglas en inglés) [33]. Los resultados
mostraron que el sistema PSH fue mejor que almacenar energia fotovoltaica en baterias y
comprobé su factibilidad econdmica. Por otra parte, un estudio sobre la viabilidad econdmica de
una planta PSH concluyd que el costo fue de $0,27 / kWh, valor que estaba por debajo de los

generadores operados con diésel, cuyo costo fue de $0,95 / kWh, por lo que implementar un



Capitulo 1 13

sistema PSH es mas econédmico [34]. Finalmente, la inversidn inicial de una central hidroeléctrica
que utilice PAT puede ser inferior al 50 % respecto a turbinas convencionales (Pelton, Francis), para
una capacidad instalada inferior a 50 kW, por lo que es una de las tecnologias de punta utilizadas
en la actualidad [22]. A continuacidén, en la Tabla 1-3 se muestra un comparativo de las ventajas y

desventajas que tiene un sistema de generacion hidroeléctrica que utiliza PAT [35].

Tabla 1-3: ventajas y desventajas de PAT. Adaptado de [35].

Ventajas Desventajas

Bajo costo, para capacidades menores a 50  Ausencia de alabes guia, por lo que no se
kW. pueden hacer controles hidrdulicos.

Menor eficiencia comparado respecto al
Amplio rango de seleccion en el mercado,

modo bomba, siendo notorio en condiciones
por su produccidon en masa.

de carga parcial.

Una bomba no esta disefiada para operar
Facil mantenimiento e instalacién.

como turbina.

Por otra parte, las consideraciones que se deben tener en cuenta para la instalacion y

funcionamiento de PAT son las siguientes [36]:

e Consideraciones mecdnicas.
o Velocidad de operacion.
o Temperatura de operacidn.
o Potencia hidrdulica de entrada.
e Consideraciones de flujo
o Alta viscosidad.
o Gases disueltos.
o Material particulado o elementos sélidos.
o Turbulencia.
e Instalacion.

o Condiciones de carga.
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o Vibraciény ruido.

o Tamafio de la turbo maquina.

1.1.5 Seleccion de la bomba operando como turbina

La Figura 1-6 muestra el gréfico de seleccidon de turbinas para la generacién hidroeléctrica. Se
detalla la variacion del flujo en el eje horizontal, y la cabeza hidraulica en el eje vertical, ambos en
escala logaritmica. Las lineas paralelas estiman la potencia generada. En (a) se observa el drea de
aplicacién de las turbinas tradicionales, con un rango de aplicacidn de cabeza hasta 1.000 m, caudal
hasta 100 m3/s y potencia superior a 1.000 kW. Entre ellas se encuentran las turbinas tipo Pelton y
Francis, utilizadas para la generacién hidroeléctrica a gran escala, debido a la magnitud del caudal
y cabeza requerida. De la misma forma, (b) expone la seleccidon de PAT, con un caudal de operacion
hasta 10 m3/s. Sin embargo, el rango de seleccién es limitado, por lo que las condiciones de

operacion deben ser muy especificas para maximizar la conversién de energia [37].

El grafico de seleccion mostrado es un estimado de datos experimentales, dado que los fabricante
de bombas centrifugas no otorgan la curva de rendimiento en modo turbina [38]. Esto se debe a
que la produccidn de las bombas centrifugas estan enfocadas en aplicaciones industriales. Por otra
parte, el rendimiento de la bomba difiere al operar en sentido inverso. La cabeza requerida es
relativamente mayor a medida que el caudal aumenta. Aunque la potencia generada tiende a
incrementar con el caudal, la eficiencia disminuye, por lo que no es recomendable utilizar esta

turbo maquina en puntos alejados del BEP [39].
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Figura 1-6: grafico de seleccién de turbinas. Adaptado de [37], [40].
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Como se expuso en la Figura 1-3, los impulsores manufacturados son de flujo radial, mixto y axial.

Los autores Plua et al. [41] realizaron la consulta de 56 articulos de investigacion, donde cerca de

un 80 % de los estudios de PAT se orientan en impulsores radiales. La Figura 1-7 muestra tres

ejemplares comerciables de impulsores radiales, clasificados segun el tipo de construccién vy

diametro comercial: (a) abierto, de 16" [42], (b) semiabierto, de 40 mm [43] y (c) cerrado, de 22

pulgadas [44]. La Tabla 1-4 expone la comparacion entre los tres tipos de impulsores, donde se

expone la construccién, ventajas y desventajas, mediante una lista consultada de dos fabricantes

de bombas centrifugas.
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Figura 1-7: impulsores radiales: (a) abierto, (b) semiabierto y (c) cerrado. Tomado de [42]-[44].

(a) Abierto

(b) Semiabierto

(c¢) Cerrado

Tabla 1-4: comparacion de los tipos de impulsores radiales. Adaptado de [45], [46].

Parametro Abierto

Semiabierto

Cerrado

No posee carcasa en la

Construccién

parte superior e inferior

Posee una carcasa en la

parte inferior

Posee carcasa en la

parte superior e inferior

Tareas de

mantenimiento faciles:

limpiar y reparar

Ventajas

Maneja solidos

suspendidos

Usado para fluidos con
particulas abrasivas de

suciedad

Mayor resistencia en
comparacién con el

impulsor abierto

Mejor eficiencia en
comparacion con el

impulsor abierto

Alta eficiencia en
comparacion con el

impulsor semiabierto

Proporciona mas flujo a
bajo NPSH (cabeza neta
de succién positiva, por

sus siglas en inglés)

Mayor resistencia en
comparacion con el

impulsor semiabierto
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Parametro Abierto Semiabierto Cerrado

Desarrolla altas

presiones

El espacio libre entre las
Uso en trabajos de carga paletasy la carcasa debe Disefio complejo
pequenos ser pequefio, de lo

contrario se producira Alto costo de

Baja eficiencia un gran deslizamientoy mantenimientoy
Desventajas
recirculacién fabricacion
Alto NPSH
Baja eficiencia en No apto para fluidos
Estructuralmente débil  comparacion con el abrasivos

impulsor cerrado

Con base en la Tabla 1-4, se evidencid que los impulsores radiales cerrados son preferidos en la
generacion hidroeléctrica mediante PAT, debido que los sélidos en suspension se pueden controlar
mediante filtros y la presién soportada por la turbo maquina es mayor que las otras variantes de
impulsores. Otro aspecto es la eficiencia, dado que es superior a los impulsores abiertos o
semiabiertos. Un inconveniente de los impulsores cerrados es su compleja geometria. Los
fabricantes proveen en sus catalogos la informacién estrictamente necesaria para la instalacién de
la bomba, mientras que los parametros geométricos de los alabes no son reportados o son

complejos de interpretar [35].

1.1.7 Ecuaciones de rendimiento en bombas

El tipo de flujo en modo bomba se calcula por medio de la Ecuacion (1-1). Esta ecuacion relaciona
la velocidad angular w,, (rpm), caudal Q,, (m3/s) y la cabeza Hy, (m), en el BEP [47]. Similarmente,
La Ecuacion (1-2) presenta la velocidad especifica en modo turbina, para encontrar las condiciones
de operacién en este modo [48]. Si w; se expresa en (rad/s), se debe corregir el resultado
multiplicando por 9,54, que es el factor de converisdn. En otros casos, la Ng; se suele multiplicar

por un factor de 3,65, debido a su aplicacién al sistema ruso. Para normalizar los valores obtenidos,
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se dividié el resultado entre la inversa, es decir, entre 0,274 [49]. La Ecuacién (1-3) se utiliza para
encontrar la cabeza hidrdulica en ambos modos de operacidén, relacionando la presion en la salida
P,ut1et (Pa)y en la entrada Py,.: (Pa) del flujo con respecto a la densidad p (kg/m?3) y la gravedad
g (m/s?) [50]. La eficiencia en modo bomba se calcula por medio de la Ecuacién (1-4), integrando
el flujo masico m (kg/s), y la potencia hidraulica P, (W), que es el producto entre el torque 7 (Nm)
y la velocidad angular del impulsor w (rad/s). Finalmente, la Ecuacién (1-5) permite obtener el

calculo de la eficiencia en modo turbina, siendo la inversa que en modo bomba [51].

Nep = wp, = (1-1)
P
Vo
N., =
st = Wt = (1-2)
H = Poutlet—Pinlet (1_3)
pg
_ QHpgp _ mpHpg )
M = P tw (1-4)
P
e =gplm=—0 (1-5)

T QiHegp  TyHeg

Con base en la Ecuacidn (1-5), se pudo verificar que el calculo de la potencia hidraulica considerd
el torque ejercido en el eje de rotaciéon y la velocidad angular. Ademas, la potencia hidraulica se
puede obtener con el producto entre la fuerza y la velocidad ejercida en cada uno de los alabes, en

los tres ejes coordenados.

1.1.8 Comportamiento de la particula de fluido al interior del impulsor

El tridngulo de velocidades es la representacion vectorial del comportamiento cinético de la
particula de agua al interior del impulsor en una turbo mdaquina. Referencias bibliograficas como lo
expuesto por Chapallaz et al. [37] y Carravetta et al. [48] han presentado el desarrollo matematico
de los vectores de velocidad en turbinas hidrdulicas. Algunos estudios han aplicado el tridngulo de
velocidades en PAT para fines tedricos y experimentales: el acople de un impulsor con un inyector

[52] y la prediccidon de la curva caracteristica [53].
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La Figura 1-8 muestra el esquema vectorial en una vista dlabe-alabe de un impulsor en (a). Las
variables de velocidad representadas son las siguientes: U es la componente tangencial, W es
relativa al dlabe, C es la velocidad absoluta, C,, es la velocidad radial y C,, es la componente
tangencial de la velocidad absoluta. Al suponer que el impulsor estd rotando a una velocidad
angular w, los vectores de velocidad resultantes se muestran en (b) y (c), para el borde de salida y
ataque, respectivamente. El subindice 1 indica las componentes vectoriales en el borde de ataque
del dlabe y 2 en el borde de salida. Adicionalmente, el angulo de entrada y salida del alabe (B) se
forma al relacionar la componente tangencial y relativa. Finalmente, el dngulo de flujo (a) se

forman respecto a las componentes tangencial y absoluta.

El esquema mostrado en la Figura 1-8 analizé el impulsor operando en modo bomba. Sin embargo,
al analizar la operacién en modo turbina, como se muestra en la Figura 1-9 los vectores de velocidad
se invierteny las relaciones geométricas son equivalentes, segun estudios expuestos en la literatura

[54], [55].

Figura 1-8: triangulo de velocidades de un impulsor radial en modo bomba.

(a) Vista dlabe-alabe (b) Tridngulo de velocidades
en el borde de salida

Wy C,
Cm,
B2 Q2 Y
W2 U- 2 IHI
u2

Bo'rde de (c) Tridngulo de velocidades
salida en el borde de ataque

Borde de

, t
Alabe ataque
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Figura 1-9: tridngulo de velocidades de un impulsor radial en modo turbina.

(a) Vista alabe-dlabe (b) Tridngulo de velocidades
en el borde de salida
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Alabe c,,
Borde de !
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1.1.9 Principios fisicos del calculo de la cabeza hidraulica

El calculo tedrico de la cabeza hidraulica de una turbina tiene como punto de partida el teorema
de transporte de Reynolds (TTR por sus siglas), junto con la cantidad de momento lineal de un
sistema. EI TTR relaciona los cambios que hay en un volumen de control (VC por sus siglas), respecto
a las propiedades extensivas de un sistema. Ademas, el TTR proporciona un vinculo entre los
enfoques del sistema y el volumen de control de fluidos [56]. La Ecuacion (1-6) representa el
modelo de un VC estatico que no se deforma en el tiempo. En la expresion, By, hace referencia al
cambio de una propiedad extensiva respecto al tiempo. El término siguiente es la integracidn del
cambio en el tiempo del VC para cada particula que fluye hacia afuera del sistema, respecto a una
propiedad extensiva (b = B/m). Finalmente, el Gltimo término es la integracion de una superficie
diferencial cerrada o superficie de control (SC por sus siglas), denotada por el vector normal () y

velocidad (V). Ademads, es posible deducir el TTR del teorema de Leibnitz aplicado a una sustancia.
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stis

a > =
=g ]| ppav+ § o ras t-e)
vc SC

EI TTR puede escribirse en términos de la cantidad de momento de un sistema. Al tomar como base
la segunda ley de Newton, se obtiene que las fuerzas externas (ﬁext) gue actuan en un VC fijo es el
total de la sumatoria de las fuerzas de superficie y de cuerpo. Las fuerzas de cuerpo, representado
como E, hacen referencia a la fuerza que ejerce el vector gravitacional sobre un diferencial de
volumen, en ausencia de otro tipo de fuerzas. Seguidamente, las fuerzas de superficie,
representado con el tensor de superficie (T), qgue ejercen por las interacciones del fluido con las
fronteras del sistema: presion y viscosidad. La Ecuacion (1-7) muestra la expresidon equivalente de
la relacién entre el TTR con la ecuacién de momento lineal para un volumen de control fijo, para

cualquier perfil de velocidad.

Zﬁext = fﬂ pBdv + fffdA = %fff pvdv + fpﬁ(ﬁ -1)dA (1-7)
Ve

144 SC SC

La velocidad del fluido en la entrada y salida no es necesariamente uniforme, dado que el perfil de
velocidad puede ser laminar o turbulento. Por lo tanto, se utiliza un factor de correccién (f) para
la aproximacion del perfil, considerando el flujo masico (m) y la velocidad promedio (ﬁpmm). La

ecuacion (1-8) representa el ajuste realizado a la integral de superficie de la Ecuacién (1-7).

= a - . > . >
z Fexe = &fff pvdv + Z .Bmvprom - z Bmvprom (1-8)
Ve sal ent

Para la aproximacién de la expresidn de la Ecuaciéon (1-8) en el calculo de la cabeza hidrdulica de
turbo maquinas, se hacen las siguientes consideraciones:
e Elflujo es unidimensional. Los vectores de corriente son paralelos y de igual magnitud. Para
que lo anterior sea aplicado, el flujo debe ser uniforme, por lo que f=1.
e Régimen permanente. La cantidad de fluido es la misma en la entrada y salida del VC,

siendo aplicable la ecuacidn de continuidad en fluidos.
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e Las propiedades del fluido se conservan. La integracion del cambio en el tiempo del VC es
cero.
e Flujo ideal. No hay pérdidas por friccién o viscosidad.

e Flujo irrotacional. El fluido o su centro de masa no esta girando sobre un eje.

Con base en las consideraciones anteriores, la Ecuacidn (1-9) presenta la expresion matematica

resultante.

Z Foxt = Z 7hﬁprom - Z mﬁpram (1-9)

sal ent

La velocidad absoluta (E), representada en el tridngulo de velocidades de la Figura 1-8, tiene tres

componentes espaciales, denominadas como:

e Velocidad absoluta tangencial (5tan)- Es tangente al barrido del alabe.
e Velocidad absoluta radial (5rad)- Es perpendicular al eje del rotor de la turbo maquina.

e Velocidad absoluta axial (5axial). Es paralela al eje del rotor.

La Figura 1-10 muestra la representacion vectorial de la velocidad absoluta (5) en el volumen de
control de una seccién del impulsor, para un punto en particular de la trayectoria del fluido en la
linea de corriente (A4). Para el calculo de la cabeza hidraulica, la magnitud de las componentes de
velocidad radial y axial son despreciables, debido al disefio del impulsor radial. Ademas, la
existencia de componentes mecdnicos externos en las turbo maquinas hace que ambas

componentes se contrarresten.
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Figura 1-10: representacion de la velocidad absoluta en el volumen de control de un alabe.
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Teniendo en cuenta las consideraciones previas, C;,, €s paralela a la velocidad periférica que
induce el rotor en un punto del alabe, de la componente tangencial de la velocidad absoluta, o
bien, Crqpn = Cy,. Con base en lo expuesto, la Figura 1-11 muestra los vectores resultantes que

forma el tridngulo de velocidades en la particula de fluido.

Figura 1-11: velocidad tangencial representada en el triangulo de velocidades.
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La Figura 1-12 presenta las componentes vectoriales del momento de fuerza ejercido en el VC de

S
un alabe del impulsor, donde las fuerzas externas (Fg,;), €n un punto radial (¥), que acttian en el

sistema son tangentes al barrido del rotor.
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Figura 1-12: representacion vectorial del momento de fuerza ejercido por el rotor en un alabe.
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Con base en la Ecuacidn (1-9), la velocidad promedio es equivalente a la componente tangencial de
la velocidad absoluta, es decir, ﬁpmm = (,, debido que el flujo es permanente. La Ecuacién (1-10)
muestra la relacidon del momento de fuerza con la sumatoria de fuerzas externas en dos puntos

comparativos.

7 X Eopy = m(7y X Gy — 74 X Cyy,) (1-10)

Dado que en la Ecuacién (1-10), los vectores 7 y Eu son perpendiculares, el producto vectorial es
equivalente al producto del médulo. La Ecuacién (1-11) muestra la expresidon resultante del

momento de fuerza del impulsor (M) hacia el fluido que atraviesa el VC con un caudal determinado

(Q).
M = pQ(r,Cy, — 11Cy,) (1-11)

La potencia generada en el impulsor (P) se obtiene al relacionar el momento y la velocidad angular,
es decir, P = Mw. La Ecuacion (1-12) presenta la ecuacion de potencia, considerando que U = rw.
La energia especifica intercambiada en el rodete (Y;,,) se muestra en la Ecuacién (1-13), donde
esta se relaciona con las componentes tangenciales de la potencia. La energia especifica tiene el
simbolo de infinito (o), debido que se considera que la energia intercambiada es constante. Por lo

tanto, se considera un modelo con un impulsor de infinita cantidad de alabes [49].
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P = pQ(UzCy, — UsCy,) (1-12)

Yieo = UZCuZ - U1Cu1 (1-13)

La Ecuacién (1-14) representa la expresion general de la cabeza hidrdulica generada por el impulsor
(Hyw), al considerar la relacién entre la energia especifica intercambiada por el rodete y la

gravedad. Esta expresion también se conoce como la ecuacion de Euler para turbo maquinas.
1
Hueo == (UxCu, = UiC,) (1-14)

Finalmente, los impulsores de las bombas centrifugas son fabricados para que el flujo ingrese al
impulsor con un angulo cercano a 90° [57]. Esta modificacidon busca reducir la velocidad absoluta,
disminuir la baja presiéon en la entrada del rodete, aumentar la capacidad de aspiracién y reducir el
riesgo de cavitacion. La Figura 1-13 muestra la representacion del tridngulo de velocidades con la
modificacion mencionada. Como consecuencia, la velocidad tangencial de la componente absoluta

es cero. La Ecuacidn (1-15) muestra la ecuacion de Euler resultante.

1
H,e = 5 (U2Cy,) (1-15)

Figura 1-13: vectores de velocidad en la entrada del alabe.

Wi C1=Ch,
C Cu, =0 m/s
51 a1 a1 = 90°
U

De acuerdo con lo mencionado en la seccién 1.1.8, la operacion en modo turbina es equivalente,

con la diferencia que los vectores se posicionan en la direccidn opuesta.
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1.1.10 Validacion de la ecuacion de Euler para turbo maquinas

La Ecuacidn de Euler para turbo mdquinas descrita en la seccidon anterior, tuvo las siguientes

consideraciones:

e Flujo unidimensional.

e Régimen permanente.

e Las propiedades del fluido se conservan.
e Flujoideal.

e Flujoirrotacional.

e laenergiaintercambiada es constante.

e Flujo de salida con dngulo de 90° (modo turbina).

Al observar la Ecuacion (1-15), se detalla que el comportamiento es lineal y depende del
incremento del producto de la velocidad tangencial (U,) y la componente tangencial de la velocidad
absoluta (C,,) en la entrada del impulsor. Mediante la ecuacion de Euler, la transferencia de
energia ideal entre el fluido y el impulsor no es alcanzada, debido que se presentan pérdidas por
friccion, choques y recirculacién, lo que implica que la curva practica presenta modificaciones. A
continuacién, con base en las anotaciones de los autores Chapallaz et al. [37] se detallan las

pérdidas.

e Pérdidas por recirculacién. También conocidas como pérdidas volumétricas. Hacen
referencia a la cantidad de flujo que no contribuye con la transformacién de energia. Este
flujo circula a través del espacio entre el impulsor y la voluta, mediante la cdmara superior
e inferior. Para compensar el efecto de recirculacion, es necesario que ingrese un mayor
caudal en la turbo maquina, razén por la que el flujo del BEP incrementa. La Figura 1-14,
adaptada de una investigacion llevada a cabo por Derakshan et al. [58], muestra el
esquema de recirculacién de los vectores de flujo en PAT. En el corte transversal del

impulsor y la voluta, se aprecia el espacio que existe entre ambos componentes, donde se
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localizan los vectores de flujo. Una proporcidn de vectores se dirige a la region del impulsor,

mientras que una cantidad inferior recircula en las cdmaras superior e inferior.

Figura 1-14: Esquema de recirculacion de los vectores de flujo en PAT.
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e Pérdidas por friccion. Este tipo de pérdidas es causado por el fluido y componentes
mecanicos. El flujo experimenta friccién en las paredes, debido a la viscosidad. De igual
forma, cuando el flujo no es uniforme, la rugosidad del material contribuye a la disminucion
de la velocidad en regiones cercanas a las paredes. Por otra parte, los rodamientos y sellos
mecdnicos generan pérdidas por el constante movimiento, mientras que las juntas y
conexiones de la tuberia que se acoplan con la voluta proporcionan friccién al momento
que el fluido entra en contacto con la turbo maquina. Este tipo de pérdidas aumenta con

el incremento del caudal.

Perdidas por choque. Se relaciona con el cambio abrupto de direccion del flujo. Cuando el agua
ingresa al impulsor, el fluido experimenta un cambio de direccidn brusca, que genera turbulencia
y proporciona pérdidas hidraulicas. Este tipo de pérdida es relativamente baja cuando la PAT
trabaja en condiciones del BEP. La Figura 1-15 muestra un ejemplo del esquema de un vortice
formado entre dos alabes al interior del impulsor de PAT, por efecto del cambio de direccion del

fluido entre el lado de mayor presidn de un alabe y el lado de menor presién del dlabe préximo.
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Figura 1-15: Esquema de vortice formado al interior del impulsor de PAT.
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La Figura 1-16 presenta la grafica que muestra las pérdidas hidraulicas respecto a la comparacién
entre la curva ideal de Euler y la practica. Se puede observar que la curva practica tiene un
comportamiento creciente debido a suma de las pérdidas por choque y friccion, mientras que la
curva ideal de Euler, la cual no considera pérdidas, mantiene un comportamiento lineal y se sitia
por debajo de la curva practica. Adicionalmente, se puede observar un desplazamiento en el BEP

al considerar las pérdidas totales y el caudal de recirculacidn.
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Figura 1-16: Curva ideal de Euler y practica, junto con las pérdidas hidraulicas.
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En términos generales, de acuerdo con los autores Carravetta et al. [48], se tiene lo siguiente:

e las pérdidas por recirculacion son mayores cuando la turbo maquina opera en modo
turbina.

e las pérdidas en la voluta son menores en modo turbina.

e Las pérdidas por friccion son similares en ambos modos de operacion.

e las pérdidas por choque son considerablemente mayores al trabajar en condiciones de

carga parcial, sobrecarga y velocidades angulares inferiores a las de disefio de la PAT.
Finalmente, la ecuacion de Euler para turbo maquinas tiene las siguientes limitaciones:

e No considera el flujo de recirculacidn entre el impulsor y la voluta.
o Al despreciarse las pérdidas por friccion, no considera la rugosidad del material de
fabricacion del impulsor y la voluta y la viscosidad del fluido es nula.

o No tiene en cuenta la formacidn de vértices, por lo que se asume un flujo sin turbulencia.

e No considera la existencia de alabes.



30 Mejora de la eficiencia hidraulica de una bomba centrifuga operada como turbina

utilizando métodos de optimizacién

1.2 Estado del arte

En esta seccidn se presentaron los estudios e investigaciones desarrollados en el campo de PAT,
separadas en seis secciones. Inicialmente, en el andlisis numérico y experimental se describieron
estudios que reconstruyeron la curva caracteristica de la PAT, junto con el error relativo obtenido
respecto a datos experimentales. Seguidamente, el calculo de pardmetros en el punto de mayor
eficiencia evidencio el error relativo de seis investigaciones publicadas desde el afio 2.016, donde
analizaron la cabeza, eficiencia y potencia. Posteriormente, los estudios de correlaciones
matemadticas reportaron ecuaciones matemadticas para la predicciéon de la velocidad especifica y
condiciones de operacién de PAT, con base en experimentos y revisiones. Luego, se consultaron las
modificaciones geométricas y de operacion en el impulsor de PAT, evidenciando los pardmetros
mas relevantes que aporten en el incremento de la eficiencia hidraulica. Mas adelante, se registrd
la informacién sobre optimizacion en PAT, encontrando un total de nueve estudios en los que se
utilizé la eficiencia como punto de comparacion. Finalmente, se detallan articulos sobre las
pérdidas hidrdulicas, exponiendo la cantidad de energia disipada por los componentes

constructivos de la turbo maquina.

1.2.1 Analisis numérico y experimental

Con base en los Tipos de impulsores radiales, los estudios numéricos y experimentales se enfocaron
en PAT con impulsor radial, debido que aportaron mayor cantidad de investigacion publicada en la
literatura. Segun una revision llevada a cabo por Plua et al. [41], el 80 % de las simulaciones
numeéricas fueron realizadas en el software ANSYS, mientras que los programas que preceden son
FIOEFD y OpenFoam con un 6 % de uso. Por otra parte, el 58 % de los investigadores utilizaron el
modelo de turbulencia k-g, seguido del modelo k-w-SST con un 27 % de aplicacidn. Seguidamente,
el 49 % de los estudios utilizaron mallas estructuradas en los dominios computacionales, mientras

que el 22 % fueron mallas no estructuradas.

Los analisis numéricos se han realizado para reconstruir la curva caracteristica en modo bomba,

con el fin de validar los resultados respecto a la informacidn que otorga el fabricante. Por otra
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parte, las condiciones de operacion en modo turbina se han validado de forma numérica,
experimental y fluido dindmica. Barbarelli et al. [38] evaluaron 12 bombas en ambos modos de
operacion, obteniendo la curva caracteristica experimental y correlaciones numéricas para
investigaciones posteriores. Fernandes et al. [59] validaron la curva caracteristica con datos
experimentales, utilizando cinco caudales diferentes del BEP. Obtuvieron un error relativo maximo
del 9 %. Yang et al. [60] realizaron la validacidn de la curva caracteristica con la adicién de relaciones
empiricas consultadas de otros estudios, con un error menor a 3,33 %. Otras validaciones
encontradas en la literatura han obtenido errores relativos de 12 % [61], 5-10 % [62] y 4 % [63],

respecto a la eficiencia hidraulica.

Por otra parte, el método de acople entre el impulsor y la voluta puede modificar el
comportamiento de la turbo maquina. Algunos autores, como Derakhshan et al. [64] y Du et al.
[65] han utilizado el acople presentado en la Figura 1-17 en las simulaciones CFD. En la imagen se
expone en (a) el modelo genérico base de una PAT radial de una etapa, destacando la camara
superior e inferior y la recirculaciéon del fluido. Este flujo de recirculacién tiene como funcién que
haya lubricacién entre el impulsor y la voluta, ademas de extraer el calor por la friccién y disipacion
de energia. Con base en lo anterior, los estudios citados en la presente seccidn no analizaron el
efecto en la inclusidon de ambas cdmaras, debido que no fue el centro de andlisis. Por otra parte, se
puede detallar que, el modelo simplificado en (b), se acopla al impulsor y la voluta de tal forma que
los vectores de flujo interactlen en la interfaz, transmitiendo informacién entre ambos dominios.
Sin embargo, de acuerdo con el estudio citado de Derakhshan et al., al no incluir ambas cdmaras,
obtuvieron un error maximo del 15,1 % en la eficiencia y 23,3 % en el coeficiente de cabeza, para
condiciones de carga parcial. Otro estudio adicional llevado a cabo por Yang et al. [66] obtuvieron

un error del 14,52 % en la eficiencia y 1,20 % en la cabeza hidraulica.
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Figura 1-17: interaccion voluta impulsor.
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1.2.2 Calculo de parametros en el punto de mayor eficiencia

Se encontraron seis estudios en la literatura, que evidenciaron el calculo teérico de las condiciones
de operacion de PAT, con base en el tridngulo de velocidades (ver seccidn 1.1.8) y estudios previos.

En las investigaciones consultadas, se detalld lo siguiente:

e Barbarelli et al. [67] desarrollaron un modelo para calcular la curva caracteristica de PAT,
empleando el tridngulo de velocidades y considerando pérdidas hidraulicas. No obstante,
los autores no buscaron mejorar la eficiencia hidraulica, ni la modificacion de parametros
geométricos de la turbo maquina.

e Tan & Engeda [68] llevaron a cabo la prediccién de la curva caracteristica de cuatro
ejemplares de PAT, mediante consideraciones matemadticas de estudios previos,
considerando la velocidad especifica y el didmetro del impulsor. Aunque los autores
obtuvieron un error maximo de 4,23 % en la eficiencia hidraulica, no consideraron
parametros geométricos diferentes al didametro del impulsor.

e Huang et al. [54] realizaron la estimaciéon de las condiciones de operacion de PAT,
considerando el triangulo de velocidades. Si bien, los investigadores obtuvieron un error
de 4,43 % en el calculo de la eficiencia, estos se enfocaron solo en calcular la cabeza y el

caudal de la PAT.



Capitulo 1 33

e Fontanella et al. [69] estudiaron el desarrollo de un modelo que permitiera calcular el
rendimiento de una PAT, obteniendo un error de 4,48 %. Sin embargo, los autores no
consideraron los efectos producidos por la geometria del impulsor y su incidencia en la
mejora de la eficiencia hidrdulica.

e Penagos et al. [39] investigaron el calculo de las condiciones de operacién de PAT,
mediante los datos extraidos del catalogo del fabricante de la bomba. Aunque obtuvieron
un error de 9,95 % en la cabeza, solo tuvieron en cuenta las condiciones de operacidn en
modo bomba y expresiones relacionadas con la velocidad especifica en modo turbina.

e Barbarelli et al. [35] modelaron matemadticamente los parametros geométricos de la PAT
en el impulsor y la voluta, con base en expresiones tedricas y tendencias matematicas. Por
otra parte, la investigacién no tuvo un enfoque en el rendimiento de la PAT, donde solo
hubo énfasis en calcular los parametros geométricos y comparar el error obtenido respecto

a la cabeza y caudal.

La Tabla 1-5 muestra el error relativo maximo obtenido por los autores, respecto al calculo de las
condiciones de operacién en el BEP. De los estudios reportados, el error maximo en la cabeza
hidraulica fue 21,36 %, mientras que el caudal fue de 14,37 %. Finalmente, el error relativo maximo

reportado en la eficiencia fue de 4,48 %.

Tabla 1-5: errores obtenidos en el calculo tedrico de los parametros en el BEP.

Error relativo cabeza Error relativo Error relativo
Ano Autor
hidraulica (%) caudal (%) eficiencia (%)
2016 21,36 14,37 - [67]
2016 7,78 9,95 4,23 [68]
2017 4,76 1,60 4,43 [54]
2020 1,03 0,48 4,48 [69]
2021 9,95 - - [39]

2022 5,00 3,70 - [35]
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Por otra parte, el error relativo aceptado por la literatura para el calculo de la cabeza hidraulica es

del 20 %, respecto a lo reportado por algunos autores [40], [70], [71], [72].

1.2.3 Correlaciones matematicas

Por medio de datos experimentales, se ha evidenciado correlaciones de la velocidad especifica en
modo bomba y turbina, para predecir las condiciones de operacion en PAT. La Tabla 1-6 resume la
informacion encontrada en la literatura para la estimacion de la correlacion Ng, — Ng; en rangos
de N, desde 5,0 hasta 80, mediante la cantidad de PAT en pruebas experimentales y estudios de

la literatura.

Tabla 1-6: correlaciones para la prediccién del Ns, - Ny

Ao Correlacion Ng, - N, Rango N, Evaluacion Autor
2019 1,1048N;; 5,0-80,0 59 estudios [73]
2018 0,9867N,;+5,2818 9,0-64,0 27 experimentos [40]
2017 1,0826N,;+2,6588 9,0-80,0 27 estudios [74]
2016 1,3297N,.-0,0883 30,7-80,0 4 experimentos [68]
2012 1,1250N,;+1,7300 5,0-80,0 55 estudios [60]
2010 1,0638N,;+3,3191 14,6 -79,1 9 experimentos, 4 estudios [75]
2008 03705N,,+5,0830 14,6 —55,6 4 experimentos, 7 estudios [76]

1.2.4 Modificaciones geométricas en impulsores radiales

En la literatura se consultaron 22 estudios en los que se analizaron modificaciones geométricas y
operativas en impulsores radiales de una etapa. El objetivo de la consulta fue analizar el
comportamiento de la eficiencia hidraulica en el BEP para conocer el incremento o disminucién
respecto a los rangos modificados por los autores. La Figura 1-18 expone el esquema de

modificacion geométrica realizada por los autores, donde se visualiza especificamente la zona del
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impulsor modificada. Ademas, se encontraron dos tipos de disposicidon de los alabes: curvados
hacia atrds, con 15 estudios, y curvados hacia adelante, con cinco. En adicién, se encontraron dos

estudios en los que se compararon ambas curvaturas.
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Figura 1-18: modificaciones geométricas realizadas en el impulsor de una PAT.
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La Tabla 1-7 presenta la comparacidon de cada parametro geométrico modificado del impulsor en
PAT. Se detalla: el parametro modificado, referenciando entre paréntesis la imagen de la Figura
1-18; el método utilizado, sea numérico (N) o experimental (E); la eficiencia base; la eficiencia

mejorada de cada pardmetro analizado; la mejora relativa, que muestra el incremento de la

eficiencia al tomar como referencia la eficiencia del pardmetro base.

Tabla 1-7: comparacion de cada parametro geométrico modificado del impulsor en PAT.

Método Parametro base Pardmetro mejorado  Mejora
Modificacion  Ref. Eficiencia Eficiencia relativa
N E Detalle Detalle
(%) (%) (%)
Alabe curvado hacia atrés (a)
Sin Con
[77] X 72,50 76,50 5,52
Redondeo del redondeo redondeo
borde de Sin Con
[78] X 66,40 71,10 7,08
ataque y de la redondeo redondeo
carcasa [79] X - - - - -
superior e Sin Sin
[80] X 70,23 71,79 2,22
inferior redondeo redondeo
(b, c) Sin Sin
[81] X 75,33 75,77 0,58
redondeo redondeo
. 90 °, ns 80°, ns
Angulo de [82] X 80,81 81,33 0,64
34,44 34,44
envolvimiento
: [83] X 90° 67,29 130° 67,73 0,65
d)
[65] X 120° 12,90 -60 ° 16,00 24,03
) Con
Alabes guia Sin alabes
[84] X 65,77 alabes 69,19 5,20
(e) guia
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Método Parametro base Pardmetro mejorado Mejora
Modificacién  Ref. Eficiencia Eficiencia relativa
N E Detalle Detalle
(%) (%) (%)
Con
Sin alabes
[85] X 71,10 alabes 73,24 3,01
guia
guia
Diametrodel [83] X 215 mm 65,98 255 mm 68,15 3,29
impulsor
[79] X - - - - -
(f)
Numero de [66] X 6 alabes 63,50 8 alabes 64,99 2,35
alabes
[86] X 8 alabes 75,57 7 alabes 76,24 0,89
(g)
Velocidad [79] X - - - - -
rotacional
1500 rpm, 3005 rpm,
(pardmetro [87] X 61,10 69,20 13,26
ns 41,0 ns 41,0
operativo)
Ancho de
entrada [83] X 11 mm 61,86 13 mm 63,13 2,05
(h)
Angulo de
entrada [83] X 25° 67,64 30° 67,94 0,44
(i)
Espesor del
alabe [88] X 6 mm 80,72 2mm 81,91 1,47
)
Alabe curvado hacia adelante (k)
Diametro del

impulsor [89] X 235 mm 70,50 255 mm 72,84 3,32
(1)
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Método Parametro base Pardmetro mejorado Mejora
Modificacién  Ref. Eficiencia Eficiencia relativa
N E Detalle Detalle
(%) (%) (%)
Angulo de
envolvimiento [90] X 20° 64,86 65° 69,62 7,34
(m)
Alabes Con
Sin alabes
intermedios [91] X 70,76 alabes 71,66 1,27
guia
(n) guia
Angulo de
entrada [92] X 71° 70,31 111° 70,85 0,77
(o)
Angulo de
salida [93] X 43,8 ° 69,68 27 ° 71,30 2,32
(p)
Hacia Hacia
[94] X 59,98 67,91 13,22
Comparacion atras adelante
curvaturas Hacia Hacia
[95] X 67,82 72,44 6,81
atras adelante

Para los estudios reportados en la Tabla 1-7, los investigadores realizaron modificaciones en rangos
delimitados. Para el caso de la eficiencia, objeto de la presente investigacién, se obtuvo las

siguientes tendencias:

e Redondeo del borde de ataque y de la carcasa superior e inferior (b, c): hay aumento de la

eficiencia.

e Angulo de envolvimiento (d, m): hay un maximo intermedio. Es preferible considerar

valores altos.

e Alabes guia (e): adicionar alabes guia incrementa la eficiencia.
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e Didmetro del impulsor (f, I): mayor didmetro del impulsor, mayor eficiencia.

e Numero de adlabes (g): hay un maximo intermedio. Es preferible considerar mayor cantidad

de alabes.

e Ancho de entrada (h): hay un mdximo intermedio. Es preferible considerar anchos

superiores.

e Angulo de entrada (i, 0): hay un maximo intermedio. Es preferible considerar valores

superiores, aunque este parametro no demostrd un aumento significativo en la eficiencia

e Espesor del dlabe (j): menor espesor, mayor eficiencia, aunque este efecto es notable para

velocidades especificas altas.

e Alabes intermedios (n): adicionar alabes guia incrementa la eficiencia, para el caso del

alabe curvado hacia adelante.

e Angulo de salida (p): menor dngulo de salida aumenta la eficiencia, para el caso del 4labe

curvado hacia adelante.

e Curvatura del dlabe (a y k): es mas eficiente un impulsor con alabes curvados hacia

adelante que el impulsor con alabes curvados hacia atras.

1.2.5 Optimizacion

En la literatura se encontraron nueve estudios que representaron el uso de herramientas de
optimizacidn en turbo mdaquinas aplicadas en PAT. La optimizacién ha demostrado mejora de la
eficiencia, destacando su utilidad en la prediccion de un impulsor mejorado. La Figura 1-19 expone

las modificaciones realizadas en el impulsor, mediante la aplicacion de algoritmos de optimizacion.
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Figura 1-19: detalle de los impulsores mejorados mediante algoritmos de optimizacion.
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Con base en las modificaciones expuestas en la Figura 1-19, la Tabla 1-8 resume la informacién
recopilada de la aplicacidon de algoritmos de optimizacién utilizados en PAT, donde se detalla la
eficiencia inicial, final, mejora y el método de validacién. Los documentos consultados datan del
afio 2015 y estan listados en orden cronoldgico. La mejora se utilizé para comparar de forma
porcentual el incremento de la eficiencia, respecto al valor inicial. En total, se encontraron nueve
algoritmos de optimizacién aplicados en PAT. La nomenclatura de las variables de estudio son las

siguientes: radio de salida del impulsor (), angulo de entrada (;) y salida del alabe (f,), ancho
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de salida del alabe (b,), nimero de &labes (z) y dngulo de envolvimiento (¢), exclusivamente

utilizada por los estudios citados. En la seccién 2.1 se abordaron con mas detalle los pardmetros

geométricos. La definicidn de los algoritmos, junto con la cantidad de estudios encontrados en la

literatura, se presenta a continuacion:

ANN: artificial neural network (1).

BP: back propagation neural network (3).

GA: genetic algorithm (3).

MOGA: Multi-objective genetic algorithm (1).

NSGA-II: Non-dominated Sorting Genetic Algorithm (2).

PBGA: Pareto-based genetic algorithm (1).

PSO: particle swarm optimization (1).

RBF: Radial Basis Function (1).

SVM-HDMR: support vector machine and high-dimensional model representation (2).

Tabla 1-8: algoritmos de optimizacién aplicados en PAT.

Mejora Método
Ref. / Figura Eficiencia  Eficiencia
Ao Algoritmo relativa
1-19 inicial (%)  final (%) N E
(%)
2015 [96] / (a) BP, GA 62,87 65,78 4,63 X
2020 [55] / (b) PBGA 75,42 80,20 6,34 X
2020 [97]/ (c) BP, GA. 62,87 65,15 3,62 X
2020 [98] / (d) ANN 73,91 83,58 13,08 X
2020 [99]/ (e) BP, GA, NSGA-II 62,87 64,58 2,72 X
2021 [100] / (f) RBF, NSGA-II 77,60 82,75 6,64 X
2021 [101]/(g) SVM-HDMR, PSO 56,69 61,50 8,49* X X
2021 [102]/ (h) SVM-HDMR 77,16 80,52 4,35%* X X
2022 [103]/ (i) MOGA 92,00 92,46 0,50 X
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Los algoritmos mas utilizados son el BP y GA, con tres articulos de aplicacidon cada uno, seguido del
NSGA-Il y SVM-HDMR, con dos estudios. El mayor incremento relativo se evidencié al aplicar el
algoritmo ANN, siendo del 13,08 %. En contraste, el algoritmo MOGA reportd el menor incremento
relativo, de 0,5 %. Sin embargo, la eficiencia resultante, superé el 92 %. Para los estudios marcados
con asterisco (*), se tuvo lo siguiente: el estudio realizado por Jiang et al. [101], los autores solo
reportaron en detalle el incremento de la eficiencia respecto a la simulaciéon. Sin embargo,
reportaron unincremento de 5,49 % para la parte experimental. En la misma linea, Jiang et al. [102]
reportaron incremento de 3,4 % en la eficiencia para la parte experimental. Por tanto, los valores

registrados en la Tabla 1-8 corresponden a valores de simulacion.

Aunque las mejoras realizadas en el impulsor, expuestas en la Figura 1-19, mostraron aumento de

la eficiencia desde 0,50 % hasta 13,08 %, se tuvieron las siguientes observaciones:

e losestudios llevados a cabo por Sen-chun et al. [96] (en a), Sen-chun et al. [99] (en e), Jiang
et al. [101] (en g), Jiang et al. [102] (en h) y Qin et al. [103] (en i), no tuvieron en cuenta el
tridngulo de velocidades y las expresiones para el cdlculo teérico de la condicion de
operacidn de la PAT. Adicionalmente, no realizaron la comparacién con otros algoritmos
de optimizacién. Por otro lado, los autores requirieron mayor cantidad de simulaciones,
debido que la geometria analizada no la obtuvieron mediante el modelado de una
expresion matematica. Los investigadores realizaron la modificacion de la trayectoria e
inclinacion del alabe mediante la respuesta obtenida por el algoritmo, comparando el
impulsor original y optimizado.

e Las investigaciones llevadas a cabo por Wang et al. [55] (en b), Sen-chun et al. [97] (en c),
Xu et al. [98] (en d), Ji et al. [100] (en f) y nuevamente Qin et al. [103] (en i) no consideraron
condiciones técnico operativas. Se encontré lo siguiente: el ancho de salida y el borde de
ataque del alabe fue superior al permisible por la voluta, por lo que se requeriria modificar
estructuralmente el componente.

e Criterios como el tiempo de cémputo, desviacién estandar y comparacion entre distintas
técnicas de optimizacién no fueron reportados en los estudios citados. Por lo anterior, no
fue posible comparar los algoritmos investigados respecto a los pardametros geométricos

modificados y su rendimiento en el proceso de la entrega de la variable de respuesta.
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Por otra parte, se ha optimizado la construccién de la curva caracteristica de PAT mediante datos
experimentales, como lo hecho por Xu et al. [98] y Rossi et al. [104] donde utilizaron las redes
neuronales para estimar el BEP en modo turbina, basado en datos obtenidos de curvas
caracteristicas experimentales; Huang et al. [105] emplearon modelos tedricos de pérdidas y redes

neuronales para predecir el BEP en modo turbina, validando con un montaje experimental.

1.2.6 Pérdidas hidraulicas

En la literatura, se ha evidenciado que el impulsor juega un papel fundamental en las pérdidas de
flujo y la inestabilidad [106], asi como el rendimiento hidraulico [107], [108]. El impulsor es el
componente encargado de convertir la energia del fluido: el flujo entrante sufre una
transformacién de energia de flujo o presidon a energia cinética. La conversién energética de la
turbo maquina sufre pérdidas de energia a medida que el fluido circula por el sistema. Un estudio
realizado por Rawal et al. [109] en PAT, evidencié que el impulsor, junto con la tuberia de salida,
son los elementos en los que se presentan mayores pérdidas de energia. Con el fin de observar la
tendencia de las pérdidas, la Figura 1-20 presenta tres curvas que relacionan pérdidas en el
impulsor, tuberia de salida y la voluta, respecto a la relacién de caudal en el BEP. Se detalla que las
pérdidas en el impulsor representan la mayor magnitud y tiende a crecer a medida que el caudal
aumenta, al igual que las pérdidas en la tuberia de salida. Por otra parte, la voluta representd la

menor proporcidn, donde las pérdidas decrecen a medida que el caudal aumenta.
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Figura 1-20: pérdidas hidrdulicas respecto a la relacién de caudal. Adaptado de [109].
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Otro estudio realizado por Yang et al. [82], reportaron que el impulsor obtuvo desde 51,82 % hasta
74,21 % de incidencia en las pérdidas hidraulicas para tres PAT evaluadas, mientras que la voluta
sélo intervino hasta un 25,75 %. Miao et al. [96] realizaron un estudio de optimizacion, donde
registraron que las perdidas hidraulicas de un impulsor de PAT son cercanas a 15 m, mientras que
la voluta estuvo alrededor de 5 m. Finalmente, un estudio realizado por Yu et al. [110] expone en
un caso estudio la generacién de entropia de los componentes de la PAT, mostrando que el
impulsor genera entropia a una tasa hasta seis veces superior en comparacion con la voluta y la
tuberia de entrada y salida. Con base en el anterior analisis, el disefio del impulsor presenta la

mayor oportunidad de mejora para aumentar el rendimiento de la turbo maquina.



2. Metodologia

La Figura 2-1 muestra un diagrama de flujo que describe el conjunto de actividades de la presente
investigacion. Se inicié con la caracterizacion de la geometria del impulsor, donde se seleccionaron
los parametros geométricos del impulsor de PAT. Posteriormente, se desarrollé el modelo analitico
delimpulsor de la PAT, mediante el analisis expuesto en los Principios fisicos del calculo de la cabeza
hidraulica, con el fin de obtener una funcién matematica que permitiera predecir la cabeza
hidraulica en el BEP. Las funciones obtenidas se evaluaron con parametros geométricos de PAT
encontradas en la literatura, con el fin de identificar la funcidn para optimizar. Por consiguiente, se
desarrollé la estrategia de solucién del mejor modelo analitico, mediante tres algoritmos de
optimizacidn. Luego, al obtener los resultados de cabeza hidraulica, junto con el error relativo,
tiempo de ejecucién y desviacidon estdndar de los algoritmos, se determind los parametros
geométricos resultantes por los algoritmos de optimizacién que permitieron mejorar la eficiencia
de la turbomdquina. Finalmente, se validé de forma numérica y CFD la eficiencia hidraulica y el
comportamiento fluido dindmico. Al lograrse la mejora en la eficiencia hidraulica, se daba por
terminada la investigacion. El procedimiento descrito se validé respecto a una PAT consultada en

la literatura.

Figura 2-1: diagrama de flujo de la presente investigacion.
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2.1 Caracterizacion del perfil hidraulico

Este estudio se enfocd en un impulsor radial cerrado, de una etapa. La seleccion del tipo de
impulsor se justificé mediante la tendencia en el estudio en el campo de las PAT y su aplicabilidad
para la generacién hidroeléctrica (ver seccion 1.1.6). El impulsor de flujo radial posee una
geometria compleja, debido a la trayectoria angular que adquieren los dlabes. Los parametros
geométricos presentados en esta seccién son adaptados del software de simulacion fluido
dindmica en turbo maquinas ANSYS [111] y un estudio de Lin et al. [112], donde realizaron la
investigacion tedrica y experimental llevada a cabo en una PAT de flujo radial con impulsor cerrado,

exponiendo gran variedad de parametros.

La Figura 2-2 expone la representacién del perfil hidraulico del impulsor radial cerrado a partir de
una la vista tridimensional. En (a), se observa la imagen real de un impulsor cerrado, donde se
muestra la carcasa superior e inferior. Seguidamente, (b) presenta el modelo computacional del
impulsor, sin la carcasa superior, donde se visualizan los dlabes. Se puede verificar un contorno de
lineas de colores variados que resaltan uno de los alabes. Finalmente, (c) presenta la vista del perfil
hidraulico o vista meridional, donde las lineas resaltadas en color verde, morado, azul y rojo se
posicionan en un plano bidimensional. Ademas, se muestra la direccidn de flujo para ambos modos
de operacién de la turbo maquina, detallando que la nomenclatura difiere respecto al sentido del
flujo. La representacion del perfil hidrdulico es necesaria, dado que es una simplificacion

geomeétrica de un plano tridimensional.
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Figura 2-2: representacion del perfil hidraulico a partir de la vista tridimensional del impulsor.

(a) Impulsor radial cerrado (b) Modelo computacional (c) Perfil hidraulico
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Con base en los estudios expuestos en la seccién 1.2.4, la Figura 2-3 representa los parametros
geomeétricos del impulsor en modo bomba, basado en la nomenclatura consultada en la seccién
del estado del arte. En (a) se visualiza la vista dlabe-alabe, donde se muestran variables de longitud
y angulos justo en la entrada y salida del fluido en el dlabe. Posteriormente, en (b) se observa el
modelo computacional, similar al visto en la Figura 2-2 (b). Las partes visibles del modelo
computacional es el ancho de entrada y salida del impulsor, ademds del angulo de succién, que no
puede ser visto en (a). Por consiguiente, en (c) se visualiza el perfil hidraulico, donde se comparten
algunos parametros en las vistas (a) y (b). En la Tabla 2-1 se registra la nomenclatura de los 11

parametros geométricos, con base en las vistas de la Figura 2-3.
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Figura 2-3: representacion de los parametros geométricos del impulsor.

(a) Vista dlabe-alabe (b) Modelo computacional (c) Perfil hidraulico

by

Alabe (z) by

|

Fluido Eje de

rotacién
Alabe (z)
Tabla 2-1: nomenclatura de pardmetros geométricos del impulsor.
Definicién Simbolo Vista

Angulo de entrada del dlabe B1 (a)
Angulo de salida del 4labe B (a)
Angulo de envolvimiento del dlabe 1) (a)
Espesor del dlabe 1) (a), (b)
Radio de eje del impulsor Tsh (a), (c)
Radio de entrada del impulsor 1 (a), (c)
Radio de salida del impulsor 7 (a), (c)
Ancho de entrada del dlabe b, (b), (c)
Ancho de salida del dlabe b, (b), (c)
Angulo de succién del dlabe A (b), (c)
Numero de &labes z (a), (b), (c)

Los parametros geométricos expuestos son los datos genéricos que se reportan en diversos
articulos de investigacidn. Por otra parte, se ha identificado parametros adicionales, relacionados

con la geometria del alabe respecto a la carcasa superior e inferior [113]. Sin embargo, dada la
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carencia en el acceso a la informacién detallada y los articulos limitados que otorgan los

parametros, no fueron seleccionados como objeto de estudio de la presente investigacién.

Con el fin de obtener informacién del dimensionamiento del impulsor, se realizé la busqueda de
estudios en los que se expusieran parametros geométricos caracteristicos para PAT de flujo radial.
Como criterio, se dio prioridad a la geometria del perfil hidraulico y se buscé pardametros
adicionales que se reportaran con mayor frecuencia en los textos cientificos. Como resultado, se
seleccionaron 28 PAT de un total de 10 articulos. La Tabla 2-2 expone las condiciones de operacién
en el BEP de cada turbina consultada, donde la columna de PAT hace referencia a la nomenclatura
dada en este estudio, ordenada segun el afio de publicacion y la fuente estudiada. Por otra parte,
la Tabla 2-3 se encuentran los parametros geométricos obtenidos para cada una de las bombas

investigadas en la Tabla 2-2, donde la nomenclatura utilizada se detallé en la Tabla 2-1.

Tabla 2-2: condiciones de operacién de las PAT consultadas.

BEP

PAT  Ref.
w(rpm) H(m) Q(m*h) n(%) P((kW) Ng  Ng

PO1 [60] 1500 32,4 8539 59,98 4,56 - -
P02 [82] 1500 3504 90,00 70,21 6,03 - 16,48
PO3 [82] 3000 41,71 120,00 81,33 11,08 - 34,44
PO4  [82] 3000 31,36 14500 82,04 10,15 - 46,15
PO5 [96] 2900 72,2 27,5 6287 34 1310 -
PO6  [80] 1000 16,39 60,23 63,38 1,727 - 19,9
PO7  [80] 1000 10,92 57,89 70,59 1,216 - 24,6
PO8  [80] 1000 6,68 52,27 70,23 0,682 - 33,4
PO9  [80] 1000 3,24 61,34 74,05 0,396 - 53,6
P10 [54] 1450 30,5 70,0 69,5 - 16,08 -
P11 [54] 1480 19,8 80,0 76,1 - 3549 -
P12 [54] 2900 36,6 90,5 75,5 - 27,05 -

P13 [114] 2900 22 63,8 - - - 38,1
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BEP

PAT Ref.

w(rpm) H(m) Q(m/h) n(%) P(kW) Ny Ny
P14 [115] 2900 54 80 - 8,15 - -
P15 [116] 1358 10 18,7 55 0,28 - -
P16 [116] 2029 20 26,6 62 0,9 - -
P17  [116] 2402 30 32,4 64 1,7 - -
P18 [116] 1353 10 20,2 66 0,36 - -
P19 [116] 1910 20 28,8 70 1,1 - -
P20 [116] 2408 30 35,3 71 2,05 - -
P21 [112] 2900 52,8 78,3 70,76 8,26 - -
P22 [35] 1450 43,66 38,34 51 - 12,82 8,82
P23 [35] 1450 13,1 55,01 73 - 28,72 26,03
P24 [35] 1450 22,4 131,47 78 - 30,31 26,91
P25 [35] 1450 12,9 80,68 - - 40,24 32,94
P26 [35] 1450 18,8 180,00 84 - 43,48 3591
P27 [117] 1450 15 21,8 - 0,396 - 15,07
P28 [117] 1450 15 21,8 - 0,327 - 15,07

Tabla 2-3: parametros geométricos de los impulsores consultados en la literatura.

PAT 7, (mm) 1, (mm) by (mm) by (mm) By () Bz () z() &(mm) A()
PO1 51 117,5 - 15,3 39 28,22 6 4 -
P02 51 127,50 - 14,38 19,5 20 9 - -
P03 45 79 - 19 25,05 30 9 - -
P04 45 61 - 27 31,05 30 9 - -
P05 24 82,5 - 6 32,5 14 4 - 90
P06 50 130 - 15,5 - 21,7 5 3,4 -
P07 56,3 107 - 20,3 - 22,7 5 5,4 -
P08 55 87 - 21,8 - 233 5 4,6 -
P09 47,7 70,5 - 27 - 24,8 6 3,7 -
P10 35 129,0 35 17 30 30 7 3 70
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PAT 71 (mm) 1 (mm) by (mm) by (mm) B () Bz (°) z() &6(mm) A(°)

P11 36 101,5 36 16 25 35 6 3 73
P12 35 70 35 18 30 30 5 3 75
P13 42,3 72 - 15,26 40,9 225 6 - -
P14 43 84,5 26 14 15 33 6 - -
P15 32,5 66 - 16 18 24 6 - -
P16 32,5 66 - 16 18 24 6 - -
P17 32,5 66 - 16 18 24 6 - -
P18 42 66 - 10 20 60 12 - -
P19 42 66 - 10 20 60 12 - -
P20 42 66 - 10 20 60 12 - -
P21 43 84,5 26 14 30 25 6 3-35 35
P22 25,69 134,29 8,89 8 38,58 20 6 4 -
P23 25 86,44 32 16 26,36 26 6 4 -
P24 28,5 107,48 50 25 17,53 28,26 7 2 -
P25 40,5 88,69 62 25 23,7 23,7 6 5 -
P26 31 104,67 61 32,5 20 26 7 4 -
P27 32,5 82,5 - 7 30 39 6 - -
P28 32,5 82,5 - 8 35 90 11 - -

Con base en los pardmetros geométricos presentados en esta seccion, se concluyd el desarrollo del
primer objetivo de la presente investigacidon. Los valores reportados fueron empleados como

insumo para el desarrollo de los modelos analiticos de la seccion 2.2.

2.2 Modelos analiticos del impulsor de PAT

La Figura 2-4 muestra el diagrama de flujo utilizado para el desarrollo de los modelos analiticos. En
principio, se realizé la seleccién de la PAT para el proceso de optimizacion, con el fin de definir las
restricciones técnico operativas relativas a los estudios de la literatura. Seguidamente, se procedid

con la construccion de los modelos analiticos, con base en las suposiciones realizadas desde el TTR
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y los parametros geométricos obtenidos como insumo marco tedrico y desarrollo del objetivo 1,
respectivamente. Como resultado, se obtuvieron siete modelos postulados para analizar el

comportamiento del BEP en modo turbina del conjunto de bombas analizadas en la Tabla 2-3.

Figura 2-4: diagrama de flujo para el desarrollo de los modelos analiticos.
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2.2.1 Seleccion de la PAT para optimizacion

Para la validacidn de los modelos analiticos propuestos, se realizé la seleccion de la PAT. La cantidad
de turbo madquinas analizadas varia respecto a los pardmetros geométricos disponibles. Sin
embargo, para el proceso de optimizacidn, el candidato para el analisis debid contener los
suficientes parametros para modelar el impulsor. Las PAT 10, 11, 12 y 21 reportaron gran variedad
de parametros geométricos. Sin embargo, la turbo maquina P21 destacd porque informacion
suficiente para modelar la voluta. Por tanto, P21 fue la PAT utilizada para la validacion. En la Tabla
2-4 se registraron los datos de la PAT seleccionada, donde se muestran los pardametros geométricos
y las condiciones de operacidn. Se presentan tres secciones: BEP, parametros del impulsor y
parametros de la voluta. Para el BEP y el impulsor, los datos fueron extraidos de la Tabla 2-2 y Tabla
2-3, mientras que la voluta tiene los pardmetros del radio base de la voluta (r3) y el area de la
garganta de la voluta (F). Para esta PAT en especifico, se tiene la diferencia que el espesor del dlabe
en el borde de ataque (§;) difiere del borde de salida (§,). Ademas, el radio del eje se obtuvo del

perfil hidraulico del articulo base.
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Tabla 2-4: parametros de la turbo maquina P21.

Seccién Parametro Valor
w (rpm) 2900
H (m) 52,8
BEP Q (m?/h) 78,3
n (%) 70,76
P (kw) 8,26
11 (mm) 43
Tsn (Mm) 21
75 (mm) 84,5
b; (mm) 26
b, (mm) 14
Pardmetros del
impulsor Al 30
B2 (°) 25
z(-) 6
61 (mm) 3
65 (mm) 3,5
A(°) 35
Parametros de 73 (mm) 86,5
la voluta F (mm) 1160,3

2.2.2 Restricciones técnico operativas

Las restricciones técnico operativas hacen referencia a los limites geométricos y de operacién de la
turbo maquina. Para este estudio, se adoptd el rango de variacidn permisible de los parametros
geomeétricos del impulsor. Con base en los datos consultados en la literatura de las PAT, se realizd
la propuesta para las variables a modificar y las condiciones fisicas de la turbo maquina. En la

seccion 1.2.5 se presentd un compilado de los pardmetros variados por otros autores en el proceso
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de optimizacidon. En resumen, las variables utilizadas por los autores fueron las siguientes:

trayectoria de envolvimiento del dlabe, b,, 35, ¢, inclinacién del dlabe, 1, y z.

Este estudio no considerd trayectorias geométricas, es decir, las curvas que caracterizan la carcasa
superior e inferior. Ademas, el dngulo de envolvimiento (¢) no se incluyé como pardmetro de
entrada en los modelos analiticos desarrollados en la seccién 2.2.3, debido que no se enconrtd una
relacion directa con otros parametros, como 8, y 85. Por lo tanto, la variacion geométrica se enfoco
en las magnitudes que fueron contenidas en los modelos. La Tabla 2-5 presenta el rango de
variacion propuesto en los estudios de optimizacién, donde se compard el valor original del
parametro geométrico, el limite inferior y superior. Ademas, se registré el cambio porcentual en
ambos limites (Lim. Infy Lim. Sup.), con el fin de identificar la variacion proporcional al dato original

de cada estudio.

Tabla 2-5: rango de variacion de los pardmetros optimizados en la literatura.

Variacion
Ref. Variable Limite Valor Limite Lim. Inf.  Lim. Sup.
inferior original  superior (%) (%)
b, (mm) 10 12 15 16,7 25,0
B2 (°) 20 30 35 33,3 16,6
[55]
B (%) 20 43 35 53,5 18,6
z(-) 4 6 8 33,3 33,3
b, (mm) 10 12 15 16,7 25,0
B2 (°) 20 30 35 33,3 16,7
[98]
B () 20 30 35 33,3 16,7
z(-) 4 6 8 33,3 33,3
b, (mm) 20 22 28 9,1 27,3
[100]
B2 () 34 37 38 8,1 2,7
7, (mm) 265 270 275 1,9 1,9
[103]

B2 (%) 20 24,9 30 19,7 20,5




56 Mejora de la eficiencia hidraulica de una bomba centrifuga operada como turbina

utilizando métodos de optimizacion

Sin embargo, no se evidencié estudios de optimizacion que incluyeran variables constructivas como
el radio de entrada del impulsor (r;) o el ancho de entrada del dlabe (b;), ademas del radio del eje
(rsp), el dngulo de succion (A) y el espesor del dlabe (§). Los parametros mencionados tienen
incidencia en el impulsor, dado que un dimensionamiento inadecuado puede requerir modificacion
estructural de la voluta. Por tanto, es necesario tener restringido un rango de modificacién

permisible, tal que no se requiera construir o modelar nuevamente la voluta.

La Tabla 2-6 presenta la acotacién de cada variable analizada en los modelos analiticos
desarrollados, agrupadas respecto a la entrada, salida y caracteristicas del dlabe. Se puede observar
gue cada variable tiene asociado un rango optimizado: de PAT, general y valores criticos. El rango
optimizado hace referencia al rango empleado por los autores en la Tabla 2-5, donde 7y, 11, by, 4
y 8 no fueron considerados. Por consiguiente, el rango de PAT es el acotado minimo y maximo de
cada parametro de los 28 ejemplares consultados en la literatura, a excepcion rg, que no fue
reportado en los estudios. El rango general es el valor que puede adoptar la variable. Para lo

anterior, se tuvo las siguientes consideraciones:

e Parael caso de f5;, los valores pueden oscilar entre 15 ° (valor minimo del rango de PAT) y
90 °, aunque este ultimo valor no se aproxima al maximo reportado en la literatura (43 °).

® 71, estdrestringido a ser menor que rq, dado que no es fisicamente posible que g, coincida
o sobrepase la magnitud del radio de entrada del impulsor.

e 17 adoptd la restriccion mencionada en rg,. Ademas, segun la Tabla 1-2, para un flujo
desarrollado radial, r, debe ser al menos el doble de ;. Sin embargo, esto solo se evidencié
en 17 de las PAT reportadas en la Tabla 2-3.

e by, by, § y z son pardmetros que no tienen restriccidn especial, por lo que la magnitud
minima debe ser mayor a cero.

e Respecto a A, el rango puede variar entre 0 ° y 90 °, aungque no se encontro alguna turbo
maquina con un angulo inferior a 35 °.

e Para el caso de 1y, junto con la restriccion mencionada en ry, se debié considerar el radio
base de la voluta (r3), dado que si 1, = 13 el impulsor sobrepasaria estructuralmente la

voluta, por lo que seria necesario manufacturar este componente.
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e Por otra parte, 3, se difiere de §; en el rango permisible. De acuerdo con un reporte

realizado por Fernando Santos [118], 5, puede ser superior a 90 °. Sin embargo, esto

genera mayor turbulencia en el flujo, por lo que las pérdidas hidraulicas son mayores. Por

tanto, 3, se construye en un rango de 15 ° a 35 °. En consecuencia, se adaptd la variable

enunrangode0°a90°.

Seguidamente, el valor critico hace referencia a los valores que presentarian inconsistencias de

operacion de la PAT. Los valores especificos reportados hacen referencia a la cota minima y maxima

consultada en las turbo mdaquinas de la Tabla 2-3.

Tabla 2-6: variacién permisible de los parametros geométricos.

Rango Rango
Region  Variable Rango de PAT Valores criticos
optimizado general
90 > [ <15
B, (°) 35>8,>20  43>p, =15 ! !
> 15 B> 43
Tsp =0
Tsn (Mm) — - rn>1s >0
Tsh =T
> =T
Entrada 77 (mm) — 56,3>1r =24 ! o ! o
™ < T2/2 " = »)
b; =0
by (mm) — 62 > by = 8,89 b; >0
b, > 62
1< 35
A(°) — 90>1>=35 90=12>20
A1>90
B < 14
B2 (°) 38>p,=>20 90 > B, > 14 90 > B, >0
B, > 90
275 2 TZ 1"2 > 27‘1 TZ == T'3
Salida r, (mm) 13429 > r, = 61
> 265 T, <13 nENR
b, =
b, (mm) 28=b, =210 325>b, =26 by, >0
b, > 32,5
Alabe & (mm) - 54>6=>3 §>0 5=
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Rango Rango
Region  Variable Rango de PAT Valores criticos
optimizado general
6>54
z=0
z(-) 8=>z>4 122224 z>0
z>12

La Tabla 2-7 presenta las condiciones operativas para la propuesta de optimizacion del impulsor en
PAT, es decir, el rango permisible que puede optar los pardmetros geométricos en el algoritmo.
Cabe aclarar que los pardmetros no son Unicamente geométricos, dado que interviene la eficiencia
y la potencia. Sin embargo, el modelado matematico se basé en la ecuacion de turbo maquinas de
Euler, que estimd la cabeza hidraulica. Para los parametros expuestos, 1, 2, 12, b, y z, el rango
propuesto se baso en las PAT consultadas (ver Tabla 2-10), mientras que el porcentaje de aumento
o disminucion se basé en estudios de optimizacion (ver Tabla 2-5). Por otra parte, para las variables
Tsn, 71, b1, 1y 8, se propuso tener un rango de libertad del 3 %. La razén del valor propuesto se
debe a que no se encontraron estudios en los que se involucre su variacidon, mediante optimizacion.
Para el caso de §, el valor no debe ser inferior al valor base, debido a la resistencia del material. b,
no puede ser superior al valor base, debido que modificaria las condiciones de disefio de la voluta.
Finalmente, la velocidad angular se mantuvo constante, con el fin de comparar la eficiencia

mejorada respecto a la condicidn experimental.

Tabla 2-7: restricciones técnico operativas para la optimizacion del impulsor en PAT.

Region Variable Restriccion

By (%) 43 > B, > 15;1,167B, = B, > 0,465,

Tsp (MmM) 1o, <1y; T > 0; 1,031, = 155, = 0,971,
Salida 71 (mm) 563=21r 224,11 >1gy;11 <71y,1,03ry 21 =097y
by (mm) 62 > b; > 8,89;1,03b; = by = 0,97h,
A(°) 90 >1>35;1,031>1>0,971
B2 () 90 > B, = 14; 1,2058, = f8, = 0,6660,

75 (mm) 134,29 >, =2 61; 1,019, =1, = 0,981r,; 1, <713

Entrada
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Regidén Variable Restriccion
b, (mm) 32,5= b, = 6; by pase = b, = 0,833D,
) 6 (mm) 54>6§>3;1,036 =26 = 0,978
Alabe
z(-) 12>z2>4;1,333z>2z > 0,666z
L. n (%) n > Nbase
Rendimiento
» H (m) H > Hpgse
y operacion
w (rpm) W = Wpgse

Con base en la Seleccion de la PAT para optimizacion, la Tabla 2-8 expone la aplicacidn del rango

técnico operativo de P21. El rango presentado muestra los valores iniciales que puede tomar la

variable a optimizar. Para el caso de 1y, se calculé con base en la Ecuacién (2-10). Finalmente, en

los pardmetros del BEP, la potencia hidraulica obtenida no se restringié, debido que esta no

necesariamente debe ser mayor a la referencia. Seguidamente, la cabeza hidrdulica se establecid

mayor a la base, debido que las Modificaciones geométricas en impulsores radiales sugirieron que

una mayor magnitud produciria una mayor eficiencia.

Tabla 2-8: restricciones técnico operativas para P21.

Seccidn Parametro Valor Rango técnico operativo
w (rpm) 2900 w = 2900
BEP H (m) 52,8 H>528
n (%) 70,76 n>70,76
71 (mm) 43 44,29 > r; = 41,71
Tsp (MmM) 21 21,63 = rg, = 20,37
75 (mm) 84,5 86,11 > r, > 82,89
by (mm) 26 26,78 = by = 25,22
impulsor b, (mm) 14 14 > b, = 11,66
By () 30 35,01 = p; = 13,95
B (%) 25 30,13 = f, = 16,65
z () 6 8>z 4
6 (mm) 3,5 54=>6§=3
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Seccién Parametro Valor Rango técnico operativo
360> >34
A(°) 35 36,05=>1 =35

Por ultimo, cabe recordar que los pardmetros de la voluta no fueron considerados en las
restricciones técnico operativas, debido que el analisis se enfocé en el impulsor, que es el elemento
mecanico que produce la conversion energética del sistema, ademas de presentar las mayores
Pérdidas hidraulicas. Sin embargo, el sistema completo (impulsor y voluta) fueron considerados en

la simulacion, debido a las condiciones de frontera.

2.2.3 Construccion de los modelos analiticos

Con base en el tridngulo de velocidades expuesto en la Figura 1-9 y los pardmetros geométricos
vistos en la Figura 2-3, la Figura 2-5 presenta el diagrama de flujo para estimar la cabeza hidraulica
en el BEP. Se puede observar el flujo de las ecuaciones, mostrando las incdgnitas resaltadas en rojo,
azul, verde, morado, y cian, respectivamente. Se tomé como punto de partida la ecuacién de Euler,
donde cada una de las incdgnitas de cada expresion fueron reemplazadas mediante conceptos
fisicos y fluido dinamicos, tales como: el andlisis del triangulo de velocidades, movimiento circular
uniforme y la ecuacién de continuidad. Finalmente, en la Expresion (2-4) presentd el cambio para
cada modelo propuesto, dependiendo de las suposiciones realizadas que se describieron mas

adelante.

Con respecto a las ecuaciones matematicas, se tomé como base la Ecuacién (2-1), que es la
expresion de la Ecuacién de Euler para turbo mdquinas, donde la velocidad absoluta en la
componente tangencial C;,, y la velocidad tangencial a la salida del impulsor U, son desconocidas
en ese instante. La Ecuacién (2-2) permitié calcular la velocidad tangencial de la particula de agua
a la entrada del impulsor, por medio del movimiento circular uniforme, con variables conocidas
como el radio de salida del impulsor y la velocidad angular. La Ecuacién (2-3) se pudo elaborar
mediante el analisis del tridngulo de velocidades, teniendo como incégnita la velocidad radial en la

entrada. La Ecuacidén (2-4) permitié calcular la velocidad radial a la entrada del impulsor, mediante
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la ecuacion de continuidad, es decir, suponiendo que se conserva el flujo masico. Esta expresion se
modificd respecto a cada uno de los modelos evaluados. La Ecuacion (2-5) se realizd un
procedimiento relativo al triangulo de velocidades. Finalmente, la Ecuacién (2-6) se elabord

mediante el movimiento circular uniforme.

Figura 2-5: procedimiento para el desarrollo de los modelos analiticos.

. Us
H=—""2"°= »Ecuacién de Euler (2-1)
g
_ Movimiento circular (5_
Us = 1row ~ 7 uniforme (2-2)
C’m; .. .
Cy, =Ug — ———------- ~Tridngulo de velocidades (2-3)
tan(ﬁz)
g 1 bl e Ecuacion de continuidad
[ Cm =Cpi—— 1 - ------ > Variacion en los modelos (2-4)
\\ 2 1 742b2 J candidatos
le =U; tan(ﬁl) ——————— ->Triangulo de velocidades (2-5)
Uy =rw ------- - Movimiento circular uniforme (2-6)

A continuacién, se expuso las consideraciones matematicas para el desarrollo de los modelos

candidatos.

=  Modelo 1. Sin consideraciones previas

Con base en la Figura 2-5, se desarrollé el procedimiento algebraico para el calculo de la cabeza

hidraulica tedrica. Como resultado, la Ecuacion (2-7) presentd el primer modelo candidato, que

relacioné seis parametros geométricos vistos en la Figura 2-3.
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_hw r{by tan(B;)

2
Her == <r2 b, tan(&)) (27)

Finalmente, la Figura 2-6 presenta los parametros geométricos y el espacio de flujo analizado. En
(a) se expone la vista alabe-alabe, donde se observa el dangulo de entrada y salida del flujo.
Seguidamente, (b) expone la vista tridimensional del impulsor, donde se detalla la entrada y salida
del fluido. En (c) se esquematiza la vista de perfil hidraulico, donde se puede observar el area
ocupada por el alabe y el espacio del fluido. Adicionalmente, se detalla el eje de rotacién, radios,
ancho de entrada, salida del dlabe y el dngulo de succidn, siendo este ultimo de 90 ° en la salida.
Por ultimo, (d-e) presentan el area de salida y entrada, respectivamente, detallado en la vista del
impulsor en (b). La geometria expuesta en ambas areas corresponde a rectangulos, debido que
este modelo no considerd la inclinacién en la salida (1) y la entrada en una PAT radial tiene seccién

rectangular.
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Figura 2-6: parametros geométricos y areas de flujo para el modelo 1.

(a) Vista alabe-dlabe (b) Ubicacién de las dreas analizadas

Entrada

o ( ,,,,,,,,,,,,,, Salida

N 1--~ Salida

\:‘luido

Entrada
(c) Perfil hidriulico
ba

) | Alabe (d) Area de salida (e) Area de entrada

O 0
o ) & by A=90 by
A=90°
" Fluido 2mry 2173
Y

Eje de rotaciéon

Para este modelo, se tuvieron presentes las siguientes condiciones:
e El espacio ocupado por el eje es despreciable.
e El angulo de succidn del dlabe es 90 °.
e El espacio que ocupan los alabes en el impulsor es despreciable.
e La expresion es independiente del flujo volumétrico.
e No se considerd la curvatura de la carcasa superior e inferior (Figura 2-2).

e Se consideraron las suposiciones de la seccién 1.1.9.
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= Modelo 2. Consideracidn del eje

De la Figura 2-6, el drea considerada en el modelo 1 indicaba que el angulo de succién equivale a
90 °. Sin embargo, esto es cierto solo para el drea de entrada, debido al tipo de flujo de la turbo
magquina. Lo anterior se debe a que el parametro A solo se reporté en cinco casos, de acuerdo con
las PAT listadas en la Tabla 2-3. Por tanto, para aproximar el area de salida desde la vista del perfil

hidrdulico, este modelo considerd el radio del eje (rgy) v el radio de entrada del impulsor (r4).

La Figura 2-7 presenta los parametros geométricos y el espacio de flujo analizado. En (a) se expone
la vista alabe-alabe, donde se observa el angulo de entrada y salida del flujo en el dlabe. Esta vista
se diferencia del modelo 1 por el parametro g y que no se considera A. Seguidamente, (b) expone
la vista tridimensional del impulsor, donde se detalla la entrada y salida del fluido. En (c) se
esquematiza la vista de perfil hidraulico, donde se puede observar el area ocupada por el dlabe y
el espacio del fluido. Por ultimo, (d-e) presentan el drea de salida y entrada, respectivamente,
detallado en la vista del impulsor en (b). La geometria expuesta en el area de salida, se observa una

superficie conica que varia respecto a la magnitud de los radios y la longitud de b;.
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Figura 2-7: parametros geométricos y areas de flujo para el modelo 2.

(a) Vista dlabe-alabe (b) Ubicacidn de las areas analizadas
En‘grada
B
Alabe
w /
*************** - Salida
%
A Tshe N LN - Salida
Fluido
Alabe A
Entrada
(c) Perfil hidraulico (d) Area de salida
. 27y .
/I |
Alabe “ k/k—q
2T,

(e) Area de entrada

[

Fluido Eje de rotacién

27Ty

Con base en el procedimiento para el desarrollo del modelo analitico, la Ecuacién (2-4) se modifico
para adaptar las nuevas variables. Para ello, la salida se aproxima a una superficie cdnica, por lo
gue el area se aproxima al promedio entre el radio de entrada y el radio del eje. Por tanto, con base
en la consideracién expuesta, la Ecuacion (2-8) expone el calculo algebraico para la velocidad radial

en la salida.
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b(r; +
Cm — 1(1 sh)

2-8

Al aplicar la Ecuacidn (2-8), en lugar de la Ecuacion (2-4) del diagrama de flujo de la Figura 2-5, se

obtuvo como resultado el modelo candidato registrado en la Ecuacion (2-9).

Ho

_ r,w? (7”2 _ r1by tan(By) (rq + rsh)) (2-9)

g 2 1,b, tan(,)

Sin embargo, 75, no fue reportado en los estudios registrados en la Tabla 2-3. Por lo tanto, se
propuso utilizar una expresion alternativa reportada por Barbarelli et al. [35] para el calculo de 7.
La Ecuacion (2-10) muestra el calculo del radio del eje, donde se relaciona la potencia hidraulica
(Py), la velocidad angular (w) y el esfuerzo de torsidn (t), siendo este valor de 7,56 MPA en caso de

no conocerse el material de fabricacion del eje [29].
2Py,
o= (—) (2-10)

Finalmente, de la Ecuacidn (2-9), se puede deducir que si se desconoce 15, entonces, rg, =1;. Con

la anterior suposicidn, se retorna al modelo 1.
= Modelo 3. Consideracién del angulo de succidén del dlabe

De la Figura 2-6, el area considerada en el modelo 1 indicaba que el angulo de succion equivale a
90 °. Sin embargo, para este modelo 4 es conocido, mientras que 7y, es desconocido. El pardmetro

en cuestion se reportd en cinco de las PAT consultadas.

La Figura 2-8 presenta los parametros geométricos y el espacio de flujo analizado. En (a) se expone
la vista alabe-alabe, donde se observa el angulo de entrada y salida del flujo en el alabe.

Seguidamente, (b) expone la vista tridimensional del impulsor, donde se detalla la entrada y salida
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del fluido. En (c) se esquematiza la vista de perfil hidraulico, donde se puede observar el area
ocupada por el dlabe y el espacio del fluido. Esta vista es equivalente a la propuesta en el modelo
1, contrastando con la variacién de A. Por ultimo, (d-e) presentan el drea de salida y entrada,
respectivamente, detallado en la vista del impulsor en (b). Para la geometria expuesta en el area
de salida, se observa una superficie conica que varia respecto a la magnitud del ancho y radio de

entrada y el angulo A.

Figura 2-8: parametros geométricos y areas de flujo para el modelo 3.

(a) Vista dlabe-alabe (b) Ubicacién de las dreas analizadas

Entvrada

41 S | Salida

Salida

Ent‘rada
(c) Perfil hidraulico (d) Area de salida
b ‘ 2mry ‘
| w2 4]
A R/ —L A
labe 27r-2x xr

(e) Area de entrada

]

by

Fluido Eje de rotacién

27TT2

Con base en el procedimiento para el desarrollo del modelo analitico, la Ecuacién (2-4) se modifico

para adaptar el dngulo de succidn del alabe. Para ello, se aproximd la superficie en un cono, por lo
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que el drea de salida se aproxima respecto a la magnitud del ancho de entrada y la inclinacién del
angulo de succién. Por tanto, con base en la consideracién expuesta, la Ecuacién (2-11) expone el

calculo algebraico para la velocidad radial en la salida.

b, (21 r; — by cos(4,))
= 2-11
Cm, = Cm,y 21 r3b, (2-11)

Al aplicar la Ecuacidn (2-11), en lugar de la Ecuacidn (2-4) del diagrama de flujo de la Figura 2-5, se

obtuvo como resultado el modelo candidato registrado en la Ecuacion (2-12).

(2-12)

003

_ 1w? riby tan(By) (2 1y — by cos(A))
g <r2 B 21 1y, b, tan(B,) )

Finalmente, de la Ecuacion (2-12), se puede deducir que si se desconoce A, entonces, A=90 °. Con

la anterior suposicidn, se retorna al modelo 1.
= Modelo 4. Consideracién del eje y espesor de los dlabes

Con base en lo expuesto en el modelo 2, este modelo propuso adicionar el espacio que ocupan los
alabes en el impulsor. Para ello, se adiciona la variable 8§, que ha sido reportada en 14 de las PAT
registradas en la Tabla 2-3. La Figura 2-9 presenta los parametros geométricos y el espacio de flujo
analizado. En (a) se expone la vista alabe-alabe, donde se observa el angulo de entrada y salida del
flujo en el dlabe. Seguidamente, (b) expone la vista tridimensional del impulsor, donde se detalla
la entrada y salida del fluido. En (c) se esquematiza la vista de perfil hidraulico, donde se puede
observar el drea ocupada por el dlabe y el espacio del fluido. Esta vista es equivalente al modelo 2.
Por ultimo, (d-e) presentan el area de salida y entrada, respectivamente, detallado en la vista del
impulsor en (b). La geometria expuesta en el drea de salida, se observa una superficie conica que
varia respecto a la magnitud de los radios y la longitud de b;. Ademas, se detalla el espacio que

ocupan los alabes.
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Figura 2-9: parametros geométricos y areas de flujo para el modelo 4.

(a) Vista alabe-dlabe (b) Ubicacidén de las dreas analizadas
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Con base en la Ecuacidn (2-8) del modelo 2, la Ecuacién (2-13) presenta el resultado de la adicién
del espesor (§) y numero de los alabes (z). Para ello, tanto en la entrada como en la salida, se
consideraron espacios que el flujo no ocuparia, por lo que el area efectiva en ambas trayectorias

es menor, comparado con el modelo 2.

b[m(ry + 1n) — 26]

Cp., = 2-13
Mz "M p, (2w 1y — 26) (2-13)
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Al aplicar la Ecuacion (2-13), en lugar de la Ecuacidn (2-8), se obtuvo como resultado el modelo

candidato registrado en la Ecuacion (2-14).

2 bt + rsp) — 26
_Taw <2_7‘1 1tan(By)[m (r + 1) — 2 ]> (2-14)

b, tan(B;) 2w ry — z6)

Respecto al radio del eje, se mantuvieron las condiciones expuestas en el modelo 2. Finalmente,
de la Ecuacion (2-14), se puede deducir que si se desconoce 7y, y §, entonces, 1y, =11 y 6=0. Con

las anteriores suposiciones, se retorna al modelo 1.
= Modelo 5. Consideracion del angulo de succidn y espesor de los dlabes

Con base en el desarrollo del modelo 3, el presente modelo considerd el espacio que ocupan los
alabes. Al igual que el modelo 4, se adiciond la variable 6. La Figura 2-10 expone los parametros
geomeétricos y el espacio de flujo analizado. En (a) se expone la vista alabe-alabe, donde se observa
el angulo de entrada y salida del flujo en el dlabe. Seguidamente, (b) expone la vista tridimensional
del impulsor, donde se detalla la entrada y salida del fluido. En (c) se esquematiza la vista de perfil
hidraulico, donde se puede observar el drea ocupada por el alabe y el espacio del fluido. Esta vista
es equivalente a la propuesta en el modelo 3. Por ultimo, (d-e) presentan el area de salida y
entrada, respectivamente, detallado en la vista del impulsor en (b). Para la geometria expuesta en
el area de salida, se observa una superficie cdnica que varia respecto a la magnitud del ancho y

radio de entrada y el angulo 4. Ademas, se tiene en consideracion el espesor de los alabes.
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Figura 2-10: parametros geométricos y dreas de flujo para el modelo 5.

(a) Vista dlabe-alabe (b) Ubicacién de las areas analizadas
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Con base en la Ecuacion (2-11), la Ecuacién (2-15) registra el resultado de la adicion del espesor (§)

y numero de alabes (z), tanto en la entrada como en la salida.

by (2 r; — by cos(A) — z6)
b,(2mry — z98)

Cm, = Cm, (2-15)

Al aplicar la Ecuacién (2-15), en lugar de la Ecuacion (2-11), se obtuvo el quinto candidato,

registrado en la Ecuacién (2-16).



72 Mejora de la eficiencia hidraulica de una bomba centrifuga operada como turbina

utilizando métodos de optimizacion

(2-16)

1w’ r1by tan(By) 2w 1y, — by cos(A) — z8)
- "2 b, tan(B,) (27 1, — 26)
Finalmente, de la Ecuacion (2-16), se puede deducir que si se desconoce Ay §, entonces, A1=90 °y

6=0. Con las anteriores suposiciones, se retorna al modelo 1.
= Modelo 6. Caudal como parametro en la entrada

Los modelos anteriores consideraron los parametros geométricos en la salida, como lo fue el ancho
y el angulo de entrada del flujo. Sin embargo, son independientes del caudal que experimenta la
turbo maquina. El presente modelo considerd el flujo volumétrico en el BEP como pardmetro de
entrada, conteniendo las variables con el subindice 1. La Figura 2-11 presenta los parametros
geomeétricos y el espacio de flujo analizado. En (a) se expone la vista alabe-alabe, donde se observa
el angulo de salida del flujo en el alabe. Seguidamente, (b) expone la vista tridimensional del
impulsor, donde se detalla la entrada del fluido. En (c) se esquematiza la vista de perfil hidraulico,
donde se puede observar el drea ocupada por el dlabe y el espacio del fluido. Esta vista se diferencia
de los modelos anteriores, dado que los parametros b; y A son absorbidos por la integracidn del
caudal como parametro de entrada. Por ultimo, (d) presenta Unicamente el drea de entrada,
detallado en la vista del impulsor en (b), debido que el drea de salida se deduce matematicamente

con el caudal en el BEP (Qpgp).
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Figura 2-11: parametros geométricos y drea de flujo para el modelo 6.

(a) Vista dlabe-alabe (b) Ubicacién del drea analizada
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Con base en el procedimiento para el desarrollo del modelo analitico, la Ecuacidn (2-17) registra el

resultado al considerar el caudal en lugar de los pardmetros geométricos en la salida.

QBEP

= 2-17
2T rzbz ( )

m;

Al aplicar la Ecuacidn (2-17), se obtuvo el sexto candidato, registrado en la Ecuacion (2-18).
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_hw (7"2 Qpep ) (2-18)

@ 2T rzbz tan(ﬁz)

Finalmente, partiendo de la Ecuacién (2-18), se puede deducir que el modelo difiere de los
anteriores, dado que es necesario conocer el caudal en el BEP. Si este dato no se conoce, no es

posible aplicar este caso.
= Modelo 7. Caudal y espesor de los alabes

Con base en el Modelo 6, el presente candidato considerd el espacio ocupado por los alabes. La
Figura 2-12 muestra los parametros geométricos y el espacio de flujo analizado. En (a) se expone
la vista alabe-dlabe, donde se observa el dngulo de salida del flujo, junto con el espesor del alabe.
Seguidamente, (b) expone la vista tridimensional del impulsor, donde se detalla la entrada del
fluido. En (c) se esquematiza la vista de perfil hidraulico, donde se puede observar el area ocupada
por el alabe y el espacio del fluido. Esta vista se diferencia de los modelos anteriores, dado que los
parametros b; y A son absorbidos por la integracion del caudal como parametro de entrada. Por
ultimo, (d) presenta Unicamente el drea de entrada, detallado en la vista del impulsor en (b), debido

que el area de salida se deduce matematicamente con el caudal en el BEP (Qpgp).
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Figura 2-12: parametros geométricos y drea de flujo para el modelo 7.
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Con base en la Ecuacién (2-4), la Ecuacién (2-19) registra el resultado al considerar el caudal y el

espesor de los dlabes, en lugar de los parametros geométricos en la salida.

Qpep
= "7 2-19
Cm, b, 2w ry — 26) ( )

Al aplicar la Ecuacién (2-19), se obtuvo el séptimo candidato, registrado en la Ecuacién (2-20).
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_hw Qpep
Heoy ==~ (TZ“) " b, tan(By) (2m 1, — z5)> (2-20)

Al igual que el Modelo 6, la Ecuacidn (2-20) requiere conocer el caudal en el BEP. Si este dato no se

conoce, no es posible aplicar este caso.
= Comparacion entre los modelos 1y 6

La Tabla 2-9 muestra la comparacién entre los modelos 1 y 6, con respecto a la cantidad de

parametros y la expresion que los diferencia respecto a la velocidad radian en la entrada (sz).

Tabla 2-9: Comparacion entre los modelos 1y 6.

Modelo Expresidon matematica EZ?;L:aefrgs Variante Cp,,
ryw* 72b, tan(,) r1b;1
1 Hool = — rz_ 6 sz =Cm1+—2 b
g r,b, tan(ﬁz) TT07
rw Q Q
6 Hpe = —— |y - ——F—— 3 Cp, = 20
g 2mryb, tan(ﬁz) 2mryby

Como se puede observar, el modelo 1 y 6 tienen una equivalencia conceptual, donde solo se
diferencian en el calculo de la expresion Cp,,. En la salida del impulsor, el modelo 1 considero
parametros geométricos, mientras que el modelo 6 se establecié con el caudal. Al igualar ambas
expresiones, se obtuvo la Ecuacion (2-21), con el fin de obtener el caudal calculado para el modelo

1.
Qppp = Area - Velocidad = (2nrib, tan f,)(r1w) (2-21)

Con base en la Ecuacién (2-21), se puede observar que el caudal esta en términos de los parametros
geométricos 1y, by, B1 y el pardmetro de operacién w. Para verificar que el caudal calculado es
aproximado al caudal experimental (ver Tabla 2-2), se realizé la comparacién con respecto a las
PAT que reportaron los pardmetros geométricos de entrada. La Figura 2-13 muestra el grafico de

barras que compara el caudal calculado, en color azul, y el experimental, en color naranja. Diez PAT
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reportaron los pardmetros de entrada. Los datos estdan en orden ascendente del caudal
experimental. En andlisis, se aprecia en los calculos del caudal de las turbo maquinas P12, P21, P24,
P25 y P26, tuvieron una diferencia en caudal superior a 70 m3/h, mientras que P10, P11, P14, P22
y P23, la diferencia no superé los 25 m3/h. Por tanto, el cdlculo del caudal en el BEP, mediante

parametros geométricos, obtuvo aceptacidn en cinco de las diez turbo maquinas.

Figura 2-13: Comparacién entre el caudal calculado y el experimental.
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PAT Evaluadas

Las posibles razones por las que los modelos 1 y 6 presentaron diferencias en el caudal, son las

siguientes:

e Elmodelo 6, que tiene el caudal experimental como parametro para el calculo de la cabeza
hidraulica, estd considerando indirectamente los fendmenos fisicos que ocurren en la
turbo maquina, como son las pérdidas hidrdulicas, propiedades del fluido, trayectoria de
los alabes y pérdidas de choque.

e Los pardmetros del modelo 1 se basaron en condiciones ideales donde el flujo es
irrotacional y cambio de energia permanente.

e El modelo 1 considerd un dngulo de succidn de 90° y no tuvo presente el espacio ocupado
por los alabes. Sin embargo, con base en las cinco PAT que reportaron en angulo de succion,

este oscila entre 35°y 75°.
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e lavelocidad reportada en la Ecuacidon (2-21) tiene presente que los vectores de flujo son

paralelos entre si y de igual magnitud, por lo que se desprecian las pérdidas de choque.

Finalmente, la eleccidn del modelo analitico para el proceso de optimizacion dependié del

desempeio obtenido en el Andlisis y validacion de los modelos analiticos planteados en esta

seccion.

=  Resumen de los modelos candidatos

La Tabla 2-10 presenta el resumen de las caracteristicas de los modelos candidatos propuestos. Se

registrd la expresion matemdtica, los parametros geométricos considerados, la variante respecto

al modelo 1y el retorno al modelo base (modelo 1). Adicionalmente, los modelos 1 al 5 emplean

el drea de entrada y salida, mientras que los modelos 6 y 7 solo consideran el area de entrada.

Tabla 2-10: caracteristicas de los modelos candidatos.

Cantidad de Retorno al
Modelo Expresidon matemadtica Variante
pardametros modelo base
_rw? _ by tan(ﬁl)) ) )
! Heoy = g (Tz T2b; tan(fz) 6
_ nw? __ mibgtan(By)(ri+7sp) _
2 Heo = g (Tz 2 ryby tan(Bz) ) 7 Tsn Tsh=T1
_ nw? __ riby tan(By)(2m r1—by cos(A)) _an o
3 H°°3 - g (TZ 2T 12 b; tan(B3) ) 7 4 4=90
_ nw? _ rybytan(B)[w (ry+75p)-28] Tsh=T1
4 Hey = g (TZ b, tan(B,) (27 15, —26) ) 2 Tsh, 6,2 5=0
5 Hys = ryw? (rz _ mibytan(B)(@mryi—by cos(/l)—z&)) 9 16z =90
g by tan(B2) (21 1,—26) 5=0
= 2@ __ O8EP ,
6 Hee = g (rzw 27 ryby tan(Bz)) 3 Csep
_nRe __ @ Qsep, 6,
7 He7 = g (rzw by tan(B,) (2w rz—zﬁ)) 5 )
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Con base en el desarrollo de la presente seccidn, se concluyé el desarrollo del segundo objetivo de

la presente investigacion.

2.3 Estrategia de solucion por algoritmos de optimizacion

Para lograr el desarrollo del tercer objetivo especifico, se han identificado tres métodos de solucién
en la literatura especializada para abordar el problema de maximizacion de la eficiencia hidraulica
basado en los pardmetros geométricos del impulsor. El primero de ellos es el método de
optimizacion por enjambre de particulas (PSO por sus siglas en inglés), el cual ha sido seleccionado
debido a su amplia utilizacién en la literatura para resolver modelos analiticos de naturaleza no
lineal [119]-[124] y aplicado en PAT [101]. Por otra parte, al realizar la busqueda en la literatura
especializada se encontraron dos algoritmos adicionales a los citados en el estado del arte:
algoritmo de busqueda por vortice (VSA por sus siglas en inglés Vortex Search Algorithm) y el
algoritmo de enjambre de salpas (SSA por sus siglas en inglés). Estos algoritmos no han sido
aplicados al problema de optimizacion de impulsores de PAT, pero han mostrado buenos
resultados en aplicaciones del drea eléctricay mecdnica. El VSA ha demostrado ser una herramienta
eficaz al proporcionar soluciones de alta calidad con una consistente repetibilidad en los resultados
[125], [126]. Por otra parte, el SSA se ha implementado en el analisis de transformadores,
obteniendo un error relativo inferior en la respuesta al compararse con algoritmos genéticos [127].

A continuacion, se proporcionard una vision general de cada una de las técnicas expuestas.

2.3.1 Optimizacion por enjambre de particulas

El algoritmo PSO es una técnica inspirada en el comportamiento de bandadas de aves y bancos de
peces. Fue desarrollado en 1995 por Eberhart y Kennedy [128]. En el algoritmo, cada animal se
representa como una particula que forma un grupo de exploracidn esparcido en un espacio de
solucidn, en busca de una fuente de alimento comun. La caracteristica clave del PSO radica en cémo
avanzan las particulas en el espacio de solucidn, sujeto a restricciones especificas. En cada
iteracion, se considera la informacién de las particulas y se sigue la mejor respuesta encontrada en

ese momento. Ademas, el algoritmo incorpora un componente aleatorio para evitar dptimos
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locales, lo que permite la exploracién del espacio de solucién, siempre dirigiéndose hacia la zona

donde se encontré la mejor solucién en la iteracion anterior.

El algoritmo continuo y el algoritmo binario son las dos variaciones de este método. En el primer
escenario, las particulas pueden tomar valores reales en cada dimensién, mientras que el segundo
escenario solo puede adoptar valores de 0 o 1. Para determinar los parametros geométricos del
impulsor, se utilizard un algoritmo continuo. Las ecuaciones para PSO y su proceso iterativo se

proporcionan a continuacion.

La Ecuacidn (2-22) presenta el vector X; que contiene las variables del problema de optimizacién.
Al finalizar el proceso iterativo, se obtienen los valores que conducen a la solucién éptima del
problema. Por otro lado, el vector de velocidades V;, expuesto en la Ecuacion (2-23), almacena las
velocidades correspondientes a cada variable del problema, donde i representa la i-ésima
particula. Ambos vectores se actualizan en cada iteracion para guiar el avance de las particulas

hacia la solucién del problema.

Xi = [xl,xZ,X3, ...,xN] Vi EeP (2'22)

Vi = [vl,vz, U3, ...,UN] Vi EeP (2'23)

Al iniciar el problema, se crea un conjunto de particulas de tamafio P, y las variables de cada
particula se establecen aleatoriamente, al igual que las velocidades para la primera iteracion.
Ademas, se les asignan limites maximos y minimos que estan relacionados directamente con el

problema bajo analisis para X;, y con la velocidad de convergencia para las velocidades.

En este algoritmo, el movimiento de la particula en cada iteracidon se compone de tres vectores. La
Ecuacidn (2-24) reporta el vector Xl-t, que representa los valores asignados para el desplazamiento
de la particula en la iteracidn t, y se obtiene al sumar el vector Xl-t_l, gue es la posicidn anterior de

la particula en la iteracién t — 1, con la velocidad de desplazamiento en la iteracién t.
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Xt=xt"1+vt (2-24)

Del andlisis de la Ecuacidn (2-24), se puede notar que el desplazamiento de la particula en el espacio
de exploracion se determina por V;;. Este valor se obtiene a partir de los valores asignados a cada
variable en la iteracidn anterior, utilizando dos funciones de adaptacion. Estas funciones evaltan
la funcidn objetivo de cada particula para encontrar la posiciéon éptima de la i-ésima particula
(mejorpos;) y su respectiva funcion objetivo (aptittudy, ), asi como la mejor solucion en la nube
de particulas (mejorpos) y su funcién objetivo correspondiente (aptitud,;) hasta la iteracion

actual.

Es relevante destacar que estas posiciones se actualizan en cada iteracién, siempre y cuando los
resultados obtenidos por la particula y la nube de particulas en la iteracidon actual superen los
obtenidos en la iteracién anterior. La formula para calcular la velocidad en cada iteracién se

muestra en la Ecuacién (2-25).

VE = 51V + g, - rand, - (meforpos; — X{) + g, - rand,
(2-25)
- (mejorpos; — Xf™1)

Donde el vector Xf_l se utiliza para representar la posicién de la particula i en la iteracidn anterior.
El factor de inercia 2t~ corresponde a la inercia en la iteracion anterior, y se actualiza en cada
iteracion para aumentar a medida que el algoritmo avanza. Los valores @1 y @, representan los
componentes cognitivo y social, respectivamente. Para evitar que el algoritmo caiga en 6ptimos
locales, se utilizan los valores rand y r rand,, los cuales son aleatorios y varian entre 0y 1 [129].

En la Figura 2-14 se muestra el pseudocédigo que describe el proceso iterativo del algoritmo PSO.
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Figura 2-14: pseudocddigo del algoritmo PSO. Adaptado de [130].

Datos: Pardmetros del PSO, parametros del
modelo matematico

parat=1:1,,,, hacer

si t == 1 entonces

Generar el camulo de particulas;

Evaluar la funcién objetivo y las restricciones

para cada individuo;

Evaluar la funcién de adaptacion;

Seleccionar la mejor solucién con su

respectiva posicion;

ino

Actualizar el vector de velocidades;

Actualizar la posicién de las particulas;

Generar el cimulo de particulas;

Evaluar la funcién objetivo y las restricciones

w

para cada individuo;

Evaluar la funcion de adaptacion;
Actualizar la mejor solucién con su
respectiva posicion;
sit = t,,,, €ntonces
Resultados: Imprimir resultados
Terminar el algoritmo

sino

| Continue;
fin
fin

fin

2.3.2 Algoritmo de busqueda por vértice

El algoritmo VSA es una técnica de optimizacion metaheuristica utilizada para resolver problemas
de optimizacién numérica con funciones no lineales. Fue desarrollado en 2015 por Dolan y Olmez
[131]. Su inspiracion proviene del comportamiento vertical de los fluidos agitados [126]. En este
algoritmo, el vdrtice se representa mediante multiples hiper esferas no concéntricas, donde el

primer didmetro se centra en el espacio de solucién y esta restringido por los limites de cada
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max min

variable. La Ecuacion (2-26) presenta el radio de la hiperesfera, donde x Yy X representan

los limites del rango de las variables analizadas en un espacio d-dimensional.

xmax + xmm

2

1o = (2-26)

La Ecuacién (2-27) describe las soluciones generadas por un proceso aleatorio mediante una
distribucién gaussiana en el espacio de solucién. Aqui, {f representa el vector de variables
aleatorias, u; es el centro actual de la hiperesfera en cada iteracién t, y v es una matriz de

covarianzas.

@), = (6F )" (5 — ) 227)
1%

st = (¢ uev) = (@m)2v])
El valor del radio es crucial en el algoritmo VSA, ya que define el limite del vector aleatorio (f. La

matriz de covarianzas se simplifica de acuerdo con lo mostrado en la Ecuacién (2-28) [132].

_ max{x"} — min{xmin}

% - (2-28)

El paso siguiente implica evaluar las soluciones potenciales asociadas con cada valor aleatorio de
la matriz gaussiana. Estas soluciones deben estar conectadas para establecer un nuevo centro que
facilite el avance en el espacio de solucidn. La convergencia y, por ende, la mejor solucién del
problema se logra mediante la reduccion del radio, que ocurre en cada iteracion al usar la funcién
de seleccidn del nuevo radio basada en la funcion gamma inversa [125]. La Ecuacidn (2-29) expone
la expresidon de la reduccioén del radio, donde a es un pardmetro constante que controla la velocidad
de descenso del radio de la hiperesfera que representa el espacio de solucidn. Por ultimo, la Figura

2-15 expone el pseudocddigo que describe el proceso iterativo del VSA.

rea = o (1- )e(‘“tnfax) (2-29)

tmax
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Figura 2-15: pseudocddigo del algoritmo VSA. Adaptado de [130].

Datos: Definir p; v r; para la hiperesfera;
Generar cada candidato a solucién potencial s!
usando la Ecuacién (2-26);

Verificar los limites superiores e inferiores s
usando la Ecuacién (2-27);

t
1
Evaluar s! en la funcién objetivo;
Encontrar la mejor solucién s},
parat =1:t,,, hacer
Actualizar el centro ju41 = s}
Calcular el nuevo radio ;41 usando la Ecuacién (2-28);
Generar nuevos candidatos st
la Ecuacion (2-26);
Verificar los limites de cada uno s
la Ecuacién (2-27);
Evaluar s’ en la funcién objetivo;
Encontrar la mejor solucién s}, _,:
si k > kimnqe entonces
Seleccionar como solucién del problema pig41;
Imprimir resultados;

por medio de

+1 yusando

Terminar el algoritmo;
fin
fin

2.3.3 Algoritmo de enjambre de salpas

El algoritmo de salpas es una técnica de optimizacién basada en el comportamiento de las salpas.
Fue desarrollado en 2017 por Mirjalili et al. [133]. Las salpas son similares a las medusas tanto en
apariencia como en comportamiento. Su cuerpo es transparente y tiene forma de barril, sus tejidos

son parecidos y se desplazan en el agua mediante el bombeo de esta a través de su cuerpo [134].

La razén fundamental por la cual el comportamiento de las salpas es considerado para resolver
problemas de optimizacién es la tendencia a coexistir en enjambres, debido a las condiciones de
su entorno. La forma de agruparse les permite desplazarse eficientemente al formar cadenas entre
ellas y acceder en areas de dificil ingreso para alimentarse. Esta conducta de formar cadenas para

desplazarse ha sido objeto de estudio, ya que las salpas lo realizan de manera rapida y coordinada
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[135]. La cadena de salpas tiene la capacidad de dirigirse hacia la mejor fuente de alimento, la cual
cambia constantemente. Esto les permite explorar el espacio de solucién en busca de una
respuesta Optima. Las principales caracteristicas del algoritmo de optimizacién basado en el

comportamiento de las salpas son [127]:

e En cada iteracidn, la actualizacion de la poblacién considera la mejor solucidn obtenida
hasta el momento.

e El lider de la poblacién actualiza su posicion en funcion de la mejor fuente de alimento
encontrada en cada iteracion, lo que le permite explorar el espacio de solucién cercano.

e El algoritmo se beneficia de dos comportamientos en el movimiento de las salpas, lo que

evita que se quede atrapado en dptimos locales.
Las etapas en las que se desarrolla el algoritmo SSA son las siguientes:

i En la primera etapa, se define la poblacién inicial mediante la matriz expuesta en la
Ecuacién (2-30). Con lo anterior, la cadena inicial de salpas se establece de manera
aleatoria mediante la Ecuacidn (2-31). Cada salpa representa una posible solucién al

problema de optimizacion, es decir, una fila dentro de la matriz.

Sliy Sy - Sl,
t t ... QJt
SIt = 51121 51:22 . Sl'Nv (2-30)

SlIt\i,,lsht\/i21"'Sl,tvav

Slf = rand(y["e* — ymin) 4 ymin
i=1,23,..,N,

(2-31)

. . t . .. . max min
En la ecuacion previa, SI; representa una salpa individual, mientras que y;"“y y;""" son
los limites superior e inferior del espacio de solucidn, respectivamente. El término N se
refiere al nimero de individuos en la poblacién, y t es el nimero de iteraciones. Es
. ~ . . t . ’ .z
importante sefialar que cada salpa, definida como S1*, contiene los pardmetros de solucién

para el problema de optimizacion.
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Slfdr =

Sl

t —
Lj =

Después de crear la poblacidn inicial, se realiza una evaluacién de cada salpa utilizando Ia
funcidn objetivo. Se determina cudl salpa obtiene el mejor resultado mediante la Ecuacion
(2-32). En cada iteracidn, la salpa que logre el mejor valor para la funcidn objetivo sera

considerada como el lider de la poblacién.
Sllgest (2-32)

La segunda etapa define el movimiento de las salpas. La poblacidn se divide en dos grupos:
el movimiento en relacién con el lider y los movimientos entre los seguidores. El lider es la
salpa que ha obtenido la mejor solucidn en la iteracién actual y se encuentra al principio
de la cadena de salpas. Su funcién es guiar el movimiento de las demas salpas de la
poblacién en busca de la fuente de alimento. La actualizacion del lider de las salpas se
produce en cada iteracién y depende del movimiento realizado y el resultado de la funcién

objetivo al evaluar cada individuo de la poblacion.

El movimiento con relacién al lider inicia desde la salpa lider de la cadena hasta la mitad de
la poblacién del enjambre de salpas. Este proceso implica un movimiento aleatorio que
considera las restricciones del problema de optimizacidn. Gracias a esto, se logra una
exploracion adecuada del espacio de solucidn alrededor del lider. Matemdaticamente, este
movimiento se expresa de acuerdo con lo registrado en la Ecuacién (2-33), donde Slfj
representa la posicion del lider en el espacio de solucion, Slfdr(lj) es la fuente de alimento
en el espacio de solucién, y/"** y y}”in son los limites superior e inferior del espacio de
solucioén, y C, y C5 son valores aleatorios en el rango de [0,1]. El pardmetro C; esta definido
en la Ecuacion (2-34), que se utiliza para mantener el equilibrio entre la exploracién y
explotacidn del espacio de solucién. Para este caso, t y t,, 4, definen la iteracién actual y

el nimero maximo de iteraciones, respectivamente.

Slltdrm,j) + C; ((}’]max - y]min)cz + y]min) ;=0

. ) ) (2-33)
Slldr(l,j) -C ((y}nax _ yjmln)cz + y}nm) C3 <0
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2
¢, = 26~ (Ena) (2-34)

El movimiento entre los seguidores se aplica a la poblacidon restante, es decir, a las salpas
gue se encuentran desde la mitad de la cadena hasta el final. Para este propdsito, se utiliza
la tercera ley del movimiento de Newton para representar el movimiento de las salpas
seguidoras, como se muestra en la Ecuacién (2-35), donde SIf es la posicién de la salpa.
Este tipo de movimiento se basa en compartir informacién con las salpas adyacentes, lo

gue permite generar nuevas ubicaciones en el espacio de solucidn.

Sli — Sli—l
2

st = (2-35)

iii. Finalmente, la tercera etapa hace referencia a la actualizacién del lider y de los seguidores,
qgue se realiza con las Ecuaciones (2-33) y (2-35). Con esto, la posicion del lider y los
individuos se modificaria, definiendo al nuevo lider como el individuo que proporcione la

mejor solucién objetivo en la iteracién que se lleve a cabo.

La Figura 2-16 muestra el pseudocddigo que describe el proceso iterativo del SSA.
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Figura 2-16: pseudocddigo del algoritmo SSA. Adaptado de [127].

max min.
Yy

Datos: Definir los parametros N;, tomaz, Nu, ¥

Crear la poblacién inicial utilizando la
Ecuacién (2-30);

Hacer t = 0;

Calcular la funcién objetivo para cada individuo;

Escoger la mejor solucion y definirla el lider
de la cadena de salpas;

para t < t,,,, hacer

Calcular el parametro C; a partir de la
Ecuacién (2-33);

parai=1: N, hacer

si i < N;/2 entonces

para j =1: N, hacer

Generar los valores para Cy y
Cs;

Determinar el movimiento de la
cadena de salpas a partir de la

Ecuacién (2-32);

sino

Determinar el movimiento de la
cadena de salpas a partir de la
Ecuacién (2-33);

Verificar /corregir la factibilidad de los
individuos de la nueva poblacidn;
Evaluar la funcién adaptacién de los
individuos de la nueva poblacién;

si F(Slj-“) < F(S1},,) entonces

| Reemplazar al lider;
sino

\fonserv&r la mejor solucién obtenida

hasta el momento como SIj, ;

2.3.4 Codificacion de los parametros geométricos del impulsor de PAT

Para la codificacién del problema de la maximizacién de la eficiencia hidraulica del impulsor de PAT,
la Tabla 2-11 expone un vector de una fila y diez columnas (1x10) con los pardmetros geométricos

gue se expusieron en la caracterizacion del perfil hidraulico (seccién 2.1). Los valores que
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adoptaron las variables dependen del rango asignado en las restricciones técnico operativas
(seccion 2.2.2). Con base en el modelo analitico seleccionado para la rutina de optimizacidn, las
variables que no fueron tenidas en cuenta se descartaron y se restringieron Unicamente las que la

ecuacion considero.

Tabla 2-11: codificacion del problema de la maximizacidn de la eficiencia hidraulica del impulsor

de PAT.
Seccién Entrada Salida Alabe
3 n Tsh b4 B1 A r b, B Z 6
Parametros
(mm) | (mm) | (mm) | (°) () | (mm) | (mm) | (°) () | (mm)

Con base en los algoritmos de optimizacion presentados en esta seccion, se concluyé el desarrollo

del tercer objetivo de la presente investigacion.

2.4 Simulacion numérica

La simulacién numérica se utilizd para validar la cabeza hidraulica optimizada en la secciéon 2.3,
respecto a la PAT base. La Figura 2-17 muestra el diagrama de flujo del proceso de simulacién
numeérica para el perfil original y optimizado, realizada con el médulo CFX del programa Ansys
Workbench. Se puede observar dos eventos en el procedimiento: modelado computacional, del
impulsor y simulacion, delimitado en recuadros de color azul y verde, respectivamente. Para los
volumenes de control del tubo de entrada, voluta, impulsor y tubo de salida, se realizaron en el
madulo SpaceClaim, mientras que el proceso de discretizacion se realizé en el mdédulo Meshing.
Para el modelado del volumen de control del impulsor, el perfil hidraulico se desarrollé en el
maddulo BladeGen, mediante los pardmetros geométricos reportados en el estudio base.
Finalmente, el proceso de simulacién se realizé en el mddulo CFX, de la siguiente forma: se
configurd las condiciones de frontera (entrada y salida), se establecieron las condiciones del

simulador, con base en el equipo de cémputo utilizado, y se validaron los resultados de forma
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numérica y fluido dindmica. Con base en el modelado original [112], no fue posible modelar la

camara inferior y superior, debido a la carencia del dimensionamiento para ambos elementos.

Figura 2-17: diagrama de flujo del proceso de simulacién de la PAT.
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El modelado y la simulacidn aplicada a la turbo maquina P21, ademas de la validacion del proceso
de optimizacidn, se realizé conforme los pasos vistos en la Figura 2-17. A continuacion, se detalla

de cada procedimiento computacional llevado a cabo en la investigacion.

2.4.1 Parametrizacion del impulsor

La parametrizacion del impulsor se realizé en los médulos Vista CPD y BladeGen del software Ansys
Workbench, con el fin de obtener un perfil hidrdulico aproximado de la PAT. Con base en los
pardmetros geométricos, la Figura 2-18 presenta los datos ingresados en el BEP de la turbo
maquina en el mddulo Vista CPD (Centrifugal pump design, por su traduccién desde el inglés). Los
datos ingresados fueron en modo bomba, debido que la vista CPD esta disefiada en ese modo de
operacion. En (a) se aprecia el cdlculo de la eficiencia hidraulica con base en la eficiencia
volumétrica, mecdnica y global del sistema. Sin embargo, debido que el estudio base de la PAT no
reportd ambos datos, se configuré con base en los valores registrados en el programa.
Seguidamente, en (b) se registro la informacién del BEP y el angulo de entrada, que es equivalente
al angulo de flujo visto en la seccién 1.1.8. y explicado con detalle en (c), mediante el tridangulo de
velocidades. Ademas, se configurd la velocidad meridional, establecida en 1, con el fin que la

variable sea homogénea en el borde de ataque del alabe (ver Figura 1-8).

Figura 2-18: registro de datos del BEP en el mdédulo Vista CPD.

(a) Eficiencia (b) Valores ingresados del BEP (¢) Tridngulo de velocidades
Units en el borde de ataque
@) S O
Eficiencies ® S| ) Imperial
Automatic
_______________________________________ Duty
H ydraulic - ' :--------------: ---------------------- ‘:
C: onpopty i | -2 | IS i+ Rotational speed  |2900 rpm : 147 C’1=C'm1
1 ¢ Volume flow 45 Yhe .
Volumetric : olume flow rate e : Datos del Cl C’uI:O m/b
! Density 997 ke + pEp /| eeeaeaaas
Mechanical 1 1 e s H BEP 51 (5] :al — 900:

Pump

i—> Velocidad
meridional
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Seguidamente, se configurd los pardmetros geométricos del impulsor. La Figura 2-19 muestra el
cuadro de registro de datos que proporciona la Vista CPD. En principio, se configurd la relacién
entre la carcasa inferior y eje. Sin embargo, dado la carencia en este pardmetro, se asume un valor
equivalente a 1. Por otra parte, 5; se tabuld para la carcasa superior e inferior con 30 ° en ambos
casos. De igual forma, fue configurado D,, 3,, z y 6, de acuerdo con lo reportado en el articulo
base. Finamente, la inclinacién del borde de salida y de la curvatura de la carcasa inferior se

mantuvieron por defecto, debido a la carencia de ambos datos.

Figura 2-19: registro de los parametros geométricos del impulsor.

Hub diameter Tip diameter

Shaft min diam factor I:I

Relacion carcasa<—; Dhub / Dshaft I:I

User defined ~ |

inferior y eje

Leading edge blade angles
Hub and Meanline

User defined V|
i Hub blade angle E deg
(1 en la carcasa<— :
inferior | Mean blade angle E deg |
Shroud
User defined V|
i Incidence |0 deg : de la carcasa inferior
B1 en la carcasa <— :
superior : Shroud blade angle E deg !

La Figura 2-20 presenta los resultados obtenidos en el modelado del perfil hidraulico del impulsor.
Se puede observar tres conjuntos de resultados, donde se detalla en (a) el rendimiento calculado
(Overall performance) y en (b) entrada del impulsor (Impeller inlet) y salida del impulsor (Impeller
exit).

El conjunto del rendimiento calculado en (a) se presenta en dos secciones. La primera seccion
expone las expresiones matematicas para el calculo de la velocidad especifica de la bomba de
forma adimensional ({1), sistema estadounidense (N;) y sistema europeo (n,). El sistema europeo

es el equivalente al N, visto en la Ecuacion (1-1) y el que esta registrado en la Tabla 2-2. Ademas,
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se muestra la velocidad especifica de succion (Ng), junto a la potencia requerida por la bomba
(power). La segunda seccién presenta la energia transferida al fluido (i, como head coeff), el flujo
que circula por la bomba (¢, como Flow coeff), factor de estabilidad de la curva caracteristica con
un flujo cercano a cero (Kj), la cabeza neta de succidn positiva requerida (NPSH,.) y el coeficiente
de difusion (diffn ratio). Con base a la guia del software Ansys Vista CPD [136], se debe considerar

lo siguiente:

(), indica flujo radial si el valor calculado esta entre el rango de 0,3-0,8.

N, indica el rendimiento de cavitacion de la bomba. Se clasifica en el siguiente rango:
o 1,5 indica cavitacidn deficiente.
o 2,5 indica cavitacién razonable.
o 4,0 indica cavitacién bueno.
o > 4,0 indica cavitacidn excepcional.

e power incluye la eficiencia global de la turbo maquina para el calculo. Se define de la
siguiente forma: Npompa = Nhidrautica * Mvotumétrica * Mmecénica

e K, mide que tan estable es la curva caracteristica de la bomba, cuando el flujo se aproxima
a cero. Debe ser un valor mayor o igual a 0,9.

e Diffnratio debe ser unvalor cercano a cero y no superior a 0,25. Un valor de cero, indica

la maxima eficiencia del flujo, cuando las velocidades relativas son equivalentes (W, = W,)

Seguidamente, el conjunto de la entrada del impulsor en (b) expone los parametros del perfil
hidraulico en las capas representadas en color azul, rojo y verde. Las variables geométricas
expuestas fueron las siguientes: diametro de succién (D,, como eye diameter, equivale a 2 - 1),
didmetro del eje (Dy, como hub diameter, equivale a 2 - 1), espesor de los alabes (Thk, equivale
a d), y el dngulo de entrada del dlabe B (equivale a 8;). Las capas hacen referencia a la division del

modelado del dlabe en diferentes secciones. Este aspecto se aborddé en el Mdédulo BladeGen.

Por ultimo, el conjunto de la salida del impulsor, en (b), se encontraron pardmetros relevantes
como: didmetro del impulsor (D, equivale a 2 - 1), ancho de salida del impulsor (B, equivale a

b,) y lean (equivale a la inclinacién del borde de salida de la Figura 2-19).
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Para resaltar, los parametros que no fueron mencionados en la Figura 2-20, no fueron relevantes
en el modelado preliminar, debido que le perfil hidrdulico se debié parametrizar en el mddulo

BladeGen.

Figura 2-20: resultados obtenidos en la Vista CPD para el modelado del impulsor.

(a) Rendimiento calculado de la bomba centrifuga
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Adicionalmente, el software reportd una eficiencia de 68,15 %, obteniendo un error relativo de
5,66 %. Sin embargo, la eficiencia obtenida en vista CPD es la global, en lugar de la eficiencia
hidraulica. Por otra parte, pardmetros como 4, by, B2 y ¢ no se reportaron en los resultados y no
fue posible compararlos desde el mddulo Vista CPD. Por lo tanto, estos se modificaron en

BladeGen.

Posterior a la parametrizacién base en la vista CPD, el médulo BladeGen permitid la modificacion

del perfil hidraulico con base en los pardmetros geométricos registrados en la Tabla 2-4. Los autores
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del estudio base de la PAT modelada (P21) realizaron investigaciones adicionales empleando la
misma turbo maquina [112], [115], [137]-[140], donde se corroboraron las magnitudes del

impulsor y se corroboré la curvatura del perfil hidraulico.

La Figura 2-21 presenta los parametros geométricos configurados del perfil hidraulico del impulsor,
dividido en cuatro secciones: en (a) se muestra el perfil hidraulico con la vista de la PAT base en la
parte izquierda. En principio, se observa el modelado base de la PAT, que incluye la tuberia de
entraday tuberia de salida. Seguidamente, se observa el acercamiento del perfil ubicado en la parte
derecha, donde se tiene parametrizado 1y, 15, by, 4, 75 ¥ by, con los valores reportados en el
articulo base. Adicionalmente, en la misma vista puede observarse el eje de rotacién y las capas
utilizadas para la parametrizacidn. En este caso, se utilizaron las capas de la carcasa superior e
inferior (curvas extremas del perfil) y la capa central que estad trazada con linea azul. El perfil
hidraulico fue modificado partiendo de los resultados obtenidos en la vista CPD (ver Figura 2-20).

Finalmente, es posible notar un espacio que hay entre el eje de rotacion

Seguidamente, en (b) se observa la vista alabe-dlabe donde se tiene el resultado de la
parametrizacion de 84, B, 81, 62 ¥ @, a lo largo del borde de ataque y borde de salida. Para el caso
de ¢, el angulo se toma como referencia desde el centro del eje de rotacién hacia los bordes de
ataque y salida. Sin embargo, por simplicidad se representa segun lo expuesto en la figura. En (c)
se detalla la curva parametrizada para 1, 2 Y ¢ a lo largo de la trayectoria meridional del dlabe
(M-Prime), donde la curva tiende a ser lineal entre el borde de ataque (M-Prime=0) y borde de

salida (M-Prime=1,25). De igual manera, (d) muestra la curva de tendencia del espesor del dlabe.
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Figura 2-21: parametros geométricos configurados del perfil hidraulico.
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2.4.2 Modelado del volumen de control del impulsor

Con base en los parametros establecidos en la Parametrizacidon del impulsor, La Figura 2-22
muestra el modelado del volumen de control del impulsor junto con los parametros ajustados. El
modelado fue realizado en SpaceClaim de Ansys. En (a) se observa la vista isométrica, superior y en
corte del impulsor, donde se pueden localizar los parametros z, 1y, 15, 2 Y b,. Seguidamente, en
(b) se muestra la vista superior, donde se expone el angulo ¢ y los parametros 8, y 6.
Posteriormente, en (c) se visualiza la vista de los pardmetros ubicados en el borde de salida del
alabe, con uno de los alabes resaltados en naranja. Se visualizan los pardmetros Ay b;. Finalmente,
en (d) se expone la vista de la carcasa superior del impulsor, mostrando los pardmetros ; y 6;.
Cabe recordar que para el modelado se tuvo la nomenclatura en modo bomba, debido que la vista
CPD y posterior parametrizacion en BladeGen se registrd cada parametro en este modo de

operacion.



98 Mejora de la eficiencia hidraulica de una bomba centrifuga operada como turbina

utilizando métodos de optimizacién

Figura 2-22: modelado del volumen de control del impulsor con los pardmetros geométricos.
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2.4.3 Modelado del volumen de control de voluta y tuberias

La Figura 2-23 presenta el modelado de la geometria de la voluta con base en estudios previos de

los autores [112], [115], [138], [139]. La voluta es de seccion rectangular. Es importante destacar
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que el proceso de modelado computacional se realizé con base en los articulos reportados,

mediante ingenieria inversa. Por lo tanto, existe una propagacién de errores geométricos.

En (a) se muestra el modelado computacional del volumen de control, junto con las cotas del
didmetro base (2r3) y el diametro de entrada de la voluta. Adicionalmente, se muestra la region de
la garganta que es donde la seccién se modifica para terminar en una circunferencia para conectar
el tubo de entrada. En (b) se muestra una vista de corte lateral, donde se destaca la regidn de la
interfaz, es decir, donde se acopla con el impulsor. Esta seccién mide 14 mm, por lo que el espacio
restante es considerado como pared en la simulacidn. Seguidamente, en (c) se observan las
secciones de la voluta, junto con la seccidn de la garganta. En total se obtuvieron ocho secciones,
separadas entre si 45 °. Finalmente, en (d) se muestran las dimensiones para cada seccidn
transversal desarrollada. Con base en el parametro F, reportado en la Tabla 2-4, la seccién de la
garganta fue de 1188,51 mm?, siendo un 2,43 % superior a la reportada en el articulo base. Basado
en los estudios reportados en la seccidn de Pérdidas hidraulicas, en la voluta hay menor disipacién

de energia, en comparacién con el impulsor.

Figura 2-23: modelado del volumen de control de la voluta.
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Para el caso de las tuberias de entraday salida, la Figura 2-24 expone el modelado geométrico junto
con el dimensionamiento, obtenido de estudios previos [112], [115], [139]. Ambas tuberias son

necesarias para que haya un desarrollo del flujo en la turbo maquina.

Figura 2-24: modelado del volumen de control de la tuberia de entrada y salida.

@51,11mm — \-7—~\ (]‘)SGIIHIIJ !

4mm 500mm

M Tuberia de entrada Tuberia de salida

Por ultimo, la Figura 2-25 muestra el ensamble del volumen de control de la turbo maquina. En (a)
se detalla la vista explosionada, donde cada volumen de control es separado, mostrando el dominio
rotacional y estacionario. Luego, en (b) se puede visualizar la interaccidon voluta — impulsor,
mostrando los vectores de flujo en la interfaz que conectan ambos dominios, realizado con base

en lo consultado en la seccién de Analisis numérico y experimental.
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Figura 2-25: ensamble del volumen de control de la turbo maquina.

(a) Ensamble: vista explosionada
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2.4.4 Discretizacion del volumen de control

Para la discretizacion del volumen de control, se realizé un estudio de malla mediante el indice de

convergencia de malla (GCl). El GCI se basa en el método de extrapolacion de Richardson [141].

Este método permite estimar una soluciéon exacta de una variable fluido dindmica cuando el

numero de elementos de la malla tiende a infinito. Ademads, determina una malla adecuada para

simulaciones posteriores. En la literatura se han realizado estudios sobre turbinas gravitacionales
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de vortice [142], [143], y PATs [142]-[147] analizando variables como la altura, el torque y el paso

de tiempo. Las ecuaciones utilizadas en esta metodologia son las siguientes:

La Ecuacion (2-36) es el tamafio representativo de malla h, que depende del nimero de
elementos de malla N. Deben evaluarse al menos tres configuraciones de malla. Se tiene
en cuenta que hy < h, < hg, siendo N; la malla refinada.

La Ecuacidn (2-37) hace referencia al factor de refinamiento r depende de h. Las variables
h¢y hy indica el tamafio representativo de una malla poco refinada en relacién con una de
mayor numero de elementos, respectivamente. Para tres configuraciones de malla, se
tiene que: 51 = hy/hy, y 135, = h3/h,.

La Ecuacién (2-38) es el orden aparente p, que depende de r y de una variable de control
resultante en simulaciones previas (¢) con diferente nimero de malla. En este caso, &3, =
¢z — Py, ¥ €21 = P, — 1. € no debe serigual a cero. Si g3, /51 < 0, indica convergencia
oscilatoria. Adicionalmente, q(p) = 0 si r,; = 135. El orden aparente depende del orden
de la simulacion.

La Ecuacién (2-39) hace referencia al valor extrapolado ¢2l, cuando h tiende a cero. Este
es el resultado para la comparacion de dos mallas. Para tres mallas, el calculo se realiza
considerando la malla refinada y la intermedia.

La Ecuacién (2-40) representa error relativo aproximado de la malla fina e21. Es el error
relativo entre las variables de interés de las mallas evaluadas.

La Ecuacién (2-41) es el error relativo de malla fina extrapolado e2};. El resultado obtenido
en la Ecuacion (2-39) se compara con la variable de interés obtenida en la simulacién.

La Ecuacion (2-42) calcula el indice de convergencia de malla GClf;pq, para un orden
aparente entre 0,95 y 2,05. Se utilizé 1.25 porque es un factor de seguridad recomendado

en la literatura [142]. En caso de que el orden aparente sea mayor a 2,05, se utiliza la

Ecuacion (2-43), donde AM = max(|¢, — ¢4, |3 — P2, |3 — P1]).

_) (2-36)
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La Tabla 2-12 presenta los resultados obtenidos para las tres mallas analizadas en términos de

cabeza y eficiencia. El resultado relevante es el GCl obtenido del valor extrapolado cuando la malla

tiende a elementos infinitos. Respecto al orden aparente de la simulacidn, este valor fue superior

a 2,05, siendo el valor maximo obtenido de 2,622. De acuerdo con la literatura, las causas por las

que el orden aparente fue superior al orden de la simulacidn son debido al refinamiento de la malla

[148], y que €3, — &51 €S un valor cercano a cero [141].

Tabla 2-12: resultados obtenidos de independencia de malla.

Detalle

Variable Cabeza Eficiencia
N, 23'659.863

N, 9'896.937

N, 2'238.790

b1 59,037 786,982
b, 59,046 76,994
b3 59,088 77,054

hy 3,48E-03

Malla refinada
Malla intermedia
Malla grande
Variable de interés
Variable de interés
Variable de interés

Malla refinada
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Variable Cabeza Eficiencia  Detalle
h, 4,66E-03 Malla media
h; 7,64E-03 Malla grande
o 1,34 r>13
T3 1,64 r=13
&1 9E-03 1,2E-02
£,1 Y €32 no deben ser valores cercanos a cero
€35 4,2E-02 6E-02
£32/€21 4,67 5 £3,/€21 < 0 incida convergencia oscilatoria
S 1 1 Signo matematico
q(p) -0,826 -0,848  Siq(p) =0, indica que ry; = 13,
D 2,460 2,622 Debe ser aproximado al orden de la simulacion
Dext 59,028 76,971  Valor extrapolado parah = 0
Error relativo sin considerar el valor
e2l (%) 0,015 0,016
extrapolado
ell, (%) 0,015 0,014 Error relativo considerando el orden aparente
GCI5 (%) 0,108 0,117 GClI para la malla refinada

La Figura 2-26 muestra los gréaficos que representan el comportamiento de convergencia de la

variable extrapolada de cabeza (a) y eficiencia hidraulica (b) con respecto al tamafio de malla

representativo. Tras analizar la extrapolacion de Richardson, se determiné que la malla de

9’896.937 elementos fue la opcién adecuada debido a que el GCl era menor al 1 %, valor inferior al

5 % sugerido por la literatura [145]—[147].
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Figura 2-26: independencia de malla para la cabeza y eficiencia.

(a) Extrapolacién de la cabeza hidraulica (b) Extrapolacién de la eficiencia hidrdulica
59110 T T T T T 77;10 T T T T T
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Malla grande
i ~{>— Extrapolacién de Richardson T
i 77,06 —~>— Extrapolacién de Richardson
59,06 - 77,04 - Malla grande |
E | €
T ) = 77,02 |
59,04 | Malla intermedia |
Malla refinada 7 77,00 -
<o Malla intermedia
59,02 |- GCl,,=0,108% | 7698 T
O GC1,,=0,117% Malla refinada
76,96
59v00 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1
0 2 4 6 8 10 0 2 4 6 8 10
Tamafio representativo de malla [-] [x10] Tamafio representativo de malla [-] [x10]

La malla seleccionada mediante el método de extrapolacion de Richardson se desarrolld en el
maddulo Meshing de Ansys 2023 R1, que ha sido utilizado por diversos estudios en la literatura [39],
[52], [53], [81], [144], [149]-[152]. La Figura 2-27 muestra la malla seleccionada en el método de
extrapolacion de Richardson. Se puede observar una vista de corte lateral en (a), junto con una
vista en corte frontal en (b), donde ambos muestran la discretizacion del impulsor y la voluta. Para
considerar los fenémenos de viscosidad en las paredes, se utilizé el criterio del y* para determinar
la capa limite. Como resultado, se obtuvo un promedio de 35,29, valor que estad acorde con el

articulo base [112].



106 Mejora de la eficiencia hidraulica de una bomba centrifuga operada como turbina

utilizando métodos de optimizacién

Figura 2-27: malla del volumen de control del impulsor y la voluta.

(a) Corte en vista lateral (b) Corte en vista frontal

La Tabla 2-13 expone las métricas de la malla seleccionada, que relaciona la calidad requerida por
el médulo Meshing y el solucionador Ansys-CFX [153], [154]. La relacién aspecto maxima obtenida
en la malla es aceptable de acuerdo con lo requerido por el software y también un reporte de un
estudio que obtuvo un valor de 74,57 [155]. Seguidamente, la oblicuidad obtenida estuvo por
debajo del valor limite requerido por Meshing. Adicionalmente, un estudio realizado por Ramirez
et al. [156] expuso un angulo ortogonal aceptable de 26,41, siendo inferior respecto al obtenido
por el presente estudio. En contraste, la calidad ortogonal obtuvo un valor minimo de 0,102. Sin
embargo, el promedio fue de 0,7999. Finalmente, las métricas de malla, con base en los aspectos

del software Ansys, estuvieron dentro del rango requerido.

Tabla 2-13: métricas de malla.

Médulo Métrica Minimo  Promedio = Maximo Rango
Relacidn aspecto 1,158 1,861 10,904 x < 1000
Meshing Calidad ortogonal 0,102 0,799 0,999 x> 0,16
Oblicuidad 2,09E-09 0,200 0,898 x<09

Angulo ortogonal 39,1° - 57,2° Aceptable
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Modulo Métrica Minimo Promedio  Maximo Rango
CFX Factor de expansién 4 - 17 x <20
solucionador Relacidn aspecto 4 - 6 Bueno

2.4.5 Configuracidn y condicion de la simulacién

Las condiciones de frontera se establecieron acorde con el articulo base [112]. Para este propdsito,
las ecuaciones de gobierno consideraron la continuidad y el modelo RANS (Promedio de Reynolds
Navier-Stokes, por sus siglas en inglés), expuestas en la Ecuacién (2-44) y Ecuacidén (2-45),

respectivamente [151].

ap  9(pw;
9p , 9lpwy) _ 0 (2-44)
ot axi
apu; O(puiuj) ap’ 0 ou; Ou;

=——+— — 2-45
o T ox, ax o | \ax T ax, (2-43)

El modelo de turbulencia SST (transporte de esfuerzo cortante, por sus siglas en inglés) es un
modelo de dos ecuaciones en las que se relaciona la energia cinética y la frecuencia turbulenta. En
la Ecuacidn (2-46) y Ecuacion (2-47) se presentan ambas expresiones [53], [151], [157]. Un estudio
realizado por Plua et al. [41] encontréd que este modelo es el segundo mas utilizado para la

simulacién de PAT (siendo el mas utilizado el k — €), preferido en el 27 % de los analisis.

d(pk) 0d(pu;k) 0 ok
=P, — — — 2-46
ot T ox, kT Ppketo [(“ T Tcke) axl-] (2-46)
d(pw) d(pu;w) [5 1 , 0 ow
ot + axi = [aFl + 044(1 - Fl)] U_th - ﬂpw + a—xl [(,u + O'w,ut)a—xi
ok 3 (2-47)
+2(1 — P2 T 50

axi axi

El cdlculo del estrés de Reynolds en el modelo SST es basado en la hipdtesis de Boussinesq,

expuesto en la Ecuacion (2-48) [53], [158].
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i aui Ou] 2
uiuj =Vt a—xj + a—xl + §k6U (2-48)

Finalmente, la viscosidad cinematica turbulenta, v;, se definié en la Ecuacién (2-49) [53], [98],

[159].

a k

=— 1 2-49
max(a,w,S F,) ( )

Ut

En la configuracién del médulo CFX, se establece por defecto las funciones de pared del modelo
SST como automatico, por lo que el software activa las funciones al detectar que el fluido estd cerca
de regiones adyacentes a las paredes. La Tabla 2-14 presenta las condiciones de frontera
establecidas en el médulo CFX de Ansys. En adicidn, la variable de salida (flujo masico) se modific
en diferentes valores, con el fin de construir la curva caracteristica numérica. La interfaz
seleccionada en el acople voluta — impulsor e impulsor — tubo de salida fue Frozen Rotor, utilizada
para turbo maquinas [160], [161]. Finalmente, se simulé en doble precisidn, con el fin de obtener

resultados adecuados.

Tabla 2-14: condiciones de frontera configurada en el médulo CFX de Ansys.

Aspecto Seleccion

Tipo de andlisis Estado estacionario

Fluido de trabajo Agua, a 25 °C

Dominio estatico Tuberia de entrada, tuberia de salida y voluta
Dominio rotacional Impulsor

Modelo de turbulencia SSTk—w

Variable de entrada Presidn total (800kPa)

Variable de salida Flujo mdsico

Velocidad angular (rpm) 2900
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Aspecto Seleccion
Rugosidad (um) 50

Interfaz Rotor congelado
Orden de la simulacién 2

Valor residual 1E-6
Iteraciones 1000

Finalmente, la Figura 2-28 presenta las condiciones de frontera con base en los dominios
computacionales. En el volumen de control de la PAT se puede observar el sentido de flujo del agua,
junto con las condiciones de entrada y salida y las interfaces utilizadas.

Figura 2-28: condiciones de frontera en los dominios computacionales.

Condicién de entrada: presién

Interface Tuberia de entrada - Voluta

Interface Voluta - Impulsor

Interface Impulsor - Tuberia de salida

FEje de rotacion del impulsor

N Condicién de salida: flujo mésico

" Tuberia de entrada Voluta Impulsor Tuberia de salida
Dominio estaclonario Dominio estacionario Dominio rotacional Dominio estacionario

El equipo utilizado para la simulacién numérica se encuentra en el laboratorio de modelado, del
Instituto Tecnoldgico Metropolitano de Medellin. Las caracteristicas de computo fueron las
siguientes:

e Procesador: Intel(R) Xeon(R) CPU E5-2667 0 @ 2,90GHz 2,90GHz (2 procesadores)

e Nucleos: 12
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e Memoria instalada (RAM): 64,0 Gb
e Tipo de sistema: Sistema operativo de 64 bits, procesador x64

e Tiempo de simulacidn promedio por cada condicién de flujo masico: 12 horas con 15

minutos.

Finalmente, para las simulaciones del perfil optimizado propuesto, se realizé el procedimiento bajo

las mismas condiciones, respecto a la metodologia descrita, con la variacion de la geometria del

impulsor.



3. Resultados

El presente apartado muestra los logros obtenidos mediante la metodologia desarrollada en el
capitulo 2. Se inicié desde el analisis de los modelos analiticos desarrollados. Posteriormente, se
realizé la seleccidon de la ecuacion para el proceso de optimizacidn, con base en las PAT encontradas
en la literatura y criterios técnico operativos. Seguidamente, se procedié a optimizar el impulsor
con base en el modelo analitico seleccionado. Finalmente, se procedié a la validacién de los

parametros optimizados, mediante simulacion numérica y CFD.

3.1 Analisis y validacion de los modelos analiticos planteados

En esta seccién se realizé el analisis y validacién de cada uno de los modelos analiticos desarrollados
en la seccién 2.2.3, empleando las turbinas encontradas en la literatura. Es importante notar que
el nimero de turbinas empleado para cada validacién fue variable, dado que la seleccién del
modelo dependid de los pardmetros geométricos obtenidos con la informacidn disponible en las
investigaciones consultadas. El objetivo de esta seccidon fue identificar cudl modelo permitié
establecer un comportamiento aproximando fluido dinamicamente el mayor nimero de turbinas
con un error relativo inferior al 20 %. La seleccién del error relativo se considerd con base en la
literatura especializada como un valor aceptable para la cabeza hidraulica en el modelado

computacional en PAT [40], [70], [71], [72].

Como procedimiento, se evalué cada modelo analitico propuesto, con el fin de verificar el error
relativo obtenido con las PAT consultadas en la literatura. Como criterio de seleccidon del mejor
modelo, se tuvo en cuenta, en su orden, la cantidad proporcional de PAT en el rango permisible, el
error relativo promedio y la desviacién estandar. Posteriormente, se selecciond el modelo final
entre los candidatos destacados, con el fin de utilizarlo en las rutinas de optimizacién. Finalmente,
se aclara que los graficos que presenten error relativo negativo indican que la diferencia entre la
cabeza experimental reportada por los articulos es inferior a la cabeza calculada. Por el contrario,
cuando el error relativo es positivo, indica que la cabeza calculada es inferior a la cabeza

experimental.



112 Mejora de la eficiencia hidraulica de una bomba centrifuga operada como turbina

utilizando métodos de optimizacidn

3.1.1 Modelo 1. Sin consideraciones previas

La Figura 3-1 presenta el grafico de barras del error relativo de la cabeza hidraulica obtenida
mediante la evaluacion del modelo 1, que considerd seis parametros geométricos
(r1, 79, by, by, B1, B2). Se detalla un total de 10 de los 28 ejemplares evaluados, que reportaron los
parametros. Se obtuvo un error relativo maximo de 48,55 % en la PAT P21, mientras que el error
relativo minimo fue de 0,32 % en la PAT P14. Al considerar un error relativo aceptable del 20 %,
seis PAT estan por debajo de la cifra mencionada. Finalmente, el error relativo promedio para esta

evaluacion fue del 18,15 %.

Figura 3-1: error relativo obtenido de la evaluacidn del modelo 1.
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3.1.2 Modelo 2. Consideracion del eje

La Figura 3-2 presenta el grafico de barras del error relativo de la cabeza hidraulica obtenida
mediante la evaluacion del modelo 2, que consideré siete parametros geométricos
(r1, 79, Tsh, b1, by, By, B2). Se detalla un total de 2 de los 28 ejemplares evaluados, que reportaron
los parametros. Se obtuvo un error relativo maximo de 22,29 % en la PAT P21, mientras que el error
relativo minimo fue de 8,25 % en la PAT P14. Al considerar un error relativo aceptable del 20 %,
solo una PAT esta por debajo de la cifra mencionada. Finalmente, el error relativo promedio para

esta evaluacion fue del 15,27 %.

Figura 3-2: error relativo obtenido de la evaluacién del modelo 2.
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3.1.3 Modelo 3. Consideracion del angulo de succién del dlabe

La Figura 3-3 presenta el grafico de barras del error relativo de la cabeza hidraulica obtenida
mediante la evaluacion del modelo 3, que consideré siete parametros geométricos
(r1, 72,4, by, by, B1, B2). Se detalla un total de 4 de los 28 ejemplares evaluados, que reportaron los
parametros. Se obtuvo un error relativo maximo de 42,58 % en la PAT P21, mientras que el error

relativo minimo fue de 4,54 % en la PAT P11. Al considerar un error relativo aceptable del 20 %,
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dos PAT estan por debajo de la cifra mencionada. Finalmente, el error relativo promedio para esta

evaluacion fue del 22,45 %.

Figura 3-3: error relativo obtenido de la evaluacidn del modelo 3.

42,58%

40% - — |
j % 32,78% e
=
0.9 =
% 5nos | —
,E ..E‘ 20% = =
s E—
[} « %_
- N = — |
58 P10 P11 |
02 0y - . . . B
5 g = E =] P12 P21

-4,54%
-20%

PAT evaluadas

3.1.4 Modelo 4. Consideracion del eje y espesor de los alabes

La Figura 3-4 presenta el grafico de barras del error relativo de la cabeza hidraulica obtenida
mediante la evaluacion del modelo 4, que consideré6 nueve parametros geométricos
(r1,72,7sn, b1, b2, B1, B2, 6,2). Se detalla un total de 1 de los 28 ejemplares evaluados, que
reportaron los pardmetros. Se obtuvo un error relativo maximo de 18,20 % en la PAT P21. Al

considerar un error relativo aceptable del 20 %, La PAT esta por debajo de la cifra mencionada.
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Figura 3-4: error relativo obtenido de la evaluacién del modelo 4.
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3.1.5 Modelo 5. Consideracion del angulo de succion y espesor de los dlabes

La Figura 3-5 presenta el grafico de barras del error relativo de la cabeza hidraulica obtenida
mediante la evaluacion del modelo 5, que consideré6 nueve parametros geométricos
(r1,72,4, by, by, B1, B2, 8, Z). Se detalla un total de 4 de los 28 ejemplares evaluados, que reportaron
los parametros. Se obtuvo un error relativo maximo de 39,32 % en la PAT P21, mientras que el error
relativo minimo fue de 5,84 % en la PAT P11. Al considerar un error relativo aceptable del 20 %,
dos PAT estan por debajo de la cifra mencionada. Finalmente, el error relativo promedio para esta

evaluacion fue del 21,75 %.
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Figura 3-5: error relativo obtenido de la evaluacién del modelo 5.
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3.1.6 Modelo 6. Caudal como parametro en la entrada

La Figura 3-6 presenta el grafico de barras del error relativo de la cabeza hidraulica obtenida
mediante la evaluacidn del modelo 6, que considerd tres parametros geométricos (15, by, 55). Se
detalla un total de 26 de los 28 ejemplares evaluados, que reportaron los parametros. Se obtuvo
un error relativo maximo de 27,02 % en la PAT P15, mientras que el error relativo minimo fue de
0,10 % en la PAT PQ9. Al considerar un error aceptable relativo del 20 %, 22 PAT estdn por debajo
de la cifra mencionada. Finalmente, el error relativo promedio para esta evaluacion fue del 12,09

%.
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Figura 3-6: error relativo obtenido de la evaluacién del modelo 6.
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3.1.7 Modelo 7. Caudal y espesor de los alabes

La Figura 3-7 presenta el grafico de barras del error relativo de la cabeza hidraulica obtenida
mediante la evaluacion del modelo 7, que considerd cinco pardmetros geométricos (13, by, 2, 6, Z).
Se detalla un total de 14 de los 28 ejemplares evaluados, que reportaron los parametros. Se obtuvo
un error relativo maximo de 24,14 % en la PAT P22, mientras que el error relativo minimo fue de
1,52 % en la PAT P11. Al considerar un error relativo aceptable del 20 %, 13 PAT estan por debajo

de la cifra mencionada. Finalmente, el error relativo promedio para esta evaluacion fue del 9,57 %.
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Figura 3-7: error relativo obtenido de la evaluacién del modelo 7.
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3.1.8 Seleccion del modelo analitico

La Tabla 3-1 presenta los modelos que tuvieron un mejor desempefio con base en los criterios de
la cantidad proporcional de PAT en el rango permisible, el error relativo promedio y la desviacién

estandar. Con base en los resultados, se obtuvo lo siguiente:

e Rango permisible (<20 %): el modelo 4 obtuvo el 100 % de PAT dentro del rango permisible,
siendo en este caso para un ejemplar evaluado. Por su parte, el modelo 7 obtuvo una
precision del 92,86 % con 14 ejemplares y el modelo 6 con 84,62 % para 26 ejemplares. Por
otra parte, el modelo 2, 3y 5 obtuvieron un 50 % de las PAT dentro del rango, aunque estos

modelos evaluaron entre dos y cuatro PAT.

e Error relativo promedio: de los tres modelos que obtuvieron mejor rango permisible, el

modelo 7 obtuvo el menor error relativo promedio, siendo de 9,57 %. Seguidamente, el
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modelo 6 obtuvo un 12,09 %, mientras que el modelo 4, que fue el modelo mejor
destacado del criterio anterior, obtuvo un error de 18,20 %. Por otra parte, el modelo 3
obtuvo el mayor error relativo promedio, siendo de 22,45 %, seguido del modelo 5 con un

21,75 %.

e Desviacion estandar: el modelo 7 obtuvo la menor desviacion estandar, siendo de 0,090 m,
seguido del modelo 6 con 0,113 m. El modelo con mayor desviacién estandar fue el modelo

3,con 0,263 m.

Con base en el andlisis anterior, el modelo 6 y 7 destacaron respecto a los criterios de seleccion,
mientras que el modelo 4 sélo destacd en el rango permisible. Adicionalmente, se puede mencionar
gue el modelo 3 obtuvo el menor desempefio con base en los criterios. Al comparar los modelos 6
y 7 respecto a los demas, se pudo notar que tienen una diferencia respecto a los datos de entrada:
el modelo 6 y 7 consideraron el caudal en el BEP como variable, mientras que los demds modelos
consideraron evaluaciones de la geometria. Lo anterior sugiere que los pardmetros ubicados en la
salida del impulsor de la PAT son sensibles respecto al cambio geométrico. Por otra parte, es posible
que los modelos 4 y 5, que son los que mayor cantidad de pardmetros geométricos aportaron, no
obtuvieron un adecuado desempeiio al considerar los pardmetros de salida del impulsor. Por lo

tanto, se recomienda un mayor desarrollo de los modelos 4 y 5 para estudios posteriores.

En resumen, el modelo 7 obtuvo el mejor desempeiio con base en los criterios de error relativo
promedio y desviacién estdndar. Por lo anterior, este modelo fue utilizado en las rutinas de

optimizacidn.
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Tabla 3-1: estadisticas de los modelos con mejor desempefio.

Desviacién
Parametros PAT Error Error Error Error relativo
Modelo estandar
Geométricos evaluadas <20% <10% <5% - promedio (%)
m
M1 6 10 6 3 2 0,234 18,15
M2 7 2 1 1 0 0,216 15,27
M3 7 4 2 2 1 0,263 22,45
M4 9 1 1 0 0 - 18,20
M5 9 4 2 1 1 0,255 21,75
M6 3 26 22 10 7 0,113 12,09
M7 5 14 13 8 4 0,090 9,57

3.2 Optimizacion del perfil hidraulico

Para la optimizacidn del perfil hidraulico, se consideré la maximizacién de la cabeza hidrdulica, en
lugar de minimizar la expresion. El criterio para la maximizacion se basé en la consulta del estado
del arte, donde las variables geométricas investigadas en la seccion de Modificaciones geométricas
en impulsores radiales, se evidencié pardmetros como el ancho del dlabe en la entrada, el angulo
de entrada y el didmetro del impulsor, la eficiencia incrementaba con el aumento de la magnitud
geomeétrica. Por otro lado, el objetivo de la presente investigacion es el incremento de la eficiencia,
en lugar de la minimizacion de la cabeza hidraulica. Seguidamente, los estudios consultados sobre
la variacion del nimero de alabes fueron determinantes para no considerar este pardmetro en las
iteraciones del algoritmo. Al realizar una prueba preliminar, los algoritmos tuvieron la tendencia
de proporcionar el extremo limite, siendo de cuatro alabes en este caso. Al identificar que la
reduccion del nimero de dlabes no aportaba en el aumento de la eficiencia, este pardmetro se
mantuvo constante en el proceso investigativo. Para que los algoritmos estuvieran en igualdad de

condiciones, se establecid lo siguiente:
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e Particulas: 100
e |teraciones: 2.000

e Repeticiones del algoritmo: 1.000

Los parametros del algoritmo (particulas, iteraciones y repeticiones) se analizaron de forma
heuristica, mediante ensayo de prueba y error. Se pudo identificar que, al incrementar el nimero
de particulas e iteraciones, no hubo cambio significativo en la respuesta de los pardmetros

geométricos analizados del modelo 7 y la cabeza hidraulica.

Para el analisis de resultados, se considerd lo siguiente:

e Convergencia: mediante el andlisis de la funcién objetivo, se verificd que los resultados
obtenidos cumplieran con las restricciones establecidas y con el resultado esperado.
e Tiempo de procesamiento: tiempo que tardd en algoritmo en entregar la solucidn factible.

e Desviacion estandar: dispersion del resultado de cada parametro geométrico.

La Tabla 3-2 resume el promedio de los datos obtenidos en la evaluacidon de los algoritmos,
comparado con los datos geométricos y de cabeza de la PAT modelada (P21). Como resultado, el
VSA obtuvo un menor tiempo de procesamiento, con un promedio de repeticion de 0,051
segundos, mientras que el algoritmo SSA tardd 3,31 veces mas que el VSA. Seguidamente, el
algoritmo SSA convergio respecto a los valores extremos seleccionados en las restricciones técnico
operativas, mientras que el VSA obtuvo diferencias sutiles en los pardmetros 8, y 6. Finalmente, el
PSO obtuvo los parametros geométricos cercanos a los limites restringidos. Con respecto al
resultado de la cabeza hidraulica, se obtuvo un error maximo de 6,10 % por parte del SSA, seguido
del VSA con 6,07 % y el PSO de 6,00 %. La cabeza hidraulica obtuvo una diferencia maxima de 3,223
m respecto al valor experimental, mientras que se obtuvo una diferencia de 0,102 m entre los
algoritmos SSA y PSO. Con base en el valor minimo y maximo, obtenido mediante 1.000
repeticiones del algoritmo, el PSO presentdé diferencias notables con los pardmetros 3, y §, donde
el valor minimo y promedio hubo una diferencia relativa del 17,170% y 3,601%, mientras que, para
los demas algoritmos, la diferencia fue menor al 1,58%. Finalmente, los tres algoritmos evaluados

obtuvieron resultados acordes a lo esperado en la maximizacién de la cabeza hidraulica.
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Tabla 3-2: resultados obtenidos en la evaluacién del modelo 7.

Parametro P21 PSO VSA SSA
Minimo - 86,043 86,110 86,110
r, (mm) Promedio 84,5 86,079 86,110 86,110
Maximo - 86,110 86,110 86,110
Minimo - 13,891 14,000 14,000
b, (mm) Promedio 14 13,976 14,000 14,000
Maximo - 14,000 14,000 14,000
Minimo - 24,945 29,868 30,130
B (9 Promedio 25 30,116 30,101 30,130
Maximo - 30,130 30,130 30,130
Minimo - 3,400 3,400 3,400
§ (mm) Promedio 3-3,5*% 3,527 3,407 3,400
Maximo - 3,596 3,461 3,400
z(—)** - 6 6 6 6
Minimo - 55,885 55,878 56,023
Cabeza (m) Promedio 52,8 55,967 56,006 56,023
Maximo - 56,014 56,019 56,023
Error (%) - 6,00 6,07 6,10
Tiempo una repeticion (s) - 0,064 0,051 0,215
Tiempo 1.000 repeticiones (s) - 64,956 51,316 214,846

*Espesor de 3 mm en el borde de ataque y 3,5 mm en el borde de salida.

**El nimero de alabes se mantuvo constante en la evaluaciéon de las rutinas de programacion. La

razon se debe a una respuesta preliminar obtenida, donde el algoritmo sugirié un valor minimo de

alabes. Sin embargo, en los estudios expuestos en las Modificaciones geométricas en impulsores

radiales, dos estudios demostraron que tener un nimero bajo de alabes, la eficiencia disminuye.
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Con el fin de comparar los resultados registrados en la Tabla 3-2, la Tabla 3-3 presenta el andlisis
de la desviacién estdndar para las 1.000 repeticiones de las rutinas de programacién. Se pudo
observar en los resultados que el algoritmo SSA no obtuvo variacién en el pardmetro 3,, mientras
qgue los demas parametros estuvieron en el orden desde E-13. Seguidamente, el VSA tuvo variacion
minima en los pardmetros , y b, en el orden de E-13 y E-14, respectivamente, mientras que 8, y
d tuvieron una desviacion estandar inferior a una unidad. En la misma linea, el PSO obtuvo, en
general, variaciones en una unidad en los pardmetros geométricos. Seguidamente, la cabeza tuvo
una desviacion estandar maxima de 0,152 m en el PSO, mientras que el SSA obtuvo la menor

desviacion estandar.

Tabla 3-3: desviacion estandar para las 1.000 repeticiones de los algoritmos.

Parametro PSO VSA SSA
r, (mm) 0,187227 2,08E-13 2,08E-13
b, (mm) 0,127293 8,16E-14 8,33E-14
Bo (®) 0,222969 0,044723 0
6 (mm) 0,05113 0,015185 1,48E-14
Cabeza (m) 0,152128 0,070713 1,92E-13

Finalmente, la Figura 3-8 muestra la comparacion del calculo de la cabeza hidrdulica obtenida para
las 1.000 repeticiones de los algoritmos de optimizacién. El rango normalizado para las gréficas en
el eje Y estuvo entre 55,87, 56,03. Se puede observar que el grafico obtenido con el PSO en (a) y
VSA en (b), tuvo una oscilacién similar, aunque mas dispersa en el PSO, mientras que el VSA (c) se

obtuvo convergencia en el mismo valor.
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Figura 3-8: grafico de comparacion de la cabeza hidraulica obtenida para las repeticiones de los

algoritmos de optimizacion
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Aunque los algoritmos PSO y VSA presentaron mejor desempefio en el tiempo de ejecucién y error
en la cabeza hidraulica, y el SSA obtuvo una menor desviacion estandar, fue necesario realizar la
simulacién numérica para verificar cual de los tres algoritmos utilizados en la presente investigacidon

incidié en el mayor incremento en la eficiencia hidraulica.

3.3 Validacion numérica y fluido dinamica

En esta seccidn, se exponen los resultados de las simulaciones numéricas y fluido dindmicas

realizadas al impulsor original y optimizado mediante PSO.

3.3.1 Validacion numérica del perfil original

La Figura 3-9 presenta la validacidon del método numérico mediante la curva caracteristica numérica
y experimental de la simulacidn realizada con el impulsor base (P21). Se puede observar tres
graficas que relacionan las condiciones de operacién, respecto al caudal. Seguidamente, se detallan
dos curvas para cada grafica: la curva azul hace referencia a los datos experimentales extraidos del
articulo base de la PAT P21, mientras que la curva de color rojo es respecto a los resultados
numéricos y CFD obtenidos con las expresiones de la seccién de Ecuaciones de rendimiento en

bombas.

Como resultado, la curva que relaciona a la cabeza con el caudal en (a) muestra tendencia creciente
para los datos experimentales y CFD. Por otra parte, el error relativo en la cabeza se mantuvo
relativamente constante, que oscil6 entre 10,731 % y 12,357 %, obteniendo un error en el BEP de
11,829 %. Aunque el analisis expuesto resulté en un error superior al 10 %, se pudo validar la misma
tendencia hidraulica de los datos experimentales. Para el caso de la curva de eficiencia respecto al
caudal en (b), hubo discrepancia respecto a las condiciones de carga parcial, obteniendo un error
maximo de 76,606 % para el caudal minimo evaluado y minimo de 18,213 % para una condicion de

60 m3/h. Sin embargo, a medida que se evaluaba puntos cercanos del BEP, se pudo notar que el



126 Mejora de la eficiencia hidraulica de una bomba centrifuga operada como turbina

utilizando métodos de optimizacion

error estuvo por debajo del 10 %, siendo 8,811 % en el BEP. EN resumen, para las condiciones
descritas, la eficiencia tuvo un comportamiento adecuado en el punto de andlisis y condiciones de

sobrecarga, mientras que, para la region de carga parcial, se obtuvo variaciones significativas.

Finalmente, la curva que relaciona la potencia con respecto al caudal en (c), mostré un
comportamiento hidraulico similar al de la grafica de la eficiencia hidraulica en (b). en la regidn de
analisis del BEP y en condiciones de sobrecarga, se identificd un error relativo inferior al 20 %,
mientras que, al operar con caudal de carga parcial, el error relativo fue similar al obtenido en la

eficiencia hidrdulica. La Tabla 3-4 registré los datos experimentales y CFD de los puntos analizados.
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Figura 3-9: curva caracteristica numérica y experimental de la PAT evaluada.
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Tabla 3-4: comparacion de datos experimentales y CFD de los puntos simulados.

Caudal Cabeza Cabeza Error Eficiencia Eficiencia Error
(m3/h) Exp. (m) CFD (m) relativo (%) Exp. (%) CFD (%) relativo (%)
39,150 27,330 30,263 10,731 27,990 49,432 76,606
48,938 30,600 34,203 11,775 52,950 74,371 40,455
58,725 36,460 40,517 11,127 64,080 75,751 18,213
78,300 52,800 59,046 11,829 70,760 76,994 8,811
88,088 63,030 70,819 12,357 69,080 74,423 7,734
97,875 75,640 84,178 11,288 66,230 70,995 7,194

Como se menciond previamente, el error relativo en la cabeza en la simulacidon numérica estuvo

por debajo del 13 %, mientras que la eficiencia y potencia en carga parcial oscilaron entre 76 % y

18 %. También se pudo notar que, en el BEP, el error fue inferior al 10 %. En condiciones de

sobrecarga, el error tuvo tendencia en disminuir para la eficiencia y estabilizarse en la cabeza

hidraulica. Las causales del error relativo obtenido se debieron a lo siguiente:

e laingenieria inversa aplicada para el modelado de los componentes de la PAT no incluyé

la cdmara superior e inferior, debido a la carencia de informacidn.

e Simplificaciones realizadas en la geometria para la adaptacion del volumen de control del

impulsor a los parametros analizados en los modelos analiticos.

e (Calidad de la malla 'y consideraciones realizadas en la configuracidn de la simulacién.

e Acople entre el impulsor y la voluta, sin considerar las cdmaras superior e inferior.

e No se consideraron pérdidas mecdnicas, ademds de componentes como sellos mecanicos,

rodamientos, como lo reportado por Wang et al. [94], que obtuvieron un error inferior al

10 % en la simulacién. Los autores Ismail et al. [81] obtuvieron un error relativo de 11,38 %

en la eficiencia del BEP al comparar la curva experimental con respecto a la simulacion

realizada.
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3.3.2 Validacion numérica del impulsor optimizado

La Figura 3-10 expone la comparacion de las modificaciones geométricas entre el impulsor P21 y el

optimizado con PSO. Se puede visualizar la modificaciéon de los parametros 8, y § en la vista

superior para el impulsor base (a) y el impulsor optimizado (b), mientras que la modificacion del

radio del impulsor se observa en la vista de corte transversal para el impulsor base (c) y el

optimizado (d). Finalmente, se presenta el espesor del dlabe en el borde de salida, con base en la

vista de la carcasa superior para el impulsor base (d) y para el optimizado (f).

Figura 3-10: comparacidon modificaciones geométricas entre impulsor P21 y optimizado con PSO.
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La Figura 3-11 presenta los resultados numéricos de la validacion del método numérico de
optimizacion de PSO, VSA y SSA, respecto a la curva P21 (simulacién CFD) y experimental de la PAT
base. Se puede observar tres graficas que relacionan las condiciones de operacién, respecto al
caudal. Seguidamente, se detallan cinco curvas para cada gréfica: la curva azul hace referencia a
los datos experimentales extraidos del articulo base, mientras que la curva de color rojo es la
validacién (P21). Las curvas restantes son las resultantes de los métodos de optimizacion mediante

PSO (verde), VSA (amarillo) y SSA (violeta).

Como resultado, la curva que relaciona a la cabeza con el caudal en (a) muestra tendencia similar
de los analizados en los algoritmos respecto a la P21. Por otra parte, al realizar la comparacién
entre las simulaciones, se observd una diferencia maxima de 3,941 % para el caso del SSA en
condicidn de sobrecarga, ademds de obtener variaciones positivas y negativas que determinaron
que las curvas estuvieron por encima y debajo de la P21, respectivamente. Para el caso de la curva
de eficiencia respecto al caudal en (b), hubo discrepancia respecto al primer punto en la condicién
de carga parcial, donde se encontré una diferencia de 14,962 % que indicé que la eficiencia estuvo
por debajo de la P21. Sin embargo, la eficiencia incrementd a partir de la condicién en el BEP, con
un maximo de 1,112 % para el PSO, mientras que, para las condiciones de sobrecarga, la eficiencia
hidraulica incrementé hasta 2,996 % para el mismo algoritmo. Para las condiciones descritas, la
eficiencia fue inferior en condiciones de carga parcial, mientras que, para condiciones en el BEP y
sobrecarga, se evidencid un incremento. Finalmente, la curva que relaciona la potencia con
respecto al caudal en (c), mostré un comportamiento hidraulico similar al de la grafica de la

eficiencia hidraulica en (a).

En resumen, mediante los impulsores optimizados, se identificéd que la eficiencia se incrementd en
el BEP y condiciones de sobrecarga. En la Tabla 3-5, Tabla 3-6 y Tabla 3-7 se registraron los datos
obtenidos en la simulacién numérica y comparacién con la curva P21 para los algoritmos PSO, VSA

y SSA, respectivamente, donde el caudal se registré como Q/Qggp, donde 1 es el caudal en el BEP.
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Figura 3-11: curva caracteristica numérica de los datos experimentales, P21, y algoritmos PSO, VSA

y SSA.

Tabla 3-5: resultados numéricos obtenidos mediante la optimizacion del impulsor con PSO.
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Cabeza Cabeza Diferencia Eficiencia Eficiencia  Diferencia
Q/Qpep .
P21 (m) PSO (m) (%) P21 (%) PSO (%)  relativa (%)
0,5 30,263 29,937 -1,076 49,432 42,211 -14,608
0,625 34,203 34,478 0,804 74,371 72,421 -2,621
0,75 40,517 41,043 1,300 75,751 74,864 -1,172
1 59,046 58,186 -1,456 76,994 77,851 1,112
1,125 70,819 68,790 -2,865 74,423 75,905 1,992
1,25 84,178 80,878 -3,920 70,995 73,122 2,996

Tabla 3-6: resultados numéricos obtenidos mediante la optimizacion del impulsor con VSA.

Cabeza Cabeza Diferencia Eficiencia Eficiencia  Diferencia
Q/Qpep .
P21 (m) VSA (m) (%) P21 (%) VSA (%) relativa (%)
0,5 30,263 30,938 2,230 49,432 44,851 -9,267
0,625 34,203 35,024 2,399 74,371 71,786 -3,475
0,75 40,517 40,680 0,403 75,751 73,714 -2,690
1 59,046 58,051 -1,685 76,994 77,763 0,999
1,125 70,819 68,695 -2,999 74,423 75,864 1,937
1,25 84,178 80,850 -3,953 70,995 73,070 2,923

Tabla 3-7: resultados numéricos obtenidos mediante la optimizacién del impulsor con SSA.

Cabeza Cabeza SSA  Diferencia Eficiencia Eficiencia Diferencia

C/Qeee (m) (m) (%) P21 (%)  SSA(%) relativa (%)
0,5 30,263 29,994 -0,887 49,432 42,036 -14,962
0,625 34,203 34,798 1,740 74,371 71,275 -4,162
0,75 40,517 40,776 0,639 75,751 74,974 -1,026
1 59,046 58,056 -1,677 76,994 77,802 1,049
1,125 70,819 68,690 -3,006 74,423 75,832 1,893

1,25 84,178 80,861 -3,941 70,995 72,996 2,819
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La Figura 3-12 expone la variacion de la eficiencia hidraulica relativa, respecto a la simulacién P21
(CFD). Se pueden observar graficos de barras de color verde, amarillo y violeta para los algoritmos
PSO, VSA y SSA, respectivamente. El gréfico relaciona el cambio relativo de la eficiencia hidraulica
con la relacién del caudal en los puntos simulados en las secciones 3.3.1y 3.3.2, respecto al caudal
en el BEP de 78,3 m3/h. En general, se puede observar una tendencia de incremento de la eficiencia
desde la condicidn de carga parcial hasta sobrecarga. En andlisis, se pudo observar que, para
condiciones de carga parcial en 0,5, la eficiencia disminuyd hasta un 14,96 % para el impulsor
parametrizado con los resultados del SSA, mientras que, al aumentar el caudal hasta la relacion de
0,75, la reduccion de la eficiencia fue hasta 1,03 % para el caso del SSA. A partir de la condicién en
el BEP, se evidencio un incremento de la eficiencia de maximo 1,11 % para el impulsor modelado
mediante los datos obtenidos con PSO, por lo que este método de optimizacidon permitio
incrementar la eficiencia de 76,994 % hasta 77,851 %, siendo el valor maximo obtenido en este
estudio. Seguidamente, el SSA incrementd un 1,05 %, llegando hasta 77,802 %, mientras que el VSA
incrementd hasta en 1,00 %, culminando en 77,763 %. Adicional a los resultados con el PSO, la PAT
requiri6 menor cabeza hidrdulica, con una reduccidon de 1,456 %, desde 59,046 m a 58,186 m,
mientras que la potencia hidrdulica generada sélo disminuyd un 0,39 %, pasando de 9,668 kW a
9,630 kW. La reduccidn porcentual de la potencia en el BEP se compensd con la reduccién aun

mayor de la cabeza hidraulica, razén por la que la eficiencia hidraulica incrementd.

En condiciones de sobrecarga, la eficiencia incrementd alin mas para condicién de caudal de 1,25,
donde tuvo un maximo de 3,00 % con el impulsor de PSO. Sin embargo, la eficiencia hidraulica en
la validacién de P21 fue de 70,995 % y la mejorada de 73,122 %, siendo inferior a la obtenida en el
BEP. Finalmente, se concluye que, aunque los tres métodos de optimizacién ayudaron al
incremento de la eficiencia de la PAT, el impulsor simulado mediante los resultados obtenidos con
el algoritmo PSO, permitié un mayor incremento de la eficiencia hidraulica en el BEP, siendo del

1,11 %.
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Figura 3-12: variacion de la eficiencia hidraulica relativa, respecto a la simulacién de P21.
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3.3.3 Comparacion fluido dinamica entre el impulsor P21 y el optimizado

-14,96

con PSO

Los resultados numéricos de la PAT indicaron de forma cuantitativa las condiciones de operacion
para conocer el comportamiento del sistema. Como complemento, la representaciéon de los
contornos de presion y velocidad, permitieron observar en detalle el comportamiento de la turbo
maquina al interior, detallando los fendmenos fisicos que interactian en el sistema. La Figura 3-13
muestra los contornos de presion del impulsor base y optimizado mediante PSO, en el BEP. En (a)
se observa la vista en corte frontal y en (b) la vista en corte lateral para el modelo P21, mientras
que (c) y (d) se exponen para el impulsor optimizado con PSO. La presidn se encuentra en el rango
de 143,28 kPay 747,12 kPa. En la entrada, la presion ingresa con un valor maximo de 755,504 kPa
parael P21 en(a)y 755,447 kPa para el PSO en (c), localizada en la voluta de la vista de corte frontal,
y disminuye hasta un minimo de 192,323 kPa para P21 en (b) y 202,128 kPa para el PSO en (d),
ambos puntos en el impulsor. De este modo, la energia de presidon se transformd en energia

rotacional y posteriormente en energia mecanica para la generacion de la potencia hidraulica.
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Figura 3-13: contornos de presién de la PAT con el impulsor base (P21) y el PSO, en el BEP.
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La Figura 3-14 muestra los contornos de velocidad del impulsor base y optimizado con PSO, en el
BEP. En (a) se observa la vista en corte frontal y en (b) la vista en corte lateral para el modelo P21,
mientras que (c) y (d) se exponen para el impulsor optimizado con PSO. La velocidad se encuentra
en el rango de 0 m/s y 35,25 m/s. Para la simulacidn P21, la velocidad maxima se alcanza en el
borde de ataque, donde se tiene una magnitud de 33,384 m/s visible en (a), mientras en la vista de
corte lateral en (b), se obtuvo un maximo de 27,645 m/s. Por otra parte, para el impulsor
optimizado, la velocidad méaxima es inferior, siendo de un valor maximo de 29,721 m/s en el borde
de ataque de (c) y de 25,511 m/s visible en la vista en corte lateral en (d). La velocidad promedio

obtenida en la simulacién P21 fue de 15,731 m/s y 7,372 m/s para a vista en (a) y (b), mientras que
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para la simulacidn aplicando los pardmetros geométricos resultantes del algoritmo PSO fue de
15,611 m/sy 5,235 m/s para (c) y (d), respectivamente. En comparacion con la velocidad promedio,
el impulsor optimizado tuvo una reduccion de 0,76 % y 27,61 % para la vista frontal y lateral,
respectivamente. De este modo, la energia cinética se transformé en energia mecanica rotacional

gue permitié la generacién de la potencia hidraulica.

Figura 3-14: contornos de velocidad de la PAT con el impulsor base (P21) y el PSO, en el BEP.

(a) Vista en corte frontal (P21) (b) Vista en corte lateral (P21)

33,384 m/s 27,645 m/s

l" \1

Velocidad
35.25
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23.50
1958
15.67
175
7.83
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29,721 m/s f i,
b

N

La Figura 3-15 muestra los contornos de energia cinética turbulenta del impulsor base y optimizado

mediante PSO, en el BEP. En (a) se observa la vista en corte frontal y en (b) la vista en corte lateral
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para el modelo P21, mientras que (c) y (d) se exponen para el impulsor optimizado con PSO.
Adicionalmente, en (e) se muestra el grafico de puntos de dispersidn de la energia cinética
turbulenta en los alabes, entre el borde de ataque (en cero) y el borde de salida (en uno). La energia
cinética turbulenta se encuentra en el rango de 0 m?/s? y 5,960 m?/s2. La menor energia disipada
se localizé en la entrada de la voluta, donde se obtuvo valores cercanos a 9E-03 m?/s2. Por otra
parte, para la vista frontal de ambas simulaciones, en (a) y (c), la mayor disipacidn de la energia
cinética turbulenta se localizé en la region de la garganta de la voluta, obteniendo valores de
4,203 m?/s? y 4,960 m?/s?, respectivamente. Seguidamente, para la vista lateral en (b) y (d), la
mayor energia cinética turbulenta disipada se localizé en el borde de ataque, con valores
registrados de 4,131 m?/s? y 2,895 m?/s?, respectivamente. En la misma linea, se observa que la

energia cinética turbulenta se presenta en mayor medida en el impulsor y la tuberia de salida.

En la grafica de puntos de dispersidn expuesta en (e), se muestra la energia cinética turbulenta
disipada en los seis dlabes, desde el borde de ataque en la coordenada 0,0, hasta el borde de salida
en la coordenada 1,0. Se puede apreciar dos grupos de puntos dispersos, diferenciados con el color
azul para la validacién P21 y color naranja para el impulsor optimizado con PSO. Se puede notar de
forma cualitativa que la simulacién llevada a cabo con el impulsor optimizado generé menor
energia cinética turbulenta en comparacion con la validacién P21 del impulsor base. Lo anterior
explica que, al generar menor energia cinética turbulenta, el impulsor tiende a convertir mayor

cantidad de energia den trabajo mecanico.
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Figura 3-15: energia cinética turbulenta con el impulsor base (P21) y el PSO, en el BEP.
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De forma cuantitativa, y con base en la Figura 3-15 (e), la Tabla 3-8 expone la energia cinética
turbulenta promedio disipada en los tres dominios mas significantes de la PAT, para cada
simulacion realizada en el BEP. La tuberia de entrada no tuvo efecto significante en la energia
cinética turbulenta, debido que el promedio fue inferior a 0,010 m?/s%. En la voluta, se puede
observar que la disipacion de energia cinética turbulenta es inferior con el proceso de optimizacién,
obteniendo una disminucion de 1,67 % del VSA, respecto a la simulacién P21. Para el caso del
impulsor optimizado con PSO, la diferencia fue de 0,15 %. Seguidamente, en el impulsor hubo una
reduccidn significativa de la energia cinética turbulenta disipada: 11,46 % con el SSA, 11,09 % con
el PSO y 10,53 % con el VSA, siendo la simulacidn realizada con el impulsor optimizado con SSA el
gue menor energia disipé en promedio. Sin embargo, respecto a la tuberia de salida, el modelo con
PSO obtuvo la menor reduccidn, con un 35,93 %, seguido del VSA con 34,78 %. Por su parte, el
modelo SSA obtuvo la menor reduccidn, siendo de 5,77 %. Este ultimo aspecto fue lo que pudo ser
decisivo para que el modelo realizado con los pardmetros del PSO sea el mas eficiente, en
comparacion con los modelos desarrollados con los parametros obtenidos con el VSA y SSA.
Finalmente, se registrd la sumatoria de los promedios obtenidos, con el fin de comparar la energia
cinética turbulenta disipada de los tres dominios en conjunto. Se pudo evidenciar que la
optimizacidn del impulsor mediante PSO obtuvo una menor energia cinética turbulenta disipada,
mientras que el método SSA fue el mayor de los tres métodos. Sin embargo, es inferior respecto al

P21.

Tabla 3-8: energia cinética turbulenta promedio disipada en los dominios, respecto al BEP de cada
simulacién, en m?/s2.

Dominio P21 PSO VSA SSA
Voluta 0,658 0,657 0,647 0,656
Impulsor 1,073 0,954 0,960 0,950
Tuberia de salida 0,693 0,444 0,452 0,651
Sumatoria 2,424 2,055 2,059 2,257

Por ultimo, Figura 3-16 presenta la comparacién de la vorticidad formada mediante la simulacién

P21 y el modelo optimizado con PSO. Lo expuesto en la figura hace referencia a la isosuperficie
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representada mediante la velocidad invariante (Q), seleccionada para 10.000/s2. Se puede detallar
dos vistas: frontal y de perfil. En comparacion, la vista de perfil muestra tres regiones encerradas
con circulos rojos, que compara de forma cualitativa los vortices de ambas simulaciones, siendo de
menor formacion los obtenidos mediante la optimizacion con PSO. Por otra parte, la vista lateral
expone la diferencia en el tamafo de los vortices que se generaron en la tuberia de salida, que esta
relativamente acorde a lo reportado en la Tabla 3-8, donde la simulacién P21 posee un promedio

de 0,693 m?%/s?, mientras que la optimizacién con PSO fue de 0,444 m?/s2.

Figura 3-16: vorticidad formada en la PAT con el impulsor base (P21) y el PSO.

(a) Vorticidad para la validacién P21

(b) Vorticidad para la optimizacién con PSO
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Con base en las simulaciones y posterior verificacion del incremento de la eficiencia hidraulica, se

concluyé el desarrollo del cuarto objetivo de la presente investigacion.



4. Conclusiones y recomendaciones

4.1 Conclusiones

Se identificaron 11 componentes geométricos del impulsor de la PAT que pueden incidir en su
eficiencia. Los pardmetros geométricos para la aplicacién en los modelos analiticos fueron los
siguientes: dngulo de entrada del alabe (f;), angulo de salida del alabe (S,), dngulo de
envolvimiento del dlabe (@), espesor del dlabe (J), radio de eje del impulsor (rg,), radio de entrada
del impulsor (r;), radio de salida del impulsor (), ancho de entrada del dlabe (b, ), ancho de salida

del dlabe (b,), dangulo de succidon del dlabe (1) y el nimero de alabes (z)

Se propusieron siete modelos analiticos que representan la cabeza hidraulica de una bomba
centrifuga operada como turbina, considerando la evaluacion de la eficiencia hidraulica y el
conjunto de restricciones técnico operativas. De las 28 PAT consultadas en la literatura para evaluar
los modelos analiticos, se utilizaron 14 en el Modelo 7, el cual, obtuvo un destacable desempefio
en el rango permisible inferior al 20 % de error relativo en la cabeza hidrdulica, con una precision
de 92,86 % de las PAT evaluadas, mientras que fue el mejor en el criterio del menor error relativo
promedio, con 9,57 %, y menor desviacidon estdndar, con 0,090 m. Finalmente, el modelo 7 siete
considerd la aplicacion de cuatro parametros geométricos de los 11 propuestos, en los que se
encontraron el radio de salida del impulsor (r,), ancho de salida del dlabe (b,), angulo de salida del
alabe (B,) y espesor del dlabe (§). Adicionalmente, el nimero de alabes (z) se mantuvo constante

y se considerd el caudal en el BEP en lugar de los parametros de descarga del impulsor.

Se propusieron tres estrategias de solucion basada en algoritmos de optimizacidon que permitieron
resolver el modelo analitico propuesto para la PAT respetando el conjunto de restricciones técnico
operativas asociadas a esta. Se utilizaron tres algoritmos de optimizacién: PSO, VSA y SSA, que se
simularon con 100 particulas, 2.000 iteraciones y 1.000 repeticiones del programa. El PSO obtuvo
el menor error relativo respecto a la cabeza experimental, siendo de 6,00 % y 64,956 segundos para
las 1.000 iteraciones. Por otra parte, el algoritmo SSA obtuvo el mayor tiempo de ejecucion para
las 1.000 repeticiones siendo de 214,846 segundos, mientras que el menor tiempo de ejecucion
fue del VSA, con 51,316 segundos. Se concluye que el algoritmo PSO entrego los resultados acordes

con el mayor aumento de la eficiencia y menor tiempo de ejecucién, mientras que el VSA fue el
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gue menor tiempo tardd en las 1.000 repeticiones. Por ultimo, el SSA obtuvo el mayor tiempo de

ejecucién y mayor error relativo en la cabeza hidraulica calculada, con 6,10 %.

Se valido la eficiencia de la solucién optimizada, mediante simulacidn numérica. Se identificé que
la optimizacidn con PSO permitié obtener un impulsor con mayor eficiencia, que mejord la
eficiencia de 76,994 % a 77,851 %, incrementd un 1,112 %. Ademas, se demostrd que el impulsor
redujo la energia cinética turbulenta un 11,09 % respecto al impulsor P21. Por ultimo, se evidencid
de forma cualitativa que el proceso de optimizacion permitio la reduccién de vértices en el dominio

del impulsor y la tuberia de salida.

El presente trabajo mejord la eficiencia hidrdulica de una PAT en un 1,112 %, mediante la
modificacion de la geometria del impulsor, empleando un modelo analitico que utilizé cuatro
parametros. Para lograr la mejora en la eficiencia hidrdulica, el método de optimizacién PSO
demostré ser el algoritmo adecuado para esta aplicacién. La validacion de los resultados se llevo a
cabo mediante el andlisis de contornos de presién, velocidad, energia cinética turbulenta y

vorticidad, confirmando asi la mejora en el comportamiento fluido dindmico de la PAT.

4.2 Recomendaciones

Se recomienda la evaluacidn de los modelos 4 y 5, que tienen la mayor cantidad de parametros
geométricos aportados en el modelado analitico. Lo anterior, debido que no obtuvieron un

adecuado desempefio al considerar los parametros de salida del impulsor.
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