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RESUMEN

Actualmente existe una tendencia generalizada de aumentar la velocidad de operacién de los
equipos industriales [1, 2, 3]. Esto genera la necesidad de desarrollar técnicas de analisis del
comportamiento dindmico y métodos de control de vibraciones, particularmente de balanceo
de rotores. Esta necesidad ha motivado investigaciones sobre los métodos de balanceo de
rotores flexibles durante afios y, aun cuando muchos alcances se han logrado, el problema
principal es la reduccion del nimero de rodados durante el proceso de balanceo. Este
problema ha sido estudiado entre otros por Bishop and Parkinson [4], Kellenberger [5],
Shiraki and Kanki [6] y recientemente por Preciado [7], Blanco et al. [8] y Arias et al. [9], ¥
sin embargo, las metodologias propuestas, no son factibles de aplicar en el balanceo de
rotores que presentan rigidez diferente en sus planos principales (rotores asimétricos), tal es
el caso de los generadores eléctricos de dos polos y algunos turbogeneradores, ya que éstos
presentan modos de vibracion mas complejos que el de los rotores simétricos, lo que
complica el proceso de balanceo mediante métodos convencionales. Los efectos de una
seccidn transversal asimétrica en las caracteristicas de la vibracion de los rotores son de gran
interés para el desarrollo de métodos de balanceo, ya que los métodos de balanceo para este
tipo de rotores son escasos y complicados en su aplicacion a causa de la dificultad de
determinar de forma correcta la posicion angular del desbalance.

En este trabajo se presenta una metodologia para identificar la posicion del desbalance en
rotores asimétricos (rotores con rigidez diferente en los planos principales de su seccion
transversal), a partir de diagramas polares de respuesta. Para el desarrollo del identificador
propuesto, se parte de un modelo simplificado de dos grados de libertad, donde se requiere
como datos de entrada cuatro puntos de la respuesta de vibracién del rotor (diagrama polar
de respuesta), donde cada punto involucra amplitud de vibracién y angulo de fase, asi como
la velocidad de rotacion en la que se presenta la vibracién. El identificador propuesto se
aplico a diagramas polares de respuesta experimentales obtenidos de un rotor asimétrico tipo
Jeffcott considerando diferentes posiciones angulares de desbalance en el rotor, donde se
obtuvo un porcentaje de error maximo del 4.4% entre la posicion angular del desbalance real
y el identificado.

Adicionalmente, se propone un nuevo método de balanceo para rotores asimétricos mediante
la construccion de un arreglo de pesos modales utilizando el identificador de la posicion
angular del desbalance desarrollado. La utilizacion del arreglo de pesos afecta modos
especificos de vibracion y permite caracterizar la respuesta del rotor en un solo rodado de
prueba, determinando el efecto especifico de cada arreglo sobre la componente del modo de
vibracion correspondiente. La metodologia de balanceo se aplic6 a un rotor asimétrico
experimental logrando el balanceo de dos modos de vibracion al mismo tiempo, reduciendo
la vibracion del rotor hasta un 93% en cada modo de vibracion.
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ABSTRACT

There is now a general trend of increasing the speed of operation of industrial equipment [1,
2, 3]. This creates the need to develop techniques for analyzing the dynamic behavior and
vibration control methods, particularly balancing rotors. This need has prompted research
into methods of balancing flexible rotors for years and, even though many achievements have
been made, the main problem is reducing the number of rolled during the rolling process.
This problem has been studied among others by Bishop and Parkinson [4], Kellenberger [5],
Shiraki and Kanki [6] and recently by Preciado [7], White et al. [8] and Arias et al. [9],
however, the proposed methodologies are not feasible to apply in balancing rotors having
different rigidity in its main planes (asymmetric rotors), as in the case of electric generators
of two poles and some turbogenerators, because they present more complex modes the
vibration of symmetrical rotors, which complicates the process of rolling by conventional
methods. The effects of an asymmetrical cross section in the vibration characteristics of the
rotors are of great interest to develop methods of balancing, as the balancing methods for
these rotors are scarce and complicated in its application because of the difficulty of correctly
determining the angular position of the imbalance.

This work presents a methodology for identifying the position of the imbalance in
asymmetric rotors (rotors with different stiffness in the main planes of its cross section), from
polar response diagram. For the development of the proposed identifier it is part of a
simplified model of two degrees of freedom, where it is required as input four points of the
vibration response of the rotor (polar response diagram), where each point involves vibration
amplitude and phase angle and the rotation speed at which vibration occurs. The proposed
identifier applied to polar diagrams obtained experimental response of a type asymmetric
rotor Jeffcott considering different angular positions of imbalance in the rotor, where a
percentage of maximum error of 4.4% between the angular position of actual imbalance and
identified was obtained.

In addition, a new method for asymmetric rotor balancing is proposed by building
arrangement manners weights using the identifier of the angular position of the imbalance
developed. Using specific arrangement of weights affects vibration modes and to characterize
the response of the rotor in a single shot test, determining the arrangement specific effect on
the component corresponding vibration mode. Balancing methodology was applied to an
experimental achieving asymmetric rotor balancing two vibration modes while reducing
vibration of the rotor up to 93% in each mode of vibration
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INTRODUCCION

Una de las fuentes mas comunes de generacion de vibracion en maquinas rotatorias se debe
al desbalance. El desbalance ocurre cuando el eje principal de inercia del rotor no coincide
con el eje geométrico del sistema, lo que provoca vibraciones que generan fuerzas
indeseables que se trasmiten directamente a los elementos mecanicos, asi como, soportes y
cojinetes del rotor. Por otra parte, el fendbmeno de la resonancia que ocurre cuando la
frecuencia de excitacion se iguala con una frecuencia natural del rotor, genera que los efectos
del desbalance sean catastroficos para el sistema. Actualmente, se han propuesto diversos
métodos de balanceo donde se busca utilizar el menor nimero de rodados posibles para el
balanceo final, sin embargo los métodos principales son dos: el balanceo por coeficientes de
influencia y balanceo modal, con base a las ventajas y desventajas que presenta cada método,
ninguno de ellos es preferible respecto al otro, por lo que en el Instituto de Investigaciones
Eléctricas se desarrollo el método conocido como Balanceo modal usando coeficientes de
influencia. Este método en términos generales consiste en la generalizacion del método de
coeficientes de influencia con la utilizacién de arreglo de pesos. El arreglo de pesos permite
que en solo rodado de prueba se caracterice la respuesta del rotor, para lo cual es necesario
determinar el efecto especifico de cada arreglo sobre la componente del modo de vibracion
correspondiente. Los método mencionados ha sido aplicados exitosamente en el balanceo de
rotores simétricos, es decir rotores que presentan parametros de rigidez igual en toda su
seccion transversal, sin embargo, las metodologias propuestas, no son factibles de aplicar
en el balanceo de rotores que presentan rigidez diferente en sus planos principales (rotores
asimétricos), tal es el caso de los generadores eléctricos de dos polos y algunos
turbogeneradores, ya que éstos presentan modos de vibracion mas complejos que el de los
rotores simétricos, lo que complica el proceso de balanceo mediante métodos
convencionales. Lo anterior se debe a que la respuesta del rotor asimétrico varia en amplitud
y fase para diferentes posiciones angulares de la fuerza de excitacion, lo que dificulta
determinar de forma correcta la posicion angular del desbalance.

De acuerdo con lo anterior, en este trabajo se propone un nuevo método de balanceo para
rotores asimétricos, el método propuesto se desarrollé tomando como base el método de
balanceo modal usando coeficientes de influencia, con lo que se pretende acoplar un método
de balanceo convencional de facil aplicacion al balanceo de rotores asimétricos. Asimismo
como complemento de la metodologia de balanceo propuesta, se desarroll6 una técnica de
identificacion para determinar la posicién angular del desbalance del rotor a partir de datos
obtenidos de los diagramas polares de respuesta. La técnica de identificacion se validé con
datos experimentales (respuesta de vibracion) de un rotor asimétrico, controlando la fuerza
de excitacion para diferentes posiciones angulares.

Finalmente, la metodologia de balanceo propuesta se utilizé para el balanceo de un rotor
asimetrico experimental, donde se realizo la construccion de un arreglo de pesos modales
para el balanceo de dos modos de vibracién, logrando reducir la vibracién inicial del rotor
hasta en un 93% en cada modo de vibracion.
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CAPITULO I. ESTADO DEL ARTE

CAPITULO I
ESTADO DEL ARTE

En éste capitulo se presenta una revision bibliografica, asi como los objetivos, metas y
alcances del proyecto.

1.1 Revision bibliogréafica

Los primeros trabajos que se elaboraron en el modelado de maquinaria rotatoria fueron
realizados por W.J.M. Rankie [10]. Rankie presento el concepto de velocidad critica y
asocio este fenomeno al generado en estructuras sometidas a fuerzas de excitacion.
También planted la existencia de una velocidad “critica"”, velocidad que no se podia
superar durante los ciclos de operacion.

Posteriores investigaciones elaboradas por De Laval, C.P.G. [10], acerca del
comportamiento de la maquinaria rotatoria sometida a grandes velocidades, demuestran la
necesidad de tener modelos matematicos que representen el comportamiento vibratorio de
un sistema real, por lo que el modelo del rotor de De Laval se desarroll6 para explicar las
caracteristicas dinamicas de las turbo maquinas. El objetivo del modelo fue predecir el
comportamiento dinamico de turbinas que fueron usadas inicialmente como parte del
proceso industrial de separadores de crema en productos lacteos. Con los resultados
obtenidos del andlisis del modelo de De Laval, se consiguié aumentar la capacidad de
produccidn de ese tipo de turbinas, al incrementar la velocidad de operacién hasta 40,000
rpm. Sin embargo, a causa del considerable exceso de velocidad, el comportamiento
vibratorio de la turbina permitié superar las expectativas del modelo utilizado, apareciendo
los efectos inerciales desconocidos hasta entonces. De Laval describi6é el fendmeno de
resonancia y formulé los primeros conceptos de desbalance rotatorio, explicando ademas
el fendbmeno como producto de la heterogeneidad en la distribucion de la masa sobre el
rotor.

Por otra parte Foppl, A. [10], analiz6 la interaccion entre un disco montado sobre una
flecha rotatoria y la respuesta al desbalance. En su trabajo desarrollé un modelo que
describe la dinamica del rotor, y explico el comportamiento vibratorio del rotor cerca y
lejos de la resonancia.

En esta misma linea de investigacion, Dunkerley et al. [11], demostraron que un eje tiene
distintas velocidades criticas, por lo que utilizé el método de Lagrange para encontrar las
frecuencias naturales del rotor. En ese mismo afio, Dunkerley propuso un catalogo de
rotores, donde clasifica los distintos tipos de rotores tipicos empleados en la industria,
donde se podia conocer las frecuencias naturales del rotor con un porcentaje de error de
1+5%.

Aun cuando ya existian investigaciones en el area de rotodindmica, el primer trabajo

conocido en América, en particular en los Estados Unidos, fue el modelo presentado por
I ——

1



CAPITULO I. ESTADO DEL ARTE

Jeffcott, H. H. [12], donde considerd un rotor con dos soportes y una masa en forma de
disco colocada en el centro de la flecha. Jeffcott concluyo que la vibracion del sistema, se
debe a una vibracion forzada, la cual tiene como componentes una vibracién libre, que
provee al sistema de una respuesta en estado transitorio y una vibracion forzada, que provee
al sistema de una respuesta en estado estable. Asimismo, determind las ecuaciones
diferenciales que rigen el movimiento del rotor, incluyendo las fuerzas de desbalance
rotatorio. Es a partir de este estudio, que inicia el desarrollo de métodos y técnicas de
balanceo con el objetivo de reducir las vibraciones en sistemas rotatorios.

Bishop [13], publico un estudio en donde hace referencia al trabajo elaborado por Jeffcott;
describié que el modelo del rotor presentado por Jeffcott no prevé la informacion suficiente
para resolver los problemas del balanceo de rotores, desarrollando asi un planteamiento
general para resolver el problema de balanceo de rotores de tipo flexible. La ecuacion
diferencial de movimiento que desarroll6o de tal planteamiento, se determind al tomar en
cuenta la rigidez en los soportes, la velocidad de rotacién del eje y sus formas modales,
considerando las distorsiones de los modos principales del sistema como una mezcla de
otros modos de vibracidon. Mas tarde, los investigadores enfocaron su atencion al estudio
del comportamiento vibratorio de rotores asimétricos, rotores que presentan parametros de
rigidez diferente en los ejes de inercia principales de su seccion transversal.

Chéavez, J.P., et al. [14], realizaron el estudio tedrico y experimental de un rotor tipo Jeffcot
asimétrico, para analizar el comportamiento dindmico que éste exhibe dentro de un anillo
amortiguador con soportes anisotropicos, con holgura entre el eje del rotor y el anillo. El
estudio se realizd, considerando dos modos de operacion: un régimen sin contacto y un
régimen con contacto, en la interaccion del eje del rotor y el anillo amortiguador del
sistema. En las ecuaciones de movimiento deducidas para cada régimen considerado, el
tratamiento matematico arrojo un sistema de ecuaciones diferenciales lineales para cada
caso, pero la diferencia entre cada uno estriba, que en el caso del régimen con contacto, se
incluyeron las componentes de una fuerza normal resultante de reaccion que aparece en la
superficie de contacto del anillo amortiguador y el eje del rotor por efecto del golpe de éste.
Ademas, puesto que esta fuerza adicional depende de la posicion y la velocidad del anillo
amortiguado, se necesitd6 modelar la posicion instantdnea del anillo amortiguado
minimizando la energia total elastica en los resortes para cualquier cambio en la posicion
del rotor durante el régimen de contacto, generando un sistema de ecuaciones diferenciales
no lineales.

Por ultimo, para la validacién experimental, se implement6 la construccion del sistema
vibratorio, concluyendo que los modelos matematicos generados son capaces de describir el
comportamiento dinamico del sistema considerando contacto entre el eje del rotor y el
anillo amortiguado.

Por su parte, Parkinson, A.G. [15], analiz6 el comportamiento de una flecha asimétrica
soportada por chumaceras flexibles. Para su andlisis considero una ecuacion de movimiento
para cada eje de inercia principal del rotor. De la solucion de las ecuaciones diferenciales
de movimiento, encontré una expresion matematica que ilustra de manera simple el efecto
de la simetria del rotor. Parkinson realiz6 un anélisis de la expresién matematica obtenida

1 ——
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considerando amortiguamiento histerético en relacién con la asimetria del sistema. De
acuerdo con los pardmetros anteriores, los diagramas polares de respuesta de la vibracién
del sistema pueden ser:

a) Un circulo, siu = 0.

b) Unaelipse, sio,. > u, u # 0,

c) Una parébola, si g, = u, u # 0,
d) Una hipérbola, sig, < u, u # 0,

donde: u = Factor de asimetria del eje.
o, = Factor de amortiguamiento histerético.

Matsukura, Y. et al. [16], desarrollaron un método de balanceo de rotores flexibles con
flecha de seccion transversal asimétrica; para el balanceo del rotor, propusieron la
utilizacion de un factor de convergencia B para hacer que los desbalances residuales
converjan y disminuyan rapidamente. El factor de convergencia debera aplicarse tantas
veces como corridas de balanceo se realicen en el rotor, donde el factor de convergencia
podra ser un escalar o un vector y su magnitud debera ser menor que la unidad. El
concepto del factor de convergencia propuesto, es analogo a un factor de estabilizacién en
evaluaciones de bucles en los sistemas automaticos de control y un factor de convergencia
en los metodos iterativos de calculo numérico.

Inagaki, T. et al. [17] proponen un método para la evaluacion de la respuesta sincrona de un
sistema de rotor-chumacera con flecha asimétrica; para lo anterior se desarrollé6 un modelo
matematico donde se considerd la rigidez de la flecha, momento de inercia y masa del
sistema, asi como las propiedades dinamicas de los rodamientos. En este andlisis, las
ecuaciones de movimiento que se describen son expresadas en funcién de coeficientes
periddicos dependientes del tiempo, y la solucion del modelo se llevé a cabo por el método
de balanceo arménico.

Mas tarde, Delgado, E.P. et al. [18], presentaron las bases teéricas y la verificacion
experimental de una metodologia de balanceo modal apoyada en la utilizacion de
coeficientes de influencia. Esta metodologia conjunta las ventajas y elimina las desventajas
de los dos métodos principales de balanceo, que son balanceo por coeficientes de
influencia y balanceo modal, y ofrece mejoras adicionales con respecto a otras técnicas
similares. EI método propuesto requiere tedricamente, de una sola corrida de prueba para la
caracterizacion del rotor; y en el caso de que se disponga de informacién de balanceos
previos, puede aspirarse a balancear sin corridas de prueba, para lo cual no es necesario el
desarrollo de modelos numéricos del rotor. En conclusion, por su caracteristica, el nuevo
método es capaz de aprovechar al maximo la informacidén disponible en la respuesta
dindmica de la maquina captada por los sensores de vibracién, con lo cual se obtiene un
conocimiento mas detallado de su comportamiento dindmico. Ademas, existe la posibilidad
de programar el método, por lo que no se limita su aplicacion con base a la capacidad de
analisis o el conocimiento sobre dinamica de rotores que tenga el usuario.
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Por otra parte, Kang, Y. C., et al. [19], presentaron un trabajo relativo a la modificacion del
método de balanceo por coeficientes de influencia con el propdsito de balancear rotores
asimétricos. Para esto realizaron dos formulaciones matematicas, la primera utilizando el
método de elementos finitos y otra por variables complejas. En la formulacion por método
de elemento finito se desarrollaron las ecuaciones de movimiento de una seccion del rotor,
del desbalance y de los rodamientos. También, se representd a los vectores de respuesta,
desbalance y masas de prueba en variables complejas utilizando un marco de referencia
rotatorio (v, w) para el analisis. En la formulacion planteada, consideraron dos puntos de
analisis, uno ubicado en el plano de medicion y otro ubicado en el plano de balanceo. Para
el caso del punto del plano de medicion se analizo la desviacion del punto 0, de la flecha,
respecto del centro B de la chumacera por medio de la respuesta ry, identificando su
posicion angular ¥, con base al eje de referencia rotatorio v. En el caso del punto en el
plano de balanceo, se desconoce la posicién angular del desbalance en un plano
determinado al cual se denominé como S; asimismo, en el cambio de fase del marco de
referencia rotatorio, se pueden definir las posiciones angulares para el desbalance, masas de
prueba y la respuesta, por lo que, a}’ denota la posicién angular del desbalance relativo al
deshalance inicial, a; es la posicion angular relativa de la masa de prueba y ¢, es la
posicion angular relativa que se genera del eje del plano S con direccion a la respuesta.
Ademas, la posiciéon angular del eje de desbalance se desconoce, mas sin embargo, ésta
posicion se logra conocer a través del eje del marco de referencia rotatorio v, a través de
vjo, posicion angular relativa del desbalance desde el eje rotatorio v; v; posicion angular
relativa de la masa de prueba y & como la posicion angular del eje S al eje v del marco de
referencia rotatorio, es posible determinar la posicion angular relativa del desbalance en
cualquier plano, a través de:
0

= 09—
aj—B v

De esta manera, las componentes de la posicion angular del desbalance y la respuesta se
expresan en forma compleja, se representan en referencia al marco rotatorio (u,v),y
quedan representadas en la forma:

J
(AkjP; + ByjQ;) = 1 k=1,..,K
-

J

Asi, para cada corrida de prueba, se obtiene una posicion angular del desbalance y
respuesta del sistema, por lo que se procede a generar ecuaciones no homogeéneas en su
respectiva parte real e imaginaria. EI enfoque méas simple de resolver las ecuaciones
generadas se relaciona con la colocacion de una primer masa en una direccion principal de
la asimetria y realizar una operacion de prueba, a continuacién se coloca una segunda masa
de prueba en la segunda direccion principal de la asimetria a la misma distancia como se
empled para la primer masa. Por lo que en dos operaciones se obtiene:

(R), =0=(B),¥ (B), == (&),
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Por lo que en su formulacién indicaron que se requieren dos masas de prueba que seran
colocadas en las direcciones principales para cada plano de balanceo.

Por otra parte, también se realiz6 el analisis considerando asimetria en los cojinetes, donde
de igual forma, se desarrollaron las ecuaciones de movimiento, logrando correlacionar los
coeficientes de influencia modificados con precesiones “forward” y las fuerzas de
desbalance, llegando a la conclusion que en lugar de realizar mediciones de desplazamiento
para calcular los coeficientes de influencia, es necesario utilizar las precesiones “forward”.

Colin, J.O [20], propuso una metodologia para el balanceo de rotores asimétricos, donde
determind que la respuesta vibratoria de rotores asimétricos, considerando rampas de
excitacion, depende de tres parametros principales adimensionales que son: factor de
amortiguamiento modal, factor de velocidad de la rampa de excitacion y factor de asimetria
modal. Demostrd que a diferencia de los rotores simétricos, donde los diagramas polares
de respuesta muestran una geometria circular, los rotores asimétricos generan una
geometria eliptica. Concluyd que al aplicar rampas de excitacion, la geometria de los
diagramas polares de respuesta se distorsionan, ademas, cuando la posicion angular de la
fuerza de excitacion se encuentra a un angulo +45°, el angulo de fase ¢ del vector de
vibracién en condiciones de resonancia es igual a 90°, tal y como se presenta en rotores
simétricos. Sin embargo, la maxima amplitud de vibracién no siempre se presenta en
condiciones de resonancia, lo que dificulta la localizacion de la posicion angular del
desbalance.

Maés tarde, Kang, Y. C., et al. [21], presentaron un trabajo relativo a la modificacion del
método unificado por coeficientes de influencia y balanceo modal, para balancear rotores
asimétricos. En el mismo sentido que el analisis realizado por Kang [19], en este caso, se
presentd el andlisis matematico para determinar masas de correccién modales que afecten a
un s6lo modo de vibracion, sin afectar modos ya balanceados. En este trabajo se desarrollo
una metodologia para lograr el balanceo de rotores asimétricos, concluyendo que los
primeros dos modos de vibracion pueden ser balanceados a pesar de que las dos masas de
correccion aplicadas en el plano de balanceo, y la utilizacion de la precesion forward, no
puedan proporcionar una equivalente distribucién del desbalance.

Posteriormente, Gonzalez, J.M, [22], desarrollé un modelo numérico, en el que propuso una
metodologia de balanceo para rotores asimétricos basado en la construccion de arreglos de
pesos modales, conjuntando las metodologias de balanceo modal y por coeficientes de
influencia. Model6 matematicamente la configuracion de un sistema -rotor-chumacera con
flecha asimétrica mediante la técnica del elemento finito y determind los parametros de
amplitud de vibracion, frecuencias naturales, velocidades criticas y formas modales en
funcién de la velocidad de rotacion del rotor. Analiz6 el comportamiento dinamico de los
rotores asimétricos mediante diagramas de Campbell, diagramas de Bode y diagramas
polares de respuesta. Para el andlisis de los diagramas polares de respuesta, considero
intervalos de 45° cada uno.
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Se analiz6 el comportamiento vibratorio para posiciones angulares del desbalance en los
intervalos de 315° — 0°, 0° — 45°, 45° — 90°, y 90° — 135°; partiendo de las posiciones
de referencias de 315° 6 135° y 45° ¢ 225°, donde la amplitud de vibracién de la respuesta
del rotor es maxima y minima respectivamente, y donde el rotor se comporta igual que un
rotor simétrico. Gonzalez concluyd que es posible el balanceo de rotores asimétricos
empleando la construccion de arreglo de pesos modales utilizando las técnicas establecidas
para rotores simétricos.

1.2 Conclusién de la revision bibliografica.

Cuando los elementos de maquinas rotatorias de un sistema mecanico presentan un
problema de desbalance y éstos trabajan bajo ciertas condiciones cerca de velocidades que
afectan de manera significativa su buen funcionamiento, ocurriran fenGmenos que son muy
importantes para ser analizados, estudiados y explicados, aplicando alguna accién técnica
de mantenimiento evitando asi problemas de cualquier naturaleza.

Para esto, muchos investigadores pertenecientes al area de Rotodinamica han realizado
muchas aportaciones cientificas que van desde del desarrollo de modelos matemaéticos
complejos y simulacién en programas computacionales, hasta llegar al analisis
experimental con el fin de obtener la validacion tanto tedrica como experimental de sus
descubrimientos en torno a los comportamientos que los elementos rotatorios exhiben
cuando se encuentran en movimiento. Asi mismo, han desarrollado metodologias de
balanceo de rotores para lograr controlar, reducir o eliminar los fendmenos que un
problema de desbalance ocasionan.

Los efectos de una seccidn transversal asimétrica en las caracteristicas de la vibracion de
los rotores son de gran interés para el desarrollo de métodos de balanceo, ya que los
métodos de balanceo para este tipo de rotores son escasos y complicados en su aplicacion a
causa de la dificultad de determinar de forma correcta la posicién angular del desbalance,
ademas de que su comportamiento vibratorio es mas complejo que el de los rotores
simétricos.
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1.3 Objetivos
1.3.1 Objetivos generales

Desarrollar una metodologia que combine las ventajas de los dos métodos de balanceo mas
comunes (balanceo por coeficientes de influencia y balanceo modal) aplicando la
construccion de arreglo de pesos modales para el balanceo de rotores asimétricos validada
experimentalmente.

1.3.2 Objetivos especificos

e Aplicar la metodologia de construccion de arreglo de pesos modales al balanceo de
un rotor asimétrico experimental.

e Desarrollar una metodologia para la identificacion de la posicion angular del
desbalance en rotores asimétricos.

e Balanceo de al menos dos modos de vibracion al mismo tiempo.

1.4 Alcances

Anélisis experimental aplicando la metodologia de construccién de arreglo de pesos
modales al balanceo de rotores asimétricos, balanceando al menos dos modos de vibracion.

1.5 Justificacion

El disefio de las maquinas rotatorias, y sobre todo la explotacién de las turbinas de vapor a
partir del siglo XIX, crearon la necesidad de conocer el comportamiento dindmico de los
equipos y sus componentes Yy, en especial, de contar con técnicas de balanceo de sistemas
rotodinamicos. La actividad del balanceo estd encaminado a reducir las vibraciones
causadas por la excentricidad de las masas de los rotores, hasta niveles que permitan la
operacion adecuada de las maquinas Yy asi evitar fenémenos vibratorios como:

Problemas de carga de inercia
Torsion

Vibracidn excesiva
Inestabilidad

Fatiga

De acuerdo a estudios realizados en distintas fuentes de informacion, se sabe que con base
en las caracteristicas de los parametros de rigidez que presenta el rotor en su seccion
transversal, en sus ejes de inercia principales, estos se pueden clasificar como rotores
simétricos y asimétricos.

Un rotor simétrico presenta parametros de rigidez igual en toda su seccion transversal, y el
comportamiento de la respuesta de vibracion se puede analizar en un diagrama polar de
respuesta que presenta una geometria similar a un circulo, donde la maxima amplitud de la
respuesta de vibracidn se presenta aproximadamente en condiciones de resonancia, y se
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presenta 90° atrasada con respecto a la fuerza de excitacion. Asimismo, la respuesta de
vibracion es lineal con respecto a la fuerza de excitacion que la genera y siempre es igual
para cada posicion angular del desbalance. Por su parte, los rotores asimétricos presentan
parametros de rigidez diferentes en sus ejes de inercia principales, lo que afecta a las
velocidades criticas y la respuesta al desbalance del rotor; esto provoca que los diagramas
polares de respuesta presenten una geometria similar a una elipse, lo que dificulta la
localizacion de la posicion angular del desbalance. Por otra parte, la geometria del
diagrama polar de respuesta es funcion de la asimetria del rotor, lo que hace que el proceso
de balanceo mediante el método modal convencional se dificulte. Asimismo, la respuesta
de vibracién es no lineal con respecto a la fuerza de excitacion que la genera y es diferente
para cada posicion angular del desbalance.

En el transcurso de las Gltimas décadas, diversos investigadores como Matsukura, Kiso et
al. [16], Songbo, Xinghua et al. [23], Parkinson [15], Inagaki et al. [17], han propuesto
diferentes técnicas de balanceo para rotores asimétricos, sin embargo, la mayoria, de las
técnicas de balanceo existentes son métodos iterativos, lo que conlleva a realizar varios
rodados de prueba antes de llegar al balanceo. Lo anterior, se debe principalmente a la
dificultad de localizar la posicion angular de la fuerza de excitacion y de la variacion de los
coeficientes de influencia del rotor.
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CAPITULO II
METODOLOGIAS DE BALANCEO

En este capitulo se describen los métodos de balanceo mas comunes que son: coeficientes
de influencia y balanceo modal; asimismo, se presentan las principales ventajas y
desventajas de cada uno de ellos con el objeto de establecer las bases para entender la
metodologia de balanceo mediante la construccion de arreglo de pesos modales para el
balanceo de rotores asimétricos.

2.1 Método de Balanceo por Coeficientes de Influencia.

De acuerdo con Mufioz [24], la suposicion basica del método por coeficientes de influencia,
es que, la vibracion del rotor en los planos de medicién, resulta de la distribucion de pesos
de desbalance. De este modo, se toma a {V'} como la respuesta del rotor, y se relaciona con
la distribucién de pesos de desbalance {P} por medio de una matriz [a] denominada de
coeficientes de influencia, esto es:

{V} = [a] {P} (2.1.1)

En donde:

{V} Es un vector de p mediciones de vibracién del rotor.
[a] Es una matriz de p x q coeficientes de influencia.
{P} Es un vector de g elementos de pesos de desbalance del rotor.

Donde q representa el nimero de planos de balanceo que son utilizados.

Los datos de respuesta son tomados generalmente de méas de una velocidad del rotor. De
este modo p = m * n, donde m es el nimero de velocidades de balanceo y n es el nimero de
planos de medicién.

Cada uno de los elementos de {V}, [a] y {P} son cantidades vectoriales, y por tanto, tienen
una magnitud y un angulo de fase.

Los datos de respuesta del rotor se miden directamente y el procedimiento para determinar
la matriz [a], es el siguiente:

Un coeficiente de influencia, se define como la relacién entre la variacion de la vibracion
de un rotor y el peso de prueba que la provoca, es decir:

.\
AP
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O bien
ym_— ym
m ij i0
= = 2.1.3
al] PP] ( )
Donde:
Vij  Representa la vibracion medida en el plano i después de colocar el peso de prueba

en el plano j.
Vo  Representa la vibracion original medida en el plano i.
Representa al peso de prueba colocado en el plano de balanceo j.

m Es el nimero de velocidad de balanceo.

La matriz de coeficientes de influencia [a] se construye con los resultados obtenidos de a;;
y tiene la siguiente forma:

r 1 1 1 1 A
all alz a13 ------- alq
1,1 o1 1
azl azl azl ------- an
at ap, at ... g
2 2 2 2
ai; a? aiz....... at,
— 2 2 2 2
[a] = A5, A5y QAdg eeen... aj, (2.1.4)
a’ ar, a ... aig
m m m m
any any Ans....... any

Una vez que los coeficientes de influencia a;} se determinan, asi como la respuesta del
rotor, es posible conocer el vector de pesos de desbalance. Para corregir el desbalance

provocado por estos pesos, es necesario calcular un vector de pesos de correccion que es
opuesto al vector {P}.
El planteamiento es el siguiente:

{C}= —[a]"*{V} (2.1.5)

Es decir:
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(Vi)
Vl
(&) v
CZ no
T

L : J V2
c, .

\V15

~~

(2.1.6)

Endonde C; = (1,2,...q) son los pesos de correccion requeridos en el plano j a un angulo

de fase ¢ respecto a la posicion de referencia para disminuir las vibraciones en las m
velocidades de balanceo.

Para obtener la inversa de la matriz [a], se requiere que sea cuadrada g * g, es decir que p
(ndmero de transductores de medicién multiplicado por el niumero de velocidades de
balanceo) sea igual a g, y ademas que la matriz no sea singular.

A causa de que generalmente se usan varias velocidades, la matriz [a] no es cuadrada y en
esos casos es aplicada una técnica de minimos cuadrados para obtener una solucion.

Con el objeto de hacer méas clara la aplicacion del método y poder establecer sus ventajas y
desventajas, se presenta a continuacién un procedimiento general para su uso:

1.

Se instalan "n" transductores en los lugares apropiados para medir las vibraciones
del rotor a diferentes velocidades, es decir, se establece el valor de p (m * n).
Ademas, se seleccionan g planos prescritos de correccion. El valor minimo de g
depende del problema particular de balanceo que se esté realizando.

Se seleccionan las velocidades de balanceo apropiadas w;, w,, .... w,,. Cabe
mencionar, que puede ser necesario balancear previamente y en forma parcial sin
pasar por la velocidad critica, a causa de que en esta Ultima se presentan
vibraciones altas que ponen en riesgo a la maquina y también a la instrumentacion.

Se lleva a cabo la medicién y registro de las amplitudes de vibracion original en
cada uno de los n transductores para cada una de las m velocidades sin colocar
pesos de prueba.

Se coloca un peso de prueba PP; en el plano de balanceo 1, y se hace la medicion
y registro de la respuesta dinamica del rotor para cada uno de los transductores en
cada una de las velocidades de balanceo.

Se retira el peso de prueba del plano anterior y se coloca un peso de prueba PP;, en
el plano de correccion j en un radio y posicion angular conocida.

11
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6. Nuevamente se mide y registra la vibracion en cada uno de los n planos de
medicion, para cada una de las m velocidades usadas para el balanceo.

7. Las operaciones de los pasos 5 y 6 se repiten para cada uno de los planos de
balanceo, es decir, paraj = 3,4,...q

8. Finalmente, se calculan los pesos de correccion del desbalance que se requieren,
asi como su posicién angular mediante la ecuacion (2.1.5).

Ventajas y Desventajas del Método.

Como pudo observarse, el método de coeficientes de influencia presenta ciertas
caracteristicas, algunas de las cuales resultan ser ventajas y otras son desventajas. En las
tablas 2.1.1 y 2.1.2 se presentan las ventajas y desventajas del método respectivamente.

Tabla 2.1.1.Ventajas del Método de Balanceo por Coeficientes de Influencia.

Requiere un conocimiento minimo sobre dindmica de rotores.

Balancea a dos 0 més velocidades simultaneamente.

Se programa y automatiza facilmente.

La mediciones de vibracion pueden llevarse a cabo en velocidades muy cercanas a las
criticas, con lo cual, puede reducirse considerablemente el desbalance.

5. Puede utilizarse una técnica de minimos cuadrados para la optimizacion de resultados cuando
se consideran varias velocidades.

el A

Tabla 2.1.2 Desventajas del Método de Balanceo por Coeficientes de Influencia.

=

Supone linealidad en la respuesta del rotor.

2. Requiere de un gran nimero de corridas de prueba para caracterizar el comportamiento
dinamico del rotor.

3. En ocasiones sera necesario rebasar las velocidades criticas para obtener los datos que se
requieren.

4. El balanceo a una velocidad no garantiza un bajo nivel de vibracién en todo el rango de

operacion.

2.2 Método de Balanceo Modal.

El método de balanceo modal se basa en el anélisis de las sefiales de respuesta del rotor,
que generalmente se representan en un diagrama polar, también llamado de Nyquist o
diagrama de Argand. En este diagrama se grafica la sefial de vibracion (generalmente
desplazamiento contra angulo de fase) en un recorrido a través del rango de velocidad de la
maquina.

Para la aplicacion del método, se busca identificar los vectores de vibracion en resonancia
para cada uno de los diagramas polares, a causa de esto, el método de balanceo modal
requiere de gran experiencia por parte del analista y por esta razén, el método de balanceo
modal no es facil de automatizar y de programar en una computadora.

12
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Una vez que se han identificado los vectores de vibracion en resonancia, se procede a
balancear modo por modo, comenzado por aquellos que presentan una vibracion mayor.

Para el balanceo del rotor, se selecciona un arreglo cuyos pesos se colocan en los diferentes
planos de balanceo en posiciones radiales y angulares conocidas. La seleccion de esos
pesos debe ser tal que no afecte negativamente el estado de desbalance de otros modos de
vibracion, lo cual puede expresarse de la siguiente forma:

Z(q)ij ) ij) = —0mi * Dn (2.2.1)

En la cual:

olf Es un factor de forma modal del plano de balanceo j para el modo i .
Comj Es el peso de correccion para el modo m a colocarse en el plano de balanceo j

D, Es la componente de desbalance del modo m .
1)

Oparam <>i

mi Es la delta de Kronecker. { 1param =i

j 1,2,3,...q

Numero de planos de balanceo

~

Es decir:

Z(CDU - Cpj) = — Dy param = i
2.2.2)

Z(Cbij . ij) = 0 param<>i

La ecuacion (2.2.2) permite que los pesos seleccionados C,,;, no afecten a otros modos

diferentes al modo m, de esta forma puede llevarse a cabo un balanceo por este método.
Para poder detectar sus ventajas y desventajas, se presenta a continuacion un procedimiento
general para su aplicacion:

1. Se colocan los transductores adecuados en los planos de medicion del rotor
identificando los planos de balanceo que seran usados.

2. Se lleva a cabo un rodado inicial en el rotor para identificar las velocidades de
balanceo w4, w,,...w,.

3. Durante el mismo rodado se trazan los diagramas polares usando graficadores x-y.

4. Se identifican los vectores de vibracion en resonancia en los diagramas polares.

1 ——
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Se establecen los factores de forma modal para cada modo a balancear.

Con la informacién que se obtuvo en los puntos anteriores se calculan arreglos de
pesos de prueba para cada modo, para lo cual, puede considerarse la informacion de
balanceos previos de esa maquina o de alguna similar.

Se coloca el arreglo de pesos de prueba calculado en el punto anterior para el modo a
balancear.

Se vuelve a rodar el rotor y se grafican los valores de vibracion. Con base en los
diagramas obtenidos, se analiza la influencia de cada arreglo de pesos en el modo
correspondiente, con lo cual, se puede realizar una correccion de dichos pesos y repetir
la operacion.

Si las vibraciones aun son grandes, tiene que repetirse la operacion anterior hasta
lograr que la vibracion residual esté dentro de los limites permisibles.

Ventajas y desventajas del Método.

A continuacion se presentan las principales ventajas y desventajas que tiene el uso del
método de balanceo modal:

Tabla 2.2.1.Ventajas del Método de Balanceo Modal.

o ukrwdbdPRE

Los rodados de prueba pueden utilizarse como rodados de correccion.

Utiliza arreglos de pesos para afectar modos especificos.

Puede atacar varios modos a la vez.

Se obtiene mayor entendimiento del comportamiento del rotor.

Se aprovecha la experiencia del analista.

Las vibraciones pueden reducirse directamente si se hace uso de informacion extraida de
modos bien identificados.

Tabla 2.2.2 Desventajas del Método de Balanceo Modal.

N =

Se requiere de experiencia y conocimientos de dindmica de rotores.

Es necesario conocer la forma modal para configurar los arreglos de pesos.

La utilizacion de arreglos de pesos, elimina la posibilidad de usar un programa basado en el
método de coeficientes de influencia.

Con base en las ventajas y desventajas que presentan los métodos de balanceo por
coeficientes de influencia y balanceo modal, ninguno de ellos es preferible respecto al otro.

14
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2.3 Balanceo Modal Usando Coeficientes de Influencia.

Con base en las caracteristicas que presentan los méetodos de coeficientes de influencia y
modal, en el Instituto de Investigaciones Eléctricas (IIE) [24] se generd un nuevo método
que conjunta las ventajas de ambos y elimina sus desventajas.

El nuevo método de balanceo se denomina: "Balanceo Modal Usando Coeficientes de
Influencia" y sus principales caracteristicas son:

a  Eluso de arreglos de pesos para caracterizar el comportamiento dinamico del rotor.

b Es posible hacer uso de arreglos de pesos que exciten a modos especificos de
vibracion, sin afectar negativamente a otros modos.

¢  Es posible caracterizar el comportamiento dindmico del rotor en un solo rodado de
prueba, si se construyen arreglos modales de pesos.

d  Puede ser programable, con lo cual, no se hace necesaria una gran experiencia por
parte del analista en balanceo de rotores.

e  Puede compensar vibraciones de varios modos a la vez y los rodados de prueba
pueden utilizarse para reducir las vibraciones de la maquina.

El nuevo método consiste en la generalizacién del método de los coeficientes de influencia
para hacer uso de arreglos de pesos y compensar vibraciones a varias velocidades.

A continuacion, se describe el desarrollo basico de los puntos que conforman al método.

2.3.1 Generalizacidon del Método de los Coeficientes de Influencia.

Con base en la definicidn de un coeficiente de influencia, tal como se presentd en la seccion
2.1, se tiene que:

AV,

Se planted una matriz de coeficientes de influencia (2.3.1.1) que sirve para relacionar en
forma lineal las vibraciones a compensar de un rotor con los pesos que producen a estas
vibraciones, esta relacion se expresd como:

{r} = —[al{C}

0 bién :

(€} = —[a] 1 {V} (2.3.1.2)
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Esta es la ecuacion basica que utiliza el método de los coeficientes de influencia que
permite llevar a cabo el balanceo de un rotor, una vez evaluada la matriz de coeficientes de
influencia [a].

La determinacion de los elementos de la matriz de coeficientes de influencia se realiza
columna por columna. Para el céalculo de la j-ésima columna se coloca un peso de prueba
en el plano j y se registran los cambios de vibracion producido por los pesos en los i planos
de medicion. Cada elemento de la j-ésima columna se determina sustituyendo los valores
correspondientes en la ecuacion (2.3.1.1).

Partiendo de la ecuacion (2.3.1.1), el procedimiento de obtencion de la matriz de
coeficientes de influencia [a] puede ser expresado de la siguiente forma:

[a] = {AV} [PP];} (2.3.13)
Donde:

{AV} Es una matriz que contiene los cambios de vibracion registrados durante los
rodados de prueba. EI nimero de rengldn indica el plano de medicion en el que
se registro el cambio de vibracion y el namero de columna corresponde al plano
de balanceo donde se coloco el peso de prueba.

[PP];; Es una matriz diagonal que contiene a los pesos que fueron utilizados para cada

rodado del prueba (los pesos son colocados en la diagonal principal).

La ecuacion (2.3.1.2) permite calcular los pesos necesarios para disminuir las vibraciones

de un rotor, siempre y cuando se conozca la matriz de coeficientes de influencia dada por la

ecuacion (2.3.1.3). Estas son las ecuaciones basicas usadas por del método de los
coeficientes de influencia.

Como se explicd en la seccion 2.1, para la aplicacion del método de los coeficientes de
influencia, es necesario realizar los rodados de prueba colocando pesos Unicos en cada
plano de balanceo. Sin embargo, es posible generalizar el método para hacer uso de
arreglos de pesos de prueba.

El procedimiento es el siguiente:

Si se coloca un conjunto de pesos de prueba {PP}; el efecto en las vibraciones esta dado
por {AV}; tal que:

(AV}; = [a] {PP}; (2.3.1.4)

En la ecuacién (2.3.1.4), los coeficientes de la matriz [a] son incognitas y se deben
calcular. En esta ecuacién el vector {AV}; es de orden p, es decir, el nimero de
transductores multiplicado por el nimero de velocidades usadas para tomar las lecturas de

1 ——
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vibracion. El vector {PP}; es de orden g que representa al nimero de planos de balanceo.
Finalmente, la matriz [a] es de orden p X q.

La ecuacion (2.3.1.4) representa un sistema de p ecuaciones de p X g incégnitas. De aqui
se deduce que el nimero de rodados de prueba necesario para la completa definicién de los
coeficientes de influencia es igual al nimero de planos de balanceo utilizados.

Con base en lo anterior, los vectores {AV};y {PP}; de la ecuaciéon (2.3.1.4) pueden
expresarse como matrices de orden p X q Yy q X q respectivamente, donde todos los
elementos de estas matrices son ceros, con excepcion de los elementos de las columnas i,
las cuales contiene los cambios de vibracion y los pesos del arreglo utilizado para el rodado
de prueba, respectivamente. Esto es:

[AV]; = [a] [PP]; (2.3.1.5)

Si se realizan g rodados de prueba del rotor con distintos arreglos de pesos, se obtendran g
sistemas de ecuaciones similares al dado por la ecuacién (2.3.1.5). Al sumar estos sistemas
de ecuaciones se obtiene la expresion:

[AV] = [a] [PP]

De la cual se deduce que la expresion general para la determinacion de los coeficientes de
influencia es la siguiente:

[a] = [AV][PP]? (2.3.1.6)
Donde:

[PP] Es una matriz de pesos. Cada columna de esta matriz contiene los pesos utilizados
en los diferentes planos de balance durante cada rodado de prueba.

[AV] Es una matriz de valores de vibracion. Cada columna de esta matriz contiene los
cambios de vibracion en los diferentes transductores, producidos por cada uno de
los diferentes arreglos de pesos de prueba.

[@] Esta formada por coeficientes de influencia que representan el efecto sobre las
vibraciones registradas por un transductor, a causa de la colocacién de un arreglo de
pesos dado.

Las ecuaciones (2.3.1.2) Y (2.3.1.6) constituyen las ecuaciones basicas del meétodo
generalizado de los coeficientes de influencia.

La ecuacién (2.3.1.6) puede ser usada utilizando arreglos de pesos arbitrarios, sin embargo,

también pueden emplearse arreglos de pesos que afecten Unicamente a modos especificos
de vibracion.
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2.4 Uso de Arreglos de Pesos Modales para Balanceo de Rotores.

Una vez hecho el planteamiento para hallar los pesos de balanceo del rotor con base en la
influencia de arreglos de pesos, se presenta ahora un procedimiento mediante el cual es
posible construir arreglos de pesos de prueba que afecten a modos especificos de vibracion
sin afectar negativamente el estado de desbalance de otros modos.

2.4.1 Construccién de Arreglos de Pesos Modales.

Los modos de vibracion se presentan cuando el rotor se encuentra en operacion y se
flexiona adoptando "Formas Modales” predominantes a determinadas velocidades de
rotacion (w) que coinciden con sus frecuencias naturales w,,.

Cuando ocurre w = w,, el modo correspondiente es excitado y los modos restantes
generalmente son de amplitud de vibracién muy pequefia, por lo que la influencia de esos
modos a esa velocidad puede ser despreciada.

Para excitar a un modo, es necesario emplear pesos que se cologuen en posiciones
diferentes a las nodales, es decir, en los planos en donde exista deformacion del rotor. La
influencia de esos pesos depende de la deformacion que se genere para el modo
correspondiente en la posicion en la cual se coloca el peso. Al valor de la relacion que
existe entre la deformacion de los planos de balanceo para cada modo de vibracién se le
Ilama "Factor de Forma Modal.

En vista de lo anterior, es posible establecer una ecuacion que garantice que los pesos
calculados para balancear algin modo no afecten a los modos restantes, de esta forma, la
resultante de la suma de los pesos modales para cada modo puede ser colocado en su plano
de balanceo correspondiente para constituir un arreglo Unico de pesos de prueba, destinado
a balancear varios modos en forma simultanea.

Lo anterior puede expresarse de la forma siguiente:
Z(PPMJ- - dyj) = 0 paraM <> i

(24.1.1)
Z(P Puj) = P
En la cual:
PPy; esel peso parael modo M colocado en el plano j .
®,,; esel factor de forma modal del plano j para el modo .
P;  es laresultante de la sumatoria de los pesos modales P,,; colocado en el plano de

balanceo j.
M,i,j variande 1 am, param igual al nUmero de modos considerados para balanceo.
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Para poder plantear el sistema de ecuaciones anteriores es necesario conocer los factores
®;; los cuales representan las relaciones de vibracion entre planos de balanceo para los

diferentes modos de vibracion, y es aqui en donde tienen aplicacion las formas modales de
los rotores.
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CAPITULO III

EQUIPO E INSTRUMENTACION DE
LABORATORIO

En este capitulo se presenta el sistema de medicion y la configuracion del equipo que se
utilizé para realizar las pruebas de impacto, asimismo, se muestra el esquema de la
configuracién del sistema de adquisicion de datos para la obtencion de Diagramas de Bode,
Diagramas Polares de Respuesta y Perfil de Velocidad de los sistema rotodindmicos
experimentales simétrico y asimétrico.

3.1 Equipo utilizado en las pruebas de impacto

En el andlisis de vibraciones mediante técnicas experimentales es comun caracterizar el
sistema vibratorio para conocer sus frecuencias naturales y formas modales, para lo anterior
es necesario conocer el efecto que una fuerza de excitacion (impacto) provoca en la
respuesta vibratoria del sistema.

La instrumentacion y equipo utilizado para determinar las formas modales y frecuencias
naturales de los rotores experimentales simétrico y asimétrico, es el siguiente:

Martillo de impacto (Hammer Impact): marca Kistler, modelo 9722A 2000.

Amplificador de sefial Power Supply/Couple: marca Kistler de 4 canales, entradas y
salidas BNC y ganancia de 1, 10 y 100.

Sensor de aceleracion o acelerémetro: marca Kistler, tipo 8632C50, rango de medicion
50 g y sensibilidad de 99.8 mV/g.

Tarjeta de adquisicién de datos: NI-DAQmMx-USB-6009, con 8 entradas analdgicas y 8
digitales.

Software LabVIEW 2013: aplicacion de Impact Test (DAQmMX).

Para la caracterizacion del sistema rotodindmico, se utilizd una funcién de transferencia
que relaciona la fuerza de excitacion “F” con la respuesta del sistema “R”, donde la
respuesta del rotor puede expresarse en términos de pardmetros de vibracion como
desplazamiento, velocidad o aceleracion. En la tabla 3.1.1 se muestran las diferentes
funciones de transferencia en funcion del parametro de vibracion.

20



CAPITULO I11. EQUIPO E INSTRUMENTACION DE LABORATORIO

Tabla 3.1.1. Funciones de Transferencia.

Relacion Relacion

®

Parametros de Respuesta

R
[3 ‘R’ﬂ (_)
F

e Receptancia
DESPLAZAMIENTO e Admitancia
e Complianza Dinamica
o Flexibilidad Dindmica

e Rigidez Dindmica

VELOCIDAD e Movilidad e Impedancia Mecéanica

ACELERACION e Inertancia

e Acelerancia o Masa Dinamica

De acuerdo con la tabla 3.1.1, en el presente Proyecto para la caracterizacion del rotor, se
utilizé la funcién de transferencia “Acelerancia”.

En la figura 3.1.1 se muestra la fotografia de los diferentes equipos utilizados.

“w
.
v
’
-
’
.
"
.
w
-
®
.
N

Figura 3.1.1 Equipo de laboratorio: a) Rotor experimental RK4 Bently Nevada, b) Martillo de impacto, c)
Amplificador y acoplador para acelerémetros, d) Tarjeta NI-DAQmx-USB-6009, e) Computadora Personal.
|
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3.2 Esquema conceptual del rotor experimental.

Es importante mencionar, que los esquemas que se presentan en esta seccion fueron
utilizados tanto para el rotor simétrico como para rotor asimetrico.

En la figura 3.2.1 se presenta el esquema conceptual de la distribucion de las masas
inerciales, asi como la posicion de los soportes y sensores de desplazamiento para la
medicion de vibracion del rotor experimental.

231
L L 23.1 |
N 70 21
115 115
10.2 10.2
; 8.8 ; ) : 8.8 \
Disco inercial 1 Disco inercial 2
Soporte 1 Smi';[ :lilforll Soporte 2
|I:|V:'| r g l_l:l::l:li!'_]
] ]

Figura 3.2.1. Esquema conceptual del rotor experimental, acotacion mm.

De la figura 3.2.1 se puede observar que la distribucion de masas inerciales y sensores de
medicién estan distribuidos simétricamente. Por otra parte, en la figura 3.2.2 se muestra la
graduacion del rotor, asi como la posicion angular del tacometro, también se puede apreciar
que el giro del rotor es en sentido contrario a las manecillas del reloj. De acuerdo con la
figura 3.2.2 la posicién del sensor 1 y sensor 2 es vertical y coinciden con la posicion
angular de 0°, por tanto, en los diagramas polares de respuesta de la vibracion, la posicion
angular de 0" est4 referido a la posicion del sensor de desplazamiento.

Sensor 1. 2

Tacometro

Figura 3.2.2. Graduacion del rotor.
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3.2.1 Rotor simétrico

En la figura 3.2.1.1, se muestra la geometria y dimensiones de la flecha del rotor simétrico

D!

Figura 3.2.1.1. Flecha del rotor simétrico, acotacién mm.

De la figura se puede observar que la flecha presenta un didmetro uniforme en toda su
longitud. Asimismo en la figura 3.2.1.2 se muestra el esquema general del arreglo
experimental del rotor simétrico.

H 152 >|% 258 I 150 >|
i bl
rd ™ e
N (0 > K 12—

®=75
Disco inercial 2 e Disco inercial 1
= — s

Soporte 2 Soporte 1

Figura 3.2.1.2. Arreglo experimental del rotor simétrico, acotacion mm.
3.2.2 Rotor asimétrico

En la figura 3.2.2.1, se muestra la geometria y dimensiones de la flecha del rotor
asimétrico.

k— 9 —

CORTEA-A

SECCION TRANSVERSAL
CON RIGIDEZ ASIMETRICA

Figura 3.2.2.1. Flecha del rotor asimétrico, acotacion mm.
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De la figura se puede observar que la flecha tiene en la parte central una seccion transversal
asimétrica que presenta parametros de rigidez diferentes k; y k, en sus ejes de inercia
principales. Por otra parte, en la figura 3.2.2.2 se muestra la configuracion de los discos
inerciales con la seccion transversal de la flecha asimétrica, donde la posicion angular de 0°
coincide con el eje correspondiente a la rigidez k..

TACOMETRO

Figura 3.2.2.2. Configuracidn del disco inercial con la flecha asimétrica.

Asimismo en la figura 3.2.2.3 se muestra el esquema general del arreglo experimental del
rotor asimétrico.

K 152 > o ) 147 i

T

- N - ~

— 102 = < 102 —~

6=75
Disco inercial 2 N Disco inercial 1
~ | B Ed
— s — — s —
Soporte 2 4 \ RN Soporte 1

Figura 3.2.2.3. Arreglo experimental del rotor asimétrico, acotacion mm.
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CAPITULO IV

MODELO MATEMATICO PARA LA
IDENTIFICACION DE LA POSICION ANGULAR
DEL DESBALANCE EN UN ROTOR ASIMETRICO

En este capitulo se presenta una metodologia para identificar la posicion del desbalance en
rotores asimeétricos (rotores con rigidez diferente en los planos principales de su seccion
transversal), a partir de diagrama polares de respuesta. Para el desarrollo del identificador
propuesto, se parte de un modelo simplificado de dos grados de libertad, donde se requiere
como datos de entrada de cuatro puntos de la respuesta de vibracion del rotor, donde cada
punto involucra amplitud de vibracién y angulo de fase, asi como la velocidad de rotacion
en la que se presenta la vibracion.

4.1 Desarrollo Matematico
4.1.1 Anélisis de un rotor asimétrico

Para el andlisis se parte de una seccion transversal tipica de una flecha asimétrica como la
que se muestra en la Figura 4.1.1.1a, donde f; y 6, denotan la fuerza de desbalance y su
posicién angular. Asimismo, 7 y 6 representan la amplitud de vibracién y su angulo de fase
tomando como referencia el sistema coordenado rotatorio EN de la figura 4.1.1.1a. Puede
apreciarse en la figura que la flecha presenta dos planos principales de flexion con k, y
k¢ , de tal manera que las frecuencias naturales para cada plano pueden denotarse como

wy Y wg, tal que wg < wy, .

Figura 4.1.1.1. Sistema coordenado de referencia. a) seccion transversal de un rotor asimétrico, b) diagrama
de cuerpo libre de fuerzas dindmicas actuantes en el rotor asimétrico.

1 ——
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Para propositos del presente analisis, se considera que las rigideces de flexion k, y k. de
la flecha son independientes de la longitud del rotor. Tomando como referencia el sistema
rotatorio coordenado EN en la figura 4.1.1.1b, se muestran las fuerzas actuantes tanto de
rigidez (k: &, k, n) como de amortiguamiento (c w r), inerciales (m w?7r) y de
excitacion (f;), al plantear el equilibrio dindmico, las fuerzas que actuan en los ejes E'y N
respectivamente, se pueden escribir como:

facos(6g—6) — k:&cosf— k,nsenf+mw?r=0 (4.1.1.1)

fasen(6y —6)+ k:&senf — k,ncosb@+cowr=0 (4.1.1.2)

De (4.1.1.1) y (4.1.1.2), se tiene que:

_kercos?6+ k, rsen’d—mw’r (4.1.1.3)
fa = cos(6; — 6)
_—ksrsenbcosf+ k,r senfcosd —cor (4114
fa = sen(6; — 0)

Igualando (4.1.1.3) y (4.1.1.4) se encuentra que:

[k: — mw?] seny + co cos B, (4.1.15)

[kn — mwz] cosB; — cw sen b,

tan 6 =

De (4.1.1.5), se puede observar que el a&ngulo de fase de la respuesta del sistema es funcién
de la posicién angular del desbalance.

Por otra parte, al elevar al cuadrado (4.1.1.3) y (4.1.1.4) y sumarlas, se encuentra la
amplitud del desplazamiento del sistema en funcion del angulo de fase 6:

fa (4.1.1.6)

\/[kg cos?0 + k, sen?f —m w2]2+ [-k: sen@cosd + k, sen@cosB—Cco]2

r

De donde:
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, (4.1.1.7)

2
[];—d] = |k: cos?0+ k, sen?8 —m »?]
+ [-k: sen@cosO + k, senfcosf —cw]2
Si se obtiene una respuesta r; para una fuerza de desbalance f;, de (4.1.1.7) se tiene que:

£, 2 (4.1.1.8)

2
7] = [k: cos?6;+ k, sen?0;—m w;?]
i

2
+ [—ks sen6;cosb; + k, sen@icosei—ca)i]

De manera similar, para una respuesta r; con la misma fuerza de desbalance se tiene que:

£, (4.1.1.9)

2
2
Z] =[ke cos?6; + k, sen?6;, —m ;? ]

2
+ [— ke senjcosb; + k, Senejcosej—cm]-]

Donde i #j. Al dividir (4.1.1.9) entre (4.1.1.8) se obtiene:

m? (m2) = k? (€2) + ki (n2) + kgm (em) + kym (nm) + kgc (ec) + ky,c (nc) + ¢ (c2) (4.1.1.10)

Donde:

2
’r'.
m2 = [— co;-L + (f) a)?]

j
2 -\ 2
i
e2 = [cos* 0]-—( ) cos* 0 ;+sen® 0 cos? 6]-—<—> sen? 0 ;cos? 0,
i Tj
2

2
T Ti
n2 = |sen* 0, —|—=| sen* 0;+sen® 0;cos* 6, —|—| sen® 0, cos* 0,
Tj T
i 2
2 2, (5 2 2
em=|=2cos“0; wj+ | =] 2cos°0; wj
i Tj
3 2
i
nm = [—2sen’6; o} + (—) 2 sen? 0; a)lz]
r.
j

2
r.
ec=|2senb;cosb; w;—|—| 2senb;cosb; w;
J 7\

1 ——
27



CAPITULO IV. MODELO MATEMATICO PARA LA IDENTIFICACION DE LA POSICION

ANGULAR DEL DESBALANCE EN UN ROTOR ASIMETRICO

I 2
Ti

nc = |—2senf;cost; w; +<—) 2sen6;cosb; w;
Ty

- rz
i
c2 = cojz— =] w?
Tj

Por otra parte, si se divide (4.1.1.10) entre m? se obtiene una ecuacion con 5 incognitas:
kg k77 ka knC (C )2
m)' \m)" \m?)]" \m?)]" \m
k k c
—(Z£). —(In). - (=
=(8) () -0

Donde m es la masa del sistema.

Haciendo:

Al sustituir x;,x, Y x5 en (4.1.1.10), esta se puede reescribir como una ecuacién con tres
incognitas:

x,2(e2) + x,% (n2) + x; (em) + x, (nm) + x; x5 (ec) + x,%3 (nc) + x32 (c2) — (M2) =0 (4.1.1.11)
De la solucion de (4.1.1.11), se encuentran los valores de x4, x, y x3, por otra parte, si se
despeja 8, de (4.1.1.5), se tiene que:

X3 o —tanf [x, — »?] (4.1.1.12)
—x3 o tan 0 — [x; — w?]

tan 8, =

De (4.1.1.12) se puede observar que la posicién angular 8, de la fuerza de excitacion se
puede calcular facilmente, ya que es funcién de x;, x, y x5 , ademas de datos conocidos de
la respuesta del rotor como son « y 6 que se obtienen del diagrama polar de respuesta.

4.1.2 Método de Newton-Raphson

La ecuacion (4.1.1.11) se soluciona aplicando el Método Newton-Raphson, donde la
ecuacion sélo quedara satisfecha para aquellos valores particulares x,, x, y x5 que logren
que la ecuacion sea igual a cero. Estos valores, se conocen como las raices de la ecuacion.
Para cualquier valor de x4, x, y x5 diferentes a las raices, la ecuacién (4.1.1.11) no quedara
satisfecha, por lo que en general:

x1%(e2) + x32 (n2) + x; (em) + x, (nm) + x4 X5 () + X,X5 (nc) + %32 (c2) — (m2) = f,(X) (4.1.2.1)
]
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Donde

X=x1,X2 Y X3.

n =1, ..., 3. siendo n el nimero minimo de ecuaciones necesarias. Para resolver (4.1.2.1), se
deben considerar 4 puntos del diagrama polar de respuesta, cada punto involucra amplitud
de vibracion y fase, asi como velocidad de rotacion.

Encontrar las raices de la ecuacion (4.1.2.1) es ahora equivalente a encontrar los valores de
X1, X3 ¥ x5 para los cuales f,,(X) es igual a cero. En este punto se podria usar una solucién
de prueba y error para encontrar las raices. Sin embargo, un procedimiento mas eficiente
consiste en usar una aproximacion lineal a las funciones en busqueda de soluciones
sucesivamente mejoradas.

Suponga, por ejemplo, que los valores de x4, x, y x5 se eligen de forma arbitraria. En
general, estos valores no serdn raices de la ecuacion (4.1.2.1). Existen, sin embargo,
algunos valores Ax;, Ax, y Ax3 que al sumarlos a x;, x, y x5 daran las raices. Esto puede
expresarse como sigue:

fn(Xl + AXl, Xy + AXz, X3 + AX3) = fn(X + A) =0 (4122)

Una aproximacion lineal para esta funcién, se obtiene tomando los tres primeros términos
de la expresion de su serie de Taylor respecto al punto x;, x, y x3.

(K 8) = .0 + (afn(x)> s, + <afn(x)> s, + <6fn(X)> i, (4.1.2.3)

0%, 0%, 0%

Ahora es posible resolver la ecuacion (4.1.2.1) para los valores de Ax;, Ax, y Ax; que
llevaran esta funcion lineal a cero. Si la funcion lineal es una aproximacién razonable a la
funcién original, estos valores también deberan hacer que la funcién original sea
aproximadamente igual a cero. Al hacer la funcién lineal igual a cero se obtiene:

<afn(x)> i+ (afn(X)> i, + (afn(X)> Ss = 100 (4.1.2.4)

0%, 0%, 0X3

Una vez que se ha hecho una estimacion inicial para los valores x;, x, y x5, los valores de
fn(X) pueden calcularse a partir de la ecuacion (4.1.2.1). Las derivadas parciales que se
necesitan en la ecuacion (4.1.2.4) se obtienen de la ecuacion (4.1.2.1) y se escriben como:

G%X(X) =2x4(e2) + (em) + xz(ec)

1

0 (X) =2%x,(n2) + (nm) + x3(nc) (4129
0%,

1 ——
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0t (X)
0X3

= x4(ec) + x,(nc) + 2x3(c2)

A causa de que las derivadas parciales de la ecuacion (4.1.2.5) se evaltuan con los valores
estimados de x;, x, y x3, la ecuacion (4.1.2.4) es en realidad un sistema de ecuaciones
lineales con tres incognitas Ax;, Ax, y Axs. Al resolver simultdneamente estas ecuaciones
se obtienen los valores de Ax;, Ax, y Ax; que al sumarse a los valores estimados de
X1, X,y x3, hardn la funcion lineal aproximadamente igual a cero. Empleando la
estimacion mejorada, se efecta una segunda aproximacion lineal para la funcion y se
calcula un nuevo conjunto de valores para x,, x, y x3. ESte proceso se repite hasta que las
raices de la funcion aproximada producen valores de la funcion original que son casi
iguales a cero.

4.1.3 Criterio de convergencia

Se puede apreciar en la ecuacion (4.1.2.1) que se tienen tres incognitas o variables
independientes que son:

k k 413.1
n=(5) m=(2) =) (4.131)

donde:
x, es el cuadrado de la frecuencia natural correspondiente al eje con rigidez k; , por tanto
k
2 _ k¢ — )2
(UE = y X1 (Uf

x, es el cuadrado de la frecuencia natural correspondiente al eje con rigidez k, , por tanto

k
_ [y — .2
wp =—"Y Xy = Wy,

De acuerdo con Parkinson [6], la frecuencia natural promedio esta dada por: w* =
E |w? + w?] mientras que el factor de amortiguamiento se define como:

(=< c (4.1.3.2)

c, 2muw*

donde ¢, es el amortiguamiento critico del sistema. Si se despeja (i) de la ecuacion

. C " e g
(4.1.3.2), entonces se tiene que xs =—= 2¢ w*. En conclusion, la solucion de la
ecuacion (4.1.2.1) proporciona los parametros modales del sistema.

Por otra parte, Parkinson [6] e Inagaki et al. [8], demostraron que la respuesta al desbalance

- 7 - -7 - - s wz wz
de un rotor asimétrico es funcion del cociente de la simetria pu = z)("—i) y el factor de
w
3

2
wi+

1 ——
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amortiguamiento modal ¢ del sistema. Cuando la asimetria del sistema es mayor que el
factor de amortiguamiento modal ( “/5 > 1), se presenta una inestabilidad del sistema en

la zona de resonancia.
De acuerdo con lo anterior, se deben cumplir los criterios siguientes para asegurar que el
método numérico de Newton-Raphson (ver seccion 4,1,2) converge de manera satisfactoria.

1. Al evaluar la ecuacion (4.1.2.1) con los valores obtenidos de x;,x,y x3, el
resultado debe ser cercano o igual con cero.

Si la rigidez minima coincide con el eje &, entonces x; < Xx,.

Si la rigidez minima coincide con el eje 1, entonces x;> x,.

Las variables x;, x, y x5 Siempre son positivas.

Obtenidos los valores de x;,x,y x5, se calculan la asimetria y el factor de

amortiguamiento del sistema. Si ”/( > 1 entonces los valores de x;, x, ¥y x3 no

s

son correctos.

4.2 Andlisis tedrico de la respuesta al desbalance del rotor asimétrico.

Los diagramas polares de respuesta que se presentan en la figura 4.2.1 se obtuvieron al

programar (4.1.1.5) y (4.1.1.6) obtenidas en la seccion 4.1.1 “Analisis de un rotor

asimétrico”, y corresponden a la respuesta de un rotor asimétrico para cuatro diferentes

posiciones angulares 6, de la fuerza de excitacion f,. Para estos diagramas, se tiene que

wg = 240 ZZ—d , Wy = 24672 k”/k =1.025, factor de amortiguamiento ¢ = 0.025,
g ¢

seg '

asimetria u = 0.0136 para 6, = 135°,180°,225" y 270",

En los diagramas polares de respuesta de la figura 4.2.1, la posicién de 0° esta asociada con
el plano de rigidez de flexion kg del rotor, se considera que la flecha gira a una velocidad

angular o en direccidon contraria a las manecillas del reloj. A partir de ahora, la frecuencia

. 1 . ‘ .
natural promedio w* = /E[w3+w§] se considerara como la frecuencia natural del
sistema.
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c) d)

Figura 4.2.1. Diagramas polares de respuesta tedricos para diferentes posiciones angulares de la fuerza
de desbalance fg para un rotor asimétrico: a) 04=135’, b) 0,=180°, ¢) ;=225 y d) 64=270°

En la figura 4.2.1 se puede observar que los diagramas polares de respuesta presentan una
forma eliptica en todos los casos, donde el eje mayor de la elipse esta localizado a -45" y el
eje menor a 45° tomando como referencia el eje correspondiente a la rigidez k. Notese en
la figuras 4.2.1a y 4.2.1c, que Unicamente para ¢ = 135 'y 225", la respuesta en
condiciones de resonancia w = w* se atrasa aproximadamente 90 grados con respecto a la
fuerza de excitacion fq, tal y como se presenta en los rotores simétricos. Sin embargo, la
maxima amplitud de la respuesta no siempre se presenta en condiciones de resonancia, lo
que dificulta la localizacion de la posicidn angular de la fuerza de excitacién, con base en la
direccion del vector de vibracion en esta condicion.
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En contraste con lo anterior, cuando la fuerza de excitacion fq se encuentra directamente
sobre los ejes de inercia principales del rotor (6q = 180° y 63 =270°) 6 cualquier otro angulo
0q diferente de +45°, el angulo de fase entre la fuerza de excitacion y el vector de vibracion
en condiciones de resonancia w = w”*, es diferente de 90 grados, lo cual se puede observar
en las figuras 4.2.1b y 4.2.1d. En la figura 4.2.1 también se puede observar que la respuesta
de vibracion del rotor es funcion de la posicion angular del desbalance.

En el caso de rotores asimétricos, la posicion angular 64 de la fuerza de excitacion fq es de
gran interés, ya que a diferencia de los rotores simétricos, la respuesta vibratoria presenta
caracteristicas diferentes. Cuando la fuerza de excitacion fq se encuentra en 6 =135° se
presenta una respuesta vibratoria de amplitud minima. Por otra parte, cuando la misma
fuerza de excitacion fg se encuentra en g =225° se presenta una respuesta vibratoria de
amplitud mé&xima, como se observa en las figuras 4.2.1ay 4.2.1c.

Cabe aclarar que la respuesta de un rotor asimétrico es la misma para 8, y 6, + 180° como
se puede ver en la figura 4.2.2, la respuesta del rotor se asemeja a un espejo la una de la
otra.

a) b)

Figura 4.2.2. Simetria de la respuesta vibratoria de un rotor asimétrico con excitacion fg . a) 05=45", b)
04=225"
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4.3 Parametros modales y angulo de desbalance (Respuesta teorica)

Para la obtencién de los parametros modales de la respuesta tedrica, se genera un vector de
frecuencias w con inicio en 50 rad/seg con incrementos de 0.035 hasta una frecuencia final
de 400 rad/seg. Para la solucion de (4.1.2.1), se seleccionaron 4 puntos diferentes del
diagrama polar de respuesta que corresponden a 0.1, 0.25, 0.50 y 0.9 de la longitud del
vector de frecuencias w generado. Cada punto seleccionado tiene amplitud de vibracion,
angulo de fase y velocidad angular en la que sucede la vibracion. Los diagramas polares de
respuesta de la figura 4.2.1 se consideran para el analisis.

En latabla 4.3.1, se muestran la solucién obtenida para las diferentes posiciones angulares
4. Para los diferentes casos analizados se cumplid los criterios de convergencia descritos
en la seccién 4.1.3 y la solucion obtenida fue exactamente igual que los pardmetros con que
se generaron los diagramas polares de respuesta de la figura 4.2.1.

Tabla 4.3.1. Solucion obtenida para los Diagramas Polares de Respuesta de la figura 4.2.1.

fa en 0,=135’, 04=180", 05=225" y 04=270°
Variables independientes Variables dependientes
x, = 56870572 wg = 240.16 s*
X, = 60994 52 w, = 246.96 51
x3=12kg-s~t-m™? u=0.0140
{ =0.0252

Obtenidos los valores de x4, x, y x3, se sustituyen en (4.1.1.12) y se determina el angulo
de desbalance para el intervalo de frecuencias seleccionado. Para ello se utiliza el vector de
frecuencias generado w con sus respectivos angulos de fase de la respuesta en esa
frecuencia. Los graficos de las figuras 4.3.1a, 4.3.1b, 4.3.1c y 4.3.1d muestran el angulo de
desbalance vs frecuencia de giro para los diagramas polares de respuesta de la figura 4.2.1a,
4.2.1b, 4.2.1c y 4.2.1d, respectivamente.
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Figura 4.3.1. Identificacién de la posicion angular del desbalance, para los diagramas polares de respuesta
tedricos de la figura 4.2.1. a) 64=135", b) 04=180", ¢) 0;=225" y d) 045=270

En los graficos de la figura 4.3.1 se puede apreciar que el comportamiento de la posicion
angular del desbalance puede ser una linea recta o una linea tipo funcién escalon. En las
figuras 4.3.1a, 4.3.1b y 4.3.1c, el cambio subito de 180 grados en el angulo de fase se debe
a un cambio de signo en (4.1.1.12), esto sucede cuando el valor de x; 0 x, €s mayor que la
frecuencia de giro w, aunado también a un cambio de signo de la funcion tan 9,
dependiendo en qué cuadrante se encuentre el valor del &ngulo de fase 8 de la respuesta del
sistema.
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4.4 Andlisis de la respuesta experimental

El banco de pruebas experimental que se utilizé se describe en el Capitulo 111, seccion 3.2.
El sistema consiste de una flecha asimétrica con " ke =1.025, y dos discos inerciales con

masa de 0.8 kg cada uno. La rampa de excitacion se genera con un motor de corriente
continua de 1/10 HP con un intervalo de operacion de 150 a 10,000 rpm. La vibracion del
rotor se obtuvo con sensores de desplazamiento con una sensibilidad de 200 mV/mils,
mientras que el angulo de fase se midid a través de un tacometro.

Para el arreglo mostrado en la figura 3.2.1 (Capitulo Ill), y considerando el rotor sin
empotrar, las frecuencias naturales correspondientes a la rigidez de flexion kg y k,, del
rotor experimental medidas son w;=257.6 rad/seg (41 Hz.) y w,=263.9 rad/seg (42 Hz.), en
la figura 4.4.1 se presentan los espectros de vibracion donde se muestran las frecuencias
naturales del rotor verticales en los ejes correspondientes a k, y k¢, en la parte superior de
las figuras se muestra la coherencia, en la parte central los modos de vibracion y en la parte
inferior la fase de la respuesta del sistema, los espectros mostrado corresponde a un solo
nodo de la prueba de impacto que se realizé al rotor para su caracterizacion, en cada
espectro de vibracion aparecen tres frecuencias naturales, w, corresponde a la frecuencia
natural a causa de los efectos de gravedad en el rotor asimétrico, mientras que wg; Y wy1
son las frecuencias naturales del modo 1y wg, Y wy, SOn las frecuencias naturales del
modo 2 en los ejes correspondientes a k; y k,, respectivamente.

Impact Test (DAQmK) - o IEl Impact Test (DAQmK) - oIl

Wiz =105 Hz

Wn1=42 Hz Amplitud = 12

Amplitud = 11.6

] Wg - 23 Hz
Wil - 41 Hz £ Amplitud - 8.93
Amplitud - 5.02 :

Figura 4.4.1. Frecuencias naturales del rotor experimental en los ejes correspondientes a: a) kg y b) k.

Por otra parte, de las frecuencias naturales wg; Y wy, S€ calcula la asimetria del primer
modo del sistema, siendo ©=0.0121.

Para obtener los diagramas polares de respuesta del rotor experimental para diferentes
posiciones angulares, se coloc6 una masa de 0.4 g-cm en las posiciones 6,; =
90°,135°,180" y 225", El rotor se oper6 en el intervalo de velocidad de 0 - 3000 rpm,
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donde el giro del rotor fue en sentido contrario a las manecillas del reloj. La posicion de 0°
en los diagramas polares de respuesta, estd asociado con el plano de rigidez de flexién
kg del rotor. Los diagramas polares de respuesta correspondientes se muestran en las figuras

4.4.2a,4.4.2b, 4.4.2c y 4.4.2d respectivamente.

210 270
240 300 240 300

1L R— 330 210
{ \
| \
180 0 180
00004
0.0002 -
150 30 150 d
0,0002
fd © [es)
120 0.0004 50
» o
0,=9° w0 @y =135
a) b)
270 270
240 300 240 300
/ - —K‘\.“ ’Q fd f’l. 4
210 13 B 330 210 g B0
% ”
\ "\ &
: ‘ %b d
B! e—— ey 0 180 [
Se-li3 J
©.0001
0.0001
0.0002
1 0.00015
150 30 A =
0.0002 / 0.0002 /
w 0.0002560 =
120 00004 go ~ 250 w0
@, =180° B= %0
4= 90

c) )

Figura 4.4.2. Diagramas polares de respuesta experimentales para una fuerza de excitacion f: a) 0,=90°, b)
04=135’, ¢) 0,=180" y d) 05=225°

De forma similar al analisis teérico (seccion 4.2, Capitulo 1V), los diagramas polares de
respuesta experimental presentan una forma eliptica, con el eje mayor orientado
aproximadamente a 45° tomando como referencia el eje correspondiente a la rigidez k.
Asimismo, en los diagramas polares de respuesta experimental puede observarse una
vibracion de amplitud méaxima cuando la masa de desbalance se coloca en 6y =135° (figura
4.4.2b) y una vibracién de amplitud minima cuando la masa de desbalance se coloca en 6q
=225’ (figura 4.4.2d). Las figuras 4.4.2a, 4.4.2b, 4.4.2¢ y 4.4.2d encuentran su similitud de

los resultados tedricos en las figuras 4.2.1d, 4.2.1c, 4.2.1b y 4.2.1a, respectivamente. Se
I ——
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puede apreciar que la respuesta de vibracién del sistema rotodinamico depende de la
posicion angular 6q donde se encuentra la fuerza de desbalance fy, de tal manera que es
imposible mediante el diagrama polar de respuesta determinar la posicién angular de la
fuerza de desbalance.

4.5 Parametros modales y angulo de desbalance (Respuesta Experimental)

Para la obtencion de los parametros modales de la respuesta experimental, solucion de
(4.1.2.1), se seleccionaron 4 puntos diferentes al azar del diagrama polar de respuesta
experimental, cada punto seleccionado involucra amplitud de vibracion, angulo de fase, asi
como la velocidad angular en la que se presenta la vibracion. Los diagramas polares de
respuesta de la figura 4.4.2 se consideran para el analisis.

De los datos experimentales de los diagramas polares de respuesta de las figuras 4.4.2,
donde 8, =90°,135°,180° y 225°, se determind x;,x, y x3. En las tablas 4.5.1, 4.5.2,
4.5.3 y 4.5.4 se muestran la solucion obtenida. Para cada caso analizado, se cumplieron los
criterios de convergencia descritos en la seccion 4.1.3, Capitulo V.

Tabla 4.5.1. Solucidn obtenida para el Diagrama Polar de Respuesta, figura. 4.4.2a (fs en 6, = 90 ).

Variables independientes Variables dependientes
x,=56877 s~2 wg = 23848571
x,=59390 572 w, = 24370 s7*

x3=18 kg -s7t-m™ 1 =0.0108
¢ =0.02667

Tabla 4.5.2. Solucién obtenida para el Diagrama Polar de Respuesta, figura. 4.4.2b (f; en8, = 135°).

Variables independientes Variables dependientes
x,=53587 572 wg = 23148571
X,=56667 572 w, = 238.00s7"

x3=12kg-s™t-m™! i = 0.0140
{ =0.0260

Tabla 4.5.3. Solucion obtenida para el Diagrama Polar de Respuesta, figura. 4.4.2¢ (fs en6, = 180°).

Variables independientes Variables dependientes
x,=54861 572 wg = 23422571
X,=57177 s72 w, = 23911571

x3=9kg-s™t-m™ 1 = 0.0103
{ =0.0195

Tabla 4.5.4. Solucion obtenida para el Diagrama Polar de Respuesta, figura. 4.4.2d (f; en 8, = 225°).

Variables independientes Variables dependientes
x,=65397s72 wg = 255.72 571
x,=70742 572 w, = 26597 57!

x3=15kg - s™t-m™* 1 =0.0196
{ =0.0278
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En la tabla 4.5.5 se muestra la comparacion de las frecuencias naturales w; y w, obtenidas
con la metodologia propuesta y experimentalmente. Aqui, se puede observar que los
resultados para los cuatro casos analizados son consistentes. En la tabla 4.5.6, se muestra la
comparacion entre las frecuencias naturales experimentales y la promedio obtenida de la
tabla 4.5.5, se puede apreciar un 6.7% de error para wg y 6.5% para w,).

Tabla 4.5.5. Frecuencias naturales obtenidas y experimentales

fien6;=90" | f, en6, =135 fa en 8, = fo enby = Experimentales
o (rad/s) o (rad/s) 180 o (rad/s) 225 o (rad/s) © (rad/s)
wg = 238.48 wg = 231.48 wg = 234.22 wg = 255.72 wg = 257.61
wy = 243.70 w, =238 w, = 239.11 w, = 265.97 w, = 263.89
Tabla 4.5.6. Frecuencias naturales promedio y experimentales.
Calculada Promedio Experimentales % error
o (rad/s) o (rad/s)
wg = 240.16 wg = 257.61 6.7
w, = 246.96 w, = 263.89 6.4

Para la identificacion de la posicion angular del desbalance, se tom6 un valor promedio de
los valores de x;,x,y x5 obtenidos para los cuatro casos analizados. Los valores
promedios se muestran en la tabla 4.5.7.

Tabla 4.5.7 Valores Promedio
x,=57680 s~2
x,=60994 s~2

x3=12.25kg-s™t-m™!

Obtenidos los valores de x, x, y x3, se sustituyen en (4.1.1.12) y se construye el grafico
Angulo de desbalance vs Frecuencia de giro para el intervalo de frecuencias de operacion
del rotor experimental, para este caso se considerd el intervalo 198 < w <315 rad/s
(1900 < rpm < 3000). En la figura 4.5.1 se muestran los gréaficos correspondientes.
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Figura 4.5.1. Posicién angular del desbalance en funcion de la frecuencia de giro del rotor, para los diagramas
polares de respuesta experimentales de la figura 4.4.2. a) 0,=90°, b) 04=135°, ¢) 05=180" y d) 04=225

Se puede apreciar que las figuras 4.5.1b, 4.5.1c y 4.5.1d tienen un comportamiento similar
al presentado en la parte teorica, en las figuras 4.3.1a, 4.3.1b y 4.3.1c respectivamente; en
estas figuras también se presenta un cambio subito de 180 grados en la posicion angular
del desbalance identificada. Por otra parte, la figura 4.5.1a presenta un comportamiento
similar al que presenta la grafica de la figura 4.3.1d de la parte tedrica, donde el
comportamiento del identificador de la posicion angular del desbalance es una linea
horizontal. Es importante notar que para todos los casos el identificador siempre inicia
practicamente en la posicion angular del desbalance buscada y termina en linea recta o hay
un cambio stbito de la posicion angular identificada de 180",

Por otra parte, es importante hacer notar que en teoria la identificacion de la posicion
angular del desbalance se puede llevar a cabo con solo cuatro puntos tomados al azar del
diagrama polar de respuesta experimental, sin embargo la identificacion se dificulta, a
causa de que la orientacion de los ejes de la elipse del diagrama polar de respuesta no se

|
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encuentran exactamente en +45° tomando como referencia el eje correspondiente a la
rigidez kz, ademas de que existen variaciones en la trayectoria del trazo de la elipse,
ocasionando que no sea una linea continua, tal y como sucede en la parte tedrica. De
acuerdo a lo anterior, se propone que mediante el modelo matematico de dos grados de
libertad del rotor asimétrico presentado en la seccion 4.1.1, Capitulo IV, se ajuste una elipse
al diagrama polar de respuesta experimental, tal y como se muestra en la figura 4.5.2; una
vez realizado el ajuste necesario, los datos de la elipse ajustada se consideran para la
identificacion de la posicidn angular del desbalance.

@4=9%° @, =135°
270

240 240

o]
0, =180° @, =225
270 270

d)

c)

Figura 4.5.2. Diagramas polares de respuesta numéricos ajustados a los experimentales a) 0,=90°, b) 04=135",
¢) 05=180" y d) 04=225"

En la figura 4.5.3, se muestra el comportamiento del identificador de la posicion angular
considerando los datos de la elipse ajustada para los 4 diagramas polares de respuesta
experimentales. De la figura 4.5.3 se observa que el comportamiento del identificador de la
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posicion angular del desbalance es similar al obtenido en la figura 4.5.1 donde se
consideraron los datos experimentales.
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Figura 4.5.3. Identificacion de la posicién angular del desbalance para las elipses ajustadas de las figuras
4.5.2: a) 6=90°, b) 03=135°, ¢) 03=180° y d) 64=225°
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CAPITULO V

CONSTRUCCION DE ARREGLO DE PESOS
MODALES PARA EL BALANCEO DE ROTORES
ASIMETRICOS

En este capitulo se presenta la metodologia de balanceo propuesta para el balanceo de
rotores asimétricos mediante la construccion de arreglo de pesos modales.

5.1 Arreglo de Pesos Modales para el Balanceo de Rotores Asimétricos

De acuerdo con los trabajos desarrollados en el Centro Nacional de Investigacion y
Desarrollo Tecnoldgico (CENIDET) [22], se propone una metodologia de balanceo para
rotores asimétricos mediante la construccion de arreglos de pesos modales. La metodologia
propuesta combina los métodos de balanceo modal y por coeficientes de influencia, junto
con la metodologia de identificacion de la posicion del desbalance propuesta en el Capitulo
V.

A continuacion se describe la metodologia a seguir para el balanceo de rotores asimétricos
mediante la construccién de arreglo de pesos modales.

Rodado 1:

1. Serealiza el rodado inicial y se obtiene la respuesta del sistema (Diagramas polares
de respuesta) en el intervalo de velocidades de operacion del rotor.
2. Se identifican los vectores de vibracién inicial Voi; €n las frecuencias de balanceo

wp, =~ w* para cada modo i de vibracion en cada plano j de balanceo.

3. Se identifican las posiciones angulares del desbalance para cada modo de vibracion,
de acuerdo a la metodologia propuesta en la seccion 4.5, Capitulo IV. Si el
diagrama polar de respuesta es semicircular, entonces se sigue el procedimiento
tradicional para rotores simétricos.

4. Se determinan los factores de forma modal para cada modo de vibracion, ya sea de
forma experimental o numérica.

5. Se propone un peso total de prueba para cada modo de vibracion a balancear.

6. Se calcula el arreglo de pesos modales de prueba mediante la ecuacion (2.4.1.1).

Rodado 2:

7. Se instala el arreglo de pesos modales de prueba en el rotor y se pone a rodar el
sistema.
8. Se miden las vibraciones resultantes Vre; &N las frecuencias de balanceo w,,.
9. Se calculan los pesos de correccion de acuerdo con la siguiente metodologia:
I ——
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a) Se calculan los vectores efecto mediante la siguiente ecuacion

Veij = Vreij oij (512)
donde:
Ve, Vector efecto del modo i en el plano j.
Viei; Vector de vibracion resultante del modo i en el plano j.
Vo, Vectores de vibracion inicial en el modo i en el plano j.

b) Se calculan los componentes de los vectores de vibracién inicial Vo,;» Vectores
efecto Ve,; ¥ pesos de prueba PPy; en los ejes H y L, estos ejes estan orientados

a + 45° respectivamente tomando como referencia (posicion de 07) el eje
correspondiente a la rigidez k¢, tal y como se muestra en la figura 5.1.1y 5.1.2,

obteniendo asf: ( V., Vo), (Ve Véi) y (PPji;, PPy)).

j €ij

X

270°

180°
Figura 5.1.2. Ejes coordenados direccion H y L.
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c) Se calculan los coeficientes de influencia en los ejes H y L de acuerdo con las
siguientes relaciones matematicas:

[afi] = v | [PPET (5.1.3)
] = |vi] PP (5.1.4)
Donde:

Coeficientes de Influencia del modo i en el plano j, en el eje H.
Coeficientes de Influencia del modo i en el plano j, en el eje L.

H
al'j
L
lj

d) Se calculan los pesos de correccién mediante las ecuaciones siguientes:

[Ugj] = —[af]™ [VOLL.].] (5.1.5)
[UCLU] = —[ab]™ [u,’;] (5.1.6)

e) Se construye el arreglo de pesos modales para el balanceo del rotor, realizando
una suma vectorial de los pesos de correccion en el plano de balanceo j, para
cada modo de vibracion i.

Rodado 3:

10. Se coloca el arreglo de pesos modales de balanceo (pesos de correccién) en el rotor
y se pone a rodar el sistema.
11. Se miden las vibraciones residuales Vi Si las vibraciones residuales cumplen con

los limites permisibles de vibracion, el proceso de balanceo finaliza.
Rodado 4:

12. Se miden las vibraciones residuales Vi Si las vibraciones residuales no cumplen

con los limites permisibles de vibracién, se toman los pesos de correccion como
pesos de prueba y se repite el procedimiento a partir del punto 9.
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CAPITULO VI

BALANCEO DE ROTOR EXPERIMENTAL
SIMETRICO

En este capitulo se presentan los resultados obtenidos al aplicar la metodologia de arreglo
de pesos modales descrita en el Capitulo Il, seccion 2.4 al balanceo de un rotor simétrico
experimental. Para el balanceo se consideraron los dos primeros modos de vibracion, que
corresponden a la primera y segunda forma modal del rotor.

6.1 Determinacién de formas modales experimentales del rotor

En la figura 6.1.1 se muestra un esquema del rotor experimental utilizado, el rotor esta
formado por una flecha con didmetro constante en toda su longitud (ver Capitulo IlI,
seccidn 3.2.2), dos discos inerciales y un motor de corriente continua, el rotor se considero
empotrado. En la tabla 6.1.1 se muestran las caracteristicas y dimensiones del rotor. Para la
obtencion de las formas modales, el rotor se discretiz6 en 19 nodos, tal y como se muestra
en la figura 6.1.2. En la tabla 6.1.2 se dan las longitudes correspondientes a cada nodo del
rotor, tomando como origen el Soporte 1 del rotor.

Dizcoinercial 1 Discoinercial 2

Soporte 1 T ] Soporte 2

{———

O o O

Figura. 6.1.1 Sistema rotodindmico experimental.

Tabla 6.1.1. Caracteristicas y dimensiones del eje simétrico.

Material Acero SAE 4140
Longitud de la flecha soportel-soporte2 462 mm
Diametro de la flecha 10 mm
Seccidn transversal 78.5 mm?
Diametro externo del disco inercial 75 mm
Espesor del disco inercial 25 mm
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L
5 6
123 4 6 7 8 9 10 111213 14——16171819
T I 1T 11111 L1 11
DISCO INERCIAL 1 DISCO INERCIAL 2 1
SOPORTE 1 SOPORTE 2
Figura. 6.1.2 Rotor discretizado en 19 nodos.
Tabla 6.1.2. Distancias de cada nodo en el rotor.
Numero del nodo Distancia [cm.]
Soporte 1 0

1 2.3
2 4.3
3 6.3
4 8.3
5 11.6
6 15.1
7 17.1
8 19.1
9 21.1
10 23.1
11 25.1
12 27.1
13 29.1
14 31.1
15 34.4
16 37.6
17 39.6
18 41.6
19 43.6
Soporte 2 46.2

La funcion de respuesta (FRF’s) utilizada para la obtencion de las formas modales del rotor
experimental fue la “acelerancia”, ver Capitulo 11, seccion 3.1.

Para caracterizar el sistema, este se configurd de la siguiente manera:

A) Se eligié el nodo 3, como punto de golpeo, y se colocd el acelerémetro en los nodos
restantes, iniciando en el nodo 1 hasta el nodo 19.

B) Se eligio el nodo 17 como punto de golpeo y se colocd el acelerémetro iniciando en
el nodo 19 hasta el nodo 1.

Obtenidas las FRF’s para los dos caso mencionados se toman los valores promedio en
amplitud y frecuencia en los nodos 1A y 19B, 2A y 18B, ...., 19A y 1B, obteniendo asi, las

formas modales correspondientes.
I ——
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En la tabla 6.1.3 y 6.1.4, se muestran los datos obtenidos de las FRF’s para el caso del
inciso A) y B) respectivamente. En estas, se muestra la amplitud de vibracion
(Respuesta/Fuerza), frecuencia natural y el signo correspondiente a la fase para cada forma
modal del rotor. En las tablas 6.1.3 y 6.1.4, los signos de la fase representan un cambio en
la direccion de la amplitud de la funcion de transferencia, de tal manera que entre dos
puntos consecutivos con signos contrarios en la fase existe un punto nodal, en el cual no
hay desplazamiento con respecto al centro de giro.

Tabla 6.1.3. Valores de las FRF’s, pruebas de impacto inciso A).

ler Forma Modal de Vibracion 2da Forma Modal de Vibracion
Nodo # Amplitud Wy, Fase Amplitud Wy, Fase
(Volts) (Hz) (Signo) (Volts) (Hz) (Signo)
1 14.5 32 + 9.05 96 +
2 20.2 32 + 12.7 99 +
3 NODO DE GOLPEO
4 30.3 32 + 20 97 +
5 37.7 32 + 19.7 97 +
6 42.3 32 + 16.5 96 +
7 43 32 + 145 96 +
8 48.7 32 + 11.7 98 +
9 50.6 32 + 7.96 98 +
10 51 32 + 4.14 97 +
11 48.7 32 + 1.78 97 -
12 45.8 32 + 3.94 97 -
13 394 32 + 8.74 95 -
14 38.7 32 + 114 95 -
15 32.2 32 + 14.3 96 -
16 245 32 + 13.7 95 -
17 20.5 32 + 15.3 96 -
18 16.4 32 + 13.9 96 -
19 10.9 32 + 12.8 96 -
Tabla 6.1.4. Valores de las FRF’s, pruebas de impacto inciso B).
ler Forma Modal de Vibracion 2da Forma Modal de Vibracion
Nodo # Amplitud Wy, Fase Amplitud Wy, Fase
(Volts) (H2) (Signo) (Volts) (H2) (Signo)
19 10.4 32 + 17.1 95 +
18 17.8 32 + 20.6 96 +
17 NODO DE GOLPEO
16 25.2 32 + 25.1 96 +
15 30.2 32 + 18.7 96 +
14 37 32 + 16.4 97 +
13 43.4 32 + 16 97 +
12 42.2 32 + 13.1 97 +
11 44.6 32 + 7 97 +
10 445 32 + 2.81 97 +
9 445 32 + 4,78 95 -
8 42.4 32 + 8.12 95 -
7 37.7 32 + 11.2 95 -
6 38 32 + 14.6 95 -
5 335 32 + 17.6 95 -
4 26.3 32 + 15.8 95 -
3 21.9 32 + 14 95 -
2 17.9 32 + 12 96 -
1 125 32 + 9.72 95 -
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Por otra parte, en las figuras 6.1.3 y 6.1.4 se presentan las FRF’s obtenidas para diferentes
nodos de los casos del inciso A) y B) respectivamente, aqui se muestran los espectros de
vibracion, la fase correspondiente, asi como la coherencia de las mediciones realizadas,
cabe aclarar que los valores de coherencia obtenidos para todos los nodos fue superior de
0.9. En las figuras 6.1.3 y 6.1.4, la figura denotada con a) corresponde a la FRF obtenida
directamente con el software LabVIEW, mientras que la figura denotada con b) es la FRF
procesada en el software MatLAB.
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Figura. 6.1.3. FRF’s obtenidas para el caso del inciso A).
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Figura. 6.1.4. FRF’s obtenidas para el caso del inciso B).

De las figuras 6.1.3 y 6.1.4, se puede observar que la primera y segunda frecuencia natural
del rotor experimental se encuentra en o, =32Hz(1920rpm) Yy w,, =
96 Hz (5760 rpm) respectivamente.

En la figura 6.1.5 se muestran las formas modales obtenidas de los datos de las FRF's del
rotor presentados en las tablas 6.1.3 y 6.1.4. Es importante hacer notar, que las amplitudes
maximas en la segunda forma modal, se presentan en los nodos 4 y 16, nodos cercanos
donde se encuentran ubicados los discos inerciales 1 y 2 del rotor, posiciones que seran
utilizadas como planos de balanceo.
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FORMAS MODALES DE ROTOR EXPERIMENTAL SIMETRICO
T T T T T T T T T T T T T

T T T

== 1er. Forma Modal
= 2da. Forma Modal

40

30

20

AMPLITUD

16
20 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1
0 N1 N2 N4 N5 N6 N7 N8 N9 N10N11N12N13 N14 N15 N16 N17 N18 N19

NODOS (N)

Figura 6.1.5. Primera y segunda forma modal experimental del rotor simétrico.

Las formas modales experimentales se comparan con las formas modales obtenidas de
forma numérica mediante un programa que utiliza la técnica de Elemento Finito, donde se
considera un elemento viga de cuatro grados de libertad por nodo. En la figura 6.1.6, se
muestran las formas modales teoricas y las experimentales, con fines de comparacion se
normaliz6 tanto la amplitud de la respuesta, como la longitud del rotor.

FORMAS MODALES TEORICAS Y EXPERIMENTALES
T T T T T

AMPLITUD NORMALIZADA DE SENALES

\ .
1" Modo numérico “\ E)a ,4‘5/"
B === 2% Modo numérico N, 2y 3
= © = 1°" Modo experimental \‘\ /"
4 || =@ 2%° Modo experimental S o ki
1 1 ) 1 1 1 1 1 1
0 01 02 03 04 05 06 07 08 09 1

LONGITUD NORMALIZADA DEL EJE DE ROTOR

Fig. 6.1.6 Formas modales tedricas y experimentales del eje del rotor simétrico.

En la figura 6.1.6 se puede observar que existe similitud entre las formas modales obtenidas

de forma experimental y de forma numérica. De lo anterior se concluye, que

independientemente de la manera en que se obtenga las formas modales, durante el proceso
I ——
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de balanceo mediante arreglo de pesos modales, éstas daran resultados similares. Las
formas modales de la figura 6.1.5 se utilizaran para balancear el rotor experimental.

6.2 Balanceo del rotor experimental simétrico sin pesos de correccion.

En el Capitulo 11, seccion 3.2 se muestra el esquema del arreglo experimental del rotor, asi
como la configuracion y posicién de los sensores de desplazamiento en el rotor, los
sensores utilizados tienen una sensibilidad de 200 mV/mils y se denotan como sensor 1 y
sensor 2 (ver figura 3.2.1), el rotor se consideré empotrado. En la figura 6.2.1 se muestra el
perfil de velocidades del rotor.

[is] PERFIL DE VELOCIDAD X
7.0k-

6.5~

6.0k~

5.5

5.0k~

Speed (RPM)

500.0-

Figura 6.2.1. Perfil de velocidades del rotor experimental

En la figura se puede apreciar que el perfil de velocidades es de tipo lineal y el rotor
alcanza una velocidad de 6500 rpm en un tiempo de 144 segundos, es importante hacer
notar que el giro del rotor es en contra de las manecillas del reloj (CCW).

6.2.1 Rodado 1

En las figuras 6.2.1.1 y 6.2.1.2 se muestran los diagramas de bode y fase de la respuesta de
vibracion al desbalance inicial del rotor, sensor 1 y sensor 2 respectivamente, en las figuras
la amplitud de vibracion se muestra en Volts pico a pico (Vp-p). En la figura 6.2.1.1 se
puede observar que la amplitud maxima para el primer modo se localiza aproximadamente
en 1808 rpm, mientras que para el segundo modo es en 5512 rpm; en contraste, en la figura
6.2.1.2 la amplitud maxima para el primer modo se encuentra en 1807 rpm y para el
segundo modo es en 5518 rpm. Para cuestiones del proceso de balanceo, se consideran
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como frecuencias naturales las velocidades donde se encuentran las amplitudes méximas
para el primer y sequndo modo del sensor 1y sensor 2 respectivamente.

(] SERAL DE VIBRACION 1: AMPLITUD Vs VELOCIDAD 3 x

Wal = 1808 rpm
Amplitud =525V

| Wa2 =|5512 kpmi |
| Amplitnd 1318V ||
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{mml s () s s )
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Figura 6.2.1.1. Respuesta de vibracién inicial del rotor, sensor 1
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Figura 6.2.1.2. Respuesta de vibracion inicial del rotor, sensor 2

Asimismo, en las figuras 6.2.1.3 y 6.2.1.4 se muestran los diagramas polares de respuesta
para el primer y segundo modo de vibracion inicial del rotor, sensor 1 y sensor 2
respectivamente.
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Modo 1y Modo 2, sensor 1

[] DIAGRAMAS POLARES DE RESPUESTA

=

(c-d ) aprayaury

Polar Plot.
= polar -Dev2_ail

= polar -Dev2_ai2
[7] Order:1.00

[ DIAGRAMAS POLARES DE RESPUESTA

Zoom Modo 2, sensor 1

B Polar Plot

polar - Dev2_ail

0
= polar - Dev2_ai2

Order:1.00

:1.00

Figura 6.2.1.3. Diagramas polares de respuesta iniciales, sensor 1
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Modo 1y Modo 2, sensor 2

] DIAGRAMAS POLARES DE RESPUESTA

B Polar Plot
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[ Order:1.00
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= polar - Dev2_ai2
Order:1.00

748.8m A R
241.1 deg il i
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Figura 6.2.1.4. Diagramas polares de respuesta iniciales, sensor 2

En la figuras 6.2.1.3 y 6.2.1.4 se puede observar que la geometria de los diagramas polares
de respuesta, son de forma semicircular tal y como se menciona en la literatura.

Del analisis de las figuras 6.2.1.3 a la 6.2.1.4 se obtienen las amplitudes de vibracion en las
velocidades criticas del rotor. En las tablas 6.2.1.1 y 6.2.1.2 se muestran los datos de las
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velocidades criticas y amplitudes de vibracion inicial para el sensor 1 y sensor 2

respectivamente

Tabla 6.2.1.1. Velocidades criticas y amplitudes de vibracién inicial, sensor 1.

wy, = 1808 rpm = 30.1333 Hz Amplitud = 667.385 um

wy, = 5512 rpm = 91.8666 Hz Amplitud = 167.386 um

Tabla 6.2.1.2 Velocidades criticas y amplitudes de vibracion inicial, sensor 2.

wy, = 1807 rpm = 30.1166 Hz Amplitud = 670.052 um

wp, = 5518 rpm = 91.9666 Hz Amplitud = 97.3709 um

Tomando como referencia los datos de las tablas 6.2.1.1 y 6.2.1.2, en los diagramas polares
de respuesta se seleccionan los puntos mas cercanos a éstos para el proceso de balanceo. En
la tabla 6.2.1.3 se muestran las velocidades del rotor seleccionadas.

Tabla 6.2.1.3 Velocidades consideradas para el balanceo del rotor experimental.

Modo sensor 1 sensor 2
1 1805 rpm 1806 rpm
2 5546 rpm 5536 rpm

Con la finalidad de mostrar los puntos de interés seleccionados en los diagramas polares de
respuesta, en las figuras 6.2.1.5 y 6.2.1.6 se muestran los radio vectores de vibracion y sus
datos para cada modo de vibracion correspondientes al sensor 1y sensor 2 respectivamente.

Figura 6.2.1.5. Velocidades seleccionadas para el balanceo en el modo 1 y modo 2 del rotor, sensor 1.
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DIAGRAMA POLAR DE RESPUESTA
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240 300

210 330
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Figura 6.2.1.6. Velocidades seleccionadas para el balanceo en el modo 1 y modo 2 del rotor, sensor 2.

Seleccionadas las velocidades para el balanceo, se obtiene la amplitud de vibracion
correspondiente a cada modo de vibracion. De acuerdo con la sensibilidad del sensor de
desplazamiento 200 mv/mils, se realiza la conversion de amplitud en volts a micras [um].
En la tabla 6.2.1.4 se muestran las vibraciones iniciales del rotor.

Tabla 6.2.1.4 Amplitudes de vibracion inicial del rotor experimental.

Modo sensor 1 sensor 2
Vo,, = 607.06 um, 27 V,,, = 673.1m, 30
Vo,, = 131.445 um, 52 Vp,, = 107.315 um, 244

De acuerdo con Jeffcott [12], se sabe que la respuesta de vibracién en condiciones de
resonancia se atrasa 90° con respecto a la fuerza de excitacion, por lo que para localizar la
posicion angular de la fuerza de excitacion para cada modo de vibracidn, es necesario
desplazarse en sentido contrario a las manecillas del reloj en el diagrama polar de respuesta,
tomando como referencia la posicién angular del radio vector de la vibracién inicial que se
muestra en la tabla 6.2.1.4. En las figuras 6.2.1.7 y 6.2.1.8 se muestran las posiciones
angulares de la fuerza de excitacion de cada modo de vibracion
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DIAGRAMA POLAR DE RESPUESTA
270
240 300

Posicion del desbalance para 1er. Modo,
Sensor 1: d11 = 297°

Posicion del desbalance para 2do. Modo,
Sensor 1: d21 = 322°

210 330

2do. Modo de Vibracion:
Amax = 1.035 V, 52°,554

AMP LITUg (VOLTS)

150

120 6 60

90
FASE (GRADOS)

Figura 6.2.1.7. Posicion angular del desbalance para el modo 1 y modo 2, sensor 1.

DIAGRAMA POLAR DE RESPUESTA
270

240 Posicion del desbalance a 1er. Modo,

210 330
'j 2do. Modo de Vibracion:
o) Améax = 0.845 V, 244°, 5536 rpm
>
gao 0
E
= 1er. Modo dejVibracion:
g Amé V, 30°,1806 rpm
<

Posicion del desbalance para 2d3
150 Sensor 2: d21 = 154°

120 6 60
20

FASE (GRADOS)

Figura 6.2.1.8. Posicion angular del desbalance para el modo 1 y modo 2, sensor 2.
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En la tabla 6.2.1.5, se presentan los datos de las posiciones angulares de la fuerza de
excitacion para cada modo de vibracion del rotor.

Tabla 6.2.1.5 Posicion angular de la fuerza de excitacion para cada modo de vibracién.

Modo sensor 1 sensor 2
04, = 297 04, = 300
04, = 322 0,,, = 154

Localizada la posicion angular de la fuerza de desbalance, 180" adelante se localiza la
posicion angular de las fuerzas de balanceo. En la tabla 6.2.1.6 se presentan las posiciones
angulares de la fuerzas de balanceo del rotor.

Tabla 6.2.1.6 Posicion angular de la fuerza de balanceo para cada modo de vibracion.

Modo sensor 1 sensor 2
wyy = 117 O, = 120
O,,, = 142 O,, = 334

En las posiciones angulares que se muestran en la tabla 6.2.1.6, se colocan los pesos
calculados para el balanceo del rotor.

Para el calculo del arreglo de pesos modales para el balanceo del rotor, se determinan los
factores de forma modal para el primer y segundo modo de vibracion, a partir de las formas
modales de la figura 6.1.5, para lo anterior se seleccionan los nodos 4 y 16 donde la
segunda forma modal presenta su amplitud maxima positiva y negativa respectivamente;
cabe recordar que estos nodos estan cercanos a los discos inerciales 1 y 2 y se consideran
como planos de balanceo. En la figura 6.1.5 se muestran las amplitudes de las formas
modales en los nodos 4 y 16 del rotor.

. FORMAS MODALES DE ROTOR EXPERIMENTAL SIMETRICO
T T T T F 3 F 1 1 T | R I |
= 1er. Forma Modal

== 2da. Forma Modal

30

al2=263 WO

2

AMPLITUD

3 L . . T T R S S S . S S |
0 N1 N2 N4 N5 N6 N7 N8 N9 N10N11N12N13 N14 N15 N16 N17 N18 N19
NODOS (N)

Figura 6.1.5. Primera y segunda forma modal experimental del rotor simétrico.
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El factor de forma se obtiene haciendo 1 la amplitud de la forma modal en uno de los
25.2

planos de balanceo. Para el caso de la forma modal 1 en el plano 1, @,; = P 1, enel
plano 2, @,, = % = 1.043. Para el caso de la forma modal 2 en el plano 1, @,, = 21,

15.3

. 20
enel plano 2, @,, = — 0 = —0.765. En latabla 6.2.1.7 se presentan los factores de forma

modal obtenidos de las formas modales experimentales del rotor.

Tabla 6.2.1.7. Factores de forma modal.

Modo sensor 1 sensor 2
1 01, =1 0., = 1.043
2 Py =1 ?,, = —0.765

Considerando balanceos previos, sensibilidad del rotor experimental y de acuerdo con las
amplitudes iniciales de vibracion, se proponen los siguientes pesos de totales de prueba:

- Unamasa m; = 2 gramos, para balancear el primer modo de vibracion.
- Unamasa m, = 0.8 gramos, para balancear el segundo modo de vibracion.

Para la construcciéon del arreglo de pesos modales de prueba, se hace uso de las ecuaciones
(2.4.1.1), dando como resultado el siguiente sistema de ecuaciones:

Ecuaciones para Modo 1 Ecuaciones para Modo 2
1 Wll + 1043 W12 == 2 1 W11 - 0765 le = 08
1 W11 - 0765 le = 0 1 W11 + 1043 W12 = 0

Resolviendo los sistemas de ecuaciones para cada modo de vibracion, se obtiene el arreglo
de pesos modales de prueba (WMJ-), como se muestra en la tabla 6.2.1.8.

Tabla 6.2.1.8. Arreglo de pesos modales de prueba (Wy;).

Modo Plano de balanceo 1 Plano de balanceo 2
1 Wy, = 08462117 W, = 1.1062 g, 120
2 W,y = 04615 g 142 W,, = 0.8462 g,334

De la Tabla 6.2.1.8 se obtiene el arreglo de pesos modales de prueba para cada plano de
balanceo que se habran de colocar en los discos inerciales 1y 2, se realiza la suma vectorial
de Wy, y W,, parael plano 1, W,, y W,, para el plano 2, estos se muestran en la tabla
6.2.1.9:

Tabla 6.2.1.9. Arreglo de pesos modales de prueba por plano de balanceo.

Plano de balanceo 1 Plano de balanceo 2

M, = 1.2795 g,125.7683 M, = 0.7797 g,101.4970
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Cabe mencionar que la distribucion de pozos de balanceo en los discos inerciales es un
pozo por cada 22.5°, por tanto, como el arreglo de pesos modales tiene posiciones angulares
que no corresponden con la distribucion de los pozos de los discos inerciales, este se
distribuye en los pozos contiguos, tal y como se muestra en la tabla 6.2.1.10.

Tabla 6.2.1.10. Distribucion de arreglo de pesos modales de prueba.

Peso de Prueba Modal en Plano 1

Distribucion de Peso de Prueba Modal
Disco Inercial 1

M, = 1.2795 g,125.7683"

M, =0.5364g112.5

M., =0.7674g,135

Peso de Prueba Modal en Plano 2

Distribucion de Peso de Prueba Modal
Disco Inercial 2

M, = 0.7797 g,101.4970"

M., =0.3889g1125

M, = 04061135

6.2.2 Rodado 2

En las figuras 6.2.2.1 y 6.2.2.2 se muestra la vibracion resultante del rotor, posterior a la
colocacidn del arreglo de pesos modales de prueba de la tabla 6.2.1.10.

@ SENAL DE VIBRACION 1: AMPLITUD Vs VELOCIDAD

Modp cerdano:
W =1890 rpm
Amplitnd =1.223 V|

Wal= 1805 rpm
mplitud = 0.7452 V I

-Mode cercane:
W = 5583 rpm
Amplitud=§-7

WnZ=5546 rpm
“Amplitud = 0.381

e L e S e R e e e e e R
0 250500750 1k1.25k 1.75k 2.25k 2.75% 3.25k 3.75k4k 4.5k 5k5.25k 5.75k6k 6.5k

RE®

Speed (RPM)
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Diagrama de Bode

b

X:1890
Y:1.223
2 T
: |
E X: 1805 X: 5883
E 08t Y:0.7452 Y:0.7377
= . &
=} f ' '\
2
306
E -avM X: 5546 /
Y:0.381
0.4 'w.
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" ; : . ; ; s
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Velocidad (RPM)
Figura 6.2.2.1. Vibracién resultante del rotor, sensor 1
[i&] SENAL DE VIBRACION 2: AMPLITUD Vs VELOCIDAD 3 x

Modo cercano: |
W 1890 rpm
Amplitnd = 11604 V

2 . ‘
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Figura 6.2.2.2. Vibracidn resultante del rotor, sensor 2

De las figuras 6.2.2.1 y 6.2.2.2 se puede observar que el arreglo de pesos de prueba

propuesto afectd los niveles de vibracién directamente en las velocidades consideradas

como velocidades criticas o de resonancia del rotor (ver tabla 6.2.1.3). Sin embargo,

también se puede observar gque existen modos cercanos a la primera y segunda frecuencia
I ——
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natural del rotor, que se presentan en las velocidades de 1890 rpm para el primer modo y
aproximadamente en 5880 rpm para el segundo modo.

Por otra parte en las figuras 6.2.2.3 y 6.2.2.4 se muestran los diagramas polares de
respuesta resultante para el sensor 1 y sensor 2 respectivamente. Aqui se puede observar,
que es casi imposible darle seguimiento al vector de vibracion resultante en las velocidades
consideradas inicialmente como criticas o de resonancia de los dos modos de vibracion del
rotor (ver tabla 6.2.1.3). Como consecuencia de lo anterior, no fue posible calcular pesos de
correccion para mejorar las vibraciones residuales del rotor.

] DIAGRAMAS POLARES DE RESPUESTA

1.5 (= Polar Plot
270 = polar - Dev2_ail
- = Order:1.00
“L‘ & 125 = polar - Dev2_ai2
% / P [7] Order:1.00
« ! = 7
Y / ik é
) E
750m R
=
o
s
500m
250m
180
0
Y
- +
/ \
/ \
509.5m —
304.5 deg 20
@ 376.0RPM ﬂ

Figura 6.2.2.3. Diagrama polar de respuesta resultante, sensor 1

[] DIAGRAMAS POLARES DE RESPUESTA

270 2 = Polar Plot
. RS = - polar -Dev2_ail
\ [ = f = 48 [] Order:1.00
"\ ‘ "“" 16 ) polar - Dev2_ai2
X X r— - Order:1.00
> \ v 7 5 1.4
A / 3
/ -1
I=¢
&
=
]
2
£ \
/ |
£ y
& g
228.8m f \
323.2 deg 4 . e
@ 5.8kRPM 90 ﬂ

Figura 6.2.2.4. Diagrama polar de respuesta resultante, sensor 2.

En la tabla 6.2.2.1 se muestran las amplitudes de vibracion resultante, para las velocidades
criticas del rotor que se muestran en la tabla 6.2.1.3

|
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Tabla 6.2.2.1. Amplitudes de vibracion resultantes.

Modo sensor 1 sensor 2
1 Vie,, = 94.6404 um Vie,, = 90.4875 um
2 Vie,, = 48.387 um Vie,, = 54.2036 um

De las tablas 6.2.2.1 y 6.2.1.4 se puede observar que la amplitud de vibracion del rotor,
disminuy6 en un 85% para el modo 1 y aproximadamente un 55% para el modo 2. En las
figuras 6.2.2.5 y 6.2.2.6 se presenta la comparacion de las amplitudes de vibracion inicial y
vibracion resultante en el sensor 1 y sensor 2 al colocar en el rotor el arreglo de pesos de
prueba de balanceo.

DIAGRAMA DE BODE
T T

Diagrama de Bode de vibracion inicial
Diagrama de Bode de vibracion resultante

X: 1808
Y:5.255 ‘

Amplitud (Volts)
w

[

X: 1805
1r Y:0.7452

L \ . L \ .
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000
Frecuencia (Hz)

Figura 6.2.2.5. Diagramas de bode inicial y resultante, sensor 1.

DIAGRAMA DE BODE

Diagrama de Bode de vibracion inicial
Diagrama de Bode de vibracion resultante

st X: 1807
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Amplitud (Volts)
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|-

X: 1806
P Y:0.7125

X:56518

Y:0.7667
X: 5535 il

. h | . | f
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000
Frecuencia (Hz)

Figura 6.2.2.6. Diagramas de bode inicial y resultante, sensor 2.
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Por otra parte en las figuras 6.2.2.7 y 6.2.2.8 se muestran los diagramas polares de
respuesta inicial y resultante en el sensor 1 y sensor 2 respectivamente. En estas figuras se
puede observar que aun cuando la vibracion del modo 2 disminuyd en un 55%, las
vibraciones residuales ya no son perceptibles ya que la vibracién inicial no era de gran

magnitud.

COMPARATIVO DE DIAGRAMAS POLARES DE RESPUESTA
270

240 300

210 330

AMPLITUD (VOLTS)
3
(=]

120 6 60
2

FASE (GRADOS)

Diagramas polares de respuesta inicial, Sensor 1, para el 1er. y 2do. Modo de Vibracion
Diagramas polares de respuesta resultante, Sensor 1, para el 1er. y 2do. Modo de Vibracion

Figura 6.2.2.7. Diagramas polares de respuesta inicial y resultante, sensor 1.
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240 300

210 330

AMPLITUD (VOLTS)
8
o

FASE (GRADOS)

Diagramas polares de respuesta inicial, Sensor 2, para el 1er. y 2do. Modo de Vibracion
Diagramas polares de respuesta resultante, Sensor 2, para el 1er.y 2do. Modo de Vibracion

Figura 6.2.2.8. Diagramas de respuesta inicial y resultante, sensor 2.
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6.3 Balanceo del rotor experimental simétrico con pesos de correccion

Como resultado de la construccion del arreglo de pesos de prueba que se realizd en la
seccion 6.2 para el balanceo del rotor, se encontré que se presentaron dos modos de
vibraciones cercanos al modo 1 y al modo 2, por lo que no fue posible calcular pesos de
correccion y disminuir la vibracion resultante del sistema rotodindmico. De acuerdo con lo
anterior, se propone la construccion de un nuevo arreglo de pesos para el balanceo de los
modos cercanos del rotor experimental. Por tanto, para la construccion del nuevo arreglo de
pesos de prueba de balanceo, se consideran las vibraciones resultantes en la seccion 6.2,
figura 6.2.2.7 y 6.2.2.8 como vibraciones iniciales del sistema.

6.3.1 Rodado 1

En las figuras 6.3.1.1 y 6.3.1.2 se muestran los diagramas de bode y fase de la respuesta de
vibracion al desbalance inicial del rotor, sensor 1 y sensor 2 respectivamente

SENALDEVIBRACION 1: AMPLITUD Vs VELOCIDAD 2 x|
1.3+

[ Wnl =1890 rpm |
Hamplfnd =203V ———
I ‘ Wn2 = 5883/rpm

Amplitad = 0.7377 ¥

1 ’ 1 1 1 i i 1 1 1 1 ] 1 1
0 250500750 tk1.25 ' 1.75% 225 275 3.25% 3.75% 4.5  Sk5.25k 5756k 6.5
B b

[as) SENAL DE VIBRACION 1: FASE Vs VELOCIDAD ax

0‘O_I 1 1 1 1 1 II 1 1 1 1 1 1 1 1 1 X 1 1 1 1 1 1 1 1 1 [}
0 250500750 1k 5 2%k2.25k 2.75k3k3.25k 3.75k4k4.25k 4.75kSk 5.5k 6k6.25k 6.75k 7k

e Sl 9
Figura 6.3.1.1. Respuesta de vibracién inicial del rotor, sensor 1
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[a&] SENIAL DE VIBRACION 2: AMPLITUD Vs VELOCIDAD rx
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< 600.0m-| 2 T : 2 T Amphtud=0:2136V

» 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 I 1 1
0 250500750 1k1.25k 1.75k2k2.25k 2.75k3k3.25k 3.75k4k4.25k 4.75k5k5.25k  5.75k6k6.25k  6.75k 7
B et G0

(] : s 2 x
SENAL DE VIBRACION 2: FASE Vs VELOCIDAD

O'O_l 1 1 1 1 1 1 | 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 {f 1 1 1
0 250500 750 1k1.25k 1.75k2k2.25k 2.75k 3k3.25k 3.75k4k4.25k 4.75k 5k 5.25k 5.75k6k6.25k  6.75k 7k
R Specd (10

Figura 6.3.1.2. Respuesta de vibracién inicial del rotor, sensor 2.

Asi mismo, en las figuras 6.3.1.3 y 6.3.1.4 se muestran los diagramas polares de respuesta
para el primer y segundo modo de vibracion inicial del rotor, sensor 1 y sensor 2

respectivamente.
Modo 1y Modo 2, sensor 1

3 DIAGRAMAS POLARES DE RESPUESTA

15 = Polar Plot
270 =) polar - Dev2_ail
[¥] Order:1.00
125 = polar - Dev2_ai2
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v o
2
4
750m ™
=
o
2
500m
250m
180
0
509.5m
304.5 deg %0
@ 376.0RPM ;]
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Zoom Modo 2, sensor 1

1 DIAGRAMAS POLARES DE RESPUESTA

500m ‘= Polar Plot
= polar -Dev2_ail
800m Order:1.00
~ = - polar - Dev2_ai2
g Order:1.00
~600m i
~500m €
3
-400m =
-300m =
‘}: ~200m
J ~100m
180}
| -0
\
\
706.2m P
270.9 deg —
@ 5.8k RPM 90 |

Figura 6.3.1.3. Diagramas polares de respuesta iniciales, sensor 1.

Modo 1y Modo 2, sensor 2

[ DIAGRAMAS POLARES DE RESPUESTA

=@ Polar Plot.
= polar -Dev2_ail
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Zoom Modo 2, sensor 2

[ DIAGRAMAS POLARES DE RESPUESTA

400m = Polar Plot
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350m [ Order:1.00
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300m 0o 1.0
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180
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228.8m
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Figura 6.3.1.4. Diagramas polares de respuesta iniciales, sensor 2.

De las figuras 6.3.1.1 a la 6.3.1.4 se obtienen las nuevas frecuencias naturales o velocidades
criticas del rotor. En la tabla 6.3.1.1 y 6.3.1.2 se muestran las frecuencias naturales de los

modos cercanos, asi como las amplitudes de vibracion inicial para el sensor 1 y sensor
respectivamente.

Tabla 6.3.1.1. Velocidades criticas y amplitudes de vibracién inicial, sensor 1.

2

wp, = 1890 rpm = 31.5 Hz Amplitud= 155.321 pm

wp, = 5870 rpm = 90.05 Hz Amplitud= 93.6879 pm

Tabla 6.3.1.2. Velocidades criticas y amplitudes de vibracién inicial, sensor 2.

wp, = 1890 rpm = 31.5 Hz Amplitud = 203.708 um

wp, = 5848 rpm = 97.46 Hz Amplitud = 27.1272 um

Tomando como referencia los datos de las tablas 6.3.1.1 y 6.3.1.2, en los diagramas polar

€s

de respuesta se seleccionan los puntos mas cercanos a éstos para el proceso de balanceo. En

la tabla 6.3.1.3 se muestran las velocidades del rotor seleccionadas.

Tabla 6.3.1.3 Velocidades consideradas para el balanceo del rotor experimental.

Modo sensor 1 sensor 2
1 1891 rpm 1892 rpm
2 5848 rpm 5847 rpm
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Con la finalidad de mostrar los puntos de interés seleccionados en los diagramas polares de
respuesta, en las figuras 6.3.1.5 y 6.3.1.6 se muestran los radio vectores de vibracion y sus
datos para cada modo de vibracion correspondientes al sensor 1y sensor 2 respectivamente.

DIAGRAMA POLAR DE RESPUESTA
270

240 300

2do. Modo de Vibracion:
210 Amax =0.36 V, 264°, 5848 rpm 330

AMPLITUD (VOLTS)
2

150 30

FASE (GRADOS)
Figura 6.3.1.5. Velocidades seleccionadas para el balanceo en el modo 1 y modo 2 del rotor, sensor 1.
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Figura 6.3.1.6. Velocidades seleccionadas para el balanceo en el modo 1 y modo 2 del rotor, sensor 2.
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Seleccionadas las velocidades para el balanceo, se obtiene la amplitud de vibracion
correspondiente a cada modo de vibracion. De acuerdo con la sensibilidad del sensor de
desplazamiento 200 mV/mils, se realiza la conversion de amplitud en Volts a micras [pm].
En la tabla 6.3.1.4 se muestran las vibraciones iniciales del rotor.

Tabla 6.3.1.4 Amplitudes de vibracion inicial del rotor experimental.

Modo sensor 1 sensor 2
1 Vo, = 152.4 pm, 345" Vo,, = 203.2 pm, 350°
Vo,, = 45.72 pm, 264" Vo,, = 26.797 pm, 95

De acuerdo con Jeffcott [12], se sabe que la respuesta de vibracién en condiciones de
resonancia se atrasa 90° con respecto a la fuerza de excitacion, por lo que para localizar la
posicion angular de la fuerza de excitacion para cada modo de vibracidn, es necesario
desplazarse en sentido contrario a las manecillas del reloj en el diagrama polar de respuesta
tomando como referencia la posicién angular del radio vector de la vibracién inicial que se
muestra en la tabla 6.3.1.4. En las figuras 6.3.1.7 y 6.3.1.8 se muestran las posiciones
angulares de la fuerza de excitacion de cada modo de vibracion

DIAGRAMA POLAR DE RESPUESTA
270

. 240 300
Posicion del desbalance para 1er. Modo,

Sensor 1: d11 = 255°

2do. Modo de Vibracion:
Amax = 0.36 V, 264°, 5848 rpm
330

210

Posicion del desbalance para 2do e
en el Sensor 1: d21 = 174° 05

AMPLITUD (VOLTS)
=
[=]

150 30

120 15 60

920

FASE (GRADOS)
Figura 6.3.1.7. Posicién angular del desbalance para el modo 1 y modo 2, sensor 1.
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DIAGRAMA POLAR DE RESPUESTA
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240 300
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210 330
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Figura 6.3.1.8. Posicién angular del desbalance para el modo 1 y modo 2, sensor 2

En la tabla 6.3.1.5, se presentan los datos de las posiciones angulares de la fuerza de
excitacion para cada modo de vibracion del rotor.

Tabla 6.3.1.5 Posicién angular de la fuerza de excitacion para cada modo de vibracion.

Modo sensor 1 sensor 2
04, = 255 04, = 260
04,, = 174 04y, = 5

Localizada la posicion angular de la fuerza de deshalance, 180" adelante se localiza la
posicion angular para las fuerzas de balanceo. En la tabla 6.3.1.6 se presentan las
posiciones angulares de la fuerzas de balanceo del rotor.

Tabla 6.3.1.6 Posicion angular de la fuerza de balanceo para cada modo de vibracion.

Modo sensor 1 sensor 2
O, = 75 6,.,, = 80
O,,, = 354 O,,, = 185

En las posiciones angulares que se muestran en la tabla 6.3.1.6, se colocan los pesos
calculados par el balanceo del rotor.

En la tabla 6.3.1.7 se presentan los factores de forma modal obtenidos de las formas

modales experimentales del rotor, ver seccion 6.2.
I ——
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Tabla 6.3.1.7. Factores de forma modal.

Modo sensor 1 sensor 2
1 0, =1 0., = 1.043
2 ®21 =1 @22 = —0.765

Considerando balanceos previos, sensibilidad del rotor experimental y de acuerdo con las
amplitudes iniciales de vibracion, se proponen los siguientes pesos totales de prueba:

- Unamasa m; = 0.5 gramos, para balancear el primer modo de vibracion.
- Unamasa m, = 0.2 gramos, para balancear el segundo modo de vibracion.

Para la construccién del arreglo de pesos modales de prueba, se hace uso de las ecuaciones
(2.4.1.1), dando como resultado el siguiente sistema de ecuaciones:

Ecuaciones para Modo 1 Ecuaciones para Modo 2
1 Wll + 1043 W12 == 05 1 W11 - 0765 le = 02
1 W11 - 0765 W12 = 0 1 W11 + 1043 W12 = O

Resolviendo los sistemas de ecuaciones para cada modo de vibracién, se obtiene el arreglo
de pesos modales de prueba (W, ), como se muestra en la tabla 6.3.1.8.

Tabla 6.3.1.8. Arreglo de pesos modales de prueba (Wy;).

Modo Plano de balanceo 1 Plano de balanceo 2
1 Wy, =0.2116 8,75 W,, = 0.2765g,80
2 W, =0.1154 8,354 W,, = 0.1106 g, 185

De la Tabla 6.3.1.8 se obtiene el arreglo de pesos modales de prueba para cada plano de
balanceo que se habran de colocar en los discos inerciales 1 y 2, se realiza la suma vectorial
de Wy, y W, parael plano 1, W;, y W,, para el plano 2, estos se muestran en la tabla
6.3.1.9.

Tabla 6.3.1.9. Arreglo de pesos modales de prueba por plano de balanceo.

Plano de balanceo 1 Plano de balanceo 2

M, = 0.2460 g,47.4033° M, = 0.2699 g,103.3155

Cabe mencionar que la distribucion de pozos de balanceo en los discos inerciales es un
pozo por cada 22.5°, por tanto, como el arreglo de pesos modales tiene posiciones angulares
gue no corresponden con la distribucién de los pozos de los discos inerciales, este se
distribuye en los pozos contiguos, tal y como se muestra en la tabla 6.3.1.10.
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Tabla 6.3.1.10. Distribucidn de arreglo de pesos modales.

Peso de Prueba Modal en Plano 1

Distribuciéon de Peso de Prueba Modal
Disco Inercial 1

M, = 0.2460 g,47.4033°

M., =0.2209g45

M, =002g675

Peso de Prueba Modal en Plano 2

Distribuciéon de Peso de Prueba Modal
Disco Inercial 2

M, = 0.2699 g,103.3155

M., =0.1126g90

M, =0.1624 g 112.5

Dado que existen limitantes en los pesos del rotor experimental, en la tabla 6.3.1.11 se

muestran los pesos reales colocados en el rotor.

Tabla 6.3.1.11. Distribucion real de arreglo de pesos modales

Distribucion de Peso de Prueba Modal
Disco Inercial 1

Distribucion de Peso de Prueba Modal
Disco Inercial 2

M, =02g45
MClZ = 0.0 g

M, =01g90
M, =0.1g 1125
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6.3.2 Rodado 2

En las figuras 6.3.2.1 y 6.3.2.2 se muestra la vibracion resultante del rotor, posterior a la
colocacidn del arreglo de pesos modales de prueba de la tabla 6.3.11.

(Wal =1891 rpm
Amplitud = 0/8562°V

Wa2 =5848 rpm |
“Amplitnd = 0.3511 V|

0 250 500 750 1k 1.2% 175k % 2.25% 275k % 3.25  3.7% 4k 4.25k 4755k 5.25k  5.75k6k 6.25 |

Speed (RPM)

Diagrama de Bode

0.9 T T
m

X: 1891
Y: 0.8562

071 ‘ 7

06 7

Amplitud (Volts)

X: 5848
0.4r1 ‘ Y:0.3511

03r

0» 2 1 1 1 1 1 1
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000

Velocidad(RPM)
Figura 6.3.2.1. Vibracién resultante del rotor, sensor 1.
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Figura 6.3.2.2. Vibracién resultante del rotor, sensor 2.

o
N

De las figuras 6.3.2.1 y 6.3.2.2 se puede observar que el arreglo de pesos de prueba
propuesto afectd los niveles de vibracion directamente en las velocidades consideradas
como velocidades criticas o de resonancia del rotor (ver tabla 6.3.1.3). También se puede
observar, que las amplitudes maximas de vibracion se mantienen en las velocidades
criticas del rotor.

Por otra parte en las figuras 6.3.2.3 y 6.3.2.4 se muestran los diagramas polares de
respuesta resultante para el sensor 1 y sensor 2 respectivamente.
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[1 DIAGRAMAS POLARES DE RESPUESTA
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Figura 6.3.2.3. Diagrama polar de respuesta resultante, sensor 1.
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Figura 6.3.2.4. Diagrama polar de respuesta resultante, sensor 2.
Con la finalidad de analizar los vectores de vibracién resultantes en las velocidades criticas,

en las figuras 6.3.2.5 y 6.3.2.6 se muestran los radio vectores de vibracion y sus datos para
cada modo de vibracién correspondientes al sensor 1y sensor 2 respectivamente.
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DIAGRAMA POLAR DE RESPUESTA
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AMPLITUD (VOLTS)
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Figura 6.3.2.5. Vibracién resultante en las velocidades criticas en el modo 1 y modo 2 del rotor, sensor 1.

DIAGRAMA POLAR DE RESPUESTA
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Figura 6.3.2.6. Vibracién resultante en las velocidades criticas en el modo 1 y modo 2 del rotor, sensor 2.
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En la tabla 6.3.2.1 se muestran las amplitudes de vibracidn resultante en micras [um], para
las velocidades criticas del rotor que se muestran en la tabla 6.3.1.3.

Tabla 6.3.2.1. Amplitudes de vibracion resultantes.

Modo sensor 1 sensor 2
1 Ve, = 156.21 pm, 45° V., = 198.12 pm, 45°
2 Vre,, = 33.02 pm, 90° Vy,, = 22.86 pm, 270°

Cabe hacer notar que las vibraciones resultantes que se muestran en la tabla 6.3.2.1, son a
causa del arreglo de pesos de prueba y no de la construccion de un arreglo de pesos para
balanceo, por lo que es necesario calcular un arreglo de pesos modales de correccion para
completar el proceso de balanceo del rotor experimental.

En la tabla 6.3.2.2 se muestran los pesos de correccion U, calculados a partir de las
ecuaciones 2.3.1.2 y 2.3.1.6 que se describen en el Capitulo I, seccién 2.3.1

Tabla 6.3.2.2. Pesos de correccién(Uch).

Modo Plano de balanceo 1 Plano de balanceo 2
Uc,, = 0.2177 g,139.9828" Uc,, = 0.3010 g,138.5872"
Uc,, = 0.0676 g,353.6044 Uc,, = 0.0597 g, 183.5162"

De la Tabla 6.3.2.2 se obtiene el arreglo de pesos modales de correccién para cada plano de
balanceo que se habran de colocar en los discos inerciales 1 y 2, estos se muestran en la
tabla 6.3.2.3:

Tabla 6.3.2.3. Arreglo de pesos modales de correccion.
Plano de balanceo 1 Plano de balanceo 2
Uc, = 0.1657 g,126.9267 U, = 0.3458 g, 145.5895

Cabe mencionar que la distribucion de pozos de balanceo en los discos inerciales es un
pozo por cada 22.5°, por tanto, como el arreglo de pesos modales tiene posiciones angulares
qgue no corresponden con la distribucién de los pozos de los discos inerciales, este se
distribuye en los pozos contiguos, tal y como se muestra en la tabla 6.3.2.4.

Tabla 6.3.2.4. Pesos de correccién(UCU)

Distribucion de Peso de Prueba Modal
Disco Inercial 1

U =0.0608g112.5
€11 .
Ug,,, = 0.1079 g, 135

Distribucion de Peso de Prueba Modal
Disco Inercial 2

., = 0.1865g135
,=0.1661g,157.5

Peso de Prueba Modal en Plano 1

Uc, = 0.1657 g,126.9267

Peso de Prueba Modal en Plano 2

Uc
Uc

U, = 0.3458 g, 145.5895

c2

1 ——
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Dado que existen limitantes en los pesos del rotor experimental, en la tabla 6.3.2.5 se
muestran los pesos reales colocados en el rotor.

Tabla 6.3.2.5. Arreglo de pesos modales de correccion.

Distribucion de Peso de Prueba Modal Distribucion de Peso de Prueba Modal
Disco Inercial 1 Disco Inercial 2
My, =01g1125 M., =0.2g135
Mg, =01g135 M, =0.1g,157.5

6.3.3 Rodado 3

En las figuras 6.3.3.1 y 6.3.3.2 se muestra la vibracion residual del rotor, posterior a la
colocacion del arreglo de pesos modales de correccion de la tabla 6.3.2.5.
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Figura 6.3.3.1. Vibracién residual del rotor, sensor 1.
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Figura 6.3.3.2. Vibracién residual del rotor, sensor 2.

De las figuras 6.3.3.1 y 6.3.3.2 se puede observar que el arreglo de pesos de prueba
propuesto afectd los niveles de vibracion directamente en las velocidades consideradas
como velocidades criticas o de resonancia del rotor, ver tabla 6.3.1.3.

Por otra parte en las figuras 6.3.3.3 y 6.3.3.4 se muestran los diagramas polares de
respuesta resultante para el sensor 1 y sensor 2 respectivamente.
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] DIAGRAMAS POLARES DE RESPUESTA
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Figura 6.3.3.3. Diagrama polar de respuesta residual, sensor 1.
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Figura 6.3.3.4. Diagrama polar de respuesta residual, sensor 2.

En la tabla 6.3.3.1 se muestran las amplitudes de vibracion residual, para las velocidades
criticas del rotor que se muestran en la tabla 6.3.1.3

Tabla 6.3.3.1. Amplitudes de vibracion residuales (V).

Modo sensor 1 sensor 2
1 V.., = 51.5874 ym V., = 644525 pm
2 V.,, =52.197 um V., =59.7789 pm

1 ——
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De las tablas 6.3.3.1 y 6.3.1.4 se puede observar que la amplitud de vibracion del rotor
disminuy6 en un 90% para el modo 1 y un 55% en promedio para el modo 2. En las figuras
6.3.3.5 y 6.3.3.6 se presenta la comparacion de las amplitudes de vibracion inicial y
vibracion residual en el sensor 1 y sensor 2.

X Comparativo de Diagramas de Bode inicial y residual con pesos de correccion

Diagrama de Bode obtenido en la primer corrida inicial, Sensor 1
Diagrama de Bode obtenido con pesos de correccion, Sensor 1
| |
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T A X: 5543 iy
i Y:0.5075
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Figura 6.3.3.5. Diagramas de bode inicial y residual, sensor 1.

Comparativo de Diagramas de Bode inicial y residual con pesos de correccion
T T T T T T

X: 1806 Diagrama de Bode obtenido en la primer corrida inicial,
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Figura 6.3.3.6. Diagramas de bode inicial y residual, sensor 2.
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Por otra parte en las figuras 6.3.3.7 y 6.3.3.8 se muestran los diagramas polares de
respuesta inicial y resultante en el sensor 1 y sensor 2 respectivamente. En estas figuras se
puede observar que aun cuando la vibracion del modo 2 disminuyd en un 55%, las
vibraciones residuales ya no son perceptibles ya que la vibracién inicial no era de gran
magnitud.

RESULTADOS DEL PROCESO DE BALANCEO DE ROTOR SIMETRICO
270

240 300

210 330

AMP LITUolZn) (VOLTS)
(=]
o

150 30

120 6 60
920
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Diagrama polar de respuesta inicial, Sensor 1: 1er.y 2do. Modo de Vibracion.
Diagrama polar de respuesta residual, Sensor 1: 1er. y 2do. Modo de Vibracion.

Figura 6.3.3.7. Diagramas polares de respuesta inicial y residual, sensor 1.

RESULTADOS DEL PROCESO DE BALANCEO DE ROTOR SIMETRICO
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Diagrama polar de respuesta inicial, Sensor 2: 1er. y 2do. Modo de Vibracion
Diagrama polar de respuesta residual, Sensor 2: 1er. y 2do. Modo de Vibracion

Figura 6.3.3.8. Diagramas polares de respuesta inicial y residual, sensor 2.
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Finalmente en la tabla 6.3.3.2 se muestran los porcentajes de reduccion de las vibraciones
iniciales del rotor.

Tabla 6.3.3.2. Porcentajes de disminucion de la vibracion inicial del rotor.

Modo sensor 1 sensor 2
1 91.5% 90.4%
2 60.3 % 44.3 %

Es importante hacer notar que aun cuando la vibracion del modo 2 se redujo en promedio
un 55%, en los diagramas polares de respuesta de las figuras 6.3.3.7 y 6.3.3.8 se puede
observar que el modo 2 esta 100% balanceado, esto se debe a que la amplitud inicial del
rotor del modo 2 era de baja magnitud.
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CAPITULO VII

BALANCEO DE ROTOR EXPERIMENTAL
ASIMETRICO

En este capitulo se presentan los resultados obtenidos al aplicar la metodologia de arreglo
de pesos modales descrita en el Capitulo V, al balanceo de un rotor asimétrico
experimental. Para el balanceo se consideraron los dos primeros modos de vibracion, que
corresponden a la primera y segunda forma modal del rotor.

7.1 Determinacion de formas modales del rotor en forma experimental

En la figura 7.1.1 se muestra un esquema del rotor experimental utilizado, el rotor esta
formado por una flecha que presenta parametros de rigidez diferentes en su seccion
transversal (ver Capitulo 11, seccidn 3.2.2), dos discos inerciales y un motor de corriente
continua, el rotor se considerdé empotrado. En la tabla 7.1.1 se muestran las caracteristicas y
dimensiones del eje asimétrico. Para la obtencion de las formas modales, el rotor se
discretiz6 en 19 nodos, tal y como se muestra en la figura 7.1.2. En la tabla 7.1.2 se dan las
longitudes correspondientes a cada nodo del rotor, tomando como origen el Soporte 1 del
rotor.

Disco mercial 1 Disco inercial 2
Soporte 1 Soporte 2

lu swiamil |

i o i

Figura 7.1.1. Sistema rotodinamico experimental.

Tabla 7.1.1. Caracteristicas y dimensiones del eje asimétrico

Material Acero SAE 4140
Longitud de la flecha soportel-soporte? 462 mm
Longitud de la flecha 557 mm
Diametro de la flecha, seccion circular 10 mm
Longitud de la seccién asimétrica 250 mm
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|~ |
S 46.2 cm I

6 7 8 9 10 111213 14 16 17 18 19

| DISCO INERCIAL 1 DISCO INERCIAL 2

SOPORTE 1 SOPORTE 2

Figura 7.1.2. Rotor discretizado en 19 nodos.

Tabla 7.1.2. Distancias de cada nodo en el rotor.

Numero del nodo Distancia [cm.]

Soporte 1 0
1 2.3
2 43
3 6.3
4 8.3
5 11.6
6 15.1
7 17.1
8 19.1
9 21.1
10 23.1
11 25.1
12 27.1
13 29.1
14 31.1
15 34.4
16 37.6
17 39.6
18 41.6
19 43.6

Soporte 2 46.2

La funcién de respuesta (FRF’s) utilizada para la obtencion de las formas modales del rotor
experimental fue la “acelerancia” (ver Capitulo Il1, seccion 3.1).

Para caracterizar el sistema, éste se configur6 de la siguiente manera:

A) Se eligié el nodo 6, como punto de golpeo, y se coloco el acelerdmetro en los nodos
restantes, iniciando en el nodo 1 hasta el nodo 19.

B) Se eligi6 el nodo 14 como punto de golpeo y se coloco el acelerdmetro iniciando en
el nodo 19 hasta el nodo 1.

Cabe mencionar que los nodos 3, 4, 16 y 17 no se consideraron.

1 ——
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Obtenidas las FRF’s para los dos casos mencionados se toman los valores promedio en
amplitud y frecuencia en los nodos 1Ay 19B, 2A y 18B....., 19A y 1B, obteniendo asi, las
formas modales correspondientes. Lo anterior se realizo para la rigidez k, y k . del rotor

en direccion vertical.

En la tabla 7.1.3 y 7.1.4, se muestran los datos obtenidos de las FRF’s para el caso del
inciso A) y B) respectivamente, considerando el eje de la rigidez k - del rotor. En estas, se
muestra la amplitud de vibracion (Respuesta/Fuerza), frecuencia natural y el signo
correspondiente a la fase para cada forma modal del rotor. En las tablas 7.1.3 'y 7.1.4, los
signos de la fase representan un cambio en la direccion de la amplitud de la funcion de
transferencia, de tal manera que entre dos puntos consecutivos con signos contrarios en la
fase existe un punto nodal, en el cual no hay desplazamiento con respecto al centro de giro.

Tabla 7.1.3. Valores de las FRF’s, pruebas de impacto inciso A).

ler Forma Modal de Vibracion 2da Forma Modal de Vibracion
Nodo # Amplitud Wy, Fase Amplitud Wy .
(Volts) (H2) (Signo) (Volts) (H2) Fase (Signo)

1 14.6 32 - 14.8 95 +
2 19.6 32 - 20.2 95 +
5 375 32 - 30.1 95 +
6 NODO DE GOLPEO

7 46 32 - 22.8 95 +
8 51.6 32 - 155 95 +
9 54 32 - 8.4 95 +
10 54.6 32 - 4.04 95 +
11 55.3 32 - 6.55 95 -
12 54.1 32 - 14.6 94 -
13 50.6 32 - 19.5 94 -
14 47.3 32 - 24.3 94 -
15 37.9 32 - 28.1 94 -
18 24.9 32 - 22.7 94 -
19 16.1 32 - 16.4 94 -
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Tabla 7.1.4. Valores de las FRF's, pruebas de impacto inciso B).

ler Forma Modal de Vibracion 2da Forma Modal de Vibracion
Nodo # Amplitud Wy, Fase Amplitud Wy, Fase
(Volts) (Hz2) (Signo) (Volts) (Hz2) (Signo)

19 15.1 32 - 21.6 95 -
18 22.6 32 - 28.9 95 -
15 39.1 32 - 39.6 95 -
14 NODO DE GOLPEO

13 49 32 - 28.2 95 -
12 48.8 32 - 23.7 95 -
11 477 32 - 125 95 -
10 48.1 32 - 5.48 94 +
9 48.1 32 - 9.64 94 +
8 47.6 32 - 17.7 94 +
7 44.1 32 - 25.8 94 +
6 41.1 32 - 32.1 94 +
5 36.6 32 - 41.4 94 +
2 20.6 32 - 30.1 94 +
1 14.8 32 - 22.2 94 +

Por otra parte, en las figuras 7.1.3 y 7.1.4 se presentan las FRF’s obtenidas para diferentes
nodos de los casos del inciso A) y B) respectivamente, en ellas se muestran los espectros de
vibracion, la fase correspondiente, asi como la coherencia de las mediciones realizadas,
cabe aclarar que los valores de coherencia obtenidos para todos los nodos fue superior de
0.9. En las figuras 7.1.3 y 7.1.4, la figura denotada con a) corresponde a la FRF obtenida
directamente con el software LabVIEW, mientras que la figura denotada con b) es la FRF
procesada en el software MatLAB.
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Impact Test (DAQm) - EE g
g | PRUEBA DE IMPACTO No. FRF2A
EX T x:95 | |
3 Y:20.2
52t B u 1
g | x: 32 /
Z ol /\Y:19.6 - |
Wn2 =95 Hz P 7Y / g
Amplitud =20.2 g o -
Wnl=32Hz £ 1 _ 5 Y !
Amplitud = 19.6 2 o 50 100 150
= Frecuency (Hz)
200 T T - ==
| e |
100 [ | 1
(%]
) i ‘ ‘
8 o [ M — [ ]
s |/ ‘ / |
-100 fi/ ‘ e = 1
N~ v —
200 : ;
0 50 100 150
Frecuency (Hz)
a) Nodo 2 b) Nodo 2

Figura 7.1.3. FRF's obtenidas para el caso del inciso A).
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Figura 7.1.4. FRF’s obtenidas para el caso del inciso B).
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CAPITULO VII. BALANCEO DE ROTOR EXPERIMENTAL ASIMETRICO

En el Capitulo IV, seccion 4.2, se explico que en rotores asimétricos la amplitud maxima de
vibracion no se presenta en la resonancia del sistema, sin embargo para el proceso de
balanceo del rotor asimétrico se tomaran como velocidades de balanceo donde se presenta
la amplitud maxima de vibracion. De las figuras 7.1.3 y 7.1.4, se puede observar que la
primera y segunda velocidad de balanceo del rotor experimental se encuentra en wyp, =

32 Hz (1920 rpm) y o, = 94.46Hz (5667.6 rpm) respectivamente.

En la figura 7.1.5 se muestran las formas modales obtenidas de los datos de las FRF's del
rotor presentados en las tablas 7.1.3y 7.1.4.

FORMAS MODALES DE ROTOR ASIMETRICO K§

60 T T T T T T T T T

T T

= 1er. Forma Modal
2da. Forma Modal | |

40

301

27

10

AMPLITUD

20

-30

1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1
4

0 N1 N2 N5 N6 N7 N8 NINTONTIN12N13N14 N15 N18N19
NODOS (N)

Figura 7.1.5. Primera y segunda forma modal experimental del rotor asimétrico en su rigidez k ; .

Para la obtencion de las formas modales considerando la rigidez méaxima del rotor
asimétrico, se sigue la misma metodologia que se aplicé para las formas modales
considerando la rigidez k ;. En la figura 7.1.6 se muestran las formas modales obtenidas de
los datos de las FRF’s del rotor en su rigidez k ,, .
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FORMAS MODALES DE ROTOR ASIMETRICO Kn
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Figura 7.1.6. Primera y segunda forma modal experimental del rotor asimétrico en su rigidez k.

Es importante hacer notar, que en las figuras 7.1.5 y 7.1.6, las amplitudes maximas
positivas y negativas en la segunda forma modal, se presentan en los nodos 5 y 15, nodos
donde se encuentran ubicados los discos inerciales 1 y 2 del rotor, posiciones que seran
utilizadas como planos de balanceo.

Del andlisis de las formas modales de las figuras 7.1.5 y 7.1.6, se puede observar que las
proporciones entre las amplitudes de las formas modales en los planos de balanceo (nodos
donde se presenta la amplitud maxima positiva y negativa de la segunda forma modal) son
muy similares, por lo que para el proceso de balanceo mediante arreglo de pesos modales
del rotor, se seleccionan las formas modales del rotor asimetrico en su rigidez k, , figura
7.1.6.

7.2 Balanceo del rotor experimental asimétrico.

En el Capitulo 11, seccion 3.2 se muestra el esquema del arreglo experimental del rotor, asi
como la configuracion y posicién de los sensores de desplazamiento en el rotor, los
sensores utilizados tienen una sensibilidad de 200 mV/mils y se denotan como sensor 1 y
sensor 2 (ver figura 3.2.1), el rotor se consider6 empotrado. En la figura 7.2.1 se muestra el
perfil de velocidades del rotor.
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PERFIL DEVELOCIDAD X
6.5~

Speed (RPM)
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Time (5)

Figura 7.2.1. Perfil de velocidades del rotor experimental.

En la figura se puede apreciar que el perfil de velocidades es de tipo lineal y el rotor
alcanza una velocidad de 6000 rpm en un tiempo de 118 segundos, es importante hacer
notar que el giro del rotor es en contra de las manecillas del reloj (CCW).

7.2.1 Rodado 1

En las figuras 7.2.1.1 y 7.2.1.2 se muestran los diagramas de bode y fase de la respuesta de
vibracion al desbalance inicial del rotor, sensor 1 y sensor 2 respectivamente, en las figuras
la amplitud de vibracién se muestra en Volts pico a pico (Vp-p). En la figura 7.2.1.1 y
7.2.1.2 se puede observar que la amplitud maxima para el primer modo se localiza
aproximadamente en 1688 rpm, mientras que para el segundo modo es en 4949 rpm. Para
cuestiones del proceso de balanceo, se tomaran como frecuencia de balanceo las
velocidades donde se encuentran las amplitudes méaximas para el primer y segundo modo
del sensor 1 y sensor 2 respectivamente. Asimismo, también se puede observar un modo de
vibracion adicional que se presenta a 892 rpm y se denota como w,, que de acuerdo con
Bishop y Parkinson [4] se debe a los efectos de la gravedad por la asimetria del rotor y se
presenta aproximadamente a la mitad de la primera frecuencia natural critica, como este
modo no es por efectos de desbalance siempre estara presente en la vibracion y se presenta
en una armonica de 2x del sistema.
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Figura 7.2.1.1. Respuesta de vibracion inicial del rotor, sensor 1.
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Asimismo, en las figuras 7.2.1.3 y 7.2.1.4 se muestran los diagramas polares de respuesta
para el primer y segundo modo de vibracion inicial del rotor, sensor 1 y sensor 2
respectivamente.
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Modo 1y Modo 2, sensor 1
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Figura 7.2.1.3. Diagramas polares de respuesta iniciales, sensor 1.
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Modo 1y Modo 2, sensor 2
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Figura 7.2.1.4. Diagramas polares de respuesta iniciales, sensor 2.

En las figuras 7.2.1.3 y 7.2.1.4 se puede observar que la geometria de los diagramas polares
de respuesta para los dos modos de vibracion del rotor, son de forma semieliptica, tal y
como se demostrd en el Capitulo IV, seccién 4.2.
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Del anélisis de las figuras 7.2.1.1 a la 7.2.1.4 se obtienen las amplitudes de vibracion en las
velocidades de balanceo del rotor. En las tablas 7.2.1.1 y 7.2.1.2 se muestran los datos de
las velocidades de balanceo y amplitudes de vibracion inicial para el sensor 1 y sensor 2
respectivamente

Tabla 7.2.1.1. Velocidades de balanceo y amplitudes de vibracién inicial, sensor 1.

wp, = 1688 rpm = 28.13 Hz Amplitud = 462.153 um

wp, = 4949 rpm = 82.48 Hz Amplitud = 271.145 um

Tabla 7.2.1.2 Velocidades de balanceo y amplitudes de vibracion inicial, sensor 2.

wp, = 1688 rpm = 28.13 Hz Amplitud = 500.253 um

wp, = 4949 rpm = 82.48 Hz Amplitud = 230.505 um

Tomando como referencia los datos de las tablas 7.2.1.1 y 7.2.1.2, en los diagramas polares
de respuesta se seleccionan los puntos mas cercanos a éstos para el proceso de balanceo. En
la tabla 7.2.1.3 se muestran las velocidades del rotor seleccionadas.

Tabla 7.2.1.3 Velocidades consideradas para el balanceo del rotor experimental.

Modo sensor 1 sensor 2
1 1688 rpm 1688 rpm
2 4944 rpm 4944 rpm

Con la finalidad de mostrar los puntos de interés seleccionados en los diagramas polares de
respuesta, en las figuras 7.2.1.5 y 7.2.1.6 se muestran los radio vectores de vibracion y sus
datos para cada modo de vibracion correspondientes al sensor 1y sensor 2 respectivamente.

DIAGRAMA POLAR DE RESPUESTA
270

240 300

1er. Modo de Vibracién:
Amax = 3.58 V, 210°,1688 rpm

210 330

2do. Modo de Vibracion:
ax = 1.88 V, 44.9°,4944 rpm

AMP LITUg (VOLTS)

150 30

120 4 60
20

FASE (GRADOS)

Figura 7.2.1.5. Velocidades seleccionadas para el balanceo en el modo 1 y modo 2 del rotor, sensor 1.
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DIAGRAMA POLAR DE RESPUESTA
270

240 300

1er. Modo de Vibracion:
Amax = 394V, 210°,1688 rpm

210 330
2do. Modo de Vibracion:
n Amax = 1.717V, 225°, 4944 rpm
5
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=
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<
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3
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90
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Figura 7.2.1.6. Velocidades seleccionadas para el balanceo en el modo 1 y modo 2 del rotor, sensor 2.

Seleccionadas las velocidades para el balanceo, se obtiene la amplitud de vibracion
correspondiente a cada modo de vibracion. De acuerdo con la sensibilidad del sensor de
desplazamiento 200 mV/mils, se realiza la conversion de amplitud en Volts a micras [um].
En la tabla 7.2.1.4 se muestran las vibraciones iniciales del rotor.

Tabla 7.2.1.4 Amplitudes de vibracion inicial del rotor experimental.

Modo sensor 1 sensor 2
Vo,, = 454.66 ym, 210 Vo,, = 500.38 pm, 210
Vo, = 238.76 ym, 44.9° Vp,, = 218.059 pm, 225

Para localizar la posicidn angular de la fuerza de excitacion para cada modo de vibracion,
se utiliza la metodologia propuesta en el Capitulo IV, seccion 4.5.

En las figuras 7.2.1.7 y 7.2.1.8 se muestra el ajuste de elipses realizado a cada uno de los
modos de vibracion del rotor.
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DIAGRAMA POLAR AJUSTADO DIAGRAMA POLAR AJUSTADO
270 270
240 300 240 300
210 330 210 330
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= =
% 0.0002 <
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120 0.0005 60 120 0.0003 60
20 90
FASE (grados) FASE (grados)
a) Modo 1 b) Modo 2
Figura 7.2.1.7. Ajuste de elipses, diagramas polares de respuesta iniciales, sensor 1.
DIAGRAMA POLAR AJUSTADO DIAGRAMA POLAR AJUSTADO
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Figura 7.2.1.8. Ajuste de elipses, diagramas polares de respuesta inicial, sensor 2.

Asimismo, en las figuras 7.2.1.9 y 7.2.1.10 se muestran las graficas de la identificacion de
la posicion angular del desbalance para cada modo de vibracién.
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SOIDENTIFICACION DE POSICION ANGULAR DEL DESBALANCE
1 T T T T T T T

140IDENTIFICACI()N DE POSICION ANGULAR DEL DESBALANCE

_- —
— o
X:54.83 lhizsi
7 100 Y:1227 = 1001
o o
= =
@ S sof
=2 2
[}
8 s g oo
8 G
a s
2 2 40
0
) 4]
© ok 2 L
o g 2
o o
& X: 3866 2 of
<L L Y:-56.46 | <
-50 o < ol ]
7 L 20 X: 3922
\/ Y: 4545
-0 [ i .l
-100 : g : . ! - . 0 ; : ; ; . . :
0 50 100 150 200 250 300 350 400 o 50 100 450 2000 250 800 450 400

Frecuencia de Giro [rad/s]

a) Modo 1l

Frecuencia de Giro [rad/s]

b) Modo 2

Figura 7.2.1.9 Identificacion de la posicién angular del desbalance, sensor 1.
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Figura 7.2.1.10. Identificacion de la posicidn angular del desbalance, sensor 2.

En la tabla 7.2.1.5, se presentan los datos de las posiciones angulares de la fuerza de
excitacion para cada modo de vibracion del rotor.

Tabla 7.2.1.5 Posicion angular de la fuerza de excitacién para cada modo de vibracion.

Modo sensor 1 sensor 2
1 04, = 122.7° 04, = 125.6°
2 04, = 31455 04,, = 133.8°

Localizada la posicion angular de la fuerza de desbalance, 180° adelante se localiza la
posicion angular de las fuerzas de balanceo. En la tabla 7.2.1.6 se presentan las posiciones
angulares de la fuerzas de balanceo del rotor.
I ——
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Tabla 7.2.1.6 Posicion angular de la fuerza de balanceo para cada modo de vibracion.

Modo sensor 1 sensor 2
0,,, = 303.54 6y, = 30644
O,,, = 1345 O,,, = 314.2°

En las posiciones angulares que se muestran en la tabla 7.2.1.6, se colocan los pesos
calculados para el balanceo del rotor.

En las figuras 7.2.1.11 y 7.2.1.12 se muestran las posiciones angulares de la fuerza de
excitacion de cada modo de vibracion y las posiciones angulares de las fuerzas de balanceo.

DIAGRAMA POLAR DE RESPUESTA
270

240 300
Posicion de Peso de Balanceo

g 1er. Modo en Sensor 1:
1er. Modo de Vibracion: Wb11= 303.54°

Amax = 3.58 V, 210°,1688 rpm
210

330
Paosicion del desbalance
2do. Modo en Sensor 1:
d21= 314 .55°

AMPLITUg (VOLTS)

do. Modo de Vibracion:
Amax = 1.88 V, 44.9° 4944 rpm
150 30

Posicion de Peso de Balanceo 3
2do.Modo en Sensor 1: Posicion del desbalance

Wb21=134.5° 1er. Modo en Sensor 1:
120 d11=122.7° 4 60

90
FASE (GRADOS)

Figura 7.2.1.11. Posiciones angulares de la fuerza de excitacion y de balanceo en el modo 1 y modo 2,
sensor 1.
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DIAGRAMA POLAR DE RESPUESTA
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1er. Modo en Sensor 2:

1er. Modo de Vibracion: Wb12= 306.44°
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Figura 7.2.1.12. Posiciones angulares de la fuerza de excitacion y de balanceo en el modo 1 y modo 2,
sensor 2.

Para el calculo del arreglo de pesos modales para el balanceo del rotor, se determinan los
factores de forma modal para el primer y segundo modo de vibracion, a partir de las formas
modales de la figura 7.1.6; para lo anterior se seleccionan los nodos 5 y 15 donde la
segunda forma modal presenta su amplitud maxima positiva y negativa respectivamente,
cabe recordar que estos nodos estan colocados los discos inerciales 1 y 2 y se consideran
como planos de balanceo. En la figura 7.1.6 se muestran las amplitudes de las formas
modales en los nodos 5 y 15 del rotor.
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FORMAS MODALES DE ROTOR ASIMETRICO Kn
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Figura 7.1.6. Primera y segunda forma modal experimental del rotor asimétrico en su rigidez k

En la tabla 7.2.1.7 se presentan los factores de forma modal obtenidos de las formas
modales experimentales del rotor.

Tabla 7.2.1.7. Factores de forma modal.

Modo sensor 1 sensor 2
1 @, =1 0,, = 0.9803
2 B, =1 ®,, = —0.9103

Considerando balanceos previos, sensibilidad del rotor experimental y de acuerdo con las
amplitudes iniciales de vibracidn, se proponen los siguientes pesos totales de prueba:

- Unamasa m; = 1.2 gramos, para balancear el primer modo de vibracion.
- Unamasa m, = 0.8 gramos, para balancear el segundo modo de vibracion.

Para la construccion del arreglo de pesos modales de prueba, se hace uso de las ecuaciones
(2.4.1.1), dando como resultado el siguiente sistema de ecuaciones:

Ecuaciones para Modo 1 Ecuaciones para Modo 2
1 W11 + 09803 W12 = 12 1 W11 - 09103 W12 = 08
1 W11 - 09103 W12 = 0 1 W11 + 09803 W12 = O

Resolviendo los sistemas de ecuaciones para cada modo de vibracion, se obtiene el arreglo
de pesos modales de prueba (WMj), como se muestra en la tabla 7.2.1.8.

1 ——
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Tabla 7.2.1.8. Arreglo de pesos modales de prueba (Wy;).

Modo Plano de balanceo 1 Plano de balanceo 2
1 W,, = 0.5559 g,303.54 W, = 0.7162 g,306.44
2 W,, = 0.3808 g, 134.05 W,, = 03693 g,314.2°

De la Tabla 7.2.1.8 se obtiene el arreglo de pesos modales de prueba para cada plano de
balanceo que se habran de colocar en los discos inerciales 1 y 2, se realiza la suma vectorial
de W,,y W,, parael plano 1, W;, y W,, para el plano 2, estos se muestran en la tabla
7.2.1.9:

Tabla 7.2.1.9. Arreglo de pesos modales de prueba por plano de balanceo.

Plano de balanceo 1 Plano de balanceo 2

M, = 0.1879 g,278.7259 M, = 1.0555 g, 309.5427

Cabe mencionar que la distribucién de pozos de balanceo en los discos inerciales es un
pozo por cada 22.5°, por tanto, como el arreglo de pesos modales tiene posiciones angulares
que no corresponden con la distribucion de los pozos de los discos inerciales, este se
distribuye en los pozos contiguos, tal y como se muestra en la tabla 7.2.1.10.

Tabla 7.2.1.10. Distribucion de arreglo de pesos modales de prueba.

Distribucion de Peso de Prueba Modal

Peso de Prueba Modal en Plano 1 Disco Inercial 1

M, =0.1169g 270
M, = 0.0745g,292.5

M, = 0.1879 g,278.7259"

Distribucion de Peso de Prueba Modal

Peso de Prueba Modal en Plano 2 Disco Inercial 2

M., =0.2623g292.5
M, = 0.8084 g 315

M, = 1.0555 g,309.5427

Dado que existen limitantes en los pesos del rotor experimental, en la tabla 7.2.1.11 se
muestran los pesos reales colocados en el rotor.

Tabla 7.2.1.11. Distribucién real de arreglo de pesos modales de prueba.

Distribucion de Peso de Prueba Modal
Disco Inercial 1

Distribucion de Peso de Prueba Modal
Disco Inercial 2

M, =01g270
M, = 0.1g,292.5

M., =03g2925
Mc,, = 0.8g 315
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7.2.2 Rodado 2

En las figuras 7.2.2.1 y 7.2.2.2 se muestra la vibracion resultante del rotor, posterior a la
colocacion del arreglo de pesos modales de prueba de la tabla 7.2.1.11.
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Figura 7.2.2.1. Vibracién resultante del rotor, sensor 1.
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Figura 7.2.2.2. Vibracién resultante del rotor, sensor 2.

De las figuras 7.2.2.1 y 7.2.2.2 se puede observar que el arreglo de pesos de prueba
propuesto afectd los niveles de vibracién directamente en las velocidades consideradas
como velocidades de balanceo del rotor (ver tabla 7.2.1.3), sin embargo, también se puede
observar que existen modos cercanos a la primera y segunda velocidad de balanceo del
rotor, que se presentan aproximadamente en las velocidades de 1730 rpm para el primer
modo y 5282 rpm para el segundo modo.

Por otra parte en las figuras 7.2.2.3 y 7.2.2.4 se muestran los diagramas polares de
respuesta resultante para el sensor 1 y sensor 2 respectivamente.
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1 DIAGRAMAS POLARES DE RESPUESTA
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Figura 7.2.2.3. Diagrama polar de respuesta resultante, sensor 1.
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Figura 7.2.2.4. Diagrama polar de respuesta resultante, sensor 2.

Con la finalidad de analizar los vectores de vibracidn resultantes en las velocidades criticas,
en las figuras 7.2.2.5 y 7.2.2.6 se muestran los radio vectores de vibracion y sus datos para
cada modo de vibracion correspondientes al sensor 1y sensor 2 respectivamente.
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DIAGRAMA POLAR DE RESPUESTA
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Figura 7.2.2.5. Vibracién resultante en las velocidades criticas en el modo 1 y modo 2 del rotor, sensor 1.
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Figura 7.2.2.6. Vibracion resultante en las velocidades criticas en el modo 1 y modo 2 del rotor, sensor 2.
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En la tabla 7.2.2.1 se muestran las amplitudes de vibracion resultante en micras [um], para
las velocidades de balanceo del rotor que se muestran en la tabla 7.2.1.3.

Tabla 7.2.2.1. Amplitudes de vibracion resultantes.

Modo sensor 1 sensor 2
1 Ve, = 123.25 um, 156 Ve, = 140.97 pm, 159
V., = 0.38 pm, 21" Ve, = 0.0 um, 00

Cabe hacer notar que las vibraciones resultantes que se muestran en la tabla 7.2.2.1, son a
causa del arreglo de pesos de prueba y no de la construccion de un arreglo de pesos para
balanceo, por lo que es necesario calcular un arreglo de pesos modales de correccion para
completar el proceso de balanceo del rotor experimental.

Para el calculo de los pesos de correccion se sigue la metodologia propuesta en el Capitulo
V, seccién 5.1. Para lo anterior se calculan los vectores efectos, mediante la ecuacion
(5.1.2):

(5.1.2)

Donde
Ve,,= Vectores de vibracidn efecto.

Viei= Vectores de vibracion resultantes, tabla 7.2.2.1.
Vo,,= Vectores de vibracion iniciales, tabla 7.2.1.4.

En la tabla 7.2.2.2 se muestran los vectores efectos calculados con la ecuacion (5.1.2):

Tabla 7.2.2.2. Vectores de vibracion efecto.

Modo sensor 1 sensor 2
1 Ve, = 394.97 um, 446° Ve,, = 425.45 um, 449°
2 Ve, = 237.49 pm, 224.9 ° Ve,, = 218.059 um, 45 °

En las tablas 7.2.2.3 a la 7.2.2.5 se muestran los componentes vectoriales en los ejes H-L
localizados en +45 de la seccion transversal del rotor asimétrico, tomando como
referencia el eje correspondiente a la rigidez k; para los vectores de vibraciones iniciales
Vo, arreglo de pesos de prueba Wiy, y vectores efecto Ve, respectivamente.
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Tabla 7.2.2.3. Componentes de vibraciones iniciales (Vo,;) en direccionesHy L

Modo sensor 1 sensor 2
1 V4,, = 117.6655 pm, 135 Vk, = 129.5019 um, 135"
Vi = 439.166 um, 225 VH = 483.3239 um, 225
, V&, = 0.4064 um,315° vk, =0
Vi = 238.7473 um, 45" Vi = 218.059 um, 225"
Tabla 7.2.2.4. Componentes de pesos de prueba (WM].) en direcciones Hy L
Modo sensor 1 sensor 2
1 Wk = 0.5448 g, 315" W = 0.7082 g, 315"
W =0.1104 g 225 Wi = 0.1066 g, 225
) W4 = 0.3807 g, 135" Wk = 0.3692 g 315"
Wi =0.0063g,45" Wi = 0.0051g,225"
Tabla 7.2.2.5. Componentes de vectores efecto (Ve,;) en direccionesHy L
Modo sensor 1 sensor 2
1 Vi, = 2.7559 um, 315 VE = 07366 um, 135
VH = 394.9573 um, 45 VH = 4254373 um, 225
VL = 0.4064 pm, 135 Vs, =0
2 VH = 237.4773 pm, 225 VA = 218.059 um, 45’

En latabla 7.2.2.5 se puede apreciar que los componentes de los vectores efecto en el eje L
son muy pequefios por lo que para los calculos de los pesos de correccion se consideran
igual a cero, por tanto, en consecuencia Unicamente se obtiene una matriz de coeficientes de
influencia en la direccién L. A partir de las ecuaciones (5.1.4) y (5.1.6) que se describen en
el Capitulo V, seccion 5.1, se calculan los coeficientes de influencia aiLj y los pesos de

correccion UCLl.j, estos se muestran en la tabla 7.2.2.6 y 7.2.2.7 respectivamente.

Tabla 7.2.2.6. Coeficientes de influencia en el eje L

Modo

Plano de balanceo 1

Plano de balanceo 2

ak, =5.2631,90°

ak, = 0.3431,90°

ak, = 0.0476,90

ak, = 4.6997,90
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Tabla 7.2.2.7. Pesos de correccic’)n(UCMj) eneleje L.

Modo Plano de balanceo 1 Plano de balanceo 2
1 Uk, =0.6046g 315 Uf, = 08047 g 315
2 UL, =03826g135 Ul =03692g315

De la Tabla 7.2.2.7 se obtiene el arreglo de pesos modales de correccion para cada plano de
balanceo que se habran de colocar en los discos inerciales 1 y 2, estos se muestran en la

tabla 7.2.2.8:

Tabla 7.2.2.8. Arreglo de pesos modales de correccion en el eje L.
Plano de balanceo 1 Plano de balanceo 2

Uc, = 0.222 g,315 Ue, = 1.1739 g 315

7.2.3 Rodado 3

En las figuras 7.2.3.1 y 7.2.3.2 se muestra la vibracion residual del rotor, posterior a la
colocacidn del arreglo de pesos modales de correccién de la tabla 7.2.2.8.
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Figura 7.2.3.1. Vibracion residual del rotor, sensor 1
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[am) SENAL DE VIBRACION 2: AMPLITUD Vs VELOCIDAD

28 Modo cercang:
W =[1757 rpm
Amplitud =2.698|V

Wh1 = 1688 rpm
Amplitud = 1.068 V

Amplitude (V p-pj

Wh2=4943 pm
I \ T Amplitad =0.000412
' 175k 2.25 ' 2.75%k3.25 | 3.75c4k4.25% | 4.75k5k5.25% | 5.75k6k

s
500 750 1k1.25k

0
Speed (RPM)
Diagrama de Bode
: X: 1757 ]
Y: 2.698
25[

X: 1688

Amplitud (Volts)
P

Y:1.068
|
1k
X:918
Y:0.6547
| |
0.5
X:4943
Y:0.000412
0 L]
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000

Velocidad (RPM)

Figura 7.2.3.2. Vibracién residual del rotor, sensor 2.

Por otra parte en las figuras 7.2.3.3 y 7.2.3.4 se muestran los diagramas polares de
respuesta residuales para el sensor 1y sensor 2 respectivamente.
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[i] DIAGRAMAS POLARES DE RESPUESTA
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Figura 7.2.3.3. Diagrama polar de respuesta residual, sensor 1.
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Figura 7.2.3.4. Diagrama polar de respuesta residual, sensor 2.

De las figuras 7.2.3.1 a la 7.2.3.4 se puede observar que el arreglo de pesos de prueba
propuesto afectd los niveles de vibracion directamente en las velocidades consideradas
como velocidades de balanceo del rotor (ver tabla 7.2.1.3), sin embargo, también se puede
observar que existen modos cercanos a la primera y segunda frecuencia natural del rotor, y
se presentan aproximadamente en 1760 rpm para el primer modo y 5334 rpm para el
segundo modo.

Finalmente en la tabla 7.2.3.1 se muestran los porcentajes de reduccion de las vibraciones
iniciales del rotor.

114



CAPITULO VII. BALANCEO DE ROTOR EXPERIMENTAL ASIMETRICO

Tabla 7.2.3.1. Porcentajes de disminucion de la vibracion inicial del rotor.

Modo sensor 1 sensor 2
1 76.22 % 73 %
2 100 % 100 %

De la tabla 7.2.3.1 se puede observar que los niveles de reduccion de la vibracién para el
primer modo son en promedio del 74 %, mientras que para el segundo modo la vibracion
disminuyé el 100%. Con el objetivo de mejorar los porcentajes de reduccién del nivel de
vibracion del primer modo, se considera como vibracion inicial las vibraciones residuales
del rotor que se presentan en las figuras 7.2.3.3 y 7.2.3.4.

7.2.4 Rodado 4

De las figura 7.2.3.3 y 7.2.3.4 se obtienen las nuevas velocidades de balanceo del rotor. En
la tabla 7.2.4.1 se muestran las velocidades donde se presentan los modos cercanos.

Tabla 7.2.4.1 Velocidades consideradas para el balanceo del rotor experimental.

Modo sensor 1 sensor 2
1 1763 rpm 1763 rpm
2 5334 rpm 5334 rpm

Con la finalidad de mostrar los puntos de interés seleccionados en los diagramas polares de
respuesta, en las figuras 7.2.4.1 y 7.2.4.2 se muestran los radio vectores de vibracion y sus
datos para el modo 1 de vibracidn correspondientes al sensor 1 y sensor 2 respectivamente.
El modo 2 se considera balanceado.
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DIAGRAMA POLAR DE RESPUESTA
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Figura 7.2.4.1. Velocidades seleccionadas para el balanceo en el modo 1 del rotor, sensor 1.
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Figura 7.2.4.2. Velocidades seleccionadas para el balanceo en el modo 1 del rotor, sensor 2.

Seleccionadas las velocidades para el balanceo, se obtiene la amplitud de vibracion
correspondiente a cada modo de vibracion. De acuerdo con la sensibilidad del sensor de
desplazamiento 200 mV/mils, se realiza la conversion de amplitud en Volts a micras [um].
En la tabla 7.2.4.2 se muestran las nuevas vibraciones iniciales del rotor.
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Tabla 7.2.4.2 Nuevas amplitudes de vibracién inicial del rotor experimental.

Modo sensor 1 sensor 2
Vo,, = 307.086 um,219" Vo,, = 336.55 um, 219
Vo,, = 34.036 um, 44.9° Vo,, =0

En las tablas 7.2.4.3 se muestran los componentes vectoriales de las amplitudes de
vibracién inicial de la tabla 7.2.4.2 en los ejes H-L, localizados en +45  de la seccién
transversal del rotor asimétrico, tomando como referencia el eje correspondiente a la
rigidez k. Ver Capitulo V.

Tabla 7.2.4.3. Componentes de la nueva vibracion inicial (Voij) enlosejesHyL

Modo sensor 1 sensor 2
L vk =32.09um, 135 Vi =3517 um, 135
V§l, = 305.403 pm, 225 VY = 334.70 um, 225
) vk = 0.059 um,315 Vi =0
Vi = 34.035um,45 Ve = 0pm,225°

De la tabla 7.2.4.3 se puede observar que los componente de las vibraciones iniciales en el
eje L no son significativos, por lo que para el célculo del nuevo arreglo de pesos de
balanceo se desprecian y se consideran Unicamente las componentes en el eje H. Lo
anterior también se debe a que solo se cuenta con los coeficientes de influencia en el eje L
del rotor, ver tabla 7.2.2.6.

A partir de las ecuaciones (5.1.4) y (5.1.6) que se describen en el Capitulo V, se calcula el
nuevo arreglo de pesos modales para el balanceo del rotor. En la tabla 7.2.4.4 se muestran
los nuevos pesos de balanceo calculados para el eje L.

Tabla 7.2.4.4. Pesos nuevos de balanceo (UCU) enel eje L.

Modo Plano de balanceo 1 Plano de balanceo 2
1 Uk, =0.4229g 315 Uk, =0.559 g 315"
2 Ug, = 0.0510g,135° UL, =0..0005 g, 45°

De la Tabla 7.2.4.4 se obtiene el arreglo de pesos modales para cada plano de balanceo que
se habran de colocar en los discos inerciales 1 y 2. Dado que existen limitantes en los pesos
del rotor experimental, en la tabla 7.2.4.5 se muestran los pesos reales colocados en cada
plano de balanceo.

Tabla 7.2.4.5. Nuevo arreglo de pesos modales de correccion en el eje L.

Plano de balanceo 1 Plano de balanceo 2

Ug, = 0.4g 315 Ug, = 68315
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En las figuras 7.2.4.3 y 7.2.4.4 se muestra la vibracion residual del rotor, posterior a la
colocacion del arreglo de pesos modales de balanceo de la tabla 7.2.4.5.
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Figura 7.2.4.3. Vibracién residual del rotor, sensor 1.
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Figura 7.2.4.4. Vibracién residual del rotor, sensor 2.

Por otra parte en las figuras 7.2.4.5 y 7.2.4.6 se muestran los diagramas polares de
respuesta resultante para el sensor 1 y sensor 2 respectivamente.
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Figura 7.2.4.5. Diagrama polar de respuesta residual, sensor 1.
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Figura 7.2.4.6. Diagrama polar de respuesta residual, sensor 2.

De las figuras 7.2.4.3 a la 7.2.4.6, se puede observar que el arreglo de pesos de balanceo
obtenido a partir de los coeficientes de influencia, redujo la vibracion inicial del rotor hasta
en un 90 %, por lo que una vez caracterizado el rotor, los coeficientes de influencia son de
gran importancia para el proceso de balanceo.

En la tabla 7.2.4.6 se muestran las amplitudes de vibracién residual, para las velocidades de
balanceo del rotor.
Tabla 7.2.4.6. Amplitudes de vibracion residuales (V,;).

Modo sensor 1 sensor 2
1 V.., =15.98 um V., = 34.30 um
2 Ve, =434 pm V., = 0.0520 pm

1 ——
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En las figuras 7.2.4.7 y 7.2.4.8 se presenta la comparacion de las amplitudes de vibracion
inicial y vibracion residual en el sensor 1y sensor 2.

ANALISIS COMPARATIVO DE DIAGRAMAS DE BODE
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Figura 7.2.4.7. Diagramas de bode inicial y residual, sensor 1.
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Figura 7.2.4.8. Diagramas de bode inicial y residual, sensor 2.

Por otra parte en las figuras 7.2.4.9 y 7.2.4.10 se muestran los diagramas polares de
respuesta inicial y resultante en el sensor 1 y sensor 2 respectivamente.
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ANALISIS COMPARATIVO DE DIAGRAMAS POLARES DE RESPUESTA
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Figura 7.2.4.9. Diagramas polares de respuesta inicial y residual, sensor 1.
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Figura 7.2.4.10. Diagramas polares de respuesta inicial y residual, sensor 2.

En las figuras 7.2.4.9 y 7.2.4.10 se puede observar que la vibracion del modo 2 se redujo en
un 100%. Por otro lado, es importante hacer notar que la vibracion a causa del efecto de
gravedad en el rotor, practicamente no presenté cambios durante todo el proceso de

balanceo.
]
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Finalmente en la tabla 7.2.4.7 se muestran los porcentajes de reduccion de las vibraciones
iniciales del rotor.

Tabla 7.2.4.7. Porcentajes de disminucion de la vibracion inicial del rotor.

Modo sensor 1 sensor 2
1 96% 93%
2 100 % 100 %

Con los resultados obtenidos se demuestra que la metodologia propuesta de construccion de
arreglo de pesos modales para el balanceo de rotores asimétricos, es factible en el balanceo
de este tipo de rotores.
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CAPITULO VIII
CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES

8.1 Conclusiones

En el presente trabajo se realizd un estudio experimental del proceso de balanceo de un
rotor asimétrico, considerando rampas de excitacion con frecuencia variable de tipo lineal
ascendentes, para el estudio se utiliz6 un rotor experimental modelo RK4, marca Bently
Nevada, con dos discos inerciales. Las conclusiones generadas de los resultados obtenidos
del trabajo realizado, se resumen a continuacion:

Para la adquisicion y tratamiento de datos de vibracion, se implementd, un sistema de
adquisicién y procesamiento de sefiales a través del software LabVIEW con el que es
posible generar, Diagramas de Bode, Diagramas de fase, Diagramas Polares de respuesta,
Diagrama del Perfil de Velocidad (Rampa de Excitaciéon), Diagramas de Cascada
(Waterfall), Diagramas de Orbita, entre otros. Asimismo, se implementd la aplicacion del
modulo Impact Test (DAQmX), aplicacion que permite realizar pruebas de impacto para
obtener las Funciones de Respuesta de Frecuencia (FRF’s) del sistema o estructura.

Se propone un modelo tedrico de dos grados de libertad, que representa el comportamiento
vibratorio de un rotor asimétrico. Con base en el modelo desarrollado, se propone un
identificador para determinar la posicion angular del desbalance del rotor utilizando
diagramas polares de respuesta. Para la identificacion de la posicion del desbalance, el
identificador requiere de cuatro puntos de la respuesta de vibracién del rotor, donde cada
punto involucra amplitud de vibracién, angulo de fase, asi como la velocidad de rotacion en
la que se presenta la vibracion. El identificador propuesto se utilizé para determinar la
posicion angular del desbalance en un rotor asimétrico experimental considerando
diagramas polares de respuesta para cuatro diferentes posiciones angulares de desbalance 64
= 90°, 135° 180° y 225°. De los resultados obtenidos, se obtuvo un porcentaje de error
maximo del 6.7% entre las frecuencias naturales experimentales y las obtenidas
numéricamente con el modelo propuesto, asi mismo, se logrd identificar de manera
satisfactoria las posiciones angulares del desbalance para cada uno de los casos
mencionados.

Asimismo, se utilizé el modelo matematico propuesto de dos grados de libertad de un rotor
asimétrico, para ajustar diagramas polares de respuesta tedricos a los diagramas polares de
respuesta experimentales y se demostro que el comportamiento del identificador de la
posicion angular del desbalance, a partir de los datos de los diagramas polares de respuesta
experimentales, son similares a aquellos calculados a partir de los datos de diagramas
polares de respuesta tedricos ajustados. El identificador propuesto contribuye y facilita la
aplicacion de técnicas de balanceo convencionales en rotores asimétricos, ya que en la

1 ——
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literatura no se reportan metodologias para determinar de forma correcta la posicion
angular de la fuerza del desbalance.

Por otra parte, se propuso una metodologia de balanceo de rotores asimétricos, mediante la
construccién de arreglo de pesos modales, utilizando diagramas polares de respuesta y el
método de identificacion de la posicion del desbalance desarrollado.

La metodologia propuesta, se utilizé para el balanceo de un rotor asimétrico experimental
balanceando dos modos de vibracién al mismo tiempo, logrando reducir la vibracion inicial
en un 94% para el primer modo y 100% para el segundo modo. La reduccion de las
vibraciones estuvo limitada por las condiciones experimentales, ya que solo se cuentan con
pesos de balanceo de 0.1, 0.2. 0.4, 0.8, 1, 1.2, 1.6 y 2 gramos. Para la construccion del
arreglo de pesos modales, se caracterizd y se obtuvo las formas modales de manera
experimental del rotor.

Se balanceo un rotor simétrico aplicando la metodologia clasica de construccion de arreglo
de pesos modales, concluyendo, que es necesario realizar el mismo nimero de rodados para
el balanceo del rotor asimétrico mediante la metodologia propuesta, que los gque se realizan
para el balanceo de rotores simétricos.

Con los resultados obtenidos se demuestra que la metodologia propuesta de construccion de
arreglo de pesos modales para el balanceo de rotores asimétricos, es factible en el balanceo
de este tipo de rotores.

8.2 Recomendaciones

Para investigaciones de futuros trabajos de tipo experimental, se recomienda lo siguiente:
Mejorar la plataforma en el sistema de adquisicion de sefiales, implementando en su
configuracién un toolkit de LabVIEW para el analisis de sefial de vibracidn, que elimine
arménicas no deseadas en la generacion de los Diagramas Polares de Respuesta.

Mejorar las condiciones de la base para el montaje del sistema de rotodindmico, ya que éste
es muy sensible en su respuesta dinamica a cualquier excitacion de otros componentes.

Aplicar la metodologia propuesta al balanceo de tres modos de vibracion del rotor,
considerando flechas con diferente grado de asimetria.
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APENDICE

En este apartado, se presenta la informacion de los componentes que integran el sistema de
adquisicién de datos y que corresponden al hardware del dispositivo NI-DAQmx-USB-6009
que con interface en LabVIEW se utilizara para realizar el tratamiento de sefiales.

A.l Tarjeta NI-DAQmx-USB-6009

A.1.1 Hardware de adquisicion de datos utilizando Tarjeta NI-DAQmx-USB-6009

La tarjeta NI-6009 es una tarjeta de adquisicion de datos multifuncional para Windows
2000/XP/Vista, MAC OS X, LINUX; posee alto rendimiento y alta velocidad de muestreo. Las
especificaciones de la tarjeta y el soporte de proveedores externos hacen ideal su uso para un
amplio rango de aplicaciones en nuestro caso el de la adquisicion de datos, para la industria,
laboratorios, control de procesos y automatizacion de sistemas en las fabricas.

Figura A.1.1.1 NI-DAQmx-USB-6009

La tarjeta estd compuesto de tres elementos, el elemento principal de la DAQ (de aqui en
adelante la DAQ se refiere a la tarjeta NI USB-6009) y dos grupos de borneras, tal como se
observa a continuacion:
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Figura A.1.1.2. Partes de la Tarjeta NI-DAQmx-USB-6009: 1) Etiqueta superior con
indicadores de bornes, 2) Borneras, 3) Etiquetas de bornes, 4) Cable USB

Un grupo de borneras corresponden a las entradas y salidas analdgicas y el grupo opuesto

corresponden a las entradas y salidas digitales, entrada de trigger o contador, +5 V' y tierra, como
se indica a continuacion:

11213|4|5(6|7|8]9 [10|11}12|13 [14|15|16

GMND| +AID- |GND[ +AlI1- |GND| +AI2- |GND| +AI3- |GND|AQO AOQTIGND
GMD|AID |Al4 (GND|AIT |AIS (GND|AI2 (AlG |GND)AI3 (AT |GND (ADOIAOT

|[:‘n"-lD

Figura A.1.1.3. Entradas/Salidas analdgicas del borne 1 al 16.

32131(30|29|28|27|26|25|24|23/22(21|20|19|18 |17
GND) +5v |2.5v|PFI0|P1.3|P1.2| P11 | P1.0| P0.7| P06 | POS| PO4| PO3|PO.2| PO.1| POO

Figura A.1.1.4.Entradas/Salidas digitales, +5V vy tierra del borne 17 al 32.
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n
GMND POD
AID(AIOs) || [l mo1
Al 4 (Al 0-) - P02
GMND 9l 14 P03
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GMND POE
Al 2 (Al 24 P07
&l B (&l 25 &l P10
GMND 1.1
Al 3 (Al 34) P12
Al'T (Al 3 P13
GND == ]
AC D [ 25V
AD1 4BV
GND ” I [GND

Fi

Figura A.1.1.5. Pinout de la tarjeta NI-DAQmMx-USB-6009

A.1.2 Descripcion de las caracteristicas de la Tarjeta NI-DAQmx-USB-6009

Canales de entrada analdgica seleccionados por software: 8 canales unipolares y 4
diferenciales.

Un convertidor A/D de 14 bits de aproximaciones sucesivas. Y 13 bits de modo
diferencial.

El rango maximo de muestreo de la tarjeta es 5 Mhz.

Rangos de entradas analdgicas seleccionadas por software: Unipolares: +10V y
Diferenciales: +20V,+10V,+5V,+4V,+25V,+2V,+1.25V,+1V

Provee de dos modos de disparo para el A/D: por software y por disparador digital
externo.

Resolucion de entrada: 14 bits en modo unipolar y 13 bits en modo diferencial.
Muestreo de tasa maxima: Un canal 48 KS/s, para multiples canales 42KS/s.

Voltaje de trabajo +10 V, con una impedancia de entrada de 144KQ y una proteccion
de sobretension de + 35 V.

Cuenta con 8 entradas analdgicas y 8 digitales ambas pueden configurarse como entradas
o salidas por medio de software; ademéas posee 8 salidas digitales con 2 salidas
analdgicas utilizando un convertidor de aproximaciones sucesivas.
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A.1.3 Requisitos de Software y Hardware

Para poder trabajar con la tarjeta de adquisicion de datos NI USB-6009 es necesario disponer
de los siguientes elementos:

e Computador con NI LabVIEW
e NI-DAQmMx2, compatible con la version de LabVIEW instalada
e Tarjeta de adquisicion de datos NI USB-60093 y Cable USB tipo USB A/M a USB B/M.

Figura. A.1.3.1 Elementos basicos para adquisicion de datos.
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A.2 Martillo de Impacto Kistler 9722A (Impulse Force Hammer)
A.2.1 Caracteristicas

A continuacion se muestran los datos técnicos del martillo de impacto (Impulse Force Hammer)
que serd utilizado para determinar las frecuencias naturales del rotor.

Figura A.2.1.1 Martillo de Impacto Marca Kistler
Tipo 9722A

Caracteristicas:

e Es utilizado para excitar estructuras ligeras a medianas, en un rango de
frecuencias medias a altas, tales como discos y motores pequefios.
e Este tipo de martillo, utiliza una extension de masa de 50 g.

KISTLER ﬁ

—

o

Figura A.2.1.2 Partes de un martillo de impacto
Kistler tipo 9722A
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Tabla A.2.1.1. Especificaciones de martillo tipo 9722A 500y 9722A 2000

Especificaciones Unidades 9722A 500 9722A 2000
Rango de fuerza
(Para salida de 5 V) N(lbf) 500(100) 2000(500)
Capacidad de % 500 500
sobrecarga
Sensitividad nominal mV/N(mV/Ibf) 10(50) 2(10)
Frecuenmg de KHz 97 97
resonancia
Masa de martillo g(lb) 100(0.2) 100(0.2)
Maéxima frecuencia-
10dB
Sin extension Hz 8200 9300
Con extension Hz 7000 7700
Rigidez KN/um 0.8 0.8
KN/uin 4.8 4.8
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