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RESUMEN

Para el equilibrado de rotores flexibles, la bibliografia, sugiere dos aproximaciones: el balaceo por
coeficientes de influencia y el balanceo modal. El primero requiere de un gran nimero de datos
para lograr un buen resultado, el segundo, en cambio, requiere el conocimiento previo de las
formas modales y velocidades criticas. Estas se pueden obtener empleando mediciones o modelos
matematicos.

En este trabajo se utiliza el método de la matriz de transferencia para determinacion numérica de
formas modales y frecuencias criticas de un rotor. Dicho método es de sencilla aplicacion, se basa
integramente en ecuaciones de la mecanica clasica y permite obtener resultados adecuados,
empleando poca capacidad de célculo y datos simples que un analista puede obtener de los planos
del equipo.

Los resultados obtenidos son empleados para estimar pesos y posiciones de masas de correccion
mediante el método de balanceo modal. Este método tiene un amplio desarrollo en la bibliografia y
un uso extenso en practicas de equilibrado en banco, pero muy pocas aplicaciones documentadas
de equilibrado in situ.

Ambos métodos de balanceo fueron implementados en un software desarrollado en la universidad,
que presenta pantallas simples e intuitivas para que el analista de vibraciones o el disefiador
mecanico lo puedan emplear facilmente. Dicho programa se validé usando datos experimentales y
modelos de elementos finitos.

A partir de este software se analiza un rotor real, se identifican cuales son las posiciones axiales
con més posibilidades de reducir las vibraciones residuales, se determinan los pesos de correccién
usando distintas formulaciones de los métodos implementados.

El uso de la técnica de balanceo modal permite reducir el nUmero de corridas de prueba frente a un
balanceo convencional a dos planos, como los que normalmente pueden efectuarse utilizando
equipos comerciales. El programa desarrollado se presenta como una herramienta util para el
equilibrado de rotores flexibles.

Palabras Claves: Analisis modal, Balanceo, Turbogenerador, Matriz de Transferencia.
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1. INTRODUCCION

El desarrollo de herramientas que permitan analizar el comportamiento de las maquinas rotantes y
corregir desperfectos sin necesidad de una reparaciéon mayor, es un tema que ha cobrado una gran
importancia para el mantenimiento efectivo de las modernas turbo-méaquinas de generacién. Con
estas herramientas se puede reducir las paradas por roturas o programadas mediante el uso de

intervenciones in situ, como el equilibrado o la alineacién.

Ademas los rotores de estos equipos normalmente superan las velocidades criticas, por tanto no
pueden ser considerados como rigidos y requieren un alto grado de balanceo para poder realizar
las maniobras de arranque en forma segura con vibraciones dentro de limites aceptables para el

funcionamiento.

En general, los métodos de balanceo descritos en la bibliografia [1] para rotores flexibles se
pueden dividir en dos grupos: aquellos que emplean la teoria de los coeficientes de influencia, y los
denominados métodos de balanceo modal. El primero de estos utiliza los datos en exceso de
considerar multiples planos y velocidades de medicién para determinar los coeficientes de
influencia y luego reducir las vibraciones residuales realizando una aproximacion por minimos
cuadrados de forma tal de lograr una reduccidon simultanea de todas las vibraciones finales
medidas [2].

El método de balanceo modal, en cambio, propone usar como informacién adicional el
conocimiento de las velocidades criticas y formas modales para realizar un equilibrado
compensando cada modo normal individualmente [3]. Supone que la distribucion de masas que
provocan desequilibrio se disponen de una determinada manera para cada modo de deformacion y
las denomina componentes de desbalance modal. A partir de los datos de vibracion de la maquina
se determinan estas componentes y se corrigen por separado. Los métodos modales han sido
desarrollados por diversos autores [4,5,6] con importantes contribuciones tedricas y

experimentales.

A pesar del extenso desarrollo en la bibliografia, la tecnologia de balanceo es relativamente
nueva[l]. La mayoria de los fabricantes de equipos, como turbinas de generacion, tienen sus
propias préacticas y los equipos comerciales para medicion de vibraciones, habitualmente no
incorporan técnicas avanzadas de correccion, y soélo tienen implementadas herramientas de
balanceo a dos planos, que para el caso de rotores flexibles, resultan ser una aproximacién que no

garantiza buenos resultados. Existen pocos ejemplos en la literatura que difundan practicas
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exitosas de balanceo modal in situ, principalmente porque este método requiere el conocimiento
previo de las formas modales y mas arranques que otros métodos para rotores flexibles, con los

riesgos que esto Ultimo conlleva.

En cuanto a la determinacion previa de las formas modales, los dos caminos mas usados son el
método de los elementos finitos y el método de la matriz de transferencia. La aplicacion de
modelos de elementos finitos en dinamica de rotores ha sido exitosamente verificada [7]. No
obstante, el principal inconveniente de este camino es que emplea una gran capacidad de célculo,

la programacién es compleja y, en general, requiere un conocimiento de la geometria preciso.

El método de la matriz de transferencia, en cambio, resuelve el problema dindmico en el dominio
de las frecuencias, usando expresiones lineales simples mediante las que se relacionan
determinados parametros del rotor, en algunos puntos caracteristicos (cambios de seccion, apoyos
intermedios, rodetes de alabes, etc.). La condicion de satisfaccion de las condiciones de contorno
en los extremos y en todos los puntos intermedios permite plantear un sistema de ecuaciones
lineales para determinar las velocidades criticas y formas modales. Este método tiene como
principal ventaja que se basa en ecuaciones mecanicas simples y su uso no implica un incremento
del numero de ecuaciones a medida que se incrementa el nimero de elementos, por lo que resulta

mas apropiado obtener resultados cuando la capacidad de céalculo es reducida.

La idea fundamental del método de las matrices de transferencias fue propuesta por Holtzer para
sistemas sometidos a vibraciones torsionales, luego Myklestad lo generalizd para sistemas
sometidos a la flexion [8]. Desde entonces, distintas publicaciones fueron ofreciendo
generalizaciones del método para sistemas rotor-cojinete considerando variable compleja para
reflejar el comportamiento en dos direcciones, incluyendo los efectos giroscopicos, de torsién y
flexion combinadas, usando distintos modelos para los cojinetes, etc. [7]. Como sugiere Murphy [9]
este método en algunos casos puede presentar errores en la determinacion de algunas de las

velocidades criticas, pero normalmente, pueden limitarse a un maximo del siete por ciento.

En este trabajo se han implementado en un software el método de balanceo modal para la
determinacion de los pesos de correccién de un rotor flexible. Esta rutina se incorpora a la
previamente desarrollada de balanceo por coeficientes de influencia [10] con aproximacion por
minimos cuadrados, para constituir una herramienta de balanceo in situ, de rotores flexibles

completa de desarrollo universitario.

El método de la matriz de transferencia fue elegido para la determinaciéon de formas modales y ha

sido implementado en leguaje Pascal con una interface grafica ejecutable apta para ser empleado
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por un analista de vibraciones o un disefiador iniciado y se ha validado por la via experimental y

por comparacién con modelos de elementos finitos[11].

Finalmente se incorpor6 en este programa, un algoritmo de balanceo modal similar a los
disponibles en la literatura [3,4] y a modo de ejemplo se empled el programa para analizar los
datos de un rotor real que habia sido sometido a varios arranques de prueba durante un balanceo
a dos planos por coeficientes de influencia y se procede a determinar los pesos de correccién por
el método de balanceo modal.

2. FORMULACION MATEMATICA DEL METODO DE BALANCEO MODAL

El método de balanceo modal aqui empleado parte del supuesto enunciado por Bishop [4] que la

distorsion del eje en las proximidades de la r-ésima velocidad critica se determina por la expresion

_ 4 1

" H\/(a)2 —92)2 +40,2Q?

En donde, Q es la velocidad de rotacién, w, es la r-ésima velocidad critica, el término entre

7, (x)a, =N, (o0, )% ¢, (x)e @

r

paréntesis, que es reemplazado por N, suele denominarse factor de participacion modal, ¢, es la

r-eésima forma modal y gz, es la componente de desequilibrio modal. En esta expresion supone [3]

gue cuando Q se aproxima a w, las demas componentes modales son despreciables en la

respuesta del rotor frente a la r-ésima componente modal.
. s 1 _ . 1

La adicién de una masa de prueba U, en un punto x = c; del rotor produce una variacién de la

respuesta para x = x; tal que:

T11

U

4 (c.) @

M =1, =7, =N, (o,)Q%"7¢,(x,)

Donde 7! es la respuesta del rotor luego de la adicion de la masa de pruebaen x =x;,y 7, es el

aporte debido solamente a la masa de prueba, ¢, ( c,) es la r-ésima forma modalen x =c,; y Z es el
factor de normalizacion caracteristico de la forma r-ésima modal [3]. Haciendo el cociente entre (2)

y (3) se obtiene la estimacion de la componente de modal de desequilibrio.

U @3)

771 Ut 771
o, = (/5r(‘31)7r =—"——4/(c,)
77r1 Url _nr
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La adiccion de un conjunto de pesos de correccion, (US , U2 , UZ , ..., U" ) modifica la
componente modal de desequilibrio de forma tal que se puede escribir:
_ ur uz ur ur
7 +4,(c) 5 +a(c) 5 +ale) =+ +4(c)= 4)

Pero tal modificacion debe provocar que la componente modal se anule y ademas las masas de
correccién deben cumplir con la condicion de no alterar las formas modales mas bajas. Esta Ultima
condicién se verifica si las masas se relacionan de forma tal de cumplir el siguiente sistema de

ecuaciones:
8,(c.)U7 +¢,(c,)U7 +¢,(c;)UT +..+4(c.)U; =0 con j=1...(r 1) 5
Efectuando la normalizacion:
U =4 U" coni=2.r

Se obtiene un sistema de ecuaciones que permite hallar los coeficientes de normalizacion que
relacionan las masas de correccion impidiendo que alteren las componentes modales de
velocidades inferiores.

4 ¢j(c2)+/13 ¢, (C3)+---+/1r ¢j(cr) =-¢, (Cl) conj=1.(r-1) (6)
Por dltimo para equilibrar la r-ésima velocidad critica se calculan los coeficientes mediante el
sistema expresado (7) y usando las expresiones (4) y (5) se puede determinar el valor de las
masas de correccién empezando por la masa Uf gue queda determinada por la expresion:

Ot = ﬁrl ¢, (Cl) [V ©)
' ﬁrll _77r1 ¢r(cl)+ﬂ’2 ¢r(cz)+/13 ¢r (CB)+"'+ﬂr ¢r(cr) '

Con este procedimiento se puede compensar la componente r-ésima de desequilibrio sin alterar las
inferiores, no obstante no se corrige completamente el desbalance del rotor, ademas, si bien el
desarrollo se hace considerando un Unico plano diametral de movimiento, esto es estrictamente

necesario y se puede aplicar a mas de un plano por separado.

3. IMPLEMENTACION. DESCRIPCION DEL SOFTWARE DESARROLLADO

El Software de balanceo fue programado en Pascal he incorporado en el programa de andlisis de

rotores por método de la matriz de transferencia. Dicho programa tiene un entorno grafico que
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presenta una estructura simple por médulos. Primero se accede al modulo de carga de datos
generales del equipo estudiado y luego a través de una serie de ventanas configurables se
ingresan los datos del eje, de los soportes y de los rodetes que forman el conjunto rotor. En la
Figura 1 se muestra la ventana de carga de de datos de rotor, donde se ingresan datos

geométricos y de masa de los componentes del mismo.
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Figura 1: Ventana de carga de datos de rotores.

De forma muy similar, existen dos ventanas mas que permiten ingresar los datos de los cambios de
seccién del arbol o eje y las posiciones y caracteristicas de los cojinetes. De esta forma, una vez
ingresado los datos se genera un modelo matematico del rotor por el método de la matriz de
transferencia. Este modelo puede realizarse utilizando diferentes formulaciones de las matrices
obtenidas de la bibliografia antes mencionada [7,8,9], dependiendo de los factores tenidos en

cuenta y de la informacién del equipo que esté disponible.

Una vez que se tienen los datos se habilita el médulo de determinacién de formas modales con el
cual se halla la solucion numérica del modelo para determinar velocidades criticas y graficar las
deflexiones correspondientes a la forma modal. Finalmente se puede acceder al médulo de
balanceo modal (Figura 2). Este ultimo modulo usa los datos del anterior y se complementa con
datos de las vibraciones medidas, para poder hacer los calculos de pesos de correccion. Los datos
de vibracion pueden ser ingresados manualmente o medirse mediante el sistema de adquisicion

asociado al software.
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Figura 2: Ventana del programa de balanceo modal.

4. APLICACION A UN ROTOR REAL

El equipo estudiado es una turbina Westinhouse 251 B11, que se muestra esquematicamente en la
Figura 3. La turbina es de giro anti-horario y se acopla a un generador de giro horario viendo la
maquina desde el escape. Los angulos de los pesos y los vectores de vibraciones son en sentido
positivo contrario al giro. El rotor de la turbina de gas tiene una masa de aproximadamente
16000kg, una velocidad nominal de 5420rpm y se acopla al generador por una caja reductora

simple.

La potencia normal de funcionamiento es de 45MW y el combustible empleado es gas natural. El
equipo presenta vibraciones excesivas en los cojinetes de lado del escape y un alto grado de
inestabilidad durante el arranque que comenzaba a manifestarse cuando supera la segunda

velocidad critica.

El rotor de la turbina estd montado sobre dos cojinetes instrumentados con sensores de
proximidad. Estos serdn designados con TE para los situados en el cojinete del lado de escape y
Tl a los situados en el cojinete del lado de admisién. Par poder realizar el equilibrado in situ el eje
de la turbina tiene tres planos accesibles, uno del lado de escape, que se denomina plano de

correccién P-Ex, uno del lado de admision, llamado P-In y un plano intermedio situado en la zona
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de las camaras de combustién, llamado P-D. Este ultimo plano es de menor accesibilidad por lo

que durante el balanceo se tomo como Ultima alternativa para colocar pesos de correccion.

Turbina
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Figura 3: Esquema de la Turbina a gas con los puntos de medicion en los cojinetes.

Para la medicion de vibraciones se utilizé un sistema de adquisicién de datos de 16 canales con
filtros fijos en 1kHz y tarjeta de adquisicién de datos NI USB-6016 de 16 bit y 200 kHz de
frecuencia de muestreo maxima y software de adquisicion de datos y analisis ADQ2 de desarrollo
de una empresa nacional. Con este sistema se procesaron los datos obtenidos de los sensores de
proximidad Bently Nevada 200mV/mils montados en la maquina. Luego esos datos se usaron para

el programa de balanceo.

4.1. Velocidades criticas y formas modales.

Para la obtencién de las formas modales se utilizé el método de la matriz de transferencia
implementado y se obtuvo como resultado que la primera velocidad critica esta en el orden de las
1750 r.p.m., la segunda en el orden de las 2850 r.p.m. y la tercera 5600 r.p.m. estas velocidades
fueron corroboradas con los datos experimentales. Se desprende de estas determinaciones que la
maquina funciona muy cerca de la tercer critica, por lo tanto el desbalance residual por pequefio
que resulte tendrd una fuerte incidencia en el comportamiento de la maquina. En la Figura 4 se

presentan las formas modales obtenidas numéricamente.
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Figura 4: Formas modales.

4.2. Balanceo.

Los datos empleados en este trabajo se obtuvieron en un proceso de balanceo iterativo donde se
us6 el método de balanceo a dos planos por coeficientes de influencia. Dado que el equipo no
lograba alcanzar la velocidad de régimen porque presentaba vibraciones excesivas en la turbina,
requiri6 muchas corridas de prueba para lograr un correcto balanceo por coeficientes de influencia.
Con estos datos, se determinaron también los pesos de correccién por el método de balanceo
modal y se comprueba que se hubieran reducido las corridas de prueba empleadas de 22 a 7,
aproximandose a la solucion final adoptada de manera mas rapida aprovechando los datos de las

formas modales.

Tabla 6: Masas de correccion finales calculadas por el método modal & masas efectivamente colocadas

Masa determinada Masa determinada Masa determinada
P-In P-D P-EX
Balanceo modal 1280g<48° 138g<142° 912g<-148°

Masas instaladas 1241g<52° 4579<113° 895¢g<-135°
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La tabla 6 resume las masas de correccidon que se deberian haber colocado para compensar la
segunda y tercera componentes modales segun los calculos realizados por el método de
equilibrado modal. En comparacién se presentan los pesos realmente colocados luego de las 22

corridas de pruebas usando el método de balanceo por coeficientes de influencia a dos planos.

Finalmente luego del proceso de equilibrado el equipo quedo funcionando en condiciones estables,
estando todos sus sensores debajo de los 4,8mils luego de 5 minutos de funcionamiento, limite
aceptable segun la norma ISO 7919-4 [12] de vibraciones en turbina de gas medidas en el eje para

funcionamiento seguro durante tiempos prolongados.

5. CONCLUSIONES

En resumen, el programa desarrollado permite obtener en forma rapida y empleando una
capacidad de calculo reducida las velocidades criticas de distintos tipos de rotores, asi como

también obtener las masas de correccion empleando el método de balanceo modal.

El empleo del método de balaceo modal en este equipo hubiera permitido reducir el nimero de
corridas de prueba. En cuanto al funcionamiento del equipo en si, se determiné que funciona
demasiado cerca de una de sus velocidades criticas, entonces aun cuando el desequilibrio residual
sea muy bajo, las vibraciones resultan elevadas.
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