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Resumen

El estudio de la dinamica de los rotores y la determinacién de las velocidades criticas es un tema de constante desarrollo en
la mecanica. El mismo cobra fundamental importancia en las modernas turbo-mdquinas, ya sea, a la hora de realizar un
disefio adecuado, o al momento de realizar el analisis de la respuesta en funcionamiento, es decir, sus vibraciones y orbitas.
Esto se debe principalmente a que, al reducir el peso de las maquinas e incrementar su potencia, estas generalmente, trabajan
por encima de alguna de sus velocidades criticas.

A la hora de equilibrar este tipo de rotores se puede tomar dos aproximaciones distintas: el balaceo por coeficientes de
influencia y el balanceo modal. El primero requiete 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. Estos datos se pueden obtener por
medicién o por modelos matematicos.

El método de la matriz de transferencia es uno de los métodos propuestos en la bibliografia para la determinacién de las
formas modales y las frecuencias criticas de un rotor. El mismo es de sencilla aplicacién, se basa integramente en ecuaciones
de la mecanica clasica y permite obtener resultados empleando relativamente poca capacidad de calculo. Actualmente hay
enfoques que emplean el método de los elementos finitos con el mismo objetivo, pero este implica una matematica y una
programacién mas compleja y mayor capacidad de cilculo.

En este trabajo se emplea el método de la matriz de trasferencia para determinar las formas modales y velocidades criticas
del rotor de un turbogenerador de una central termoeléctrica del pais. Este equipo presentaba serios problemas de
vibraciones al aproximarse a la velocidad de régimen y habfa sido sometido a varios intentos de balanceo sin resultados
adecuados. Los datos de formas modales se emplean para la estimacion de pesos de prueba mediante el método de balanceo
modal.

Para realizar la intervencién se ha desatrollado un software donde se implementaron rutinas de estimacién de formas
modales y de balanceo modal. El programa presenta una interface simple e intuitiva para que el analista de vibraciones o el
disefiador mecanico lo puedan emplear facilmente y ha sido validado en trabajos previos.

A partir de las mediciones y los datos obtenidos del programa se pudo determinar que el equipo funciona demasiado cerca
de la tercera velocidad critica y esta es, posiblemente, la razén que vuelve infructuosos los procedimientos de balanceo
convencionales. Se determinaron los pesos de correccion por el método de balanceo modal y se analiza la situaciéon de
compromiso lograda en el rotor real tras la Gltima intervencién.
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1. Introduccion

El estudio del comportamiento de las maquinas rotantes es un tema de fundamental importancia en las centrales de
generacion de energfa. Actualmente las demandas de energia y el costo de las instalaciones obliga a disponer de los equipos
funcionando durante la mayor cantidad de tiempo posible para maximizar su utilidad. Por ello se deben reducir las paradas
para mantenimientos mayores y esto obliga a intervenciones in situ, como el equilibrado o la alineacién usando mediciones
de vibraciones.

Por otro lado, los avances de la tecnologfa han permitido obtener grandes potencias en equipos mas livianos. Esto ocasiona
que normalmente funcionen por encima de una o varias de sus velocidades criticas, elevando las exigencias de
funcionamiento, las tolerancias de construccion, de equilibrado y alineacién de los equipos.

Como consecuencia de esas mayores exigencias, los disefiadores de equipos como turbinas de vapor y de gas, compresores y
husillos de maquinas deben recurrir a herramientas para estudiar como sera el comportamiento dindmico de los rotores una
vez construidos, cuales serdn sus velocidades criticas y sus formas modales. A si mismo, quienes son los usuarios de estos
equipos deben poseer herramientas pata poder comprender los fenémenos derivados de la dindmica de rotores que afectan
el funcionamiento de los equipos. Y por dltimo, los técnicos deben lograr mejores practicas para las intervenciones o
correcciones in situ.

Es importante destacar que como los rotores de estos equipos superan las velocidades criticas, no pueden ser considerados
como rigidos y requieren un alto grado de balanceo para poder realizar las maniobras de arranque y parada en forma segura
y con vibraciones dentro de limites aceptables para el funcionamiento. No obstante ello, las herramientas disponibles
comercialmente muchas veces no incorporan técnicas avanzadas de correccioén para rotores flexibles.

Para la obtencién de los valores y posicién de las masas de correccion de balanceo, existen varios modelos, siendo unos mas
exactos que otros. Uno de los métodos mas comunes aplicados a nivel industrial es el de balanceo a dos planos
(implementado generalmente en los equipos comerciales). Este método consiste en considerar al rotor como rigido, tomar
para el balanceo s6lo dos planos de medicién, dos planos de correccion y una unica velocidad de prueba. No obstante, para
el caso de grandes rotores flexibles, este método resulta ser una aproximacién que no siempre da buenos resultados. Por lo
tanto, serfa mds conveniente realizar un equilibrado con multiples planos y velocidades de prueba considerando al rotor
como flexible.

En general, los métodos de balanceo descritos en la bibliografia [1]que usan multiples planos de medicién se pueden dividir
en dos grupos: aquellos que emplean la teorfa de los coeficientes de influencia, y los denominados métodos de balanceo
modal. El primero de estos métodos plantea aprovechar los datos en exceso de considerar multiples planos y velocidades de
medicién realizando una aproximacién por minimos cuadrados a partir del método de los coeficientes de influencia de
forma tal de lograr una reducciéon simultinea de todas las vibraciones finales medidas [2]. Mds recientemente se han
publicado otras técnicas, siempre sobre la base del método de los coeficientes de influencia, que permiten aprovechar la
mayor cantidad de datos que resulta de la presencia de sensores permanentes en los equipos de generaciéon y asi llegar a una
solucién de compromiso que satisfaga mejor las diferentes situaciones de operacién de la miquina empleando distintos
enfoques numéricos [3,4].

El método de balanceo modal, en cambio, propone usar como informacién adicional el conocimiento de las velocidades
criticas y formas modales pata realizar un equilibrado compensando cada modo normal individualmente [5]. Supone que la
distribucién 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 vibracién de la maquina se determinan estas
componentes y se corrigen por separado. Los métodos modales han sido desarrollados por diversos autores [1,6,7] con
importantes contribuciones a su aplicacién en rotores industriales. Incluso se han generado controversias acerca de la
necesidad de balancear tomando 7o 7 +2 planos para incluir la compensacion de los desbalances hasta la 7¢ésima velocidad
critica contemplando ademas los modos de rotor rigido [8].

A pesar del extenso desatrollo en la bibliografia, la tecnologia de balanceo es relativamente nueva [1]. La mayotfa de los
fabricantes de equipos, como turbinas de generacion, tienen sus propias practicas. Por ultimo los equipos comerciales para
medicién y balanceo in situ disponen de muy pocas herramientas para trabajar con rotores flexibles. Ademas existen pocos
ejemplos en la literatura que difundan practicas exitosas de balanceo modal in situ. Esto se debe principalmente a las dos
complicaciones que tiene este método: la primera es que requiete el conocimiento de las formas modales y la segunda es que
requiere mas arranques que otros métodos para rotores flexibles, con los riesgos que conlleva.

Actualmente, el método de los elementos finitos y el método de la matriz de transferencia son los dos caminos mas usuales
para analizar las formas modales y velocidades criticas de un sistema rotor-cojinete. El método de los elementos finitos
permite modelar el sistema rotor-cojinetes mediante un sistema de ecuaciones diferenciales de segundo orden que se deben
resolver numéricamente para poder estimar la respuesta del rotor.



La aplicacion de modelos de elementos finitos en dindmica de rotores ha sido exitosamente verificada [10]. No obstante, el
principal inconveniente de este camino es que emplea una gran capacidad de calculo, la programacién es compleja y, en
general, requiere un conocimiento de la geometrfa preciso. Estos factores lo convierten en un método poco practico en
situaciones de campo.

El método de la matriz de transferencia, en cambio, resuelve el problema dindmico en el dominio de las frecuencias,
utilizando un procedimiento de aproximacién que consiste en partir de un extremo del rotor, donde las condiciones de
contorno son conocidas. Luego usando expresiones lineales simples se va determinando los pardmetros del rotor en
determinados puntos catactetisticos a lo largo del mismo (cambios de seccién, apoyos intermedios, rodetes de alabes, etc.).
Se continua avanzando en forma progresiva hasta llegar al otro extremo. La condiciéon de satisfaccion de las condiciones de
contorno de este ultimo extremo y en todos los puntos intermedios permite plantear un sistema de ecuaciones lineales para
determinar las velocidades criticas. Luego con esa solucién se puede obtener el estado del rotor en esos puntos
caractetisticos intermedios a través de las matrices de transferencia.

Este método tiene como principal ventaja que no requiere almacenar o manipular grandes matrices de datos, se puede
trabajar con datos concretos, como son los didmetros del rotor y las masas de los componentes y resulta mds rapido para
obtener resultados cuando la capacidad de cilculo es reducida o cuando los datos disponibles son los que pueden obtenerse
de un plano de cotas generales con una lista de piezas completa.

La idea fundamental del método de las matrices de transferencias fue propuesta por Holtzer para sistemas sometidos a
vibraciones torsionales, luego Myklestad lo generaliz6 para sistemas sometidos a la flexién [11]. 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 torsion y flexion combinadas,
usando distintos modelos para los cojinetes, etc. [10].

Como sugiere Murphy [12] este método en algunos casos puede presentar errores en la determinacién de algunas de las
velocidades criticas, pero existen técnicas para asegurar la precision y mejorar los resultados. En otro trabajo el mismo autor
sostiene que puede limitarse el error a un maximo del siete por ciento [13] si se tiene cuidado en optimizar correctamente el
algoritmo de calculo.

En este trabajo se emplea el Método de la matriz de transferencia para determinar las formas modales y velocidades criticas
de un rotor de una turbina de una central generadora del pais. Luego con esos datos y las vibraciones medidas durante varios
arranques de prueba realizados para balancear el equipo, se procede a determinar los pesos de correccion por el método de
balanceo modal.

El mencionado equipo habfa sido sometido a un proceso de balanceo durante el afio 2010, este procedimiento fue
documentado por completo y se realizé usando el método de balanceo por minimos cuadrados a dos planos, similar al
normalmente implementado en los sistemas comerciales de analisis de vibraciones. Esta practica requirié mdltiples intentos
para llegar a una configuracién aceptable, ya que el rotor comenzaba a experimentar excesivas vibraciones al pasar por la
segunda velocidad critica que continuaban aumentando e impedian un funcionamiento suave, una vez en carga. Tomando
los datos del equilibrado realizado in situ y considerando las formas modales se puede observar, en este trabajo, como se
hubiese aproximado a la solucién finalmente adoptada con menos corridas de prueba usando el método de balanceo modal.

El método de la matriz de transferencia y el método de balanceo modal para este trabajo han sido implementados en un
programa ejecutable en una PC de interface grafica apto para ser empleado por un analista de vibraciones o un diseflador
iniciado. Dicho programa ha sido implementado en leguaje Pascal y se ha validado por la via experimental y por
comparacién con modelos de elementos finitos[14].

2. Formulacién del procedimiento de balanceo modal

El método de balanceo modal aqui empleado parte del supuesto enunciado por Bishop [8] que la distorsién del eje en las
proximidades de la r-ésima velocidad critica se determina por la expresion
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En donde, € es la velocidad de rotacién, w, es la r~ésima velocidad critica , el término entre paréntesis, que es reemplazado
por N, suele denominarse factor de participacién modal, ¢, es la résima forma modal y & es la componente de

desequilibrio modal. En esta expresion se supone [5] que las demds componentes modales son despreciables en la respuesta
del rotor, cuando £2 se aproxima a w,.



Luego en un punto del rotor para X = X; la respuesta es:

7t =N, (o,)Q% ", (% )a, @)

La adicién de una masa de prueba U, en un punto X = €; del rotor produce una variacién de la respuesta tal que:
* 11 2, u;
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Donde 77! es la respuesta del rotor luego de la adicién de la masa de prueba en X=X,y 77, es el aporte debido solamente

a la masa de prueba, ¢,( Cy) es la ésima forma modal en X = C; y Z es el factor de normalizacién caracteristico de la forma
r-ésima modal [5].

Haciendo el cociente entre (2) y (3) se obtiene la estimacién de la componente de modal de desequilibrio.
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La adiccién de un conjunto de pesos de correccién, (U,", U?, U, .., U" ) modifica la componente modal de
desequilibrio de forma tal que se puede escribir:
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Pero tal modificacién debe provocar que la componente modal se anule y ademas las masas de correccion deben cumplir
con la condicién de no alterar las formas modales mas bajas. Esta tltima condicion se verifica si las masas se relacionan de
forma tal de cumplir el siguiente sistema de ecuaciones:

8,(c)0" +4,(c. )07 +4,(c)0" +..+4,(c )0 =0 con j=1..(r=1) (6)
Efectuando la normalizacién:
Ur=4U0" coni=2.r

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

4 8,(C)+ 4 ¢(c)+ ..+ 2, 45 ) =-4,(c) conj=1.0r-1) (7)

Por ultimo para equilibrar la ~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 LII* que queda

determinada por la expresion:
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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 tnico plano
diametral de movimiento, esto es estrictamente necesario y se puede aplicar a mds de un plano por separado.

3. Descripcion del equipo estudiado

El equipo estudiado es una turbina Westinhouse 251 B11, que se muestra esquematicamente en la figura 1. La turbina es de
giro anti-horario y se acopla a un generador de giro horario viendo la miquina desde el escape. Los dangulos 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 seran designados
con TE para los situados en el cojinete del lado de escape y TI a los situados en el cojinete del lado de admisiéon. 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 admisién, llamado P-In y un plano intermedio situado en la zona de las cdmaras 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.
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Figura 1 : Esquema de la Turbina a gas con los puntos de medicién en los cojinetes.

El rotor en cuestién estd formado por dos ejes unidos por un acople mediante tornillos, el eje de la turbina propiamente
dicho y el del pifién de la caja reductora. En la Figura 2 se presentan fotos de ambas partes y en el esquema de la Figura 3 se
muestra como es el conjunto armado.
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Figura 3 Esquema del conjunto armado

4. Obtencion de las formas modales y velocidades criticas

Para la obtencién de las formas modales se utilizé el método de la matriz de transferencia, este método se implementé en un
programa ejecutable que permite, con una interface intuitiva, a partir de datos geométricos simples, obtener con un error
maximo del 7% las velocidades criticas y formas modales del rotor [14]. El programa se validé experimentalmente y
numéricamente usando rotores de laboratorio y por comparacién con el método de los elementos finitos.

El método de la matriz de transferencia descompone el rotor en campos y estaciones. Normalmente se denominan
estaciones, a discos ideales, considerados rigidos, que reemplazan a los rodetes de alabes, mufiones y demas partes del rotor.



Estos discos se vinculan con tramos de eje elastico ideal, denominados campos. Luego usando expresiones de mecanica
clasica y elasticidad se construyen las denominadas matrices de transferencia que relacionan las deformaciones y esfuerzos a
ambos extremos de cada campo y estacién. Partiendo de un extremo, pasando por todas las estaciones y campos, se llega a
formar un sistema matricial que refleja el comportamiento del sistema y permite obtener velocidades criticas y formas
modales.

En este trabajo se utilizaron los datos disponibles del eje del rotor y del pifién, obtenidos de planos constructivos y se
construyé un modelo de 45 estaciones y 44 campos, que se resume en la Tabla 1. Este modelo se resolvié con el programa

desarrollado[14].

Tabla 1 Tabla resumen del modelo de la turbina.

Ni Longitud 5 Atk f NG Soporte/disco o cambio Carétldad I‘ut'las._a} 2
amero {mm} F (m*} m/l {kgim; J () umero de seccion a|a§es ES(E;;M 1 {kgm®)

1 Cojinete - - -
1 662 0.0507 385.23 | 0.00020432 2 Disco 8] 2235 208
2 662 0.0507 395,23 | 0,00020432 3 Cogjinete
3 730 0,0483 376.78 0,00013568 4 Cambio de saccién - - -
4 226 00324 252,45 | B,3355E-05 5 Disco 0 a0 081
5 386 0.0290 225.83 | 8.6708E-05 B Disco 0 a0.5 058
5] 313 00275 214.22 65.0026E-D5 7 Cambio de seccién - - -
7 406 0,0412 321,26 | 0,00013489 3 Cajinete
& 163 0.0412 321.26 | 0,00013439 9 Cambio de seccidn
9 130 0.0721 062,43 0,00041375 10 Cambio de saccidn - - -
10 114 0,1041 811,65 | 0,00086174 11 Disco 18 196,68 4.1
11 179 0.1486 1169,21 | 0,00176763 12 Cambio de seecion - - -
12 H 0.1530 1240.54 | 000201288 13 Digco 23 236.58 517
13 53 0,1590 124054 | 0,0020128% 14 Cambio de seccién
14 119 02652 1990,37 | 0,00618166 15 Disco 41 179.91 9,05
15 147 01767 1378.64 | 0.0048922 18 Disco 4 178.25 9,05
16 72 0,1767 1378.64 | 00046922 17 Cambio de seccién
17 75 00817 637.1 0,00278636 18 Disco 43 179.64 9,05
18 138 00817 537,11 | 0,00278636 [E] Disco 43 174,24 885
14 113 0.0817 637,11 | 0,0D278636 20 Disco 83 127,96 8,51
20 76 00817 637,11 0,00278636 21 Disco 0 57.70 3,14
21 72 0.0817 637,11 | 0,00278636 22 Disco 71 134,23 5,81
22 22 0.0817 637,11 | 0,00273636 23 Disco 85 115.02 6,06
23 83 00817 537,11 0.0027B636 24 Disco 80 114,48 5,08
24 83 0.0817 637,11 | 0,002723636 25 Disca 85 113,90 5,06
25 79 0.0817 637,11 | D.00273636 25 Disco 99 120.40 6,74
26 73 00817 837,11 0.00278636 27 Disco 115 101.24 5,62
27 49 00817 837,11 | 0,00278636 28 Disco 0 21,48 1.05
28 47 00817 837.1 0,00278636 29 Disco 115 84.54 5,24
28 66 00817 637.11 | 0.00278636 30 Digco 103 138.38 524
30 55 00817 637,11 | 000278636 3 Disco 115 136,84 524
31 66 00817 &637.1 0,00278636 32 Disco 121 138.80 5,24
32 66 00817 637.11 | 0.00278636 33 Disco 121 136.42 524
33 B8 0.0817 637,11 | 0,00278636 34 Disco 121 134,55 524
34 67 00817 637.1 0,002738636 35 Cambio de seccién - - -
35 289 0,0664 517,73 | 0,00257687 36 Disco 0 406,00 23,48
365 224 0.0566 441.35 | 0.00233433 37 Cambio de secoién Q 40.82 231
37 146 0.0566 441.35 0,00238433 38 Digco 0 78.94 5,62
38 251 0,0695 542,04 | 0,00348024 38 Cambio de seccidn
39 250 0,2448 1807.88 | 0.005831637 40 Cambio de seccidn
40 247 0.1270 BE0.44 0.00405641 41 Disco 51 1142.89 88,12
41 327 0,1270 000,44 | 0,00405641 42 Disca 51 1222,67 108,77
42 204 0.1270 890,44 0,00405641 43 Cambio de seeeion - - -
43 151 0.0803 704.02 0.00084828 44 Digco 43 1840,03 117,68
44 472 0,0903 704,02 | 0,00064829 45 Cambio de seccién
45 320 00412 321.26 0,00013489 46 Cajinete - - -

Usando estos datos se obtuvieron las velocidades criticas y las formas modales en forma numérica. En la tabla 2 se
presentan los resultados obtenidos junto con la estimacién de velocidades criticas realizada a partir de las mediciones de
vibraciones durante el arranque de la turbina. En la Figura 4 se presentan las formas modales obtenidas numéricamente.

Estas mediciones fueron realizadas empleando los sensores de monitoreo continuo de la turbina y un sistema de adquisicion
descripto en el punto siguiente. En las mediciones se pudo determinar que la zona de la primera velocidad critica esta en el
orden de las 1775 r.p.m. y la segunda entre las 2870 y las 3030 r.p.m. La tercera velocidad critica no es alcanzada durante el
arranque pero del modelo numérico, se desprende que la maquina funciona muy cerca de ésta, por lo tanto el desbalance
residual por pequefio que resulte tendra una fuerte incidencia en el comportamiento de la maquina.



Tabla 2 Velocidades Criticas de la Turbina.

Obtenida mediante Estimad ¢ mediciones
Velocidad critica Software de Matriz de ado por mediclone
. durante el arranque
Transferencia

1 1774r.p.m. 1760r.p.m.

2895r.p.m. 3030r.p.m.
3 5524r.p.m. ND

Modo 1

" e " I TR T

Modo 2

Modo 3

Figura 4 Formas modales.

5. Obtencion de los datos de vibracion

Para la medicion de vibraciones se utilizé un sistema de adquisicion de datos de 16 canales con filtros fijos en 1kHz y tatjeta
de adquisicién de datos NI USB-6016 de 16 bit y 200 kHz de frecuencia de muestreo méxima y software de adquisicién 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.

mils Vibraciones de Turbina Arranque RU 4
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Figura 5 Respuesta del rotor durante el arranque de prueba RU4 hasta las 2900 R.P.M.

El equipo no logré superar en forma segura la segunda velocidad critica hasta el arranque RU 7. En los arranques anteriores,
con diferentes pesos de prueba, se disparaban las vibraciones y los sistemas de seguridad detenfan la marcha. En la Figura 5
se presenta la respuesta en una de las corridas iniciales sin pesos de prueba del arranque RU 4 que fueron tomadas como
valores iniciales para los calculos de balanceo en este trabajo.



6. Equilibrado

Los datos empleados en este trabajo se deben a un proceso de balanceo iterativo donde se us6 el método de balanceo a dos
planos con una unica velocidad de rotacién, por coeficientes de influencia. Este método empleado normalmente estd
incorporado en los analizadores de vibraciones mas completos de uso comercial que utilizan los técnicos de balanceo de las
empresas que ofrecen el servicio. Pero como generalmente, se toma una unica velocidad de prueba, el procedimiento
empleado no permite lograr un balanceo adecuado en forma ripida y segura, ya que no aprovecha todos los datos
disponibles. Con los datos de ese equilibrado se presenta en este trabajo como con el método de balanceo modal se
hubieran reducido las corridas de prueba aproximandose a la solucién final adoptada.

Durante la toma de datos se realizaron 25 arranques de prueba con distintas configuraciones de pesos de correccion dado
que el equipo no lograba llegar a la velocidad de régimen. Originalmente se intentd un balanceo a dos planos con el método
de los coeficientes de influencia. Primero se intent6 corregir el balance usando los planos de escape y admisiéon del equipo
(P-Ex y P-In), luego en el arranque RU 17 se incorporé el tercer plano (P-D).

Como observa de la Figura 5, para la velocidad de 1775 t.p.m., primera critica, las vibraciones son reducidas por lo que no
parece necesatio correccion alguna de la primera componente modal de desbalance, no obstante, se decide hacer los calculos
usando como respuesta inicial la corrida RU 4 que se realizo sin masas de prueba y las corridas RU 5y RU 6 que emplearon
una Unica masa de prueba. La figura siguiente muestra la respuesta en arranque durante la corrida RU 6.

e Vibraciones de Turbina Arranque RU 6
14
12

1o

2 po S E—
S

500 1.000 1.500 2.000 2500 3.000

——

—TEX —TEY nx ny RPM
Figura 6 Respuesta del rotor durante el arranque de prueba RUG hasta las 3200 R.P.M.

La tabla 3 resume los valores de masas de correccién estimados por el método de equilibrado modal para la 1% velocidad
critica.

Tabla 3: Resumen e calculos masas de correccion primera velocidad critica 1775 R.P.M.

Arranque Arranque de Plano de Masa de Masa
Inicial Prueba correccion pruebas determinada
RU 4 RUS5 P-Ex 312g <-105° | 115g<232°
RU 4 RUG6 P-EX 756g<-110° 127g<221°

Como la respuesta al pasar por la primera velocidad critica era aceptable antes de colocar pesos de prueba, y el valor de las
masas calculadas es muy pequefio se decide no compensar la primera componente modal de desequilibrio. El paso siguiente
del método propuesto requiere compensar la segunda componente correspondiente a la segunda velocidad critica.

Vibraciones de Turbina Arranque RU 7
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Figura 7 Respuesta del rotor durante el arranque de prueba RU7 hasta las 4600 R.P.M.



Para compensar la segunda componente modal se emplean las mediciones de los arranques RU7 (Figura 7) y RU8 donde el
equipo logré superar la segunda velocidad critica y a partir de ellas se determinan las masas de correccién para el segundo
modo. La tabla 4 resume los valores de masas de correcciéon estimados por el método de equilibrado modal para la 2%
velocidad critica.

Tabla 4: Resumen e calculos masas de correccién primera velocidad critica 2895 R.P.M.

Arranque Arranque de Plano de Masa de Correcciéon | Correccion
Inicial Prueba Prueba pruebas P-In P-EX
RU 4 RU 7 P-Ex 1371g <-95° | 861g<21° 645g<224°
RU 4 RU 8 P-In 1085¢<52,8° | 1277g<52° | 852¢<232°

A partir de estos calculos resumidos en la Tabla 4, comparando con el equilibrado realizado in situ, se puede afirmar que
usando el método convencional a dos planos, recién luego de los calculos usando los datos del arranque RU 16, se llego a
una configuracién de pesos similar a la determinada por el balanceo modal, para poder superar en forma segura la segunda
velocidad critica y luego de este arranque se comenzé a probar con el tercer plano de correccion.

Entonces para equilibrar el tercer modo se tomaran los arranques siguientes RU 17 y RU 18. En el arranque RU 17 las
masas de correcciéon colocadas fueron en el plano de escape M P-Ex 612 gr con un angulo de 225° y en el plano de
admisién P-In 1067 gr con un angulo de 39,4°. Estas masas logran compensar el desbalance debido a la segunda
componente modal y son similares a las calculadas por el método de equilibrado modal.
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Figura 8 Respuesta del rotor durante el arranque de prueba RU18 hasta las 5420 R.P.M.

El arranque RU 18 (Figura 8) incorpora una masa de prueba en el plano central P-D y se usara para determinar las
componentes de correccion para el tercer modo. En un sentido estricto se deberfan alcanzar las 5550rpm, pero como el
equipo trabaja a 5420rpm se tomara la velocidad de régimen. La tabla 5 resume los valores de masas de correccion
estimados por el método de equilibrado modal para la 37 velocidad critica.

Tabla 5: Resumen e cilculos masas de correccién primera velocidad critica 5420 R.P.M.

Corrida Corrida con Plano de Masa de Masa Masa Masa

Inicial masa de Prueba pruebas determinada | determinada | determinada
prueba P-In P-D P-EX

RU 17 RU 18 P-D 311g <235° | 103g<-37,5° | 138g<142° 317g<142°

La tabla 6 resume las masas de correccién que se debetian haber colocado para compensar la segunda y tercera
componentes modales segin los cilculos realizados por el método de equilibrado modal, usando los arranques RU 04, RU
08, RU17 y RU 18. En comparacién se presentan los pesos realmente colocados luego de las 25 corridas de pruebas usando
el método de balanceo a dos planos.

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

Mas Mas determinada Mas
determinada P-D determinada
P-In P-EX
Balanceo modal 1280g<48° 138g<142° 912g<-148°
Masas instaladas 1241g<52° 457g<113° 895¢<-135°

Finalmente luego del proceso de equilibrado se elige la configuracién adoptada en el arranque RU 22 (Figura 9) usando las
masas de la Tabla 6. 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 de vibraciones en turbina de gas
medidas en el eje para funcionamiento seguro durante tiempos prolongados, a excepcion del sensor TI'Y situado del lado de
admisién que estaba un poco por encima del limite antes mencionado.
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Figura 9 Respuesta del rotor durante el arranque de prueba RU22 hasta las 5420 R.P.M.

7. Conclusiones

En resumen, el empleo del método de balaceo modal en este equipo hubiera permitido reducir el nimero de corridas de
prueba dado que del arranque RUS se habria pasado al arranque RU 17 y luego del arranque RU18 al final del proceso. Por
lo que con 7 arranques (RU 04, RU 05, RU 06, RU 07, RU08, RU 17 y RU 18) se habrian conseguido los mismos
resultados.

En cuanto al equilibrado del equipo en si, las vibraciones sugieren que es necesatio incrementar la masa en el plano de
admision y reducir la fase a un valor entre 38° y 48°, pero con tal propdsito se debetfan construir pesos especiales de
tungsteno dado que no hay espacios disponibles para colocar mas pesos de correccion.

El equipo estudiado funciona demasiado cerca de una de sus velocidades criticas, entonces atin cuando el desequilibrio
residual sea muy bajo, las vibraciones resultan elevadas. Se requieren nuevas pruebas de balanceo a la velocidad de operacion
para intentar reducir aun mas las vibraciones finales.
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