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Sumario

El desbalanceamiento de rotores es uno de los problemas mas frecuentes en la empresa. Para efectos
del balanceamiento, los rotores se clasifican como rotores rigidos y rotores flexibles,
diferenciandose principalmente por su velocidad de operacion. Los métodos para balanceamiento de
rotores rigidos, a pesar de la gran cantidad de afios que llevan en estudio, muchas veces muestran
problemas de exactitud, despertando el interés de los operadores en conocer el origen de dichos
problemas.

En la actualidad muchas maquinas rotatorias, operan a velocidades que superan su primera
velocidad critica, considerandose rotores flexibles. Debido a la complejidad de balanceamiento para
este tipo de rotores, es muy comdn que en la industria se intente realizar un balanceamiento en 2
planos a velocidades mucho méas bajas que las de operacion en terreno como si fueran rotores
rigidos, apoyandose en recomendaciones realizadas por la norma [ISO 11342, 1994]. Sin embargo,
el comportamiento de un rotor flexible esta determinado por sus modos de vibrar, lo cual no se
considera en un balanceamiento a baja velocidad e inevitablemente se producird un efecto en la
deflexion del rotor que es necesario investigar.

En el presente trabajo se realiza un estudio y analisis de los métodos de balanceamiento para rotores
rigidos, evaluando las posibles fuentes de error en los resultados y el comportamiento de un equipo
comercial de balanceamiento. Para el caso de los rotores flexibles, se analiza el efecto del
balanceamiento a baja velocidad, realizando un modelo numérico, una estimacion analitica y
pruebas experimentales, con el propoésito de entregar un fundamento a las recomendaciones de
balanceamiento indicadas por la norma ISO 11342 de manera que el ingeniero de terreno pueda
tomar adecuadas decisiones para el balanceamiento de estos.

Se concluye en este trabajo que a pesar de los errores de medicion que tienen los equipos
comerciales, existen recomendaciones y técnicas de balanceamiento que logran controlar la
propagacion de estos errores, mostrando mejores resultados aquellos métodos con medicién directa
de fase de la vibracion.

Para el balanceamiento de rotores flexibles a baja velocidad, se demuestra que solo se reducen las
vibraciones originadas por los 2 primeros modos de vibrar y de forma limitada, ya que tedéricamente
no es posible alcanzar un desbalanceamiento nulo. Para los modos de vibrar de orden superior, se
podrian tener incluso efectos negativos, lo cual es consistente con la recomendacion realizada por la
norma ISO 11342, donde menciona que los rotores balanceados a baja velocidad no deben operar
cerca de su segunda velocidad critica.



Nomenclatura

Simbolos latinos

Coeficientes de influencia.
Valor de la vibracion.
Desbalanceamiento.

Amplitud de la vibracion en descanso derecho.
Fuerza.

Desbalanceamiento especifico.
Masa puntual.

Masa total.

Desplazamiento.

Distancia.

Tiempo.

Rigidez.

Velocidad de rotacion
Desbalanceamiento puntual.
Deflexion.
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Subindices

*1 Plano de desbalanceamiento 1.

*2 Plano de desbalanceamiento 2.

*q Plano ubicado en el centro de masa.
r Valor residual.

p Valor de prueba.

Simbolos griegos

) Angulo que representa la fase de la vibracion.
0 Angulo.

< Fase de la vibracion.

Abreviaciones

CM Centro de masa.
LVM Laboratorio de Vibraciones Mecanicas.

Amplitud de la vibracion en descanso izquierdo.

1*  Descanso numero uno.
2~ Descanso nimero uno.
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Capitulo 1
Introduccion

Un problema muy comun en el diagndstico de maquinas mediante analisis de vibraciones es el
desbalanceamiento. Este se define como la condicion que adopta un rotor cuando su eje principal de
inercia no es coincidente con su eje de rotacion [D. J. Rodrigues et al, 2008] [J. S. Rao, 1983].
Cuando esto ocurre, se genera una fuerza centrifuga y en consecuencia sobrecarga sobre los
descansos del rotor, disminuyendo su vida util nominal y generando altos niveles vibratorios.

Este problema es de suma importancia considerando que la vida Gtil de un rodamiento se determina
por la ec (1-1). De esta expresion se observa que esta fuertemente influenciada por la carga dinamica
que este soporta.

=&

donde:

L1o: Vida nominal estimada expresada en millones de revoluciones. Para una prueba de rodamientos
de iguales caracteristicas un 90% alcanzara esta vida util.

C: Capacidad de carga dinamica.

P: Carga dindmica equivalente.

p: Exponente de duracion (p=3 para rodamiento de bolas y p=10/3 para rodamientos de rodillos).

El desbalanceamiento tiene mdaltiples origenes que van desde su construccion y ensamble hasta
desgaste o pérdida de material debido a la continua operacion, por lo que en la industria se necesita
continuamente intervenciones que corrijan este problema, intentando mejorar la distribucion de
masa en el rotor de manera de minimizar las fuerzas centrifugas.

Para efectos del balanceamiento, las normas ISO clasifican los rotores como: rotores con
comportamiento de “rotor rigido” y de “rotor flexible”. La norma [ISO 1940,1986-2003], define que
los rotores rigidos, son aquellos que tienen una velocidad de funcionamiento inferior al 75% de su
primera velocidad critica, de lo contrario, se considera rotor flexible.

En Figura 1.1 se ilustra el comportamiento que experimenta un rotor a medida que su velocidad de
rotacion aumenta, considerando descansos infinitamente rigidos en direccién radial. Se observa que
la deflexion del eje del rotor es dependiente de la velocidad de rotacion. Un rotor de radio “r”, con
una masa desbalanceada “m” en su periferia, esta expuesto a una fuerza centrifuga igual a:



F. = m(r + s)w?, (1-2)
donde:

m: Masa desbalanceada.

r: Radio del rotor.

s: Deflexion del eje en la posicion axial en que se encuentra la masa desbalanceada.
w: Velocidad de rotacion.

Para velocidades de rotacion menores al 75% de la primera velocidad critica del rotor, los
desplazamientos vibratorios producto de la deflexion, se consideran pequefios en relacion a la
distancia “r” donde se ubican los desbalanceamientos del rotor. En base a lo anterior, el
desbalanceamiento que genera la deflexion se puede despreciar respecto al desbalanceamiento
admisible del rotor y en consecuencia se considera que el rotor tiene un comportamiento de rotor
rigido (su eje no se deforma).

Comportamiento Comportamiento
de rotor rigido de rotor flexible
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Figura 1.1 Comportamiento de un rotor en funcién de su velocidad de rotacion.

Los métodos de balanceamiento de rotores rigidos, se han estudiado desde los afios 80°, sin
embargo, en la practica no siempre resultan efectivos. Existen numerosas publicaciones en que se
evallan estos métodos, investigando cual entregaria resultados mas exactos. [L. J. Everett, 1987,
1997] y [V. Ramamurti et al, 1989] discuten la utilizacién de la fase de la vibracion en los métodos
de balanceamiento, proponiendo que la medicion de la fase afiade un error extra a los calculos y por
lo tanto seria mas exacto un método basado sélo en la amplitud de la vibracion. Los resultados del
balanceamiento dependen directamente de estos errores en las mediciones, pero en la actualidad los
instrumentos de medicion son mucho maés precisos que en los afios 80’ y es interesante conocer si
efectivamente los métodos con medicion de fase son mas precisos.



Los equipos de medicion y andlisis de vibraciones disponibles hoy en dia, en la mayoria de los
casos, permiten reducir el desbalanceamiento de un rotor a valores muy bajos. Sin embargo,
especificar desbalanceamientos residuales demasiado bajos podria ser antieconémico, pues
requeriria balancear los rotores muy seguidos con la consecuente pérdida de produccion que ello
conlleva. Es necesario entonces, especificar en qué grado de balanceamiento se deben mantener los
rotores, de manera de obtener un 6ptimo entre lo técnico y econémico.

Continuamente se investigan casos particulares en los cuales resulta complejo alcanzar valores de
vibracion admisibles [J. Harrell, 1999], entre estos casos destacan los rotores en voladizo y rotores
delgados. En respuesta a este problema, [R. Fox, 1998] y [Commtest Instruments, 2005] entre otros,
proponen un nuevo método llamado “Método por partes”, el cual segin la experiencia entregaria
mejores resultados. Cuando se aplica uno de estos métodos, se esta expuesto a los mismos errores de
medicion mencionados anteriormente, por lo cual es interesante encontrar un argumento o pruebas
experimentales que aclaren al operador por qué un método es superior a otro.

Como es imposible alcanzar un desbalanceamiento nulo, se acude a normas o estdndares
internacionales que entregan recomendaciones para determinar cuando un rotor se considera
balanceado. En el caso de rotores rigidos, se utiliza la norma I1ISO 1940, la que define cual es el
desbalanceamiento especifico para cada tipo de rotor, intentando limitar asi las fuerzas que reciben
los descansos de la maquina, lo que no se debe confundir con la magnitud de las vibraciones en los
descansos.

La norma [ISO 11342, 1994] define un rotor con comportamiento de rotor rigido como un “rotor
cuyo desbalanceamiento puede ser corregido en 2 planos arbitrariamente seleccionados, de manera
que luego de la correccion, su desbalanceamiento no cambia significativamente a ninguna velocidad
entre la partida y su maxima velocidad de operacion”.

Lo sefialado anteriormente por la norma, responde una pregunta recurrente en las industrias: ¢se
puede balancear en una méaquina balanceadora a una velocidad significativamente menor a la
velocidad de funcionamiento del rotor en terreno? La respuesta a esto depende del tipo de rotor que
se esté balanceando, ya que si se trata de un rotor con comportamiento rigido, la respuesta es si. Si
se trata de un rotor con comportamiento flexible, la respuesta seria no. Sin embargo, existen
determinadas clases de rotores con comportamiento de rotor flexible, que al ser balanceados a baja
velocidad, logran disminuir las vibraciones originadas por el desbalanceamiento. En base a esto,
continuamente en la industria se intenta llevar a cabo el balanceamiento de rotores flexibles en
maquinas balanceadoras que giran a velocidades notablemente menores a su velocidad real de
funcionamiento (bajo su primera frecuencia natural), a pesar de los problemas de exactitud al
balancearlos como rotores rigidos.



En la literatura se estudian métodos de balanceamiento para rotores flexibles, siendo el método méas
usual el llamado “método modal”. Este método se discute en [O. Mitsushita, 1995] [D. Han, 2007],
entre otros, indicando que un rotor flexible podria ser balanceado excitando por separado cada modo
de vibrar que se desea balancear, considerando que cuando el rotor opera cerca de una frecuencia
natural, tiene una deflexion dominada principalmente por el modo de vibrar excitado. [J. Tonnesen,
2003], utiliza el método de coeficientes de influencia para rotores flexibles, el cual usualmente se
aplica a rotores rigidos [L. J. Everett, 1987, 1997] [V. Ramamurti et al, 1989], concluyendo que éste
se puede aplicar a rotores flexibles balanceando a alta velocidad, ya que existen rangos en que se
tiene una relacion lineal entre el desbalanceamiento y la vibracion medida, lo que es apoyado mas
tarde por [Z. Racic et al, 2007], pero destacando que el rotor queda balanceado s6lo para la
velocidad a la cual se realizo el balanceamiento.

En los estudios mencionados anteriormente, se discuten balanceamientos a alta velocidad, lo cual se
podria realizar en terreno en condiciones reales de operacién. Sin embargo, en la mayoria de los
casos esto no es posible, ya que se necesita instalar masas de prueba y continuas paradas de la
maquina. La solucidn entonces es realizar el balanceamiento en una maquina balanceadora.

Cuando se utiliza una maquina balanceadora comercial para realizar el balanceamiento de un rotor,
se presentan los siguientes inconvenientes:

e No siempre es posible alcanzar la velocidad de funcionamiento en terreno para rotores de gran
peso y alto momento de inercia.

e El efecto aerodindmico que genera el rotor al girar a una alta velocidad, resulta muchas veces
peligroso. De hecho, para poder balancear maquinas de alta velocidad seria necesario hacerlo en
un recinto en vacio. Maquinas balanceadoras de éste tipo no existen en Sudamérica.

Este es un problema que despierta el interés de poder realizar un balanceamiento de rotores flexibles
a velocidades bastante menores que su valor de funcionamiento en terreno. Actualmente para este
problema, se recurre a la norma [ISO 11342, 1994] para balanceamiento de rotores flexibles, la que
sostiene que segun la experiencia, existe una clase determinada de rotores flexibles que pueden ser
balanceados a baja velocidad obteniendo resultados satisfactorios. Para este caso, si se realiza un
balanceamiento a baja velocidad como si fuera un rotor rigido, ¢es correcto considerar un
desbalanceamiento admisible segun los limites indicados por la norma ISO 1940? En ese caso la
respuesta es no, ya que el comportamiento de los rotores flexibles frente a un desbalanceamiento, no
solo estd determinado por el valor de éste, sino que también por la posicion y la velocidad de
operacion.

Cuando se opera como rotor flexible, el eje del rotor se deflecta segun sea el modo de vibrar
predominante para su velocidad de operacion como indica la Figura 1.2. Entonces, un rotor con un



desbalanceamiento ubicado en un plano central no tendra el mismo comportamiento si opera cerca
de su primera, segunda o tercera frecuencia natural.
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Figura 1.2 Modos de vibrar en flexion de un rotor.

En la literatura, existen autores que intentan realizar un balanceamiento de rotor flexible utilizando
el minimo de carreras posibles a alta velocidad. Es asi como en [B. Xu et al, 2000] se desarrolla una
técnica de balanceamiento que no requiere de una masa de prueba, lo que minimiza las carreras a
alta velocidad, pero necesita de un modelo numérico lo que resulta en un proceso complejo y
particular para cada rotor. Siguiendo con la idea de evitar el trabajo a alta velocidad, en [S. Liu,
2007] se desarrolla un método que permitiria balancear rotores flexibles a baja velocidad, [S. Liu et
al, 2008] y [Y. Liao, 2010] contintian este estudio y logran demostrar que la precision del método en
estudio, dependera de la posicion en que se ubiquen los sensores, ademas de la isotropia del rotor
entre otros parametros. Sin embargo el estudio que realizan estd enfocado a velocidades inferiores a
la segunda velocidad critica y a un balanceamiento en los mismos planos que contienen el
desbalanceamiento.

Actualmente se buscan caracteristicas en los métodos de balanceamiento como son: menor tiempo
de ejecucion, baja velocidad de balanceamiento y exactitud de los resultados, por lo tanto un
objetivo de este trabajo es estudiar y cuantificar el efecto de balancear un rotor flexible como un
rotor rigido, con el fin de tener un fundamento teérico o experimental de las recomendaciones
hechas por la normay la literatura en el tema del balanceamiento a baja velocidad.

En resumen, los principales alcances de esta tesis son:

e Programar los métodos de balanceamiento para rotores rigidos. Evaluando su exactitud desde el
punto de vista tedrico y experimental, en particular el método de coeficientes de influencia y el
método de balanceamiento por partes, para determinar cuando y porque utilizar un método u
otro.

e Simular sefiales numéricas para determinar cuéles son las fuentes reales de error e inestabilidad
en la medicion con un equipo comercial, en particular el equipo CSI 2130.

e Analizar el comportamiento de un rotor flexible perteneciente a la clase 2 de la norma ISO
11342, cuando se realizar un balanceamiento a baja velocidad.



e Modelacion numérica del efecto que se produce al balancear un rotor flexible a baja velocidad
para rotores clase 2 segun ISO 11342. Comparacion de esto con la solucién analitica presente en
la literatura y con los resultados experimentales.

e Cuantificar el efecto de un balanceamiento a baja velocidad de un rotor flexible y entregar
fundamentos a las recomendaciones de balanceamiento hechas en la literatura.

La organizacién de los contenidos se da de la siguiente forma:

Capitulo 2: Nociones bésicas de balanceamiento y de los tipos de desbalanceamiento encontrados en
rotores rigidos.

Capitulo 3: Estudio de las técnicas mas utilizadas en la actualidad para balanceamiento.
Capitulo 4: Se analizan las limitaciones del balanceamiento en un plano.

Capitulo 5: Errores en el proceso de balanceamiento, particularmente errores de medicion.
Analizando la performance del programa de balanceamiento del equipo CSI 2130.

Capitulo 6: Estudio de los rotores flexibles y su balanceamiento a baja velocidad, realizando una
evaluacion tedrica y experimental.



Capitulo 2
Desbalanceamiento de un rotor rigido

El desbalanceamiento de un rotor rigido, se puede dividir en desbalanceamiento estatico y
desbalanceamiento de cupla, los que sumados constituyen un desbalanceamiento dindmico, tal como
se muestra en Figura 2.1. El desbalanceamiento estatico es equivalente a tener sélo una fuerza
actuando en el centro de masa del rotor, en cambio el desbalanceamiento dinamico sera una fuerza
sumada a una cupla desbalanceada, por lo cual, al momento de la correccion de un
desbalanceamiento dinamico en rotores rigidos, se necesita un minimo de 2 planos para afiadir una
cupla que logre contrarrestar la cupla originalmente desbalanceada.

d
—»
-—- . . . | . . .
m m Eje principal @ m Eje principal
_____________________ de inercia - - de inercia
i B | — |

1 2 1 -7 2
I<L>b 1 mm 000 |

' <€ —> :

<€ >

Desbalanceamiento estatico Desbalanceamiento de cupla

Eje principal W m
de inercia
|:. - - .:|
CIvE —=
x -~
1 -7 2

m .1’1’1

Desbalanceamiento dinamico

Figura 2.1. Tipos de desbalanceamiento.

2.1. Desbalanceamiento estatico

Se define como cualquier desbalanceamiento que desplace de forma paralela el eje principal de
inercia del rotor, alejandolo del eje de rotacién (en direccion radial). Considerando un rotor rigido
como el que se ilustra en la Figura 2.1, las fuerzas estaticas sobre los descansos, generadas por este
tipo de desbalanceamiento, estan dadas por las ecs. (2-1) y (2-2). Se observa que estas fuerzas



dependen de la geometria del conjunto, donde las distancias entre los descansos y los planos de
correccion serén responsables de la fuerza que soporte cada descanso.

+b -
F, = (a c )UQ2 (2-1)
2c—a—>b -
Fl:( c )UQZ' &

donde:

F;, F,: Fuerzas sobre los descansos.

a, b y c: Son distancias indicadas en Figura 2.1.

U = r - m: Desbalanceamiento de la masa m ubicada a una distancia r.
Q: Velocidad de rotacién

Lo anterior toma importancia cuando el centro de masa del rotor no estd a la misma distancia de
cada descanso ya que las fuerzas sobre cada descanso no seran iguales en magnitud. Por ejemplo,
para el caso de un rotor en voladizo como el mostrado en la Figura 2.2, se tiene que un descanso
soporta fuerzas de mayor magnitud.

Figura 2.2 Rotor en voladizo desbalanceado

Para este rotor se tiene que la fuerza en el descanso 2 es superior a la fuerza en descanso 1 e incluso
superior a la fuerza centrifuga originada por la masa desbalanceada. Este efecto sera el responsable
de que en algunos casos es de vital importancia corregir de manera precisa el desbalanceamiento
estatico.

2.2. Desbalanceamiento de cupla

Consiste en 2 desbalanceamientos iguales en magnitud y ubicados en planos con diferente posicion
axial, los cuales se encuentran separados angularmente por 180° En esta condicion de
desbalanceamiento, se produce interseccion del eje principal de inercia con el eje de giro del rotor en
el centro de masa de este como se ilustra en Fig. 2.1. Las fuerzas estaticas sobre los descansos
debido al desbalanceamiento de cupla estan dadas por la ec.(2-3).
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Fz = ( c )UQ = _F1 ) (2'3)

donde:

a, b y c: Son distancias indicadas en Figura 2.1.
U = r - m: Desbhalanceamiento de la masa “m” ubicada a una distancia “r”.
Q: Velocidad de rotacion

Para el caso de un deshalanceamiento de cupla, se tiene de la ec. (2-3) que las fuerzas impartidas a
los descansos tienen igual magnitud pero con signo opuesto lo que indica un desfase entre las
fuerzas de 180°. Se debe notar que las fuerzas seran iguales independiente de la configuracion del
rotor, por lo tanto, no existe el mismo problema que se da con el deshbalanceamiento estéatico.
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Capitulo 3
Técnicas de balanceamiento para rotores rigidos

A continuacion se explica la teoria de las técnicas mas utilizadas para el balanceamiento de rotores
rigidos. Este tipo de rotores necesita en general 2 planos de correccion para eliminar el
desbalanceamiento dinamico, pero también existen métodos que realizan el balanceamiento en un
solo plano y es importante saber cudndo aplicar uno u otro.

3.1. Método de las 4 carreras

Este método permite balancear en un solo plano, por lo cual en principio sélo serviria para corregir
el desbalanceamiento estatico. Una gran ventaja del método es que s6lo se necesita medir amplitud
de la vibracién y en consecuencia menos instrumentacion.

Para este método, al igual que los que se explican més adelante, se considera que la relacion entre la
vibracion medida en un descanso y el desbalanceamiento de un plano es lineal. Esta relacion esta
expresada por la ec. (3-1).

Vio = A11Uy, (3-1)
donde:

V,0: Vibracion inicial del rotor medida en el descanso 1.
U, : Desbalanceamiento inicial en el plano 1.
A;;: Coeficiente que relaciona la vibracion del descanso 1 con el desbalanceamiento en el plano 1.

En base a esta relacion, se puede expresar una relacion con un desbalanceamiento introducido como
se muestra en la ec. (3-2).

Vlk —_ V10 = A1Up ) k = 1,2,3. (3'2)
donde:

k: Numero de la medicion con masa de prueba.
V,x: Vibracion medida en el descanso 1 con una masa de prueba en el plano 1.
U, Desbalanceamiento introducido por una masa de prueba.

La ec. (3-2) se puede escribir de manera conveniente, separando la magnitud y fase de la vibracion
como indica la ec.(3-3).
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&y U
— Vi =22 + [Vyo| Py, = —IA|U (3-3)

donde:

®: Fase de la vibracion.
|V|: Magnitud de la vibracion.

En la ec. (3-3), se tienen 4 incognitas con lo que se forma un sistema de 4x4 considerando las 3
mediciones mas la ec. (3-1). Estas ecuaciones se pueden generalizar para 2 planos lo que permite
llevar a cabo un balanceamiento en 2 planos sin medicion de fase, el método generalizado lo
presenta [L.J Everett, 1987] y durante este trabajo se programa en ambiente LabView para realizar
una evaluacién experimental. Ver punto 3.2.

En base a esta teoria, el procedimiento consiste en medir 4 valores de amplitud de la vibracion: un
valor de vibracion inicial y 3 valores con una masa de prueba ubicada en 3 posiciones distintas del
rotor. Los pasos para llevar a cabo este método son:

Primero: Se mide la amplitud de la vibracion inicial en el descanso (|Vy,|).

Segundo: Se ubica una masa de prueba (mp) a 0° (arbitrario) y se mide vibracion en el descanso
(IV11).

Tercero: Se ubica la masa de prueba en un angulo 6, cercano a 120° y se mide la vibracion (|V;,1).
Cuarto: Se ubica la masa de prueba en un angulo 6, cercano a 240° y se mide la vibracion (|V;3])

A partir de estos datos se realiza una suma de vectores grafica que consiste en crear un circulo con
radio igual a la amplitud V;,, luego sobre este circulo se crean 3 circulos mas ubicados en los
angulos 0°, 6, y 6, y que tienen un radio de |V4], |Vi2| Y |V;3| respectivamente como se muestra en
la Figura 3.1. Luego se traza un vector V. desde el origen a la interseccién de estos 3 ultimos
circulos, donde el modulo de este vector corresponde al desbalanceamiento requerido para balancear
el rotor y el angulo corresponde a la posicion de la masa correctora. Conocido estos valores, se
puede balancear ubicando una masa correctora m, determinada por la expresion:

Vol

me = mp |Tr|, (3'4)

donde:

m,,: Masa de prueba utilizada en los angulos 0°, 120°y 240°,
Vy: Magnitud vibracion inicial.
V,: Magnitud del vector indicado en la Figura 3.1.



12

Magnitud vibacion
e e . o
inicial 0

Magnitud vibracion con
masa de proeba a 0°

Magnitud vibracion con
masa de prueba a 120°

Magnitud vibracién con
masa de prueba a 240°

Figura 3.1. Método de las 4 carreras.

Como se observa en la Figura 3.1, los 3 circulos creados con los valores medidos no necesariamente
se intersectan en un punto especifico, creando un area de interseccion entre estos circulos. En este
caso V. serd la distancia del centro del circulo generado con la vibracion inicial, al centroide de esta
area. Cabe mencionar que con esto se esta realizando una aproximacion del vector resultante lo que
implicard un error en el resultado.

3.2.  Método de las 7 carreras para balanceamiento en 2 planos

En la mayoria de los casos se necesitara un balanceamiento en 2 planos que logre corregir un
desbalanceamiento dinamico. Este método, basado solo en la medicién de amplitudes, permite
balancear rotores en 2 planos. Para llevar a cabo el proceso, se deben realizar 7 carreras y 14
mediciones de amplitud de la vibracién (2 por carrera), para luego calcular la fase de cada vibracion
en base a las amplitudes conocidas. En [V. Ramamurti et al, 1989] se evalla este método
sosteniendo que el hecho de no utilizar medicion de fase de la vibracion, conlleva a menos errores
en los resultados. Los pasos para llevar a cabo este método se indican a continuacion:

Primero: Se mide la amplitud de la vibracién inicial en descanso 1 (|V;,]) y descanso 2 (|V,,]).
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Segundo: Se ubica una masa de prueba en el plano 1 a 0° y se mide la amplitud de las vibraciones en
ambos descansos (|V;1l,|V,1]). A continuacion se ubicaran masas de prueba en 2 angulos distintos

CPRYAPS

Tercero: Se ubica una masa de prueba en el plano 1 en la posicion 6, y se mide la amplitud de las
vibraciones en ambos descansos (|Vy1'], [V21']).

Cuarto: Se ubica una masa de prueba en el plano 1 a 6,° y se mide la amplitud de las vibraciones en
ambos descansos (|Vy1"], [Vo1"|).

Las masas de prueba del segundo, tercer y cuarto paso se ubican en lo posible equidistantes para
obtener mejor aproximaciones, ya que existen errores de medicidén que se comentaran mas adelante.
Sin embargo, tericamente el método es exacto.

Quinto: Se repite desde el segundo al cuarto paso, pero con la masa de prueba ubicada en el plano 2,
obteniendo (|Vi2l, [Vazl, [Vi2'], V22|, Va2 y (V22 "))

Sexto: conocidos estos valores se procede a calcular la fase para cada vibracion de la siguiente
forma:

El &ngulo de los vectores anteriores se puede calcular en base a las amplitudes y a la posicion de las
masas de prueba. Por ejemplo, utilizando 6,=90° y 6,=180° a V,, se asigna como punto de
referencia (0°) y V;, se puede calcular en base a V; .

Si se observa la Figura 3.2, los segmentos OA, OB y OC representan |Vyol, [Vi1] v [V11"'], se tiene
también que AB=AC ya que representan los desbalanceamientos introducidos ubicados en 180°.

B
Vibracion con masa de
prueba a 0° _ o
Vibracion sin masa
0 & de prueba
A
Vibracion con masa de
prueba a 180°
C

Figura 3.2. Diagrama para el célculo de fase basado en amplitudes.
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En el tridngulo OCB se puede expresar AB como:

0C2 + OB2
AB = (er—) — 0A? (3-5)

Y usando el teorema del coseno, el &ngulo ¢ es calculado como:

,|0B2 + 0A? — AB?

3-6
20BOA (3-6)

¢ = cos™

Luego para conocer el sentido de este angulo se ocupa el valor |V;,'|. De la misma forma se
calculan los angulos de fase para el resto de los vectores, finalmente teniendo los valores de
Vio» V20, Vi1, Vo1, V1o, Vo, se puede calcular el desbalanceamiento usando un método Ilamado
coeficientes de influencia que se explicara a continuacion.

3.3.  Método de los coeficientes de influencia para balanceamiento en 2 planos

Este método consiste en encontrar una relacion entre los desbalanceamientos contenidos en los
planos de correccidn y la vibracion en los descansos. Los pasos para aplicar éste método son:

Primero: EIl rotor se hace girar a la velocidad deseada de balanceamiento, se mide la vibracién
inicial en magnitud y fase en el descanso 1 (V,,) y en el descanso 2 (V).

Segundo: Se afiade una masa de prueba en el plano de correccién 1 y se hace girar para medir
vibracion en descanso 1 (Vy;) y en el descanso 2 (V,,). Esta masa afiadida genera un
desbalanceamiento introducido que esta dado por U;; = m, - r; en un angulo determinado (fase).
Esta masa afiadida debe producir cambios apreciables de magnitud o fase de la vibracion inicial, con
el fin de minimizar el error en los resultados. Ver punto 5.1.

Tercero: Se retira la masa de prueba del plano 1, se afiade al plano 2 y se repite el procedimiento de
medir las vibraciones en el descanso 1 (V,;) y en el descanso 2 (V,,).

Cuarto: Se obtienen los “coeficientes de influencia” que estan dados por:

Vi1V . . .
A = % - Relaciona vibraciones del descanso 1 con el plano 1.

t1

V31—V . . .
Ay = %: Relaciona vibraciones del descanso 2 con el plano 1.

t1

V-V . . .
A, = %: Relaciona vibraciones del descanso 1 con el plano 2.
t2
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V=V . . .
Ay, = %: Relaciona vibraciones del descanso 2 con el plano 2.
t2

Luego se pueden expresar las ecs. (3-7) y (3-8) que relacionan las vibraciones iniciales en un
descanso con los desbalanceamientos provenientes de ambos planos:

A1 Up +Ag; Uy = Vg (3-7)
Az1 - Up + Ay - Uy = Vs, (3-8)
donde:
U, ,: Desbalanceamientos iniciales del rotor para los descansos 1y 2 segun corresponda.

Despejando las ecs. (3-7) y (3-8) se tiene:

_ V1o 'Azz + Vzo 'A12
Ajqg Az —Ap Ay

U, (3-9)
U _V1o — A1 Uy

2 A, ’ (3-10)
Conocidos los desbalanceamientos iniciales se tiene que éstos son equivalentes a tener una masa
“m” a una distancia r (radio de correccion), con lo que se puede contrarrestar la fuerza que ésta
genera con otra masa de igual magnitud ubicada a 180° en el mismo plano.

Este método también es aplicable a un solo plano reduciendo las mediciones a un solo plano con lo
cual se tendra un solo coeficiente de influencia. La ecuacion para encontrar el desbalanceamiento se
reduce a la ec (3-11) y de forma analoga es aplicable a cualquier plano del rotor.

Ay U =V (3'11)

3.4.  Método por partes

Para algunos rotores en particular como son los rotores delgados y rotores en voladizo, utilizan un
método que balancea de forma separada el desbalanceamiento estatico y el de cupla [Commtest
Instruments, 2005], esto se debe a que utilizando la forma tradicional no se alcanzan valores
aceptables de vibracion residual.

Este metodo de balanceamiento se utiliza en general para los rotores en que se sabe de antemano que
el desbalanceamiento predominante es el desbalanceamiento estatico y consiste en encontrar el
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desbalanceamiento corrector en 2 planos mediante el método de coeficientes de influencia. La suma
de los desbalanceamientos correctores sera equivalente al desbalanceamiento estatico y la resta
corresponde al desbalanceamiento de cupla. Para visualizar esto, se considera un rotor cualquiera,
con 2 planos de correccion como muestra la Figura 3.3. Si se traslada la fuerza generada por 2
desbalanceamientos cualesquiera al centro de masa, se generara una fuerza ubicada en el centro de
masa mas una cupla.

Py

Figura 3.3. Desbalanceamiento en 2 planos equidistantes del centro de masa.

Por lo tanto considerando el rotor de la Figura 3.3, la fuerza total generada sobre el centro de masa
esta dada por la suma de los deshalanceamiento correctores como muestra la Figura 3.4.

Ue2

ou _ CM/

Uer

Figura 3.4. Calculo del desbalanceamiento estatico.

Al trasladar las fuerzas generadas por los desbalanceamientos en cada plano al centro de masa, se
generan las cuplas U.;d; ¥ —U.,d,. Estas cuplas son equivalentes a ubicar 2 desbalanceamientos de
igual magnitud separados en 180° grados en los planos 1y 2, pudiendo expresar la ec. (3-12).

U.. = Ucldl - UchZ
“ (d; +dz)

(3-12)

donde:

Uy c2: Desbalanceamientos correctores en planos 1y 2.
U..: Desbalanceamiento corrector de la cupla.
d, ,: Distancias axiales desde el centro de masa hasta los planos de correccion.
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Con esto se obtiene el desbalanceamiento corrector U, para la cupla del plano 1 y luego basta con
sumar 180° para ubicar el desbalanceamiento corrector en el plano 2. En [J. Harrell, 1999] utilizan la
relacion (3-13) para el célculo del desbalanceamiento de cupla, lo cual sélo es aplicable al caso
particular de un rotor simétrico, donde d; = d,.

Uy =22 (3-13)

Utilizando estas relaciones, se lleva a cabo en primera instancia la correccion del desbalanceamiento
estatico, hasta lograr un desbalanceamiento estéatico lo méas cercano a cero que sea posible. Luego se
realiza una carrera para registrar las vibraciones residuales, con las cuales se calculan los pesos
correctores de los planos 1 y 2 utilizando los coeficientes de influencia calculados en la primera
etapa. Con estos ultimos pesos correctores se puede calcular las masas correctoras para la cupla, y
terminar de corregir el desbalanceamiento, teniendo en cuenta que el desbalanceamiento estatico se
corrige en la primera etapa.
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Capitulo 4
Limitaciones del balanceamiento en 1 plano.

El balanceamiento en un plano, puede corregir en general un desbalanceamiento estatico de forma
eficiente, siempre y cuando se tenga acceso al plano que contiene el centro de masa. Si se tiene un
desbalanceamiento estéatico inicial como el de la Fig. 4.1, se debe corregir estrictamente en el plano
g ya que si se corrige en el plano 1 o en el plano 2 se afiade ademas de un desbalanceamiento

estatico, una cupla.

- m -
|

1 g 2
Figura 4.1 Rotor de 3 discos con desbalanceamiento estatico.

Una masa ubicada en el plano 1 genera una fuerza y una cupla ya que existe una distancia con
respecto al centro de masa y se tendria un sistema equivalente como se muestra en la Figura 4.2.

mrw?dsg

» E-0 <% W
2 1 ¢ 2
2

mrw

m L L
1 g 2

Figura 4.2 Desbhalanceamiento aplicado en el plano 1, genera desbalanceamiento dinamico.

Por lo tanto, el balanceamiento en un plano corrige el desbalanceamiento estatico cuando la
correccion se lleva a cabo en el plano que contiene al centro de masa.

Muchas veces se tiene acceso solo a planos limitados y es interesante saber qué ocurre cuando: a) se
corrige un desbalanceamiento estatico en otro plano y b) cuando el desbalanceamiento que se quiere
corregir no se trata de un desbalanceamiento Unicamente estatico. A continuacion se estudian estos 2

casos de forma tedrica y experimental.
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4.1. Desarrollo tedrico

a) Desbalanceamiento estatico y correccion en un plano diferente al que contiene el centro
de masa

Se tiene que para un rotor rigido con desbalanceamiento estatico, como la Figura 4.1, la ecuacion del
movimiento esta dada por:

Mk + 2kx = mrw?sin(wt) (4-1)

donde:

M : Masa del rotor.

k: Rigidez de cada descanso.

m: Masa desbalanceada.

r: Distancia entre la masa desbalanceada y el eje de giro.
w: Velocidad de rotacion.

El desplazamiento que se tendr& en un descanso, se obtiene resolviendo la ecuacion anterior y esta
dado por:

mrw?

x(t) = sin(wt + ¢) (4-2)

2

2k|1—(

("‘)HX

donde:

¢: Fase de la vibracion (referencial).

Por lo tanto, si se afiade una masa de prueba (mp) en el mismo plano se tiene un coeficiente de
influencia A, igual a:

m,rw? oit
W2
2k |1 = (wnx) w? N (4-3)
Ay = Ay e

e a(i- ()

Luego se relaciona el desbalanceamiento con el desplazamiento mediante la ec. (4-4).
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AlgUg =X (4'4)

Considerando una fase igual a 0°, ya que es referencial, se tiene:

2

mrw
)
U, = 2o 2 ‘1 _ (wnx) = mr (4-5)
8 Alg - W2 -

w 2
Zk (1 B (‘an) )
Con lo cual se tiene el resultado esperado y solo basta ubicar la masa encontrada a 180° para

balancear el rotor.

Si se realiza el balanceamiento en un plano distinto al plano que contiene el centro de masa, por
ejemplo el plano 1, se tiene que para una masa de prueba (m;,) ubicada en el plano 1 las ecuaciones
del movimiento que determinan el desplazamiento y giro del rotor son:

MX + 2kx = m,rw?sin(wt) (4-6)

IcmO + 2k0d%, = myrw2dyyg sin(wt), (4-7)

Resolviendo estas ecuaciones se tiene un desplazamiento del centro de masa y giro del rotor dado
por:

2

m,rw
xp(t) = P — sin(wt + ¢) (4-8)
2k |1 - (5
nx
m,w?rdg;
0,(0) = - 7 sin(wt + ¢) (4-9)
2k, |1~ (5
donde:
2kd?
Wpp = IC,;g

Por lo tanto considerando la masa ubicada en una posicion 0° se tiene que la amplitud maxima del
desplazamiento con una masa de prueba en el plano 1 esta dado por:
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Koy = m,rw? _ mpw2rd01g _d @-10)
2k’1— ((DVZX) ‘ 2kd?Z, [1 - ((DVZB)

Xap = myrw? __ m,w?rdy;g —dy, (411)
2k ‘1 - (wV:X) ’ 2kd2, |1 - (w":e)

Las vibraciones medidas en los descansos se diferencian por la parte de la cupla, la cual en un caso
(x1p) esta en fase con la vibracion generada por el desbalanceamiento estatico, por tanto se suman y

en el otro caso (x,p) se restan ya que existe un desfase de 180°.

Como las vibraciones seran distintas en cada descanso se tiene que se obtienen distintos resultados
dependiendo que descanso se utilice para realizar las mediciones y luego balancear. Utilizando la
medicion del descanso 1 se obtiene un coeficiente de influencia igual a:

Ap= g MWug #-12)
2k|1 ~(G0) | 2Kdig|t=(5)
Por lo tanto, aplicando la ec. (4-13).
AU =% (4-13)
Se tiene:
mrw? i
U = 2 = 2 |1 _ (‘*’MIZX) =mr ! (4-14)
Ao w” T WZdOlg ) d01g 1- (u)w )2
2k|1 ~(Gn) | dig|t-(5) L Y
g |- ((Dne)

Se observa que el desbalanceamiento encontrado serd menor al real ya que al denominador se suma
una cantidad positiva, y por el contrario, si se realiza el calculo con el coeficiente A,,se hubiese
encontrado una masa de mayor valor. Al ubicar esta masa correctora en el plano 1, se tiene que las
vibraciones en el descanso 1 luego de balancear, estan dadas por:
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mrw? U,w

21<‘1—(W)2

)2‘ 2kd?, 1—((:1‘:9)2

Desarrollando la ec. (4-15) se tiene x4, = 0, lo que indica que a pesar de que el rotor no esta
balanceado, las vibraciones en el descanso que se utiliza para el balanceamiento se anulan. Por otro
lado las vibraciones en el otro descanso no disminuiran y el desplazamiento en el descanso 2 luego
de aplicar la correccion seré igual a

Xip = w dig =0 (4-15)

nx nx

2k’1—(

o mrw? U,w? N U;w?dosg
® 2k|1— W)| 2k|1— W)2| 2kd? 1—((:"6)2 ¥
nX n
4-16
l L o I it o B
2k|1_ o) || dosft=G) |+ a1 - &)

Se tiene entonces que para esta experiencia, las vibraciones en el descanso 2 (descanso en que no se
miden vibraciones), seran nulas sélo cuando la distancia entre el plano de balanceamiento y el plano
de deshalanceamiento (centro de masa) sea cero (doyig), de otra forma las vibraciones finales

dependeran principalmente de la diferencia entre las distancias dgqg Y d1 4.

b) Desbalanceamiento dinamico y correccion en un plano

El balanceamiento en un plano a pesar de no afiadir directamente una cupla en algunos casos podra
corregir un desbalanceamiento dinamico. Esto ocurre cuando el desbalanceamiento inicial esta
ubicado en un solo plano (distinto al que contiene el centro de masa) y la correccion se lleva a cabo
en el mismo plano. Para ejemplificar esto, se considera un rotor con un desbalanceamiento inicial en
el plano 1 como ilustra la Figura 4.3.

m . L L
1 g 2

Figura 4.3 Rotor de 3 discos con desbalanceamiento en el plano 1.
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Se tiene que el desplazamiento en el descanso 1 esta dado por:

mrw? N mrw?do;g
X1 = 2 2 Y1e (4-17)
_ w 2 _ w
2k|1 (5o) | 2kdg |1~ ()

Utilizando una masa de prueba (de valor m) en el plano 1 se tiene un coeficiente de influencia igual
a

w? W2d01g

o 2k|1 —( w )2| ’ 2kdZ, [1 - (wvze)z

(*)nx
Luego, aplicando la ec. (4-19) para encontrar el desbalanceamiento del plano 1 se tiene:

Ay dg1 (4-18)

A11U1 - Xl (4-19)
Uy =+ = mr 4-20
s (4-20)

Por lo tanto, es claro que para un desbalanceamiento inicial cualquiera contenido en un solo plano,
las técnicas de balanceamiento en un plano tienen resultados satisfactorios siempre y cuando se
realice el balanceamiento en el mismo plano en que se encuentra el desbalanceamiento. De otra
forma s6lo se reducen las vibraciones del descanso en que se realice la medicion y el otro descanso
podria en el peor de los casos aumentar el nivel de vibraciones.

Para los resultados teoricos se utilizo el balanceamiento mediante coeficientes de influencia en un
plano, pero para un balanceamiento sin medicion de fase como es el método de las 4 carreras los
resultados seran idénticos ya que se basan en la misma suposicion de una relacion lineal entre la
vibracion medida y el desbalanceamiento en un plano.

4.2.  Desarrollo experimental

Para validar la teoria del punto anterior se realizan mediciones experimentales en una maquina
balanceadora. En Fig. 4.4a se ilustra un rotor de 3 discos utilizado para la experimentacion, el cual
posee perforaciones que permiten afiadir masas desbalanceadas en distintas posiciones. Para la
medicion de la vibracién (en este caso desplazamiento por medio de velocimetros instalados en la
maquina), se utiliza el equipo CSI 2130 mostrado en la Figura 4.4b.

Se utiliza el método de las 4 carreras para el balanceamiento en 1 plano, evaluando los 2 casos
discutidos de forma tedrica anteriormente.
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Figura 4.4 Instrumentacion utilizada en la experimentacion.

Antes de comenzar la experimentacion, se balancea el rotor quedando con una vibracion residual de:

V., = 5,14pum «%170,3°
V., = 9,42 pum «%109,5°

En primer lugar se evalla el método para el caso particular de desbalanceamiento estatico y
correccion en el mismo plano. Se introduce una masa desbalanceada de 5,6 gr en la posicion 90° en
el plano central (ubicado en el centro de masa), generando un desbalanceamiento Unicamente
estatico y se balancea en el mismo plano. Luego de aplicar el método de balanceamiento de las 4
carreras, se obtienen los resultados de Tabla 4.1.

Tabla 4.1 Resultados de balanceamiento en plano g.

Plano de Plano de Masa desbalanceada (gr)
. S, Masa correctora (gr)
desbalanceamiento correccion en plano g
Central (g) g 5,6 < 90° 5,9 « -85,57°

Los resultados son los esperados ya que a pesar de no entregar un valor exacto, se obtiene una masa
correctora muy cercana a la masa desbalanceada y en la posicion angular aproximadamente correcta.
Esta diferencia en los resultados se puede atribuir a errores de medicion o desbalanceamiento
residual. (Ver punto 5).

a) Desbalanceamiento estatico y correccion en un plano diferente al que contiene el centro
de masa

Se introduce un desbalanceamiento en el plano g de 5,6 gr en una posicion 90°. Se realiza el
balanceamiento en un plano distinto al centro de masa. En este caso el plano 1, con lo cual se
obtienen los resultados mostrados en la Tabla 4.2.

Tabla 4.2 Resultados de balanceamiento para masa desbalanceada en plano g

Plano de Planode  Masa desbalanceada (gr)
desbalanceamiento correccion en plano g

Central (g) 1 5,6 < 90° 2,8 < -86,69

Masa correctora (gr)
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Se demuestra que la masa obtenida no es la esperada, lo cual es consistente con la teoria.
Corrigiendo con la masa calculada, las vibraciones en el descanso 1 disminuyen, pero el rotor no
estar balanceado y por lo tanto en el otro descanso no mejoran los niveles de vibracion como indica
la Tabla 4.3. En general disminuiran notablemente soélo las vibraciones del descanso donde se hagan
las mediciones.

Tabla 4.3 Vibraciones residuales balanceando en plano 1

Vibracion antes  Vibracion después
de balancear (um) de balancear (um)
Descanso 1 46,02 7,94
Descanso 2 51,10 50,55

Punto de medicion

b) Desbalanceamiento dindmico y correccidn en un plano

Se introduce la misma masa de 5,6 gr en un plano distinto al centro de masa en este caso el plano 1.
De esta forma se genera un desbalanceamiento dindmico, luego se procede a balancear en el mismo
plano obteniendo los resultados de la Tabla 4.4.

Tabla 4.4 Resultados de balanceamiento para masa desbalanceada en plano 1

Plano de_ Plano Q,e Masa desbalanceada (gr) Masa correctora (gr)
desbalanceamiento correccion
1 1 5,6 «90° 5,7 <« -86,46

Por otro lado se evalla la correccion de un balanceamiento dindmico y correccién en el centro de
masa. Se tiene el mismo caso anterior con una masa de 5,6 gr desbalanceada en el plano 1, pero se
corrige en el plano que contiene al centro de masa obteniendo los resultados de la Tabla 4.5.

Tabla 4.5 Resultados de balanceamiento para masa desbalanceada en plano 2

Plano de_ Plano Fj,e Masa desbalanceada (gr) Masa correctora (gr)
desbalanceamiento correccion
2 Central 5,6 % 90° 12,8 « -85,48

Se tiene de las Tabla 4.4 yTabla 4.5, que el balanceamiento en un plano puede ser aplicado para un
desbalanceamiento en un punto distinto al centro de masa, obteniendo buenos resultados, siempre y
cuando el plano de desbalanceamiento y plano de correccién sean el mismo. De otro modo sélo se
reducen las vibraciones en el descanso que se utilizo para balancear.
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Capitulo 5
Fuentes de error en el balanceamiento de rotores rigidos

Los métodos o técnicas utilizadas para el balanceamiento de rotores rigidos tedricamente son
exactos, pero en la practica tienen problemas en cuanto a exactitud. Esto tiene diversos origenes, los
que se estudian a continuacion y serdn los responsables de que un método sea superior a otro
experimentalmente.

5.1. Errores en la medicion

Es importante que el ingeniero encargado de realizar el proceso de balanceamiento de un equipo
rotatorio, conozca los posibles errores que tienen las mediciones y su interpretacion desde el punto
de vista fisico. Lo anterior puede en algunos casos servir de base para determinar desde
modificaciones en el procedimiento de trabajo, hasta la repeticion total de las mediciones en caso de
ser necesario.

Los errores de amplitud y fase en las mediciones, generaran errores que se podrian amplificar al
sumar o restar vectores, por lo cual un error podria tener un efecto determinante sobre los resultados
finales.

En la practica se utiliza la regla 30-30 y versiones modificadas de ésta las que intentan controlar la
propagacion de estos errores, usando como base que el error al restar o sumar vectores sera menor
cuando exista una mayor diferencia de fase o magnitud entre estos. La regla 30-30 modificada
establece que la diferencia de fase sumada a la diferencia porcentual de magnitud debe ser superior a
30. Estas reglas no aseguran buenos resultados, solo sirven de guia para aceptar o rechazar una masa
de prueba, ya que si no se cumple la regla, el error en la operacion entre vectores crece
exponencialmente mientras mas pequefio sea el valor de la regla dada por la ecuacion (5-1).

Vil = |V
2V, — Vg, + Wil = Viol 100| > 30 (5-1)
[Viol

Si se considera que en las mediciones se puede cometer un error en la amplitud de £2% y un error
en la fase de £1° se puede calcular el error con el que queda el vector resultante de la resta de
Vi1 — Vio. La Figura 5.1 ilustra el error cometido en la amplitud y fase de V,; — V;, para diferentes
valores de la regla (ec. (5-1)). Se observa un gran aumento del error en el caso que el valor de la
regla es pequerio, es decir, cuando los vectores que se restan son similares en magnitud y en fase.
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En base a lo anterior, es importante conocer las fuentes de error a las que se estd expuesto al
momento de realizar mediciones. Ademas, de la exactitud de las mediciones, existen errores
producto de consideraciones o hipétesis asumidas por los métodos de balanceamiento. Una de éstas
es la linealidad de la relacion entre el desbalanceamiento y la vibracion medida (Ver punto 5.3).

250- 300-
225 \‘ \
S 200 250 \
g 175 ‘ %3«200
& 150 s ‘
E |
< 125 \ g 150 \
5 1(7)2 \ S 100
& \ Lo [
50
50
25 — Nl
0 ] 0- ——— )
0 10 20 30 40 50 60 70 0 10 20 30 40 50 60 70
Valor regla Valor regla

Figura 5.1. Error en la resta de vectores en funcion de la regla.

Los errores de medicion, provienen de la implementacion que se utilice para medir. Los equipos
comerciales en general utilizan promedios de espectro para el calculo de la amplitud y fase de la 1X,
pero también existe la posibilidad de realizar promedios sincronicos en el tiempo. En [SKF
condition monitoring area, 1997], se comparan las 2 técnicas, concluyendo que para el proceso de
balanceamiento es ventajoso realizar promedios sincrénicos cuando existe una componente externa

cercana a la velocidad de giro de la maquina que se desea balancear. A continuacion se explican y
comparan ambas técnicas.

Promedios sincrénicos y promedios de espectro

Cuando se utilizan promedios de espectro para medir amplitud y fase de la sefial, se registra la sefial
por un tiempo determinado y se realiza inmediatamente la transformada FFT. Cada espectro es
sumado con el siguiente y dividido por el nimero total de espectros para luego entregar el promedio,
se debe notar que esta operacion se trata de una suma vectorial ya que cada componente del espectro
tiene una amplitud y fase. La fase tendra como referencia el instante en que comenzé el registro, es
por eso que en el proceso de balanceamiento se necesita un pulso de referencia el cual indica el
momento en el cual comienza el registro de datos.

Un problema al que se esta enfrentado cuando se calcula la FFT es el tiempo de registro, ya que si
no se tiene un periodo entero de la sefial ocurre el “efecto rendija”, entregando amplitudes y fases
erroneas para las componentes del espectro. El efecto rendija se da ya que cuando se aplica la FFT
discreta en un tiempo finito “T” de sefial medida, el espectro que se obtiene tiene valores discretos
separados por Af = 1/T y no necesariamente se tendra una linea a la frecuencia de giro de la
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maquina. La Fig. 5.2 ilustra lo que ocurre con un espectro discreto, siendo equivalente a mirar a
través de las rendijas de un cerco cuyas tablas tienen un ancho igual a Af. Ver [P. Saavedra, 2009].

a) Tiempo de registro es un numero entero de periodos

Sefial asumida en
algoritmo FFT

YRRV AVAVAVAY :

b) Tiempo de registro no es un niimero entero de periodos

Espectro FFT

Sefial medida

A

Sefial asumida en
algoritmo FFT

Figura 5.2 Efecto rendija y fugas laterales.

Sefial medida Espectro FFT

A
=

Los equipos comerciales intentan solucionar este efecto rendija, ya que se conoce el periodo de la
sefial a partir de un pulso de referencia como se explica mas adelante.

Por otro lado, los promedios sincronicos en el tiempo, también toman secciones de la sefial a partir
de un pulso de referencia pero a diferencia de los promedios de espectro, promedian estas secciones
en el dominio tiempo y una vez que obtienen este promedio, realizan la FFT para calcular la
amplitud y fase desde el espectro obtenido.

En [SKF condition monitoring area, 1997] se comparan ambas técnicas (promedios sincrénicos y
promedios de espectro) para un caso particular que se da cuando ademas de la sefial de
desbalanceamiento, existe una sefial de frecuencia variable y cercana a la primera. Por ejemplo, si se
tiene una sefal de 16 Hz (representando la sefial de desbalanceamiento) y ademas una sefial externa
variando entre 14 y 18 Hz como muestra la Figura 5.3. Este problema en particular afectara la
componente de desbalanceamiento, tanto en amplitud como en fase, independiente de la resolucion
en frecuencia que se utilice y es de interés ya que podria darse en ocasiones en que exista una
maquina de frecuencia variable funcionando cerca de la maquina que se desea balancear.
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Figura 5.3 Sefial de desbalanceamiento (1X) sumada a una sefial de frecuencia variable cercana a 1X.

Con el fin de verificar lo concluido por [SKF condition monitoring area, 1997], se program0 en
LabView una sefal ideal con un pulso de referencia y a ésta se suma una sefial de frecuencia
variable. Se realizan promedios sincronicos y promedios en el tiempo de forma paralela, es decir,
para las mismas secciones de la sefial como se ilustra en la Figura 5.4.

Promedios de * Promedios sincrénicos
espectro 0 en el tiempo

Promedios

Figura 5.4 Promedios de espectro y promedios sincrénicos, esquema de la programacion realizada en LabView.
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Luego de programar, se evalla para distintos rangos de variacion de la frecuencia de la sefial
adicional, y distintas frecuencias y amplitudes de la sefial de desbalanceamiento. De lo anterior, se
obtienen resultados idénticos para todos los casos sin importar el nimero de promedios, amplitud de
la sefial adicional, etc. Durante las pruebas realizadas en este estudio, s6lo se obtienen resultados
distintos en el caso de considerar distintas secciones de la sefial para cada forma de promediar, es
decir, si los promedios no se hacen de forma paralela.

5.2.  Evaluacién del programa de balanceamiento en equipo CSI 2130

En el balanceamiento, los equipos comerciales son capaces de solucionar el problema de efecto
rendija, ya que al conocer la frecuencia de los pulsos, se tiene informacion sobre el periodo de la
sefial de interés (sefial a 1x). Para lograr registrar un periodo entero de la sefial, los equipos
comerciales permiten modificar un parametro llamado “bandwidth” o ancho de banda (B). A partir
de este parametro el equipo calcula la frecuencia de muestreo de la forma:

frsx = B+ 1X (5-2)
f, = 2,56 {4 (5-3)
donde:

1X: Frecuencia de la sefial de desbalanceamiento dada por el pulso de referencia.
fmax. Frecuencia maxima.
fn: Frecuencia de muestreo en la sefial temporal.

Una vez definida la frecuencia de muestreo (f,,,), el equipo determina un nimero de lineas a utilizar
en el espectro y luego calcula el tiempo de muestreo de la forma:

N N N N
== = (5-4)
f, fnx B-1X B

Tm =

donde:

Tm: Tiempo de muestreo.

Np: NUmero de puntos.

N..: Namero de lineas en el espectro.
Ts: Periodo de la sefial.

. . . . N . . ’ .
De la ec. (5-4) se tiene que si el término ?L €s un entero, se registrara un numero entero de periodos

de la sefial de desbalanceamiento. Las tarjetas analogo-digital (A/D), permiten tomar un nimero de
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puntos igual a una potencia de 2 por lo cual el nimero de lineas que utilizan es limitado a valores
como 400, 800, 1600, 3200, etc. A partir de esto, es deseable que el parametro B (bandwidth) tome
valores como 20, 10, 5 pero no serd beneficioso tener valores como 3, 7, 9, etc. Porque estos
ndmeros no permiten que el término % resulte un entero.

El parametro B se menciona en los equipos como “ancho de banda” ya que permite aislar la

componente de interés (1X). Actia como un porcentaje de la velocidad de rotacion indicando que
T ~ B-1X
lograria filtrar las sefiales cercanas que se encuentren dentro de un ancho de banda dado por 5 Y

centrado en 1X como indica la Figura 5.5.

A

I
1X
B-1X

|
|
|
100 |

Figura 5.5 Esquema de la sefial de desbalanceamiento y el ancho de banda que aisla esta componente.

Se tiene que el tiempo de muestreo de la sefial es igual a:

T. — N. 5-5
m = 51x (5-5)
Por lo tanto la separacion entre las lineas del espectro esta dada por:

Af = B-1X

Como el equipo utiliza un nimero de lineas (Ny) igual o superior a 400, se tiene que existe al menos
. ~ ” B-1X . .
un punto discreto entre la sefial 1X y la sefial cercana a —,—» COmo se ilustra en la Figura 5.6. Con

esto se asegura que una sefial cercana no afecte de forma directa la componente de interés (1X). Por
otro lado, el hecho de tener un valor de B méas pequefio, implica un mayor tiempo de muestreo en
cada medicion. Lo cual se comprob6 experimentalmente con el equipo CSI 2130.

Se analizé la medicidn de fase del equipo CSI 2130 en su programa de balanceamiento, para esto se
genera una sefial sinusoidal perfecta que representa un desbalanceamiento ideal, de 16 Hz (960 rpm)
y amplitud 1 volt. Configurando el equipo con una sensibilidad de 0,1 volt/EU se espera leer una
sefial pico-pico de amplitud 20 EU. La sefial numérica se ilustra en la Figura 5.7 acompafiada de un
pulso para la medicién de la fase.
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Figura 5.7 Sefial numérica de forma sinusoidal representando una sefial de desbalanceamiento, acompafiada de
un pulso de referencia.

Al medir la amplitud y fase de esta sefial el equipo entrega valores que seran dependientes de la
frecuencia de muestreo que utilice el equipo. Como no se conoce la frecuencia de muestreo del
equipo, se utilizan 2 intervalos de tiempo (At) distintos en la generacién de la sefial, en el menor se
utiliza un At = 1x10~°seg ya que se probé con un At mas pequefio y los resultados que se
consiguieron eran idénticos, no asi con un At mayor, por lo que se asume que la frecuencia de
muestreo del equipo no supera los 100 kHz.

En Tabla 5.1, se muestran valores obtenidos con el equipo CSI 2130 para una sefial de
desbalanceamiento pura, utilizando distintos intervalos de tiempo en la generacion.

Tabla 5.1 Medicién de una sefial generada de forma numérica.
At Magnitud (EU) Fase (°)
1x1073 19,6365 98,8
1x1075 19,6404 93,2
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De los valores anteriores se debe notar que en amplitud existe un error en la medicion ya que con la
sefial ingresada se debiera tener una lectura de magnitud pico a pico de 20,0 EU, por lo tanto,
incluso en el caso de tener una sefial perfecta, se tiene un error en la medicion de la amplitud
cercana al 2%.

En la medicion de la fase existe diferencia en cuanto al valor e inestabilidad originada por el At de
generacion, ya que en el caso de At = 1x10~3seg, se requiere levemente mas tiempo para lograr
converger a un valor preciso. Como muestra la Fig. 5.8, en algin caso se podria obtener distinto
numero de puntos dentro del pulso, lo que conlleva a un pulso mas amplio en un giro que en otro y
en consecuencia una medicion de la fase diferente.

12

[ At=1x107(-3) | [ At=1x107(-5) |
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Figura 5.8. Pulsos con distinta frecuencia de generacion.

La fase esperada para esta sefial es de 90° con respecto al pulso, ya que el equipo mide la fase
considerando la distancia desde el inicio del pulso al valor maximo de la componente. Esto se
comprobd utilizando distintos anchos de pulso con los cuales se llegd a resultados idénticos
descartando las ideas de que la medicidn de la fase se podria realizar desde el centro o desde el final
del pulso.

La tarjeta utilizada para la generacion es la NI PCI-6711, esta tarjeta realiza una generacion con
forma de “escala” como muestra la Fig. 5.9 , por lo tanto se tiene un error en la fase asociado al
intervalo de tiempo usado en la generacion, esto se produce debido a que los puntos que toma el
recolector podrian estar en cualquier parte de este “escalon” dependiendo de la frecuencia de
muestreo que éste utilice.
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Este error estard dado por el ancho de cada “escaléon” y se puede calcular con la ecuacion
(5-7).

At
error (2) = T 360 (5-7)

donde:

At: Intervalo de tiempo utilizado para la generacion
T: Periodo de la sefal.

Utilizando esta ecuacion se tiene para At = 1x10~>seg un error de fase en grados de +0,0576° y
para At = 1x1073seg un error de +5,76°. Por lo tanto, la diferencia de fase de la Tabla 5.1 se
atribuye a la generacion de la sefial. Esta diferencia en la medicion de la fase, no tiene mayor
relevancia en un proceso de balanceamiento, siempre y cuando la diferencia sea constante en todas
las mediciones ya que la fase es referencial (de igual forma ocurre con la amplitud).
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Figura 5.9. Sefal escalonada generada por LabVIEW.

Luego de determinar la frecuencia idénea para la generacion de la sefial (At = 1x107>), se realizan
mediciones para distintas frecuencias de la sefial y utilizando distintos anchos de banda (parametro
B), obteniendo los resultados que se muestran en las Figura 5.10 y Figura 5.11.

Se observan errores en la medicion de fase con un méximo de 5°. Este error es bajo en comparacion
al error que afade un filtro digital, por lo cual se atribuye a la frecuencia de muestreo utilizada por el
equipo en cada medicion (determinada por la frecuencia 1X y el pardmetro bandwidth) ademas de la
frecuencia de generacion. Esto determina el inicio del pulso y asi el inicio del registro de datos como
muestra la Figura 5.12.
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Figura 5.10 Valor de fase entregado por equipo CSI 2130 para distintas frecuencias de la sefial y distinto ancho
de banda (bandwidth). Rango de 240-360 rpm.
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Figura 5.11 Valor de fase entregado por equipo CSI 2130 para distintas frecuencias de la sefial y distinto ancho
de banda (bandwidth). Rango 2340-2460 rpm.
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Figura 5.12 Sefial sinusoidal acompafiada de un pulso de referencia. Se indican frecuencias de muestreo para
cada sefial y forma de la sefial numérica generada.
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5.3.  Efecto del cambio en las rpm

Las técnicas de balanceamiento explicadas en el punto 3, asumen que la relacion entre la vibracion
medida en un descanso y el desbalanceamiento en un plano es lineal. Por ejemplo, en el método de
los coeficientes de influencia se tiene que la relacion entre la vibracion de un descanso y el
desbalanceamiento de un plano esta determinada por los “coeficientes de influencia” (Figura 5.13).

Az
Az
[ F
1 v 2 AU+ ApUs=Vig
= .}
L H

A1l

A1

Figura 5.13 Relacién entre vibracién en un descanso y desbalanceamiento en un plano mediante coeficientes de
influencia.
Dichos coeficientes de influencia se consideran como una constante durante todo el proceso de

balanceamiento. Por ejemplo, si se considera un rotor con desbalanceamiento dinamico como en la
Figura 5.14.

Figura 5.14 Rotor rigido con desbalanceamiento dindmico, se indican 2 grados de libertad.

La amplitud del coeficiente de influencia en este caso esta dado por la ec (5-8).
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Se puede observar que la relacion entre la masa desbalanceada y el desplazamiento es constante para
cualquier valor de la masa desbalanceada, pero si ademas de variar la masa desbalanceada, cambia
alguno de los otros términos esta relacion deja de ser lineal.

dgy | €/ (5-8)

2kd?,

La velocidad de rotacion de un motor eléctrico es dificil de controlar, ya que es dependiente de la
frecuencia de la linea por lo cual puede ocurrir que entre una medicién y otra la velocidad de
rotacion no sea exactamente la misma lo que tiene como consecuencia un cambio en el coeficiente
de influencia.

Para un caso particular en que exista solo desbalanceamiento estatico, como ilustra la Figura 5.15.

i m i
|

1 g 2

Figura 5.15 Rotor de 3 discos con desbalanceamiento en el plano g (desbalanceamiento estatico).

Si se tiene una masa ubicada en el plano g, el coeficiente de influencia es igual a:

Alg = Azg =

2k (1 - (w"ZX)Z) (5-9)

Utilizando los siguientes valores:

N
k:2x108 [—]

m
Wnyx = 2000 [Hz]

Se grafica tanto la amplitud como la fase en funcién de la velocidad de giro. Se logra observar que
la variacion de velocidad origina una variacién de la amplitud del coeficiente de influencia en todo
el rango de velocidades, no asi la fase que tiene un cambio abrupto cuando la velocidad de giro
coincide con la frecuencia natural como se ilustra en la Figura 5.16. Se debe notar que la frecuencia
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natural mostrada en el gréafico, corresponde la frecuencia natural del sistema y no del rotor, ya que
cuando se trabaja con un rotor rigido se asume que se esté trabajando bajo la primera frecuencia
natural del rotor.
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0 1000 2000 3000 4000 5000 0 1000 2000 3000 4000 5000
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Figura 5.16 Amplitud del coeficiente de influencia en relacion a la velocidad de giro.

A pesar de trabajar en la zona anterior a la primera frecuencia natural del sistema, se tiene que para
una variacion de velocidad entre una medicion y otra no es correcto asumir una relacion
perfectamente constante y ademas ésta variacion de velocidad traerd consecuencias méas relevantes
en amplitud que en fase.

Con el fin de verificar lo que ocurre en la realidad con la relacion entre desbalanceamiento en un
plano y vibracion en un descanso se realizan 2 pruebas experimentales:

a) Se miden vibraciones (desplazamiento), utilizando distintas masas de prueba en una misma
posicion.
b) Se miden vibraciones (desplazamiento), para una misma masa ubicada es distintas

posiciones angulares.

Antes de realizar cada prueba se balancea el rotor para eliminar dentro de lo posible los
desbalanceamientos residuales. La vibracion residual en el descanso 1 antes de llevar a cabo la
experiencia es:

V. = 3,49 um < 204,5°
a) Distintas masas de prueba en una misma posicion

Para esta experiencia se utilizaron 7 masas de prueba de distinto valor y se ubican en el plano n°1, se
mide la vibracion que genera cada una en el descanso n°l1. En la Fig. 5.17 se ilustran los resultados.



39

2000

1500 -

1000 -

500 -

Desplazamiento (um)

0 . .
0 4 8 12

Masa de prueba (gr)

Figura 5.17 Amplitud de vibracién medida en un descanso en relacion

Se puede observar que la relacion tiene una tendencia lineal, pero no perfecta. Esto sera el origen,
sin duda, de pequenos errores en los resultados del balanceamiento. La linea roja que se muestra en
la Fig. 5.17 representa una relacion lineal perfecta, en base a esta recta se calcula un coeficiente de
correlacién igual a 0,97 lo que indica una correlacién aproximadamente lineal (coeficiente de
correlacion = 1 indica una relacion perfectamente lineal). Esta pequefia desviacion podria atribuirse
a errores de medicién o leves variaciones en la velocidad para cada medicion.

b) Una misma masa ubicada en posiciones distintas

Si se realiza la medicion de la vibracion utilizando la misma masa en distintas posiciones angulares
en un mismo plano, se espera una misma magnitud pero con fase distinta en cada medicion. Esta
fase estd determinada por la posicién que se utilice para la masa de prueba. Tedricamente esto
deberia ser perfecto, pero en la practica se tiene un desbalanceamiento residual el que se sumara o
restara al desbalanceamiento introducido por la masa de prueba, por eso se procede a balancear el
rotor antes de iniciar la prueba (igual que en el caso anterior).

Sélo se consideran las vibraciones de un descanso ya que se evalla la relacion del descanso n°1 con
el plano de correccion 1 del rotor. Los resultados obtenidos se muestran en la Tabla 5.2, donde se
indica también el error con respecto a la fase esperada en un caso ideal.

Tabla 5.2 Fase de la vibracion variando la posicién de la masa de prueba
Masa (g) Posicion (°) Fase de la vibracion (°) Fase esperada (°) Error (°)

6,5 0 218,6 218,6 0
6,5 30 248,8 248,6 0,2
6,5 60 279,2 278,8 0,4
6,5 90 309,1 309,2 -0,1
6,5 120 338,1 339,1 -1
6,5 150 7,5 8,1 -0,6

6,5 180 36,8 37,5 -0,7
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Los valores medidos son muy cercanos a los esperados, obteniendo un error maximo de 1° para la
fase, que podria deberse a errores de construccion del rotor, es decir, los orificios roscados no se
encuentran separados 30° exactamente o errores asociados a la frecuencia de muestreo.

En esta experiencia también es interesante observar la magnitud de la vibraciéon con la masa de
prueba ubicada en distintas posiciones, 1o que en el caso tedrico deberia ser igual para todas las
posiciones. El gréfico de la Figura 5.18 muestra que existe una variacion en la magnitud de la
vibracion incluso si se utiliza la misma masa de prueba.
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Figura 5.18. Magnitud de la vibracién en funcién de la posicion de la masa de prueba

Esta variacion es de forma aleatoria por lo cual no se podria atribuir Unicamente al
desbalanceamiento residual y podria ser consecuencia de una variacion de velocidad en conjunto
con errores de construccion del rotor, es decir, los orificios podrian no tener exactamente la misma
distancia radial al centro de giro. Estas causas son motivo de la no coincidencia en la interseccion de
los circulos en el método de las 4 carreras (punto 3.1).

5.4.  Efecto del ruido y componentes cercanas a la velocidad de giro

La medicion de la vibracion en un proceso de balanceamiento tiene 2 componentes que son la
magnitud y la fase las cuales se estabilizan utilizando promedios. Sin embargo, cuando se quiere
obtener un balanceamiento muy refinado, esto no es posible ya que los promedios no convergen a un
valor especifico.

El equipo utilizado (CSI 2130) indica en pantalla cuando las mediciones son estables y cuando no lo
son, aunque en general con mucho tiempo de medicidon podrian estabilizarse. En este capitulo se
considera una condicion de inestabilidad cuando pasa mas de 1 minuto y la sefial ain no se
estabiliza. El equipo considera una medicion para la fase estable cuando la variacion entre un
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promedio y el siguiente es igual o menor que 2,5° y menor a un 5% para la magnitud, de lo contrario
es inestable, [Emerson Process Management, 2007].

Esta inestabilidad no se presenta siempre, solo en casos especificos como es el balanceamiento de
afino. Es de interés saber cual es el origen de la inestabilidad en la medicidn, para ello se mide en
primer lugar la vibracién en la maquina con una masa desbalanceada, obteniendo la sefial en el
tiempo y el espectro que se ilustran en la Figura 5.19.
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Figura 5.19. Sefial registrada con el equipo CSI 2130 con una masa desbalanceada.

Para este caso el equipo muestra una rapida convergencia a un valor especifico tanto para magnitud
como para la fase, lo que indica que la medicion es estable. Luego en base a las mediciones en cada
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descanso se realiza un balanceamiento hasta que el equipo indica inestabilidad en la medicion, la
sefial en el tiempo y el espectro correspondiente para esta condicion se ilustran en la Figura 5.20.

En el espectro mostrado en la Figura 5.20, se observan varias componentes ademas de la
componente proveniente del desbalanceamiento. Estas componentes a 508,37 rpm y 435,89 rpm se
deben a una falla en la correa y a una falla en el elemento rodante utilizado para los descansos
respectivamente.
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Figura 5.20. Sefal registrada por el CSI 2130 luego de balancear el rotor.

La inestabilidad que indica el equipo podria ser causa del ruido en la medicion o de la variacion de
velocidad que existe en los motores eléctricos o de una sefial cercana a la velocidad de giro de
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similar o mayor magnitud. En Figura 5.20, se observa que el segundo arménico de la falla en el
descanso (2x435,89 rpm) es similar en magnitud a la componente del desbalanceamiento (996,03
rpm) y se encuentra cercano a ésta lo que podria originar una inestabilidad.

Haciendo una simulacion numérica de la sefial, se evalua la capacidad del equipo para detectar la
sefial de desbalanceamiento en distintas condiciones, con el fin de conocer en qué casos entregara
resultados erréneos, cuando habré inestabilidad y que tan errados pueden llegar a ser los datos.

Para esto se utilizo el programa LabVIEW en el cual se programd la generacion de una sefal
numerica y se ingresoé esta sefial al equipo CSI 2130 tal como se indica en punto 5.2.

Se evaluara el efecto del ruido en la sefial y de una componente con frecuencia cercana a la
velocidad de rotacién ya que estos factores podrian estar presentes en un proceso de balanceamiento.
Se utiliza un intervalo de tiempo para la generacién At = 1x107°seg ya que como Sse menciond
antes con esto se supera la frecuencia de muestreo del equipo.

54.1 Efecto del ruido en la medicion

Uno de los problemas que siempre esta presente en las mediciones es el ruido, el cual puede ser
propio del sensor o de origen mecanico como es el roce entre eje y cilindros de apoyo. Para afadir
ruido a la sefial numérica se utiliza una funcion predefinida en LabVIEW llamada “Uniform White
Noise” o ruido blanco que es lo més cercano a la realidad. Esta funcion genera valores aleatorios en
un rango determinado por + la amplitud especificada. La sefial generada se ilustra en la Figura 5.21.
En Tabla 5.3 se indican los resultados de las mediciones de amplitud y fase obtenidas de sefiales
simuladas con ruido de diferentes amplitudes.
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Figura 5.21 Sefial numérica de desbalanceamiento afiadiendo ruido.
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Tabla 5.3 Medicién con ruido sumado a la sefial de desbalanceamiento.
Amplitud del ruido

(EU) RPM Fase (°) Magnitud (EU) Condicion
0 959,7 93,2 19,6404 Estable
1 959,7 93,2 19,6354 Estable
5 959,7 93,2 19,6562 Estable
10 959,7 93,2 19,6307 Estable
30 959,7 934 19,5917 Inestabilidad leve
50 959,7 93,7 19,6431 Inestabilidad leve

En el caso de la sefial con ruido se aprecia una inestabilidad en las mediciones cuando la amplitud
del ruido es mucho mayor que la sefial (sobre 3 veces mayor). En base a esto es de esperar que
durante un balanceamiento de afino alguna de las mediciones resulte inestable debido a su bajo valor
en comparacion al ruido.

5.4.2 Efecto de una sefial de frecuencia cercana a la velocidad de giro

Otro origen posible de una inestabilidad, es la presencia de componentes cercanas a la componente
de desbalanceamiento como se mostro en el espectro de la Figura 5.20. Se simula una sefial que
contiene la suma de 2 sefiales sinusoidales, una sera la sefial de desbalanceamiento a 16 Hz (960

rpm) y la otra una sefial cualquiera de frecuencia cercana a la primera. La sefial generada se ilustra
en la Figura 5.22.
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Figura 5.22 Sefial numérica de 1 volt de amplitud y frecuencia 960 rpm (16 Hz) sumada con una sefial de 2 volt de
amplitud y frecuencia 840 rpm (14Hz).

Se utilizaron distintas amplitudes y frecuencias para esta sefial y se observa la inestabilidad que

presenta el equipo en la medicién de amplitud y fase, los resultados de esta simulacién se indican en
la Tabla 5.4.
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Tabla 5.4. Medicion con una sefal adicional cercana a la sefial de desbalanceamiento.

Sefial de desbalanceamiento Sefal adicional Estado
RPM  AMPLITUD (volt) RPM AMPLITUD (volt)
960 1 780 2 Estable
960 1 840 0,5 Estable
960 1 840 1 Leve inestabilidad
960 1 840 2 Leve inestabilidad
960 1 930 0,1 Estable
960 1 930 2 Inestabilidad

Se puede observar que la presencia de una sefial de frecuencia cercana tendra influencia en la
estabilidad de la medicidn y la estabilidad que provoque sera dependiente de que tan cerca esté de la
frecuencia de la sefial de desbalanceamiento y de la amplitud que tenga en comparacion a esta
ualtima.

Cuando existe una sefial de frecuencia cercana a la frecuencia de rotacion, se hace necesario un filtro
sequidor para lograr atenuar estas componentes cercanas. El equipo CSI 2130 da la opcion de
modificar el ancho de banda de un pseudo filtro con el parametro “bandwidth”. Este parametro
acepta valores positivos entre 0.04 y 0.5, siendo el valor por defecto 0.1 y con el cual se realizaron
las mediciones anteriores. El valor de bandwidth que se utilice en el equipo CSI 2130 funciona
como un porcentaje, por ejemplo si se usa bandwidth 0.1 (10%) y la maquina esta girando a 1000
rpm el ancho de banda es 100 rpm, por lo tanto las componentes entre 950 y 1050 rpm no son
atenuadas. Un ancho de banda menor atenuard componentes méas cercanas, pero por otro lado toma
mas tiempo en entregar resultados (Ver punto 5.2). [Emerson Process Management, 2007]. En base
a lo anterior se realizaron mediciones variando el ancho de banda primero para una sefial pura
obteniendo los resultados de la Tabla 5.5.

Tabla 5.5. Medicién para distintos anchos de banda.

Bandwidth x rom  Amplitud pico-pico (EU) Fase ©

0,004 19,6408 92,5
0,1 19,6381 93,2
0,5 19,5698 93,6

Se evalu6 también la estabilidad de la medicion utilizando distintos anchos de banda para la
condicidn descrita en la Tabla 5.6

Tabla 5.6. Estado de la medicion para distinto ancho de banda.

Sefial de desbalanceamiento Sefial adicional Bandwidth x Estado
rpm Amplitud (volt) rom  Amplitud (volt) rpm
960 1 930 1 0,04 Estable

960 1 930 1 0,5 Inestable
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5.5.  Error de manipulacion

Cuando se aplica un método de balanceamiento, existe una persona a cargo de ubicar la masa
correctora calculada por el programa y cuando se ubica una masa en el rotor, ésta tiene asociado un
error en magnitud y un error en posicion producto del error propio de balanzas y sistemas de
medicion angular.

Una correccion en 2 planos como es el general de los casos, consiste en una suma de vectores
correctores la cual tiene que anular los vectores inicialmente desbalanceados (Figura 5.23). Esta
suma de vectores podria generar una amplificacion en los errores de cada vector corrector como se
indica en punto 5.1.

Masas
desbalanceadas
o (@)
C ¢
CM
Ucl

Uc2
Figura 5.23 Desbalanceamientos correctores en 2 planos para un rotor rigido.

Si se realiza el balanceamiento estatico en un solo plano no se tiene la suma de vectores aproximada,
ya que la operacién se puede realizar de forma tedrica y se tendran los errores asociados a un solo
plano de correccion, en lugar de tener errores en los 2 planos y ademas una operacion de vectores
con error. Para el caso de la cupla es inevitable realizar el balanceamiento en 2 planos ya que se
necesita una distancia entre los planos de correccién.

Esta es una razén del porqué el método por partes podria obtener mejores resultados, ya que propone
realizar el balanceamiento estatico en un solo plano separado del desbalanceamiento de cupla, con lo
cual se estd disminuyendo la propagacion de errores.

5.6. Evaluacién experimental de los métodos para balanceamiento de rotores rigidos.

A continuacion se evaltuan los distintos metodos de balanceamiento de rotores rigidos de forma
experimental, ya que desde el punto de vista tedrico todos entregan resultados exactos, por lo cual
los errores en los resultados se deben a errores de medicion o consideraciones erradas en la
aplicacion de los métodos, tal como se discute en los puntos anteriores.
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Para esta experimentacion, se utiliza un rotor de 3 discos similar al mostrado anteriormente en
Figura 4.2 y para el registro de datos el equipo analizador de vibraciones CSI 2130 (Dual Channel).
Para medir la fase se utiliza un fototacometro Mini-Beam SM-312LV y para la vibracion
velocimetros instalados en la maquina balanceadora.

Se evallan los metodos de balanceamiento capaces de corregir la cupla ademas del
desbalanceamiento estatico (balanceamiento en 2 planos). En este caso se ingresan
desbalanceamientos en los 3 discos. Antes de ingresar los desbalanceamiento se balancea el rotor
quedando con las vibraciones residuales de:

V., = 5,14pum «%170,3°
V., = 9,42 pm %109,5°

Luego se realizan dos experiencias:

Caso 1: Se inserta una masa desbalanceada en cada plano de 11,7 gr como indica la Figura 5.24. La
masa ubicada en el plano g genera un desbalanceamiento estatico y las masas de los planos 1 y 2 un
desbalanceamiento de cupla, es decir, se ha generado un desbalanceamiento dindmico. Para esta
configuracion, se realiza el balanceamiento utilizando: i) método gréfico (sin medicion de fase) en 2
planos, ii) método de coeficientes de influencia y iii) método por partes. Con esto se busca encontrar
alguna diferencia en los resultados y evaluar la exactitud de los métodos ya que se conoce el
desbalanceamiento inicial.
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Figura 5.24. Rotor de 3 planos utilizado para experimentacion.

Los resultados obtenidos para este caso se muestran en la tabla 3.12. Para el método sin medicién de
fase se muestra el detalle en la Figura 5.25.

Tabla 5.7 Comparacion de métodos de forma experimental.

) ., . Método sin medicion  Método de coeficientes )
Vibracion residual ) ) Método por partes
de fase de influencia

Descanso 1 347,03 um 23,73 um «270,5° 10,91 um <«16,1
Descanso 2 93,41 um 9,30 um «%348,6 18,87 um %314,5
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Metodo sin medicion de fase para 2 planos (basado en método de las 4 carreras )
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Se observa que el método sin medicidn de fase tiene resultados menos precisos, lo que indica que la
medicién de la magnitud tiene errores que son mas significativos al momento de calcular una fase
que los errores que presenta la medicidn directa de ésta, ya que los métodos con medicion de fase
entregan mejores resultados. Para el caso anterior no se aprecian grandes diferencias en los
resultados obtenidos por los métodos de coeficientes de influencia y método por partes. EI método
por partes se recomienda en la literatura para aquellos casos en que el desbalanceamiento estatico es
predominante y para evaluar esta condicion se realiza una segunda experiencia.

Caso 2: Se introducen masas de 4,4 gr en los planos extremos (plano 1 y 2) y una masa de 11,7 gr
en el plano central (plano g), esta nueva configuracion se balancea por el método de los coeficientes
de influencia y por el método por partes, para evaluar la real superioridad de un metodo frente a otro
en términos de exactitud. Para este caso se utilizan masas de 4,4 gr en los planos 1 y 2, y una masa
de 11,7 gr en el plano central.

En Tabla 5.8 se muestran los resultados de la vibracion residual luego de aplicar dos procesos de
balanceamiento.

Tabla 5.8 Resultados vibracién residual con desbalanceamiento estatico predominante.

. ., . Método de coeficientes i
Vibracion residual . . Método por partes
de influencia

Descanso 1 198,21 um <« 306,2° 60,35 um <« 331,5°
Descanso 2 64,71 um <« 125,1° 44,83 um « 120,0°
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Capitulo 6
Balanceamiento de rotores flexibles

En la industria, cominmente se intenta balancear rotores flexibles a baja velocidad como si fueran
rotores rigidos ya que el proceso a alta velocidad es mas complejo y peligroso. En relacion a esto, la
norma ISO 11342 entrega recomendaciones para cada tipo de rotor que se desee balancear,
definiendo una clase de rotores que se podrian balancear a baja velocidad obteniendo buenos
resultados.

En este capitulo se estudia el efecto de balancear un rotor flexible a baja velocidad, revisando las
recomendaciones de la norma alusivas a este problema y contrastando con resultados analiticos,
numeéricos y experimentales.

6.1. Norma ISO 11342 para balanceamiento de rotores flexibles

La norma ISO 11342 clasifica rotores en grupos de acuerdo con sus requerimientos de
balanceamiento, ademéas describe procedimientos y entrega una guia con criterios de calidad de
balanceamiento. Los rotores se clasifican segun puedan ser balanceados como: rotor rigido, quasi-
rigidos y flexibles. Cabe destacar que los métodos y criterios establecidos en ella, son el resultado de
la experiencia mundial con el general de las maquinas industriales y no necesariamente seran
efectivos para todos los casos. En base a lo anterior, es fundamental tener un argumento que
respalde las recomendaciones realizadas por la norma y que ayude a determinar cuando sera efectivo
un balanceamiento de rotor flexible a baja velocidad.

6.1.1 Objetivos del balanceamiento de un rotor flexible

Los objetivos del balanceamiento se deben determinar con los requerimientos de operacion de la
maquina. Antes de balancear un rotor se debe decidir qué criterio se utilizara para considerar
satisfactorio el proceso de balanceamiento. Los criterios son especificos para lograr lo siguiente:

e Valores aceptables de vibracion y deflexion del eje
e Valores aceptables de fuerzas sobre los descansos

El objetivo final es corregir el desbalanceamiento en cada seccion transversal del rotor, intentando
lograr que el centro de masa de cada una de éstas sea coincidente con el eje de rotacién. En ese caso
el rotor puede funcionar a cualquier velocidad ya que no existirian fuerzas excitadoras de algun
modo de vibrar.
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En la préctica se logran reducir las fuerzas debido al desbalanceamiento afiadiendo o removiendo
masas en un numero limitado de planos, pero inevitablemente quedaran desbalanceamientos
residuales distribuidos en el rotor, los que limitan el funcionamiento del rotor en cuanto a velocidad
de operacion.

6.1.2 Clasificacién

Esta norma divide los rotores en 5 clases principales y para efectos de este trabajo, la clase de interés
es la clase 2, ya que se refiere a rotores flexibles que podrian balancearse a baja velocidad y obtener
resultados satisfactorios. Esta clase se subdivide en 2 grupos:

e Rotores en los cuales la distribucion axial del desbalanceamiento es conocida.
e Rotores en los cuales la distribucién axial del desbalanceamiento no es conocida.

El problema de esta clase es que si se balancea a baja velocidad en planos que no son los mismos
que contienen el desbalanceamiento, se obtendrd una reduccion en la vibracion llegando en un caso
ideal a cero, pero al aumentar la velocidad y funcionar como rotores flexibles se pierde el
balanceamiento debido a la deflexidn del eje.

Aunque este efecto existe y es real, la norma establece que estos rotores clase 2, se pueden balancear
a baja velocidad y luego funcionar como rotor flexible de forma satisfactoria. A continuacion se
revisa la recomendacién de la norma para el balanceamiento de esta clase.

6.1.3 Balanceamiento de rotores de la clase 2

La norma 1SO 11342, indica que para la clase 2, a pesar de los rotores ser flexibles, es posible llevar
a cabo un balanceamiento a baja velocidad con técnicas modificadas de rotor rigido. Mencionando
como recomendacion general que “para los casos en que la posicion axial de los desbalanceamientos
son conocidos, los planos de correccion deben estar lo méas cerca posible de estas posiciones”.

Clase 2a: Rotores con 1 plano de desbalanceamiento

Si el desbalanceamiento inicial es conocido y esta totalmente contenido en un plano transversal y la
correccion es hecha en este plano, entonces el rotor quedara balanceado para todas las velocidades.
En estas circunstancias, el desbalanceamiento puede ser corregido a baja velocidad de forma
efectiva para la velocidad de servicio.

Clase 2b: Rotores con 2 planos de desbalanceamiento

Si el desbalanceamiento inicial esta contenido en 2 planos transversales y las correcciones se
realizan en estos planos, entonces el rotor quedara balanceado para todas las velocidades en forma
efectiva.
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Clase 2c: Rotores con més de 2 planos de desbalanceamiento

Cuando un rotor tiene 2 0 mas componentes repartidos axialmente, es como que tuviera 2 0 mas
planos de desbalanceamiento. En este caso se puede llevar a cabo un balanceamiento a baja
velocidad siempre que los métodos de manufactura y montaje se lleven a cabo de forma correcta
segun lo establecido por la norma ISO 11342.

Clase 2d: Rotores con distribucién uniforme o variacion lineal del desbalanceamiento.

En este caso es posible seleccionar adecuadamente la posicion axial de 2 planos de correccion para
dejar funcionando satisfactoriamente el rotor para todo el rango de velocidades de trabajo con un
balanceamiento a baja velocidad. Con lo anterior, se sostiene que existe una posicion dptima de 2
planos de correccion que producen las mejores condiciones de operacion y solo pueden ser
determinados con experimentacidn en rotores del mismo tipo.

Rotores de esta clase son rotores simples que satisfacen las siguientes condiciones:

a) Tener un solo tramo y no sobresalen de sus descansos.
b) Distribucién del desbalanceamiento uniforme o lineal.
c) Comportamiento en flexion uniforme en todo su largo.
d) Posicion simétrica de los planos extremos del tramo de desbalanceamiento.
e) Velocidad de servicio bajo y no muy cerca de su segunda velocidad critica.

La posicion optima para los 2 planos de correccion es 22% de la distancia entre descansos, hacia el
interior de cada descanso. Si la correccion en estos planos no produce resultados satisfactorios,
todavia puede ser posible balancear a baja velocidad utilizando 3 planos de balanceamiento: 1 en el
centro y 2 planos extremos, segun un procedimiento que se encuentra detallado en la norma.

Clase 2e: Rotores con una seccion rigida

Si el desbalanceamiento inicial esta contenido en una seccion rigida del rotor, y la correccion es
hecha también en esta seccion, entonces el desbalanceamiento podra ser balanceado a baja velocidad
y para todos los modos. El hecho de que la carcasa sea rigida, implica que no se deflecta y por lo
tanto el balanceamiento realizado a baja velocidad se mantiene.

Clase 2f: Rotores simétricos con desbalanceamiento inicial controlado (2 planos de correccion)

Cuando un rotor esta compuesto por componentes que son balanceados individualmente antes del
ensamble, un balanceamiento a baja velocidad se puede llevar a cabo con buenos resultados siempre
y cuando el desbalanceamiento inicial producido por el ensamble no exceda tolerancias especificas
determinadas por la experiencia. La velocidad de estos rotores no debe estar cerca de la segunda
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velocidad critica, siendo el caso mas desfavorable cuando el desbalanceamiento de cada componente
debido al ensamble tenga la misma posicién angular.

Clase 2g y 2h: Rotores con desbalanceamiento inicial controlado

La experiencia muestra que para el caso de clase 2f, si se agrega un plano de correccion en el centro
se puede balancear a baja velocidad como si fuera un rotor rigido con un desbalanceamiento inicial
mayor al permitido en clase 2f.

6.2. Balanceamiento de un rotor flexible a baja velocidad

Cundo se aplican técnicas de balanceamiento para baja velocidad a un rotor flexible, no se busca
limitar los desbalanceamientos residuales segln la norma 1SO 1940, que en rotores rigidos son una
medida de la fuerza sobre los descansos. Esto tiene mucho sentido, ya que en un rotor flexible los
desbalanceamientos tendran un efecto sobre las fuerzas y deflexiones, que serdn dependientes de sus
modos de vibrar (lo que hace cada rotor un caso particular). En Fig. 6.1 se muestra el
comportamiento de un rotor para 3 velocidades de operacion distintas, dejando ilustrado el hecho de
que un mismo desbalanceamiento no produce la misma respuesta para todos los modos de vibrar del
rotor, donde la velocidad de balanceamiento toma un rol transcendental.

“f

Figura 6.1. Modos de vibrar en flexion.
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Es por esto que la norma ISO 11342 establece que para rotores de clase 2 (rotores flexibles que se
pueden balancear como rotores rigidos), se deben tener en cuenta los siguientes alcances:

- Si la posicién axial del desbalanceamiento es conocida, entonces los planos de correccion deben
estar lo mas cerca posible de éstos: Esto se debe a que cuando se realiza un balanceamiento en
planos distintos a los que contienen el desbalanceamiento, se pueden excitar modos de vibrar
contenidos en el rango de operacion del rotor ya que existird sin duda un momento flector interno.

- El rotor no debe operar cerca de una velocidad critica: Cuando se realiza un balanceamiento a
baja velocidad, es inevitable que el rotor contenga un desbalanceamiento residual. Este podria
excitar una frecuencia natural y resultar en niveles de vibracion excesivos, dependiendo de las
caracteristicas dinamicas del rotor, como es el amortiguamiento.

- La maxima velocidad de operacidén no debe ser superior a su segunda velocidad critica: Para
rotores en que se realiza el balanceamiento estrictamente en los planos que contienen el
desbalanceamiento, el rotor quedaria balanceado para cualquier velocidad de operacion. Sin
embargo, la norma recomienda hacer el balanceamiento en planos “lo mas cerca posible” a los
planos de desbalanceamiento, por lo que se podria en algin caso excitar un modo de vibrar
contenido en el rango de operacion del rotor. Se recomienda que el rotor no opere sobre su segunda
velocidad critica ya que el balanceamiento a baja velocidad, es capaz de corregir el
desbalanceamiento estatico y desbalanceamiento de cupla los cuales excitan de forma directa los 2
primeros modos de vibrar, pero con estas correcciones se podria excitar modos superiores sin
detectarlo a baja velocidad.

Para ejemplificar lo anterior, se considera un rotor con desbalanceamiento uniforme (clase 2d segun
norma ISO 11342) como indica la Figura 6.2. EI momento flector del rotor desbalanceado
disminuye notablemente realizando un balanceamiento a baja velocidad en 2 planos como se ilustra
en la misma figura. En la literatura se indica que existe una posicion 6ptima de estos planos de
correccion que se podria determinar de forma matematica o experimental y en general se considera
igual a 22% de la distancia entre los descansos del rotor.

La flexion del rotor dependerd principalmente de 3 factores que son: velocidad de operacion,
magnitud y posicion de masas desbalanceadas. Por otro lado, la excitacion de un modo de vibrar
para una misma masa desbalanceada depende de:

e Posicidn axial: Se produciran mayores deflexiones mientras mayor sea el valor del vector propio
asociado al modo de vibrar en la posicion axial de la masa
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e Velocidad de operacion: Sera responsable de la magnitud con que se amplifique la influencia
sobre la deflexion del rotor que tiene cada modo de vibrar, la cual sera mayor mientras mas cerca
se esté de la frecuencia natural asociada al modo de vibrar correspondiente. Ver ec (6-6) y (6-7).
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Figura 6.2. Momento flector en un rotor con desbalanceamiento uniforme.

En este caso en particular, de Figs. 6.1 y 6.2, se observa que la excitacion de los 2 primeros modos
de vibrar se ve disminuida realizando un balanceamiento a baja velocidad, ya que el momento
flector en la posicion axial en que los vectores propios del primer modo de vibrar alcanzan su valor
méaximo, se ve disminuido, pero ¢qué ocurre con los modos de orden superior?. Para el caso del
modo 3 (Fig. 6.1), se tendrd un momento flector maximo en la posicion axial de mayor amplitud
para los vectores propios de dicho modo, por lo tanto si se opera a una velocidad cercana a la tercera
frecuencia natural se podria tener mayores deflexiones que en el caso de no aplicar masas
balanceadoras a baja velocidad.

Con el ejemplo anterior, se ilustra que limitar balanceamientos residuales segin la norma 1SO 1940
en un rotor flexible, no garantiza cumplir con los criterios de deflexion o fuerza sobre los descansos
establecidos para un rotor particular operando a altas velocidades de rotacion.

A continuacion se analiza el caso de un balanceamiento a baja velocidad, aplicando masas
correctoras en planos distintos al plano que contiene desbalanceamiento. Para esto se estudia un
calculo numérico, una a solucién analitica mencionada en [S. Liu, 2007] (utilizada cominmente en
balanceamiento a alta velocidad), y una medicion experimental.
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6.3. Modelo numérico

Con el fin de responder las interrogantes mencionadas anteriormente, alusivas a balanceamiento de
rotores flexibles a baja velocidad, se modela un rotor con la geometria mostrada en la Figura 6.3
utilizando el programa comercial SAMCEF V13.1. El rotor en cuestion, tiene 3 discos de didmetro
80 mm con un espesor 20 mm y un eje de didmetro 8 mm. Esta geometria se elige con el fin de
alcanzar sus frecuencias naturales a bajas rpm, lo que facilita mas adelante su validacion
experimental.

n n
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< 380 >

Figura 6.3. Dimensiones del rotor modelado.

El médulo ROTOR de SAMCEF, entre los modelos de resolucién incluye el modelo de viga,
modelo axisimétrico y modelo tridimensional. En este trabajo se utiliza el modelo de viga que
considera efectos del corte, efecto giroscopio e inclinacion de los discos (el amortiguamiento del eje
en este caso se considera despreciable). Para los descansos se utilizan los valores de rigidez
mostrados en la Tabla 6.1, éstas se obtuvieron de un ejemplo de SAMCEF y se consideran
adecuadas ya que seran mucho mayores que la rigidez del eje, no teniendo influencia notable sobre
los resultados (flexion del eje). Se utiliz6 como material acero, con las propiedades de la Tabla 6.2.

Tabla 6.1 Propiedades de los descansos.
KXX Kyy ny KyX

N N N N
5x108 [—] 5x108 [—] 8,756x10° [—] 8,756x10° [—]
m m m m

Tabla 6.2. Propiedades del material.
Coeficientes de Poisson 0,3

. .. N
Médulo de elasticidad  2,1x101 [—2]
m

Densidad 7810 [K—g]
m




57

En anexo A se indica el lenguaje SAMCEF utilizado para crear geometria, hipotesis y pardmetros de

calculo.

Se revisan los modos de vibrar del rotor donde se puede ver la forma de éstos ademas del valor de la
frecuencia natural correspondiente. Este programa permite revisar modos en torsion y flexion, pero
para efectos de esta investigacion se desea conocer solo los modos en flexion ya que seran éstos los
que determinen los desbalanceamiento modales. A modo de ejemplo, en Figura 6.4 se ilustran los
dos primeros modos de vibrar en flexion.

SAMCEF - BACON : V 13.1-1
Rotor de 3 discos

frecuencias naturales. descansos isotrépicos

SAMCEF - BACON : V 13.1-1
Rotor de 3 discos

frecusncias naturales. descansos isotrdpicos

LCEC 9 2010 15:02:37

Nume.

Deformaf scal

Figura 6.4. Primer y segundo modo de vibrar en flexion.

A este rotor, se afladen desbalanceamientos como se indica en la Figura 6.5, con el fin de evaluar el
comportamiento de un rotor balanceado a baja velocidad operando como rotor flexible. Se pide al
programa el calculo de la deflexion del eje para ambas condiciones:

e Rotor deshalanceado: Se utiliza una masa desbalanceadora de 1,5 gr. ubicada a una distancia

radial de 35mm en el disco central.

e Rotor balanceado a baja velocidad: Se utilizan 2 masas balanceadoras de 0,75 gr ubicadas a una
distancia radial de 35mm en ambos discos extremos y a 180° respecto a la masa desbalanceada

del disco central.

Rotor desbalanceado

— m —

1

1 g 2

2

Rotor balanceado a baja velocidad

— m M —

1 2

m?2 | ] m/2_

1 g 2

Figura 6.5. Rotor de 3 discos, se muestra una configuracion desbalanceada y otra balanceada para baja

velocidad.

Para afiadir desbalanceamientos se utiliza un nodo central en cada disco como indica la Figura 6.4,
indicando su magnitud y fase. Para esto se utiliza la siguiente linea de comandos:
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.mce 1 “n°® de condicion de carga” UNBA n “n° del nodo”
.mcc i “n°® de condicion de carga” UNBA UBAL (“valor del desbalanceamiento”) PHASE “valor de
la fase”

"

El comando “.mce” define la carga en este caso es un desbalanceamiento y el comando “.mcc
define el valor y ubicacidn de la carga definida antes.

6.4. Aproximacion analitica

En la literatura, existen métodos que realizan balanceamientos a alta velocidad como es el método
modal o balanceamiento sin masa de prueba, en ambos casos se utiliza una aproximacion analitica y
es interesante saber si esta aproximacioén es capaz de estimar el efecto de balancear un rotor flexible
a baja velocidad, por lo cual se evaluara a continuacion.

Cuando un rotor gira sobre su primera frecuencia natural, la deflexion del eje producto de las masas
desbalanceadas, provoca una variacion de la distancia entre dichas masas y el eje de giro. Ademas,
cada seccidn transversal del rotor tendra su eje principal de inercia no coincidente con el eje de giro.
Esta situacion, resulta en un desbalanceamiento introducido (U;(x)), el cual estd dado por la ec.
(6-1), por lo cual, en rigor el desbalanceamiento es continuo en todo el largo del eje.

Ui(X' t) = Y(X; t) : m(x), (6-1)
donde:

y(x): Deflexion del eje a una distancia x.
m(x): Masa ubicada a una distancia x.

Si se consideran descansos isotrépicos, un eje flexible y con rigidez uniforme, se tiene que la
respuesta del rotor desbalanceado tendra la forma:

y(x,t) = y(x)e™, (6-2)
donde:

y(x,t): Deflexion del eje a una distancia x en el tiempo t.
w: Velocidad de rotacion.

Para esta aproximacion se considera un amortiguamiento despreciable. A diferencia del modelo de
elementos finitos (solucién numérica), se considera despreciable el efecto giroscopio y ademas se
asume que los discos rotan en su propio plano, es decir, no se inclinan.

Para este caso, la ecuacion del movimiento que describe la deflexion del eje es:
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92 0%y(x,t) .
pwes [EI(X) 3(;7 = mX)y(x, hw? + ux)wie"t, (6-3)

donde:
E: Mddulo de Young.
I(x): Inercia en la seccién ubicada en la posicion x.

En la ecuacion anterior, el término u(x)w?e'™t, se refiere a los desbalanceamientos a lo largo del
eje. Haciendo cero este término del desbalanceamiento (fuerzas externas) y conociendo las
caracteristicas del rotor como geometria, material, etc. se pueden calcular las frecuencias naturales
w; Y modos de vibrar @;, pudiendo expresar la ec.(6-3) como:

62 OZQ-(X)
Eye EI(x) 6}12 = m(x)(z)(x)ooj2 (6-4)

La distribucién del deshbalanceamiento total del rotor, estard dada por una serie de la forma:

(09) o9)

109 = 1 (005 (0 + 1,00, (0 o+ OG0 = ) EOBE) = m(x) ) 5B (69
j 1

j=1 j=

Donde uj(x) son deshalanceamientos del rotor para una posicién “x” especifica y ¢; es llamado
“coeficiente de componentes modales del desbalanceamiento” [S. Liu, 2007]. En general los rotores
flexibles tendran masas concentradas en alguna posicion del eje, pudiendo trabajar con masas
puntuales, obteniendo la siguiente aproximacion:

o [utog,dx TR wd () .
D T mee?@dx Sier mI87 (o

Donde uy es el deshalanceamiento del rotor antes de que ocurra la deflexion y x;, es una posicion
especifica para evaluar el coeficiente de componentes modales.

Ademas la deflexion del eje se puede expresar como una serie en base a sus modos de vibrar como
indica la ecuacion (6-7).

yxt) = [Y1@1(X) +y20,(x) + -+ Yj@j (X)]eth = Z Yj¢j (x)e™, (6-7)
j=1

Utilizando las ecs. (6-4), (6-5) y (6-7) en (6-3) se tiene que la deflexion méxima para una posicion x
a una velocidad de giro w, esta dada por:
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® 2

Y00 = D, ez 009 (6-8)

=1

El coeficiente ¢; determina la deflexion del eje por lo cual la Gnica condicion en que el
deshalanceamiento introducido debido a la deflexion es nulo, es cuando el valor de ¢; es cero, y para

que esto ocurra no deben existir masas desbalanceadas, es decir, se debe corregir el
desbalanceamiento estrictamente en los mismos planos en que éste se encuentra.

Utilizando esta teoria se puede cuantificar la diferencia en la deflexion que sufrira el eje cuando pasa
del estado desbalanceado a balanceado a baja velocidad, para esto se debe calcular el coeficiente &;
para cada caso y calcular la diferencia como indica la ec. (9), una vez que se han determinados o
calculado los modos de vibrar y frecuencias naturales del rotor.

w? Dik=1 Uk D5 (Xi)
wf — w2 [¥E, m(x) 87 (xi)

Y(X)desbalanceado - Y(X)balanceado =

@] (X)' (6'9)
=
donde:
uy,: Desbalanceamientos correctores introducidos durante el balanceamiento a baja velocidad para

el plano k.

6.5. Prueba experimental

6.5.1 Instalacion de banco de ensayos

El banco de ensayos utilizado en esta experiencia se ilustra en la Figura 6.6, éste tiene la misma
geometria descrita en el modelo numérico (Figura 6.3) con el fin de alcanzar velocidades de
operacion superiores a sus 2 primeras frecuencias naturales. El rotor, esta accionado por un motor de
velocidad variable llegando a un valor nominal maximo de 10000 rpm, velocidad suficiente para
superar la primera y segunda frecuencia natural del sistema, y asi poder evaluar el problema en
cuestion.

Los tres discos mostrados en la Figura 6.6, tienen 16 perforaciones equidistantes angularmente,
ubicadas en un radio de 35 mm, estas permiten afiadir una masa roscada y con esto un
desbalanceamiento a eleccion como se ilustra en Figura 6.7.

Se tiene ademas un regulador de velocidad para este motor marca Bently Nevada, éste utiliza un
sensor de desplazamiento sin contacto el que detecta pulsos de una rueda dentada y con esta
informacion logra controlar la velocidad. Esta implementacion se muestra en la Figura 6.8.
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Figura 6.6. Montaje del rotor flexible para la experimentacion.

Figura 6.7. Vista de un disco construido para el rotor flexible.

ROTOR KIT RAMP RATE
ST WOTOR SPEED CONTROL PP/ MAVTE

Figura 6.8. a) Sensor de desplazamiento, rueda ranurada b) Controlador de velocidad.
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6.5.2 Montaje e instrumentacion

Para montar los discos al eje se tienen 2 perforaciones roscadas en direccion radial mostrados en la
Figura 6.7. Con estas perforaciones se puede fijar el disco al eje utilizando 2 pernos de las mismas
dimensiones con lo cual no se deberia incluir un desbalanceamiento significativo ya que el radio de
un posible desbalanceamiento introducido por estos pernos es pequefio en comparacion al radio del
disco. El orificio central de cada disco se construy6 con un ajuste deslizante con lo cual se espera
tener un centro de giro aproximadamente coincidente entre el disco y el eje.

Para transmitir la potencia del motor al rotor, se utiliza un acoplamiento flexible con el fin de no
incluir componentes espectrales que contaminen la 1X proveniente del desbalanceamiento.
Adicionalmente se realiza un alineamiento de dichos componentes mediante reloj comparador.

Fototacé__metro
flexible L - e PXI
[ ) Y — ;
N | @ . p
Motor ! jj *
N . o :
L hd J L L o

Sensor desplazamiento
sin contacto

Amplitud (um)

Tiempo (s)

Figura 6.9. Montaje del rotor flexible para la experimentacion.

Para la medicion de la deflexion, se utilizan sensores de desplazamiento sin contacto y para el pulso
de referencia un fototacobmetro como indica la Figura 6.9. Ambos instrumentos se conectan al
equipo PX1-1002 para el registro de datos obteniendo sefiales como las mostradas en Figura 6.10.

Finalmente se realiza un post-procesamiento utilizando el programa LabView, que tiene la finalidad
de aislar la componente de interés a 1X para obtener un diagrama de Bodé. Para lograr lo anterior,
se secciona la sefial en base a pulsos de referencia, donde cada seccion tendrd un largo
correspondiente a un numero entero de periodos de la sefial. Luego, a cada una de estas secciones se
aplica la FFT para obtener un espectro en frecuencia, almacenando el valor de amplitud y fase
correspondiente a la frecuencia de giro (calculada del pulso de referencia).
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Figura 6.10 Sefal desplazamiento medida de forma experimental.

Se introduce un desbalanceamiento en el disco central del mismo valor que el utilizado en la
modelacién y se corrige este desbalanceamiento en los planos extremos teniendo la configuracion de
la Figura 6.11.

— m -
|

1 2
m m
2 o - - 2

1 g 2

Figura 6.11. Rotor balanceado a baja velocidad en planos extremos.

En este banco de ensayos se miden deflexiones en el disco n°1 ya que en este punto existe deflexion
para los 2 primeros modos. Por otro lado la medicion en el disco g no se realiza para la condicion de
desbalance ya que las amplitudes de deflexion superan el rango de trabajo del sensor de
desplazamiento.
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6.6. Resultados

Se realiza una comparacion entre los resultados obtenidos para la deflexion del eje, utilizando las
soluciones analitica y numérica. En Figs. 6.12 a 6.15 se ilustra dicha diferencia para las 2
condiciones en estudio: rotor desbalanceado y rotor balanceado a baja velocidad.

Configuracion desbalanceada Configuracion balanceada
0,1 0,1
3 3
g > Solucion
§ = analitica
[<3]
= 0,05 - = 0,05 - 5
S < = = Solucion
= < numérica
3 3
a a
0 T T O T T
0 3000 6000 9000 0 3000 6000 9000
Velocidad de rotacion (rpm) Velocidad de rotacion (rpm)
Figura 6.12 Deflexion disco n°1, calculada de forma tedrica.
Configuracion desbalanceada Configuracion balanceada
01 01
IS IS
£ S _
~ ~ Solucién
% 00 % 005 - analitica
% 7 § ' = = Solucion
N N -
< s numérica
Cd
0 T T 0 B
0 3000 6000 9000 0 3000 6000 9000
Velocidad de rotacién (rpm) Velocidad de rotacion (rpm)
Figura 6.13. Deflexion disco central, calculada de forma teérica.
Solucién numérica Solucion analitica
0,1 0,1
€ 1 o
£ h £ | — = Configuracion
o h Py | balanceada
20,05 - | 2 0,05 A 0
8 | 3 | \ P Configuracion
2 | ‘\ .- 2 Il '« ___--" desbalanceada
a) -—==" a /
0 +=LL—— ; 0 - -
0 3000 6000 9000 0 3000 6000 9000
Velocidad de rotacion (rpm) Velocidad de rotacion (rpm)

Figura 6.14. Deflexién disco n°1, comparacion entre condicion balanceada y desbalanceada.
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Solucion numérica Solucion analitica
01 I 01
£ ! £
= g = = Configuracion
= L ) = balanceada
2005 1 il / 2 0,05 -
S i\ / S Configuracion
!_:; I\ %:,; desbalanceada
A 7 S~ a

0 - 0 ; . .
0 3000 6000 9000 12000 0 3000 6000 9000 12000
Velocidad de rotacion (rpm) Velocidad de rotacion (rpm)

Figura 6.15. Deflexion disco central, comparacion entre condicion balanceada y desbalanceada.

Se observa que el balanceamiento a baja velocidad provoca deflexiones de mayor magnitud para
altas velocidades, en este caso sobre 10000 rpm aproximadamente para el disco central.

Lo anterior es consistente con los resultados experimentales mostrados en la Figura 6.16, en la cual
se evallan los 2 casos en estudio. Se observa que sobre la segunda frecuencia natural, se tiene un
efecto del balanceamiento a baja velocidad, practicamente nulo para el disco n°1.

0,3 I

025 { |
€ |
€ 02 - : .
— I Configuracion
%0,15 - ‘ desbalanceada
IS
5 01 — — — Configuracion
= | balanceada
30,05 - !
a) II \w“mw

0

500 2000 3500 5000 6500 8000
Velocidad de rotacién (rpm)

Figura 6.16. Deflexion disco n°1 obtenida de forma experimental.

Cabe destacar que se tiene una zona resonante excitada cercana a las 6000 rpm, lo cual no era
esperado segln el modelo numérico y se atribuye a una zona resonante externa al eje,
probablemente asociada a una frecuencia natural del soporte del sensor de desplazamiento o algun
componente del banco de ensayo. Esta situacion también podria darse en una medicion en terreno
por lo cual es interesante considerarla en el analisis.

Las frecuencias naturales calculadas en el modelo numérico son consistentes con las frecuencias
naturales observadas de forma experimental, tal como muestra la Tabla 6.3.
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La aproximacién analitica mencionada en punto 4, permite estimar el cambio que sufrird la
deflexion del eje operando a alta velocidad, luego de ubicar masas balanceadoras calculadas a baja
velocidad. En Figura 6.17, se ilustra la diferencia entre la deflexion del rotor desbalanceado y
balanceado a baja velocidad (ec (9)).

Tabla 6.3 Error porcentual de la solucién numérica en relacion a pruebas experimentales.

Frecuencia natural Solucion numérica (Hz) Prueba experimental (Hz) Error (%)

Primera 1785 1741 2,4
Segunda 7163 6735 59
0,2

B

E

£ = = Experimental

§ 0,1 ]

N Solucion

S analitica

8 J ,

O -

0 3000 6000 9000
Velocidad de giro (rpm)

Figura 6.17. Cambio en la deflexion luego de aplicar las masas balanceadoras para el disco n°1.
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Capitulo 7
Conclusiones y Trabajo Futuro

7.1. Conclusiones

Todo sistema de medicion incluye errores de medicion que seran inevitables y se debe convivir con
éstos. Sin embargo, existen recomendaciones y técnicas de balanceamiento que logran controlar la
propagacion de estos errores, entregando resultados mas precisos. En la actualidad un método sin
medicion de fase no entrega necesariamente resultados mas exactos, ya que la medicion de ésta
incluye errores de menor magnitud que el calculo indirecto mediante la medicién de amplitudes.

Para un rotor flexible, la Gnica forma de lograr un desbalanceamiento teéricamente nulo, es
realizando el balanceamiento estrictamente en los mismos planos en que se encuentran las masas
desbalanceadas. Como las deformaciones del eje a baja velocidad de giro son despreciables, la Unica
forma de realizar esto, es excitando los modos de vibrar del rotor por separado y para lograrlo se
necesitan velocidades de balanceamiento cercanas a sus frecuencias naturales.

Por otro lado, un balanceamiento de rotor flexible a baja velocidad, reduce las vibraciones
originadas por los 2 primeros modos de vibrar, pero de forma limitada (no balancea), no asi de
modos superiores. Esto es consistente con la recomendacion realizada por la norma ISO 11342, la
cual menciona que los rotores balanceados a baja velocidad no deben operar cerca de su segunda
frecuencia natural.

El comportamiento de un rotor flexible balanceado a baja velocidad, se puede estimar mediante una
aproximacion analitica, la cual entrega resultados proximos a un calculo numérico. Sin embargo, se
debe tener presente que hay mdultiples factores que involucran errores en el célculo respecto al
comportamiento experimental como son: frecuencias naturales externas al rotor, rectitud del eje y
desbalanceamientos residuales.

7.2.  Trabajo Futuro

En base a errores que se encontraran al utilizar equipos de medicion y considerando las frecuencias
de muestreo que alcanzan actualmente, es de interés la programacion de un software que logre
minimizar estos errores, trabajando sobre el procesamiento de la sefial.

El comportamiento de un rotor flexible balanceado a baja velocidad se puede estimar de forma
analitica y en muchos casos se obtendran resultados similares a una modelacion numérica.
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Utilizando esta aproximacion se podria programar un método de balanceamiento utilizando datos
registrados en la parada en un rotor y caracteristicas generales del rotor. Con esto, se podria
balancear en terreno sin necesidad de utilizar masas de prueba e intervenciones continuas en la
maquina.

Las mediciones experimentales para este caso muestran amplificaciones en la sefial producto de
zonas resonantes ajenas al rotor, lo cual serd el caso mas general encontrado en terreno. Sin
embargo, se puede seguir afinando un banco de ensayos con el fin de evaluar que tan proximos
pueden llegar a ser los resultados en relacién a una modelacion numeérica.
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ANEXO A

Programa de calculo en lenguaje SAMCEF

.DEL.*
I

titre " Rotor de 3 discos " LIGNE 1

I Geometria
| ========
I Nodos
[
noeilz.0 I nodo inicial
I descanso I!
i2z.01 I nodo donde se encuentra el descanso 1
121z.01 I nodo para fijar el descanso!
I discos
132.090 lempieza disco 1
i4z.100 Ipunto medio del disco 1 para poner desbalance
15z.110 Itermina disco 1
i162z.180 lempieza disco g
172z.190 Ipunto medio del disco g para poner desbalance

i82z.200 Itermina disco g
192.270 lempieza disco 2
110z .280  !punto medio de disco 2 para poner desbalance
111z.290  !termina disco 2

I descanso Il
112z .37 Inodo donde se encuentra el segundo descanso
1222 .37 Inodo para fijar el segundo descanso
113z.38 I nodo final del eje

i20x.2z.0 !nodo para dar direccion
I Creacion del eje
maiil nl2-20 lune los puntos 1y 2 como viga
i1 nl110r11 Irepite 11 veces la celda generada anteriormente

I Hipdtesis

hyp mindlin
I Secciones transversales



Jbpr type "CIRCLE" UNITE 1.0 FORMAT "R "

nom "1." vale .004
nom "2." vale .04

.ael i1 profil "1."
I 2 profil "1."
i 3 profil "2."
I 4 profil "2."
i 5 profil "1."
I 6 profil "2."
i 7 profil "2."
I 8 profil "1."
i 9 profil "2."
1 10 profil "2."
i 11 profil "1."
1 12 profil "1."
I Material

mati10 YT 2.1E11 NT .3 M 7810.0 2.0

aeliljl2matl10

I Propiedades de los descansos

.mce i 18 BEARING n 221
1 19 BEARING n 12 22
.mcci18J 19 BEARING K11 5E8 K22 5E8

Ila seccion transversal es un circulo
Iradio exterior del perfil 1
Iradio exterior del perfil 2

laplica los perfiles definidos anteriormente a cada seccion

Idefine el material como acero
lindica que el material definido es para las 12 celdas

Idescanso 1
Idescanso 2
Irigideces de los descansos

K12 8.756E6 K21 8.756E6

.clm noeuds i 21 22 fixation

.clmnoeudsilj13

fixation components 3 6

' RUN

I Método directo

.sam nalg 5 nval 20 isto 5

I fija los nodos correspondientes a descansos

Ifija desplazamiento axial y de torsion.

I Pseudo modal utilizando 5 valores propios, calculando hasta 20 frec
naturales y “isto 5” impone cuando el programa detiene su ejecucion.

I Paso de frecuencia(en Hertz)

.dge IRDY 22
.cat npas 30 f1 .0 f2 500
I

I Control de salida

.algo eneimp 1 enearch 1
I

exit

IEIl barrido de frecuencia va desde 0 a 500 Hz.

I Entrega frecuencias naturales y modos de vibrar.



Balanceamiento de Rotores Flexibles a Baja Velocidad
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Capitulo 8

Capitulo 9 Resumen

Varias maquinas rotatorias, especialmente las maquinas criticas, operan a velocidades superiores a su
primera velocidad critica y para efectos del balanceamiento se clasifican como rotores flexibles. EI método
mas utilizado, descrito en la norma ISO 11342, es el método de balanceamiento modal. Este método es
complejo ya que se deben alcanzar altas velocidades, lo que requiere infraestructura especial no existente
en los paises sudamericanos, creando un dilema para el ingeniero de terreno.

El objetivo del presente trabajo es presentar, tan entendible como sea posible, el complejo tema del
balanceamiento de rotores flexibles y fundamentar en qué casos se puede balancear en magquinas
balanceadoras que giran a baja velocidad. Se modela analiticamente el balanceamiento de rotores flexibles,
demostrando de forma tedrica y experimental, que un balanceamiento a baja velocidad, logra reducir de
forma limitada sus vibraciones cuando gira a mayores velocidades y s6lo en un rango acotado de
velocidades.

Palabras clave: Balanceamiento, rotor flexible, frecuencia natural, modos de vibrar, vibracion
Low Speed Balancing for Flexible Rotors
Capitulo 10 Abstract

Most rotating machines, specially critical machines, operate at speeds above their first critical speed and for
balancing effects those machines are classified as flexible rotors. The most common method, described in
ISO 11342, is the modal balancing method. This method is complex because high speeds must be achieved,
which requires special infrastructure non existing in South American countries, creating a problem for the
engineer.

The aim of this paper is to present, as understandable as possible, the complex issue of flexible rotor
balancing and justify in which cases the balancing it’s possible on machines that rotate at low speed. The
flexible rotor balancing in analytically modelled, demonstrating theoretically and experimentally, that an
BALANCING at low speed, achieves a limited decrease its vibrations when rotated at higher speeds, and
only in a limited range of speeds.

Keywords: balancing, flexible rotors, natural frequency, modal shapes, vibration
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INTRODUCCION

El desbalanceamiento de un rotor es la condiciéon para la cual su distribucién de masa es tal que su eje
principal de inercia, no es coincidente con su eje de rotacion. Esto genera fuerzas centrifugas y en
consecuencia sobrecarga sobre sus descansos, disminuyendo su vida Gtil nominal y generando altos niveles
vibratorios. El desbalanceamiento tiene multiples origenes que van desde su construccion y ensamble hasta
desgaste o pérdida de material debido a la operacién. Por lo tanto, es necesario estar continuamente
balanceando los rotores con el objeto de corregir este problema, intentando mejorar la distribucion de la
masa del rotor, de manera de minimizar las fuerzas centrifugas producto del desbalanceamiento.

El procedimiento de balanceamiento y los objetivos por los que se realiza, es diferente si el rotor tiene
comportamiento de rotor rigido o de rotor flexible. En el primer caso el procedimiento y calculo para ello es
relativamente sencillo. Existen dos procedimientos de célculo estandar, los cuales ya han sido incorporados
en programas comerciales que ofrecen los vendedores de equipos analizadores de vibraciones. Para los
rotores flexibles, sin embargo, no existe un procedimiento estandar. En la literatura técnica se han propuesto
algunos procedimientos y métodos de célculos como se analiza més adelante. Sin embargo, ellos son
demasiado complejos como para que los pueda utilizar el ingeniero de mantenimiento en terreno.

El principal aporte del presente trabajo es hacer tan entendible como posible, el complejo tema del
balanceamiento de rotores flexibles de manera que el ingeniero de terreno pueda tomar adecuadas
decisiones para el balanceamiento de estos.

Rotores con Comportamiento de Rotor Rigido y Comportamiento de Rotor Flexible

Para efectos del balanceamiento de rotores, las normas ISO los clasifican como: rotores con
comportamiento de “rotor rigido” y rotores con comportamiento de “rotor flexible”. La norma (ISO 1940,
2003) define un rotor con comportamiento de rotor rigido, cuando su cantidad de desbalanceamiento y la
posicion relativa entre todas sus masas permanecen suficientemente constantes en el rango de velocidad
desde la partida del rotor hasta su maxima velocidad de servicio.

La idea anterior se ilustra en Fig. 1, la cual muestra el desplazamiento vibratorio pico que experimenta un
rotor delgado ubicado en el punto medio de su eje bajo la accién de un desbalanceamiento a medida que su
velocidad de rotacion aumenta. El rotor tiene una masa desbalanceada, m, ubicada en su periferia (a una
distancia r, de su centro). Esta figura destaca que la deflexidn del eje o desplazamiento pico del rotor, s, es
muy dependiente de la velocidad de rotacion.

Comportamiento Comportamiento
de rotor rigido de rotor flexible

A
\

Desplazamiento (s)

0.75 frecuencia natural

frecuencia natura

Velocidad Rp'm
critica
Fig. 1: Desplazamiento vibratorio de un rotor en funcién de su velocidad de rotacion.

El desbalanceamiento U del rotor, esta definido como el producto de la masa desbalanceada por la
distancia al eje de rotacion, es decir, U=m(r+s). Por lo tanto, el desbalanceamiento permanecera
“suficientemente constante” en el rango de velocidades de rotacién donde el valor de las variaciones de “s”
sea pequefio respecto a r. La literatura técnica sefiala que esto se satisface en rotores que operan bajo el
75% de su primera velocidad critica, lo cual también se infiere de Fig. 1. En base a lo anterior, un rotor
tendra comportamiento de rotor rigido (deformaciones del eje del rotor despreciables), cuando opera a una
velocidad de funcionamiento menor al 75% de su primera velocidad critica, de lo contrario, se considera que
el rotor tiene comportamiento de rotor flexible.

La norma de balanceamiento de rotores flexibles, 1ISO-11342 [2] define un rotor con comportamiento de rotor
rigido como un “rotor cuyo desbalanceamiento puede ser corregido en dos planos transversales
arbitrariamente seleccionados, de manera que luego de la correccion, su desbalanceamiento residual no
cambia significativamente a ninguna velocidad entre la partida y su maxima velocidad de operacion”.



Lo sefialado anteriormente por la norma, responde una pregunta recurrente en las industrias ¢Se puede
balancear un rotor en una maquina balanceadora a una velocidad significativamente menor a la velocidad
de funcionamiento del rotor en terreno? La respuesta a esto depende del tipo de rotor que se esté
balanceando, ya que si se trata de un rotor con comportamiento rigido, la respuesta es si. Si se trata de un
rotor con comportamiento flexible, la respuesta es no.

Métodos de Balanceamiento de Rotores

El método requerido para balancear un rotor depende si el rotor tiene comportamiento de rotor rigido o
flexible. El método estandar para el balanceamiento de rotores rigidos es el método de los coeficientes de
influencia. Este método es el que traen implementado los recolectores de datos comerciales utilizados en el
mantenimiento predictivo.

El balanceamiento de rotores industriales, se puede realizar en terreno o en maquinas balanceadoras.
Balancear en terreno tiene la ventaja de poder utilizar la excitacion propia de la maquina y poder hacer girar
el rotor a las velocidades reales de operacion. Para balancear, se necesita determinar la relaciéon entre el
desbalanceamiento del rotor, magnitud que no se puede medir en terreno, y la vibracion en los descansos la
cual si se puede medir en terreno. Para esto es necesario introducir al rotor un desbalanceamiento
conocido, llamado desbalanceamiento de prueba, para lo cual se requiere abrir la maquina si ella no tiene
una escotilla u otra forma de colocar dentro este desbalanceamiento. Para la mayoria de los casos abrir la
maquina en terreno no es posible, por lo que el balanceamiento debe realizarse en una maquina
balanceadora.

Desbalaceamiento Admisible

Eliminar por completo el desbalanceamiento de un rotor es imposible, pero el desbalanceamiento remanente,
llamado desbalanceamiento residual, debe ser limitado en su valor por dos problemas significativos que
genera:

i) Vibraciones en el conjunto rotor/soporte
i) Fuerzas adicionales (preload) sobre los descansos

La evaluacion de la severidad de las vibraciones que genera en las maquinas rotatorias el
desbalanceamiento u otras causas, se realiza a través de las normas de severidad de vibraciones de la
serie ISO 10816 o de la serie 7919, de acuerdo a si las mediciones se realizan en partes no rotatorias de la
méquina (como en la caja de los rodamientos) o si realizan directamente sobre el eje.

Las sobrecargas que genera el desbalanceamiento sobre todos los elementos de la maquina, les disminuye
su vida operacional. Lo mas critico son las sobrecargas que actlan sobre los rodamientos, ya que la vida de
un rodamiento es extremadamente sensible a la fuerza que actia sobre él. Al aumentar la fuerza sobre el
rodamiento, su vida disminuye significativamente como se cuantifica en norma ISO 281 por la expresién (1).

p
Lo=(5) @

donde:

L,4o: Vida nominal del rodamiento, en millones de revoluciones, que se espera que alcance o sobrepase el
90% de los rodamientos antes que se manifiesten signos de fatiga

C: Capacidad de carga dinamica.

P: Carga dindmica equivalente.

p: Exponente (p=3 para rodamiento de bolas y p=10/3 para rodamientos de rodillos).

Observe que un aumento en la carga sobre el rodamiento de solo un 10% disminuye su vida en un 28% y
un aumento al doble de la fuerza (100%), disminuye la vida del rodamiento jméas de 10 veces!.

La norma 1SO-1940 entrega recomendaciones, basadas en la experiencia mundial sobre
desbalanceamientos admisibles que sean compatibles con las cargas sobre los descansos, los esfuerzos
sobre los elementos, y las vibraciones transmitidas. Los desbalanceamientos admisibles recomendados son
valores de compromiso entre evitar una disminucion significativa de vida de los elementos de la maquina y
tener que cumplir exigencias excesivas o imposibles de satisfacer.

Establecer un desbalanceamiento admisible muy pequefio seria antieconémico, pues seria necesario
balancear el rotor de forma muy seguida lo que conlleva a una fuerte pérdida en la produccion. Por lo que



es necesario entonces, especificar un grado de desbalanceamiento admisible de cada rotor de manera de
alcanzar un éptimo econémico y técnico.

El desbalanceamiento de un rotor genera un campo de fuerzas centrifugas radiales, las cuales pueden ser
reemplazadas por un sistema equivalente de dos fuerzas en dos planos transversales cualesquiera, o lo que
es equivalente a dos desbalanceamientos en esos dos planos. Estos desbalanceamientos equivalentes son
los que en el proceso de balanceamiento se disminuyen bajos los valores admisibles recomendados.

Para el balanceamiento de los rotores rigidos se seleccionan dos planos transversales, tan separados como
posible, donde fisicamente es posible ubicar o sacar masas correctoras del desbalanceamiento. Estos
planos son llamados planos de correccion.

Una vez realizado el balanceamiento de un rotor, es necesario especificar el desbalanceamiento residual
con el que quedo el rotor. Es practica y error comun de los profesionales dedicados al balanceamiento de
rotores, especificar el desbalanceamiento residual en desbalanceamientos en los planos de correccion
utilizados para el balanceamiento del rotor. Esto se debe a que los programas automaticos de calculo que
usan las maquinas balanceadoras entregan los resultados de esta forma. Esto puede conducir a errores
significativos. No necesariamente se esta limitando adecuadamente la fuerza sobre los descansos, cuando
se limita el desbalanceamiento equivalente en los planos de correccion. Lo anterior se ilustrara a través de
un caso particular simple, sin que por eso se pierda la generalidad.

Fig. 2 muestra dos rotores rigidos delgados de radio r, los cuales han sido balanceados en un solo plano de
correccion, el plano transversal medio del rotor. Después del proceso de balanceamiento ambos quedan
con un desbalanceamiento residual U, = myr que genera una fuerza centrifuga F. = U.w?, donde wes la
velocidad de rotacién. Por inspeccién, se puede determinar que para el rotor de la izquierda, la fuerza sobre
cada descanso es F./2, mientras que para el rotor de la derecha, la fuerza sobre el descanso 2 es = F_. Este
ejemplo ilustra que dos rotores con el mismo desbalanceamiento residual equivalente después de
balancearlos, generan fuerzas de diferente valor sobre los descansos. Este problema es de suma
importancia considerando que la vida util de un rodamiento esta fuertemente influenciada por la carga que
este soporta. Como se sefialé anteriormente, aumentar la fuerza sobre el rodamiento al doble, disminuye su
vida a la décima parte.
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Fig. 2: Rotores rigidos con igual desbalanceamiento residual

Por lo tanto, para lograr limitar efectivamente las fuerzas sobre los descansos, el objetivo del
balanceamiento de rotores rigidos debe ser limitar el desbalanceamiento residual equivalente en los planos
transversales en que se encuentran los descansos de la maquina, como lo sefiala la nueva versién de la
norma (ISO 1940, 2003).

Balanceamiento de Rotores Flexibles

Como se sefialo anteriormente, cuando un rotor opera bastante bajo su primera velocidad critica, las flexiones
gue se generan en el eje son despreciables para el proceso de balanceamiento del rotor, y ese rotor puede ser
considerado como rotor rigido. Sin embargo, si la velocidad de operacion puede alcanzar valores comparables,
0 superar, a su primera velocidad critica, el rotor comienza a flectarse lo que genera un desbalanceamiento
adicional debido a la deformacion del eje.

La literatura técnica presenta varios métodos de balanceamiento para rotores flexibles, los cuales son en
general bastante complejos de realizar. Tal vez el método mas usado sea el llamado “método modal”,
descrito resumidamente en norma (1ISO 11342, 1994). Este método se basa en que el desbalanceamiento
en el rotor puede ser expresado en una serie de funciones. La base de funciones utilizada son los modos de
vibrar del rotor y los términos obtenidos son los desbalanceamientos modales

Este método estipula que un rotor flexible s6lo podra ser bien balanceado, si se balancea por separado
cada desbalanceamiento modal (Han, 2007). Para esto se requiere hacer girar el rotor a velocidades
cercanas a la frecuencia natural del modo, considerando que un rotor que opera cerca de una frecuencia
natural tiene una deflexion dominada principalmente por el modo de vibrar excitado.



Para obtener un perfecto balanceamiento del rotor en un rango de velocidades dado, teéricamente seria
necesario tener un infinito nimero de planos de balanceamiento. En la practica solo se puede utilizar un
namero finito de planos N. Por consiguiente, cada método practico envuelve una cierta cantidad de error. El
llamado método N, requiere N planos de balanceamiento para balancear los N principales modos. El
principal error de este método, sin embargo, es no satisfacer la condicién cuando se balancea el rotor como
rotor rigido. La influencia de despreciar los modos de mayor orden es de poca importancia, sin embargo el
error del método N cuando N es pequefio es relativamente mayor.

La exactitud del método anterior se mejora, especialmente cuando el nimero de planos usados N es
pequefio, agregando adicionalmente 2 nuevos planos de balanceamiento. Este método es el llamado
método N+2. Para balancear los N principales modos se requieren N+2 planos de balanceamiento. El costo
a pagar por esta mayor exactitud es tener 2 planos adicionales para el balanceamiento (a medida que
aumenta el nimero de planos de balanceamiento, se requiere mayor cantidad de puntos de medicion y
resolver un sistema con mayor nimero de ecuaciones).

Otro método sefalado en la literatura para el balanceamiento de rotores flexibles, es el método de los
coeficientes de influencia, el mismo que se aplica a rotores rigidos. En (Tonnesen, 2003), se concluye que
éste se puede aplicar a rotores flexibles que giran en rangos limitados de alta velocidad, en los cuales se
mantiene una relacién lineal entre el desbalanceamiento y vibracién medida. Esta opinién es refrendada en
(Racic, 2007), destacando que el rotor queda sélo bien balanceado para la velocidad a la cual se realiz6 el
balanceamiento.

El método de los coeficientes de influencia no tiene la complejidad del método modal, el cual requiere
determinar los modos de vibrar a través de una modelacion del rotor o realizando mediciones
experimentales en varios puntos de medicion, siendo en ambos casos un procedimiento complejo. Sin
embargo, el rotor va a quedar bien balanceado solo para la velocidad a la cual se realiz6 el balanceamiento.
Es arriesgado utilizar este procedimiento en maquinas que giran sobre su primera velocidad critica (caso de
la mayoria de la maquinas criticas), pues pasar a través de una velocidad critica con el rotor desbalanceado
podria generar altos niveles vibratorios que lleguen a ser catastroéficos.

Las maquinas montadas en descansos hidrodindmicos, las cuales son la mayoria de las maquinas criticas,
tienen el problema que en las partidas y paradas de la maquina, no se forma adecuadamente la pelicula de
aceite lo que conlleva a algun grado de desgaste en los descansos. Algunos autores proponen métodos que
intentan realizar un balanceamiento de rotor flexible disminuyendo el nimero de partidas/paradas. Es asi
como se han desarrollado métodos de balanceamiento que no requieren de una masa de prueba, lo cual
minimiza también las carreras a alta velocidad, pero por otro lado, necesita de un modelo numérico del rotor,
lo que resulta en un proceso complejo y particular para cada rotor (Xu, 2000).

Como se sefiald6 anteriormente, solo unos pocos rotores pueden ser balanceados en terreno. Solo se
pueden balancear en terreno las méaquinas que se pueden abrir in situ, si no, debe realizarse el
balanceamiento en una maquina balanceadora

Sin embargo, cuando se utiliza una maquina balanceadora comercial, se presenta los siguientes
inconvenientes:

i) Para rotores de gran peso y alto momento de inercia no es posible que la maquina balanceadora alcance
la velocidad de funcionamiento de la maquina en terreno, pues la maquina balanceadora no tiene la gran
potencia que tiene la maquina motriz de terreno

i) El efecto aerodinamico que generan los rotores al girar a una alta velocidad en una maquina
balanceadora, resulta muchas veces peligroso. De hecho, para poder balancear maquinas a alta velocidad
es necesario hacerlo en un recinto en vacio. Maquinas balanceadoras de éste tipo no existen en
Sudamérica.

Por lo tanto, el gran problema a que se ve enfrentado el ingeniero de terreno es decidir cuando, y como, se
puede balancear un rotor flexible en una maquina balanceadora a mas baja velocidad de la que el rotor
funciona en terreno.

MODELACION DEL PROBLEMA

Cuando un rotor gira sobre su primera frecuencia natural, la deflexién del eje producto del campo de fuerzas
centrifugas que generan las masas desbalanceadas, provoca una variacién de la distancia entre dichas
masas Yy el eje de giro, su cantidad de desbalanceamiento no permanece constante en el rango de



velocidad desde la partida del rotor hasta su maxima velocidad de servicio, es decir, se comporta como un
rotor flexible.

En el caso general, cada seccion transversal del rotor tendra su eje principal de inercia no coincidente con el
eje de giro. Esta situacion, resulta en un desbalanceamiento distribuido (U;(x)), el cual esta dado por la
ecuacion (2).

Ui(x,H=y(x,H-m(x), )

donde:
y(x): Deflexion del eje a una distancia x.
m(x): Masa desbalanceada en plano transversal x.

Por simplicidad se asume que se pueden desacoplar los movimientos horizontales y verticales y por lo tanto,
el andlisis sera solo limitado al plano X-Y. Se considera ademas, descansos isotrépicos, y un eje de rigidez
uniforme.

La respuesta del rotor al desbalanceamiento tendra la forma:
yOD=y()e™, ®3)

donde:
y(x,t): Deflexion del eje a una distancia x en el tiempo t.
w: Velocidad de rotacion.

Considerando el rotor como un elemento de viga Euler-Bernouilli continuo, la ecuacién del movimiento que
describe la deflexion del eje es (Liu, 2007):
& [ 82y(x,t)l

2 E (X)T =m(X)y(x,Hw2+u(x)w?e™, (4)

donde:
E: Médulo de Young.
I(x): Momento de inercia en la seccion transversal ubicada en la posicion x.

En la ecuacién anterior, el término u(x)w?e™, es el campo de fuerzas centrifugas generadas por los
desbalanceamientos a lo largo del eje.

Las frecuencias naturales w; y modos de vibrar @;, son determinadas de la ecuacion (4), haciendo cero el
término del desbalanceamiento (fuerzas externas). Se obtiene con ello la ecuacion (5).

& &9,
B a;g”] =M (X)W (5)

El desbalanceamiento distribuido a lo largo del rotor, puede expresarse en una serie modal de la forma:
uO)=Uq ()01 (X)+U (X)D2(X)...+u;(X)@;(X)= Z u; () 2;(x) =m(X)Z £0;() ©)
=1 =1

Donde u;(x) son los desbalanceamientos del rotor para una posicion “x” especifica y ¢ es llamado
“coeficiente de componentes modales del desbalanceamiento” (Liu, 2007). Expresando la masa del rotor
como masas puntuales, se obtiene la aproximacion (7).

_ Rue09,099x _ B (%)
f(; MG (x)dx  Zk=1 m(x) 87 (x)
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j

Donde u, es el desbalanceamiento del rotor a baja velocidad (sin considerar la deflexion del eje), y x, es
una posicion especifica para evaluar el coeficiente de componentes modales.



La deflexion del eje se puede expresar, al igual que el desbalanceamiento distribuido, a través de una serie
en base a sus modos de vibrar, como indica la ecuacion (8).

)

YOD= [y, 81 0+, 8200+ +y,85(0) | M= Z y,8;00e™. (8)

=

Utilizando las ecuaciones (5), (6) y (8) en (4) se tiene que la deflexibn méxima para una posiciéon x a una
velocidad de giro w, esta dada por:

o

2

V0= ) ——ei6(x) ©

=1 )

La deflexion del eje es proporcional al coeficiente g, por lo cual la unica condicion para la cual el
desbalanceamiento introducido debido a la deflexion del eje es nulo, es cuando el valor de ¢; es cero. Para

gue esto ocurra no deben existir masas desbalanceadas, es decir, se debe corregir el desbalanceamiento
estrictamente en los mismos planos en que éste se encuentra.

De las expresiones anteriores se puede cuantificar la diferencia en la deflexion del eje entre las condiciones
cuando esti desbalanceado, y cuando estd balanceado a baja velocidad como rotor rigido, como indica
ecuacion (9). Para esto se debe calcular el coeficiente g; utilizando los desbalanceamientos correctores y
calcular o medir experimentalmente las frecuencias naturales y modos de vibrar

w2 Y=t Uk D5 (%)

Y(X)desbalanceado'Y(X) balanceado™— Z )
= w2-w2 [ m(xi) @7 (X

2, 9)

donde:
Uy,: Desbalanceamientos correctores calculados a baja velocidad para el plano k.

BALANCEAMIENTO DE ROTORES FLEXIBLES A BAJA VELOCIDAD
Los objetivos del presente trabajo en este tema son:

i) Contribuir a entregar fundamentos sintetizados que ayuden al ingeniero de terreno a tomar decisiones
adecuadas de como balancear adecuadamente sus rotores flexibles.

ii) Evaluar en forma tedrica y experimental el efecto de hacer girar a altas velocidades de rotacion un rotor
flexible que ha sido balanceado como rotor rigido a baja velocidad.

El primer objetivo es desarrollado a través de un andlisis critico y explicativo de la norma de balanceamiento
de rotores flexibles, ISO 11342 “Métodos y criterios para el balanceamiento mecanico de rotores flexibles”

La norma ISO 11342 considera 5 clases de rotores para efectos del balanceamiento. La clase 2, la cual es
subdividida en 8 clases, son rotores flexibles que pueden ser balanceados a baja velocidad usando técnicas
de balanceamiento de rotores rigidos con modificaciones. La norma sefiala que se deben tener en cuenta
los siguientes alcances:

i) Si la posicién axial del desbalanceamiento es conocida, entonces los planos de correccién deben estar lo
mas cerca posible de éstos:

La explicacion tedrica de esto, ha sido fundamentada en el andlisis realizado anteriormente a ecuacién (9).
Si se corrige el desbalanceamiento en planos transversales diferentes a los planos en los cuales el
desbalanceamiento esta presente puede generar vibraciones a otras velocidades diferentes a la cual el rotor
fue balanceado. En base a lo anterior, como ejemplo, la norma establece que los rotores flexibles de la
subclase 2b, los cuales presentan desbalanceamiento en dos planos transversales determinados, pueden
ser balanceados a baja velocidad de rotacién usando esos planos como planos de correccion. Cita como
ejemplo el caso de una rueda de afilado movida por una polea montada sobre un eje de desbalanceamiento
despreciable.

i) Uno de los factores que determina que se produzcan grandes amplitudes de deflexion del rotor es la
proximidad de la velocidad de rotacion a una de sus velocidades criticas. Los otros factores son el valor de
los desbalanceamientos modales y la cantidad de amortiguamiento del sistema rotor/soporte:



La distribucién del desbalanceamiento a lo largo de un rotor flexible es mucho mas significativa que en un
rotor rigido, debido a que determina el grado con el cual es excitado cualquier modo vibratorio en flexion del
rotor. Esto esté cuantificado en ecuacion (9) por los coeficientes ;.

El efecto de la proximidad de la velocidad de rotacién a una velocidad critica se puede cuantificar en
ecuacion (9). Si la velocidad de rotacion w es cercana a una velocidad critica w;, el denominador de la
expresién se hace muy pequefio aumentando significativamente la amplitud vibratoria y haciendo
predominante la participacién del modo j en la forma de deflexion del eje. La ecuacién (9) fue determinada
despreciando el amortiguamiento, por lo que cuando w = w;, la amplitud tiende a infinito. En estas
condiciones (cerca de una velocidad critica) la cantidad de amortiguamiento disminuye significativamente
dicho valor.

i) El rotor no debe operar cerca de una velocidad critica:

Cuando se realiza un balanceamiento a baja velocidad, es inevitable que el rotor contenga un
desbalanceamiento residual. Este podria excitar una frecuencia natural y resultar en niveles de vibracién
excesivos, dependiendo de las caracteristicas dinamicas del rotor, como es el amortiguamiento.

iv) Si un desbhalanceamiento modal particular es reducido por la adicién de masas correctoras discretas,
entonces la correspondiente componente modal de la deflexién es similarmente reducida:

El efecto producido en un modo debido a una masa correctora depende del valor de la ordenada en la forma
del modo en la posicién axial de la correccién. Considere el ejemplo mostrado en Fig. 3. Esta figura muestra
los primeros tres modos de vibrar de un rotor sencillo. Una masa correctora ubicada en el rotor en el plano
P2 no producira cambios en la respuesta del segundo modo pero producira el mayor efecto sobre el modo
1.

Fig. 3: Modos de vibrar en flexion.

v) Los objetivos del desbalanceamiento son determinados por los requerimientos operacionales de la
maquina. Los criterios de balanceamiento son especificados para obtener lo siguiente: a) valores aceptables
de vibraciones y deformaciones del eje; b) valores aceptables de fuerzas aplicadas a los descansos:

En algunos tipos de rotores podria cumplirse que las fuerzas centrifugas en el rotor estén equilibradas, de
manera que el rotor puede girar libre de toda vibracion debido al desbalanceamiento, y libre de sobrecargas
sobre los descansos. Sin embargo, los momentos de flexién internos debido a las fuerzas centrifugas
generadas por los desbalanceamientos individuales permanecen en el siendo inaceptables. Las deformaciones
del eje y los esfuerzos de flexion se limitan, controlando los momentos flectores sobre él (si no hay momentos
de flexion sobre el eje no habra esfuerzos de flexién ni deformaciones).

Para ilustrar lo anterior, se considera un polin de una maquina papelera de longitud L, con
desbalanceamiento uniforme (clase 2d segun norma ISO 11342, el cual puede ser balanceado a baja
velocidad). El valor del desbalanceamiento por unidad de longitud es U como muestra Fig. 4a y el
balanceamiento es realizado en los planos extremos con masas correctoras UL/2. Como las fuerzas y
momentos estan equilibrados, las fuerzas en los descansos es cero y el rotor no debe vibrar. Sin embargo,
los momentos flectores son altos.



El momento flector del rotor desbalanceado disminuye notablemente realizando un balanceamiento en dos
planos a baja velocidad, como se ilustra en Fig. 4b. Se puede determinar una posicién 6ptima de estos
planos de correccion de manera de minimizar el momento flector en el eje. Estas posiciones éptimas estan,
como también lo indica la norma ISO 11342, a 22% de la distancia entre los descansos del rotor.
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Fig. 4: Momento flector en un rotor con desbalanceamiento uniforme.

ENSAYO EXPERIMENTAL Y NUMERICO DEL BALANCEAMIENTO DE UN ROTOR FLEXIBLE

El rotor a balancear es un rotor simétrico respecto a su punto medio compuesto de un eje de diametro 8mm
y largo 380 mm sobre el que van montados 3 discos de 80 mm de diametro y 20 mm de espesor. Los discos
estan ubicados a 100, 190 y 380 mm del descanso izquierdo, ver Fig. 5.
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Fig. 5: Esquema de banco de ensayos y rotor flexible estudiado

El banco de ensayos utilizado en esta experiencia, estd accionado por un motor de velocidad variable
llegando a un valor nominal maximo de 10000 rpm. Esta velocidad es suficiente para superar la primera y
segunda velocidad critica en flexion del sistema. Los tres discos mostrados en Fig. 5, tienen 16
perforaciones equidistantes angularmente, ubicadas en un radio de 35 mm. Estas permiten afiadir masas
correctoras roscadas en ellos.

Para la medicion de la deflexion, se utilizé sensores de desplazamiento sin contacto, y para obtener un
pulso a cada giro del eje se us6 un fototacometro como indica la Fig. 5. Ambos sensores se conectan al
equipo PXI-1002 para el registro de las mediciones. El procesamiento de los datos se realiza en un
programa creado en ambiente LabView.

Para la modelacion dindmica del rotor se usa el médulo ROTOR de un programa comercial de elementos
finitos, SAMCEF V13.1. Se utiliza elementos de viga que consideran los efectos de flexidn y corte, efectos
giroscoépicos e inclinaciéon de los discos. ElI amortiguamiento del sistema en este ejemplo se considera
despreciable. El eje estd montado en dos descansos, los coeficientes de rigidez de ellos fueron
determinados por el programa SAMCEF y son mostrados en Tabla 1. Notar que estos valores son bastante
mayores que la rigidez del eje a la flexion, por lo que la rigidez equivalente del rotor sera la rigidez del eje.



Tabla 4: Coeficientes de rigidez de los descansos.
KXX Kyy ny ny

N N N N
5%10° H 5x10° H 8,76x10° H 8.76x10° H
m m m m

Tabla 5: Propiedades del material del eje
Coeficientes de Poisson 0,3

Médulo de elasticidad ~ 2,1x10"’ [ﬁz]
m

Kg

Densidad 7810 [ 3
m

El programa determina las frecuencias naturales y los modos de vibrar del rotor. Fig. 6 muestra las dos
primeras frecuencias naturales de vibrar del rotor en flexidn con sus respectivos modos de vibrar.

SAMCEF - BACON 13.1-1 SAMCEF - BACON @ V 13.1-1 LDEC 9

Rotor de 3 discos Rotor de 3 disc

frecuencias naturalas, descansos isotrépicos frecuencias naturales, descansos isotrdpicos

scale

Deformati:

Fig. 6: Primer y segundo modo de vibra; del rotor.

El objetivo de la experiencia es evaluar el comportamiento dinamico de este rotor balanceado a baja
velocidad cuando opera a mayor velocidad, es decir, como rotor flexible. El desbalanceamiento original del
rotor es una masa desbalanceada de 1,5 gr. ubicada a una distancia radial de 35mm del centro del disco
ubicado en el plano g como indica la Fig. 7.

Se balancea el rotor en dos planos a baja velocidad como rotor rigido. Los planos de correccion utilizados
para el balanceamiento son los discos extremos. Las masas balanceadoras determinadas para el
balanceamiento del rotor son 2 masas de 0,75 gr ubicadas a una distancia radial de 35mm en ambos discos
extremos y sus posiciones angulares son a 180° respecto a la masa desbalanceada del disco central, ver
Fig. 7.

Rotor desbalanceado Rotor balanceado a baja velocidad
M ml M M m [l M
1 2 1 2
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1 g 2 1 g 2

Fig. 7: Rotor desbalanceado y balanceado en dos planos

RESULTADOS

La respuesta dindmica del sistema fue obtenida utilizando la modelacion analitica indicada anteriormente,
ver ecuacién (9) y utilizando el programa comercial de elementos finitos SAMCEF. En Fig. 8 se comparan
los resultados obtenidos para la deflexion del disco n°1 y disco central, utilizando las soluciones analitica y
numérica. Se observa una muy buena coincidencia en los resultados de ambas modelaciones. De esta
figura se observa que el desbalanceamiento que tiene el rotor (masa desbalanceada en el disco central) no
genera un desbalanceamiento modal para el segundo modo de vibrar (no se observa un pico en la
respuesta cuando el rotor gira a la segunda frecuencia natural de vibrar).



Tabla 3 compara los valores obtenidos para las dos primeras velocidades criticas del rotor en forma
numeérica y en forma experimental. Las velocidades criticas experimentales fueron determinadas del ensayo
de partidas/paradas. Se observa que las frecuencias naturales calculadas en el modelo numérico son
consistentes con las frecuencias naturales observadas de forma experimental.
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Fig. 8: Soluciones tedricas para una configuracion balanceada.

Tabla 6: Comparacion de las velocidades criticas obtenidas numérica y experimentalmente

Solucién Prueba
L . Error
numérica  experimental (%)
(Hz) (Hz)
Primera 1785 1741 2.4
velocidad critica
Segunda 7163 6735 5.9

velocidad critica

Fig. 9 muestra los resultados obtenidos de la modelacién numérica para la deflexion del disco n°l y disco
central, en el caso del rotor desbalanceado (configuracion desbalanceada) y para el rotor balanceado a baja
velocidad (configuracion balanceada). De esta figura se puede observar que para bajas velocidades de
rotacion respecto a su primera velocidad critica, se produce una disminucién significativa en la deflexion del
rotor balanceado, diferencia que va disminuyendo a medida que aumenta el valor de la velocidad de
rotacion, alcanzando incluso deflexiones mayores en condicion balanceada que desbalanceada. Esto es
consistente con la recomendacion realizada por la norma ISO 11342, la cual menciona que los rotores
balanceados a baja velocidad no deben operar cerca de su segunda frecuencia natural.

Fig. 10 muestra los resultados de las mediciones experimentales obtenidos para la deflexion del disco N°1,
tanto para la configuracion desbalanceada como para la configuracién balanceada. Comparando estos
resultados con los mostrados en la Fig. 9, se observa que son coincidentes hasta aproximadamente las
5000 rpm.
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Fig. 9: Solucion numérica para configuracion balanceada y desbalanceada.

Sobre esta velocidad se producen diferencias significativas. En Fig. 10 aparece un pequefio pico a
aproximadamente 6000 rpm, lo cual no era esperado segun el modelo numérico y se atribuye a una zona
resonante externa al eje, probablemente asociada a una frecuencia natural del soporte del sensor de
desplazamiento. Esta situacion también podria darse en una medicion en terreno por lo cual es interesante
considerarla en el andlisis. La mayor diferencia se produce por la presencia de un pico a la segunda
frecuencia natural de vibrar. Esto indica que la componente modal correspondiente al segundo modo de
vibrar en el ensayo experimental no era nula como fue considerado en el modelo numérico.
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Fig. 10: Deflexion disco n°1 obtenida de forma experimental.

CONCLUSIONES

Se ha fundamentado e ilustrado con un ejemplo, que el balanceamiento de un rotor flexible en dos planos a
baja velocidad de rotacidn, utilizando el método tradicional de los coeficientes de influencia, no es suficiente
para asegurar que las deformaciones y momentos flectores en él no sean inadmisibles.

Debido a lo complejo que es utilizar el método modal y considerando que en las empresas sudamericanas
no existe la infraestructura para ello, en el presente trabajo se fundamentan casos en que se puede
balancear un rotor flexible en una maquina balanceadora a baja velocidad utilizando el método de los
coeficientes de influencia con ciertas modificaciones. Estos casos son:

i) Cuando se conoce la ubicacion axial del desbalanceamiento, como ser un rotor flexible compuesto por
rueda de afilar y polea conductora, este puede ser corregido en los mismos planos en que se encuentran los
desbalanceamientos. El rotor quedara balanceado para todas las velocidades de rotacion.

ii) Cuando se produce un desbalanceamiento uniforme sobre el rotor, como es el caso de los polines de las
maquinas papeleras, ellos pueden ser balanceados en dos planos ubicados a un 22% de los soportes. Con
esto se minimiza los momentos flectores y las deformaciones por flexion. El rotor reducira sus niveles
vibratorios para velocidades de rotacion bajo la segunda velocidad critica.

iii) Se pueden obtener un balanceamiento satisfactorio al balancear rotores a baja velocidad siempre que no
giren cerca ni sobre su segunda velocidad critica. Esto es consistente con la recomendacion realizada por la
norma ISO 11342, la cual menciona que los rotores balanceados a baja velocidad no deben operar cerca de
su segunda velocidad critica.
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