Tecnoldgico Nacional de México

Centro Nacional de Investigacion
y Desarrollo Tecnolégico

Tesis de Maestria

Identificaciéon algebraica en linea del desbalance en
un sistema rotor-cojinete. Analisis experimental

presentada por
Ing. Agustin Erasmo Juarez Martinez

CcomMo requisito para la obtencion del grado de
Maestro en Ciencias en Ingenieria
Mecanica

Director de tesis
Dr. Jorge Colin Ocampo

Codirector de tesis
Dr. José Gabriel Mendoza Larios

Cuernavaca, Morelos, México. Junio de 2020.









Agustin Erasmo Juarez Martinez CENIDET

Dedicatoria

A mis padres y hermano que me dieron su apoyo en todo momento.




Agustin Erasmo Juarez Martinez CENIDET

Agradecimientos

Al Consejo Nacional de Ciencia y Tecnologia (CONACYT) por brindarme el apoyo econo-
mico el cual me permitié mi crecimiento profesional.

Al Centro Nacional de Investigacion y Desarrollo Tecnologico (CENIDET) por darme la
oportunidad de continuar con mi crecimiento profesional.

A mis catedraticos del Centro Nacional de Investigacion y Desarrollo Tecnologico (CENI-
DET) que me dieron las herramientas necesarias para mi crecimiento profesional.

A mis asesores Dr. Jorge Colin Ocampo y el Dr. José Gabriel Mendoza Larios por brindarme
su tiempo y su apoyo para llevar a cabo este trabajo.

A mis companeros del laboratorio de rotodindmica que me brindaron su amistad y compa-
nerismo.

A mis revisores Dr. Arturo Abtndez Pliego, Dr. Wilberth Melchor Alcocer Rosado y Dr.
Andrés Blanco Ortega por sus observaciones y revisiones brindadas para la elaboracién de
este trabajo.

IT



Agustin Erasmo Juarez Martinez CENIDET

Abstrac

This work presents a novel methodology for the identification of the imbalance of rotodynamic
systems. The methodology developed is based on the online algebraic identification technique
and is based on the mathematical model that emulates the dynamic behavior of a rotor with
multiple degrees of freedom. For the model of the rotodynamic system, the finite element
technique was used, considering a beam type element with four degrees of freedom per node.

The proposed identifier model requires as input data the geometric and mechanical pro-
perties of the system, as well as the vibration response (displacement) due to the imbalance
at constant speed of the rotor, resulting in the magnitude and angular position of the imba-
lance. The numerical results are compared and validated with experimental results. To carry
out the identification of the imbalance experimentally, the modal forms in the horizontal and
vertical direction corresponding to the first mode of vibration of a Jeffcott-type rotor were
used. Likewise, a treatment is proposed for the vibration signal obtained by applying the
transform Fast Fourier (FFT), which ensures that the vibration signal corresponds only to
the effects generated by the imbalance forces of the rotodynamic system.

With the proposed methodology, it is demonstrated that the global imbalance of the
system can be identified, using the rotor vibration signal as input data in the proposed
identifier model, with the system operating at constant speed, without the need for the rotor
to exceed the first natural frequency of the system.
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Resumen

En este trabajo se presenta una metodologia novedosa para la identificacion del des-
balance de sistemas rotodinamicos. La metodologia desarrollada se basa en la técnica de
identificacion algebraica en linea y toma como base el modelo mateméatico que emula el com-
portamiento dindmico de un rotor de miltiples grados de libertad. Para el modelo del sistema
rotodinamico se utilizo la técnica del elemento finito considerando un elemento tipo viga de
cuatro grados de libertad por nodo.

El modelo del identificador propuesto requiere como datos de entrada las propiedades
geométricas y mecanicas del sistema, asi como, la respuesta de vibracion (desplazamiento) a
causa del desbalance a velocidad constante del rotor, dando como resultados la magnitud y
posicion angular del desbalance. Los resultados numéricos se comparan y validan con resulta-
dos experimentales. Para llevar a cabo la identificacion del desbalance de forma experimental,
se utilizaron las formas modales en la direcciéon horizontal y vertical correspondientes al pri-
mer modo de vibracién de un rotor tipo Jeffcott, asimismo, se propone un tratamiento a la
senal de vibracion obtenida aplicando la transformada rapida de Fourier (FFT), con lo que
se logra asegurar que la senal de vibracion corresponde tinicamente a los efectos generados
por las fuerzas de desbalance del sistema rotodinamico.

Con la metodologia propuesta, se demuestra que se puede identificar el desbalance global
del sistema, utilizando la senal de vibracién del rotor como dato de entrada en el modelo del
identificador propuesto, con el sistema operando a velocidad constante, sin necesidad de que
el rotor supere la primera frecuencia natural del sistema.
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Capitulo 1

Introduccion

A causa de la produccién en serie de las maquinas rotativas y la creacion de la turbina
de vapor, los primeros avances en el analisis de sistemas rotodinamicos se dieron a principios
de 1800, siendo éste un punto de partida importante para la industria y la investigacion
ya que los requerimientos de la industria demandaban sistemas més grandes y potentes
para efectuar procesos de produccion. Uno de los pioneros fue Rankine quién descubri6 y
mencionoé el fenomeno de velocidad critica en 1860. Posteriormente De Laval demostro que
es posible superar la velocidad critica que Rankine mencioné en su trabajo. En ese entonces
no se consideraban importantes los efectos presentes en los rodamientos, pero Beauchamp
demostrd lo contrario mediante experimentos aunados a la teoria de Reynolds. En 1900 De
Laval y Parson trabajaron exitosamente con turbinas de vapor superando las velocidades
criticas. Debido a que la industria requiere méaquinas rotativas capaces de entregar mayor
potencia y velocidad, el tamano de la maquina rotativa se vio afectado directamente y con
ello se presentaron distintos fendémenos derivados de la modificacion del tamano y velocidad
de operacion. Uno de los principales problemas observados es el desbalance debido a que
en maquinas de mayor tamano el desbalance genera grandes amplitudes de vibracion lo
cual representa un riesgo para los operadores. Durante el paso de los anos se han expuesto
distintas alternativas que corrigen los efectos ocasionados por el desbalance con el fin de
lograr superar las velocidades criticas, las primeras propuestas estdn basadas en un anélisis
matematico con el cual se describe el comportamiento del sistema rotodinamico, algunas de
las primeras propuestas fueron el contrarrestar el desbalance mediante la técnica de Balanceo
por coeficientes de influencia, lo cual daba como resultado la disminuciéon de las vibraciones en
el sistema, sin embargo, el método requiere una gran cantidad de tiempo y numerosos rodados
de prueba. A causa de la problematica de aplicar las diferentes metodologias reportadas en
la literatura para el balanceo de rotores, se inicié el desarrollo de técnicas alternativas para
el control de vibraciones del sistema rotodinamico durante su operaciéon (en linea). En la
actualidad existen distintos dispositivos que efectiian el control de vibraciones en linea, entre
éstos se encuentra la técnica de modificar los parametros de rigidez del sistema, con lo que se
logra modificar las frecuencias naturales del sistema permitiendo pasar sin problema por las
velocidades criticas del rotor hasta llegar a su velocidad nominal sin necesidad de balancear
el sistema. Actualmente se han hecho investigaciones de nuevas metodologias que toman
como base el modelo dindmico de un sistema a partir del cual, es posible la identificacion de
diferentes parametros del sistema durante su operacion, esta metodologia lleva por nombre
Identificacion algebraica de pardmetros en linea, v que ha sido adaptada para el anélisis
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dindmico de las maquinas rotativas, demostrando su alta eficiencia en la identificacion de
parametros desconocidos en el modelo, ademas de presentar robustez contra perturbaciones
externas.

1.1. Objetivos

1.1.1. Objetivo general

» Implementar la técnica de identificacion algebraica de pardmetros en linea en la iden-
tificacion del desbalance de un sistema rotor-cojinete experimental.

1.1.2. Objetivos especificos

= Implementar un rotor-cojinete experimental.
» Caracterizar el sistema rotor-cojinete experimental.
= Puesta en marcha del rotor experimental.

= Desarrollar la metodologia de identificacion del desbalance en linea y su aplicaciéon al
balanceo de un sistema rotor-cojinete experimental.

1.2. Alcances

s Balanceo de un rotor en uno o mas modos de vibracion.

= Validacion del modelo matemético mediante simulacion numérica y pruebas experimen-
tales.

= Implementar una metodologia de balanceo de un sistema rotor-cojinete mediante la
identificacion algebraica de parametros en linea.

1.3. Metas

= Obtener una metodologia de identificacién del desbalance en sistemas rotodinamicos
aplicando la técnica de identificacion algebraica de pardmetros en linea.

CAPITULO 1. INTRODUCCION 2



Capitulo 2

Estado del arte

2.1. Desbalance

El uso de las maquinas rotativas estd envuelto en el crecimiento de la industria, debido
a que es una de las principales fuentes de generacion de movimiento, esto la hace indispensa-
ble. Los avances méas grandes de la méquina rotativa se dieron a principios del ano de 1800
y a finales de éste, debido a su produccién en masa y la creaciéon de las turbinas de vapor.
Uno de los pioneros en los sistemas rotodinamicos fue H. Jeffcott en 1919 quien observo un
sistema simple conformado por un disco y un eje montados sobre dos cojinetes. Derivado
de su anélisis defini6 que si el centro de masa del disco no coincidia con el eje geométrico
del sistema se definia como un sistema desbalanceado, de igual forma concluy6 que el movi-
miento que describe el comportamiento tiene dos componentes una transitoria y una estable,
basado en su analisis él encontrdé que el comportamiento esta afectado directamente por el
angulo presente entre la fuerza de excitacion (masa de desbalance) y la velocidad angular
(w), derivado del angulo presente, el sistema tendra tres estados [2] :

1. El angulo presente entre la fuerza de excitacion y la respuesta de vibracion (desplaza-
miento) tiende a 0° cuando la velocidad angular disminuye y se aproxima a cero.

2. El angulo presente entre la fuerza de excitacion y la respuesta de vibracion (desplaza-
miento) incrementa conforme w también incrementa, cuando el dngulo es igual a % se
dice que el sistema entra en resonancia.

3. Para valores de w mayores a la frecuencia natural, el &ngulo presente entre la fuerza de
excitacion y la respuesta de vibracion (desplazamiento) tiende a 180°.

En 1940 H. Taylor analizd6 una version extendida del modelo Jeffcott, con el proposito de
estudiar la inestabilidad de un turbo generador de dos polos. En su estudio Taylor observo
que la inestabilidad de un rotor asimétrico se manifiesta como un incremento de la vibracion,
principalmente en la zona de resonancia, con base en su anélisis encontré que la fuerza elastica
experimentada por el rotor no se encuentra en fase con el desplazamiento, y que la fuerza
elastica cuenta con dos componentes una radial y una tangencial [3].

Tiempo después en 1959 R. E. D. Bishop retom¢ la investigacion de Jeffcott, encontrando que
el comportamiento de un eje uniforme circular rotatorio contiene dos planos en los cuales se
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presentan las fuerzas derivadas de la velocidad angular (w), para el anéalisis él propuso el uso
de una propiedad fundamental de los sistemas vibratorios, que se basa en que la distorsion
total es igual a la suma de las distintas distorsiones en el eje, catalogando a este fenémeno
como “ modos 7. Al igual que Jeffcott, dedujo 3 estados de comportamiento del eje.

» El eje presenta una distorsion minima cuando la velocidad angular (w) es menor que la
velocidad critica (w.).

» El eje presenta la mayor distorsion cuando la velocidad angular (w) y la velocidad
critica (w.) son iguales.

» La distorsion presente en el eje disminuye cuando la velocidad angular (w) es mayor a
la velocidad critica (w.).

Bishop reporté que el movimiento del eje al incrementar la velocidad de giro hasta superar la
velocidad critica, describe una forma espiral que crece conforme se incrementa la velocidad
angular del sistema [4].

La continuacion del analisis de R. E. D. Bishop en 1959 fue presentado por R. E. D. Bishop
and G. M. L. Gladwell, en este estudio se analiz6 el balanceo de un eje flexible mediante el
método de “ Baja velocidad 7, concluyendo que debido a la distribucién de las masas colocadas
se genera una deformacion mayor comparada con la obtenida en la primera velocidad critica
de la méaquina, por lo que tratar de balancear un eje flexible mediante la técnica de baja
velocidad no es viable. Por otra parte, se reporté que el balanceo modo por modo es viable
para un eje flexible, donde la metodologia consiste en insertar masas especificas con sentido
opuesto a la fuerza de excitaciéon, asumiendo que conocen los planos en los que acttan las
fuerzas de excitacion de cada modo [5].

En 1966 A. G. Parkinson, efectu6é un anélisis del comportamiento vibratorio de una flecha
asimétrica soportada mediante chumaceras flexibles, para su estudio Parkinson desarrollo
un modelo mateméatico considerando una ecuacién de movimiento por cada eje de inercia
principal del rotor, logrando demostrar de forma simple, el efecto de la simetria del rotor
en la respuesta dindmica del sistema. Como conclusion, Parkinson reporté que la solucion
del modelo mateméatico desarrollado es similar a la solucién de un rotor simétrico, con la
diferencia de la expresion resultante la cuenta con dos términos adicionales en funcion de la
asimetria modal de la flecha [6].

Por otra parte J. F. Shortle and M. B. Mendel en 1996 presentan el desbalance de un sistema
rotodindmico basado en los procesos de fabricacién de los cilindros y las leyes fisicas, como
resultado de su investigacion encontraron que un disco montado y soportado por dos cojinetes
presenta dos estados de desbalance |[7]:

= Desbalance estatico : la no coincidencia del centro de masa, generando que el eje gire por
efecto de la gravedad, sin la necesidad que la méquina rotativa esté en funcionamiento.

= Desbalance dinamico : es derivado de la no coincidencia de los ejes de inercia con los
ejes geométricos de la maquina rotativa.

CAPITULO 2. ESTADO DEL ARTE 4
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2.2. Control de vibraciones

Las vibraciones en maquinas rotatorias se debe principalmente al fenomeno del des-
balance, fenémeno que se presenta cuando el centro geométrico del rotor no coincide con
el centro de masa ocasionando amplitudes de vibracién importantes que pueden danar al
sistema y sus componentes mecanicos. Lo anterior a dado lugar al desarrollo de métodos y
diseno de dispositivos los cuales permiten suprimir las vibraciones del sistema a causa del
desbalance. El proceso de balanceo en sistemas rotodindmicos, puede llevarse a cabo median-
te control activo o control pasivo. En el control activo, se utilizan dispositivos que corrigen el
desbalance en tiempo real aplicando fuerzas externas al sistema. Mientras que en el control
pasivo se modifican las propiedades fisicas de la maquina estando esta fuera de servicio y
se basa principalmente en los métodos de balanceo modal y por coeficientes de influencia.
Dentro de los sistemas rotodinamicos existen dos clases de rotores los cuales se dividen en:
simétrico y asimétrico la principal diferencia que presentan uno respecto del otro es la
rigidez a lo largo de la seccién transversal del sistema la cual tiene un gran impacto en la
respuesta vibratoria del sistema.

J. C. Ocampo presentd en 1996 la implementacion del balanceo modal en un rotor
asimétrico de dos grados de libertad, basdndose en los diagramas polares de respuesta del
sistema. Los diagramas polares del sistema se obtienen mediante un método de integracion
numérica considerando una frecuencia de excitacion 1.5 veces mayor a la frecuencia natural
variando los parametros de:

» Posicion angular de la fuerza de excitacion.
= Amortiguamiento.

» Asimetria del rotor.

De los resultados obtenidos de simulaciones numéricas y pruebas experimentales con-
cluyé que no es posible encontrar una metodologia que considere el vector de vibracién en
resonancia, ésto, por que el angulo de fase de la respuesta de vibraciéon del rotor es variable
para diferentes posiciones angulares de la fuerza de excitacion. Para el balanceo del rotor
experimental, propuso un método alternativo que considera el punto de inicio de la curva del
diagrama polar de respuesta, asi como, la posicion angular de £45° grados para la fuerza de
excitacion, logrando suprimir la vibracion hasta en un 90 % de la vibracion inicial registrada
en el sistema [8].

Por otra parte en 2008 E. H. Marceliz desarrollé una metodologia para el balanceo de ro-
tores flexibles mediante el andlisis modal experimental en su estudio, propuso la técnica de
acoplamiento de impedancias para el balanceo del sistema rotodinamico, logrando balancear
unicamente el primer modo de vibracién ya que en el segundo y tercer modo se registro
inestabilidad presentando grandes amplitudes de vibracion. [9].

Un ano después en 2009 J. M. Gonzalez propuso una metodologia para determinar un arre-
glo de pesos modales y efectuar el balanceo de un rotor asimétrico en mas de un modo de
vibracion a la vez. La metodologia estd basada en el analisis modal y el método de coefi-
cientes de influencia, donde el arreglo de pesos es utilizado para determinar los coeficientes
de influencia en los ejes de +45° del rotor, de los resultados obtenidos mediante simulacion
numérica, concluyé que el comportamiento dinamico del rotor se encuentra en funcion de la
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simetria y el amortiguamiento del sistema, de igual forma reportd que los diagramas polares
de respuesta del sistema son de forma eliptica, finalmente logré reducir la vibracion inicial en
un 80 % dependiendo del criterio de la localizaciéon de la posicion de la fuerza de excitacion
del sistema [10] .

Finalmente F. J. R. Moroyoqui desarroll6 en 2016 un estudio experimental de un rotor
asimétrico basandose en un modelo de dos grados de libertad el cual representa el compor-
tamiento de un rotor simétrico, derivado de su estudio propuso una metodologia basada en
la construcciéon de arreglo de pesos modales tomando como referencia los diagramas polares
de respuesta del sistema, logrando reducir la vibracion del primer modo en un 90 %, mien-
tras que para el segundo modo de vibracion en 100 %, demostrando que la construcciéon de
arreglos de pesos modales es factible para el balanceo de rotores asimétricos [11].

En 2018 J. Yao present6 dos técnicas para la estimacion de los parametros del desbalan-
ce (posicion angular y magnitud) a partir de la técnica de expansion modal con el fin de
disminuir los puntos de mediciéon del sistema, la primera metodologia consiste en la opti-
mizacion de los pardmetros del desbalance a partir de la técnica de minimos cuadrados y
la combinacion de tres distintos algoritmos Antlion (ALO), Simulated annealing (SA) y fly
fruit algorithm(FOA) disponibles en matlab, la segunda metodologia considera la expansion
modal del sistema y problemas inversos acoplada con la optimizacion de los algoritmos, como
resultado demuestra que a partir de los pardmetros identificados mediante las dos técnicas
es capaz de reducir la amplitud de vibracion del sistema en un 67 % [12].

Un ano después A. Shrivastava y A. R. Mohanty desarrollaron una metodologia basada en
la técnica de estados de entrada y minimos cuadrados para la estimacion de los pardmetros
del desbalance (posicion angular y magnitud) presentando simulacion numérica y validacion
experimental en un sistema rotor-cojinete con un disco inercial. La técnica considera la fluc-
tuacién en la velocidad de operacion del rotor asi como tinicamente una fuerza de excitacién
correspondiente a la masa de desbalance del sistema [13].

De igual forma en 2019 A. Wang desarroll6 un modelo basado en la técnica de Rayleigh
para un sistema rotor-cojinete, el modelo requiere tinicamente los desplazamientos de cuatro
segmentos del sistema para estimar los parametros del desbalance (posicion angular y mag-
nitud) sin la necesidad de superar la primera velocidad critica del sistema, mediante pruebas
numeéricas logra obtener un error del 2% en los parametros del desbalance [14].
Paralelamente en 2019 D. Zou desarrolld6 un modelo de un sistema rotor-cojinete basado en
la técnica de elemento finito y filtro Kalma para la estimacion de los parametros del desba-
lance (posicion angular y magnitud), a partir de pruebas numéricas y experimentales logro
demostrar que el modelo presenta gran robustez contra ruido aleatorio en la senales, de igual
forma obtiene un error maximo en los parametros del desbalance de forma experimental de
9.79% en la magnitud y una diferencia maxima de 14.3° para la posicion angular [15].

Como alternativa a los diferentes métodos de balanceo, se disefiaron y desarrollaron disposi-
tivos capaces de aplicar fuerzas de correccion con el fin de contrarrestar las fuerzas derivadas
del desbalance obteniendo una disminucién en la respuesta vibratoria del sistema rotatorio
en condiciones de resonancia.

CAPITULO 2. ESTADO DEL ARTE 6
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En 2010 A. B. Ortega present6 un cojinete maévil basandose en el control activo, con el
dispositivo propuesto, se gener6é un cambio de rigidez en el eje variando la longitud de la
flecha logrando disminuir los efectos de las vibraciones durante las velocidades criticas en el
sistema [16].

Un ano después en 2011 J. A. R. Monares analiz6 el comportamiento de un rotor asimétrico
soportado en uno de sus extremos por una chumacera con fluido magnetorreologico, mediante
experimentacion numérica él demostro que el incremento de la corriente (I) en los amortigua-
dores mitiga las vibraciones cerca de las velocidades criticas, pero de igual forma este cambia
las velocidades criticas debido al incremento en la corriente, por lo que el amortiguador tiende
a comportarse como un soporte rigido [17].

Finalmente E. E. Cruz desarroll6 en 2015 el diseno y la construcciéon de una chumacera
semiactiva con fluido magnetorreologico analizando de forma numérica y experimental el
comportamiento de un rotor asimétrico. El modelo estd basado en la teoria de lubricaci6on
hidrodinamica donde, la cedencia del fluido esta en funcién de la intensidad del campo mag-
nético. De los resultados obtenidos, reporté dos estados del comportamiento del fluido.

= Si no se aplicaba un campo magnético al fluido, éste se comporta como un fluido
Newtoniano.

= Si se aplica un campo magnético al fluido, se forma un nicleo rigido y se incrementa el
esfuerzo cortante de cedencia 7, (H).

Tomando en cuenta el ntcleo rigido formado por la aplicacion del campo magnético,
modifico la rigidez del sistema y de igual forma la respuesta de vibracion del rotor asimétrico
[18].

2.3. Balanceo activo con identificadores algebraicos

Los sistemas rotodinamicos de la actualidad han sufrido cambios en sus caracteristicas
geométricas y en las velocidades de operacion, por lo cual presentan mas de una velocidad
critica antes de alcanzar su velocidad nominal. Implementar una técnica de balanceo median-
te coeficientes de influencia, diagramas polares de respuesta etc, resulta complejo y tedioso,
ademas de que requiere de una gran experiencia en sistemas rotodinamicos, a partir de las
limitaciones de las técnicas de balanceo convencional surge la necesidad de generar nuevas
metodologias que permitan corregir la respuesta vibratoria debido a un desbalance presente
en el sistema con el minimo rodado de pruebas y sin superar la primera velocidad critica,
una alternativa presente en la literatura es la técnica de identificaciéon algebraica a sistemas
rotodinédmicos.

En 2013 F. B. Carbajal desarroll6 un modelo de identificacion algebraico basado en la teoria
de la metodologia de elemento finito, a partir del identificador propuesto, logr6é estimar los
parametros del desbalance en un rotor tipo Jeffcott con 3 grados de libertad, el identificador
propuesto, requiere como datos de entrada los desplazamientos radiales cercanos al disco iner-
cial del sistema, donde, para el control de las vibraciones utilizo6 una chumacera magnética
con un control PD [19] .

Un ano después en 2014 M. A. Montiel desarrollo6 un identificador algebraico basado en el
método de elemento finito. El sistema analizado consta de un eje con dos discos montados de
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forma asimétrica, una suspension convencional en un extremo, mientras que en el otro utiliza
un cojinete de control activo, el identificador muestra de manera experimental la estimacion
de los parametros de excentricidad de los dos discos ubicados en el eje en un tiempo aproxi-
mado a 0.5 s y toma como datos de entrada los desplazamientos laterales del eje|20].

En 2016 J. G. M. Larios implement6 un identificador algebraico basado en la solucién median-
te el método de Newmark, el cual solo requiere como dato de entrada la respuesta vibratoria
del sistema. El identificador propuesto, determina los parametros de rigidez y amortigua-
miento a diferentes velocidades de rotacion, asi mismo, de los resultados obtenidos durante
la simulacién numéricas determiné que el tiempo de estimacion de los parametros es menor
a 0.1 s, finalmente corroboro el funcionamiento del identificador mediante la comparacion de
la respuesta experimental de un rotor tipo Jeffcott a velocidad constante [21].
Paralelamente a la investigacion de J. G. M. Larios, J. C. Ocampo presenta un modelo ma-
teméatico de un identificador algebraico en linea implementado en un sistema rotor-cojinete a
velocidad constante, el modelo del identificador estéd basado en el elemento finito para siste-
mas rotatorios de miltiples grados de libertad, para ello se consideré un elemento tipo viga
con cuatro grados de libertad por nodo, el identificador requiere de la respuesta del sistema
como dato de entrada para la identificacion de los parametros de desbalance (magnitud y po-
sicion angular de las masas) finalmente concluy6 que el tiempo de respuesta del identificador
oscila en un intervalo de 0.002 s [22].

Un ano después en 2017 S. J. L. Damas desarrollé un identificador algebraico para un siste-
ma rotor-chumacera presurizada, y asi poder llevar a cabo la estimacion de los coeficientes
rotodindmicos de la chumacera, el modelo estia basado en el método numérico de Newmark,
posteriormente presentd resultados numeéricos y experimentales en donde se valida el funcio-
namiento del identificador arrojando que el tiempo de estimacion de los pardmetros es de 0.1
s |23].

De igual forma en ese mismo ano de 2017 C. F. G. Correa presenta el andlisis de un rotor
asimétrico implementando un disco de balanceo activo (DBA). La configuracion del rotor
que él analiz6 era de tipo Jeffcott variando la flecha del sistema entre una flecha simétrica y
una flecha asimétrica, de igual forma presenta un identificador algebraico para la estimacion
de los pardmetros del desbalance y posteriormente corregir el desbalance mediante el disco
de balanceo activo (DBA), el cual es capaz de posicionar una masa a cierta excentricidad
y posicion angular con el fin del contrarrestar las fuerzas debidas a la masa de desbalance
presente, concluyo que es posible estimar los parametros el desbalance de un rotor asimétrico
a partir de un identificador desarrollado para un rotor simétrico, ya que a bajas velocidades
el comportamiento dindmico en ambos rotores son similares [24].

2.4. Conclusion del estado del arte

Las técnicas relacionadas con el andlisis y control de vibraciones reportadas en la li-
teratura, en su mayoria son complejas, tediosas y requieren de un criterio de interpretaciéon
basado en la experiencia en sistemas rotodinamicos. A partir del control de vibraciones es po-
sible alargar la vida util de un sistema rotodinamico y de igual forma prevenir posibles fallas
a causa de las vibraciones mecanicas presentes, se debe mencionar que debido al incremento
de los sistemas rotodinamicos en el sector industrial existe la necesidad de generar nuevas
técnicas para el control y andlisis de vibraciones, por lo cual el desarrollo de una técnica ba-
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sada en la identificacion algebraica en linea para la estimacion de parametros del desbalance
es viable, ya que esta presenta gran robustez a perturbaciones externas del sistema y es capaz
de identificar pardmetros desconocidos del sistema basdndose en el modelo matemético que
represente su comportamiento dinamico, y lo mejor de la identificacion, es que esta se realiza
mientras el sistema rotodinamico se encuentre en operacion (en linea).

2.5. Justificacion

El uso de las maquinas rotativas se ha visto envuelto en la vida cotidiana desde hace

mas de 200 anos, desde un simple motor eléctrico hasta una turbina de vapor. Uno de los
sectores en donde los sistemas rotodinamicos sufren una alta demanda en cuanto a potencia
entregada, horas de operacion y velocidades angulares excesivamente altas, se encuentra en
la industria, uno de problemas mas criticos en los sistemas rotodinamicos es el desbalance,
y se debe a la excentricidad entre el centro de masa con respecto al eje geométrico del sis-
tema, lo que ocasiona que el sistema experimente grandes amplitudes de vibracion mientras
alcanza su velocidad de trabajo, esto sucede cuando el eje gira a una velocidad angular w y
ésta coincide con la velocidad critica w,., generando asi un incremento en la amplitud de las
vibraciones, a esté fenémeno se le conoce como resonancia. El efecto de la resonancia puede
generar que la integridad de la maquina rotodindmica este comprometida ocasionando una
falla estructural en el eje.
Dentro de la literatura existen distintas técnicas de balanceo de sistemas rotodinamicos (co-
eficiente de influencia, arreglo de pesos modales etc.) las cuales son muy efectivas, pero tiene
la gran desventaja de que requieren una gran cantidad de tiempo invertido y varios rodados
de prueba de la maquina, los paros y arranques asi como el tiempo invertido del personal
se ve reflejado de forma economica para la industria. Por otra parte, existe la alternativa de
implementar un control de vibraciones mediante un dispositivo de control activo, el cual se
encarga de mitigar las vibraciones del sistema durante el fenoémeno de la resonancia variando
los parametros de masa o rigidez, aunque esta alternativa tiene la gran dificultad de que los
dispositivos de control no pueden ser instalado en el sistema debido a la falta de espacio en
el mismo, otra alternativa presente en la literatura es la identificaciéon algebraica la cual ha
demostrado ser aplicable a sistemas rotodinamicos dando excelentes resultados debido a que
cuenta con una gran robustez contra perturbaciones externas y una rapida convergencia en
los parametros a identificar(masa de desbalance, excentricidad, rigidez y amortiguamiento de
los soportes), por lo que el acoplamiento con un dispositivo de control de vibraciones (disco
de balanceo activo (DBA)) daria como resultado una nueva y eficiente alternativa para el
analisis de sistemas rotodinamicos y el control de vibraciones aplicando una masa de balanceo
durante el funcionamiento de la méaquina (en linea).
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Capitulo 3

Marco teérico

3.1. Conceptos de vibraciones

3.1.1. Vibracion.

Una vibracién u oscilacion se define como cualquier movimiento que se repite después de
un intervalo de tiempo, la teoria de la vibracion es la encargada del estudio de los movimien-
tos oscilatorios, asi como de las fuerzas asociadas a dichos movimientos [25]. Los sistemas
mecanicos vibratorios se encuentran conformados esencialmente por un dispositivo capaz de
almacenar energia potencial (resorte), un elemento para conservar energia cinética (masa) y
un elemento mediante el cual la energia se disipe (amortiguador). En la Figura 3.1 se muestra
una configuraciéon masa-resorte de un sistema mecéanico

Figura 3.1: Sistema masa-resorte

3.1.2. Grados de libertad.

El ntimero de grados de libertad de un sistema mecanico es igual al nimero de coor-
denadas independientes de los elementos del sistema, los grados de libertad de un sistema
mecanico pueden ser clasificados en movimientos de traslacion como el que presenta las masas
en la Figura 3.2a las cuales son capaces de desplazase sobre un riel de manera horizontal,
de igual forma los movimientos del sistema pueden ser del tipo de rotacion, claro ejemplo de
ello se puede ver en el sistema de poleas de la Figura 3.2b en el cual las poleas son capaces
de efectuar desplazamientos angulares con respecto al eje principal del soporte.
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(a) Sistema masa-resorte con dos grados de libertad (b) Sistema de polea con dos grados de libertad

Figura 3.2: Sistemas con distintos grados de libertad

3.1.3. Modelo matematico de un sistema.

El modelo matemaético parte de la consideracion del sistema de forma muy rastica consi-
derando el minimo ntmero de elementos, con el fin de entender de manera elemental el com-
portamiento del sistema en la Figura 3.3a se muestra un sistema de martillo de forja el cual
puede ser representado de manera simple mediante un sistema masa-resorte-amortiguador en
la Figura 3.3b, posteriormente se genera un nuevo modelo incluyendo nuevos componentes
como en la Figura 3.3c que describan de mejor forma el comportamiento de dicho sistema
con el fin de llegar a un modelo que describa al sistema lo mas cercano posible.

(a) (b) (c)

Figura 3.3: Representacion de un sistema real.

3.1.4. Método de elemento finito

Existen distintas técnicas que logran interpretar de forma numeérica el comportamiento
dindmico de los sistemas mecanicos. Uno de los més usados en estos sistemas es la técnica de
elemento finito, el método consiste en efectuar una discretizacion de un sistema complejo en
elementos mas pequenos, los cuales se encuentran conectadas entre si mediante puntos nodales
logrando asi reproducir de forma ajustada el sistema [26]. En la Figura 3.4 se muestra cuatro
configuraciones desde un elemento finito hasta ocho elementos, si el nimero de elementos
incrementa la precision del analisis incrementara de igual forma pero el anélisis sera mas
complejo.
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Figura 3.4: Discretizacién de un elemento

3.2. Partes de un rotor-cojinete

Los componentes béasicos de un sistema rotor-cojinete principales son: el disco, el eje y
los sellos, y de forma adicional las fuerzas generadas a causa de las masas de desbalance [21].
Se necesita determinar la energia cinética, asi como la energia de deformacion del sistema,
de igual forma basandose en el trabajo virtual se obtienen las fuerzas de los rodamientos o
sellos en el sistema, todos estos factores sirven para caracterizar el sistema rotor-cojinete.
Las partes de un rotor-cojinete se muestra en la Figura 3.5

Figura 3.5: Partes principales de un sistema rotor-cojinete

El eje de la maquina rotativa puede ser de seccidén transversal simétrica o asimétrica,
asi como el disco hace referencia a la representacion de los dlabes de una turbomaquina,
las propiedades de amortiguamiento y rigidez se relacionan con los soportes del sistema, el
término m,, representa la masa de desbalance debido a la no coincidencia del centro de masa
con el eje geométrico del sistema.

Mediante la siguiente metodologia se obtiene la ecuacion general del sistema [24]

1. Se determina la energia cinética 7', la energia de deformacion U y el trabajo virtual de
las fuerzas externas para los elementos que conforman el sistema.

2. Se aplica la ecuacion de Lagrange para obtener las ecuaciones de movimiento para cada
uno de los elementos.

La ecuacion de Lagrange esta definida como:

d (0T oT oU
had _ = Fo. Nl
dt (aq) (aqi) " (8%) o (3.1)
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Donde:

N (1 <7< N) es el nimero de grados de libertad del sistema.
¢; son las coordenadas generalizadas.

Fq; son las fuerzas generalizadas.

g; es la diferenciacion con respecto al tiempo t.

T es la energia cinética.

U es la energia de deformacion.

3.2.1. Angulos de Euler

La rotacion de un cuerpo rigido alrededor de un punto en el espacio puede describirse
usando tres coordenadas angulares conocidas como angulos de Euler. Estas coordenadas estan
denotadas por ¢, 8 y ¥ como se muestra en la Figura 3.6, el sistema de coordenadas XZY
presente en la Figura 3.6 se puede transformar en un nuevo sistema de coordenadas xyz, con
la ayuda de rotaciones de los angulos ¢, 6 y 1. Asimismo, a la linea de acciéon entre 0 y A se
le conoce como linea nodal [1].

Figura 3.6: Angulos de Euler

El sistema de coordenadas XYZ se encuentra fijo en el espacio mientras que el sistema
xyz es el que estd presente en el cuerpo rigido y éste recibe el nombre de ejes de cuerpo rigido.

3.2.2. El disco

El disco se modela como un cuerpo rigido por lo cual tiene inicamente energia cinética.
La relacion que existe entre el sistema coordenado XYZ y el xyz es a través del conjunto de
los angulos ¢, 6 y ¢. Por lo cual si el disco desea alcanzar cierta orientacion el disco necesita
rotar una cantidad v alrededor del eje Z, posteriormente una cantidad 6 alrededor de del
nuevo eje x, llamado x; y finalmente una cantidad ¢ alrededor del eje y.
En la Figura 3.7 se presenta el disco rotando sobre un eje flexible.
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Figura 3.7: Marcos de referencia del disco sobre un eje flexible giratorio [1]

Donde O hace referencia al centro de masa del disco, R, (XY Z) representan un marco de
referencia inercial, R (x,y, z) representan un marco de referencia giratorio y que se encuentra
fijo al disco, las coordenadas u y w determinan la ubicacién en relacion con los ejes de
coordenadas X y Z respectivamente.

El vector de velocidad angular instantanea del marco de referencia xyz que se encuentra fijo
al cuerpo es:

W =97 + 031+ ¢ (3.2)
0

Donde Z, 21y ¢ son vectores unitarios a lo largo de los ejes Z, x1 y y respectivamente.
Para el calculo de la energia cinética del disco alrededor de su centro de masa O, se realiza
mediante el marco de referencia R. De la ecuacion 3.2 se aprecia que el vector de la velocidad
angular instantanea w B, se encuentra en funcion de las coordenadas de tres distintos marcos
de referencia, por lo Cual se debe de definir en funcién tnicamente de las coordenadas del
sistema fijo al cuerpo. Esto se logra a partir de transformaciones de rotacion entre los sistemas
coordenados. Posteriormente de efectuar la transformacion correspondiente, el vector angular
con respecto al marco de referencia R se expresa como:

Wy —1)cos 0 sen ¢ + Ocosd
wr =qwy =1 b + Ysend (3.3)
’ P Yeos 0 cos ¢ + Osend

La masa del disco se presenta como Mp y sus direcciones principales de inercia son x,y
y z. Por lo tanto, el tensor de inercia en O es:

Ip, 0 0
L=|0 1Ip, 0 (3.4)
0 0 Ip.

Donde Ip es el momento de inercia del disco.
Por lo que la expresion para la energia cinética del disco segin [1] es:
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1 1
Ip = 5Mp (0% +w*) + 2 (Ipews® + Ipywy,® + Ip.w.?) (3.5)

La ecuacion 3.5 que representa la energia del disco puede simplificarse a partir de las siguientes
consideraciones: el disco es simétrico por lo que Ip, = Ip,, de igual forma los dngulos 6 y ¥
son relativamente pequenos y debido a que el disco gira a una velocidad angular constante
é = Q, de esta forma basandose en estos criterios la ecuacion 3.5 se convierte en :

1 1 . . 1 .
Tp = 5 Mp (i + ) + S Ip (92 + 2) 51 (92 + 29%) (3.6)
Y

Donde el término %I DyQ2 es una constante y representa la energia del disco girando a una ve-

locidad 2, mientras que el tltimo término %[ DyQQ@Z}H hace referencia a los efectos giroscopicos
(efecto de Coriolis).

3.2.3. El eje

El eje se representa como una viga con una secciéon transversal circular y se caracteriza
por medio de las energias cinética y deformacion. La energia cinética del eje proviene de una
extension de la energia del disco (Ecuacion 3.6), tomando en cuenta un elemento de longitud
L, la expresion para la energia cinética es:

oS [

T
2 0

L L
(2 + 10 dy + %[/ (9’2 o 2) dy+p ILO>+2 p 1LQ2/ Dody  (3.7)
0 0
Donde p es la densidad del material, S es el area de la seccién transversal de la viga, I es
el momento de inercia del drea de la seccion transversal del eje a lo largo del eje neutro.
La primera integral de la ecuacion 3.7 es la expresion clasica de la energia cinética de un
eje en flexion, la segunda integral es el efecto secundario de la inercia rotacional (viga de
Timoshenko), el termino pI LO? es una constante, y la tltima integral representa el efecto
giroscopico (Coriolis).

3.2.4. Energia de deformacion

La energia de deformacion del eje se obtiene tomando como referencia el sistema coorde-
nado que se muestra en la Figura 3.8, donde C representa el centro geométrico del eje, B (x, z)
es un punto arbitrario sobre la seccién transversal, de igual forma u*,w* son las componentes
del desplazamiento del centro geométrico respecto a los ejes inerciales x y z, respectivamente.
Considerando la deformacion longitudinal del punto B, la ecuacién general de la energia de
deformacion puede expresarse de la siguiente formall]

E [F 92ur\’ 2w\
U =— I, + 1, d 3.8
' 2/0 <3y2> (0y2) ’ (38)
Donde F es el moédulo de Young,I, e I, hacen referencia a los momentos de inercia respecto
a los ejes x y z respectivamente.
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Figura 3.8: Coordenadas del centro geométrico C y un punto arbitrario B en el eje [1].

Para el caso de un eje sujeto a una fuerza axial constante F),, la expresion de la energia

de deformacién se define como:
ou*\ 2 ow*\ 2
I, d 3.9
8y2> ! (3342)] ! (39

Al

Por lo que la energia de deformacion total del eje es igual a la suma de U; + Us y se

define como:
92u* 2w* 2
= _ I, d
/ ( ) i (33/2 ) ] ’
E, [*|/ou ow*\?
2 I, d
T /0 [(01/2) (31/2) ] ’
Para evitar términos peridédicos dependientes del tiempo debido a las propiedades de los

soportes, la energia de deformacion del eje se expresa como una funciéon de v y w, que son las
componentes de los desplazamientos en R,. Por lo cual se utilizan las siguientes relaciones:

(3.10)

u* = ucos () — wsen (Qt) (3.11)
w* = usen (Qt) — wcos (2t) (3.12)

Las relaciones de las ecuaciones 3.11 y 3.12 se obtienen de la Figura 3.8, posteriormente
si se sustituyen las relaciones 3.11 y 3.12 en la ecuaciéon 3.10 se obtiene:

0y 92 0y 92

[y e

Finalmente, para el caso mas comin de la energia de deformacién para un eje simétrico
(es decir, I, = I, = I) la energia de deformacién se convierte en:

2 2 2 2 2 2
I, <cotha—u — sen Qta—w) + 1, <sen Qta— + cotha—W> ] dy
(3.13)
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EI (Y| [/0%u\® [8*w\’ E, (*|/0ou\> [ow)’
S [(@) *(Tw)]dy+7/o [(@) () | o
3.2.5. Soportes

En la caracterizacion de los soportes se supone que los términos de rigidez (k) y amor-
tiguamiento viscoso (c) se conocen, estos se presentan en la Figura 3.9

Figura 3.9: Rigidez y amortiguamiento en los soportes [1].

Por lo cual el trabajo virtual 0W de las fuerzas que actian en el eje se puede escribir
de la siguiente forma:

oW = — kpaudu — k,wou — k,,wow — k,,udw

3.15
— CppUOU — CpaWOU — Coy WOW — CopUOW ( )

La ecuacion 3.15 puede escribirse de la siguiente forma:
W = F,0u+ F,ow (3.16)

Donde F, y F, son las componentes de la fuerza generalizada. De forma matricial las
ecuaciones 3.15 y 3.16 toman la forma de:

8 St ol S Il B S 2
3.2.6. Masa de desbalance

El desbalance se define mediante una masa m, que se ubica a una distancia d desde
el centro geométrico del eje. La masa m, se mantiene en un plano perpendicular al eje y
su coordenada a lo largo del eje y permanece constante. En la Figura 3.10 se muestra un
esquema de la ubicacion de la masa de desbalance.

De la Figura 3.10, las coordenadas de la masa de desbalance m,, con respecto a los ejes
inerciales X y Z, se puede expresar como:
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Figura 3.10: Masa de desbalance [1].

u + dsen Qt
OD = { constante (3.18)
w + d cos (it

Si se deriva con respecto del tiempo la ecuaciéon 3.18, se obtiene:

-+ dS€2 cos QU
V— _ditD _J 0 (3.19)
w + d€2sen it

Por lo que entonces la energia cinética debido a la masa de desbalance es:

m
T, = 7“ (@ + W + Q*d* 4 2Qdi cos (Qt) — 2Qwd sen (Qt)) (3.20)

De la ecuacion 3.20 el término es una constante por lo cual no influye. La masa
m, es mucho més pequena en comparacion a la masa del rotor, por lo que la expresion de la
energia cinética se puede escribir como:

m,Q2d?
2

T, = m,Q d(dcos (Q2t) — wsen (Qt)) (3.21)

Aplicando la ecuacion de Lagrange a las relaciones anteriores, se obtendra el llamado vector
de fuerza centrifuga.

3.3. Modelado del sistema rotor-cojinete

3.3.1. Modelado del disco

En un nodo determinado el rotor tiene cuatro grados de libertad: dos desplazamientos
uy w, y dos pendientes alrededor de los ejes X y Z, los cuales son: 6 y 1. Entonces, el vector
de desplazamiento nodal ¢ del centro del disco es:

6= [u,w,0,¢]" (3.22)

Por lo que aplicando la ecuacion de Lagrange a la ecuacidén 3.22 se obtiene la energia
cinética del disco:
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Mpb 0 0 0 i
4 (Tp\ _0Ip | 0 Mp 0 0 W
i\ a5 ) o 0 0 Ip, 0 i
0 0 0 Ip
P 4 (3.23)
00 0 0 i
00 0 0 W
T 00 0“1, | ) 6
00 Ip, O ¥

Donde la primera matriz es la clasica matriz de masa y la segunda matriz es la matriz de
efectos giroscopicos (Coriolis).

3.3.2. Modelado del eje

El eje se modela como una viga con una secciéon transversal circular constante. El ele-
mento finito cuenta con dos nodos. Por lo que las matrices son de octavo orden, incluyendo
cuatro desplazamientos y cuatro pendientes, la Figura 3.11 muestra el esquema del elemento
finito tipo viga.

Figura 3.11: Elemento finito tipo viga con cuatro grados de libertad por nodo [1].

Donde la relacion entre los desplazamientos y angulos se encuentra dada por:

00
0 = 8_y (3.24)
ou
v=-3, (3.25)

Con base en la Figura 3.11, el vector de desplazamiento nodal se define como:

{6} = {u1, w1, 91,01, up, wa, 1o, 0o, } (3.26)

El vector de la ecuacion 3.26 incluye los desplazamientos correspondientes a los movimientos
en las direcciones X y Z; los cuales se definen como:

{60} = {ur, 1, uz, b} (3.27)
{8} = {w1,01,ws,0,}" (3.28)
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Donde al derivar las ecuaciones 3.27 y 3.28 con respecto al tiempo, se obtienen los
vectores de velocidad {56} y aceleracion {58}, respectivamente. Por otra parte, el elemento

finito se construye a partir de las siguientes relaciones:
u= N1 (y) 0y (3.29)
w = Ny (y) oy (3.30)

Donde N (y) vy N2 (y) son las funciones de desplazamiento (funciones de forma o de interpo-
lacién) tipicas de una viga en flexion, y se definen como:

3y° | 2y 20y’ 3y 20 Yy
M) = {“ﬁ*ﬁv‘“f—ﬁﬁ—ﬁvz—ﬁ (3.51)
3y° 2y 20 v 3y 20y
Nﬂy):[*ﬁ*ﬁﬂ‘f*ﬁ;ﬁ‘ﬁ? AE (3:32)

Sustituyendo las ecuaciones 3.29 y 3.30 en la ecuacién 3.7, se obtiene la energia cinética
del eje, la cual se expresa de la siguiente forma:

pS

T =% [6u" N N161 + 6w" N Nodui|dy

St~

L
'OS/[ rdNE ANy @ g (3.33)
0

2 dy dy dy dy
L

d Td N, 5
— 2pIQ) 5wdy + pI LQ
0

En la ecuacién 3.33, se sustituyen las funciones de desplazamiento, ecuacion 3.31 y 3.32,
y se efectiian sus derivadas correspondientes, asi como sus integraciones de cada término
obteniendo la energia cinética del eje, la cual se expresa como:

T, _Lsar [M,] 61 + Lyt [M,] 6% + Lsit [Ms] 51
2 2 2
LT (3.34)
+ 0w [My] 6% + Q250" [Ms) 6w + pl LQ?

Donde las matrices [M;] y [Ms] corresponden a las matrices de masa, [M;] y [My]
representan la influencia del efecto secundario de la inercia rotacional y [Ms] proporcionan
los efectos giroscopicos.

De la aplicacion de la ecuacion de Lagrange (1) en la ecuacion 3.34 se tiene:

it (55) - 5 = v ama {5+ e 4] 539
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Donde [Mr] y

[MR] se construyen a partir de las matrices [M;], [Ms] y
mente, la matriz [C.] se obtiene de [M;], mientras que [Mr] y

[Ms], [M,] respectiva-
[Mp] representan las matrices

de masa consistentes para los movimientos de traslacién y rotacidén respectivamente, y se

definen como:

[ 156
0
0
—22L
o4
0
0
13

_ pSL
420

0
156
22L

0

0

o4
—13L
0

[ 36

0

0
—3L
—36

0

0
3L

0 —22L
22L 0
4172 0
0 412
0 —13L
13L 0
—3L? 0
0 —3L7
0 0 —3L
36 3L 0
3L 4L* 0
0 0 412
0 0 3L
-36 —3L 0
3L —L* 0
0 0 —L?

o4
0
0

—13L

156
0
0

22L

—36
0
0

3L

36
0
0

3L

0
o4
13L
0
0
156
—22L
0

0
—36
—3L

0

0

36
—3L
0

0
—13L
—3L2

0

0
—22L

4172

0

0
3L
—J2
0
0
—3L
412
0

13L

0
0
—3L2
22L
0
0

AL2 |

—3L]|
0
0
—I?
3L
0
0
412 |

(3.36)

(3.37)

Donde p es la densidad volumétrica del material, S es el area de la seccién transversal, L

es la longitud del elemento finito, e I es el segundo momento de area del elemento. Asimismo,
la matriz [C,] representa la matriz de efectos giroscopicos y esté en funcion de la velocidad
de rotacion del rotor 2, por lo que se define como [1]:

[0 —36 —3L 0 0 36 -3L 0
36 0 0 —3L —36 0 0 —3L
3L 0 0 —4L> —3L 0 0 L2

pIQ| 0 3L 4L 0 0 -3L —IL?* 0

[CE]_w_L 0 36 3L 0 0 -36 3L 0 (3.38)

—3 0 0 3L 36 0 0 3L
3L 0 0 L2 -3L 0 0 —4L2
0 3L -L* 0 0 —3L 41> 0 |

Por otra parte, la energia de deformacion del eje se obtiene sustituyendo las ecuaciones 3.31
y 3.32 en la ecuacion 3.14 por lo que ésta se puede escribir:

EI L d?NT d> N d’NJ d>N.
U, = [5 L ——Lou+ ow' —2 25w] dy
dy*  dy? dy*  dy? (3.39)
dN dN dNT dN. '
+— / su” 15 +owl =2 2 25w | dy
dy dy

En la ecuacion 3.39 se sustituyen las funmones de desplazamiento 3.31 y 3.32, se efectian
sus derivadas correspondientes y se integra cada uno de los términos, por lo que la energia
cinética del eje se expresa de la siguiente forma:
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1 1 1 1
U, = §5uT [K4] du + §5WT (K] dw + §5uT [K3] du + §5WT [K4] dw (3.40)
Donde [K;] y [K3] corresponden a las matrices clasicas de rigidez, mientras que [K3] y
[K4] son las matrices de rigidez a causa de la fuerza axial.
De la aplicacion de la ecuacion de Lagrange 3.1 en la ecuacion 3.40 se obtiene:

ou

o5 = 1l 0.}

(3.41)

con.

[Ko] = [K.] + [KF] (3.42)

Donde [Ky| es la rigidez total del elemento viga, [K.| representa la rigidez del eje a
flexion y se construye a partir de las matrices K] y [K3] y de la consideracion del efecto
cortante en el elemento finito tipo viga, mientras que [Kr| representa la rigidez axial del eje
y se obtiene de las matrices [K3] y [K}]. Las matrices [K.] y [KFr| se definen como [1]:

(120 0 —6L —12 0 0 —6L
0 12 6L 0 0 -12 6L 0
0 6L (4+a)l? 0 0 —6L (2—a)l? 0
2 2
e S I AT S R R T,
0 -12  —6L 0 0 12 —6L 0
0 6L (2—a)L? 0 0 —6L (4+a)L? 0
—6L 0 0 (2—a)L?> 6L 0 0 (4+a) L2
(36 0 0 -3L —36 0 0 —3L]
0 3 3L 0 0 —-36 3L 0
0 3L 4L 0 0 —3L —L* 0
F, |-3L 0 0 4> 3L 0 0 —L?
Kel=3z =36 o o 30 36 o0 0 3L (3-44)
0 —36 —3L 0 0 36 —3L 0
0 3L —L* 0 0 —3L 4L* 0
3L 0 0 —L? 3L 0 0 4L*]

Donde E es el médulo de Young del material y a es el efecto cortante, este tltimo se

determina como:

12E1
a = m (345)

Siendo G el moédulo a cortante, que se define como:

E
= — A4
¢ 2(1+v) (3:46)
Donde v es la relacidon de Poisson del material.
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3.3.3. Modelado de los soportes

Las expresiones de trabajo virtual para los soportes estan dadas por las ecuaciones 3.15
y 3.16, las cuales se pueden expresar como [1]:

F, = —kypott — kpy W — Cppll — Cpa W (3.47)

Fo = —kow — kopt — Cou W — Copll 3.48)

Si se considera que Fy = Fy, = 0 entonces, el vector de fuerzas que actia sobre el eje se
define como:

F, ko 0 k. O u Cor 0 Cpw O i
Fpo| 00 0 0 0 0 0 0 0 0
Fy 0 0 0 0 0 0 0 0 0 ¥

Donde la primera matriz de la ecuacion 3.49 corresponde a la matriz de rigidez de los
soportes, mientras que la segunda corresponde a la matriz de amortiguamiento viscoso y
generalmente son asimétricas, donde sus términos pueden variar de manera significativa en
funcion de la velocidad de rotacion del sistema.

3.3.4. Modelado de la masa de desbalance

Aplicando a la ecuacién 3.1 de Lagrange a la ecuacion 3.21 se obtiene:

d (0T oT 5 | sen
il55) 5= et } (3:50)

Por otra parte, si el vector de desplazamiento se expresa como:
{6} = {u,w}" (3.51)

La ecuacion 3.50 corresponde a las fuerzas producidas por una masa de desbalance
localizada en una posicién angular « con respecto al eje Z en un tiempo ¢t = 0 y se puede
expresar como:

{ ?: } — Fysen () + Fs cos (Qf) (3.52)

Donde F5 y F3 son las fuerzas producidas a causa de la masa de desbalance en los ejes X y
Z respectivamente, las cuales se definen como:

Fy = mad Q2 { ‘f:égz&) } (3.53)
Fo—md g2 { Sl | (3.54)
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3.3.5. Ecuacién general del sistema rotor-cojinete.

Como resultado de la aplicaciéon de Lagrange a las ecuaciones de energia potencial y
cinética que rigen el comportamiento de los componentes de un rotor, se obtiene la ecuacion
general de movimiento de un sistema rotodinamico que se puede expresar como:

] {5} + [C@) {8} + (K1 {6} = {F (1)} (3.55)

con:

F (t) =F1 + Fysen (Qt) + F3cos (Qt) + Fysen (sQt) + Fs cos (s§2t)

3.56
+ Fgsen (w) + F; cos (wt) ( )

Donde {0} es el vector que contiene todos los desplazamientos nodales del sistema,
mientras que [M] es la matriz de masa del sistema, [C' (£2)] es la matriz de amortiguamiento
que incluye los efectos giroscopicos en funcion de la velocidad de rotacion y [K] es la matriz
de rigidez, por otra parte {F' (t)} es el vector de fuerza, que puede incluir fuerzas constantes
(F1), fuerzas generadas por masas de desbalance (Fy y F3), fuerzas asincronas (Fy y F5) y
fuerzas armonicas fijas en el espacio (Fg y Fr).
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3.4. Analisis modal (prueba de impacto)

El anélisis modal mediante la prueba de impacto es una de las formas mas rapidas
de conocer las frecuencias naturales, asi como los modos de vibracion correspondiente a
cada frecuencia natural del sistema. Esta técnica requiere de transductores de fuerza y de
movimiento tales como el martillo de impacto y un acelerémetro, en la Figura 3.12 se muestra
el esquema de una prueba de analisis modal experimental.
Un modo de vibracién es un patréon o forma caracteristica en el que vibrard un sistema
mecanico. La mayoria de los sistemas tienen n cantidad de modos de vibracion los cuales
pueden presentarse durante su operacion, es decir que una maquina rotativa puede presentar
uno o mas modos durante el tiempo que necesita para alcanzar su velocidad de operacion.
Algunos fen6menos que pueden originar errores en el andlisis de la respuesta del sistema
debido a un impacto con el martillo se deben principalmente a:

= Ruido en la senal: debido a un falso en los cables que envian la senal al sistema de
adquisicion y analisis, o incluso debido a una excitaciéon independiente al martillo de
impacto.

= Tiempo de muestreo: debido a una seleccion muy pequena del tiempo de muestreo
puede omitirse una parte del sistema lo cual genera que el analisis de la respuesta sea
incompleto.

= Condiciones de frontera: el tipo de conexiéon como sujecion o empotramiento del sistema
debe tomarse en cuenta, de lo contrario, los resultados tendran una gran diferencia al
no elegir la condicion indicada.

Figura 3.12: Esquema de prueba de impacto con el martillo de impacto.
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3.5. Balanceo de rotores

Las maquinas rotativas sufren de distintos problemas durante su operacion tales como
desalineamiento, fractura o desbalance. El desbalance es ocasionado por la no coincidencia del
centro geométrico del sistema y su centro de masa, esto genera que el sistema sufra de grandes
amplitudes de vibracién durante su operacién lo cual puede derivar en una deformacién
permanente del eje o incluso la ruptura del mismo.

Existen distintas técnicas para corregir el desbalance en una maquina rotativa pero las mas
usadas son: balanceo modal y balanceo por coeficientes de influencia, en seguida se describen
los métodos, asi como las ventajas y desventajas de cada uno.

Balanceo modal

El método de balanceo modal se basa en el anilisis de las senales de respuesta del
rotor, que generalmente se representan en un diagrama polar, también llamado de Nyquist
o diagrama de Argand. En este diagrama se grafica la senal de vibraciéon (generalmente
desplazamiento contra dngulo de fase) en un recorrido a través del rango de velocidad de la
maquina. Para implementar el método de balanceo modal, se debe identificar los vectores de
vibracion en resonancia para cada uno de los diagramas polares, debido a esto el método no
es facil de automatizar y de programar debido a que requiere de gran experiencia por parte
del analista. La seleccion de esos pesos debe ser tal que no afecte negativamente el estado de
desbalance de otros modos de vibracion, lo cual puede expresarse de la siguiente forma:

Z (ijCj) = —0miDm, (3.57)
Donde:

®,; Es un factor de forma modal del plano de balanceo j para el modo .

Cy,j Es el peso de correccion para el modo m a colocarse en el plano de balanceo j

—0; Es la delta de Kronecker.{ 0 para m <>. !
1 param =1

g Numero de planos de balanceo.

Es decir:
> (9:;Cnj) = =Dy, para m =i (3.58)
> (9i;Cmj) = 0 para m <> '
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Con base en la ecuacién anterior se permite que los pesos seleccionados C,,;, no afecten
a otros modos diferentes al modo m de esta forma se puede efectuar el balanceo por este
método [11]. Las ventajas que presenta este método de balanceo se presentan en las Tablas
3.1y 3.2.

Tabla 3.1: Ventajas del método de balanceo modal

1. Los rodados de prueba pueden utilizarse como rodados de correccién.
2. Utiliza arreglos de pesos para afectar modos especificos.

3. Puede atacar varios modos a la vez.

4. Se obtiene mayor entendimiento del comportamiento del rotor.

5. Se aprovecha la experiencia del analista.

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

Tabla 3.2: Desventajas del método de balanceo modal

1. Se requiere de experiencia y conocimientos de dindmica de rotores.
2. Es necesario conocer la forma modal para configurar los arreglos de pesos.

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

Método de coeficientes de influencia

La suposicién basica del método por coeficientes de influencia es que la vibracion del
rotor en los planos de mediciéon resulta de la distribucién de pesos de desbalance. De este
modo se toma {V'} como la respuesta del rotor, y se relaciona con la distribucion de pesos de
desbalance { P} por medio de una matriz [¢}] denominada de coeficientes de influencia, como
se muestra de la siguiente forma:

{V}=WIHP} (3.59)
En donde:
{V'} Es un vector de p mediciones de vibraciones del rotor.

[¢¥] Es una matriz de p x f coeficientes de influencia.

{P} Es un vector de h elementos de pesos de desbalance del rotor.
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Donde h representa el nimero de planos de balanceo utilizados.
Los datos de respuesta son tomados generalmente de méas de una velocidad del rotor. De este
modo P = m-n, donde m es el nimero de velocidades de balanceo y n es el nimero de planos
de medicion. Los datos de respuesta del rotor se miden directamente y el procedimiento para
determinar la matriz [)] es de la siguiente forma. Un coeficiente de influencia se define como
la relacion entre la variacion de la vibracion de un rotor y el peso de prueba que la provoca,
es decir:

| A A
g — 40
i PP

J

(3.60)

Donde:

V7" Representa la vibracion medida en el plano ¢ después de colocar el peso de prueba
en el plano j.

0" Representa la vibracion original medida en el plano 7.
PP; Representa al peso de prueba colocado en el plano de balanceo j.

m Es el nimero de velocidad de balanceo.

La construccion de la matriz de influencia [)] mediante los resultados obtenidos de U7}
se presenta de la siguiente forma.

- 91 1 1 1
1911 1912 1913 LIS -191(1
1 1 1 1
1921 /1922 /§23 o .. ‘192(]

91 9, 9,31, 0]

ng
92 02, 0. 03,
0] = |93, 03 0%....0% (3.61)

92, 02, 02,02

Lo gm gmgm

Una vez que se han determinado los coeficientes de influencia y la respuesta del rotor, es
posible conocer el vector de pesos de desbalance. Para ello se necesita calcular el vector de
pesos de correccion que es el opuesto al vector { P}. Por lo que el planteamiento es el siguiente:

{Cy=-W"{V} (3.62)
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Es decir:

1
C2

(3.63)

m
\ "n0 )

Donde C; = (1,2,3... n) son los pesos de correccion requeridos en el plano j a un angulo de
fase () respecto a la posicion de referencia para disminuir las vibraciones en las m a velocidades
de balanceo. Para obtener la inversa de la matriz [J] , se requiere que la matriz sea cuadrada
h % h, es decir que p (nimero de transductores de medicion multiplicado por el nimero de
velocidades de balanceo) sea igual a f y ademéas que la matriz no sea singular.

Se debe considerar que debido a que no se usan varias velocidades, la matriz [¢] no es cuadrada
y en esos casos es aplicada la técnica de minimos cuadrados para obtener una solucién. Las
ventajas y desventajas que se presentan al considerar este método se muestran en la Tabla
3.3 y Tabla 3.4.

Tabla 3.3: Ventajas del método de coeficientes de influencia

1. Requiere un conocimiento minimo sobre dindmica de rotores.
2. Balancea a dos o méas velocidades simultaneamente.
3. Se programa y automatiza facilmente.

4. Las mediciones de vibracion pueden llevarse a cabo en velocidades muy cerca-
nas a las criticas, con lo cual, puede reducirse considerablemente el desbalance.

5. Puede utilizarse una técnica de minimos cuadrados para optimizar los resul-
tados cuando se consideran varias velocidades

Tabla 3.4: Desventajas del método de coeficientes de influencia

1. Supone linealidad en la respuesta del rotor.

2. Requiere de un gran ntmero de corridas de prueba para caracterizar el com-
portamiento dinamico del rotor.

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

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

Identificacion algebraica

4.1. Identificacién algebraica

La identificacion algebraica es una técnica que toma como base el &lgebra diferencial
y el calculo operacional para el desarrollo de estimadores, los cuales permiten la determi-
nacion de pardmetros desconocidos de un sistema a partir de su modelo matematico. Una
de las principales caracteristicas de la identificacion algebraica es proporcionar relaciones de
identificaciéon completamente independientes de las condiciones iniciales del sistema, dichas
estimaciones se efectiian en linea y en tiempo continuo o discreto.
El modelo matematico de un sistema rotor-cojinete de multiples grados de libertad con una
masa de desbalance como fuerza de excitacion, se define como:

{5} +[C { } + [K] {6} = mud? cos (U + a) + m,dQ? sen (Qt +a)  (4.1)

[M] {5} ) + Q) {5 4K+ K] {8} = mydQ? [sen (Qf + a) + cos (U +a)]  (4.2)

Donde m,d representa el desbalance presente con una distancia d con respecto del centro
geométrico del eje y « su posicion angular. [M] es la matriz de masa global del sistema,
[C' ()] es la matriz de efectos giroscopicos y amortiguamiento global y esta conformada por
la matriz [Q2C5] que incluye los efectos giroscopicos en funcion de la velocidad de rotacion y
[C1] 1a cual contiene el amortiguamiento derivado de los soportes, [K] es la matriz de rigidez
global la cual estd conformada por [K5] la cual representa la rigidez de la flecha y [K;] la
cual contiene la rigidez derivada de los soportes, {0} es el vector que contiene todos los des-
plazamientos nodales del sistema y €2 la velocidad del rotor y se considera constante. Para
obtener el identificador de la masa de desbalance y posicién angular se multiplica la ecuacion
4.1 por t? y se integra dos veces con respecto a t.
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Donde:

f(2) ¢ (t) son integrales iteradas en el tiempo de la forma [ [ ... [7"" ¢ (0,)d0, . . .doy, con

[ )= ft ¢ (o) do y n un entero positivo. Resolviendo la ecuacion 4.2 mediante integracion
por partes y posteriormente aplicando un tratamiento matemaético se obtiene:

M) (22 {0} =4 [ {8}t + 2 {0}) + [C ()] ([ 2 {6} — 2 J* {3} ¢) 3
+ K] [P {6} 2 = m,dQ? [ {sen (2 + a) + cos (U + o) }#2

La ecuacion 4.3 se puede representar en sistemas de ecuaciones lineales para cada nodo del

rotor de la forma:
[A@)]{6} ={b(t)} (4.4)

Donde {0} = {m,d, = myd cos a, m,d; = my,dsena’}” denota el vector de los parametros de
desbalance (magnitud y posicion angular) a ser identificados. [A (f)] es una matriz de 2x2 y
{b(t)} un vector de 2x1 respectivamente, los cuales contienen los grados de libertad de cada

nodo y estan dados por:
w0 o)

ven={ 0} (49

Donde: )
ann = [” sen (Qt) £

ay; = f2 cos (Qt) 2 (4.7)

@
{b(t)} = [M]#* {5}+/[[C(Q)]t—4[M]}t{5}+/ 2[M] = [C ()]t + [K]*] {0} (4.8)

Cabe de senialar que {b(t)} esta en funcion de la respuesta vibratoria del rotor {d}, por lo
que para la identificacion de la magnitud y posicion angular del desbalance se requiere la
respuesta correspondiente a los grados de libertad de traslacion y rotacion de cada nodo del
sistema.

De la ecuaciéon 4.4 se puede observar que el vector es identificable de forma algebraica si,
y solo si, las trayectorias o el comportamiento dinamico del sistema satisfacen la condicion
det [A (t)] # 0 En general, esta condicion se mantiene al menos en un intervalo pequenio de
tiempo (o, to+ €], donde € es un valor positivo y suficientemente pequefio.

De la solucién propuesta en 4.4 se obtiene el modelo para el identificador en linea para la
magnitud del desbalance y la posicion angular del mismo.
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mad = f(mad, + (mad)® {7 (to, to+ €] (4.9)
o= cos_l%

Como se puede apreciar en 4.9, el identificador del desbalance en sistemas rotor-cojinete
de multiples grados de libertad, es independiente de las condiciones iniciales del sistema,
ademés, solo depende del vector de desplazamientos del rotor para cada instante de tiempo.
Asimismo, para la identificacién del desbalance en un nodo i, se requiere conocer los dos des-
plazamientos laterales, asi como, las pendientes nodales para ese nodo, asimismo, es necesaria
la informacion de los nodos adyacentes i — 1 e © 4+ 1 del sistema.

4.2. Sistema rotor-cojinete con Miiltiples Grados De Li-
bertad (MGDL)

En esta seccion se realizo la identificacion algebraica de forma numérica tomando como
referencia el modelo presentado por Lalanne y Ferraris |1], el cual consta de un sistema rotor-
cojinete con una discretizacion de 14 nodos en total, el rotor presenta tres discos inerciales
montados a lo largo del eje los cuales estan ubicados en los nodos 3, 6 y 11. El sistema se
encuentra soportado por dos chumaceras ubicadas en los nodos 1 y 14, se considera una
masa de desbalance colocada en el disco inercial del nodo 6, en las Tablas 4.1, 4.2 y 4.3 se
presentan las caracteristicas geométricas y mecanicas del sistema. En la figura 4.1 se muestra
el esquema del sistema rotor-cojinete.

Figura 4.1: Modelo rotor-cojinete
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Tabla 4.1: Propiedades mecéanicas y geométricas del eje

Propiedades mecénicas Geometria
E = 2x10"N/m? re = 0.06m
p = 7800kg/m3 L;=02m Ly =0.3m
r=20.3 L;=05m L;,=03m

Tabla 4.2: Propiedades mecéanicas y geométricas de los discos

Propiedades mecénicas Geometria

E = 22101 N/m? Disco D; Ds Ds
p = 7800kg/m3 ep(m) 0.05 0.05 0.06
v=20.3 rip(m) 0.05 0.05 0.05

rep(m) 0.12 0.20 0.20

Tabla 4.3: Propiedades de los soportes

Rigidez Amortiguamiento
krw = 5210'N/m  cpe = 5210°N-s/m
k..=Tz10'N/m c,, = Tx10°N-s/m

ka}z:kzxzo Coz = Cop = 0

En la Figura 4.2 se presenta el diagrama de Bode correspondiente al nodo 6 donde se
encuentra la masa de desbalance con un valor de 2210~*kg- m y una posicién angular de 0°

Respuesta del sistema

108
é £
E
Z 10 10
=)
g
<
10712
101
10-16 I I I I I 1
0 0.5 1 15 2 25 3
Rpm x10%

Figura 4.2: Respuesta vibratoria resultante del sistema correspondiente al nodo 6 en un intervalo de velocidad
de 0 — 30000 rpm
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4.2.1. Consideraciones experimentales numéricas

Para las pruebas numéricas se propone obtener la respuesta del sistema debido a una

masa de desbalance de prueba o mejor dicho el vector efecto el cual corresponde tinicamente
a la respuesta debido a dicha masa de prueba de desbalance a velocidad constante.
La obtencion del vector efecto es a través de una respuesta vibratoria inicial del sistema (14)
la cual es ocasionada por un desbalance residual u otras fuerzas de excitacion, posteriormente
se agrega una masa de desbalance de prueba y se obtiene una nueva respuesta vibratoria (1),
es posible obtener la respuesta vibratoria correspondiente a la masa de desbalance de prueba
(V.), a partir de la diferencia de la vibracion Vi y Vj. La respuesta correspondiente a V, es
introducida al identificador algebraico junto con las propiedades geométricas y mecéanicas
del mismo para identificar los pardmetros del desbalance tales como posicion angular («)
y la fuerza de desbalance (m,d). En la Tabla 4.4 se presentan las masas de desbalance de
prueba propuestas para la experimentaciéon numeérica del identificador algebraico a velocidad
constante.

Tabla 4.4: Masas de desbalance de prueba

Velocidad Posiciéon angular Masas de desbalance
(rpm) a (o) de prueba (kg-m)
0.9210~*
0.5210~*
1700 170 1.5210~%
1.9210~*
0.12z10~%

Por otra parte se considera en la experimentacién numérica los siguientes tres casos:

= Caso 1: Velocidad de operacion de Vg y V; iguales.

= Caso 2: Variacion en la velocidad de operacion de Vg y Vi y adicion de ruido aleatorio
a las senales numéricas.

» Caso 3: Variacion de la velocidad de operacion de Vy y V.

Los casos anteriores se consideraron con la finalidad de simular condiciones que se puedan
presentar en las pruebas experimentales.

Velocidad de operaciéon de V; y V) iguales

Para el primer caso se consider6 que la respuesta vibratoria correspondiente a Vy y V;
son adquiridas a la misma velocidad de operacion del sistema y que no existe fluctuaciones
de velocidades en la respuesta vibratoria, asi mismo, se considerd que la respuesta vibratoria
del sistema se debe tnicamente al desbalance presente.
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Figura 4.3: Desbalance de 0.9210"*kg- m y posicién angular de 170° a 1700 rpm para el caso 1.

%108 Identificacién de la masa de desbalance ) » "
61 Identificacién de la posicién angular
Identificado 400
Valor real Identificado
0 E N S S S N — 350 Valor real
300
— 4
g /%« 250
5 <
=3 £ 200
K 8
g 3
N 150
100
1|
50
. . . . . . . . . . 0 . . . . . . . . . .
0 001 002 003 004 005 006 007 008 009 0.1 0 001 002 003 004 005 006 007 008 009 0.1
t(s) t(s)
(a) (b)
) ©107 Resp. Vibratoria Horizontal (U) . <107 Resp. Vibratoria Vertical (W)
15

1

05 ‘
0

-0.5 [

Amplitud (m)
Amplitud (m)

Figura 4.4: Desbalance de 0.5210"*kg- m y posicién angular de 170° a 1700 rpm para el caso 1.
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Figura 4.5: Desbalance de 1.52107*kg- m y posicién angular de 170° a 1700 rpm para el caso 1.
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Figura 4.6: Desbalance de 1.9210"*kg-m y posicién angular de 170° a 1700 rpm para el caso 1.
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Figura 4.7: Desbalance de 0.1210"*kg- m y posicién angular de 170° a 1700 rpm para el caso 1.

Discusion de caso 1 (Velocidad de operacion de Vj y V) iguales).

A partir del comportamiento del identificador de los pardmetros del desbalance se define
que para el caso en donde la respuesta vibratoria inicial V y la respuesta vibratoria debido
a la masa de prueba V; son adquiridas a una velocidad constante sin fluctuaciones a lo largo
del tiempo es posible efectuar la resta V; — V4 con el fin de eliminar la efecto ocasionado por
un desbalance residual presente en el sistema y que el identificador logre converger a la masa
de desbalance de prueba propuesto.
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Variacién en la velocidad de operaciéon de V) y V; y adicién de ruido aleatorio a
las senales numéricas

Para este caso se considerd que existe una diferencia de velocidad en la adquisicion de las
senales correspondientes a V y V; de esta forma se busca simular una variacién ocasionada
por el control de velocidad del banco experimental. La variacién de velocidad consisti6é en
obtener la respuesta de V5 a 1700 rpm y la senal de V; a 1670 rpm de esta forma se genera
una diferencia de 30 rpm entre las senales, de igual forma se agrega ruido blanco Gaussiano
a las senales de V y V1 para simular el ruido electrénico ocasionado por la instrumentaciéon
de la parte experimental.
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Figura 4.8: Desbalance de 0.9210%kg-m y posicién angular de 170° a 1700 rpm para el caso 2.
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Figura 4.9:
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Figura 4.10: Desbalance de 1.5210"*kg- m y posiciéon angular de 170° a 1700 rpm para el caso 2.
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Figura 4.11: Desbalance de 1.92107*kg- m y posiciéon angular de 170° a 1700 rpm para el caso 2.
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Figura 4.12: Desbalance de 0.1210"*kg- m y posiciéon angular de 170° a 1700 rpm para el caso 2.
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Discusion de caso 2 (Variacién en la velocidad de operacion de V) y V; y adicion
de ruido aleatorio a las senales numéricas).

La identificacion de los parametros del desbalance no logra converger a los valores de
referencia, lo anterior, se debe a la variacion de velocidad de las senales, de igual forma la
adicion de ruido aleatorio a la respuesta vibratoria genera que el identificador presente un
comportamiento oscilatorio a lo largo de la senal de vibracion.

Variacién de la velocidad de operacién de Vy y V.

Para este caso se considerd que existe una diferencia de velocidad en la adquisicion de las
senales correspondientes a Vj y V; de esta forma se busca simular una variacién ocasionada
por el control de velocidad del banco experimental. La variacién de velocidad consistioé en
obtener la respuesta de Vj a 1700 rpm y la senal de V; a 1670 rpm, de esta forma se genera
una diferencia de 30 rpm entre las senales. Solo se mantiene la variacion de la velocidad de
las senales y se elimina el ruido aleatorio el cual simula un ruido electrénico debido a la
instrumentacion.
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Figura 4.13: Desbalance de 0.9210"*kg- m y posiciéon angular de 170° a 1700 rpm para el caso 3.
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Figura 4.14: Desbalance de 0.5210"*kg- m y posiciéon angular de 170° a 1700 rpm para el caso 3.
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Figura 4.15: Desbalance de 1.5210"*kg- m y posiciéon angular de 170° a 1700 rpm para el caso 3.
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Figura 4.16: Desbalance de 1.9210*kg- m y posicién angular de 170° a 1700 rpm para el caso 3.
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Figura 4.17: Desbalance de 0.1210"*kg- m y posiciéon angular de 170° a 1700 rpm para el caso 3.
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Discusion de caso 3 (Variacion de la velocidad de operacion de V; y ;).

Analizando el comportamiento del identificador algebraico de pardmetros de desbalance,
se logra determinar que efectivamente la variacion de velocidad de las senales ocasionan que
el vector efecto presente oscilaciones en amplitud y frecuencia, por lo tanto, la senal no
corresponde a una velocidad constante lo cual genera que el identificador no logre converger
a los valores de referencia.

4.3. Punto pesado (Desbalance)

Se denota como “ punto ” pesado a la posicion angular del desbalance en un sistema
rotodindmico, mientras que “ punto alto ” corresponde a la posiciéon angular de la respuesta
de vibracion generada por el desbalance colocado en el “ punto pesado ”. En la Figura 4.18b
se muestran tres vectores que corresponde a tres puntos pesado en el rotor, es decir tres
desbalances en posiciones angulares diferentes, donde (D;) es el desbalance inicial del sistema
( no se conoce), D, es el desbalance correspondiente a una masa de prueba (se conoce) y (D,)
es el desbalance resultante al sumar vectorialmente (D,) + (D;). La respuesta de vibracién
correspondiente a (D;) es la vibracion inicial del rotor (V,), mientras que la vibracion cuando
se agrega una masa de prueba al rotor, es decir (D,) + (D;) = (D) es (V1). Por otra parte se
sabe que (V) — (V,) = (V.) vector efecto, y corresponde a la vibracion por efecto exclusivo
de la masa de prueba (D,). En esta seccion se supone que no es posible eliminar los efectos a
causa del desbalance inicial (D;) y se considera que los efectos de este no son significativos en
la vibracion del sistema, de tal forma que podemos decir que (V;) = (V,) siempre y cuando
(V,,) sea pequeno, esto se logra utilizando masas de pruebas (D,) mucho mas grandes que
(D;) de tal forma que (D,) ~ (D,). Por lo tanto, para la identificacion del desbalance se
utiliza la respuesta de vibracion (V]) medida en el rotor.

Figura 4.18: Punto pesado
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4.4. Identificacién algebraica con punto pesado

Se retoma el sistema presentado en la seccion 4.2 para implementar la modificacion del
punto pesado del rotor (desbalance) de forma numérica, esto con el fin de que el efecto de
las masas de desbalance de pruebas propuestas sea mayormente significativa en comparacion
del desbalance inicial del sistema el cual es igual a 2210~* kg-m, de esta forma solo se
requiere obtener la respuesta vibratoria correspondiente a V; la cual actuara como V, para la
identificacion de los parametros del desbalance, debido a que las masas deben de ser mayores
al desbalance inicial en la Tabla 4.5 se presentan los desbalances de pruebas sugeridos los
cuales son 5, 10 y 15 veces mayores en comparacion del desbalance inicial con ello se busca
modificar el punto pesado (desbalance) del sistema, de igual forma se propone la variacion de
la posicion angular de cada una de las masas de prueba, cabe mencionar que la velocidad del
sistema que se seleccion6 para las pruebas numéricas mediante la variacion del punto pesado
es de 1300 rpm.

Tabla 4.5: Masas de desbalance de prueba

DMiSEI de aq Q2 Qa3 Qy Qs
CSAlANCe 990 112.5° 242.8° 348.3° 87.5°
de prueba

102107%*kg-m  x X X X X

20210~ %kg-m  x X X X X

30210~ *kg-m  x X X X X

En las Figuras 4.19, 4.20 y 4.21 se presenta tres casos seleccionados correspondientes a
las masas de 10210~* kg-m, 20210~* kg-m y 30210~* kg- m, donde se presenta el comporta-
miento del identificador de los parametros del desbalance (magnitud y posicion angular), error
porcentual de la magnitud y la posicion angular del desbalance asi como los desplazamientos
verticales y horizontales utilizados para la identificacion.
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Figura 4.19: Desbalance de 10210~ *kg-m y posicién angular de 348.3° a 1300 rpm
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Figura 4.20: Desbalance de 20x10~%kg-m y posicién angular de 22° a 1300 rpm
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Figura 4.21: Desbalance de 30210~ *kg-m y posicién angular de 112.5° a 1300 rpm

Los resultados de la identificacién algebraica de los pardmetros del desbalance mediante
la modificacion del punto pesado del sistema (Desbalance) se presentan en las Tablas 4.6,
4.7 y 4.8. El error porcentual para la magnitud del desbalance, se calcula tomando como
referencia la magnitud del desbalance real. Cabe mencionar, que el porcentaje de error de la
posicion angular del desbalance, se calcul6 a partir de la diferencia de la posicion angular del
desbalance de referencia menos la posicion angular del desbalance identificado, y se normaliz6
considerando 180° como la diferencia méxima, es decir 100 %. Para el calculo se utiliz6 la
siguiente expresion:

|Posicién angular de referencia — Posicion angular identificado| * 100

d lar =
%de error angular 180°

(4.10)

Tabla 4.6: Resultados de la identificacién de la masa de desbalance de prueba de 10210~ *kg-m a 1300 rpm

Posicién  Posicién angular

Velocidad My d . . error % myd error %

angular identificada . .

(rpm) (kg-m) o () a (o) fe! identificado ~ m,d

22° 18.21 2.10 0.0012 20.88

112.5° 100.5 6.66 0.0009 5.16

1300 102107%  242.8° 254 6.22 0.0009 6.86

348.3° 350 0.94 0.0012 21.81

87.5° 75.74 6.53 0.0010 3.99
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Tabla 4.7: Resultados de la identificacién de la masa de desbalance de prueba de 20210~ *kg-m a 1300 rpm

Posicion  Posicion angular

Velocidad myd ] . . error % My d error %
(rpm) (kg-m) angular identificada a identificado  m,d
a (o) a (o) !
22° 19.92 1.15 0.0022 10.85
112.5° 106 3.61 0.0019 2.65
1300 20210 %kg-m  242.8° 248 2.88 0.0019 3.48
348.3° 349 0.38 0.0022 11.37
87.5° 81.53 3.31 0.0020 1.90

Tabla 4.8: Resultados de la identificacion de la masa de desbalance de prueba de 30210~ *kg-m a 1300 rpm

Posicion  Posicion angular

Velocidad My d . o error % Myd error %

(rpm) (kg m) angular identificada o ‘dentificado m.d
a (o) a (o) ’

22° 20.56 0.8 0.0032 7.54

112.5° 108 2.5 0.0029 1.57

1300 302107 *kg-m  242.8° 246 1.77 0.0029 1.50
348.3° 349 0.38 0.0032 7.90

87.5° 83.50 2.22 0.0030 1.44

Discusion de los resultados (Punto pesado)

A partir de los resultados mostrados en las Tablas 4.6, 4.7 y 4.8, se puede observar que el
identificador de los pardmetros del desbalance es capaz de identificar la posicion angular del
desbalance de prueba (D,) asi como la magnitud del mismo. Lo que significa, que la masa de
desbalance inicial de 2210™* kg-m no tiene efectos significativos en la respuesta del sistema,
la identificacion de la posicion angular y la magnitud del desbalance presentada en las Figuras
4.19, 4.20 y 4.21 se observa que el identificador tiende a los valores de referencia correspon-
dientes a las masas de desbalance de prueba en un tiempo menor a 0.1 s y se mantienen
constantes debido a que la respuesta vibratoria corresponde tnicamente al desbalance por lo
cual no presenta fluctuaciones en amplitud o velocidad debido a otras fuerzas de excitacién
o ruido aleatorio, a partir de la identificacion de los parametros del desbalance se demuestra
que es posible modificar el punto pesado del sistema con lo cual se incrementa la respuesta
vibratoria correspondiente al desbalance, de esta forma la aportacion de otros fené6menos
(desalineamiento, fractura etc.) a la senal experimental es insignificante a comparacion del
desbalance, por otra parte los porcentajes de errores obtenidos en los resultados del anélisis
numérico se deben a que se trabaja con la respuesta vibratoria correspondiente a V; y no se
elimina la influencia de la masa de desbalance inicial.
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Capitulo 5

Identificacion algebraica (Experimental)

5.1. Banco experimental rotor-cojinete tipo Jeffcott

En la Figura 5.1 se presenta el esquema del banco experimental Bently Nevada RK4,
el sistema rotodinamico utilizado, presenta una configuracién rotor-cojinete tipo Jeffcott, el
sistema se discretiz6 en 14 elementos finitos tipo viga, dos soportes en los extremos y un disco
inercial ubicado en el nodo central, las caracteristicas mecanicas y geométricas del sistema
se presentan en las Tablas 5.1 y 5.2.

Figura 5.1: Esquema del rotor experimental Bently Nevada RK4 (mm).

Tabla 5.1: Propiedades mecanicas y geométricas del eje

Propiedades mecanicas Geometria

E =2x10"N/m? re = 0.005m
p = 7800kg/m? Ly =0.51m
v=203

Tabla 5.2: Propiedades mecéanicas y geométricas de los discos

Propiedades mecéanicas Geometria
E = 2x10"'N/m? Disco D,
p = 7800kg/m3 ep(m)  0.025
v=203 rip(m)  0.005

rep(m) 0.0362
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5.1.1. Diagramas de Bode y Fase

Con el fin de tener el control de la respuesta vibratoria del sistema se implement6
la metodologia del balanceo mediante coeficientes de influencia esto con el fin de mitigar
la respuesta vibratoria debido a un desbalance inicial. En la Figura 5.2 se presentan los
diagramas de Bode y Fase obtenidos en el nodo 8 (nodo central) del banco experimental
posterior al proceso de balanceo (vibracion residual), en un intervalo de operacion de 0 a

2500 rpm.
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Figura 5.2: Diagramas de Bode y Fase del sistema rotor-cojinete tipo Jeffcott correspondientes al nodo central.
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5.2. Metodologia de identificacién de los parametros del
desbalance

La metodologia propuesta para este trabajo esta basada en el anélisis modal, el mé-
todo de elemento finito y la identificacion algebraica para la estimacion de pardmetros del
desbalance, magnitud (kg-m) y posicion angular («). Esta metodologia se sintetiza en los
siguientes puntos:

1. Discretizaciéon del sistema.
= Discretizar el sistema en un ntmero especifico de elementos finitos tipo viga.
2. Analisis modal

= A partir de la discretizacion ya planteada del sistema es posible implementar la
técnica de analisis modal experimental mediante la prueba de martillo de impacto
y obtener el factor de forma modal de las frecuencias naturales de interés del
sistema.

3. Adquisicion de senales experimentales.

= Seleccion de puntos nodales de medicion del sistema.
= Instalacion y calibraciéon de sensores.

= Definicion del tiempo de adquisiciéon de las senales experimentales.
4. Tratamiento de senales.

= Recorte de senales experimentales en funcion del tacometro del sistema.

Las seniales experimentales estan en funcion de la senal del tacometro el cual es
una muesca fisica presente en el cople, (ver Figura 5.3). Para la identificacion del
desbalance, las senales de vibraciéon medidas, se recortan tomando como referencia
el tacometro.

Figura 5.3: Tacometro del banco experimental Bently Nevada RK4.

El recorte en funcion del tacometro se efectia para la respuesta vibratoria del
sistema residual run-out (Vg) y para la respuesta vibratoria una vez agregada la
masa de desbalance de prueba (V7). Si se desea obtener la respuesta vibratoria
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correspondiente a la masa de desbalance de prueba propuesta se debe de efectuar
la siguientes sustraccion:

Ve=Vi-W (5.1)

De esta forma se elimina la vibracion residual presente en el sistema debido a un
desbalance residual o algin otro fendmeno (desalineamiento, fractura, rodamientos
etc.

Analisis espectral de las senales experimentales y regeneracién de las senales.

La respuesta experimental del sistema presenta fendémenos que no son considerados
en la identificacion, se debe proponer un tratamiento de senales a partir de la
Transformada rapida de Fourier (FFT), en la Figura 5.4 se muestra un ejemplo
donde a partir de la FFT se logra obtener la amplitud y fase correspondiente a
la armonica 1x (desbalance) de la sefial experimental adquirida, posteriormente
se regenera la senal experimental eliminando componentes de otros fenémenos
(desalineamiento, fractura etc.) y obteniendo una senal sin perturbaciones como

se muestra en la Figura 5.5 |27].
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Figura 5.4: Analisis espectral de la respuesta vibratoria.
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Figura 5.5: Regeneracion de la senal experimental.

5. Aproximacion de los desplazamiento U y W.

= Aproximacion de las respuestas U y W de los demas nodos a partir del factor de
forma modal del sistema.
Derivado de la regeneracion de los desplazamientos experimentales y el factor de
forma modal es posible aproximar los desplazamientos de los nodos del sistema,
para aproximar los desplazamientos de todo el sistema basta con multiplicar la
senal experimental obtenida por el factor de forma modal, como se muestra en
la Figura 5.6. De esta forma se logra reducir la cantidad de sensores para la
adquisicion de los desplazamientos del sistema [12].

Figura 5.6: Aproximacion de desplazamientos a partir del factor de forma modal del sistema.

6. Aproximacion de las rotaciones 6 y 1 del sistema

La identificacion algebraica de la masa de desbalance (m,d) requiere la informacion
del vector de desplazamiento (0) del nodo a identificar asi como de un nodo adelan-
tado y atrasado, experimentalmente no es posible obtener las rotaciones de cada uno
de los nodos respectivamente por lo cual se propone una aproximacion en funcién de
los desplazamientos U y W. La aproximacion de las rotaciones se obtiene aplicando las
ecuaciones 5.2 y 5.3, las cuales consideran la longitud (Le) de los elementos tipo viga
de la seccion de la flecha.

Wit — Wiz

91' -
2Le

(5.2)

CAPITULO 5. IDENTIFICACION ALGEBRAICA (EXPERIMENTAL) 53



Agustin Erasmo Juarez Martinez CENIDET

= (Uigr = Ui)
Vi = 2Le

En la Figura 5.7 se muestra el esquema de los nodos requeridos para la aproximacion
de las rotaciones del nodo 7.

(5.3)

Figura 5.7: Esquema del calculo de las rotaciones 8 y 1

7. Datos del sistema para la identificacion.

= Ingreso de parametros geométricos, propiedades mecénicas y velocidad de rotacion
del sistema.

= Ingreso del vector de desplazamientos experimental.

= Obtencion de los parametros del desbalance global del sistema.

5.2.1. Forma modal

Se implemento6 la técnica del anélisis modal mediante la prueba de impacto con el mar-
tillo para obtener las frecuencias naturales del sistema asi como su forma modal correspon-
dientes a la direccion vertical y horizontal, en la Figura 5.8 se muestran los factores de forma
modal para cada nodo del rotor normalizados a partir del nodo central del sistema rotor-
cojinete tipo Jeffcott, de esta forma solo se instrumenta el sistema con un par de sensores en
el nodo central. Para la identificacion del desbalance, se utilizé la forma modal ajustada.

Modo 1 (Vertical) Modo 1 (Horizontal)

Experimental
— — — - Ajustada

Experimental
— — — -Ajustada

Amplitud
Amplitud

Figura 5.8: Primera forma modal del banco experimental Bently Nevada RK4, del rotor de la Figura 5.1.
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5.3. Identificacion algebraica rotor-cojinete tipo Jeffcott
(Vector efecto)

En la Figura 5.9 se muestra el banco experimental utilizado, se colocaron tres senso-
res tipo Eddy Current los cuales se encargan de medir los desplazamientos correspondientes
al nodo central, en direcciéon vertical y horizontal, asi como la senal del tacometro, poste-
riormente se calculan los desplazamientos de los demas nodos a partir del factor de forma
obtenidos de la primera forma modal del rotor.

Figura 5.9: Banco experimental Bently Nevada RK4

En la Tabla 5.3 se presentan cinco masas de desbalance de prueba con las cuales se busca
modificar la respuesta vibratoria del sistema, asimismo, se modifica la posicion angular de
las masas de desbalance de prueba propuestas y se definen tres velocidades para la identifi-
cacion de los parametros del desbalance. Para la identificacion del desbalance, se considerd
la respuesta de vibracion del rotor obtenida a partir de la Ecuacion 5.1, respuesta vibratoria
que se debe tinicamente a la masa de prueba de desbalance propuesta.

Tabla 5.3: Masas de desbalance de prueba

Velocidad M,y M, M; J\/L} M
rpm 5.73x10762180° 2.0052x1074£225° 1.40822107*£67.5° 5.0582107°£337.5° 8.2352107°£337.5°
(kg-m) (kg-m) (kg-m) (kg-m) (kg-m)
900 X X < < .
1200 X x < « .
1500 X <

En la Figura 5.10 se muestra un caso seleccionado correspondiente a la masa de des-
balance M, donde se puede apreciar que la identificacion algébrica no logra converger a los
valores de referencia tanto en posicion angular como magnitud del desbalance. Por otra parte
la senial experimental presenta ruido debido a otros fenémenos ajenos al desbalance, por lo
cual no corresponde a una senal a velocidad constante.
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Figura 5.10: Masa de 5.73210 %kg- m£180° a 900 rpm

(d)

Los resultados obtenidos, utilizando las masas de desbalance propuestas en la Tabla 5.3
se presentan en las Tablas 5.4, 5.5 y 5.6, donde se logra apreciar que la identificacion presenta
mejores resultados para el pardmetro de la posicion angular, sin embargo, los porcentajes de
error son grandes. Por otra parte la Tabla 5.6 solo presenta dos masa debido a que la amplitud
de vibracion en las demas era excesivamente grande por lo cual no era posible adquirir la
respuesta vibratoria experimental. El porcentaje de error de la posicion angular del desbalance
que se muestra en las Tablas 5.4, 5.5 y 5.6, se calcul6 de la misma manera que en la parte

numérica(Ver seccion 4.4, Capitulo 4.).

CAPITULO 5. IDENTIFICACION ALGEBRAICA (EXPERIMENTAL) 56



Agustin Erasmo Juarez Martinez CENIDET

Tabla 5.4: Resultados de la identificacion de los pardmetros del desbalance a 900 rpm

. Posicion
Velocidad myd . ”?“.d error % POS_IUOH angular  error %
identificado angular . o
(rpm) (kg-m) (kg- m) Myd a (o) identificada o
a (o)
5.7321076 2.372107°  4.04z103 180 173 3.88
2.00522107*  1.1121074 44.58 225 270 25
900 1.4082210~%  5.652107° 59.84 67.5 126 32.5
5.0582107%  3.85x107° 23.69 337.5 221 64.72
8.2352107%  3.702107° 55.03 337.5 206 73.05

Tabla 5.5: Resultados de la identificacion de los parametros del desbalance a 1200 rpm

.. Posicion
Velocidad myd . ”?“.d error % POS_IUOH angular error %
identificado angular . o
(rpm) (kg-m) (kg-m) My d a (o) identificada a
a (o)
5.73x107%  2.112107°  2.682102 180 216 20
2.0052z10~*  1.80x10~* 9.92 225 280 30.55
1200 1.4082210~%  1.3521074 3.70 67.5 101 18.61
5.0582107°  3.12x107° 38 337.5 197 78.05
8.2352x107°  5.68x107° 31.23 337.5 222 64.16

Tabla 5.6: Resultados de la identificacion de los parametros del desbalance a 1500 rpm

- Posicion
Velocidad My d ; denTi%(ia qo error % I;ESISZ? angular  error %
(rpm) (kg-m) (kg~ m) My d ag(o) identificada a
a (o)
1500 5.73x107%  1.43x10°  1.50z10? 180 205 13.88
7 5.058z107°  3.24x107° 35.74 337.5 211 70.72

Discusién de las pruebas de la Tabla 5.3

La identificacion algebraica de los parametros del desbalance correspondientes a la Tabla
5.3 presenta un comportamiento oscilatorio debido a la senal experimental utilizada la cual
muestra fluctuaciones debido a la variacion de velocidad del sistema y aportaciones de otros
fenomenos (desalineamiento, fractura etc.), asi como ruido aleatorio debido a la instrumen-
tacion del sistema los cuales no son considerados para la identificacion de los parametros del
desbalance, por lo cual la senal no corresponde a una senal a velocidad constante, cabe men-
cionar, que la senal experimental utilizada en la identificacion no se le dio ningtn tratamiento
matematico. Por otra parte la senial implementada para la identificaciéon algebraica de los pa-
rametros del desbalance corresponde a la masa de desbalance de prueba, la cual es obtenida a
partir de la ecuacion 5.1 utilizando las senales de V) y V; en el dominio del tiempo, a pesar de
que se resta la vibracion inicial a la sefial experimental no se logra eliminar las fluctuaciones
de amplitud ocasionadas por la variacion de la velocidad en el sistema asi como la aportacién
de otros fenémenos ajenos al desbalance, por lo cual se debe de aplicar un tratamiento a las
senales experimentales para aislar la respuesta correspondiente al desbalance.
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5.4. Identificacion algebraica rotor-cojinete tipo Jeffcott
(Punto pesado)

Para este caso, considérese el sistema rotor-cojinete mostrado en la Seccion 5.1 el cual
consta de una configuracion tipo Jeffcott, para las pruebas experimentales se propone efectuar
la variacién del punto pesado del rotor. En esta seccién se supone que no es posible eliminar
los efectos a causa del desbalance inicial (D;) y se considera que los efectos de este no son
significativos en la vibracion del sistema, de tal forma que podemos decir que V; =~ V, siempre
y cuando V, sea pequeno, esto se logra utilizando masas de pruebas D, mucho méas grandes
que D; de tal forma que D, = D,. Por lo tanto, para la identificacion del desbalance se utiliza
la respuesta de vibracion (V;) medida en el rotor (ver seccion 4.3 del Capitulo 4).

En las Tablas 5.7, 5.8 y 5.9 se muestran distintas masas de desbalance de prueba y su

posicion angular, asimismo, se proponen tres velocidades del rotor para la identificacion del
desbalance.

Tabla 5.7: Masas de prueba de desbalance a 900 rpm

, Posicion M, M Ms
Ve(l:;:;i)ad angular  2.6042107* 2.787x10~% 3.54210~*
a(o) (kg-m)  (kg-m)  (kg-m)

67.5 X X X

135 X X X

315 X X X

Tabla 5.8: Masas de prueba de desbalance a 1200 rpm

, Posicién M, Ms Ms
Vilf;rgad angular  2.6042107%  2.022210* 3.54z10~*
ae)  (kgm)  (kgm)  (kg-m)
67.5 X X
135 X X X
315 X X

Tabla 5.9: Masa de prueba de desbalance a 1500 rpm

) Posicion M,
Ve(lomd)ad angular  1.524210~4
o af0)  (kg-m)

67.5 X
1500 135 X
225 X
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En la Figura 5.11 se muestra un caso seleccionado correspondiente a una masa 2.604x10 *kg- m
con posicion angular de 67.5° y velocidad constante de 900 rpm, esto con el fin de observar
el comportamiento del identificador de los pardmetros del desbalance.

Identificacién de la posicién angular

Identificacién de la masa de desbalance -
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Figura 5.11: Identificacién de los parametros de desbalance para la masa 2.604210~%kg-m con posicién
angular de 67.5° y velocidad constante de 900 rpm.

Discusién de las pruebas de la identificaciéon algebraica rotor-cojinete tipo Jeffcott
(Punto pesado)

La identificacion de los parametros del desbalance a partir del cambio del punto pesado
del sistema (desbalance) presenta un comportamiento fluctuante debido a la respuesta vi-
bratoria V;, cabe mencionar que no se le dio ningtin tratamiento matemaético a la senal de
vibracién, por otra parte, las fluctuaciones en amplitud y frecuencia presentes en la senal se
deben al control de velocidad del sistema, asimismo, la senal experimental cuenta con la apor-
tacion de otros fenémenos (fractura, desalineamiento etc.) los cuales ocasionan que la senal
no corresponda tnicamente al desbalance esto confirma que es necesario aplicar un acon-
dicionamiento a la senal experimental para logra identificar los parametros del desbalance
presente en el sistema.
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5.5. Identificacion algebraica rotor-cojinete tipo Jeffcott
(Vector efecto y Transformada de Fourier)

Considérese el sistema rotor-cojinete mostrado en la Seccion 5.1 el cual consta de una
configuracion tipo Jeffcott. En esta seccion se propone utilizar el (V) para la identificacion
del desbalance. Cabe mencionar, que se le aplica la transformada de Fourier tanto a la senal
de vibracion (V) vibracion generada por efecto del desbalance residual del sistema, como a
la senal de vibracion (V;) generada por la masa de desbalance propuesta, més la masa de
desbalance residual. Posterior al tratamiento de las senales, se calcula el vector efecto (Ve)
a partir de la Ecuacion 5.1. Con lo anterior, se logra eliminar la influencia del desbalance
inicial del sistema y de otros fenémenos presentes como desalineamiento, fractura etc. En
las Tablas 5.10, 5.11 y 5.12 se presentan las masas de desbalance de prueba propuestas, asi
como, la variacion de su posicion angular. Para la identificacion del desbalance, se proponen
cinco velocidades del rotor.

Tabla 5.10: Masa de desbalance de prueba M;

Velocidad Desbalance de Posicién angular
prueba

(pm) O q0
4380
600
780 1.2258z10~* 675 135 315
1140
1200

Tabla 5.11: Masa de desbalance de prueba M

Velocidad Desbalance de Posicion angular
prueba

(rpm) (kg-m) a (o)

480

600

780 1.9575210~*  67.5 135 202.5
1140

1200
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Tabla 5.12: Masa de desbalance de prueba M;s

Velocidad Desbalance de Posicién angular
prueba

(rpm) (kg-m) a (o)

480

600

780 2.8692210~*  112.5 180 225 315
1140

1200

5.5.1. Acondicionamiento de senales experimentales (FFT)

La identificacion algebraica de los parametros de desbalance se ve afectada por los

distintos fenémenos involucrados en la respuesta vibratoria del sistema, como por ejemplo,
ruido eléctrico que se debe a las conexiones del sistema, asimismo, existen armonicas (1x,
2x, 3x, etc.) en la sefial de vibracion del rotor a causa de fendmenos como desalineamiento,
asimetria, defectos en los rodamientos, etc. Para éste caso, la armoénica de interés es la 1x
la cual corresponde al desbalance, para separar la armoénica de interés se realizo el anélisis
espectral de la senal de vibracién experimental mediante la Transformada de Fourier.
En la Figura 5.12 y 5.13 se muestra el andlisis espectral en el dominio de la frecuencia para
la senal experimental de la vibracion inicial del sistema (V5) y la sefial experimental de la
vibracién una vez agregada la masa de desbalance de prueba (V}) para el caso particular de
la masa de prueba de desbalance M3 con posicién angular de 225°. A partir de los datos de
amplitud y fase de la senal de vibraciéon de V) y V; obtenidos, es posible obtener la vibracion
correspondiente a la masa de desbalance de prueba a partir de la Ecuacion 5.1.
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Figura 5.12: Anélisis espectral de la respuesta vibratoria inicial ¥ a 1200 rpm
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Figura 5.13: Analisis espectral de la respuesta vibratoria V; de la masa M3 con posicion de 225° y velocidad

de 1200 rpm

La amplitud y fase de la primera armoénica de las senales de vibracion de Vi v Vi se
representan de manera vectorial en la Figura 5.14, asimismo, también se muestra la senal de
vibracion correspondiente al vector efecto V.. Se puede observar que la sefial de vibracion
correspondiente al vector efecto V. y V) presentan angulos de fase similares, esto se debe
a que el efecto en la senal de vibracién a causa de la masa de prueba utilizada predomina
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en comparacion con la senal de vibracion generada por el desbalance residual. Conocida la
amplitud y fase de las senales de vibracion del rotor Vy, Vi y V., es posible regenerar la senal

de vibracién experimental eliminando de esta forma las fluctuaciones de velocidad y amplitud
presentes en la senales.

90 90 90
120 60 120 3 60 120 3 60
0.6
150 ba 30 150 2 30 150 2 30
0.2 1 1
180 0180 0180 0
210 330 210 330 210 330
240 300 240 300 240 300
270

270

270
—o— VO, —6— V1, —O6— Vey
—o— V0, —Oo— V1, —Oo— Ve,

Figura 5.14: Respuesta vibratoria vectorial del sistema de Vj, V7 v V,

Notese que la senal de vibracién correspondiente al vector efecto V., también se puede
obtener de la Ecuacion 5.1 utilizando las senales en el dominio del tiempo, sin embargo,
de esta forma no se logra aislar la senal de interés correspondiente a la armoénica 1x, como
resultado de lo anterior, la senal presentard fluctuaciones de amplitud y fase a lo largo del

tiempo. En la Figura 5.15 se muestra la comparacion de la senal correspondiente a V; obtenida
experimentalmente y la regenerada a partir de la FFT.
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Figura 5.15: Regeneracion de la senal experimental V) de la masa M;s con posiciéon de 225° y velocidad de
1200 rpm

Resultados: Masa de desbalance de prueba M;, Tabla 5.10

En las Figuras 5.16, 5.17, 5.18 y 5.19 se muestran cuatro casos de identificacion de los
parametros del desbalance, posicion angular () y magnitud del desbalance (m,d) para la
masa de desbalance de prueba M; (1.22582107* kg-m) y distintas velocidades.
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Figura 5.16: Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M; (1.2258210~* kg-m) con posicion
angular de 67.5° y velocidad constante de 480 rpm.
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Figura 5.17: Identificacién de los pardmetros de desbalance para la masa M; (1.2258210~% kg- m) con posicién
angular de 135° y velocidad constante de 480 rpm.
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Figura 5.18: Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M; (1.2258210~* kg-m) con posicion

angular de 315° y velocidad constante de 600 rpm.
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Figura 5.19: Identificacién de los pardmetros de desbalance para la masa M; (1.2258210~% kg- m) con posicién

angular de 135° y velocidad constante de 1140 rpm.
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En la Tabla 5.13 se presentan los resultados correspondientes a la identificacion de los
pardmetros del desbalance de la masa M; (1.2258710~* kg-m) en sus diferentes velocidades
y posiciones angulares.

Tabla 5.13: Identificaciéon de los pardmetros del desbalance de la masa M;

Velocidad o d o d error Posiciéon Po:sici()r} angular error
(rpm) ( k:gum) iden ti%ca 4o % angular identificada %
myd a(o) a(o) Q

0.0043 3.36210° 315 331.5 9.16
480 0.0069 5.513x103 135 111.6 13
0.0092 7.402103 67.5 72.18 2.6

0.0047 3.77x10° 315 320.7 3.16

600 0.0056 4.492103 135 124.9 5.61
0.0090 7.232103 67.5 70.53 1.68

0.0057 4.53x103 315 305.8 5.11

780 1.225821074 0.0071 5.72x103 135 115.3 10.94
0.0081 6.492103 67.5 71.38 2.15

0.0076 6.07210° 315 310.04 2.75

1140 0.0079 6.312103 135 128.9 3.38
0.0105 8.45x10° 67.5 66.6 0.5

0.0081 6.542103 315 312.8 1.22

1200 0.0082 6.622x103 135 132.9 1.16
0.0114 9.182103 67.5 62.6 2.72

En la Figura 5.20 se muestra el el error obtenido para cada una de las posiciones angu-
lares de prueba de la masa M; a distintas velocidad asi como el error promedio de cada una
de ellas.

CAPITULO 5. IDENTIFICACION ALGEBRAICA (EXPERIMENTAL) 67



Agustin Erasmo Juarez Martinez CENIDET

Error del desbalance a 315° Error del desbalance a 135°

Error %
Valor promedio
Ertor % ajustada 121

Error %
Valor promedio
Error % ajustada

Error %
Error %
/

500 600 700 800 900 1000 1100 1200 500 600 700 800 900 1000

Velocidad (rpm) Velocidad (rpm)

(a) (b)

Error del desbalance a 67.5°

1100 1200

Error %
Valor promedio
Error % ajustada

251

Error %

.
N
05 Lo | | | | | |
500 600 700 800 900 1000 1100 1200

Velocidad (rpm)

(c)

Figura 5.20: Error promedio de las posiciones angulares de la masa M; (1.2258210~* kg-m)

Resultados de la masa de desbalance de prueba M.

De los resultados presentados en la Tabla 5.13 para la masa de prueba de desbalance
M7, se puede observar que existe un porcentaje de error menor al 11 %, sin embargo, para la
magnitud del desbalance se registraron errores en el orden de 10%. Lo anterior, hace suponer
que las magnitudes no son correctas, sin embargo, existe una constante de amplificacion
o proporcionalidad en las magnitudes identificadas que hace que el célculo de la posicion
angular se encuentre en porcentajes de error aceptables.

Por otra parte, en la Figura 5.20 se puede observar que los porcentajes de error promedio
para cada posicion angular de la masa de desbalance de prueba M;, es de aproximadamente

el 4% para la posicion angular de 315°, 7% para la posicion angular de 135° y del 2% para
la posicion angular de 67.5°.

Resultados: Masa de desbalance de prueba M,, Tabla 5.11

En las Figuras 5.21, 5.22, 5.23, y 5.24 se presentan cuatro casos de identificacion de los
parametros del desbalance, posicion angular () y magnitud del desbalance (m,d) para la
masa de prueba M, (1.95752107* kg-m) y distintas velocidades.
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Figura 5.21: Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa My (1.9575210~* kg-m) con posicion
angular de 67.5° y velocidad constante de 480 rpm.
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Figura 5.22: Identificacién de los pardmetros de desbalance para la masa My (1.9575210~% kg- m) con posicién
angular de 202.5° y velocidad constante de 600 rpm.
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Figura 5.23: Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa My (1.9575210~* kg-m) con posicion

angular de 135° y velocidad constante de 780 rpm.
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Figura 5.24: Identificacién de los pardmetros de desbalance para la masa My (1.9575210~% kg- m) con posicién

angular de 67.5° y velocidad constante de 1200 rpm.
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En la Tabla 5.14 se presentan los resultados correspondientes a la identificacion de los
pardametros del desbalance de la masa M, (1.95752107* kg-m) a distintas velocidades y

posiciones angulares.

Tabla 5.14: Identificaciéon de los pardmetros del desbalance de la masa Mo

Velocidad mod mod error Posicion Po‘sici(’)r‘l angular error
(rpm) (kg- m) identificado % angular identificada %
my,d a(o) a(o) Q

0.0159 8.04x10° 67.5 90.7 12.88

480 0.0105 5.25x103 135 119.8 8.44

0.0112 5.62x10%  202.5 248.2 25.38

0.0180 9.07x10° 67.5 88.04 11.41

600 0.0108 5.43x103 135 116.8 10.11

0.0097 4.87x10%  202.5 248.2 25.38

0.0187  9.46x10° 675 89.18 12.04

780 1.9575210~* 0.0111 5.587103 135 119.7 8.5

0.0115 5.79x10%  202.5 248 25.27

0.0229 1.16210% 67.5 90.66 12.86

1140 0.0229 1.16210* 135 131.8 1.77

0.0182 9.21x10%  202.5 249.2 25.94

0.0259 1.312103 67.5 84.65 9.52

1200 0.0142 7.16x103 135 128 3.88

0.0190 9.62x10%  202.5 246.3 24.33

En la Figura 5.25 se muestra el el error obtenido para cada una de las posiciones angu-
lares de prueba de la masa M, a distintas velocidad asi como el error promedio de cada una

de ellas.
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Figura 5.25: Error promedio de las posiciones angulares de la masa My (1.9575210~% kg-m)

Resultados de la masa de desbalance de prueba M.

De los resultados presentados en la Tabla 5.14 para la masa de prueba de desbalance
M, se puede observar que existe un porcentaje de error menor al 26 %, sin embargo, para la
magnitud del desbalance se registraron errores en el orden de 103. Lo anterior, hace suponer
que las magnitudes no son correctas, sin embargo, existe una constante de amplificacion
o proporcionalidad en las magnitudes identificadas que hace que el célculo de la posicion
angular se encuentre en la mayoria de los casos en porcentajes de error aceptables.

Por otra parte, en la Figura 5.25 se puede observar que los porcentajes de error promedio
para cada posicion angular de la masa de desbalance de prueba Ms, es de aproximadamente
el 25 % para la posicion angular de 202.5°, 6.5 % para la posicion angular de 135° y del 12 %
para la posicion angular de 67.5°. Se puede observar que para este caso, los porcentajes de

error son mayores en comparacion con los resultados obtenidos con la masa de prueba de
desbalance M;.

Resultados: Masa de desbalance de prueba M3, Tabla 5.12

En las Figuras 5.26, 5.27, 5.28 y 5.29 se muestra cuatro casos de identificacion de los

parametros del desbalance, posicion angular () y magnitud del desbalance (m,d) para la
masa Mz (2.8692x107%kg- m) y distintas velocidades.
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Figura 5.26: Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.8692210~* kg-m) con posicion
angular de 225° y velocidad constante de 480 rpm.
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Figura 5.27: Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.8692210~% kg-m) con posicién
angular de 315° y velocidad constante de 600 rpm.
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Figura 5.28: Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.8692210~* kg-m) con posicion

angular de 112.5° y velocidad constante de 780 rpm.
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Figura 5.29: Identificacién de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.86922x10~% kg- m) con posicién
angular de 180° y velocidad constante de 1200 rpm.
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En la Tabla 5.15 se presentan los resultados correspondientes a la identificacion de los
pardametros del desbalance de la masa Mz (2.86922z107* kg-m) a distintas velocidades y
posiciones angulares.

Tabla 5.15: Identificaciéon de los pardmetros del desbalance de la masa M3y

Velocidad mod mod error Posicion Po‘sici(’)r‘l angular error
(rpm) (kg- m) identificado % angular identificada %
my,d a(o) a(o) a

0.0202 6.94210°  112.5 105 4.16

480 0.0083 2.78x103 180 214.5 19.16

0.0195 6.692x103 225 264.4 21.88

0.0137 4.67x103 315 303.4 6.44

0.0198 6.78210°  112.5 109.1 1.88

600 0.0112 3.82103 180 227.1 26.16

0.0227 7.8x10° 225 263.4 21.33

0.0143 4.87210° 315 303.8 6.22

0.0205 7.04210° 1125 109.2 1.83

4 0.0115 3.92103 180 222.8 23.77

780 28692210 0.0243 8.352x10° 225 262 20.55

0.0147 52103 315 304.2 6.22
0.0251 8.63x10% 1125 110.7 1

1140 0.0178 6.09210° 180 222.7 23.72

0.0320 1.1z10* 225 258.3 18.5

0.0181 6.21210° 315 312.7 1.27

0.0284 9.82103 112.5 106.7 3.22

1200 0.0207 7.1x103 180 226 25.55

0.0353 1.222104 225 257.5 18.05

0.0195 6.68x10° 315 315.6 0.33

En la Figura 5.30 se muestra el el error obtenido para cada una de las posiciones angu-
lares de prueba de la masa M; a distintas velocidad asi como el error promedio de cada una
de ellas.
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Figura 5.30: Error promedio de las posiciones angulares de la masa M3 (2.8692210~* kg-m)

Resultados de la masa de debalance de prueba M3

De los resultados presentados en la Tabla 5.15 para la masa de prueba de desbalance
M3, se puede observar que existe un porcentaje de error menor al 22 %, sin embargo, para la
magnitud del desbalance se registraron errores en el orden de 10%. Lo anterior, hace suponer
que las magnitudes no son correctas, sin embargo, existe una constante de amplificacion
o proporcionalidad en las magnitudes identificadas que hace que el célculo de la posicion
angular se encuentre en la mayoria de los casos en porcentajes de error aceptables.

Por otra parte, en la Figura 5.30 se puede observar que los porcentajes de error promedio
para cada posicion angular de la masa de desbalance de prueba Ms, es de aproximadamente
el 4% para la posicion angular de 315°, 20 % para la posicion angular de 225°, 24 % para la
posicion angular de 180° y del 2.5 % para la posicién angular de 112.5°.

5.5.2. Conclusion de la identificacion algebraica (punto pesado y
vector efecto)

Se puede observar de los resultados obtenidos para la identificacion del desbalance para
las masas de prueba de desbalance M, M, y M5 que los porcentajes de error de la posicién
angular del desbalance oscila en el entre el 0.33 % como minimo y 26.5 % como méximo. Se
propusieron posiciones angulares del desbalance en los cuatro cuadrantes del plano cartesiano,
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y se observo que los mayores porcentajes de error promedio para cada posicion angular se
presentaron en el tercer cuadrante, es decir en el intervalo de 180° — 270°. Por otra parte,
los porcentajes de error para la magnitud del desbalance son grandes en el orden de 103,
sin embargo, existe una constante de proporcién en las magnitudes identificadas tanto en la
direccion horizontal como vertical, ya que a partir de estas, se calcula la posicion angular del
desbalance.

Cabe mencionar, que los porcentajes de error en la identificacion de la posicion angular
del desbalance se puede mejorar, ya que estos dependen del instante de tiempo en el que
se recorta la senal de vibracion tomando como referencia el tacometro del sistema, ya que
también la senal del tacometro presenta oscilaciones de velocidad y amplitud ocasionando que
la referencia de corte de la senal de vibracion no sea en la posicion del tiempo adecuado (ver
seccion 5.6, Capitulo 5). Es importante mencionar que el identificador propuesto identifica la
posicion angular del desbalance global del sistema rotodindmico sin la necesidad de superar
la primera velocidad critica del sistema en un tiempo menor a 0.1 s.
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5.6. Referencia del sistema para la identificacién.

Como se menciond anteriormente, para que la identificacion se realice de forma correcta
y minimizar el porcentaje de error, es importante el instante de tiempo en el que se recorta
la senal de vibracion tomando como referencia el tacométro del sistema. El tacometro al
igual que las senales de vibracién experimentales sufre variaciones de velocidad debidas al
control de velocidad del sistema. Para lo anterior, se realizé un analisis considerando distintos
puntos de corte en la senal de vibracion, tomando como referencia el tacémetro del sistema.
Lo anterior, con el objetivo de observar de esta forma la influencia de una mala referencia en
el analisis de las senales. En la Figura 5.31 se muestran cuatro puntos de corte de la senal
de vibracion utilizada en la identificacion del desbalance. Se puede observar, que de acuerdo
con las distintas referencias se obtienen cuatro diferentes senales de vibracion que se utilizan
como dato de entrada en el identificador algebraico, los resultados de la identificacion para
cada senal de vibracion se muestran en la Tabla 5.16.

Tacémetro Tacémetro

sr X: 0.0287 3r X: 0.0277
Y:2.097 Y:2.081
2r | \\ 2r T\ ™\
SV VIVEIN Ao\
1r / \ / \ \
I\ [ / / \
2 / A | x:00287 /| N /] \
= 0\\‘/‘ ‘ Y:0.6502 \/‘ \ ~_ /| \
= / / \
E / ‘ \ / \ / \
g1 Y/ \ / \ /
< / \ /
/ \ / ‘ N/
2b N S N ‘
‘ ‘ X:0.0277
Y:-3.145
3 = 3 L L‘
001 002 003 004 005 006 007 008 009 01 001 002 003 004 005 006 007 008 009 01
t(s) t(s)
(a) Referencia 1 (b) Referencia 2

Tac6émetro

Tacémetro

X: 0.0231
2 Y1617 r\\ ™

Amplitud (Volts)

0 001 002 003 004 005 006 007 008 009 01 0 001 002 003 004 005 006 007 008 009 0.1
t(s) t(s)

(¢) Referencia 3 (d) Referencia 4

Figura 5.31: Variacion de las referencias de corte para las senales experimentales a partir de la senal del
tacémetro.

En la Figura 5.32 se muestra el comportamiento de la identificacion de la posiciéon
angular del desbalance en las cuatro referencias de corte correspondiente a la masa My
(1.9575210~* kg-m) con posicion angular de 67.5° y velocidad constante de 1140 rpm.
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Figura 5.32: Identificacion algebraica de la posicién angular variando la referencia de corte de las senales
experimentales.

En la Tabla 5.16 se presentan los resultados de la identificacion de la posicion del
desbalance obtenidos a partir del ajuste de referencias de la senal experimental de la masa
(1.9575210~* kg-m) con posiciéon angular de 67.5° y velocidad de 1140 rpm.

Tabla 5.16: Resultados de la identificacion algebraica de los parametros del desbalance variando la referencia
de corte

. . error .., ) Posicion angular — error
\ ilfcrlril)ad Referencia ( l:n.“i) idenﬁiﬁiado % POSICIZH( oa)ngular identificada %
p g S mug a(o) a

1 0.0229 1.16z10% 90.66 12.86

2 4 0.0229 1.16210* . 88.04 11.41

1140 3 19575210 0.0210  1.063z10 675 77.42 5.51

4 0.02 1.012z10* 74.38 3.82

Como se puede apreciar en los resultados de la variacién de la referencia de corte de las
senales experimentales, los errores en los parametros identificados del desbalance se logran
reducir de un 12.86 % hasta un minimo de 3.82 % en la identificacion de la posicion angular
del desbalance, por lo cual se confirma que la senal experimental correspondiente al tacometro
presenta fluctuaciones de velocidad ocasionando un cambio en el corte de la referencia de las
senales experimentales. También se puede observar, que la identificacion de la magnitud del
desbalance mejora, sin embargo, esta no converge a la magnitud real.
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5.7. Identificacion de la posicion angular del desbalance
para el balanceo modal del rotor experimental

En la seccién anterior se demostrd que el identificador es capaz de identificar la posicién
angular del desbalance global presente en el sistema, por lo cual se propone adquirir la
respuesta vibratoria Vj del sistema sin balancear y posteriormente identificar la posicion
angular del desbalance global. En la Figura 5.33 se muestra la identificacion de la posicion

angular del rotor experimental correspondiente a las velocidades de 600, 900, 1200, 1320 y
1500 rpm.

Identificacién de la posicién angular

Identificacién de la posicién angular
160 180
Identificado Identificado
140 FInvariante 160 FInvariante
140
120
—
8
= 100
<
=
5 w0
3
60
40
40
20 20

0
599 599.1 599.2 599.3 599.4 599.5 599.6 599.7 599.8 599.9 600

0
599 599.1 509.2 5003 599.4 5995 500.6 599.7 599.8 599.9 600
t(s)

t(s)
(a) 600 rpm (b) 900 rpm
Identificacién de la posicién angular Identificacién de la posicién angular
160 180
Identificado Identificado
140 F.Invariante 160 F.Invariante
120 140
120
~—~ 100 —
0 @
S 2 100
< a
= 80 E
an o0 80
N Nl
[SERF) 3
60
40 ©
20 20

0 L L L L L L L L L ,
599 599.1 599.2 599.3 599.4 599.5 599.6 599.7 599.8 599.9 600

0 L L L L L L L L L ,
599 599.1 599.2 599.3 599.4 599.5 599.6 599.7 599.8 599.9 600
i(s)

t(s)

(¢) 1200 rpm (d) 1320 rpm

Identificacién de la posicién angular
180

Identificado

160 F.Invariante

140

120

a(grados)

599 599.1 599.2 599.3 599.4 599.5 599.6 599.7 599.8 599.9 600

t(s)
(e) 1500 rpm

Figura 5.33: Identificacién de la posicién angular del desbalance global del rotor RK4 Bently Nevada a
distintas velocidades.
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En la Tabla 5.17, se presentan las posiciones angulares del desbalance en las diferentes
velocidades del rotor, se puede apreciar que el valor identificado es consistente y oscila entre
102.6° grados como minimo y 113.4° grados como méaximo. Para el balanceo del rotor, se
consider6 el valor promedio que corresponde a una posicion angular de 108.18° grados, por
otra parte, en la Figura 5.34 se muestra el comportamiento de la posicion angular del desba-
lance identificada en funcion de la velocidad del rotor. Como era de esperarse, se observa que
la posicion angular del desbalance identificada es practicamente constante en las diferentes
velocidades del rotor.

Tabla 5.17: Identificacién de la posiciéon angular del desbalance global

Posicion angular

Ve(ﬁ);ﬁ)&d identificada
(o)

600 102.6
900 107.4
1200 107.2
1320 113.4
1500 110.3

Promedio 108.18

Identificacién de la posicién angular
114 T T T T T T

112 ¢

=
[N
o

108

106

Posicién angular o

104

Identificado | |
— — — - Promedio

102 . . . . . . . .
600 700 800 900 1000 1100 1200 1300 1400 1500

Velocidad (rpm)

Figura 5.34: Posicién angular promedio del desbalance global.

Con el objetivo de validar o ratificar la posicion angular identificada, se determina la
posicion angular del desbalance a partir de la metodologia de balanceo modal utilizando
los diagramas polares de respuesta, en la Figura 5.35 se muestra los diagramas polares del
sistema en un intervalo de 0 a 2500 rpm, en donde el punto mas alto del diagrama polar de
respuesta corresponde a la respuesta de vibracion en condiciones de resonancia y 90° grados
adelante se encuentra el desbalance [2].
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Tomando como referencia el eje vertical (0 grados), el sentido de giro del rotor es en contra
de las manecillas del reloj, por lo que la respuesta de vibraciéon del rotor se atrasa en sentido
horario. En la Figura 5.35b, se puede observar que la maxima amplitud de vibraciéon se
localiza aproximadamente en 240° grados, por lo que 90° grados adelante, se localiza la
posicion angular del desbalance, es decir a 150° grados. Por otra parte, como la senal de
vibracién del eje horizontal (Figura 5.35a) se encuentra desfasada 90° grados con respecto a
la vibracion del eje vertical, la posicion angular del desbalance para este eje se localiza en
aproximadamente 240° grados. Notese, que la posicion angular del desbalance identificada
con el identificador propuesto, fue de 108.18° grados, posicion angular cercana a los 150°
grados calculados a partir de la metodologia de balanceo modal.
& . .

2x10°® w

6
60 120 3x10

330 30

15x10°

2x10®

30 150

1e10® 300 60

1x10°

180 90

210 120

240 150

Respuesta vibratorial Horizontal Respuesta vibratoria Vertical

S— Punto maximo de la respuesta
=— Posici6n del desbalance

©— Punto maximo de la respuesta
=— Posicién del desbalance

(a) Diagrama polar de respuesta Horizontal. (b) Diagrama polar de respuesta Vertical.

Figura 5.35: Identificacion de la posicion angular del desbalance a partir de los diagramas polares de respuesta
(metodologia de Balanceo Modal).

A partir de la posicion angular del desbalance identificada promedio de 108.18° grados

se propone como posiciéon angular para colocar la masa de balanceo 288.18°, a partir de la
posicion angular de balanceo se definen los pozos proximos presentes en el disco inercial del
rotor siendo 270°, 292.5°, 315° y 337.5° las posiciones angulares de balanceo posibles.
En la Figura 5.36 se muestra el disco inercial del rotor experimental, los pozos de balanceo
disponibles se muestran de color rojo mientras la posicion angular del desbalance global
identificada se presenta de color azul, notese que el giro del rotor es sentido antihorario, por
lo tanto, la graduacion se genera en sentido contrario a éste.
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Figura 5.36: Disco inercial del rotor Bently Nevada RK4.

Se propone una masa de balanceo de prueba de 0.1g (32107¢ kg-m) y se coloca en
270°, 292.5°, 315° y 337.5°, posibles posiciones angulares de balanceo. Lo anterior, con el
objetivo de observar el efecto de la masa de balanceo en la respuesta de vibraciéon del rotor,
en las diferentes posiciones angulares. En la Figura 5.37 se muestran los diagramas de Bode
de amplitud, asi como, los diagramas Polares de respuesta de la vibraciéon del rotor, para
las diferentes posiciones angulares de la masa de balanceo, de igual forma en la Figura 5.37,
se observa una disminucién en la respuesta de vibraciéon principalmente en las posiciones
angulares de 292.5°, 315° y 337.5° grados. Se puede observar, que la amplitud de vibracion
se logra disminuir en un porcentaje mayor cuando la masa de balanceo se coloca en las
posiciones angulares de 315° y 337.5° grados.
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(c) Diagrama Polar de la respuesta Horizontal. (d) Diagrama Polar de la respuesta Vertical.

Figura 5.37: Respuesta vibratoria del sistema debido a la masa de prueba de 0.1 g (32107° kg-m).

De la Figura 5.37 se logra observar que las posiciones de balanceo mas significativas son
las correspondientes a 315° y 337.5°, por lo que se calcula una masa de balanceo corregida
para estas dos posiciones angulares, tomando como V; la masa de balanceo de prueba de
0.1 g (3z107% kg-m).

Masa de balanceo corregida para la posicién angular de 315°.

En la Figura 5.38 se muestra la amplitud de vibracion en la direccion vertical y horizontal
del rotor antes y después de colocar la masa de balanceo de prueba de 0.1 g (32107¢ kg- m)
en la posiciéon angular de 315°.
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Figura 5.38: Diferencia de amplitud debido a la masa de balanceo de prueba de 3x107% kg-m y posicién
angular de 315°.

El calculo de la masa de balanceo corregida, se determina considerando la diferencia de
amplitud de vibracién en condiciones de resonancia, tomando para ello el diagrama de bode
experimental con la mayor amplitud de vibracion. En la Figura 5.38 se presenta la respuesta
vibratoria inicial (V;) antes de la masa de prueba del balanceo y la respuesta de vibracion
resultante posterior a la masa de prueba de balanceo (V7). El efecto ocasionado por la masa
de balanceo de prueba se puede calcular de la siguiente forma:

AAmp =Vy — Wy (5.4)

Sustituyendo los valores de amplitud de vibraciéon en condiciones de resonancia de la
Figura 5.38a en la ecuacién 5.4 se obtiene:

AAmp = 6.66482x107* m — 4.3609210~* m
AAmp ~ 2.3039210~* m

De la diferencia de amplitud (AAmp) se concluye que el efecto ocasionado por la masa de
prueba de 32107% kg- m es aproximadamente a 2.3039210~* m. De la Figura 5.38a se puede
observar que la amplitud de vibraciéon residual en condiciones de resonancia posterior a la
masa de prueba de balanceo es de 4.3609210~*m, amplitud de vibracién que se debe eliminar
para balancear el sistema. Notese que con 0.1 g (32107¢ kg- m) se gener6 un vector efecto de
amplitud de 2.3039210~* m.

Si se considera que la respuesta vibratoria de Vy y V] tiene la misma fase, mediante una
regla de tres, se puede calcular la masa de balanceo restante con lo que se lograria disminuir
la vibracion en su totalidad. De acuerdo con lo anterior, la masa de balanceo restante es
aproximadamente de 0.2 g (62107¢ kg- m). Es decir la masa de balanceo corregida es de 0.3 g
(92107% kg-m) lo que genera un vector efecto de 6.9117x10~* m. Finalmente, se retira la
masa de balanceo de prueba y se coloca la masa de balanceo corregida.

CAPITULO 5. IDENTIFICACION ALGEBRAICA (EXPERIMENTAL) 85



Agustin Erasmo Juarez Martinez CENIDET

En la Figura 5.39 se presenta la comparativa de los diagramas de Bodes y diagramas
Polares horizontal y vertical del sistema para la respuesta vibratoria Vj, la respuesta vibratoria
debido a la masa de balanceo de prueba V] y la respuesta de vibracion obtenida con la masa
de balanceo corregida V,,;,. De la Figura 5.39 se puede observar que la vibracién residual
del rotor posterior a la masa de balanceo corregida presenta una amplitud en condiciones de
resonancia todavia significativa, lo que significa que la posicién angular donde se coloco la
masa de balanceo corregida 315° grados no es la correcta.
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Figura 5.39: Correccién de la respuesta vibratoria del sistema para una masa de 0.3 g (92107¢ kg-m) y
posicién angular de 315°

Masa de balanceo corregida para la posicién angular de 337.5°.

De la Figura 5.37 se puede observar que la amplitud de vibracion del rotor en condiciones
de resonancia posterior a la masa de balanceo de prueba 0.1 g (3z107% kg- m) colocada en las
posiciones angulares de 315° y 337.5° grados son similares, por lo que la masa de balanceo
corregida calculada para la posicion angular de 315° grados, se coloca ahora en la posicion
angular de 337.5° grados esto con el fin de observar el efecto de la nueva posicion angular
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de la masa de balanceo corregida en la respuesta vibratoria del sistema. En la Figura 5.40 se
presenta la comparativa de los diagramas de Bode y diagramas Polares horizontal y vertical
de la respuesta vibratoria inicial 1}, la respuesta debido a la masa de prueba de balanceo V;
y la respuesta de vibracion obtenida con la masa de balanceo corregida V.
De la Figura 5.41 se puede observar que la vibracion residual del rotor posterior a la masa
de balanceo corregida presenta una amplitud en condiciones de resonancia minima, lo que
significa que la posicion angular donde se coloco la masa de balanceo corregida 337.5° grados
es la correcta.

En conclusion, se logro disminuir la amplitud de vibracion del rotor al 100 % colocando
una masa de balanceo corregida de 0.3 g (92107% kg-m) en una posicion angular de 337.5°
grados.
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Figura 5.40: Correccion de la respuesta vibratoria del sistema para una masa de balanceo corregida de 0.3 g
(921076 kg-m) y posicion angular de 337.5°
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Figura 5.41: Respuesta vibratoria residual del sistema.

Discusion de los resultados

De la Figura 5.41 se observa que el rotor experimental se balanceo en un 100 % al colo-
car la masa de balanceo corregida en una posicion angular de 337.5° grados, por otra parte,
la posicion angular de desbalance identificada promedio fue de 108.18°, lo que corresponde
una posicion angular para el balanceo del rotor de 288.18°. Tomando como posiciéon angular
de balanceo real la calculada con la metodologia del balanceo modal 330°, la posiciéon angu-
lar de balanceo identificada 288.18° presenta un error del 23.23 %, porcentaje similar a los
porcentajes maximos reportados en las pruebas experimentales del Capitulo 5.

Cabe hacer notar, que no se coloc6 una masa de balanceo en la posicion angular de 330°,
va que no existe pozo de balanceo en el rotor. Notese, que la identificacion de la posicion
angular del desbalance global del rotor se puede realizar a bajas velocidades sin necesidad de
llevar el rotor a velocidades criticas.
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Capitulo 6

Conclusiones

En este trabajo se presenta un anélisis experimental de la técnica de identificacion alge-
braica del desbalance para el balanceo de un sistema rotodinamico. La metodologia propuesta
se basa en la identificacion algebraica de parametros en linea y toma como dato la respuesta
de vibracién del sistema rotor cojinete obtenida a velocidad constante. El identificador pro-
puesto, toma como base el modelo matematico del comportamiento dindmico de un sistema
rotodindmico de miltiples grados de libertad, modelado mediante la técnica del elemento
finito, utilizando elementos finitos tipo viga de cuatro grados de libertad por nodo.

De los resultados obtenidos de las simulaciones numéricas y pruebas experimentales, se
concluye que la identificacion de los parametros del desbalance (magnitud y posicion angu-
lar) se ve afectada por las variaciones en amplitud y frecuencia de las senales de vibracion
obtenidas a velocidad constante. De acuerdo a lo anterior, se propone la aplicaciéon de un
analisis espectral a la sefial de vibraciéon del rotor mediante la aplicacion de la Transformada
de Fourier (FFT). Con la aplicaciéon de la FFT a la sefial de vibracion se logra obtener la
senal correspondiente a los efectos del desbalance, eliminando otros fendmenos presentes en
la senal como pueden ser, desalineamiento, pandeo del rotor, ruido eléctrico, variaciones de
frecuencia, etc, que pueden presentarse como armoénicas 2x, 3x, etc.

Para la metodologia propuesta de identificacion, es fundamental conocer de manera pre-
cisa las formas modales del sistema, de esta manera se requiere la medicion de la respuesta de
vibracién tanto vertical como horizontal en un solo punto, calculando la vibracién en otros
puntos a lo largo del rotor utilizando la forma modal.

Por otra parte, para que la identificaciéon sea exitosa, es fundamental el tiempo donde
se recorta la senal de vibracion, por lo que es necesario, tomar como referencia el tacometro
del sistema y analizar la identificacion para diferentes puntos de referencia del tacémetro.
De los resultados obtenidos se demostrd que el recorte de la senal en el tiempo diferente al
requerido, el error en la estimacion de los pardmetros del desbalance puede ser muy grande.

Se demostro de forma numérica que es posible la aplicacion de la técnica de identificacion
de parametros en linea en sistemas rotodinamicos, ya que se identifica de forma exitosa tanto
la amplitud del desbalance como su posiciéon angular. Durante las pruebas experimentales
fue posible identificar con un margen de error aceptable la posicion angular del desbalance,
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sin embargo, la identificacion de la magnitud present6 errores porcentuales del orden de 103
comparado con la magnitud del desbalance de referencia.

De acuerdo al modelo del identificador propuesto, la posicion angular del desbalance se
calcula a partir de las magnitudes del desbalance identificado en la direccién horizontal y
vertical del rotor. Lo anterior, significa que, si la posicion angular del desbalance identificado
es funcion de las magnitudes identificadas del desbalance horizontal y vertical del rotor, exis-
te un factor de proporcionalidad en las magnitudes identificadas del desbalance que permite
obtener una posicién angular de desbalance con un margen de error aceptable.

Los resultados obtenidos demuestran que la metodologia de identificacion de pardmetros
en linea propuesta en este estudio, puede ser aplicada en sistemas rotodindmicos para la
identificacion de la posicion angular del desbalance del rotor. Asimismo, la identificacion se
puede realizar tomando como dato de entrada la vibracién del rotor a velocidad constante,
realizando ésta a bajas velocidades sin necesidad de llevar al sistema rotodinamico a operar
en condiciones de resonancia.

6.1. Trabajos futuros

A partir del analisis experimental de la técnica de identificacién algebraica aplicada a
sistemas rotodinamicos para la estimacion de los parametros del desbalance global del sistema
se proponen los siguientes trabajos.

= Mejorar la referencia del sistema debido a que el tacometro genera errores en la iden-
tificacion de los parametros del desbalance.

= Identificar los parametros del desbalance globales del sistema rotor-cojinete experimen-
tal con una configuracion de dos y tres discos inerciales.

= Acoplar la metodologia desarrollada en este trabajo basada en la identificacion al-
gebraica con la técnica de algoritmos genéticos para mejorar la identificacion de los
parametros del desbalance.

= Agregar mas fuerzas de excitacién al modelo como: desalineamiento, variaciéon de velo-
cidad y ruido aleatorio.

= Acoplar la metodologia basada en la identificacién algebraica a un dispositivo de control
de vibraciones activo (disco de balanceo)
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Apéndice A

Anexos

A.1. Identificacion de los parametros del desbalance
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Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M; (1.2258210~* kg-m) con posicién angular
de 135° y velocidad constante de 480 rpm.
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Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M; (1.22582107% kg-m) con posicién angular
de 315° y velocidad constante de 480 rpm.
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de 135° y velocidad constante de 480 rpm.
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t(s) t(s)

(a) (b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa My (1.9575210~% kg-m) con posicién angular
de 135° y velocidad constante de 600 rpm.

Identificacién de la masa de desbalance Identificacién de la posicion angular

eferencia
identificado
Invariante

Referencia
Identificado 260 -
F.Invariante

0.018

0.016

0.014

0.012

o
)
2

=3
=]
S
&

myd(kg-m)

0.006
0.004

0.002

L T e T 0
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601 599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

t(s) t(s)

(a) (b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M, (1.9575210~% kg-m) con posicién angular
de 202.5° y velocidad constante de 600 rpm.

Identificacién de la masa de desbalance Identificacién de la posicién angular
0.03
Referencia - Referencia
o 140 Identificado
0.025 te Invariante
130
0.02
- —
g g 120
> ST 3 N L U S
g 0015 5 110
= —
E‘ 3
0.01 100
0.005 %0
SR g Sy Sygus Ryt SRy Ry Sy Ry SySySyu Ry 80 . . . . . . . . . ,
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601 599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

£(s) #(s)

(a) (b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.8692210~% kg-m) con posicién angular
de 112.5° y velocidad constante de 600 rpm.
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Identificacién de la masa de desbalance Identificacién de la posicién angular
0.02
Referencia
0.018 Identificado
F.Invariante
0.016
0.014
E 0.012
)
< oo
=
5 0.008
E 190 - Referencia
0.006 I dentificado
Invariante
0.004 wso Mo — & ___
0.002
L e e S e 170
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601 599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

t(s) t(s)

(a) (b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.8692210~% kg-m) con posicién angular
de 180° y velocidad constante de 600 rpm.

Identificacién de la masa de desbalance Identificacién de la posicion angular

0.03 290
eferencia
Referencia
dentificado
Identificado 280 1
Invariante
0.025 F.invariante
270
___ 002
g @
& S 260
& eS|
< 0015 o
= B
= 20 250
g 3
0.01
240
0.005 230
b= e 220 . . . . . . . . | |
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601 599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

t(s) t(s)

(a) (b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.8692210~% kg-m) con posicién angular
de 225° y velocidad constante de 600 rpm.

Identificacién de la masa de desbalance Identificacién de la posicién angular

0.02 350
- Referencia

identificado
Invariante

Referencia
Identificado
F.Invariante

0.018

0.016

0.014

0.012

myd(kg-m)

0.008
0.006
0.004
290
0.002
M e 280 L L L L L L L L L ,
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601 599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

£(s) #(s)

(a) (b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.8692210~% kg-m) con posicién angular
de 315° y velocidad constante de 600 rpm.
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780 rpm

Identificacién de la masa de desbalanc:

e

0015
Referencia
Identificado
F.Invariante

T 001

)

~

3

g 0.005

0
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

#(s)

(a)

Identificacién de la posicién angular
170
- Referencia
identificado
Invariante

160

110

00 L L L L L L L L L ,
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

t(s)

(b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M; (1.22582107% kg-m) con posicién angular

de 135° y velocidad constante de 780 rpm.

Identificacién de la masa de desbalance

0.009
0.008
0.007
0.006
0.005

0.004

myd(kg-m)

0.003

0.002

0.001

Referencia
Identificado
F.Invariante

0
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

t(s)

(a)

Identificacién de la posicién angular
350
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300

290

280 L L L L L L L L L ,
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601
t(s)

(b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M; (1.2258210~% kg-m) con posicién angular

de 315° y velocidad constante de 780 rpm.

Identificacién de la masa de desbalance

0.009
0.008

0.007

o 9o
2 g
s 3
a &

myd(kg-m)

0.004

0.003

0.002 -

0.001

Referencia

ntificado

F.Invariante

0
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6

t(s)

(a)

600.8 601

Identificacién de la posicién angular

30

20

10 ——— ReierPtncia
Identificado

F.Invariante

0
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601
t(s)

(b)

Identificaciéon de los pardmetros de desbalance para la masa M; (1.22582107% kg-m) con posicién angular

de 67.5° y velocidad constante de 780 rpm.
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AP, Identificacién de la posicién angular
Identificacién de la masa de desbalance p 8

0.02 100
0.018
90
0.016
0.014 80
T =z
£ o012 8
> oo .
& o001 ]
=1 2
E: 0.008 3 60
0.006
50
Referencia
0.004 entificado
F.Invariante
0.002 o F.Invariante

0
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601
#(s)

t(s)
(a) (b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa My (1.9575210~% kg-m) con posicién angular
de 67.5° y velocidad constante de 780 rpm.

Identificacién de la masa de desbalance 170 Identificacién de la posicion angular

Referencia
Identificado
F.Invariante

eferencia
identificado
Invariante

0.018

0.016

0.014

0.012

o
)
2

0.008

myd(kg-m)

0.006

0.004

110

0.002

0
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

0
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

t(s) t(s)

(a) (b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M, (1.9575210~% kg-m) con posicién angular
de 135° y velocidad constante de 780 rpm.

Identificacién de la masa de desbalance Identificacion de la posicion angular

0.02
Referencia 250
0.018 Identificado
F.Invariante
0016 240 1
0014
= 2 2301
£ o012 2
: ks
&
< ooL s
2 £ 220
s 2
£ 000 3
0.006 210
[ R T e e e e A | B e et Tt Tt St
200
0.002 dentificado
F Invariante

0 90
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601 599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601
t(s) t(s)

(a) (b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa My (1.9575210~% kg-m) con posicién angular
de 202.5° y velocidad constante de 780 rpm.
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0.025

0.02

0.015

d(kg-m)

my

0.01

0.005

0
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

Identificacién de la masa de desbalance

(IS

Referencia
Identificado
F.Invariante

t(s)

(a)

140

130

90

80

Identificacién de la posicién angular

- Referencia
dentificado
Invariante

599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

t(s)

(b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.8692210~% kg-m) con posicién angular
de 112.5° y velocidad constante de 780 rpm.

0.018

0.016

0.014

0.012

o
)
2

myd(kg-m)

0.008

0.006

0.004

0.002

Identificacién de la masa de desbalance

Referencia
Identificado
F.Invariante

T

R N S e ]

0
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

t(s)

(a)

230

220

180

170

Identificacién de la posicién angular

599

599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

t(s)

(b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.8692210~% kg-m) con posicién angular

de 180° y velocid

0.03

0.025

o
9
S

0.015

myd(kg-m)

)
)
2

0.005

ad constante de 780 rpm.

Identificacién de la masa de desbalance

Referencia
ntificado
F.Invariante

0
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

t(s)

(a)

280

270

260

a(grados)

240

230

Identificacién de la posicién angular

- Referencia
identificado
Invariante

220
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

t(s)

(b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.8692210~% kg-m) con posicién angular
de 225° y velocidad constante de 780 rpm.
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Identificacién de la masa de desbalance 350+ Identificacién de la posicién angular
0.02
Referencia
Referencia
0.018 Identiicado dentificado
F.invariante Inveriante
0016
0014
£ 0012
S
=< o001 o & e e ettt
=
5 0.008
g
0.006
0.004
290
0.002
LT e T e e e R Y Y 280
599 5992 599.4 599.6 599.8 600 6002 600.4 600.6 600.8 601 509 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

t(s) t(s)

(a) (b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.8692210~% kg-m) con posicién angular
de 315° y velocidad constante de 780 rpm.

1140 rpm

Ldentificacin de Ta masa de desbalance o Identificacién de la posicién angular
001
0.009
160 F.Invariante
0.008 v
150
0.007
= =
< 0.008 8 140
5 =T | L L S AP S SO
< 0.005 5
= 20130
g oo S
0.003 120
eferencia
0.002
arane 10
0.001 -
ob==g=——mm e e 100 . . . . . . . | | |
599 599.2 599.4 599.6 509.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601 509 509.2 509.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

t(s) t(s)
(a) (b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M; (1.2258210~% kg-m) con posicién angular
de 135° y velocidad constante de 1140 rpm.

Identificacién de la masa de desbalance Identificacién de la posicién angular

Referencia
Identificado

0.009

340

F.Invariante
0.008

Y

0.007

myd(kg-m)
o o
3 3
g8 8
5 3

0.004
0.003 300
0.002

290
0.001

BT o e e T 280 L L L L L L L L L ,
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601 599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

t(s) t(s)

(a) (b)

Identificaciéon de los pardmetros de desbalance para la masa M; (1.22582107% kg-m) con posicién angular
de 315° y velocidad constante de 1140 rpm.
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Identificacién de la posicién angular
Identificacién de la masa de desbalance 01
0.015 e

Referencia
Identificado 60
F.Invariante

myd(kg-m)
a(grados)

0.005

Referencia
dentificado
F.Invariante

obmede 0 S S
509 5002 509.4 599.6 599.8 GO0 600.2 600.4 G0O.6 600.8 601 500 599.2 509.4 509.6 509.8 600 600.2 600.4 600.6 6008 601
t(s) t(s)

(a) (b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M; (1.22582107% kg-m) con posicién angular
de 67.5° y velocidad constante de 1140 rpm.

Identificacién de la masa de desbalance Identificacién de la posicién angular
0.03 100
= = = -Referencia
Identificado
0.025 F.Invariante 90
80
002 fr
—
I )
= =]
& "% 70
3/ 0.015 7 e e iy e Iy
= 20
ET 3 60
0.01
50
0.005 Referencia
40 dentificado
F.Invariante

0
599 5092 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601 500 599.2 599.4 599.6 509.8 600 6002 600.4 600.6 GOO.8 601
t(s) t(s)

(a) (b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M, (1.9575210~% kg-m) con posicién angular
de 67.5° y velocidad constante de 1140 rpm.

Identificacién de la masa de desbalance 170+ Identificacién de la posicién angular
0.02
— = — -Referencia
0.018 dentificado 160
F.invariante F.Invariante
0.016
150
0.014
= —
£ o012 8 140
S =]
>
= o001 | SO TS ST Uy S e e b
= g
.U_ ~— 130
< 0.008
=
0.006 120
0.004
110
0.002

0 100
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601 599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

t(s) t(s)

(a) (b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa My (1.95752107% kg-m) con posicién angular
de 135° y velocidad constante de 1140 rpm.
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Identificacién de la masa de desbalance

0.018

0.016

0.014

0.012

0.01

d(kg-m)

5 0.008
g
0.006

— = — - Referencia
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L e e G T
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#(s)

(a)

260
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240
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220
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Identificacién de la posicién angular

Referencia
dentificado

00
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

t(s)

(b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa My (1.9575210~% kg-m) con posicién angular

de 202.5° y velocidad constante de 1140 rpm.

Identificacién de la masa de desbalance

0035
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0.03 F.invariante
0025
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0.005
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(a)
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Identificacién de la posicién angular

eferencia
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599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

t(s)

(b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.8692210~% kg-m) con posicién angular

de 112.5° y velocidad constante de 1140 rpm.

Identificacién de la masa de desbalance
0.02

0.018

0.016

0.014

0.012

myd(kg-m)

=4
=
S
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0.006

Referencia
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F.Invariante
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M e
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t(s)

(a)

230

220
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F.Invariante

170
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

t(s)

(b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.8692210~% kg-m) con posicién angular

de 180° y velocidad constante de 1140 rpm.
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Identificacién de la masa de desbalance

0.005

Referencia
ntificado
F.Invariante
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Identificacién de la posicién angular
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20
599 599.2 599.4 5096 509.8 600 6002 6004 600.6 6008 601
t(s)

(b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.8692210~% kg-m) con posicién angular
de 225° y velocidad constante de 1140 rpm.

Identificacién de la masa de desbalance
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0.025 F.Invariante
002
g
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~< 0.015
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S
g
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Identificacién de la posicién angular
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t(s)

(b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.8692210~% kg-m) con posicién angular

de 315° y velocidad constante de 1140 rpm.

1200 rpm

Identificacién de la masa de desbalance
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0.012
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myd(kg-m)
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(a)

Identificacién de la posicién angular
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160 FInvariante
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599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

i(s)

(b)

Identificaciéon de los pardmetros de desbalance para la masa M; (1.22582107% kg-m) con posicién angular

de 135° y velocidad constante de 1200 rpm.
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Identificacién de la masa de desbalance

Referencia
Identificado
F.Invariante

0.018

0.016

0.014

0.012

0.01

d(kg-m)

5 0.008
g

0.006
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#(s)

(a)
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Identificacién de la posicién angular

- Referencia
dentificado
Invariante

t(s)

(b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M; (1.2258210~% kg-m) con posicién angular

de 315° y velocidad constante de 1200 rpm.

Identificacién de la masa de desbalance

0.015
— = — -Referencia
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F.Invariante
___ o001
e
g
S
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S
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0.005

0
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

t(s)

(a)
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Identificacién de la posicién angular
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599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601

- Referencia
Identificado
F.Invariante

t(s)

(b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M; (1.2258210~* kg-m) con posicién angular

de 67.5° y velocidad constante de 1200 rpm.

Identificacién de la masa de desbalance

0.03
0.025
= 0.02
)
=Z 0015
£
=
g
0.01
— =~ Referencia
Identificado
0.005 F.Invariante

0
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601
t(s)

(a)

a(grados)

100
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Identificacién de la posicién angular

F.Invariante

t(s)

(b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa My (1.95752107% kg-m) con posicién angular

de 67.5° y velocidad constante de 1200 rpm.
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Identificacién de la masa de desbalance 170 - Identificacién de la posicién angular
0.02
Referencia -Referencia
0018 Identificado 160 dlenlmcadu
F.Invariante nvariante
0.016
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E 0.012 8 140
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é 0.008 3
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00
599 599.2 599.4 599.6 599.8 600 600.2 600.4 600.6 600.8 601
#(s)

t(s)

(a) (b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa My (1.9575210~% kg-m) con posicién angular
de 135° y velocidad constante de 1200 rpm.

Identificacién de la masa de desbalance 250 - Identificacién de la posicién angular
0.02
0.018 2451
0016 2401
0014 235
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£ o012 B 230
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= 001 T 225
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] 220
g o008 3
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t(s) t(s)

(a) (b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M, (1.9575210~% kg-m) con posicién angular
de 202.5° y velocidad constante de 1200 rpm.
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Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.8692210~% kg-m) con posicién angular
de 112.5° y velocidad constante de 1200 rpm.
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Identificacién de la masa de desbalance
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(b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.8692210~% kg-m) con posicién angular

de 180° y velocidad constante de 1200 rpm.
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(b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.8692210~% kg-m) con posicién angular

de 225° y velocidad constante de 1200 rpm.
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(b)

Identificacion de los pardmetros de desbalance para la masa M3 (2.8692210~% kg-m) con posicién angular

de 315° y velocidad constante de 1200 rpm.
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