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Resumen

En este articulo, se presenta una metodologia para balancear varios modos de vibrae@deaua sistema rotgojinete mediante
lo que se denomina discos de balanceo activo. Para determinar la magnitesbdéance y su posicion angular en el rotoprepone
un identificador en linea basado en la técnica de identificacion algebraica. Para lo anterior, se desarroll6 un modetw matemati
elemento finito para un sistema rotatoriordéltiples grados de libertad, donde se @®1® un elemento viga con cuatro gradie
libertad por nodo, en este modelo se consideran los efectos de inercigaratadonentos giroscopicos, deformaciones poracoety
amortiguamiento interno y externo, asfrapla implementacion al sistema retmjinete de los discos de balanceo activo. Asimismo, se
evalué y analizé el comportamiento en el tiempo del identificador propuesto para ubacdi@side masas de desbalance en diferentes
puntos a lo largo del rotor, tomando como dato de entrada la respuesta de vibrémndtaolbe la simulacion de un sistema
rotodinamico de mdltiples grados de libertad, con diferentes rampas de excitacion de tipo lineal. De lossredéaiins e
demuestra, que con dos discos de balanceo activo seljaladeear hasta cuatro modos de vibracién al mismo tiempo.
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1. Introduccién suspension electromecanied;. (Arredondeet al, 2008; Beltran
Carbajalet al, 2014; Blancoet al, 2003; Forteet al, 2004;

Una de las fuentes mas comunes de generacion de vibracion@igen et al, 2008; Hredzak et al., 2006; CheWgpn, 2006,
maquinas rotatorias se debe al desbalance. El desbalance ocMM&d, 2004, Zhou y Shi, 2001Estos dispositivos requieren
cuando el eje principal de inercia del rotor no coincide con el ejgformacion de la excentricidad presente en la maquina rotatoria.
geométrico del sistema, lo que provoca vibraciones que generanExiste una vasta literatura sobre métodesidentificacion y
fuerzas indeseables que se trismdirectamente a los elementos estimacion de parametroslos cuales son esencialmente
mecanicos, asi como, soportes y cojinetes del (Btancoet al.,  asintéticos, recursivos o complejos (Ljung, 1987; Soderstrom,
2008. Por otra parte, el fenémeno de la resonaguocurre  1989; Sagara y Zhao, 1989; Sagara y Zhao, 1990) y de acuerdo
cuando la frecuencia de excitacion se iguala con una frecuenci@an BeltranCarbajalet al, 2008, conducen a implementaciones
natural del rotor, genera que los efectos del desbalance sg@to realistas. Actualmente existe otro método de identificacion
catastréficos para el sistema. Actualmente, se han propuestgyo enfoque es diferente a los métodos de identificacion
diversos métodos o dispositivosspes y activos con el objetivo clasicos, conocido como método de identificacion algebraica.
de atenuar las vibraciones a causa del desbalance. En el conkrslese basa en el algebra diferencial y el calculo operacional para
pasivo, el sistema rotatorio se modifica estando el rotor fuera @ desarrollo de estimadores a medida que permiten la
linea para realizar el ajuste de alguno o todos sus parametrdsferminacion de parametros desconocidos de un sistema a partir
tales como: masa, rigidez y amortiguamierotre los métodos de su modelo matematico. Asimismo, las estimaciones se realizan
mas comunes se encuentran los métodos de balanceo por linea y en tiempo continuo o discreto. Una de las
coeficientes de influencia y balanceo modal. caracteristicas de la identificacion algebraica es proporcionar

En el control activo, se utilizan dispositivos para aplicarelaciones de identificacion completamente independientes de las
fuerzas de control que se retroalimentan de la respuesta @ehdiciones iniciales del sistemalgunas comparaciones entre
sistema, entre estos dispositivos se encuentran: los cojinetes métodos clasicos de id#iwacion y, la identificacion
magnéticos, cojinetes presurizados, cojinetes con fluidadlgebraica, asi como, sus ventajas y desventajas, se pueden
electrorreolégicos y magnetorreoldgicos, cojinetes mdvileggncontrar en Trapero (2008).

YuanPin y An-Chen (1997desarrollaron un métodoasado
* Autor en correspondencia. _ , en la matriz de transferencjgara estimar la distribucién del
Correcs electronica: j gm 10n@eni det . edu. nx (J. G. Mendoza Larios),  geshalance en ejes flexibles y excentricidades constantes de
URL: www. ceni det . edu. nx (J. G. Mendoza Lari9gs . e o
discos rigidos. Presentaron resultados numéricos ypareotor
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con un solo disco a velocidad de operacion constante. De Queirde libertad. Asimismo, también se muestran las estrategias de
(2009) presentd un método de identificacion activo paraontrol.
determinar parametros de desbalance de un rotor Jeffcott, basado
en una técnica de control robusto dinamico, en la cual las fuerzas
de desbalance se estiman y atipate éstas se determinan la 2. Modelo matematico de un sistema rotecojinete de
magnitud y fase del desbalance. El método utiliza un modelo mudltiples grados de libertad considerando discos de
matematico de un rotor simplificado que considera fuerzas de balanceo activo.
control para atenuar las vibraciones en el rotor, las cuales pueden
generarse a través del uso de cojinetes activos. El modelo matemético para el sistema ramjinete de
Mahfoudet al (2009) propusieron un método para identificarmltiples grados de libertad sdbtiene mediante el métodolde
las matrices en variables de estado de un modelo reducido dedlmento finito. El eje se modela con un elemento finito tipo viga
rotor. Utilizaron técnicas de ajuste de curvas y procedimientos d@ cuatro grados de libertad por nodo, dos desplazamientos
optimizacién basados en el mdo de minimos cuadrados, laterales y dos rotaciones (flexiones de la viga), tal y como se
midiendo el vector de estadosompleto: desplazamiento, muestra en la Figura 1.
velocidad y aceleracion. Las fuerzas externas pueden Donde el vector de desplazamiento nodal se define como:
determinarse al proponer un problema inverso desde el modelo
con las matrices previamente determinadas. Sudhakar y Sekhar _ T
(2011) determinaron de manera tedrica y experimental los {5}_{ul’Wl’V/l’el’u2’W2’l//2"92}
parametros del desbalance con un método de aproximacion de .
identificacion de fallas. EI método propuesto utiliza varias EN 1a ecuacion (1)T" denota transpuesta y) el vector de
medidas de las amplitudes afébracion, logrando una buena desplazamientos y rotaciones.sL.desplazamientos y rotaciones
estimacion, sin embargo, en la practica se cuenta con pocgrespondientes alos movimientos en las direcci¥iyes son:
mediciones lo que provocaria que el método disminuya en su
desempefio para la estimacion de los parametros del desbalance. 6,1 = L wuyw, |
Arias et al (2014) utilizaron la técnica de identificacidon -
algebraica para identificar los parametros del desbalance en linea {5w}= {Wllel’WZHZ}
de un sistema rotarojinete en funcion de la fuerza de excitacion.
Presentan resultados numéricos que muestran la rapidez de z
convergencia de los pardmetros estimados del desbalance en un |
rotor con dos discos y una suspensién activa para atenuar las W b
amplitudes de vibracion lateraldsa identificacion algebraica ya W ;
ha sido empleada para la estimacion de parametros y sefiales en ‘ i W
sistemas mecanicos vibratorios lineales ylineales (Beltran ) /
Carbajal et al, 2013; BeltranCarbajal et al, 2014; Beltran

@)

@)

[

Carbajal et al, 20@B; BeltranCarbajal et al, 2005; Beltran i i e 3
Carbajalet al, 2006; Blanccet al, 2008; Blanccet al, 2010; i

Traperoet al, 2006; Traperet al, 2007; Ariaset al, 2014). Los d./-r ; ,/t-
resultados numéricos y experimentales muestran que la i, i

identificacion algebraica proporcionaa elevada robustez contra X

la incertidumbre de los parametros, variaciones de frecuencia, Figural: Elemento finito tipo viga para el modelado del eje.
pequefios errores de medicion y ruidoformacion adicional El modelo matematico para el sistema ratojinete de

sobre la robustez de la identificacion algebraica, asi como, sgfiltiples grados de libertad, con mdltiples masas de desbalance y
Ventajas Yy deSVentaJaS se pueden encontrar eAR8imarez discos de balanceo activo esta dado por:

(2014).

E t ticulo, nma todologi bal " ' ’ " _
varios modos de vibracion a laavatlizando discoste batanceo M0+ [C+#(C. ek [K ]+ [k, Jio}=

activo, los cuales requieren informacion del desbalance del i <

sistema, para que de forma automatica los discos propuestos ¢ Z{Fu(Zn—l) (¢)}+¢ Z{Fu(Zn)(¢)} 3)
coloquen una masa de balanceo en una posicion especifica. ::ml: ::
Asimismo, se presenta el desarrollo de un modelo matematico 2 "

para la estimacion en linea del desbalansa posicion angular, +9 Z;{Fb@nfl) (¢)}+¢ Z;{FD(ZH) (¢)}
paraun sistema rotecojinete de multiples grados de libertad, el - "

cual se basa en el método dentlficacion algebraica en linea

reportada por Fliess y SiRamirez, (2003).La ventaja que

ofrece el modelo propuesto, es goé se necesita la respuesta de .

vibracion en linea del sistema como dato de entrada, y no es Fueny =md,(sin@+a,)+cos@+a,))
necesario llevar f_:\l sistema rotatorio hasta su veloc@g\q nominal de Fu(2n) =md, (sin@+a,)-cosg+a,)) v,
operacion, para identificar el desbalance y su posicion angular y i

proceder a balancear el rotor. En Blaetal., (2008 y Blancoet Foengy = ME,(SiN@ +&,) + cos@ + ¢,))

al., (2010), se encuentra un estudio numérico preliminar del disco _ : _
de balanceo activo, aplicado a un rotor tipo Jeffcott, de dos grados Foen = ME&,(SIN(@ + &,) —cos@ + &,))



J.G. Mendoza Larios et al. / Revista Iberoamericana de Automética e Informética industrial 13 (2016) 281-292 283

dondenm, es el nimero de masas de desbalance presentes erglis or ' / " _
sistemay nm, el nimero de masas de balanceo proporcionadgsl\ﬂ ]{5 }+[[Cl]+¢ [CZ]]{5 }+[[K]+¢ [Kl]]{5}_

por los discos de balanceo activey, y &, representanas {rTLd(¢'ZSin(¢+a)—¢"C0$@+a))}
posiciones angulares de las masas de desbalance y balanceo,

respectivamente. Asimismog¥ es el vector que contiene todos + {de((/ﬁ”sin(¢+a) +¢'? cos@+ a))} (5)
los desplazamientos nodalebf][es la matriz de masa global del

sistema. [C.]+#[C]], es la matriz de amortiguamiento global, +{n])e(¢’2 sin(¢+g)_¢”cos@+g))}

que incluye los efectos giroscopicos en funcion de la velocidad de

rotacion @[C,]), y [Ci] que contiene el amortiguamiento + {n’l)e(¢"sin(¢+5)+¢’2 cos@+5))}

atribuible a los soportes.K[+ ¢'[K;]] es la matriz de rigidez
global, y esta formadpor: [K] que incluye la rigidez del rotor y
soportes, y¢'[K;] que es un término de rigidez que esti e
funcién de la aceleracién angular del rotor. AsimisniQef.1)} Y
{Fuzny} son los vectores de fuerza causados por las masas
desbalancen,dy, y {Fueny}, {Fuen} son s vectores de fuerza ,oner o modelo del identificador algebraico del desbalance y su

g_ue ejedrceg llas masas de FpaIzanergerolloca!lzaQas en lf’s posicién angular, para un sistema rotodinamico de multiples
iscos de balanceo activo. Finalmente, los térmigiog y ¢ _grados de libertad:

representan el desplazamiento, la velocidad y la aceleracion

angular del rotor en funcion del tiempo, respectivamente. J.(z)[[ o™+ Jo}+ 151
M -+ [clior)+ K @nlioh =

dondea y ¢ denotan las posiciones angulares de las masas de
THesbalance y balanceo, respectivamente.
Al multiplicar la ecuacién (5) pof e integrar dos veces con
pecto al tiempot", se obtienen las ecuaciones necesarias para

3. Rampa de excitacién de tipo lineal © )
{j m,d(¢'?sin(@ + @) — 9" cos@ + a))t?

El términorampa de excitacidmsignifica una variacion de la
frecuencia de excitacion de manera continua, con una tasa @ e 2 2
especifica con respecto al tiempo y puede ser en sentido +{.[ m,d(¢"sin@+a) +¢" cos@+a))t
ascendentésubidas) o descendente (bajadas).

La frecuencia de excitacion de la mayoria de los sistemas _,_“(2) ”Le(¢'2 sin(g + &) — ¢" cosg + &))t?
rotatorios reales no varia linealmentn el tiempo. Sin embargo,
en algunos casos, la variacion de frecuencias es o @ .
suficientemente lenta como para aproximarla a una funcion lineal. + “ me(g”sin(@+ &) + ¢'> cosg + £))t”
Para la solucién de (3) se consider6 que la variacion de la
frecuencia de excitacion es de la forma:

}
} (6)
}
}

donde
¢'(t) =g, + 9" (4) I(N)¢(t) son integrales iteradas en el tiempalé la forma:
t oy ON-1 t
donde: Uo jo ¢(oy)doy -+~ do,, con j o(t) = jo(p(a)da y

= frecuencia de excitacion al inicio de la rampa. .
¢‘f _ . ; . p N jin entero positivo (Blancet al, 2010).
¢’ = tasa de cambio de la frecuencia de excitacion con respecto a

tiempo.

t = tiempo. Posteriormente, al integrar por partes y algunos tratamientos

algebraicos en (6), ésta se puede expresar en sistemas de
ecuaciones lineales para cada nodo de la forma:

4. Modelo matematico para la identificacion algebraica en
linea del desbalance y posicién angular At)® =Db(t) (7)

Para el desarrollo del modelo del identificador en linea, sdonde,® = [m,d, = m,dcosxy, m,d, = mudsina]Tdenota el vector
parte del modelo matematico de un sistema rotodinamico comodsg! desbalance por identificax(t) y b(t) se expresan como:
que se presenta en la seccion 2, donde el vector de
desplazamientos del sistema global se representd gporLos {_ a,(t) aiZ(t):| {bl(t)}
datos de entrada requeridos para el esquema de identificacion, son ~ A(t) = . b(t)= 8)
Unicamente los desplazamientosw,,u,,w, correspondientes a a,(t)  ay(t) b, (t)
los movimientos en las direccioney z respectivamente.
Para un sistema real el vecfa#}, representa la sefial que se con
obtiene a partir de sensores de desplazamiento, localizados en

cada nodo a lo largo de la discretizacion de un sistema 2. @, ,
rotodinamico. &= Jt ¢'cosp - 2_[ t¢'cosp
Para el analisis, se considera que en el sistemaaajioete ) @ .
existe solo una masa de desbalance y un disco de balanceo activo. a, = jtzqﬁ'smqﬁ - ZJ tg'sing

Por lo tanto, (3) toma la siguiente forma:
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b(t) =M 1t?{5}+ [[[C. ]t + T, I - 4m K]} A (P S
e e[

+[7am-2le - [eJo 20l
RIS S

}
}
+ { m,ejt%’cos@ + g)}— {2 n],e_[(z)t¢'cos@+ 5)}

.

) @ ) Figura 2: Modelo del rotor.

—{mejt2¢'3|n(¢+e)}+ {Zm,ef tg'sin(@+¢)

Cabe sefalarse queunque el rotor utilizado (Figura 2) es
simplificado, el modelo matematico (3) se puede aplicar a

Notese queA(t) y b(t) estan en funcion de la respuesta desistemas rotodindmicos mas realistas. De hecho Lalanne y
vibracion del rotor §}, respuesta que contiene Unicamente losFerraris, (1990) presentan la aplicacion de un modelo similar al
grados de libertad de traslacion de cada nodo. (3), utilizando el elemento finito tipo viga con cuatro grados de

De la ecuacién (7) se puede observar que el veotas libertad por nodo, para el modelado de rotores industriales tales
identificable algebraicamente si, y solo sf, la trayectoria delomo: rotores de compresores centrifugos, compresores de vapor,
sistema dindmico es persistente en el sentido establecido gorbinas de gas, turbinas de vapor, entre otros.
Fliess y Sira-Ramirez (2003), es decir, las trayectorias o el
comportamiento dinamico ddistema satisface la condicion.

L X Tabla 1: Masas de desbalance presentes en el sistema
defA(t) # 0]. En general, esta condicion se mantiene al menos en

un intervalo pequefidy t,+4], dondex es un valor positivo y Desbalance (kgm) Posicion angular (rad)
suficientemente pequefio (Blanepal, 2010). m,d, = 2x10% nodo 3 0 =12
_ D(_e_ la soluc[én de (7), se obtiene el qu_glo para el m,d, = 1x10%, nodo 6 a, = /4
identificador en linea, para el desbalance y su posicién angular. m,ds = 1.5x10%, nodo 11 as= 171/18
b,a,, —ba,, En ,Ia'_s Tablas 2 y 3 se _muestran Ias_ propiedades mecénicas y
rTLd” =S geométricas del eje y los discos respectivamente.
ay tay,
nLdg - M Tabla 2: Propiedades mecanicas y geométricas del eje
&y + &, Vte (to.t, +x] 9) Propiedades mecénicas Geometria
m,d, =+ ”Ldyz + mudgz E = 2x10* N/m? r<=0.05m
L(mgd, p = 7800 kg/ L;=02m; L,=0.3m
Q. =C0S md v=03 L;=05m; L,=0.3m
u-e

Tabla 3: Propiedades mecéanicas y geométricas de los discos

Como se puede observar en (9), la identificacion algebraica
los parametros del desbalance y su posicion angular del siste
rotodindmico es independiente de las condiciones iniciales, E = 2x10"N/m’ Disco D, D, Ds
ademés., solq depende del vector de despla;amiento§ del sistema , = 7800 kg/ i e (M) 005 0.05 0.06
en las direccionesy zZpara cada instante de tiempo, asi como del b =03 fp(m) 005 0.05 0.05
tipo de rampa de excitacion.

reo (M) 0.12 0.20 0.20

Propiedades mecéanicas

5. Simulacién de la identificacion algebraica en linea del En la Tabla 4 se muestran las caracteristicas de rigidez y
desbalance y su posicién angular. amortiguamiento viscoso de los soportes.

Considere el sistema rotodinamico que se muestra en la Figura

. . A N Tabla 4: Caracteristicas de los soportes
2, el cual se compone de un eje, tres discos inerciales y dos

soportes en los extremos. Asimismo, también se muestra Rigidez Coeficiente de amortiguamiento
discretizacion del rotor, asi como, la masa de desbhalance presente k= 5x1F N/m Ci= 3X1CF N - s/m
en el sistema. Se proponen tres masas de desbalance en tres k,,= 5x10 N/m ¢,,= 3x1G N - s/m
posiciones angulares diferentes, las cuales se distribuyen en los ko= ko=0 =20

XZ ZX XZ ZX

tres discos inerciales a lo largo del rotor, que corresponden a les

nodos 3, 6 y 11 respectivamente, los datos se resumen en la Tabla . e, ) , ,
1. La identificacion algebraica en linea del desbalance, asi como

su posicion angular, se determinan con base en la respuesta del
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rotor en funciéon del tiempo. Por otra parte, la respuesta de %10
vibraciéon del sistema se obtiene a partir de (3), utilizando el 2
método de integracion numérica de Newmark con una rampa de
excitacion de tipo lineal cog’=10 rad/é
En la Figura 3 se muestra la respuesta de vibracion
correspondiente al nodd) aqui se puede apreciar que el sistema =
pasa por cuatro modos de vibracion hasta alcanzar la velocidad g,
. .z . s
nominal de operacion. De acuerdo con (4), el tiempo que tarda el 3 1f
rotor en alcanzar la velocidad nominal de 3600 rpm es d® 37 i
segundos. €
0 s s s s
0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1
tiempo (s)
= Figura5: Identificaciéon del desbalance en el disco inercial D
B x10*
=
=
<
-~ 2 1
£
(=)
<
0 10 20 30 40 i
. ke)
tiempo (s) e
Figura 3: Respuesta de vibracién del sistema Bodo 1 |
Notese que la respuesta de vibracion se puede obtener para
cada uno de los nodos en los que fue discretizado el rotor, en 0 ‘ ‘ ‘ ‘
consecuencia, se puede tener una grafica del comportamiento del 0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1
identificador (9) en funciéon del tiempo para cada nodo del tiempo (s)
sistema. Figura6: Identificacion del desbalance en el disco inercial D
,x10° 3 T
2.5¢ 1
3l | |

mudel (kg-m)
N
7

1t J
0.02 0.04 0.06 0.08 0.1
tiempo (s)
0 - - - . Figura7: Identificacion de la posicion angular del desbalance D
0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1
tiempo (s)
Figura4: Identificacién del desbalance en el disco inercial D Se puede observar de las figuras de la 4 a la 9, que la

identificaciontanto del desbalance como de su posicién angular

En las Figuras de la 4 adase muestra el comportamiento del se lleva a cabo en menos de 0.02 segundos y una vez identificado
9 P el pardmetro, éste se mantiene constante a lo largo del tiempo

|t_dent|f|cador d?.l desbatlance y sutpo§|0|ct)n angular en fun((:jlon d@ sta alcanzar su velocidad nominal de operacion del rotor. Para
Iempo respectivamente, comportamiento que corresponde a mejor analisis del comportamiento del identificador, en las

nodos 3, 6 y 11 del rotor. En Ia_s figuras Ia.l linea punteadgﬁ uras solo se muestran los resultados para un tiempo de hasta
representa los valores reales asignados, mientras que la li 2 segundos, ya que es importante observar el tiempo que

;?gnetlt?r:?carepresenta el resultado obtenido de la eSt'maC'c?Qquiere el identificador en linea para converger al valor
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estimado. Cabe mencionar que el periodo de tiempo de muestreo af
utilizado fue de 1 ms, periodo de tiempo en el que se observo
converge el método de Newmark para la solucién de (3), y cuyos
resultados sorlos datos de entrada para los identificadores

algebraicos propuestos. Ademas, se verificé que este periodo de
tiempo de muestreo dactible de conseguir con los sistemas de 2

adquisicion de datos experimentales. §
= 15
T T T T 3
15 .
14
0.5}
l .
=)
© 0 L L L L L
N 0 0.5 1 1.5 2 25 3
(] .
3 tiempo (s)
05 ] Figura 11: Identificacion de la posicion angular del desbalance nodo 4.
En la Figura 0 se aprecia como el identificador del
desbalance tiende de forma inmediata a un valor de cero, esto a
0 causa de que en el nodb no existe masa que cause un

0 0.02 0'%‘;mpo (5-06 0.08 01 desequilibrio al sistema. Asimismo, en la Figufase observa

Figura8: Identificacion de la posicion angular del desbalange D que el identificador (?'_e la p03|C|ér_1,anguIar del desbalance no
convergeen un valor fijo, esto también a causa que en el dodo

no existe masa que cause un desbalance en el sistema. Cabe

mencionar que este comportamiento se presenta en todos los

Sr 1 nodos del rotor donde no existe masa de desbalance.

6. Identificador vs. Rampa de excitacion

o Un problema asociado a la aplicacion de los métodos
ol , convencionales de balanceo (balanceo modal, coeficientes de
influencia), es que éstos requieren de la respuesta de vibracion en
estado estable para diferentes valores de frecuencia de la
excitacion, ademas de la necesidad de llevar al sistema rotatorio
0 ‘ ‘ ‘ ‘ hasta su velocidad nominal de operacién. Sin embargo, en la
0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 practica la frecuencia de excitaciéon varia de manera continua, lo
tiempo (s) que impide al sistema alcanzar una vibracion completamente
Figura 9: Identificacién de la posicién angular del desbalance D estable, por lo que la utilidad de los datos de la respuesta de
vibracion del rotor, se ve limitada por la carencia de métodos de

Por otr I n | Figuras 1 11 m r . - .
comoortgtmai‘er?tz tgél ?denztai?icad%lﬁ Zil dgsgalan;:ese suuezgiiiégnahss en los que se considere la velocidad de las rampas de
P y P f%citaci()n. De acuerdo con lo anterior, se analizéd el

angular en funcion del tiempo respectivamente, comportamien portamiento del identificador del desbalance y su posicion
que corresponde al nodo 4, en el cual no existe desbalance en el lar en funcion del tiempo, para diferentes rampas de

rotor. “ excitacion de tipo lineal para los casos @6a10 rad/$, ¢'=100

PR , , , , rad/$y ¢'=200 rad/& Los resultados obtenidos pats10 rad/é
son los que se presentaron en la seccion 5, por lo que en esta
seccion solo se presentan los resultados para los dos casos
3l 1 restantes.

Para el analisis de los identificadores en funcién de las rampas
de excitaciéng’=100 radé’ y ¢'=200 rad/§ sélo se considero el
desbalance colocado en el disco dos (nodo 6).

En la Figura 12, se muestra la respuesta del sistema
rotodinamico de la Figura 2, para una rampa de excitacién de tipo
lineal cong’=100 rad#’, aqui se puede apreciar que al aumentar
10 veces la rapidez de la rampa de excitacidon con respecto al caso
de la figura 3, la respuesta de vibracion del rotor se distorsiona, lo
‘ ‘ ‘ ‘ que complica la interpretacion de la sefial y su analisis. De
0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 acuerdo con (4), el tiempo que tarda el rotor en alcanzar la

tiempo (s) velocidad nominal d8600 rpm es de 3.769 segundos.
Figura 10: Identificacion del desbalance en el nodo 4.

mude (kg-m)
B
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x10° que al aumentar al doble la rapidez de la rampa de excitacién con
14 ‘ ‘ ‘ respecto al caso anterior, o 20 veces con la correspondiente al
1ol 3600|rpm caso de la figura 3, la respuesta de vibracién del rotor se
distorsiona aln mas, lo que definitvamente complica la
1t 1 interpretacion de la sefial y su andlisis. De acuerdo con (4), el
= tiempo que tarda el rotor en alcanzar la velocidad nominal de
Zos8f . 3600 rpm es de 1.884 segundos.
3
gosr i 12210
<
0.4 1 1l 3600|rpm
0.2} R
_o08f 1
0 ‘ ‘ ‘ £
0 1 . 2 3 4 k= 06l |
tiempo (s) £
Figura 2: Respuesta de vibracion del sistema né&do g pe
04 ) 1
El comportamiento en el tiempo de los identificadores del Pﬁ
desbalance y su posicién angular, que toman como dato de 02l id ]
entrada la sefial de la figura 12, se muestran en las Figdisas 1
14 respectivamente. Se puede apreciar que independientetaente o

que la rampa de excitacion sea 10 veces mas rapida, que la 0 0.5 1 15 2
correspondiente al caso de la figura 3 y qusefal de repuesta se Fiqura 15: Res uestgedrgp\‘/’iésr;cién del sistema nodo 6
encuentre  distorsionada, los identificadores convergen 9 - Resp :
rapidamente al valor buscado y se mantienen constantes en el X 10"
tiempo.
-4
2 x 10
£
g
~ A
£ s
2 =
~ 1
(]
U:
£
0 ‘ ‘ ‘ ‘
0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1
tiempo (s)
0 . . . . Figura 16: Identificacion del desbalance en el disco indbgial
0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1
tiempo (s) 15
Figura 13: Identificacién del desbalance en el disco indbial ’
15 .
1 .
=)
s
1 . Ny,
g 3
£ 05 1
Nﬂ)
3
0.5 ,
0 ‘ ‘ ‘ ‘
0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1
tiempo (s)
0 . . . . Figura 17: Identificacion de la posicién angular del desbalBace
[0] 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1
tiempo (s) . . . e
Figura 14: Identificacion de la posicién angular del desbalBace El comportamiento en el tiempo de los identificadores del

desbalance y su posicién angular que toman como dato de entrada

En la Figura 15 se muestra la respuesi sistema |a sefial de la Figura 15e muestran en las graficas 16 y 17
rotodinamico para el mismo rotor pero con una rampa déspectivamente, aqui se puede apreciar que independientemente
excitacion de tipo lineal cof’=200 rad¥, aqui se puede apreciar de que la rampa de excitacion sea 20 veces mas rapida que la
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correspondiente al caso de la Figuna@ue la sefial se encuentre  Para las simulaciones del sistema con disco de balanceo
completamente distorsionada, los identificadores nuevamenagetivo, se supone gque se conoce el desbalance del sistema, el cual
convergen rapidamente al valor buscado y se mantienme puede determinar mediante el método de identificacion
constantes en el tiempo. Notese que los identificadores no se \@gebraica en linepropuesto en este articulBor tanto para el
afectados por la velocidad de la rampa de excitacion, ya que estlisco de balanceo activee fijo una masa de balanceo de igual
son funcién del vector de desplazamientos del sistema para cadagnitud que la masa de desbalance pero en sentido contrario,

instante de tiempo, asi como, del tipo de rampa de excitacion.

7. Respuesta del sistema de mdltiples grados de libertad con

disco de balanceo activo
Para el andlisis de la respuesta del sistema-cofoete

incluyendo discos de balanceo, la ecuaci§nse simplifica
como:

Mo+ [c@le'}+ [k s} =

n { Fu (2n-2) }Sant + EL: { Fu(2n) }COQt
n=1

£l

(10)

iN

=]
£}

nm,
{ Fony }sith + { Fon) }cosﬂt
n=1

[N

n=:
con

COosx
Fu(2n—1) = muanZ{_ Sino:
n
coss,
-sing,

}v Fb(2n) =

7.1. Respuesta del sistema de multiples grados de libertad con
disco de balanceo activo

Fonay = "LenQZ{

con el fin de equilibrar el desbalance. La posicion del disco de
balanceo activo a lo largo del rotor fue cambiando para cada
simulacion, se inicié en elodo 2 y se termind en el nodo 13, lo
anterior para analizar la respuesta del comportamiento vibratorio
del sistema para cada uno de los casos.

En la Figura 19, se presenta el diagrama de Campbell del
sistema rotercojinete, y se observa que, para el intervalo de

velocidades de 0 a 2 000 rpm, la masa de desbalance solo excita

cuatro frecuencias naturales del sistema.

~

30

25

N
o

i
3

Frecuencia (Hz)

=
o

&)

500 1000 1500
Velocidad de rotacién (rpm)
Figura 19: Diagrama de Campbell del sistema.

2000

En la Tabla 5, se presentma comparacion de las primeras

cuatro frecuencias naturales, para diferentes discretizaciones del
modelo de la figura 18. Asimismo, la Figura 20 muestra el
diagrama de Bode para la posiciéon del disco inercial 2, para las
liscretizaciones de 13, 26 y 52 elementos finitos.

Tabla 5: Comparacion de frecuencias naturales

En la Figura 18, se muestra un esquema del sistetna

Frecuencia Modelo del Rotor

cojinete de andlisis, asi como, su discretizacién. El disco de Natural 13Ele. 26Ele. 52Ele. Desviacion
balanceo activo se muestra con lineas discontinuas, esto se debe a(H2) Finitos  Finitos  Finitos (%)
que su posicién a lo largo del rotor es variable. Se considera una F1 3.522 3.584 3.584 1.73
masa de desbalanae magnitudm,d=2x10* kg-m, en una F2 6.683 6.769 6.769 1.27
posicién angular de 0°, ubicada en el disco inercjalnddo 6 tal Fs 11.160  11.240  11.240 0.71
y como se muestra en la Figura 18. F, 21.530 21.650 21.650 0.55
z 5
i 2.5><10 i
13 Elem. Finitos
e Ly—=t= Ly - L= 26 Elem. Finitos
lr:_ ""D-! 2t 52 Elem. Finitos H
.
il 1 1 214
”E‘Hr:#:an:;ﬁm-? ]
13 3 1 ErE TR s |
Ale d H oo <
X 'r Dvion cle il]l
TrET bainnoss T 05
=]
Figura 18: Modelo del rotor con disco de balanceo activo. 0 ) ) )
0 500 1000 1500 2000

Las Tablas 2 y 3, muestran las propiedades mecanicas y
geométricas del eje y los discos, respectivamente. Asimismo, en
la Tabla 4 se presentan las caracteristicas rielez y
amortiguamiento viscoso de los soportes.

Velocidad de rotacion (rpm)

Figura 20: Respuesta del sistema para diferentes discretizaciones

De acuerdo con los resutados mostrados en la tabla 5, los

valores de las frecuencias para los modelos de 26 y 52 elementos
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finitos son similares, y la desviacion porcentual entre estos datos

289

x 10
y los correspondientes para el modelo de 13 elementos finitos es 25 Vibracion sin disco
menor al 2%, lo que justifica el uso de unos pocos elementos de balanceo activo
finitos para las simulaciones presentadas en este trabajo. De igual 2t - \ﬁbraclién con disco
forma la figura 20, muestra que no es significativa la variacion de balanceo activo
entre las sefiales de vibracion, para los diferentes esquemas de sl |
discretizacion del sistema rotoojinete. -
En las Figuras Ra la &, se muestra la respuesta vibratoria del %
sistema con y sin disco de balanceo activo para el nodo 6. En cada E U 1
una de ellas, se muestra la sefial de vibraciéon del sistema sin
balancear (linea continua), y la sefal de vibracién que se produce . |
al entrar en operacion el disco de balanceo activo (linea ’
discontinua). Co
o P o | ©-0-0-0-9
©10° 0 500 1000 1500 2000
25 —— Velocidad de rotacion (rpm)
— Viibracién sin disco Figura 24: Respuesta del sistema con disco de balanceo activo en el nodo 8.
de balanceo activo
20t o Vibracién con disco | 5
de balanceo activo 25 x 10 '
— Vibracién sin disco
g 1.5¢ 1 de balanceo activo
= ot ... Vibracion con di_sco H
= de balanceo activo
Q.
g1 ‘ =
E 15t 1
©
0.5¢ 1 2
Q.
o E 1} |
SN 669 <
% 500 1000 1500 2000
Velocidad de rotacién (rpm) 0.5¢ 1
Figura 21: Respuesta del sistema con disco de balanceo activo en el nodo 2. -
Z N 000
" 0 ‘ ‘ ‘
25%10 0 500 1000 1500 2000
___ Vibracién sin disco Velocidad de rotacion (rpm)
de balanceo activo Figura 25: Respuesta del sistema con disco de balanceo activo en el nodo 10.
200 e Vibracién con disco |
de balanceo activo X1 075
25 :
£ 15+ 1 ____Vibracién sin disco
; ’ de balanceo activo
2 ol ... Vibracion con disco [
=3 de balanceo activo
g 1} 1
< Q
E 15; 1
0.5¢ 1 3
w, e
0 o 008000 00-0-0-0-9 §Y |
0 500 1000 1500 2000
Velocidad de rotacion (rpm) | |
Figura 22: Respuesta del sistema con disco de balanceo activo en el nodo 4. 05
s s "0 0. & 9
55X 10 oot ‘ ‘ ‘
Vibracién sin disco 0 500 1000 1500 2000
T de balanceo activo Velocidad de rotacion (rpm)
ol .. Vibracion con disco | Figura 26: Respuesta del sistema con disco de balanceo activo en el nodo 13.
de balanceo activo
z De las Figuras Ra la26, se observa que la implementacion
= 157 1 del disco activo tiene un efecto diferente en la respuesta del
2 sistema, en funcién de la posicion del disco a lo largo del rotor.
;El 1t 1 Notese en las Figurag, 223 y 24 que cuando el disco de balanceo
activo se coloca en la posicion de los nodos 4, 6 y 8
05l | respectivamente, la vibracién disminuye para todos los modos de
’ vibracién, en contraste, cuando el disco de balanceo activo se
coloca en los nodos 2, 10 y 13, Figura, 25 y 26
% =25 o T 500 respectivamente, la vibracion disminuye en algunos modos pero

Velocidad de rotacién (rpm) se incrementa en otros, pudiendo alcanzar niveles de vibracién
Figura 23: Respuesta del sistema con disco de balanceo activo en el nodo 6que pueden ser criticos para el sistema. Este comportamiento es
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causado por el desequilibrio dindmico del sistema, es decir, exifdg y D; del sitema rotoerojinete (Figura 18), la magnitud y

un equilibrio de las fuerzas centrifugas generadas sobre el sistepmsicion angular de cada una de las masas de desbalance
por las masas de desbalance y balanceo, pero como estas fueresgectivamente sorm,d;=1x10* kg-m a 45°, m,d,=2x10*

son opuestas y no se encuentran en el mismo plano genekan m a 0° ym,d;=1x10* kg- m a 210°. La magnitud y posicién
momentos flexionantes sobre el eje, y son estos momentos los queyular de las masas de balanceo, se determinan a paldir de
excitan los modos donde se incrementa la vibracion. Por tanteyma de fuerzas y momentos generados por las masas de
entre mas alejado este el disco de balanceo activo de la posicaesbalance. Para este caso en particular los dos discos de
del desbalance, los momentos generados serdn mayores, ybatanceo activo se colocaron Unicamente en los nodos 2 y 13.
consecuencia la amplitud de vibracién de los modos excitados seEn las Figuras 29 a la 32, se muestra la respuesta vibratoria del
incrementara, tal y como se muestra en la respuesta de las Figsiatema.

2lala ®. Como es de esperarse, si el disco de balanceo activo se

coloca en la posicidon del desbhalance (nodo 6), la vibracién se 25x10'5
anula por completo, esto se puede observar en la respuesta Vibracién sin disco
vibratoria de la Figura2 de balanceo activo
2t - Vibracion con disco |
de balanceo activo

7.2. Respuesta del sistema de multiples grados de libertad con

: : E 15} i
dos discos de balanceo activo g 15
3
A continuacion, se analizal comportamientovibratorio del Zt 1l |
sistema rotorcojinete con dos discos de balanceo activo. Se <

considera la misma masa de desbalance y posacigularque el
caso anterior. Se colocan dos disabs balanceo activo, el 0.5¢ 1
primero en el nodo 4 y el segundo en el nod¢fi§ura 27),y
posteriormente se cambian a los nodos 2 yekpectivamente, 0 .o N .
(figura 28). La posicion angular y la magnitdd las masas de 0 500 1000 1500 2000
balanceo, se consideran de tal forma que la sieras fuerzas y Velocidad de rotacién (rpm)

momentos generados por las masas de desbalance y balance'agura 28: Respuesta de_l sisteamael nodo 6¢on dos discos de balanceo
sean igual a cero ! activo en los nodos 2 y 13.

-5

En las Figuragjue se presentan en esta seccion, se muestra la 35X10 .
respuesta vibratoria del sistema con y sin discos de balanceo ____Vibracién sin disco
activo. En cada una de ellas, se muestra la sefial de vibracién del 3 f[fb:’:c'ij"ncigrfzfg’c"o 1
sistema sin balancear (linea conti_qua), yla seﬁgl de vibracion que ~"®" e balanceo activo
se produce al entrar en operacion los dos discos de balanceo 25
activo (linea discontinua). E 5
En las Figuras 27 y 28 se muestra la respuesta del rotor para el 3
nodo 6, en éstas se observa que practicamente la vibracion del %15
sistema se elimind por completo, esto a causa de que el rotor se %
encuentra en equilibrio dinamico. También, se observa que no 1
importa donde se coloquen los discos de balanceo activo, siempre
y cuando el equilibrio de fuerzas y momentos se conserve. 05 .
& F P P S
55X 10 ' ' i j NP7 ‘ ; :
Vibracion sin disco 0 500 1000 1500 2000
de balanceo activo Velocidad de rotacion (rpm)
ot ... Vibracién con disco |} Figura 29: Respuesta del sisteamael nodo 3¢on dos discos de balanceo
de balanceo activo activo en los nodos 2 y 13.
— x10°
E 15| . 25 ——————
;’ Vibracion sin disco
3 de balanceo activo
= ol ... Vibracién con disco |
g 1r 1 de balanceo activo
E 15}
0.5} 1 =
2
=
_ _ _ g 1f
0 <
0 500 1000 1500 2000
Velocidad de rotacién (rpm)
Figura 27: Respuesta del sistema en el nodo 6, con dos discos de balanceo 0.5f
activo en los nodos 4 y 8.
. : ibratori 0 79-0-0.0.0.60-0-0-0-0
Por otra parte, se analizo la respuedﬂhss_tema _\/lbratorlo 5 500 1000 1500 2000
considerando varias masas de desbalance distribuidas a lo largo Velocidad de rotacién (rpm)

del rotor y conservando los dos discos de balanceo activo. Se Figura 30: Respuesta del sisteemael nodo 6¢on dos discos de balanceo
propuso un desbalance en cada uno de los discos de ibgrcia activos en los nodos 2 y 13.
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,5X10 ‘ necesario llevar al rotor hasta su velocidad nominal de operacién
’ Vibracion sin disco para determinar la magnitud y posicion del desbalance como es el
" de balanceo activo caso de otras técnicas de balanceo.
20 e Vibracién con disco |
de balanceo activo
£ 14l | English Summary
=}
% Automatic Balancing of a RotorBearing System: Online
E I 1 Algebraic Identifier for a Rotordynamic Balancing System
05t ] Abstract
A e A_ met_hodology for simulta_neously balancing of several modes
% 500 1000 1500 5000 of ylbratlon f(_)r a r_otor_ bearing syste_m by mean thecalted
Velocidad de rotacion (rpm) active balancing disk is presented in this paper. In order to
Figura 31: Respuesta del sisteemael nodo 9¢con dos discos de balanceo  determine the magnitude of the unbalance and its angular position
activo en los nodos 2y 13. on the rotor, it is proposed an-tine identifier based on algebraic
. identification. A mathematical model was developed for a
25210 : : — multiple degreesf-freedom rotational systerfor a bearrtype
—— yfbracion sin disco finite element with 4 degrees of freedom per node. This model
ol - Vibracién con disco considers the effect of rotating inertia, gyroscope moments,
de balanceo activo shearing strains, internakternal damping and the presence of
- active balancing disks. Likewise, the time scale behavior of the
%1-5’ 1 proposed algebraic identifier was assessed and analyzed for an
2 unbalanced mass distribution on different locations along the
g 4l i rotor. For this test, the vibration response was obtained from a
< multiple degreesf-freedom rotor dynamic system simulation,
o5l | with several linear coasting up and down. The results show that it
’ is possible to simultaneously balance up to four vibration modes
,,----e"’ph‘\“’"f*-'ﬂ 000005 using two active balancing disks.
% 500 1000 1500 2000
Velocidad de rotacion (rpm) Keywords:
Figura 32: Respuesta del sisteemael nodo 11¢on dos discos de balanceo
activo en los nodos 2y 13. Balancing, rotordynamic, algebraic identification, roter

) ) . bearing, unbalance, vibration.
En las Figuras 2a la 32, se muestra la respuesta de vibracion

en los nodos 3, 6, 9 y 11 respectivamente. Se puede observar, que o

los discos de balanceo activo equilibrartmdos los modos, Agradecimientos

reduciendo las amplitudes de vikid@at del sistema. Aun cuando
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