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RESUMEN

La vida util de un grupo generador hidroeléctrico (GGH) esta determinada principalmente por
su régimen de operacion; aquellos con turbinas Francis tienen un punto de maxima eficiencia
(BEP) definido durante la etapa de disefio, cuando se opera en zonas alejadas de este punto
la eficiencia puede disminuir significativamente y las cargas mecéanicas sobre la estructura
aumentan en comparacion con la operaciéon en el BEP; adicional los arranques y paradas
excesivas conllevan a problemas como sucesivas pasadas por zonas de inestabilidad hidrau-
lica, cambios térmicos, etc; acelerando el deterioro de los componentes. Para responder ante
los cambios de la demanda de energia en tiempo real y respaldar la confiabilidad y estabilidad
del suministro de energia, los GGH se ven obligados a operar de manera continua fuera de
sus puntos de BEP.

El presente proyecto busca optimizar la gestién de los GGH de la central hidroeléctrica Alto
Anchicaya (CHAA), mediante el desarrollo de un modelo matematico para determinar su com-
portamiento, predecir como las vibraciones van a evolucionar ante cambios en las condicio-
nes de operacion y diagnosticar posibles condiciones de mal funcionamiento.

Para el desarrollo del modelo matemaético, se recopilé informacion de operacién, datos de
disefio y memorias de célculo del fabricante en donde relaciona algunos calculos de rigidez.
Se implementaron mediciones en campo con sensores para las variables criticas como vibra-
ciones y se valido el modelo con los resultados experimentales.

Palabras clave: central hidroeléctrica, cojinetes guia, grados de libertad, grupo
generador hidroeléctrico, mantenimiento predictivo, rigidez, runout, vibraciones.



ABSTRACT

The lifespan of a hydroelectric generator is primarily determined by its operating regime. Units
equipped with Francis turbines have a defined best efficiency point, which is established
during the design phase. When operating away from this point, efficiency can decrease
significantly. To accommodate real-time fluctuations in energy demand and ensure the
reliability and stability of the power supply, hydroelectric generators are often required to
operate outside their maximum power or optimal efficiency range.

Operating far from the BEP typically results in increased mechanical loads on the structure
compared to optimal operation. Excessive start-ups and shutdowns can lead to issues such
as repeated passage through hydraulic instability zones, thermal fluctuations, and other
mechanical stresses. Prolonged operation under such conditions, combined with frequent
start-up and shutdown cycles, accelerates component wear, increasing the need for repairs
to maintain the required operational conditions—especially in units that have already reached
or exceeded their design lifespan.

This project aims to optimize the management of the hydroelectric generators at the Alto
Anchicaya Hydroelectric Power Plant by developing a mathematical model to determine their
dynamic behavior, predict how vibrations will evolve under varying operating conditions,
diagnose potential malfunctions, and estimate the proximity of operational frequencies to the
system's natural frequencies. The proximity between operational and natural frequencies may
occur due to phenomena such as a reduction in the stiffness of the lubricating oil film in
bearings or during overspeed conditions following a load rejection.

For the development of the mathematical model, historical operational data, design
specifications, and manufacturer-calculated stiffness values were collected. Field
measurements were conducted using sensors to monitor critical variables such as vibrations
and hydraulic pressures. Experimental operational frequencies were compared with
theoretical natural frequencies, and the model results were validated.

Keywords: degrees of freedom, dynamic behavior, guide bearings, hydro-generator,
hydroelectric power plants, predictive maintenance, runout, vibration.
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GLOSARIO

AMO - ANALISIS MODAL OPERACIONAL: es una técnica que permite identificar las
propiedades dinamicas de una estructura en funcionamiento, para evaluar los riesgos
asociados con los modos de falla y sus efectos.

ANILLO MAGNETICO: parte fundamental del rotor de un generador sincronico,
formado por una serie de polos magnéticos distribuidos en un patrén circular.

BEP - PUNTO DE MAXIMA EFICIENCIA (BEST EFFICIENCY POINT): hace
referencia al punto de operacion en el gue un equipo o sistema alcanza su maxima eficiencia
energética

CDAG: centro de diagnostico avanzado de generacion, proyecto de Celsia Colombia
S.A. E.S.P. para el diagnostico de los grupos generadores hidroeléctricos.

CGl: cojinete guia inferior del generador
CGS: cojinete guia superior del generador
CGT: cojinete guia de la turbina

CH: central hidroeléctrica

CHAA: central hidroeléctrica Alto Anchicaya
GDL: grados de libertad

GGH - GRUPO GENERADOR HIDROELECTRICO: se refiere al conjunto de equipos
gue trabajan en sincronia para convertir la energia hidraulica del agua en energia eléctrica.

MENSULA DE COJINETE: es un soporte estructural disefiado para sostener y
posicionar los cojinetes de maquinas rotativas, como ejes de turbinas o generadores.

OVERHAUL: se traduce al espafiol como revision general, en el contexto de
mantenimiento, se refiere un procedimiento operativo cuyo objetivo es reestablecer las
condiciones de operaciéon de un GGH mediante la recuperacién de las tolerancias de disefio.

RUNOUT: hace referencia a la desviacion de una forma circular perfecta en partes
rotativas, como ruedas, ejes o discos. Para el caso de los GGH corresponde a la
desalineacion radial en los cojinetes.

TURBINA FRANCIS: es un tipo de turbina hidraulica de reaccién de flujo mixto,
ampliamente utilizada en CH, esta disefiada para operar en condiciones de alta presion y
caudal medio a alto.
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1. INTRODUCCION

La energia hidroeléctrica ha jugado un papel crucial en la provision de electricidad
desde finales del siglo XIX, hoy en dia sigue siendo una de las fuentes mas importantes de
energia renovable a nivel global. Las centrales hidroeléctricas (CHs) se destacan por su
capacidad de proporcionar una fuente constante y fiable de energia, asi como por su
flexibilidad operativa al poder generar electricidad de manera continua siempre que haya un
suministro adecuado de agua y pueden ajustarse rapidamente a los cambios en la demanda
de electricidad, lo que las convierte en un mecanismo esencial para equilibrar la red eléctrica.

Este proyecto se realiz6 en la central hidroeléctrica Alto Anchicaya (CHAA), una planta
gue ha sido un pilar en la generacién de electricidad en Colombia y que hoy en dia opera en
un entorno donde la generacién de energia fluctia cada vez con mas frecuencia e intensidad
por cambios en la demanda y por el crecimiento de las energias edlica y fotovoltaica, que
dependen en tiempo real de las condiciones climaticas. Estas fluctuaciones requieren que los
grupos generadores hidroeléctricos (GGHSs) se enciendan y apaguen con mayor frecuencia,
generando ciclos de carga y descarga, que pueden acelerar el desgaste de los componentes
al crear condiciones de estrés térmico y mecanico que no estan presentes durante la
operacién continua, haciendo necesario que operen frecuentemente fuera de su punto de
maxima eficiencia (BEP). Esta operacion en condiciones que no fueron contempladas durante
su disefio original incrementa los esfuerzos y puede causar mayor fatiga en los materiales,
asi como vibraciones anémalas y, eventualmente, defectos estructurales.

Las CHs son claves en la transicibn hacia un sistema energético mas limpio y
sostenible, sin embargo, a pesar de los beneficios ambientales y econémicos que ofrecen,
enfrentan desafios significativos, especialmente en relacion con la confiabilidad y el
mantenimiento de sus componentes clave como los GGHSs. La operacién fuera del BEP no
solo afecta su vida util, sino que también incrementa el riesgo de fallos imprevistos, por
ejemplo, las vibraciones elevadas pueden causar dafios en componentes criticos y si estos
no se detectan y corrigen a tiempo, pueden resultar en fallos catastréficos, como el ocurrido
en la CH de Sayano Shushenskaya en 2009 (Aroira, C., 2024), que no solo interrumpen la
produccion de energia, sino que también pueden representar un riesgo significativo para la
seguridad de las instalaciones y el entorno.

Dado este contexto, es fundamental desarrollar métodos efectivos para predecir y
gestionar los cambios en las condiciones de operacién que pueden surgir en los GGHs de la
CHAA, ya que la identificacién temprana de anomalias y la implementacion de estrategias de
mantenimiento preventivo pueden no solo prolongar la vida util de los GGHs, sino también
evitar fallos catastroficos que podrian resultar en interrupciones del servicio, costos elevados
de reparacion y posibles dafios ambientales.

Un modelo matematico puede simular como se comportaran los GGHs bajo diferentes
condiciones operativas y predecir la evolucion de las vibraciones y otros indicadores de salud
estructural, esto es especialmente importante porque las vibraciones excesivas son a menudo
un precursor de fallos méas graves; al modelar como evolucionan las vibraciones ante cambios
en las condiciones de operacion, es posible identificar problemas potenciales antes de que
se conviertan en fallos catastroficos. Adicionalmente, el modelo facilita la identificacion de la
proximidad entre las frecuencias de operacion de los GGHs y sus frecuencias naturales;
cuando estas frecuencias se acercan demasiado, pueden producirse resonancias que
amplifican las vibraciones y podrian causar dafios significativos en los componentes del GGH,;
al predecir estas resonancias, el modelo permite implementar medidas preventivas para evitar
dafos.



La metodologia para desarrollar el modelo matematico destinado a evaluar el
comportamiento dinAmico de los GGHs en la CHAA comienza con la recopilaciéon de datos
(registros de operacion y mantenimiento, vibraciones y frecuencias operativas); con estos
datos se procedié al desarrollo del modelo matemético, el cual incluyé ecuaciones que
describen las interacciones entre cargas, vibraciones y otros factores criticos que afectan la
salud estructural de los GGHs. Paso seguido, se realizaron simulaciones para prever su
comportamiento bajo distintas condiciones operativas, se validé el modelo comparando las
predicciones con datos reales de operacion y posteriormente se calibré para reflejar con
exactitud el comportamiento del GGH; la implementacién de este modelo representa una
valiosa contribucion al conocimiento cientifico en el campo de la ingenieria de mantenimiento
y la gestion de activos.

1.1. Generalidades

En Colombia, el sector eléctrico esta conformado por empresas que se encargan de
cada fase de la cadena productiva (generacién, transmision, distribucién y comercializacion)
y por entidades que supervisan, regulan y controlan el sistema; entre estas se encuentran: el
Ministerio de Minas y Energia, que dirige el sector; la UPME, que se encarga de la
planificacion; la CREG, que actia como organismo regulador; y XM que es el administrador
del mercado.

Celsia es una de las empresas generadoras de energia mas representativas del pais,
la mayoria de sus CHs han estado en operacion por mas de 40 afos, la garantia de su
desempefio se puede atribuir a su plan de mantenimiento y gestion eficaz. En el afio 2018
Celsia inici6 un proyecto denominado CDAG (centro de diagnéstico avanzado de generacion)
como parte de una iniciativa de transformacion digital que, entre otras cosas, tiene como
objetivo el monitoreo en tiempo real, la deteccion y diagnéstico de fallas, la optimizacion de
las operaciones y el andlisis de posibles riesgos. Entre las CHs en las que se aplico el CDAG
esta la CHAA operativa desde 1974 con una capacidad instalada de 355 MW, en la cual se
realizé el presente estudio; ubicada en el departamento del Valle del Cauca, en el municipio
de Buenaventura, dentro del Parque Nacional Natural Farallones de Cali.

La CHAA tiene un factor de uso promedio de 58.23%, como se muestra en la tabla
1.1, pero se requiere disponibilidad de generar en el momento que el sistema interconectado
requiera energia, de acuerdo con un despacho centralizado actualizado diariamente.

Tabla 1.1. Factor de Uso CHAA

Ano | Factordeuso | Ano Factor de uso
2017 56,80% 2021 66,84%
2018 55,22% 2022 72,03%
2019 55,22% 2023 49,99%
2020 57,03% 2024 52,70%
Promedio 58,23%
Desviacion estandar 7,41%

Fuente: cuadro de mando Celsia. Consultado 12 diciembre de 2024.

En la CHAA, los planes de mantenimiento se programan generalmente durante la
temporada de sequia para cada GGH, segun las necesidades especificas y las condiciones
de demanda de energia eléctrica. Dichos mantenimientos usualmente duran una semana por
cada GGH. Este periodo se selecciona estratégicamente para minimizar el impacto en la
produccion energética, permitiendo la realizacion de inspecciones y ajustes preventivos en
los equipos. Adicionalmente, en promedio cada 20 afios se lleva a cabo un mantenimiento
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mayor (Overhaul), que implica una revision y mantenimiento general detallado del GGH,
durante el cual se extrae la turbina y el generador con el objetivo principal de restablecer las
tolerancias de disefio y la eficiencia del sistema.

En lo que respecta al generador, se procede a la recuperacion de los aislamientos en
los polos, barras y puentes, garantizando asi la integridad eléctrica y la continuidad
operacional a largo plazo; los generadores en una CH constituyen un componente critico del
sistema, encargado de convertir la energia mecénica suministrada por la turbina, en energia
eléctrica. Este equipo debe ser capaz de soportar variaciones en la carga y operar de manera
confiable a lo largo de su ciclo de vida, por lo que cualquier signo de deterioro en sus
componentes, como vibraciones inusuales o pérdida de eficiencia, es cuidadosamente
evaluado para evitar fallos que podrian afectar la continuidad del suministro eléctrico.

Para el caso de la turbina se restauran los elementos desgastados y se recuperan las
holguras operativas esenciales para el funcionamiento eficiente del sistema. La turbina es
responsable de convertir la energia cinética del agua en energia mecanica; esta energia
mecanica es luego transmitida al generador para su conversién en energia eléctrica. Las
turbinas Francis, comunes en este tipo de instalaciones, son de reaccion y funcionan bajo un
flujo de agua constante segun la carga generada. La figura 1.1 presenta una vista del rotor
del generador y la turbina Francis de la CHAA.

a) Rotor del generador b) Turbina

Figura 1.1. Rotor del generador y turbina Francis de la CHAA
Fuente: Autor

Una vez realizados los mantenimientos del overhaul, se espera observar un aumento
en la eficiencia operativa del GGH; para el caso de la CHAA segun los estudios de Hyngal
S.L., 2019, la mejoria observada estuvo entre 4 y 5 puntos porcentuales, pasando de 87% a
92% en promedio; en la zona de maxima eficiencia, entre 105 a 110MW. De los estudios
también se evidencio que a bajas potencias la eficiencia disminuye alrededor del 17% frente
a la potencia nominal. El régimen de trabajo en bajas potencias basicamente es debido a que
la demanda de energia obliga a generar en estos rangos de baja potencia.

Es fundamental para la gestion del activo conocer las frecuencias naturales del
sistema, asi como su comportamiento ante cambios en las condiciones normales de
operacion, como son: desbalanceo, pérdida de apriete de la ménsula y variacion en la rigidez



del aceite. Estos cambios deben considerarse en funcion del disefio y la dinamica actual del
GGH, ya que, si la frecuencia de operacion se acerca a alguna de estas frecuencias, existe
un mayor riesgo de incrementar las vibraciones y provocar dafios estructurales.

1.2. Planteamiento del problema

En la actualidad los planes de mantenimiento de los GGHs responden a un calculo
por horas de uso o rangos de tiempos recomendados por el fabricante de los equipos (8.000
horas o cada afio comunmente), con base en reportes de falla histéricos; cabe resaltar que
la dinamica del mercado actual exige unas variaciones de carga horaria mayores que en la
década cuando se construyeron los GGHs y se determinaron los mencionados pardmetros
de mantenimiento. Consecuentemente es necesario definir e implementar técnicas modernas
para el monitoreo de la salud estructural, con monitoreo en linea y modelado, que permitan a
partir de las condiciones reales de operacion, predecir con mayor grado de confiabilidad las
necesidades de intervencion y prevenir la operacion en condiciones no deseadas. Esto podria
incluso conducir al desarrollo de gemelos digitales adaptados para un andlisis completo y
detallado del comportamiento de los GGHs, asi como para realizar los estudios y analisis
necesarios que permitan implementar mejoras tanto en los GGHs en operacion como en
disefos futuros.

Para los GGHs de la CHAA se han realizado diferentes estudios puntuales que han
permitido conocer la condicién operativa en un momento histérico determinado y bajo unos
tiempos cortos de las pruebas, pero no se cuenta con informacién obtenida mediante
monitoreo continuo de vibraciones que abarquen todo el contexto (rango) operativo, ni se
cuenta con un modelo dindmico para identificar las frecuencias naturales y que permita
predecir como las vibraciones monitoreadas van a evolucionar ante cambios en las
condiciones de operacion para pronosticar e identificar comportamientos no deseados, de
manera sistematica y oportuna.

Se han desarrollado estudios para GGHs de condiciones operativas distintas a las de
la CHAA, teniendo en cuenta que los GGHs tienen caracteristicas diferentes como las
velocidades de rotacién, cabeza hidraulica, entre otras; no es posible utilizar el modelo
desarrollado en una CH para evaluar el comportamiento dinamico de un GGH de otra CH, se
deben desarrollar modelos especificos para cada CH y para cada GGH.

Debido a esto se plantea la siguiente pregunta de investigacion: ¢Como obtener
informacion confiable que permita conocer el estado operativo real e identificar de forma
predictiva las condiciones de dafios mecanicos, asociados a vibracion, de los grupos
generadores de la central hidroeléctrica Alto Anchicaya?

Obteniendo la respuesta a esta pregunta, mediante el uso de modelos matematicos
se amplia el conocimiento sobre el comportamiento y desempefio de los GGHs. Con esto se
logra analizar las variables operativas y obtener informacién confiable que el personal de
mantenimiento podra utilizar para realizar intervenciones preventivas que eviten fallas y
paradas no deseadas, obteniendo una ventaja para la empresa en la disminucién de costos
por pérdidas de generacion de energia, debido a la reparacién y/o cambios de componentes.



1.3. Justificacién

La vida util y el rendimiento 6ptimo de los GGHs, especialmente aquellos con turbinas
Francis, dependen en gran medida de su operacion cerca del punto de maxima eficiencia.
Sin embargo, la creciente demanda de energia en tiempo real obliga a estos GGHs a
funcionar frecuentemente fuera de este rango 6ptimo, lo que genera sobrecargas, incremento
de vibraciones y un desgaste acelerado de los componentes, especialmente en aquellos con
una vida util superior a los 40 afios.

Dado que las condiciones operativas actuales imponen desafios adicionales, este
estudio propone desarrollar un modelo matematico que permita predecir el comportamiento
dinamico del GGH, identificar la evolucion de las vibraciones ante cambios en las condiciones
de operacion y evaluar la proximidad de las frecuencias operativas a las frecuencias naturales
del sistema. Este enfoque no solo facilita la identificacion temprana de problemas, evitando
fallos, sino que también representa un insumo valioso para el personal de mantenimiento,
qgue les permitiria implementar un mantenimiento mas efectivo y oportuno, basado en
condiciones reales de operacién, asegurando la continuidad del servicio y reduciendo los
costos asociados a fallos imprevistos.

Existen algunas frecuencias tipicas asociadas a condiciones de mal funcionamiento,
no obstante, no se tiene conocimiento de comportamientos dinamicos como la correlacion
entre la disminucién de la rigidez de un cojinete y el aumento de la vibracién en los otros
cojinetes, el efecto de la cavitacion de la turbina sobre la vibracién en cada uno de los
cojinetes, el efecto de la perdida de apriete en las ménsulas, etc. Es aqui donde es
fundamental contar con un modelo ajustado que sera Unico para cada GGH, que represente
adecuadamente su comportamiento dinamico y permita predecir como se comportara en
diferentes escenarios. Este modelo es un primer e importante paso en la direccién de obtener
un gemelo digital del GGH de la CHAA.

1.4. Objetivo general

Desarrollar un modelo matematico que permita estudiar el comportamiento de los
grupos generadores de la central hidroeléctrica Alto Anchicayd y predecir como las
vibraciones monitoreadas van a evolucionar ante cambios en las condiciones de operacion,
para mejorar el diagndstico de la salud estructural y la confiabilidad operativa de los grupos
generadores hidroeléctricos.

1.4.1. Objetivos especificos

1. Desarrollar un modelo matematico que permita determinar el comportamiento del
conjunto generador-eje-turbina de los grupos generadores de la central hidroeléctrica
Alto Anchicaya y predecir como las frecuencias de las vibraciones pueden variar ante
cambios en la dinamica de los grupos, para la identificacion temprana de defectos y
prevenir fallas por incremento de vibracion.

2. Comparar las frecuencias de sefiales experimentales a partir de las vibraciones medidas
en campo durante la operacién de los grupos generadores hidroeléctricos, con las
frecuencias tedricas obtenidas del modelo para diagnosticar las posibles condiciones de
mal funcionamiento asociadas a desbalanceo, pérdida de apriete de la ménsula y
variacion en la rigidez del aceite de los cojinetes.



2. DESCRIPCION DEL PROYECTO

2.1. Generalidades de los grupos generadores hidroeléctricos

Los GGHs de la CHAA constan de una turbina tipo Francis de eje vertical, fabricada
por Dominion Engineering Works Limited, con una potencia de 160000 HP (120 MW) y una
velocidad de rotacién de 450 rpm; esta turbina esta disefiada para operar con un salto de
agua de 425-450 metros, lo que les permite manejar grandes caudales.

Los generadores fueron fabricados por Canadian General Electric y cuentan con una
potencia de 145000 kVA (130 MW), estos generadores funcionan a una tension de 13800 V,
una corriente de 6062 A, mantienen una frecuencia de 60 Hz y su velocidad de rotacion es
de 450 rpm, con un factor de potencia de 0.9. Lo que garantiza una eficiente conversion de
la energia mecanica a eléctrica.

2.2. Especificaciones técnicas de los grupos generadores hidroeléctricos

Las especificaciones técnicas de la turbina y el generador de la CHAA se muestran
en la tabla 2.1.

Tabla 2.1. Especificaciones técnicas turbina - generador CHAA

EQUIPO TURBINA

Fabricante Dominion Engineering Works Limited (Montreal, Canada)
Tipo Francis de eje vertical

Salto (Cabeza) 450 m

Potencia 160000 HP (120 MW)

Velocidad 450 rpm

Numero de serie 992

EQUIPO GENERADOR

Fabricante Canadian General Electric (Peterborough, Canada)
Tipo/Forma ATI/W

Clase 16-126/145MVA-450

Potencia 145 MVA (130 MW)

Voltaje 13800V

Amperaje 6062 A

Frecuencia 60 Hz

Velocidad 450 rpm

Factor Potencia 0.9

Excitacion 131V /1652 A

Calentamiento 80 °C (estator), 100 °C (Rotor)

Numero de serie 5251417

Nota: datos técnicos CELSIA. Fuente: autor



2.2.1. Cojinetes de soporte

Los cojinetes de soporte en un conjunto generador-eje-turbina son componentes
esenciales que permiten el movimiento rotacional del eje al minimizar la friccibn entre las
partes moviles y las fijas; no solo sostienen el peso del eje, los rotores de la turbina y el
generador, sino que también deben resistir diversas fuerzas dinamicas, como el empuje
hidraulico de la turbina, las fuerzas producidas por las vibraciones, las fluctuaciones de carga
y otros efectos dinamicos, garantizando asi un funcionamiento estable y eficiente del sistema.

Existen principalmente dos tipos de cojinetes utilizados:

1. Cojinetes radiales (o de apoyo): soportan las cargas radiales permitiendo que el eje
gire de manera precisa y estable. Se ubican a lo largo del eje y distribuyen las fuerzas
radiales generadas por las cargas dinamicas.

2. Cojinetes axiales (o de empuje): absorben las fuerzas axiales que empujan el eje en
direccion longitudinal debido al peso propio de la parte giratoria y a la presion del agua
en la turbina. Se colocan en puntos especificos para evitar desplazamientos axiales
no deseados.

Ambos cojinetes estan disefiados para operar bajo condiciones de alta velocidad y
grandes cargas, usando sistemas de lubricacién para minimizar el desgaste y disipar el calor
generado; si fallan, pueden generar dafios severos en la turbina y en el generador, resultando
en costosas reparaciones y tiempos de inactividad.

En la figura 2.1, se visualiza un esquema de las diferentes partes constitutivas de los
GGHs estudiados, las cuales se detallan a continuacion: (1) Cojinete guia superior, (2)
Cojinete de empuje, (3) Cojinete guia inferior, (4) Cojinete guia de turbina, (5) Ménsula
superior, (6) Ménsula inferior, (7) Tapa superior de la turbina, (8) Carcasa del estator, (9) Eje
superior, (10) Rotor, (11) eje inferior, (12) eje de turbina, (13) Rodete.

Figura 2.1. Partes principales del conjunto generador-eje-turbina
Fuente: autor



3. ESTADO DEL ARTE

Las CH son la principal fuente de generacion de electricidad renovable en el mundo
(Pioro & Duffey, 2019). La mayoria de los GGH fueron disefiados para una vida util de 25 a
40 afos, no obstante, hoy en dia muchas turbinas tienen méas de 50 afios en funcionamiento
(Georgievskaia, 2021); la confiabilidad disminuye y la tasa de fallas aumenta con la edad del
equipo (Georgievskaia, 2020), las grietas por fatiga en los componentes son uno de los dafios
MAas riesgosos que ocurren en la operacidn, generalmente se detectan durante las
inspecciones programadas mediante pruebas no destructivas. La deteccion tardia de grietas
en crecimiento puede traer consecuencias desastrosas como la destruccion del GGH,
pérdidas econdmicas significativas, dafios al medio ambiente y a las personas, como sucedio
en la CH de Sayano Shushenskaya en Rusia en el afio 2009 (Aroira, C., 2024).

Debido a la magnitud de los impactos econémicos, ambientales y riesgos para las
personas que puede ocasionar una falla catastrofica en un GGH, varios investigadores han
estudiado experimentalmente y mediante simulaciones su vida a fatiga con especial atencion
en el rodete y el eje de la turbina, proponiendo modelos y metodologias calibradas para cada
caso especifico, debido a que las condiciones de carga y forma constructiva son Unicas para
cada GGH. Los estudios de Atanasovska et al. (2013); Maricic et al. (2007); Milovanovi¢ et al.
(2020); Momc¢ilovi¢ et al. (2012); Negoita et al. (2019), describen la posible causa de la falla
temprana de los ejes de las turbinas hidroeléctricas. El inicio y crecimiento de las grietas por
fatiga depende de la accién de cargas dindmicas de origen hidraulico, mecéanico y
electromagnético, intrinsecas a la operacion de las turbinas hidrdulicas; esta situacion se
puede prevenir con un monitoreo e intervencion oportuna, cuando se evidencien condiciones
de mal funcionamiento. El tiempo de aparicion, la tasa de crecimiento de las grietas por fatiga
y el dafio acumulado son particulares de cada GGH (Georgievskaia, 2019), por lo tanto, no
es suficiente basarse Unicamente en la informacion estadistica sobre el crecimiento de
defectos y dafios en los componentes de GGHSs para evaluar su estado, resulta fundamental
realizar un analisis periodico e individual que asegure su fiabilidad y seguridad.

El monitoreo de vibraciones surge como una herramienta de diagnéstico de condicion,
cuya deteccién se basa en patrones vibratorios (Farrar y Worden, 2007; Brito Janior, 2017);
dicho enfoque resulta adecuado cuando existe gran cantidad de maquinas idénticas bajo
condiciones similares en un periodo de tiempo prolongado. No obstante, los GGHs no son
equipos estandarizados, son disefiados para necesidades muy concretas propias de cada CH
en especifico, en ese orden de ideas, es comun encontrar dos GGHs supuestamente
idénticos funcionando en condiciones similares, con patrones vibratorios muy diferentes, cuya
explicacion se centra en imperfecciones de montaje aparentemente sin importancia.

3.1. Impacto de las condiciones de operacion

La vida util de un GGH esta determinada principalmente por sus modos de operacién
(Duparchy et al., 2017; Trivedi et al., 2013); para satisfacer las demandas de energia en
tiempo real y respaldar la confiabilidad y estabilidad de los sistemas de energia, el GGH se
usa regularmente en modos de operacion fuera de disefio y durante largos periodos de
tiempo. En este tipo de operacién, es normal que las cargas aumenten varias veces en
comparacion con la operacion en el rango de disefio (Duparchy et al., 2017; Favrel et al.,
2020; Favrel et al., 2019; Casanova Garcia et al., 2020).

Muchos de los elementos estructurales de los GGHs estan sujetos a las vibraciones
debido a las cargas fluctuantes, variaciones de presion en los diferentes rangos de generacion



de energia, arranques y paradas dependientes de las demandas del mercado y fenémenos
transitorios como rechazos de carga, cortocircuitos, etc; estas condiciones pueden resultar
en fallas con alto impacto por costo, tiempo de reposicién, riesgos ambientales y humanos.
Cuando el GGH estéa generando y se realiza un rechazo de carga, la velocidad de este excede
su velocidad nominal de 450 rpm y se incrementa casi un 50% (sobrevelocidad); en este
contexto, un rechazo de carga es un fendmeno que ocurre cuando hay una desconexion
subita de la carga que estaba alimentando al sistema interconectado. Esto puede suceder
por fallas en la red de transmision o protecciones eléctricas del equipo.

Cuando ocurre un rechazo de carga, la energia mecénica que no es convertida en
energia eléctrica causa un aumento abrupto en la velocidad de rotacion del GGH, causando
vibraciones y esfuerzos mecanicos adicionales sobre sus componentes. Durante el
incremento de velocidad, la frecuencia de rotacién puede acercarse a las frecuencias
naturales del sistema, lo que podria dar lugar a una operacion a velocidad critica y generar
condiciones de mal funcionamiento que si no se controlan adecuadamente pueden dafar la
maaquinaria, y generar riesgos para el personal y el entorno; asimismo, los incrementos
abruptos de carga someten a los GGHs a altos niveles de estrés, comprometiendo su
integridad estructural y funcional.

3.2. Sistemas de diagndéstico en linea

Actualmente, muchos de los grandes GGHs cuentan con sistemas de monitoreo y
diagnostico para recolectar y analizar informacion importante de sensores (Betti et al., 2019;
Isermann, 1993); el propdésito de estos sistemas es detectar y evaluar los defectos en la fase
inicial. Georgievskaia (2021), propuso un sistema de andlisis predictivo para pronosticar la
aparicion y crecimiento de grietas en turbinas hidraulicas utilizando un enfoque analitico.

Las fallas catastréficas en las CHs son inusuales, se esperan problemas severos
sobre todo en plantas que tienen una caida de agua alta, superior a 250 m (Egusquiza et al.,
2011). La inspeccion y el mantenimiento preventivo adecuados reducen significativamente la
ocurrencia de fallas (Bulloch & Callagy, 2010). En general, se han reportado varios trabajos
de andlisis de fallas en el rodete de la turbina (Dorji & Ghomashchi, 2014 : Frunzaverde
et al., 2010; Huang et al., 2014; Liu et al., 2016; Luna-Ramirez et al., 2016; Saeed, 2017;
Savin et al., 2021; Unterluggauer et al., 2019; Locquenghien et al., 2019) pero hay muy pocos
andlisis de fallas informados en el eje del generador y otros componentes principales como
los cojinetes.

Las frecuencias de vibraciéon de un GGH pueden variar debido a cambios en la
configuracion del equipo, como variaciones en la alineacion o en el nivel de amortiguamiento,
un caso comun es la fluctuacion en la viscosidad del aceite lubricante, que puede ocurrir si
no se mantienen las temperaturas de los cojinetes dentro de los rangos adecuados,
generando condiciones que afectan la operacion. Nasselqgvist et al. (2008), presentaron un
caso de estudio sobre resonancia en un GGH evidenciando el cambio en las frecuencias
naturales por desviacion en la concentricidad y desalineacion del generador.

3.3. Monitoreo y modelado de grupos generadores hidroeléctricos

Martini (2019), estudi6 el monitoreo de la salud estructural basado en el
reconocimiento de patrones de vibracion y la identificacion de parametros modales para la
prevencion de fallas y deteccion de defectos en sistemas dinamicos en los GGHs de la CH
de Itaipu, utilizando un algoritmo de identificacion en el dominio del tiempo aplicado a un
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conjunto de sefiales de vibracion simuladas por un modelo matematico. Sin embargo, no
aplicé el algoritmo a sefales reales, la influencia del amortiguamiento, la presencia de
excitaciones deterministas y la relacion sefial/ruido sobre los resultados se determiné
principalmente aplicando la técnica a un sistema de 2 GDL modelado para tal fin; por otra
parte, Dreher (2022), trabajo en el dominio de la frecuencia, quien tampoco alcanzo a aplicarlo
a sefales reales. En mecanica, los GDL representan el nimero minimo de variables
independientes necesarias para describir completamente la posicion y movimiento de un
sistema dindmico, cada GDL corresponde a una forma independiente en que el sistema
puede moverse o deformarse.

El analisis modal operacional (AMO) permite que los parametros modales, como las
frecuencias naturales y el amortiguamiento modal, se estimen Unicamente a partir de los
datos recopilados durante la operacién. Gagnon et al. (2009) exploraron la incertidumbre y
las posibles variaciones en las estimaciones para diferentes condiciones de operacion
utilizando algoritmos basados en el método exponencial de minimos cuadrados complejos
para estimar los parametros modales utilizando los datos recopilados en dos alabes diferentes
de una turbina Francis.

Kim et al. (2019) realizaron AMO en palas de aerogeneradores donde compararon las
frecuencias en condiciones normales de operacion y las frecuencias en condiciones de dafio,
concluyendo que se puede identificar de forma efectiva dafios locales utilizando AMO;
tampoco fue aplicada en la parte rotativa. Esta metodologia aun esta en desarrollo para
sistemas rotativos.

El trabajo de Brito Junior (2017), sobre el analisis dindmico de cojinetes radiales de
grandes GGHs tuvo como herramienta principal en su metodologia un modelo basado en el
MEF del GGH de la CH de Itaipu y realiz6 también modelado matemético de cuerpos rigidos
(MCR) obteniendo resultados satisfactorios al comparar con el MEF. El MCR fue de 10 GDL
y descompone el GGH en cuatro cuerpos rigidos: los tres cojinetes guia y la parte giratoria.
La parte giratoria se considera como un cuerpo rigido con base en los calculos del fabricante
y las ménsulas se modelan como resortes ideales conectados a cuerpos rigidos (Brito Junior,
2017).

Segun Brito Junior (2017): “La parte giratoria asume una posicion de equilibrio
determinada por la deflexién axial de la ménsula del cojinete de empuje, provocada por su
propio peso y el empuje axial de la turbina”. A partir de esta condicién se asumen los posibles
movimientos de los cuerpos.

La parte giratoria puede realizar los siguientes movimientos desde la posicién de
equilibrio:

a. Traslaciones en las direcciones X y Y (radiales) y en la direccion Z (axial).
b. Oscilaciones angulares alrededor de las tres direcciones X(¢x), Y(@y) y Z(¢z).

En cuanto a los tres cojinetes guia del GGH, pueden realizar traslaciones en las
direcciones Xy Y.

El monitoreo y modelado dinamico del GGH, considerando el efecto del runout
(desalineacion radial) del eje, resulta fundamental para garantizar su confiabilidad operativa;
incorporar el runout en el modelo dindmico permite obtener una representacion mas precisa
de las vibraciones reales. Este enfoque implica realizar mediciones iniciales del sistema a
bajas velocidades (< 10% de los rpm nominales) para identificar las componentes de vibracion
inherentes al runout y restarlas posteriormente de los datos obtenidos en operacion nominal
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(450 rpm). Esto asegura que el analisis refleje Unicamente las vibraciones dinamicas
operativas excluyendo efectos del montaje.

En ese sentido, estudios previos como los de Martini (2019) y Dreher (2022) han
explorado parametros modales y patrones de vibracién, pero sin incluir correcciones por
runout ni validacién con datos reales; por su parte, Brito et al. (2017) utilizaron modelos
basados en el MEF y MCR que permiten descomponer dinamicas complejas, aunque no
integraron efectos de runout.

El presente estudio aplicara en los andlisis dinamicos técnicas de correccion por
runout, buscando avanzar en la identificacion de frecuencias naturales, interaccién con
frecuencias operativas y deteccion temprana de condiciones de mal funcionamiento. Trabajos
previos de Gagnon et al. (2009) y Kim et al. (2019) han demostrado la efectividad del AMO
en sistemas estaticos, pero su aplicacion a maquinas rotativas afiade desafios significativos
gue se abordan parcialmente mediante la correccién por runout.

Este enfoque generara informacion valiosa que permitira a los gestores del activo
realizar un mantenimiento preventivo mas preciso y confiable, optimizando la operacién de
grandes GGHs y reducir el riesgo de fallas debido a vibraciones acumulativas.
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4. METODOLOGIA

La metodologia empleada en este estudio estd diseflada para analizar el
comportamiento dindmico del conjunto generador-eje-turbina de los GGHs de la CHAA. Para
ello, se establecié un enfoque sistematico que incluye la recopilacion de datos operativos, el
andlisis de las propiedades dinamicas de los componentes y la implementacion de modelos
matematicos que simulen su respuesta frente a diversas condiciones de operacion. Este
enfoque se espera permita predecir la evolucion de las vibraciones, identificar condiciones de
mal funcionamiento y optimizar el mantenimiento preventivo del sistema.

4.1. Actividades realizadas para el desarrollo del modelo

i.  Serecolect6 informacién de las principales caracteristicas geométricas y constructivas
del GGH a partir de los manuales y planos del fabricante.

ii. Se recopilaron las medidas de holguras en los cojinetes obtenidas en el Ultimo
mantenimiento del GGH.

iii. Se determinaron las masas de los componentes involucrados en el modelo
matematico, a partir de los planos y modelos 3D.

iv.  Se determinaron las rigideces de las ménsulas a partir de modelado por elementos
finitos.

Partiendo de los planos se modelaron en 3D las piezas a las cuales se requeria
determinar la rigidez, como son las ménsulas y posteriormente, mediante el uso del software
ANSYS, se realizé el modelado por elementos finitos aplicando las diferentes cargas que
acttan sobre ella y las fijaciones. Para calcular la rigidez radial de la ménsula se aplicé una
fuerza en la direccion radial y mediante la relacion entre la fuerza aplicada y el desplazamiento
obtenido se determind la constante de rigidez radial para cada componente.

A manera de ejemplo, se muestra el procedimiento para obtener la rigidez radial o
circunferencial de una ménsula:

Fuerza Radial EcuaCK')n 4_1
DesplazamientoR adial

kRadial_mensula =

v. Se genero el conjunto de ecuaciones para el modelo matematico a partir de las
ecuaciones de Euler-Lagrange. Se realizan las siguientes consideraciones para el
modelo:

a) Las ménsulas de los cojinetes y la tapa de la turbina son cuerpos rigidos, con
desplazamientos en la direccién radial.

b) Se considera como masa efectiva para el analisis dinamico de los cojinetes un tercio
de la masa real. Esta aproximacion se usa teniendo en cuenta que solo una fraccién
de la masa total contribuye directamente en la frecuencia natural del sistema al realizar
el andlisis mediante un sistema masa resorte. (Balachandran & Magrab, 2009; Rao,
2012; Rodriguez and Gesnouin, 2007).

c) Larigidez axial del cojinete de empuje kg es finita.

d) La parte rotativa solo tiene libertad de rotacion angular entorno al eje axial.

El modelo de rotor rigido se desarrolla en base al capitulo 3 de los libros Dynamic of
rotating systems (Genta, 2005) y Vibrations (Balachandran & Magrab, 2009), contempla
el efecto de tres cojinetes radiales, incluyendo los efectos de la inercia de la estructura
soporte, igualmente, se tienen en cuenta los efectos ejercidos por el cojinete de empuje,
la rigidez del generador y la rigidez de soportes.
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vi.  Se alimentaron las ecuaciones con los datos geométricos y constructivos.

El modelo matematico dinAmico de un sistema con multiples grados de libertad
utilizado para estudiar el comportamiento vibratorio de un conjunto generador-eje-turbina
soportado por cojinetes puede representarse mediante un esquema idealizado tal como lo
muestra la figura 4.1. Este esquema incluye componentes como masas (m,my,m,, ms),
rigidez (k) y los parametros geométricos (l,,1,1,,13,1,) que determinan las posiciones
relativas de los componentes, por simplicidad del dibujo no se incluyen los amortiguadores.
En la tabla 4.1, se presentan las principales variables involucradas en el modelo. El eje
coordenado esté posicionado en el centro de gravedad.
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Figura 4.1. Representacion del modelo de cuerpo rigido fisico del GGH de la CHAA

Tabla 4.1. Parametros principales del modelo

Simbolo Descripcion Unidad
M Masa del conjunto rotativo kg
]p Momento de inercia polar kgm?
Ja Momento de inercia diametral kgm?
mq Masa equivalente del cojinete guia superior (CGS) kg
m, Masa equivalente del cojinete guia inferior (CGl) kg
ms Masa equivalente del cojinete guia de turbina (CGT) kg
kixx, k1yy | Rigidez del CGS N/m
kixy, K1yx | Rigidez cruzada del CGS N/m
kox, kay Rigidez de la ménsula del CGS N/m
k3xx, K3yy | Rigidez del CGI N/m
k3xy, kK3yx | Rigidez cruzada del CGl N/m
gy, kay Rigidez de la ménsula del CGI N/m
ksxy, ksyx | Rigidez cruzada del CGT N/m
kex, key Rigidez de la tapa del CGT N/m
k7x, k7y Rigidez magnética del generador N/m
kg Rigidez del cojinete de empuje del generador N/m
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Simbolo Descripcion Unidad

kox, koy Rigidez de los laberintos de la turbina N/m
ly Distancia del CGS al centro de masa del generador m
L Distancia del centro de masa del generador al centro magnético m
l, Distancia del centro de masa del generador al CGI m
l5 Distancia del centro de masa del generador al CGT m
ly Distancia del centro de masa del generador al laberinto m

Distancia del centro de masa del generador al pivote del cojinete de

lc empuje (radial) m
Dy Oscilacion angular alrededor del eje X rad
Py Oscilacion angular alrededor del eje Y rad
P, Oscilacion angular alrededor del eje Z rad
ng Fuerza actuante sobre el rotor direccion X N
Egy Fuerza actuante sobre el rotor direccion Y N
Fiy Fuerza actuante sobre la turbina direccion X N
Fty Fuerza actuante sobre la turbina direccion Y N

En la tabla anterior, la rigidez cruzada se refiere a la relacién entre fuerzas aplicadas
en una direccién y las deformaciones que se generan en la direccion ortogonal a la aplicacion
de la fuerza.

La ménsula del CGS soporta las fuerzas radiales debidas al desbalance del conjunto
rotor y las fuerzas magnéticas en condiciones normales o de emergencia; también soporta
las fuerzas axiales debidas al empuje hidraulico de la turbina y el peso de los componentes.

vii. Se desarroll6 el conjunto de ecuaciones con los datos particulares del GGH
implementando el modelo en Matlab para realizar simulaciones y visualizar resultados;
para el desarrollo de los algoritmos se plante6 el conjunto generador-eje-turbina.

4.2. Desarrollo del modelo matematico

Se adopto un enfoque sistematico para desarrollar, simular y validar el modelo
matematico y computacional que describe el comportamiento dinamico de un GGH, como se
ilustra en la figura 4.2. Este enfoque comienza con la definicién del problema y la seleccion
de las teorias que gobiernan el sistema real (E1, E2), seguido por la formulacion de un modelo
matematico que lo describe (E3); posteriormente se aplican métodos numéricos para
transformar este modelo en una representacion computacional (E4, E5) que se utiliza para
realizar simulaciones y predecir el comportamiento del sistema (E6); finalmente, los
resultados del modelo simulado se comparan con el sistema real para validarlo y determinar
sus limitaciones (E7, E8).
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Figura 4.2. Etapas desarrollo de un modelo matematico
Adaptado de (De Armar et al., 2016)

Las interacciones dinamicas entre los diferentes componentes se pueden modelar a
través de un sistema de ecuaciones diferenciales de segundo orden:

M x%(t) + (C+ 2 G) x(t) + Kx(t) = u(t). Ecuacion 4-2

Donde los términos M, C, Ky G son matrices que describen un sistema acoplado y se
definen més adelante en las ecuaciones 4-15, 4-16 y 4-17.

M es una matriz cuadrada que contiene las propiedades de inercia del sistema.
Representa cdmo las distintas masas en el sistema estan distribuidas y acopladas entre si.

C es la matriz que modela la disipacibn de energia del sistema debido al
amortiguamiento viscoso o friccion. Contiene términos que representan los acoplamientos
entre las velocidades de los GDL; el efecto de la viscosidad del aceite se estima referenciado
con los estudios de (Cardinali, 1992; Gustavsson, 2008).

K representa las propiedades elasticas del sistema, modelando cémo las fuerzas
internas dependen de los desplazamientos. Cada elemento de esta matriz puede incluir la
influencia de la rigidez en un GDL sobre otro.

G es la matriz antisimétrica que modela el efecto giroscépico del sistema.
N es la velocidad angular del GGH.
x(t) es un vector columna que describe los desplazamientos en funcién del tiempo.

u(t) es el vector columna de fuerzas dinamicas externas actuantes sobre el sistema.
u,(t) = ng(t) + Fx (1).

El sistema de ecuaciones diferenciales ordinarias de segundo orden presentado
permite describir el comportamiento dinamico de un sistema mecanico sometido a fuerzas
externas; combina los efectos de inercia, amortiguamiento y rigidez para determinar el vector
de desplazamientos generalizados x(t) en funcion del tiempo. Los vectores x(t)y x(t)
indican las aceleraciones de las masas del sistema y sus velocidades.
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4.2.1. Metodologia de desarrollo de un modelo matematico de 5 GDL

En esta seccion se muestra a manera de ilustracion el paso a paso para el desarrollo
de un modelo matematico de hasta 5GDL, sin considerar el efecto giroscopio para modelar
un GGH. El modelo matematico considerando el efecto giroscépico desarrollado en Matlab
utilizado en este estudio para el analisis del GGH se aborda en la seccion 4.2.2.

Las interacciones dinamicas entre los diferentes componentes para el modelo de
5GDL se pueden modelar a partir de excluir el efecto giroscopico de la Ecuacién 4-2, con lo
cual se obtiene la ecuacion diferencial de segundo orden mostrada en:

M x(t) + Cx(t) + Kx(t) = u(t). Ecuacion 4-3

La deduccién del modelo matematico parte del equilibrio dinAmico de fuerzas y
momentos en el sistema (figura 4.3), segun los principios de la mecanica, la suma de fuerzas
internas debe ser igual a la suma de fuerzas externas (Ecuacion 4-4) y de manera similar, la
suma de momentos internos debe igualar la suma de momentos externos (Ecuacion 4-5). A
partir de estas relaciones se obtienen las ecuaciones diferenciales que describen el
movimiento del sistema.

z
1l 4

—>X1

——y———) klxx k2x
ks § ,

Figura 4.3. Representacion del modelo del GGH de la CHAA

Ecuacion 4-4

N M
Z Fine () = Z Foxt (D).
i=1 k=1

Ecuacion 4-5

N M
Z Mine(t) = Z Moy (2).
i=1 k=1
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Ecuaciones de movimiento

Las ecuaciones de movimiento que describen el comportamiento de los cojinetes guia
(CGS, CGI y CGT) se derivan de la segunda ley de Newton, considerando las fuerzas
generadas por la rigidez k, el amortiguamiento c, y las masas inerciales m del sistema.

Cada cojinete se modela como un sistema dinamico, donde las ecuaciones toman la
forma de la Ecuacion 4-3. Estas ecuaciones permiten analizar las respuestas dinamicas del
sistema. A continuacion, se detallan estos analisis.

CGS:
Z

klxx(xl —X- quay) Xy o x
2x 1

. . - — My ¥
Clxx(xl —x—lpy

Figura 4.4. Diagrama de cuerpo libre masa 1

El equilibrio de las fuerzas en la masa 1 se puede representar de la siguiente manera:

my 561 - Clxxx + Clxxxl - Clxxlo(py - klxxx - klxxlo(py + (klxx + ka) X1 Ecuacion 4-6
=0.

CGl:
Z2
Kaex (22 — x + L) X ki x
4x 42
, , - my X
Caxx (%2 — X F Ly 22

Figura 4.5.Diagrama de cuerpo libre masa 2

El equilibrio de las fuerzas en la masa 2 se puede representar de la siguiente
manera:

m; J.C.Z - C3xxjc + C3xx562 + C3xxlz(py - k3xxx + k3xxlz(py + (k3xx + k4x) Xy = 0. ECU&Cién 4-7

CGT:

Z3

kax(x3 - X+ lS@y) X3
ke x3

CSxx(-ﬁB —X+ IS(ﬁy) a3

Figura 4.6. Diagrama de cuerpo libre masa 3
El equilibrio de las fuerzas en la masa 3 se puede representar de la siguiente
manera:

ms 553 - CSxxx + CSxij3 + CSxxl3(py - kaxx + kaxl3(py + (kax + k6x) X3 = 0. Ecuacién 4-8
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Sumatoria de fuerzas en el eje

Teniendo en cuenta las fuerzas actuantes sobre el conjunto generador-eje-turbina,
las fuerzas hidraulicas actuantes sobre el rotor de la turbina y las fuerzas magnéticas

sobre el rotor del generador; se establece la sumatoria de las mismas en equilibrio (figura
4.7).

Crax (% + Ly — %y) €=y — k(x4 Loy — xp)
Fye(t) ——> Ll kox(x + Logpy)
Caxx (X + Lapy — %) *+— iz rZZI_E:E.;: ]:i";‘(x + Loy —x;)
L |1,
Cspx (% — L3y — i) ¢t | 4= ksy,(x — l30y — X3)
Frp(t) =" | = koy(x — Lsoy)

Figura 4.7. Diagrama de cuerpo libre del eje, componente de fuerzas

mx + (Clxx TC3px T+ C5xx) X - Cixx 561 — C3xx 5‘2 — Coxx 563 + Ecuacion 4-9
(Clxx lO' C3xx lZ = Csxx l3) (py + (klxx + k7x+ k3xx+ k5xx+ k9x)

X - klxx X1 - k3xx X2 - kax X3+ (klxx lO+ k7x ll' k3xx lZ' kax

l3- ko ls) @y = uy(t).

Sumatoria de momentos en el eje
De la misma manera, se realiza la sumatoria de momentos generados;

]d@y + (Clxx lO = C3xx l2 = Csxx l3) X - Cixx lO 561 + C3xx l2 XZ + Ecuacion 4-10
Csxx l3 J'53 + (Clxx 102 + C3xx l22 + Csxx l32 ) ¢y + (klxx lO + k7x

L - kaxx by - ksxx U3 - kox 1y) X = kyxx lo X1+ Kaxx Iz x5 +

s U X3 + (Rixx L™ + Kyx ln” + Kax L™ + Koy 1™ + Koy 1

+ kg 12) @y = My (2).

El vector de desplazamiento, velocidades y aceleracion del sistema se puede
representar de la siguiente manera, respectivamente:

X

Py

x(t) =|[*1 Ecuacion 4-11
X2
X3
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Ecuacion 4-12

x(t)

Il
<
K

Ecuacion 4-13

x(t)

Il
s R
[SN

X2
[ X5 |

Siendo %, x;, X,, X3 las aceleraciones en los componentes, ¥(t) la aceleracién del
rotor en la direccion X y ¢, la aceleracion angular respecto del eje de rotacion, dado un
desplazamiento angular respecto al eje y debido a la holgura en los cojinetes.

Nota: El planteamiento de las ecuaciones en el otro eje se realizan de la misma
manera, obtenido como resultado ecuaciones similares con la diferencia que cambia la
variable X por Y respectivamente.

Las fuerzas actuantes estan asociadas al generador Fy,, y a la turbina F,,. (Ecuacion
4-14); ambas por efectos del desbalanceo (mecanico, magnético o hidraulico), las fuerzas en

la turbina pueden incluir el efecto de las variaciones de presion:
Fyxe () + Fix (0)

Fax(©) 1y = Fir (8) Ly .
u(t) = 0 Ecuacion 4-14

0
0

Para un modelo de 5 GDL, la matriz de masa se muestra a través de:

m 0 O 0 0

0 m;y O 0 Ecuacion 4-15

donde m es la masa del conjunto rotor, m; es la masa de la ménsula del CGS, m, es la masa
de la ménsula del CGI, m; es la masa de la estructura suporte (tapa de la turbina) del CGT y
J4 €s el momento de inercia, respecto al eje de rotacion alrededor del cojinete de empuije.

La matriz de amortiguamiento se puede definir entonces como:

[ (C1xx FC3xx * Csxx) (C1xx lo= C3xx 12 - Csxx 13) = Cixx —C3xx _CSch]
(C1xex Lo = Caxx Lo = Csxx 13)  (C1xx lOZ * Canx 122 * Conex 132 ) ~Cixxlo Caxxlp Csxx l3
C= —Cixx —C1xxlo Cixx 0 0 Ecuacién
—C3xx Caxxl2 0 C3xx 0 4-16
—Coxx Csxxls 0 0 Csxx
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La matriz de amortiguamiento representa los efectos de amortiguamiento en un
sistema dindmico bajo ciertos tipos de fuerzas de friccidn y viscosidad, como las que ocurren
en cojinetes o sistemas con lubricacion y se observa en la figura 4.8, que muestra principios
fundamentales de la lubricacion hidrodinamica en cojinetes. El lubricante genera una
distribucion de presion debido al movimiento rotativo del eje, a la carga aplicada y a la posicion
excéntrica del eje dentro del cojinete; la variacién en el espesor de la pelicula lubricante,
desde un valor minimo hasta un valor maximo, produce un perfil de presion cuya intensidad
(integral de la presién en relacion con el area de la zapata) debe igualar la carga aplicada
sobre el cojinete, que es esencial para garantizar el funcionamiento adecuado del sistema;
esta pelicula no solo reduce la friccion, sino que también contribuye al buen funcionamiento
del sistema al absorber vibraciones. La fuerza varia de forma no lineal con la excentricidad
del eje; no obstante, para desplazamientos pequefios, este comportamiento puede
aproximarse a un resorte lineal.

En la izquierda se presenta un cojinete liso, que funciona mediante una pelicula de
lubricante entre las superficies del eje y el cojinete, reduciendo la friccion y evitando el
contacto directo. Este tipo de cojinete es eficiente en aplicaciones con cargas constantes y
velocidades moderadas.

En la derecha se representa un cojinete de zapatas inclinadas, una configuracion que
incorpora una base movil que se adapta automaticamente a las fuerzas dindmicas del
sistema. Este disefio es especialmente Util en sistemas sujetos a cargas variables permitiendo
gue la carga aplicada se distribuya de manera uniforme a través de la pelicula de aceite,
generando un perfil de presién que optimiza la estabilidad y la amortiguacion. (Cardinali, 1992;
Gustavsson, 2008).

. Eccentricity /(‘

/1 Film
F
|
v

pressure

Journal

I1

oil
Tilting Pad

.
Base

Prmax

a) Cojinetes lisos b) cojinete de zapatas inclinadas
Figura 4.8. Presion en la pelicula de aceite en cojinetes

Para el analisis de los cojinetes se tienen en cuenta las siguientes consideraciones,
con el propésito de simplificar el modelo:

e El fluido lubricante es newtoniano y tiene la misma velocidad que la superficie sdélida
con la que esta en contacto (zapata o eje).
e El flujo de lubricante es viscoso y laminar.
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e La presion no varia a lo largo del espesor de la pelicula lubricante.

o El espesor de la pelicula es mucho menor que la longitud de la zapata.

e Las tasas de cambio de velocidad son representativas en relacion con el espesor de
la pelicula de aceite, las tasas en las otras direcciones son insignificantes.

La matriz de rigidez se define de la siguiente manera:

k11 k12 _klxx _k3xx _k5xx
k21 k22 _klxxll _k3xx12 kaxIS
K=|"kixx —kixxls (klxx + ka) 0 0 Ecuacioén 4-17
_k3xx _k3xxlz 0 (k3xx + k4x) 0
_kax kaxl3 0 0 (kax + k6x)

La matriz anterior se puede expresar de forma simplificada:

k(LD k(1,2) k(1,3) k(1,4) k(1,5)
k21) k(22) k(23) k(24) k(25)

K=k(33,1) k(3,2) k(3,3) 0 0 Ecuacion 4-18
k(4,1) k(4,2) 0 k(4,4) 0
k(5,1) k(52) 0 0 k(5,5)
donde:
k(1,1)=(k1xx * k7xt kaxxt Ksxxt kox) k(1,2)=(k1xx Lot kyx L= Kaxx o= Ksxx I3~ kox 1y)
k(1,3)= = kyxx k(1,4)= = k3xx
k(1,5)= — ke, k(2,1)=k(1,2)
ke(2,2)=(kyxlo® +hepx 1y Fhanly +hspls*+hoyly* +kg 15) k(2,3)7- k1xx Lo
k(2,4) =ksyx L k(2,5) =ksx U3
k(3,1)=k(1,3) k(3,2) =k(2,3)
k(3,3) =(kqxx + k2x) k(3,4)=0
k(3,5)=0 k(4,1)=k(1,4)
k(4,2)=k(2,4) k(4,3)=k(3,4)
k(4,4) =(kzxx + kax) k(4,5) =0
k(5,1)=k(1,5) k(5,2) =k(2,5)
k(5,3) =k(3,5) k(5,4) =k(4,5)

k(5,5) =(k5xx + k6x)

Ecuacioén 4-19

4.2.2. Desarrollo del modelo matemético para el andlisis dinamico de los GGHs

El desarrollo del modelo matemético del GGH se organiza en varias fases, desde la
definicion de parametros hasta la simulacion y procesamiento de sefiales. Para el desarrollo
de este modelo, se utilizé como referencia el cédigo previamente desarrollado por Brito Junior
(2017) para la CH de Itaipu. A continuacion, se detallan los pasos principales.
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4.2.2.1.

>
>

Parametros de entrada al modelo
Establecimiento de parametros

Velocidad angular: se calcula a partir de la velocidad nominal.

Propiedades mecénicas del conjunto generador-eje-turbina: el sistema se modela
considerando 25 segmentos de un eje (elementos viga). Cada segmento se modela
con propiedades mecanicas equivalentes al sistema real (obtenidas de los modelos
3D de ANSYS) como: modulo de elasticidad (E,;), médulo de corte (G,), densidad del
material (p), momentos de inercia y demas paradmetros geométricos.

Propiedades de los segmentos de viga

Se establecen las formulaciones para que en la simulacion el script en Matlab calcule

las propiedades mecdanicas de cada segmento del eje. Esto incluye el calculo de:

VVV VY VYV

Area de la seccion transversal (A)
Masa (m)

Momento de inercia polar (/)
Momento de inercia transversal (J;)
Momento de inercia de area (1)

Relacién de diametros (d/D)
Factor de cizallamiento (x)
Constante de flexibilidad (&)

Incorporacién de rigideces del sistema

» Se incluyen los coeficientes de rigidez de las ménsulas y cojinetes, calculados en
ANSYS, asi como la rigidez magnética del generador, la rigidez del laberinto y la
rigidez del cojinete de empuje (ver tabla 5.9).

Factores de ajuste y correccién para las simulaciones
» Se incorporan los coeficientes que permiten ajustar algunas variables como la ri-

gidez de la pelicula de aceite para calibrar el modelo y que las vibraciones simu-
ladas se aproximen a las vibraciones experimentales.

422.2. Formulacion de las matrices del modelo

Matrices del sistema
Para representar las ecuaciones de movimiento del sistema en el espacio de estados,

se definen las siguientes matrices en funciones de las propiedades de los segmentos de viga:

>

VVV VYV

Matriz de rigidez [K]

Matriz de amortiguamiento [C]
Matriz giroscépica [G]

Matriz de inercia de traslacion [My]
Matriz de inercia de rotacion [Mg]
Matriz global de masa [M]

22



e Matrices de entradas y salidas al sistema

Se definen las matrices que describen la relacion entre las fuerzas de entrada y las
posiciones y velocidades de salida del sistema. El sistema estd modelado en el espacio de
estados para describir su dinamica. Estas matrices permiten representar las ecuaciones de
movimiento de un sistema estructural dindmico, considerando amortiguamiento, rigidez y
fuerzas externas.

La matriz de estado describe la dinamica del sistema y relaciona las posiciones,
velocidades, y aceleraciones, y contiene informacion sobre la rigidez, el amortiguamiento y
las interacciones giroscopicas. Esta matriz se define como:

[0 (1] i
[A] = [—[M]_l[K] —[M]™1 . ([C] + w,. [G]) Ecuacion 4-20
donde:
w, €s la frecuencia angular nominal
I] es la matriz identidad
0] es la matriz de ceros o matriz nula
G] es la matriz giroscopica
C] es la matriz de amortiguamiento
K] es la matriz de rigidez
M] es la matriz de masa

YV V V VYV YV V V

Modelo en el espacio de estados

El sistema se crea utilizando la funcion ss de Matlab, que convierte las matrices del
modelo en un sistema dinamico en el espacio de estados.

El modelo en el espacio de estados se define como:
GGHCHAA = SS(A, B,S, D) Ecuacion 4-21

donde:

[B] : matriz de entradas, describe cémo las fuerzas de entrada afectan las posiciones
y velocidades del sistema.

[Cs]: matriz de salidas, describe cédmo las variables de estado (posiciones y
velocidades) se traducen en las salidas del sistema.

[D]: matriz de transmision directa, describe el efecto directo de las entradas en las
salidas, sin pasar por el estado del sistema.

Estas matrices se definen como:

[B] = [[M?‘l] Ecuacion 4-22
[C] = [[(I)] 8 Ecuacion 4-23
0 L,

[D] = 0 Ecuacién 4-24
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42.23. Parametros de simulacién

Se establecen los parametros para la simulacién, incluyendo los tiempos de
simulacion, la frecuencia de muestreo, el vector de tiempo discreto y las sefales de
excitacion, entre otros.

e Sefales de excitacion

Las fuerzas de desbalanceo en el rotor y la turbina se modelan mediante las siguientes
ecuaciones:

» Generador (rotor):

Fy = (mg . 6150,.222-) .sin (wq ) Ecuacion 4-25
» Turbina (rodete):
Fy = (my .GISO, .=22-) x sin (wot + 0) Ecuacién 4-26

donde GISO, es el grado de balanceo del generador, GISO, es el grado de balanceo
del rodete de acuerdo con el estandar ISO 21940-11 (2016), m, es la masa del rotor, m, es

la masa del rodete, w, es la velocidad angular nominal y t el tiempo y @ es el desfase entre
el angulo de fase del desbalanceo del rotor y el desbalanceo del rodete.

e Ruido blanco

Se afiade ruido blanco gaussiano a las sefales de excitacion utilizando la funcion
awgn de Matlab, con un valor especifico de relacion sefial/ruido (SNR) para cada entrada (F,

y Fy).

4.2.2.4. Procesamiento de sefiales y simulacién

e Simulacién con la funcién Isim

La simulacion se realiza utilizando la funcién Isim de Matlab, que simula la respuesta
del sistema en el tiempo dado un conjunto de entradas y condiciones iniciales:

[x] = Isim(GGH¢yaa, F, t, xp). Ecuacion 4-27
donde:
> F son las sefales de entrada (fuerzas de excitacion generada por el generador y la
turbina).

> tes el vector de tiempo.
> x, son las condiciones iniciales del sistema.
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En el siguiente flujograma se muestra el proceso de elaboracién del modelo en Matlab (ver

figura 4.9).
( Inicio )

A 4
Definir pardmetros

de entrada
Parametros Parametros
fijos ajustables

Propiedades ) : - ’
geométricas I;:eolprlne:t?e?:j Simulaciones
3D + Ansys

|ﬁ

Definir dimensiones y propiedades
mecéanicas

v

Formular ecuaciones de estado del
sistema

v

Formulacidn de fuerzas de excitacion

( Experimentacion ) 3

Simulacién usando Isim

Y ¢

Generar resultados tedricos (Graficas y
tablas de datos)

Comparar resultados |

Experimentales vs Tedricos

Formular matrices del sistema

Y

Generar resultados experimentales

Maodificar
Error < 5% NO » parametros
ajustables
sl
FIN

Figura 4.9. Flujograma elaboraciéon modelo en Matlab

4.3. Actividades requeridas para determinar y comparar las frecuencias

Se ejecutaron mediciones en campo bajo diferentes condiciones de operacion para recolectar
informacion de las variables principales: vibraciones absolutas (mediante acelerémetros
piezoeléctricos), vibraciones relativas (usando transductores de proximidad sin contacto) y
presion hidraulica dinamica (mediante transductores de presion tipo diafragma) instalados en
los GGHs. Estos datos fueron utilizados para determinar los parametros del modelo (como
la rigidez de la pelicula de aceite) y para calibrar el modelo.
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Las caracteristicas principales de los sensores se muestran en la tabla 4.2.

Tabla 4.2. Caracteristicas de los sensores

Variable Vibr_aci()n absoluta radial Vibracién relativa Vit.)racién relativa P_re§i6!1

y axial radial axial dinamica
Tipo de sensor Acelerémetro IEPE Proximetro Proximetro Diafragma
Fabricante SENSONICS BALLUFF BALLUFF REOTEMP

BAW M12MI- | BAW M18MI-IAC50B-

Modelo PZS (500 mV/g) ICC35C-S04G S04G TP2
Direccion Radialy Axial Radial Axial N/A
Rango frecuencia 0,4a10kHz 0a1000Hz 0a1000Hz 0a 1000 Hz
Tarjeta adquisicion NI19230 NI 9205 NI 9205 NI 9205
Muestreo 12.8 kS/s 250 kS/s 250 kS/s 250 kS/s

Tipo Muestreo

alta precision y minimiza la variabilidad.

Datos discretizados con resolucion de 16 bits, lo que permite una alta resolucién, una

Equipo adquisicién Compact Rio 9047
Fabricante National Instruments
Procesador 1,6 GHz

En la tabla 4.3, se presenta los puntos en los cuales se midieron vibraciones.

Tabla 4.3. Puntos para monitoreo de vibraciones

Ubicacién Sensores de vibracién y presién Cédigo Siglas
Sensor de desplazamiento CGS Direccién X SDV-3G0400 Pees x
Sensor de desplazamiento CGS Direccion Y SDV-3G0402 Pegs v
Cojinete guia — - =
superior Sensor de Aceleracién CGS Direccién X SDV-3G0404 Aces x
Sensor de Aceleraciéon CGS Direccion Y SDV-3G0405 Acgs y
Sensor de Aceleraciéon CGS Direccion Z SDV-3G0406 Acgs z
Sensor de desplazamiento CGI Direccién X SDV-3G0603 Pear x
Sensor de desplazamiento CGI Direccién Y SDV-3G0601 Pear vy
Cojinete guia - - —
inferior Sensor de desplazamiento CGI Direccion Z SDV-3G0602 Pegr 2
Sensor de Aceleracién CGI Direccién X SDV-3G0604 Acer x
Sensor de Aceleracién CGI Direccién Y SDV-3G0605 Acery
Sensor de desplazamiento CGT Direccién X SDV-3T1001 Peer x
Sensor de desplazamiento CGT Direccién Y SDV-3T71002 Peer v
Cojinete guia | Sensor de Aceleracion CGT Direccion X SDV-3T71003 Acer x
de turbina Sensor de Aceleracién CGT Direccién Y SDV-3T1004 Acery
Sensor de Aceleracién CGT Direccién Z SDV-3T1005 Acer z
Sensor de desplazamiento Tacémetro ZS-3G1002 T
Presién Dinamica de Caracol Baja PIS-2T1603
Caracol Presion Dindamica de Caracol Alta PIS-2T1602
Presion dinamica de Caracol 45°, 120°, 225°, 315° PIS-2T1601
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4.4. Recopilacién de datos

En este estudio se evalud la implementacion de un nuevo sistema de monitoreo en
linea, el Machine Data Management (MDM), disefiado para registrar y analizar sefiales en
tiempo real, asociado al CDAG. Se compara con el método tradicional de medicion,
VIBXPERT II, que se utiliza ampliamente para el analisis peridédico de vibraciones en los
GGHs.

El sistema MDM emplea sensores como acelerometros, proximetros, transductores
de presion y tacOmetros para registrar variables como vibraciones y desplazamientos,
almacenando y procesando los datos en tiempo real y continuo. En contraste, VIBXPERT I
es un equipo portatil que, mediante acelerémetros, realiza mediciones puntuales solo de las
vibraciones absolutas y genera espectros de vibracion que son analizados con el software
OMNITREND.

OMNITREND es la plataforma de software de los sistemas de monitoreo de
vibraciones de la marca PRUFTECHNIK (en este caso el equipo portatil VIBXPERTII).
OMNITREND brinda herramientas de analisis como tendencias de vibracién global, espectros
FFT (Fast Fourier Transform) y otras funciones que ayudan a diagnosticar el estado de la
maaquinaria.

El procedimiento de validacion incluyo pruebas en diferentes condiciones de
operacion de los GGHs, desde estado sin carga hasta maxima carga de 120 MW. El objetivo
de estas pruebas es comprobar la concordancia entre los datos registrados por MDM vy
VIBXPERT ll, para validar que el nuevo sistema proporcione resultados consistentes con los
resultados histéricos.

El CDAG registra las vibraciones absolutas de los cojinetes en términos de aceleraciéon
y velocidad, utilizando los acelerémetros, mientras que el desplazamiento relativo de los ejes
se mide mediante los proximetros. Ademas, permite un monitoreo en tiempo real, lo que
mejora la capacidad de diagnéstico inmediato y continuo de los GGHSs, proporcionando
informacion mas detallada y precisa para la gestion de mantenimiento y la prediccién de fallos.

El procedimiento general de recoleccion de datos tuvo en cuenta los siguientes
aspectos:

1. Validacion operativa de los sensores y sefiales de proceso.
2. Verificacion de la transmision de datos al software MDM del CDAG.
3. Colocar la unidad en las siguientes condiciones operativas:
e Unidad detenida.
e Unidad girando en vacio.
e Unidad girando en vacio excitada
e Unidad generando en las siguientes potencias 30 MW, 40 MW, 50 MW, 60
MW, 70 MW, 80 MW, 90 MW, 100 MW, 110 MW y 120 MW.
Verificacion de la configuracion del sistema MDM.
Colocar el GGH durante 10 minutos por cada potencia establecida.
Permitir la estabilizacion por 5 minutos.
Realizar grabacion con el MDM por 60 segundos en los minutos 6, 8 y 10.
Cambiar a la siguiente potencia y repetir el procedimiento.
Verificar la captura correcta de datos para dar como valida la prueba (sefial de tiempo,
sefial espectral, valores globales).
10. Comparacion entre las mediciones obtenidas del equipo VIBXPERTII en el software
OMNITREND, frente a las mediciones obtenidas con el CDAG en el sistema MDM.

©Cxx~NOoOA
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En la figura 4.10, se presenta un esquema con la ubicacion de los sensores de
vibraciones (proximetros [P], acelerémetros [A]) y tacémetro (T) del GGH de la CHAA. Los
proximetros (P) miden los desplazamientos en el eje y los acelerémetros (A) miden las

vibraciones en el cojinete, en los subindices se indica el cojinete y la direccion en donde esta
instalado cada uno de ellos.

CGS CGl CGT
AGUAS AGUAS AGUAS
ARRIBA ARRIBA ARRIBA

OIS
NI

@\

AGUAS
ABAJO

AGUAS
ABAJO

Figura 4.10. Ubicacién de sensores de monitoreo en linea de vibraciones en los GGHs de la CHAA

Para monitorear las variaciones de presion dinAmica se ubicaron sensores en el
caracol de la turbina, esta disposicion permite obtener datos para analizar el comportamiento

hidraulico y detectar posibles transitorios o irregularidades en el flujo, como se muestra en la
figura 4.11.

® - Presion dindmica

. _ =t Caracol 45°, 120°,
Presiondindmica.., ’ 225°,315°

‘@ Caracol Altay Baja

e~

Figura 4.11. Ubicacién de sensores de monitoreo de presion en el caracol de los GGHs de la CHAA

TS

Durante las mediciones realizadas con el equipo tradicional VIBXPERT II, los
sensores se ubicaron estratégicamente para garantizar la recopilacion de datos comparables
con el sistema de monitoreo en linea MDM. Esta disposicion asegura una comparacion
precisa entre ambos sistemas, permitiendo evaluar su desempefio en condiciones similares.
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En la figura 4.12, se presenta un esquema que detalla la ubicacién del acelerdmetro

CGS

AGUAS
ARRIBA

AGUAS
ABAJO

Cal

AGUAS
ARRIBA

AGUAS
ABAJO

APcer 2

portétil (AP) empleado en dichas mediciones, en este caso no se emplean proximetros. El

acelerémetro portétil (AP) mide las vibraciones en el cojinete en los mismos puntos que el
sistema de monitoreo en linea.

CGT

AGUAS
ARRIBA

APCGT_X

o CGTY

AGUAS
ABAJO

Figura 4.12. Ubicacidn de sensores de monitoreo tradicional de vibraciones en los GGHs de la CHAA

Las caracteristicas de los sensores se muestran en las tablas 4.4, 4.5y 4.6.

Tabla 4.4. Caracteristicas acelerémetro equipo tradicional

Acelerometro VIB 6.142 Equipo VIBXPERT Il
Configuracion Espectro Espectro Vibracién Global
Magnitud Desplazamiento Velocidad Velocidad
Filtro High Pass 120 CPM 120 CPM 120 CPM
Frecuencia (Hz) 24000,00 24000 60000
Ventana Hann Hann
Traslape 60% 60% 60%

Tabla 4.5. Configuracién sensores de proximidad sistema de medicién en linea

Sensores proximidad en linea
Configuracion Espectro Vibracion Global
Magnitud Desplazamiento Desplazamiento
Filtro HP 120 CPM 120 CPM
Frecuencia 24000 24000
Numero de lineas 1600
Ventana Hann
Promedios 3 3
Traslape 60% 60%

La comparacion de los sensores del sistema tradicional y el sistema de monitoreo en
linea para el acelerébmetro se presenta a continuacion en la tabla 4.6. Ambos sistemas

exhiben rangos de linealidad distintos en frecuencias bajas, lo que implica diferencias en la
sensibilidad en esa zona.
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Tabla 4.6. Comparacion de sensores de vibracién monitoreo en linea y tradicional

Especificacion Sensores
Sensor Proximetro en Linea | Acelerémetroenlinea | Acelerdmetro tradicional
Magnitud Desplazamiento Desplazamiento Desplazamiento
Nombre Proximidad Acelerémetro ICP VIB 6.142
Tipo de senal Voltaje AC ICP Linedrive
Sensibilidad 64 mV / mils 500 mV /g (+5%) 9.81pA/g
Lineal 0,1Hza 10 kHz 0,1 Hz a 50 kHz 0,5Hza1kHz

4.5. Procesamiento y andlisis de sefales

Paso 1- lectura de datos: el primer paso fue obtener los datos de las sefiales en funcion
del tiempo, en un archivo de Excel.

Paso 2- analisis en el dominio del tiempo: se procesa mediante el uso de Matlab,
graficando la amplitud frente al tiempo; esta representacion muestra como varia la vibracion
a lo largo del tiempo y permite observar patrones o eventos que ocurren en la sefial, como
picos o0 caidas, es util para examinar comportamientos transitorios y otros fenémenos
temporales.

Paso 3- Transformada Réapida de Fourier (FFT): el siguiente paso en el analisis es
pasar la sefal del dominio del tiempo al dominio de la frecuencia utilizando la FFT.

Paso 4- graficos y andlisis: se gréfica y realiza el analisis de cada una de las sefiales.

Para la captura de datos, tanto en el sistema de monitoreo en linea como en el sistema
tradicional, se pueden emplear diferentes tipos de ventanas, el objetivo principal es utilizar
una misma ventana en ambos sistemas para mejorar la comparabilidad de los datos. Algunos
tipos de ventanas son:

e La ventana rectangular (o uniforme): equivale a no aplicar ventana alguna, sin
embargo, tiene la desventaja de que el error de amplitud en el espectro de frecuencia
puede superar el 35% cuando la frecuencia de la sefial se encuentra en el punto medio
entre dos lineas del espectro, lo cual resulta inaceptable para analisis precisos. Si la
frecuencia de la sefial coincide con una linea del espectro, el error es cero. Destaca
por ofrecer una excelente resolucién en frecuencia, generando picos bien definidos.

¢ Laventana flat top: proporciona una resolucién de amplitud sobresaliente, con errores
minimos incluso cuando no hay coincidencia entre la frecuencia de la sefial y una linea
del espectro, su principal limitacion es una pobre resolucion en frecuencia, lo que
puede provocar que dos picos muy cercanos se agrupen.

e La ventana de Hann (en honor al meteorélogo austriaco Julius Von Hann), muchas
veces citada errbneamente como Hanning: representa un término medio entre las
anteriores, puede presentar errores extremos de aproximadamente 15% y ofrece una
buena resolucién en frecuencia (Mantilla Villalobos et al., 2009).

En este analisis, se utilizé la ventana de Hann debido a las limitaciones operativas de
realizar mdltiples pruebas, impuestas por el ente regulador del mercado energético
colombiano (XM). Para futuras investigaciones, se recomienda inicialmente usar la ventana
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rectangular para identificar las frecuencias presentes en el espectro y luego emplear la
ventana flat top para medir las amplitudes con mayor precision.

Para analizar y validar el nuevo sistema de monitoreo en linea frente al sistema
tradicional de monitoreo de vibraciones, se realiz6 un comparativo del espectro de velocidad;
este andlisis permitié confirmar que los resultados obtenidos concuerdan con los registros
historicos de vibraciones de los GGHs. Es importante sefalar que el sistema de monitoreo en
linea se espera que presente ventajas sobre el monitoreo tradicional, gracias a las
caracteristicas de sus sensores, el procesamiento continuo de datos y la reduccion del error
humano, dado que los sensores estan calibrados y posicionados de forma fija y robusta, no
se busca que los datos sean idénticos, sino evidenciar un comportamiento coherente entre
ambos sistemas.

La relacion entre diferentes frecuencias de vibracién y las posibles asociaciones
fisicas que pueden indicar fallos o problemas en un sistema rotatorio (Vladislavlev, 1979), son
presentados en tabla 4.7.

Tabla 4.7. Asociacion fisica en funcion de la frecuencia de vibraciéon

Frecuencia Asociacion fisica
<7,5Hz Subarmdnicos
7,5Hz Velocidad de rotacion (1X-Desbalanceo, runout)
15 Hz 2X-Desalineacion
22,5Hz 3X-Soltura mecanica
37,5Hz Alabes predistribuidor (5)
60 Hz Frecuencia eléctrica
112,5Hz Alabes rodete (15)
120 Hz Numero de polos (16)
150 Hz Alabes mdviles (20)

Fuente: basado en (Vladislavlev, 1979)

Las frecuencias menores a 7,5 Hz estan asociadas con los subarménicos, que
generalmente corresponden a fendmenos no lineales, cambios en las condiciones del
sistema, ademas de frecuencias vibratorias en ¥ 0 ¥ de frecuencia de rotacion, debido a los
vortices de carga parcial o fallos en componentes que inducen vibraciones a frecuencias mas
bajas que las fundamentales. Como la frecuencia es muy baja (entre 1,5 Hz y 2 Hz), algunos
acelerometros no las detectan en las vibraciones absolutas de los cojinetes.

La frecuencia de 7,5 Hz corresponde a la velocidad de rotacién (1X) del sistema y es
un indicativo comun de desbalanceo y de la calidad del runout. A medida que la frecuencia
aumenta, se pueden observar otras causas de vibracion.

La frecuencia de 15 Hz, que es el doble de la velocidad de rotacién (2X), se asocia
con desalineacion de los componentes rotatorios.

A su vez, la frecuencia de 22,5 Hz, tres veces la velocidad de rotacion (3X), esta
vinculada a problemas de soltura mecanica, como tornillos o piezas flojas.

En cuanto a la frecuencia de 37,5 Hz, se relaciona con los alabes predistribuidores,
componentes que pueden generar vibraciones si hay anomalias en su distribucion o en su
funcionamiento.

Las frecuencias del tercer (22,5 Hz) y del quinto (37,5 Hz) arménicos también pueden
estar asociadas a aspectos no lineales de la rigidez de la pelicula de aceite.
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Por otro lado, la frecuencia de 60 Hz es la frecuencia estandar de corriente alterna en
el caso de Colombia, lo que puede producir vibraciones si hay fluctuaciones en la alimentacion
eléctrica del sistema.

A medida que se sigue aumentando la frecuencia, la de 112,5 Hz se asocia con los
alabes del rodete (frecuencia de pasaje de los alabes) y su vibracién puede ser una sefial de
fallas en estos componentes.

Finalmente, la frecuencia de 120 Hz se relaciona con el nimero de polos del
generador. Las vibraciones en esta frecuencia dependen del producto del campo magnético
por corriente. En el caso de la CHAA, estan presentes en el CGS ya que la ménsula de este
cojinete se acopla en el estéator.

La tabla 4.8 muestra como ejemplo, la comparacion para uno de los cojinetes, los
resultados muestran discrepancias significativas en algunas frecuencias principalmente
bajas, donde estan los errores mas grandes de los transductores. Para las frecuencias altas
los resultados son satisfactorios, evidenciando concordancia en el orden de las magnitudes
medidas y una mayor precision en la resolucion de la sefial con el nuevo sistema de monitoreo
en linea. Para las magnitudes muy bajas de vibraciones (<0,05 mm/s), una diferencia no
significativa en magnitud puede mostrar una diferencia grande en porcentaje. En 60 Hz
adicional a que la magnitud de la vibracion es relativamente pequefia se puede sumar el ruido
eléctrico por las diferencias entre los transductores utilizados.

Tabla 4.8. Comparativo entre VIBXPERT Il y CDAG para las vibraciones RMS absolutas en el
CGS del GGH 2 de CHAA, unidad generando 110 MW

Frecuencia CGS Rad X (mm/s) CGSRad Y (mm/s)
Hz Tradicional | enlinea | Diferencia | Tradicional | enlinea | Diferencia
0,25 0,27 0,11 0,16 0,28 0,05 0,23
1 0,07 0,44 -0,37 0,07 0,16 -0,09
7,5 0,77 0,70 0,07 0,71 0,65 0,06
15 0,13 0,13 0 0,1 0,08 0,02
22,5 0,05 0,08 -0,03 0,08 0,15 -0,07
30 0,01 0,01 0 0,02 0,02 0
37,5 0,03 0,03 0 0,02 0,05 -0,03
45 0,01 0,01 0 0,02 0,02 0
52,5 0,01 0,02 -0,01 0,01 0,01 0
60 0,04 0,02 0,02 0,06 0,03 0,03

En términos generales, el GGH presenta vibraciones bajas. En el caso de los subarmonicos
a 0,25 Hz y 1 Hz, se observé una diferencia significativa entre los dos sensores, esto se
explica porque como se muestra en la tabla 4.6, el sensor tradicional solo es lineal a partir de
60 CPM (1 Hz), lo que afecta los resultados en frecuencias inferiores a este rango. El analisis
comparativo de las variables medidas por ambos sistemas, se presentan en las figuras 4.13
y 4.14.
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VIBXPERT Il y el CDAG

En mediciones previas realizadas en la CHAA a la estructura que aloja los GGHSs, se
validdé que estos subarmonicos estan presentes incluso con los GGHs detenidos, debido a
las caracteristicas de la estructura civil y otros equipos presentes en la central (Analizar,
2020).

Los resultados obtenidos son satisfactorios, ya que las discrepancias encontradas son
pequeiias y no afectan la funcionalidad principal del nuevo sistema. Este tipo de diferencias
es comun en la validacion de sistemas tecnoldgicos mas avanzados, dado que estos buscan
mejorar la precision, sin necesidad de replicar exactamente los resultados de sistemas
anteriores; el enfoque se centra en la coherencia y la mejora continua, lo cual se ha logrado
en este caso.
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4.6. Comparacion de resultados

i. Se compararon los resultados obtenidos de los reportes del fabricante, con los resultados
de elementos finitos de las rigideces para validar la precision del modelo.

ii. Se compararon los resultados obtenidos del modelo, con mediciones reales de vibraciones
en condiciones especificas del GGH como son: giro en vacio, con carga y a baja velocidad.
Se variaron pardmetros como rigidez de la pelicula de aceite de los cojinetes, hasta que el
modelo reprodujo las vibraciones reales medidas, llegando de esa forma al modelo
calibrado y validado.

iii. Se us6 el andlisis mediante Matlab para determinar las frecuencias naturales o modos de
vibracion, permitiendo identificar si en el rango operativo del GGH existen vibraciones que
exciten las frecuencias naturales del sistema.

A partir del modelo matematico se determinaron las frecuencias naturales del sistema,
ademas del comportamiento frente a cambios en las condiciones normales de operacion
(desbalanceo, pérdida del ajuste de torque de la ménsula y cambio de la rigidez del aceite).
Es importante para la gestion del activo conocer estas frecuencias naturales y reacciones,
dado que, si alguna de ellas esta préxima a una frecuencia de operacién, es mas susceptible
gue un cambio en la dinamica vibratoria de los GGHs pueda excitar dicha frecuencia,
aumentando las vibraciones y provocando un dafio.

Para simular la variacion de las vibraciones debido a: (1) desbalanceo, (2) pérdida del
torgue de apriete en los tornillos de un soporte de las ménsulas y (3) cambio en la rigidez de
la pelicula de aceite, se uso la siguiente metodologia, la cual permitié evaluar la influencia de
las condiciones operativas en el comportamiento dinamico del sistema:

o Desbalanceo: en este analisis, se ajusté el grado de balanceo del rotor (Gg)
introduciendo una fuerza desequilibrada en el modelo, segin los parametros de la
norma ISO 21940-11 (2016). Esta norma establece los limites de desbalance
aceptables, considerando el tipo de maquina y su velocidad de operacion. Al aplicar
estas fuerzas, se evalud su impacto en las vibraciones del sistema, lo que es esencial
para entender las respuestas dindmicas y definir estrategias que minimicen problemas
como el aumento de la amplitud de vibracion.

o Pérdida de torque de apriete: se simularon diferentes niveles de torque de apriete en
los tornillos de soporte de las ménsulas para evaluar como afectan la rigidez del
sistema, esta variacion se incorpora al modelo ajustando los coeficientes de rigidez,
considerando que la soltura de los tornillos influye directamente en el coeficiente de
rigidez de las ménsulas.

e Cambio en la rigidez de la pelicula de aceite: se realizaron ajustes en los valores de
rigidez, comparandolos con los obtenidos experimentalmente, estas variaciones se
integran al modelo para analizar su efecto en las vibraciones.

4.2. ldentificacion de frecuencias criticas

Tras completar los analisis pertinentes, el siguiente paso fue elaborar el diagrama de
Campbell. Este diagrama es una herramienta clave en el estudio de vibraciones en sistemas
rotativos, ya que permite identificar las frecuencias criticas, proporcionando una
representacion visual que ayuda a localizar los puntos de interseccion entre las frecuencias
naturales y las de excitacion; facilitando el estudio de las frecuencias naturales del sistema
en relacion con la velocidad operativa.
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5. RESULTADOS

5.1. Andlisis de mediciones experimentales de vibraciones

Para determinar el comportamiento dindmico de los GGHs, se realizaron mediciones
experimentales en diversas condiciones de operacion, estas mediciones se llevaron a cabo a
la velocidad nominal (450 rpm) sin carga, con carga y a baja velocidad (<10% de la velocidad
nominal); tal como se describio en el capitulo anterior.

La medicion a baja velocidad (<10% de la nominal) tuvo como objetivo principal la
determinacion del runout total, es decir, determinar la variacion de la forma del eje durante su
rotacion (runout mecénico), sumando los efectos de la variacibn de las propiedades
electromagnéticas de su superficie (runout eléctrico), cuando las fuerzas de desbalance son
depreciables. Esta informacion es importante para identificar cualquier irregularidad en el eje
gue pueda influir en las mediciones de vibraciones.

Por otro lado, las mediciones a velocidad nominal, con el GGH excitado y con carga,
tienen como fin obtener las vibraciones reales del sistema, las cuales se calculan restando el
runout a las vibraciones medidas, estos datos permiten la calibracién del modelo dindmico.

Las vibraciones relativas y absolutas obtenidas durante las mediciones son utilizadas
para determinar las rigideces de la pelicula lubricante en los cojinetes, variable requerida en
el modelo matemético. Se utilizé6 una frecuencia de muestreo de 1024 Hz, realizando tres
mediciones de 60 segundos por cada condicién operativa monitoreada.

5.1.1. Unidad girando a 450 rpm- 0 MW (sin carga)

En la figura 5.1, se presentan las vibraciones en desplazamiento del eje (vibraciones
relativas), en el dominio del tiempo y dominio de la frecuencia, correspondientes a los
cojinetes guia superior (CGS), inferior (CGI) y turbina (CGT).
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Figura 5.1. Vibraciones relativas del eje (proximetro) en direcciones X e Y del GGH a 450 rpm sin carga
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El CGS muestra vibraciones irregulares con fluctuaciones y picos en ambas
direcciones (X e Y), este comportamiento no sinusoidal podria estar relacionado con
fendmenos como desequilibrios dinamicos, desalineaciones, excentricidad del cojinete o el
runout, lo que genera un patron de vibraciobn complejo, para este caso después del analisis
de las mediciones experimentales se evidencia que corresponde al efecto runout. Por otro
lado, el CGI exhibe un comportamiento casi sinusoidal, con el valor maximo en la frecuencia
de rotacion, lo que sugiere un comportamiento casi lineal de este cojinete. Las vibraciones
del CGT reflejan un comportamiento similar al del CGS y puede estar vinculado a condiciones

de operacion (fendmenos hidraulicos) mostrando un comportamiento irregular y creacién de
armonicos.

En la figura 5.2 se muestran las vibraciones absolutas de los cojinetes en términos de
aceleracion, estas sefales, junto con las vibraciones relativas del eje, se utilizaran para
calcular la rigidez del aceite, se observa que, en frecuencias bajas, el CGT presenta valores
de vibracion significativamente mas bajos en comparacién con los demas cojinetes. Es
importante observar que la vibracién en el CGT, que, a diferencia de los otros dos, es un
cojinete liso, no presenta componente en la frecuencia de rotacion. Eso puede sefialar, entre

otras cosas, una holgura demasiado grande, lo que ocasiona una baja rigidez de la pelicula
de aceite.
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Figura 5.2. Vibraciones absolutas de los cojinetes (acelerémetro) en direcciones X e Y del GGH girando
a 450 rpm sin carga

La figura 5.3, presenta las oOrbitas generadas por el desplazamiento y las vibraciones
en el eje y en los cojinetes, a una velocidad de rotacion de 450 rpm, sin carga y considerando
el efecto del runout. En un comportamiento ideal, las orbitas deberian ser perfectamente
circulares, sin embargo, factores como la anisotropia del X e Y, la influencia de la pelicula de
aceite (cufa hidrodinamica), las tolerancias de fabricacién y montaje y el amortiguamiento,
contribuyen a desviaciones de esta forma ideal, estas variaciones provocan que las Orbitas
se deformen, generando una forma eliptica inclinada.
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Figura 5.3. Orbitas del eje a 450 rpm (incluye el efecto del runout) sin carga

En el caso del CGl, se observa una 6rbita de eje eliptica bien definida, esto indica que
las fuerzas en las direcciones X e Y estan equilibradas, aunque con diferencias moderadas
en la rigidez que son caracteristicas tipicas de la cufia hidrodinamica de la pelicula de aceite;
este comportamiento es cercano al esperado en un cojinete operando de manera adecuada.

Por otro lado, el CGS no muestra una orbita regular, en lugar de ello, presenta una
forma irregular que puede ser consecuencia de runout.

Mientras que en el CGT (cojinete de tipo liso), la érbita también presenta
irregularidades, este aspecto es debido a los arménicos, cuando se usa un filtro pasa baja
similar a como se muestra en la seccion 5.1.4 dejando solo la frecuencia de rotacién se
obtienen orbitas elipticas. El espectro en frecuencia revela varios armonicos en las
vibraciones del eje, lo que explica la forma no regular de la 6rbita, los armdnicos podrian
originarse por una carga lateral en el cojinete, lo que acentla los efectos aleatorios, junto con
fendmenos hidraulicos que excitan ciertas frecuencias. Las vibraciones absolutas no se
encuentran cerca de la frecuencia de rotacion, sino en frecuencias mas altas, este tipo de
comportamiento podria aumentar el desgaste del cojinete y reducir su vida util si no se corrige

adecuadamente.

En general, mientras que el CGI muestra un funcionamiento esperado, las
irregularidades en los comportamientos del CGS y del CGT ameritan una investigacion
detallada, se recomienda analizar las condiciones de montaje, la alineacion de los
componentes y la presencia de fenGmenos como resonancias o cavitacion, estas acciones
permitiran optimizar el desempefio de los cojinetes y reducir el riesgo de fallas en el sistema.

5.1.2. Unidad girando a 450 rpm — 115 MW (Potencia nominal)

Los resultados obtenidos a una velocidad de giro de 450 rpm, bajo carga a potencia
nominal, son similares a los observados en condiciones de vacio o sin carga. Los resultados
son presentados en la figura 5.4 (vibraciones relativas del eje), figura 5.5 (vibraciones
absolutas de los cojinetes) y figura 5.6 (Orbitas de los ejes y de los cojinetes). De nuevo no
se identifican componentes de vibraciéon absoluta cercanos a la frecuencia de rotacion en el

CGT.
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Figura 5.4. Vibraciones relativas del eje (proximetro) en direcciones X e Y del GGH con 115 MW
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Figura 5.6. Orbitas del eje a 115 MW (incluye el efecto del runout)



5.1.3. Unidad girando a 30 rpm

Para determinar qué porcentaje de las vibraciones del GGH son atribuidas a su
comportamiento dinamico y a las imperfecciones de montaje de los ejes (runout mecanico) y
a la calidad electromagnética de las superficies de los ejes (runout eléctrico), se realizaron
mediciones experimentales al 7% de la velocidad nominal, es decir, a 30 rpm. A esta
frecuencia baja, las fuerzas de desbalance representan el 0,44% en comparacién con dichas
fuerzas a la velocidad nominal (Egusquiza Estévez etal.,, 1994), en consecuencia, las
vibraciones creadas por el desbalance son despreciables en comparacién con el runout.

Las figuras 5.7, 5.8 y 5.9, ilustran el comportamiento dinamico del eje respectivamente
en CGS, CGl y CGT, a la velocidad de 30 rpm. Se destaca que el runout del eje en el CGl y
CGT estan principalmente en la frecuencia de rotacién, con un patron sinusoidal, mientras
gue el runout del CGS tiene un comportamiento no sinusoidal.

A partir de la figura 5.7, se observa que en 11,4 segundos (desde 8.4 hasta 19,8 s)
tenemos 7 ciclos en las sefales del CGS, CGl y CGT, es decir, un periodo de 1,6 segundos
o una frecuencia de 0,62 Hz. Los espectros en el CGIl y en el CGT muestran esa frecuencia,
pero en el CGS se observa un comportamiento anormal, el pico esta en 2,2 Hz, casi un tercer
armonico de las sefales.
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Figura 5.7. Vibraciones relativas del eje (proximetro) en direcciones X e Y del GGH girando a 30 rpm,
para determinacion del runout
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Figura 5.8. Vibraciones absolutas de los cojinetes (acelerémetro) en direcciones X e Y del GGH girando
a 30 rpm
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Figura 5.9. Orbitas en el eje en los cojinetes a 30 rpm (runout)

5.1.4. Aplicacién de filtro a las sefiales

Se aplico un filtro pasa bajo a las sefiales de los proximetros con frecuencia de corte 20 Hz;
este tipo de filtro permite que pasen las frecuencias por debajo de la frecuencia de corte,
mientras que atenula las frecuencias mas altas; con este filtro se obtienen Orbitas mas
definidas en la frecuencia de rotacion, lo que permite un andlisis mas claro de la rotacién del
eje. La orbita en el CGS y CGI permanece practicamente igual girando a la velocidad nominal
con cargay sin carga, el CGS esté reflejando el runout del eje; en el caso con carga del CGT
se observa un cambio de la posicion de equilibrio, por eso el efecto de doble orbita; ese
cambio también se ve reflejado en las sefiales en el tiempo, lo cual se puede observar en la
figura 5.10. Se aplicaron filtrado con frecuencia de corte desde 40 Hz para considerar los 5
primeros armoénicos y los resultados no presentaron mayores cambios para el CGlI, sin
embargo, para los CGS y CGT solo se obtuvieron comportamientos aproximados a elipticos
cuando se aplicé un filtro por debajo de 22,5 Hz (tercer armonico).
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Figura 5.10. Orbitas en el eje para las diferentes condiciones monitoreadas del GGH de la CHAA

5.2. Célculo del runout estatico

Durante el montaje de un GGH en una CH, uno de los criterios clave para garantizar
un funcionamiento adecuado es el cumplimiento del limite méximo de runout estatico
mecéanico (bote maximo), que se establece en 3 milésimas de pulgada (3 mil) segin Bureau
of Reclamation Technical Service Center Mechanical Equipment Group, (2016), para el caso
de los GGHs de la CHAA. Este parametro es importante, ya que mide la desviacion maxima
del eje durante su rotacion, reflejando la calidad del montaje y de la alineacion. Un runout
excesivo puede generar mal funcionamiento, vibraciones anémalas y afectar negativamente
el rendimiento y la vida util de los GGHSs, por lo que su control es importante para el

funcionamiento adecuado del sistema.
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Este procedimiento se lleva a cabo siguiendo las directrices establecidas en la norma
IEEE 810 (1987). Actualmente, se encuentra disponible una version actualizada de esta
norma correspondiente al afio 2015.

El procedimiento manual para calcular el runout utiliza comparadores de caratula,
cuyos datos generan una grafica como la que se visualiza en la figura 5.11, la region
sombreada en verde representa que el desplazamiento maximo se encuentra dentro del
rango permitido, cumpliendo con el criterio establecido de < 3 milésimas de pulgada. Sin
embargo, se observa que el valor esta inclinado hacia el primer cuadrante, con una medicion
méaxima de 3 mils en esa direccion; esto indica una ligera asimetria en la distribucién del
runout, que podria verse reflejada en las vibraciones.

ORBITA EN EL ACOPLE EJE TURBINA-EJE GENERADOR
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3,5
1,0 Mils 30 1,3 Mils
6 2,5 ) 4
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Figura 5.11. Resultados del runout estatico durante el montaje de un GGH en 2012.

5.3. Calculo del runout dinamico y analisis de su efecto

Mediante el uso de sensores para medicién en linea, durante la medicion a 30 rpm,
se obtuvo una orbita de runout de 48 microémetros (equivalente a 1,9 milésimas de pulgada);
este valor se ajusta al criterio de alineacién requerido para asegurar un funcionamiento
eficiente y sin anomalias del GGH. En cambio, a la velocidad nominal de 450 rpm, se alcanz6
una Orbita de 115 micrémetros, lo que indica que cerca del 42% de las vibraciones estan
influenciadas por el runout, los resultados se muestran en la figura 5.12. El valor de
vibraciones global esta dentro del rango considerado como bueno para la operaciéon de los
GGHs segun la norma 1ISO 20816-5 (2018), el rango bueno es hasta 180 micrometros de
desplazamiento en el eje del CGl, esta informacion respalda la validez de los datos y asegura
gue el sistema se encuentra dentro de los parametros aceptables para su desempefio en las
distintas condiciones de operacion.
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Figura 5.12. Analisis comparativo de las orbitas 30 rpm y 450 rpm

Al comparar los valores obtenidos del runout dinamico (medido en el CGI) con el
runout estético se observa que el runout dindmico esté fuertemente influenciado por el runout
estatico.

En la figura 5.13, se observa que las sefiales de vibracion del CGS permanecen
practicamente inalteradas entre las condiciones de 30 rpm, 450 rpm en vacioy 115 MW. Esto
sugiere que no hay vibracion significativa en este cojinete, siendo el comportamiento
observado atribuido principalmente al efecto del runout del eje.
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Figura 5.13. Amplitud en el CGS en el eje direccién X, en diversas condiciones operativas, para
evaluar el runout del eje

Por otro lado, la figura 5.14 muestra que la vibracion en el CGl a 450 rpm excitada sin
carga y la vibracién con 115 MW son préacticamente idénticas, sin embargo, cuando el GGH
esta girando a 30 rpm, la vibracién disminuye al 60%, lo que indica que el efecto runout
equivale al 40% de la vibracion.
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Figura 5.14. Amplitud en el CGl en el eje direccion X, en diversas condiciones operativas, para
evaluar el runout del eje

En el caso del CGT, la figura 5.15 revela que tanto el runout como la vibracion a 115
MW son précticamente equivalentes. El analisis de las vibraciones medidas en cada cojinete
muestra que, en muchos casos, el efecto del runout tiene una influencia significativa en las
vibraciones observadas. En particular, en los CGS y CGT, como muestran, respectivamente
las figuras 5.13 y 5.15.
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Figura 5.15. Amplitud en el CGT en el eje direccion X

En las figuras anteriores, se observa que el comportamiento de las vibraciones sigue
un patron estrechamente relacionado con el runout, esta correlacion destaca el efecto directo
y significativo que tiene el runout sobre el comportamiento dinamico del GGH. En este
contexto, la determinacion y comprension del runout son fundamentales para evaluar la salud
estructural del GGH y su monitoreo continuo. Las vibraciones mostradas en las graficas
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coinciden con las caracteristicas de la excentricidad generada por el runout, lo que refuerza
gue cualquier variacion en la geometria o alineacién de los componentes, como el eje o los
cojinetes, afecta considerablemente las vibraciones del sistema; esto subraya la importancia
de monitorear y controlar el runout durante las intervenciones y mantenimientos, ya que
reducirlo y mejorar la alineacion pueden tener un impacto positivo en la disminucion de las
vibraciones, lo que a su vez mejora la eficiencia y prolonga la vida util de la unidad.

El valor del runout méximo no puede ser restado directamente de la amplitud maxima
de las vibraciones, para realizar una comparacion precisa de su efecto, es necesario
determinar tanto la magnitud como la fase del vector de vibraciones en cada caso y luego
proceder a efectuar una resta vectorial entre ambos, esta operacion toma en cuenta tanto la
amplitud como la direccion de las vibraciones, lo que asegura que la correccién aplicada por
runout se haga de manera adecuada.

Para llevar a cabo este andlisis, se grafican tanto el fasor de referencia como la sefial
de desplazamiento en los cojinetes, tal como se muestra en la figura 5.16. El fasor de
referencia muestra un pulso en cada revoluciéon del GGH, lo que ocurre generalmente cuando
el primer polo del generador pasa por el proximetro, esta informacién permite identificar los
momentos exactos en los que se produce el giro de la unidad. En este estudio, el runout
maximo puede sumarse o restarse dependiendo de la excentricidad y la fase de las
vibraciones, las cuales estan relacionadas con el movimiento del eje.
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Figura 5.16. Comparativo de mediciones de las vibraciones y el fasor de referencia

En latabla 5.1, se presentan los tiempos donde el GGH realiza un ciclo para el calculo
del runout; con los tiempos obtenidos e implementando la serie de Fourier discreta se
determinan las amplitudes y fases para el célculo del runout de las vibraciones.
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Tabla 5.1. Tiempos del pulso de referencia (fasor de referencia o keyphasor)

Tiempos[s] | 30rpm-sincarga 450 rpm-sin carga 450 rpm-115 MW
tq 2,55801 8,46447 8,37424
ty 4,15841 8,59768 8,50764
t3 5,75744 8,73069 8,64104
ty 7,35978 8,86428 8,77444
ts 8,96623 8,99748 8,90784
te 10,57010 9,13069 9,04123
t, 12,18870 9,26389 9,17444
tg 13,80370 9,39707 9,30784
ty 15,42500 9,53010 9,44124
t1o 17,04690 9,66350 9,57463

En la tabla 5.2 se presentan los valores calculados del runout para cada cojinete, con
promedio de 3 pmp (micrémetros pico) para el CGS, 25 y 23 uymp para el CGI en las
direcciones X e Y, por ultimo 22 y 15 ymp para el CGT en las direcciones X e Y
respectivamente, a una velocidad de giro de 30 rpm. Estos valores son considerablemente
altos y podrian representar mas del 40% de las amplitudes de las vibraciones, por esta razoén,
es fundamental descontar el efecto del runout en los andlisis dindmicos para obtener una
medicién precisa de la magnitud real de las vibraciones; de manera similar, se obtienen
resultados para 450 rpm tanto sin carga como con una carga de 115 MW, los cuales se
detallan en las tablas 5.2 y 5.4.

Tabla 5.2. Valores estimados para runout (30 rpm)

CGS CGl CGT

Direccion X | DireccionY | Direccion X | DireccionY | Direccion X | DireccionY

item [pmp] | [°] | [pmp] | [°] | [pmp] [ [°] | [pmp] | [°] | [pmp] | [°] | [pmp] | [°]

1 3 -80 3 133| 25 |-58| 23 |-163 21 -45 15 37

2 3 -82 3 134 25 -57 23 -162 21 -45 15 38

3 3 -83 3 134| 25 |-57| 23 |-162 22 -45 16 37

4 3 -76 3 132 25 -56 23 -162 22 -44 16 38

5 3 -88 3 132| 25 |-58| 23 |[-162 22 -46 16 37

6 4 -83 3 127 26 -57 23 -163 22 -45 15 37

7 3 -84 3 132| 25 |-57| 23 |-162 21 -44 15 38

8 3 -76 3 133| 26 |-57| 23 |-162 22 -44 16 37

9 4 -81 3 133| 26 |-57| 23 |-162 22 -45 16 38

10 3 -79 3 131 26 |-57| 23 |-163 22 -45 15 37

Promedio 3 -81 3 132| 25 |-57| 23 |-162 22 -45 15 37
Desviacién

estandar 0,3 [3,7| 0,1 20| 01 |04 0,1 0,4 0,3 0,4 0,3 0,4
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Tabla 5.3. Valores de las vibraciones relativas del eje a velocidad nominal (450 rpm), GGH excitado en
vacio, sin descontar el runout

CGS CGl CGT
Direccion X | DireccionY | Direccion X | DireccionY | Direccion X | DireccionY
item [pmp] |[°] | [pmp] | [°] | [ump] | [°] | [pmp] | [°] | [pmp] | [°] | [pmp] | [°]
1 5 -57 7 -149 61 -160 53 97 23 -54 23 40
2 6 -53 6 -140 61 -158 53 95 24 -55 20 34
3 6 -63 7 -140 61 -160 52 97 25 -63 24 41
4 5 -64 7 -138 61 -158 55 97 26 -65 20 32
5 5 -64 7 -137 59 -157 | 55 97 23 -62 22 30
6 5 -62 7 -146 61 -158 54 96 23 -52 24 39
7 6 -64 7 -141 61 -159 54 97 25 -64 21 36
8 5 -69 7 -144 | 60 -158 55 98 26 -58 22 34
9 6 -65 7 -144 | 61 -160 54 97 25 -54 20 28
10 5 -63 8 -140 60 -159 | 53 98 24 -60 23 41
Promedio 5 -62 7 -142 61 -159 | 54 97 24 -59 22 36
Desviacién
estandar 0,3 43| 0,4 3,8 0,7 0,9 1,0 (0,8| 1,2 4,7 1,6 4,6
Tabla 5.4. Valores de las vibraciones relativas del eje con 115 MW, sin descontar el runout
CGS CGl CGT
Direccion X | DireccionY | Direccion X | Direccion Y | Direccion X | Direccion Y
ltem [bmp]| [°] | [pmp] | [°] |[ump]| [°] |[ump]| [°] |[ump]| [°] |[pmp]| [°]
1| 6 -58 5 -147 59 |-154| 55 |101| 24 | -55 | 20 35
2| 6 -60 6 -148 57 |-154| 53 | 102 | 27 -56 | 20 34
3| 7 -67 6 -155 59 |-155| 55 | 102 | 27 -67 | 21 36
4 6 -61 7 -148 58 |-154| 54 101 25 -64 20 32
5| 6 -63 6 -149 59 |-154| 55 |101| 24 | -63 19 26
6| 7 -63 6 -148 59 |-154| 54 | 102 | 26 -61 | 20 33
7| 7 -64 6 -148 59 |-155| 55 | 102 | 25 -63 | 20 33
8| 6 -60 6 -148 59 |-154| 55 | 103 | 27 -60 | 20 31
9| 6 -59 7 -152 59 |-154| 54 | 101 | 26 -56 19 26
10| 7 -66 6 -162 58 |-154| 55 | 101 | 25 -63 | 20 33
Promedio 7 -62 6 -151 59 |-154| 55 | 102 | 26 -61 | 20 32
Desviacion
estandar 0,3 | 2,9 0,5 4,9 05 (04| 06 (06| 13 |40 0,8 | 34

Para calcular la vibracion relativa del eje neta (X,,: = |Xnt| / 0nt), €S decir, la vibracion

total del eje (X;or = |Xro¢] / B10¢) Menos el runout del eje (X, = |X,o| / 6y,), Se utilizan las
siguientes ecuaciones:

Xt = (Xeor] €08 Bior = 1Xrol €08 8rop) + j(IXeor] S€N 010 — [ Xpol s€N Br0).

Ecuacién 5-1
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1Xnel = v (Xior] €08 Br0r — [Xyol €05 0,00)% + ([Xpor| SN Or0r — [Xro sSen 6,0, )2 ECUACION 5-2

_1 [UXeoel sen Beor — X0l s€N O4¢) Ecuacion 5-3

On = tan .
" (lXtotI Cos gtot - |Xro| Cos etot)

donde j es el operador imaginario.

En la tabla 5.5, se presentan los valores de vibraciones netas, es decir, las vibraciones
restando el efecto runout.

Tabla 5.5. Valores de amplitud de las vibraciones relativas del eje neta, restando el efecto del runout

CGS CGl CGT
Direccién X Direccién Y Direccién X Direccién Y Direccién X Direccion Y
item [pmp] | [°1 |[[pmp]| [°1 | [pmp] | [°] | [wmp] | [°] | [pmp] | [°1 | [pmp] | [°]
Promedio 4 -37 6 -75 67 61 61 62 8 68 5 24

Con los datos obtenidos previamente se dispone de la informacion necesaria para
desarrollar un modelo matemético detallado de los GGHSs, lo que permitira una mejor
comprension y prediccion de su comportamiento dindmico. Es importante sefalar que el
fabricante, en los modelos iniciales de la unidad, no considero el efecto de la flexibilidad de
la pelicula de aceite, un factor relevante que influye directamente en el comportamiento
dinamico. Ademas, no se llevé a cabo un analisis detallado de los soportes de las ménsulas
para calcular con precisién su rigidez, en su lugar, se realizd un andlisis mas generalizado, lo
cual introduce un mayor grado de incertidumbre en las estimaciones de rigidez y otros
paradmetros dinamicos del sistema.

5.4. Célculo de larigidez de la pelicula de aceite

En el Anexo 9.1 se presenta la metodologia de célculo de la rigidez de las ménsulas
mediante el uso de ANSYS, los valores que se emplearon para los célculos de rigidez de la
pelicula de aceite se presentan en la tabla 5.6.

El siguiente analisis presenta los parametros y resultados de las rigideces de la
pelicula de aceite de los cojinetes guia para los GGHs, la tabla 5.6, muestra diversos valores
relacionados con las caracteristicas de los cojinetes, como la rigidez de las ménsulas, las
vibraciones absolutas y relativas de los cojinetes y el eje, la rigidez de la pelicula de aceite
sin considerar y considerando el efecto del runout y los valores de runout en cada cojinete.
Estos datos proporcionan una vision integral del comportamiento dindmico de los GGHs,
siendo la rigidez de la pelicula de aceite un factor que influye en el desempefio de los
cojinetes, la cual puede ser determinada por la Ecuacion 5-4:

o = [kbx ] Ap Ecuacion 5-4
xx — |72 7 b X_
w bs

donde:

k. es larigidez de la ménsula, w es la velocidad angular del eje, m,;, eslamasadela
ménsula, 4, esla vibracion absoluta del cojinete y X, es la vibracion relativa del eje.

48



Tabla 5.6. Caracteristicas de los cojinetes

Variable Siglas | CGS-X | CGS-Y | CGI-X | CGI-Y | CGT-X | CGT-Y | Unidad
ai':g)mensma k,, |9.60E+08 |9,10E+08 | 2,80E+09 | 2,73E+09 | 5,80E+09 |5,80E+09 | N/m
Peso mensula Peso | 33750 | 33750 | 6610 6610 15730 | 15730 ke
(Ansys)

Masaconsideradela | = | 19950 | 11250 | 2203 2203 | 52433 | 52433 | kg
meénsula

Velocidad del eje w 4712 | 47,12 | 47,12 47,12 47,12 47,12 | mis
(2nf)

Vibracion absoluta

cojinete- A, | 1,02E-01 | 1,05E-01 | 7,35E-02 | 8,87E-02 | 1,17E-02 | 9,35E-03 | m/s?

Acelerometro

Vibracion relativa

. . Xp 1,30E-05 | 1,23E-05 | 1,17E-04 | 1,09E-04 | 5,12E-05 | 3,97E-05 m
eje-Proximetro

Rigidez pelicula de Ky, | 4,84E+09 |5,55E+09 | 7,89E+08 | 9,99E+08 | 4,76E+08 | 7,70E+08 | N/m

aceite

Vibracion relativa eje

descontando el Xpx | 7,12E-06 | 1,26E-05 | 1,33E-04 | 1,23E-04 | 1,52E-05 | 9,38E-06 m
runout

Rigidez pelicula de

aceite (sin efecto k. | 6,01E+09 |3,30E+09 | 6,93E+08 | 8,86E+08 | 2,01E+09 | 2,60E+09| N/m
runout)

Larigidez de la pelicula de aceite al considerar el efecto del runout aumenté del orden
de 70% para el caso del CGT, para el CGI disminuyo del orden de 10% y para el CGS
aumento un 45% en la direccidn X y en la direccién Y permanecio igual.

La excentricidad de los ejes ocurre cuando el eje de rotacién de un GGH se desplaza
0 se desalinea respecto al centro de su cuerpo. La rigidez de la pelicula de aceite esta
directamente influenciada por la excentricidad del eje en cada cojinete, como se puede
observar en las figuras 5.17 y 5.18.

Figura 5.17. Esquema excentricidad en el eje

La rigidez de la pelicula de aceite depende de diversos factores, incluyendo la
excentricidad del eje en cada cojinete, otros factores como la viscosidad del aceite, la
temperatura, la velocidad periférica del eje y la holgura en los cojinetes también son
determinantes para la rigidez; es recomendable que, a través del sistema de medicion en
linea, se obtengan y almacenen histéricos de estas variables para alimentar el modelo
matematico y poder determinar el comportamiento dindmico de la unidad en diversas
condiciones operativas. La figura 5.18 muestra como varia la rigidez en cada direccién en
funcién de la excentricidad en la misma direccion de la fuerza, para un caso de estudio en la
CH de ltaipu.
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Figura 5.18. Rigidez de la pelicula de aceite del cojinete guia superior de los GGH de la CH de
Itaipu en funcién de la excentricidad el eje.
Fuente: (Brito Janior, 2017)

5.5. Resultados del modelo matematico desarrollado

El modelo matematico desarrollado en Matlab para el analisis dinamico de los GGHs
considera diversas etapas que permiten simular su comportamiento con la mayor precision
posible. El primer paso en la construccion del modelo fue discretizar cada uno de los
componentes del sistema para trasladar al modelo sus propiedades fisicas, como la masa.
En total se modelaron 25 elementos interconectados, con el objetivo de representar fielmente
las caracteristicas mecanicas de los GGHSs. A partir de los analisis previos y los modelos 3D,
se ingresaron las rigideces de las ménsulas obtenidas mediante el analisis con ANSYS; la
rigidez de la pelicula de aceite de los cojinetes estimada experimentalmente y las propiedades
geométricas de los GGHs para la simulacion en Matlab. En la tabla 5.7, se presentan las
masas obtenidas del MEF y llevadas al modelo.

Tabla 5.7. Masas obtenidas con MEF del GGH

Momento de inercia
Componente Masa (MEF) | Unidad axial Unidad
Rotor 172.533 kg 513.554 kg.m?
Eje superior del generador 10.591 kg 1.356 kg.m?
Eje inferior del generador 9.004 kg 884 kg.m?
Eje Turbina 10.119 kg 898 kg.m?
Rodete 6.030 kg 5.920 kg.m?

En muchos estudios, los modelos matematicos se basan en datos supuestos o
estimados para las simulaciones, sin embargo, este estudio adoptd un enfoque mas riguroso
y preciso, utilizando analisis por elementos finitos y pruebas experimentales para determinar
los factores clave. Estos métodos proporcionan datos mas confiables sobre las propiedades
fisicas y dinamicas del sistema, como las rigideces de las ménsulas, la pelicula de aceite y el
comportamiento vibratorio de los cojinetes, al integrar estos analisis avanzados, el modelo
matematico refleja de manera mas precisa las condiciones reales de operacién, mejorando
la precision y validez de las predicciones del comportamiento dindmico de los GGHs.
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En las tablas 5.8 y 5.9, se muestran los pardmetros iniciales para el modelo.

Tabla 5.8. Parametros utilizados en el modelo

Simbolo Descripcion Valor Unidad
n Velocidad nominal de rotacidn 450 rpm
E, Modulo de elasticidad del eje (Young) 205E9 N/m?
G, Mdédulo de cortante del eje 75,8E9 N/m?
p Densidad del eje 7850 kg/m?®
u Coeficiente de Poisson del material 0,30
Tabla 5.9. Parametros de inercia y rigidez del GGH utilizados en el modelo
Simbolo Descripcion Valor Unidad Fuente
mg Masa del generador (Rotor + ejes) 192.128 | kg Modelo Ansys
me Masa de la turbina (Rodete + eje) 16.149 | kg Modelo Ansys
Jg Momento polar de inercia del generador 515.794 | kg m? Modelo Ansys
Je Momento polar de inercia de la turbina 6.818 | kg m? Modelo Ansys
my Masa del CGS 33.750 | kg Modelo Ansys
m, Masa del CGlI 6.610 | kg Modelo Ansys
ms Masa del CGT 15.730 | kg Modelo Ansys
ko Rigidez mensual CGS eje x 0,96 | GN/m Modelo Ansys
kyy Rigidez mensual CGS ejey 0,92 | GN/m Modelo Ansys
Ky Rigidez mensual CGl eje x 2,80 | GN/m Modelo Ansys
kyy Rigidez mensual CGl eje y 2,70 | GN/m Modelo Ansys
Koy Rigidez mensual CGT eje x 5,80 | GN/m Modelo Ansys
ke, Rigidez mensual CGT ejey 5,80 | GN/m Modelo Ansys
kg Rigidez cojinete de empuje 10,00 | GN/m Experimental
Kox Rigidez pelicula de aceite CGS eje x 6,01 | GN/m Experimental
kiyy Rigidez pelicula de aceite CGS gje 'y 3,30 | GN/m Experimental
Ksox Rigidez pelicula de aceite CGl eje x 0,69 | GN/m Experimental
k3yy Rigidez pelicula de aceite CGl eje y 0,89 | GN/m Experimental
Koox Rigidez pelicula de aceite CGT eje x 2,01 | GN/m Experimental
ksyy Rigidez pelicula de aceite CGT ejey 2,60 | GN/m Experimental
ko, Rigidez magnética del generador eje x -0,26 | GN/m Fabricante
k7, Rigidez magnética del generador ejey -0,26 | GN/m Fabricante
iy, Kiyx Rigidez cruzada CGS 0 | GN/m Simplificacién
k3xy, K3yx Rigidez cruzada CGl 0 | GN/m Simplificacién
ksxy, Ksyx Rigidez cruzada CGT 0 | GN/m Simplificacion
Cox Coeficiente amortiguamiento CGS eje x 0 | GNs/m Simplificacion
Cay Coeficiente amortiguamiento CGS ejey 0 | GNs/m Simplificacién
Cax Coeficiente amortiguamiento CGl eje x 0 | GNs/m Simplificacién
Cay Coeficiente amortiguamiento CGl ejey 0 | GNs/m Simplificacién
Cox Coeficiente amortiguamiento CGT eje x 0 | GNs/m Simplificacion
Coy Coeficiente amortiguamiento CGT ejey 0 | GNs/m Simplificacién
kox Rigidez del laberinto de turbina eje x 0,054 | GN/m Simulacion
koy Rigidez del laberinto de turbina ejey 0,054 | GN/m Simulacion
ksyy Rigidez cruzada pelicula aceite CGT 0,004 | N/m Simulacion
FE, Fuerza axial en el generador 0,020 | GN Simulacion
GISO, Grado de balanceo del rotor 6 Simulacion
GISO, Grado de balanceo del rodete 2 Simulacion
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En la figura 5.19, se presentan las vibraciones del GGH y en la figura 5.20, se muestran las
Orbitas calculadas con el modelo matematico desarrollado, estas orbitas representan el
movimiento dinAmico de los ejes a lo largo de las distintas direcciones. Las simulaciones
permiten observar como se comportan los ejes bajo las condiciones de operacion
consideradas y los resultados obtenidos son Utiles para evaluar la operacion del GGH, asi

como para predecir posibles fallos o desviaciones en su comportamiento dinamico.
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Figura 5.19. Resultado vibraciones relativas del eje en los cojinetes obtenidas por el modelo, originadas
por un desbalanceo de 50KN en el generador
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Figura 5.20. Orbitas representativas en cada uno de los cojinetes guia, originadas por un desbalanceo
de 50KN en el generador

Las vibraciones en la frecuencia 1X del modelo se compararon, en la tabla 5.10, con las
medidas experimentales, obteniendo porcentajes de error inferiores al 5%, evidenciando que
el modelo matematico esta prediciendo de manera adecuada el comportamiento dinamico del
GGH, lo que, valida la efectividad de las simulaciones y la precision del modelo desarrollado,
indicando que el modelo refleja de manera precisa el comportamiento dindmico del GGH.
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La tabla 5.10, visualiza datos experimentales y los valores correspondientes
calculados por el modelo matematico desarrollado en el presente estudio, utilizando los datos
mostrados en la tabla 5.9. Los datos estan organizados en funcion de dos variables
relacionadas con mediciones en los ejes X e Y, expresadas en micrémetros. La tabla permite
observar las diferencias o similitudes entre los valores obtenidos experimentalmente para el
caso de velocidad nominal y sin carga y los estimados por el modelo, proporcionando una
base para evaluar la precision de este.

Tabla 5.10. Datos al comparar las mediciones (pico), el modelo matematico vs mediciones
experimentales con la unidad a velocidad nominal y sin carga

CGS CGlI CGT
Variable - - -
Medido | Modelo | error | Medido | Modelo | error | Medido | Modelo | error
1xeje X 4 4 | ow | 67 69 | 3% | 8 8 | o%
(Mmp)
IxejeY
6 6 0% 61 61 0% 5 5 0%
(pmp)

En la tabla 5.10 se comparan los resultados obtenidos del modelo calibrado, con los
valores experimentales medidos en diferentes condiciones de operacion del GGH, esta
comparacion y los analisis de escenarios de las variables, permiten evidenciar la capacidad
del modelo para reproducir el comportamiento dindmico del sistema con un alto grado de
precision. Se observa una concordancia entre los resultados teoricos y los valores
experimentales, lo que refleja la fiabilidad del modelo para predecir las respuestas dinamicas
de los GGHs en distintas situaciones.

5.5.1. Diagrama de Campbell

El diagrama de Campbell es una herramienta utilizada en el andlisis vibracional de
magquinas rotativas, especialmente para identificar las frecuencias criticas, donde las
frecuencias de excitacion se cruzan con las frecuencias naturales ocasionando fendbmenos
de resonancia, lo que genera un incremento significativo en las amplitudes de vibracién; dicho
fendmeno es especialmente peligroso, ya que puede ocasionar esfuerzos excesivos en
componentes como cojinetes, ejes y soportes, acelerando el desgaste y provocando
deformaciones estructurales e incluso conduciendo a fallos catastroficos si no se
implementan las medidas de proteccion necesarias.

La figura 5.21, presenta el diagrama de Campbell generado mediante el modelo en
Matlab, este analisis revela que las primeras velocidades criticas son en 850 y 855 rpm (para
los modos 1y 2) y 1.130 rpm (para el modo 3). De acuerdo con los valores anteriores la
primera velocidad critica para el GGH se alcanza al 188% de las rpm nominales. Song et al.
(2024) realizaron estudios en un GGH de 1MW y reportaron la primera velocidad critica al
182% de las rpm nominales, valor similar al encontrado en este estudio. En el gréfico, las
frecuencias de los diferentes modos de vibracion se representan como lineas de colores,
mientras que la velocidad de operacion se ilustra mediante una linea punteada ascendente.

Cuando la unidad estéa detenida la frecuencia natural es de 28 Hz. Cuando la unidad
alcanza la velocidad nominal el modo 3 pasa de 28Hz a 24,17 Hz y modo 4 de 28Hz a 33,93
Hz.
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Figura 5.21. Diagrama de Campbell usando modelo Matlab

En eventos transitorios como los rechazos de carga, donde la velocidad de rotacion
puede aumentar subitamente, es importante contar con mecanismos que la regulen
rapidamente para evitar operar por tiempos prolongados en proximidad a una zona de
resonancia. En el caso especifico de la CHAA, se han registrado velocidades de hasta 624
rpm durante los rechazos de carga, donde el sistema actla automaticamente para prevenir
gue los GGHs alcancen la velocidad critica de 850 rpm (para los modos de vibracion 1, 2),
este sistema de proteccién es esencial para evitar que los GGHs operen en zonas de
resonancia. Como se mostrara mas adelante en los diferentes escenarios simulados con el
modelo, las frecuencias naturales pueden bajar significativamente por diferentes motivos
como por ejemplo holguras en los cojinetes demasiado grandes, viscosidad baja del
lubricante, perdida de rigidez de las ménsulas; si alguno de estos eventos ocurre, al mismo
tiempo que la sobrevelocidad puede representar riesgo de dafios para los GGHs.

5.5.1.1. Modos de vibracién

En la figura 5.22 se presentan los primeros seis modos de vibracion para un GGH de
la CHAA obtenidos con el modelo en Matlab. Estas simulaciones permitieron comprender las
dindmicas de vibracion del sistema bajo diferentes condiciones operativas y validan estudios
previos como los realizados por (Brito Junior et al., 2017; Egusquiza Estévez et al., 1994;
Huang et al., 2011; Lai et al., 2012; Yang-han et al., 2022) que enfatizan la importancia de
estos factores en el disefio y mantenimiento de equipos rotativos criticos.
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Figura 5.22. Seis primeros modos de vibracion del GGH de la CHAA

A continuacion, se analizan diversos aspectos relacionados con los parametros de
rigidez y balanceo que afectan las vibraciones, presentando aquellos mas representativos
para evaluar el comportamiento dindmico de los GGHs.

5.5.2. Efecto de la calidad del balanceo del rotor
El "grado de balanceo" se refiere al nivel de equilibrio o desbalanceo de un rodete

(G1S0,) o un rotor (GISO,) . Este se mide segun la cantidad de desbalanceo tolerable sin
comprometer el funcionamiento de la maquina. El desbalanceo ocurre cuando la masa de un

55



rodete o rotor no esta distribuida uniformemente alrededor de su eje de rotacién, lo que
genera vibraciones y puede provocar problemas mecanicos con el tiempo. El balanceo tiene
como objetivo reducir las vibraciones, asegurar el funcionamiento eficiente de la maquina,
minimizar el desgaste y prevenir posibles fallos mecénicos.

La tabla 5.11 muestra los resultados de las simulaciones relacionadas variando el
grado de calidad del balanceo del rotor del generador y del rodete. Se observa que un mejor
grado de balanceo contribuye a una mejora significativa en el comportamiento dindmico. El
rodete es balanceado en banco antes de su montaje, garantizando el mayor grado posible de
balanceo (GI50,), sin embargo, durante la operacion, el desgaste o la distribuciéon no uniforme
del caudal por el rodete puede deteriorar la calidad del balanceo; este deterioro no se puede
mejorar una vez iniciada la operacién, aunque si puede empeorar. La simulacion de esta
pérdida de calidad en el balanceo muestra que su influencia es notable en las vibraciones del
CGT, mientras que tiene un impacto menos significativo en el CGS y el CGl.

Tabla 5.11. Vibracion del eje en funcién del grado de balanceo del rotor y del rodete

Variacion grado de balanceo del rotor

Simulacién GISO, | GISO, | CGSgy | CGSry | CGlpx | CGlgy | CGTpy | CGTgy | Vel Critica
ump pmp pmp | pmp ump ump rpm
1 2 2 1 2 23 20 3 2 850
2 4 2 3 4 46 40 5 3 850
Calibrado 6 2 4 6 69 61 8 5 850
3 8 2 5 8 93 81 10 6 850
4 10 2 7 10 116 101 12 8 850

Variacion grado de balanceo del rodete

Simulacién GISO, | GISO, | CGSpy CGSgy | CGlgy | CGlzy | CGTrx | CGTgy | Vel. Critica
ump pmp pmp | ymp pmp ump rpm
Calibrado 6 2 4 6 69 61 8 5 850
1 6 4 4 6 69 60 8 5 850
2 6 6 4 6 69 60 9 6 850
3 6 8 4 6 69 60 9 6 850
4 6 10 4 6 68 60 10 7 850

5.5.3. Efecto de larigidez de las ménsulas

Para las simulaciones, se redujo un 30% el valor de la rigidez tanto para la ménsula
del CGS como para la del CGI. En cada simulacion posterior, se disminuyd un 30% respecto
a la simulacién anterior, repitiéndose este proceso hasta completar un total de tres
simulaciones. Esto se hizo para mantener la misma proporcién en la reduccion de las
rigideces de ambas ménsulas.

En las simulaciones variando la rigidez de las ménsulas, se observd un aumento
significativo de las vibraciones en el CGl, especialmente cuando la rigidez de la ménsula del
CGS se reduce. Por otro lado, una pérdida de rigidez en la ménsula del CGI provoca un
aumento significativo de las vibraciones en el CGT, como se muestra en la tabla 5.12. La
pérdida de rigidez de la ménsula del CGS también disminuye la velocidad critica de manera
importante, lo que podria resultar en dafios catastréficos si se combina una sobrevelocidad
con la pérdida de rigidez, como el aflojamiento de tornillos de los soportes de la mensual.
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Tabla 5.12. Vibracion del eje en funcién de la variacion de la rigidez de las ménsulas de CGS y CGI

Variacion de larigidez de la ménsula del CGS
CGSpy | CGlzy | CGlay | CGTry | CGTry Vel.
Simulacion | kjx/ksy | CGSpy Critica
GN/m Ump | ymp | pmp | ymp | ymp | pmp rpm
Calibrado |0,96/0,92 4 6 69 61 8 5 850
S11 0,67/0,64 4 7 83 72 7 5 772
S2 1 0,47/0,45 5 8 106 96 7 4 674
S3.1 0,33/0,32 6 10 150 | 152 6 2 582
Variacion de larigidez de la ménsula del CGI
CGSpy | CGlnx | CGlay | CGTry | CGTy Vel.
Simulacion | ki /ksy | CGSgy Critica
GN/m Ump | pmMmp | pMp | UMp | yMp | pmMp rpm
Calibrado | 2,8/2,7 4 6 69 61 8 5 850
S12 1,9/1,8 4 7 68 59 8 6 825
S22 1,3/1,2 4 7 66 57 10 7 792
S3 2 0,9/0,8 4 8 63 55 11 9 756

La figura 5.23 muestra las graficas de vibracion en funcién del tiempo y su respectiva
FFT para uno de los casos simulados presentados en la tabla. Se observa la variacién de las
vibraciones en el CGI al modificar la rigidez de la ménsula del CGS. Se destaca un incremento
significativo en las vibraciones a medida que disminuye la rigidez de la ménsula, lo que resalta
la importancia de mantener condiciones estructurales adecuadas, como los torques de
fijacion, para preservar la rigidez estructural de las ménsulas.
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Figura 5.23. Efectos en el CGI de variacion de la rigidez de la ménsula del CGS del GHH de la CHAA

5.5.4. Efecto de larigidez de la pelicula de aceite

En las simulaciones relacionadas se observa que la variacion de la rigidez de la
pelicula de aceite tiene un impacto diferente segun el cojinete afectado. En el caso del CGS,
su variacion influye principalmente en las vibraciones de este cojinete y en menor medida en
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el CGl. Sin embargo, para el CGl, tiene una fuerte influencia en todos los cojinetes y sobre la
velocidad critica, lo que indica que una pérdida de rigidez en este cojinete, combinada con
una sobrevelocidad, podria generar condiciones criticas para el GGH (tabla 5.13).

Tabla 5.13. Variacion de vibraciones en funcion de la variacion de la rigidez de la pelicula de aceite

Variacion de larigidez de la pelicula de aceite del CGS
k k CGS caGl caGl CGT, CGT, . Criti
Simulacién 1ex/K1yy | CGSpy RY RX RY RX rr | Vel Critica
GN/m UMmp | UMp | yMp | pMp | pMp | Ppmp rpm
Calibrado | 8,84/5,12 4 6 69 61 8 5 850
S$1.3 5,89/3,41 6 9 70 62 8 5 844
$2_3 3,93/2,28 9 14 71 64 8 5 832
S3 3 2,62/1,52 13 21 73 66 7 5 814
Variacion de larigidez de la pelicula de aceite del CGl
k k CGS Cal Cal CGT, CGT, . Criti
Simulacién 3xx/K3yy | CGSpy RY RX RY RX rr | Vel. Critica
GN/m Ump | UMp | yMp | UMp | pMp | Ymp rpm
Calibrado | 0,69/0,89 4 6 69 61 8 5 850
S1.4 0,46/0,59 4 7 97 86 10 7 786
S2. 4 0,31/0,40 5 8 126 119 14 10 732
S3. 4 0,20/0,26 6 10 174 | 164 19 13 680
Variacion de larigidez de la pelicula de aceite del CGT
CGS caGl caGl CGT, CGT, iiti
Simulacién ksyx/ksyy | CGSrx RY RX RY RX rr | Vel. Critica
GN/m HMp | UMp | yMp | pMp | pMp | Ppmp rpm
Calibrado | 2,00/2,60 4 6 69 61 8 5 850
S15 1,34/1,73 4 6 70 61 11 7 848
S25 0,89/1,16 4 6 71 62 16 11 845
S35 0,60/0,77 4 6 73 63 23 15 840

La figura 5.24 muestra la variacion de las vibraciones en el CGl al cambiar la rigidez
del aceite. Se destaca un incremento significativo en las vibraciones a medida que disminuye
la rigidez de la pelicula de aceite.
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6. CONCLUSIONES

El modelo mateméatico desarrollado, integrando mediciones experimentales,
modelado y analisis estructural, permitié evaluar el comportamiento dinamico de los GGHs
de la CHAA. Esta herramienta facilita la prediccion de la respuesta vibracional bajo distintas
condiciones operativas, identificando fendmenos de resonancia y otras variaciones que
podrian comprometer el desempefio del equipo, como desbalanceo, pérdida de apriete en las
ménsulas o cambios en la rigidez del aceite. Gracias a este modelo, se mejora el diagndstico
estructural de los GGHs, contribuyendo a la deteccién temprana de fallas y fortaleciendo la
confiabilidad operativa de la central.

El analisis de las ménsulas y cojinetes evidencié que el torque aplicado a los pernos y una
distribucion desigual de las fuerzas de montaje afectan negativamente la rigidez estructural
del GGH, amplificando sus vibraciones. Estos resultados destacan la necesidad de aplicar
procedimientos de mantenimiento estandarizados que aseguren una distribucién homogénea
de las cargas, optimizando la rigidez y el rendimiento del sistema.

Este estudio constituye un aporte relevante al analisis dinamico de los GGHSs, destacando
entre sus principales hallazgos la influencia del runout en las mediciones de vibracion y la
necesidad de identificarlo para implementar planes efectivos para mejorar el desempefio de
los GGHs.
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7. RECOMENDACIONES Y TRABAJOS FUTUROS

Con base en los hallazgos obtenidos y las limitaciones identificadas en el presente

estudio, se proponen las siguientes recomendaciones y trabajos futuros para mejorar la
gestion de los GGHs en la CHAA.

1.

Estudiar tedrica y experimentalmente la rigidez magnética del generador, por ejemplo,
medir con y sin excitacion y utilizar el modelo para validacion de los resultados
experimentales.

Desarrollar modelos dindmicos para transitorios como rechazos de carga,
embalamiento, calentamiento de los cojinetes, etc, para ampliar el conocimiento sobre
el desempefio del grupo generador.

Desarrollar estudios para mejorar la determinacion de rigidez y el amortiguamiento de
la pelicula de aceite.

Desarrollar estudios de analisis de las interacciones fluido-estructura para incorporar
los efectos del flujo del agua en el rodete y su interaccién con los componentes
mecanicos para identificar posibles fuentes de excitacion adicionales que no fueron
consideradas en el presente estudio.

Desarrollar gemelos digitales.
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9. APENDICE

9.1. Rigidez de las ménsulas

El andlisis estructural para el calculo de la rigidez de las ménsulas se realizé mediante
la metodologia CAE (Computer Aided Engineering), empleando el Método de Elementos
Finitos (MEF) con el software ANSYS, dada las condiciones y repuestas esperadas se empled
el moédulo “Estatic Estructural” del software. El flujo de trabajo fue el mostrado en la figura 9.1.

|: ¢Qué tipo de problema se requiere resolver?
¢Qué respuestas se esperan obtener? j

Contexto y recopilacién de informacion

Generacion de los modelos 3D de los componentes a analizar (Solidwork)
E Simplificacion y optimizacién de los modelos 3D (Spaceclaim)

Definicién del comportamiento de los componentes (rigidos o flexibles) j
E Definicién materiales de los componentes

Definicion sistemas de coordenadas 4—_,

’: Definicidn conexiones, condiciones de borde y cargas

C Tipo de mallado
Calidad de los elementos

Reduccion del tamafio de elementos
Configuracion del analisis
Independencia de resultado respecto a la malla

Monitoreo del avance de la solucion

{ Solicitud de los resultados requeridos

Figura 9.1. Diagrama de flujo del analisis estructural

El problema por resolver es estético, del cual se obtienen las deformaciones de la
estructura en dos direcciones ortogonales entre ellas y con estos valores se calculd la rigidez
en cada direccion respectivamente.

La rigidez en diferentes direcciones del cojinete (ménsulas y segmentos del cojinete)
se obtuvo aplicando una carga en cada direccion respectivamente y relacionando el valor de
deformacién obtenido en la misma direccién de la carga aplicada, utilizando:

Eex Ecuacién 9-1

Ryy =
€xx

donde:

xx representa el eje donde se aplica la fuerza
R es larigidez

F la fuerza aplica

e la deformacion

Se utilizé inicialmente el software SolidWorks, con el que se elaboraron los modelos
3D con total detalle, de acuerdo con los planos suministrados por el fabricante (Andritz Hydro
Inepar, 2014, 2016). Posterior al desarrollo de los modelos 3D a detalle, se realizo la limpieza
y optimizacion de estos mediante el software SpaceClaim (eliminacion de geometrias
innecesarias, correccion de errores en geometrias, unificacion de componentes, preparacion
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para la malla, verificacién de dimensiones y escalas) con lo que se garantiza que el analisis
sea mas efectivo y fiable.

Con el objetivo de determinar la deformacion o el desplazamiento de los solidos, se considera
gue estos tienen un comportamiento flexible y se define su material, las conexiones entre los
diferentes componentes y las condiciones de contorno. Las cargas aplicadas se asignaron de
manera que se asemejen lo méas posible a la realidad, utilizando las herramientas disponibles
en el software.

Para calcular la rigidez de las ménsulas, primero se evalla la rigidez de los soportes de
manera independiente, posteriormente, los resultados obtenidos se incorporan al andlisis de
la ménsula completa, lo que facilita el procesamiento y reduce la carga computacional del
software.

9.2. Rigidez de los soportes de las ménsulas

9.2.1. Rigidez de los soportes de la ménsula CGS

La ménsula superior se fija mediante dos pernos por cada soporte (8 soportes en
total), ajustados a una pretension definida y un pin guia, como se muestra en la figura 9.2.

PARAFUSO DE NIVELAMENTO
TORNILLO DE NIVELACION

Pin guia

¢ }/ = ;45\\"\ roy '
v NL—
A
E37 4
S VISTA 1 ICA

Figura 9.2. Fijaciobn ménsula CGS
Fuente: (Andritz Hydro Inepar, 2014)

Pernos de ajuste

9.2.2. Modelo con pernos para los soportes de las ménsula del CGS

Con el fin de simplificar el modelo, para obtener un mejor rendimiento y precision, se
simula la fijacién de un soporte con la configuracion mostrada en la figura 9.3, se aplican
cargas en dos direcciones ortogonales entre ellas, se obtiene el desplazamiento en cada
direccidn y con este se calcula la rigidez de la fijacion, esta rigidez se emplea posteriormente
para el célculo de la rigidez equivalente de un soporte simplificado empleando una conexion
tipo “Bushing, que permita una simulacién con mejor rendimiento y precisién cuando se halle
la rigidez radial de la ménsula.
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Se crearon los modelos 3D de las zonas de los soportes en contacto y el pin guia,
empleando el software Spaceclaim, como se muestra en la figura 9.3 y se asigha el material
“Structural Steel”, cuyas propiedades de este se muestran en la tabla 9.1.

Se configuran tres tipos de conexiones entre componentes, se emplea “Frictional”,
para la conexidn entre placas y se asigna un valor de 0.7 al coeficiente de friccion entre estas,
este valor fue tomado de (Serway & Jewett, 2004). Para el contacto entre el pin guia y las
placas se emplea la conexién “Fricctionless”, conexion sin friccidon entre componentes ya que
este Unicamente impide el desplazamiento radial y no la rotacion con respecto a él.
Finalmente, “Beam”, para simular los pernos que unen las placas.

La placa inferior se fija en la cara inferior para evitar desplazamiento de esta, para
simular su adherencia y anclajes al hormigdn se aplica la condicion “Fixed support”, el pin
guia se condiciona a no tener desplazamientos radiales ni tangenciales, Unicamente podra
tener desplazamientos axiales.

Figura 9.3. Fijacion ménsula CGS en el modelo 3D

Tabla 9.1. Propiedades mecénicas para material acero estructural de placas y tornillos

Propiedad Valor Unidad
Densidad 7850 kg/m3
Médulo de Young 200.000 MPa
Relacién de Poisson 0,3

Modulo Bulk 166.670 MPa
Modulo a cortante 76.923 MPa
Coeficiente isotrépico de expansion térmica 1.2e-5 1/°C
Limite ultimo de compresién 0 MPa
Limite elastico de compresion 250 MPa

Propiedad Tornillos

Grado 10.9

Diametro Nominal 36 mm
Area tension 817 mm2
Diametro medio 33,402 mm
Didmetro interior 31,093 mm
Coeficiente friccién 0,1

Paso derosca 4 mm
Esfuerzo maximo permitido 830 MPa
Pretensién max perm 678.110 N
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Se aplica una pretension de 678,11 kN (295 kgf-m) a los pernos, equivalente al torque
maximo permitido segun las propiedades mecanicas de los mismos, en la configuracion de
"Analysis settings", se establecen dos pasos: en el primer paso se aplica la pretension de los
pernos y en el segundo paso se aplica la carga sobre las placas, manteniendo la pretension
aplicada en los pernos.

A continuacion, se realizan dos analisis para calcular la rigidez en cada direccién
ortogonal entre si, aplicando una fuerza de 1000 kN, como se muestra en la figura 9.4.

Force
Time: 2.5

Force: 1.e+006 N

orce: 1.e+006 N Components: 1.6 4006,0,0. N

Components: 0,0;1.e+006 N

0.00 150.00 300.00 (mm)

0.00 150.00 300.00 (mm)
]

Analisis 1-Carga en direccion X Analisis 2 - Carga en direccion Y
Figura 9.4. Cargas aplicadas soporte ménsula CGS

Se realiza un mallado por defecto y se corre la simulacion, validando que esta
converge, se configura nuevamente el mallado para obtener un mejor resultado, se realizan
varias simulaciones con diferentes tamafios de elementos y numero de nodos, hasta obtener
la convergencia de mallado en 16910 nodos; los resultados de la convergencia de mallado
se muestran en la tabla 9.2. Las rigideces son diferentes por la configuracion del soporte de
la ménsula la cual geométricamente no es semejante en ambas direcciones.

Tabla 9.2. Resultados de analisis de convergencia soportes ménsula CGS.

Numero nodos | Malla |Calidad| DespY RigidezY | Desp X | Rigidez X
[mm] [mm] [N/mm] [mm] | [N/mm]
3368 36 0,77 0,368 2.717.391 | 0,396 |2.525.253
4084 30 0,86 0,323 3.095.975 | 0,357 [2.801.120
5900 24 0,91 0,388 2.577.320 | 0,234 [4.273.504
6346 21 0,94 0,336 2.976.190 | 0,221 |4.524.887
12100 18 0,88 0,28 3.571.429 | 0,271 |3.690.037
16910 15 0,94 0,339 2.949.853 | 0,212 |4.716.981
33243 12 0,94 0,334 2.994.012 0,21 |4.761.905
68002 9 0,96 0,31 3.225.806 | 0,202 |4.950.495

Una vez alcanzada la convergencia del mallado, se realizan simulaciones para
diferentes torques de pretension de los pernos con el objetivo de analizar la variacion del
desplazamiento en funcién de dicha pretension, se evallan cuatro niveles de pretension: la
maéaxima (E1), la aplicada por el equipo de mantenimiento de la CHAA (E2), la recomendada
por el fabricante (E3) y la mitad de la recomendada por el fabricante (E4). Los resultados
mostraron que la rigidez en la direccién Y experimenta una disminucién de hasta un 90% con
la reduccion de la pretension, mientras que en la direccién X la rigidez disminuye hasta un
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64%, esta diferencia se debe a la geometria del soporte, los resultados detallados se
presentan en la tabla 9.3, donde "Rigidez X" y "Rigidez Y" corresponden a las rigideces
equivalentes de los soportes de la ménsula superior para los distintos torques aplicados. Cabe
destacar que en los informes del fabricante no se incluye el céalculo de la rigidez de los
soportes de las ménsulas, sino que se reporta directamente la rigidez de las ménsulas
completas.

Tabla 9.3. Rigidez en soportes ménsula CGS a diferentes torques aplicados a los pernos

. Torque Pretension Calidad | RigidezY Rigidez X Des.plaza- Des.plaza-
Escenario | [kgf- [kN] Nodos | Malla malla [kN/mm] [kN/mm] miento miento
m] Y [mm] X[mm]
El 295 678 16910 | 15 0,94 3.089 5.385 0,34 0,21
E2 90 207 16910 | 15 0,94 368 2.598 2,73 0,41
E3 80 184 16910 | 15 0,94 346 2.514 2,90 0,43
E4 40 92 16910 | 15 0,94 289 2.239 3,47 0,47

En la figura 9.5 se muestran los resultados de desplazamiento en los ejes X e Y.

Directional Deformation
Type: Directional Deformation(Z Axis)
Unit: mm

Global Coordinate System

Directional Deformation
Type: Directional Deformation(X Axis)

Time: 2

Time: 23 s
25/11/20245:12 p. m. 25/11/2024 5:13 p. m.

0.41173 Max

-0.26606 Min 0.070136 Min

000 100.00 100.00

50.00

200.00 (mm) 000 20000 (mm)

150,00 50.00 150,00

Analisis 1-Carga en direccion X Analisis 2 - Carga en direccion Y
Figura 9.5. Resultados soporte ménsula superior con torque E2

9.2.3. Modelo simplificado de las fijaciones de la ménsula del CGS

Del modelo en la seccion anterior se obtuvo la rigidez en dos direcciones ortogonales
entre si, para una carga aplicada en cada direccion respectivamente, teniendo en cuenta la
friccién entre placas, la interaccién del pin guia y el torque aplicado a los pernos. La rigidez
obtenida del modelo anterior se empleara para obtener una rigidez equivalente para una placa
de iguales dimensiones empleando la herramienta “Bushing”, con esta simplificacion no se
requerira modelar y parametrizar los pernos y su respectiva pretension, pin guia ni placa
inferior en el modelo general de las ménsulas, lo cual facilitara el célculo de la rigidez de la
ménsula sin perder precision en los resultados.

Se crea el modelo 3D de las zonas de los soportes sin el pin guia y sin las
perforaciones para los pernos, se configura la conexién “Bushing Body-Ground” inicialmente
con los valores de rigidez obtenidos del anclaje con pernos y se realizan los analisis
conservando todos los parametros y configuraciones anteriores.

Con los resultados de desplazamiento obtenidos se calcula la rigidez para ambas
direcciones y con el resultado de rigidez de la simulacién con pernos se calcula un factor de
correccion en la rigidez, se emplea este factor de correccién para calcular nuevamente la
rigidez en ambas direcciones y se corre la simulacion con estos nuevos valores; el objetivo
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es obtener valores de desplazamiento iguales a los de la simulacion con pernos, los valores
de rigidez equivalentes obtenidos se emplearan para hallar la rigidez radial de la ménsula.
Los resultados de las deformaciones se muestran en la tabla 9.4.

Tabla 9.4. Resultados simulacién modelo con perno vs modelo simplificado del soporte ménsula CGS.

Con Simplificado | Error | Con Pernos | Simplificado | Error
Pernos

. Torque Pretension Des.plaza- Des'plaza- Des'plaza- Des.plaza-
Escenario | [kgf- [kN] miento miento Delta miento miento Delta

m] X [mm] X [mm] Y [mm] Y [mm]
El 295 678 0,21 0,21 0,9% 0,34 0,34 0,3%
E2 90 207 0,41 0,41 0,2% 2,73 2,73 0,0%
E3 80 184 0,43 0,42 0,5% 2,90 2,90 0,0%
E4 40 92 0,47 0,46 0,2% 3,47 3,47 0,0%

9.2.4. Rigidez de los soportes de la ménsula CGl

La ménsula inferior se fija mediante dos pernos ajustados a una pretension definida y
un pin guia, por cada soporte (8 soportes en total), como se muestra en la figura 9.6.

Figura 9.6. Fijacién de ménsula CGI

2 Nol
~rs* Pin guia
'

Se sigue el mismo procedimiento empleado para el caso de los soportes de la ménsula
inferior descripto en la seccion anterior. Las propiedades mecanicas de las placas y el perno
se muestran en la tabla 9.5.

Tabla 9.5. Propiedades mecénicas placas y tornillos fijacion ménsula CGlI.

Propiedad Valor Unidad
Densidad 7850 kg/m?
Médulo de Young 200 GPa
Relacion de Poisson 0,3

Modulo Bulk 166.670 MPa
Modulo a cortante 76.923 MPa
Coeficiente isotrépico de expansién térmica 1,2e-5 1/°C
Limite ultimo de compresion 0 MPa
Limite elastico de compresion 250 MPa
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Propiedad Tornillos

Grado 10.9

Didmetro Nominal mm
Areatension 561 mm?
Diametro medio 27,742 mm
Didmetro interior 25,706 mm
Coeficiente friccion 0,1

Paso derosca 3,5 mm
Esfuerzo maximo permitido 830 MPa
Pretensién maxima permitida 465.630 N

Los resultados de rigidez equivalente en funcién del valor de pretension se muestran
en la tabla 9.6. En la tabla 9.7 se muestra la comparacién entre el modelo con pernos y el
modelo simplificado tipo bushing.

Tabla 9.6. Rigidez soportes ménsula CGl a diferentes torques aplicados a los pernos.

| Torque | Pretensién Calidad Rigidez | Rigidez Des-plaza- Des_plaza-
Escenario [kef-m] [kN] Nodos | Malla malla X Y miento miento
[KN/mm] | [KN/mm)] X [mm] Y [mm]
El 169 465 30353 | 15 0,96 2.132 356 0,47 2,81
E2 76 209 30353 | 15 0,96 1.151 118 0,87 8,44
E3 50 137 30353 | 15 0,96 718 98 1,39 10,22
E4 25 69 30353 | 15 0,96 476 84 2,10 11,89
Tabla 9.7. Rigidez soportes ménsula CGIl modelo perno vs modelo simplificado.
Con . s . cee
Simplificado | Error | ConPernos | Simplificado | Error
Pernos
| Torque | Pretensién Des.plaza- Des‘plaza- Des'plaza- Des'plaza-
Escenario [kef-m] [kN] miento miento Delta miento miento Delta
X[mm] X [mm] Y [mm] Y [mm]
El 169 465 0,47 0,47 0,0% 2,81 2,81 0,0%
E2 76 209 0,87 0,87 0,0% 8,44 8,44 0,0%
E3 50 137 1,39 1,39 0,0% 10,22 10,22 0,0%
E4 25 69 2,1 2,1 0,0% 11,89 11,89 0,0%

9.3. Rigidez de los conjuntos ménsulas-cojinetes

9.3.1. Rigidez del conjunto ménsula CGS

De los analisis anteriores se obtuvo la rigidez equivalente a emplear en los soportes
para la simulacion del conjunto cojinete-ménsula, de ahora en adelante llamado ménsula, se
realiza la simplificacion y optimizacion del modelo 3D de la ménsula empleando el software
“Spaceclaim”. En “ANSYS Workbench” se crea el analisis estructural, se importa el sélido
creado y se abre este en “ANSYS Mechanical”, para hallar el desplazamiento o deformacion
maxima de los solidos, se configura el comportamiento de rigidez de estos como flexible, se
asigna el material “Structural Steel”; las propiedades de este se muestran en la tabla 9.1.
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Se configuran las conexiones del sélido, para esto se emplea la conexién “Body-
Ground Bushing” para fijar los soportes, se crea una conexioén para cada soporte. Existen
topes sobre los soportes que restringen el movimiento en direccion de los brazos, estos se
simulan mediante la condicion “Compresién only support”, se aplica una carga de 1000 kN en
direccién X e Y por simulacion respectivamente empleando la condicién “Bearing load”. La
carga axial de 2.1E6 N (210 ton) aplicada en el cojinete de empuje, corresponde al peso
propio de la parte giratoria del GGH y el efecto del empuje hidraulico de la turbina, las fuerzas
producidas por la pelicula de aceite no se consideran en el analisis estatico. Se aplica la
condicién “Frictionless” entre el eje y el cojinete, como se muestra en las figuras 9.7 y 9.8.

[ Frictionless - SYS-5\Solid To .COI_GUIA_SUP_MSP (C
[ Frictionless - SYS-5\Solid To .COJI_GUIA_SUP_MSP

Terget Bady View ~8Ox

e,

o 100000 2000.00 (ren) ’/I\
N . z

x 00 600.00 D)\
—
50000 150000 .

Figura 9.7. Conexion frictionless entre eje y cojinete

[ Frictionless Support
. Frictionless Support 9
B Force: 1.e+006 N

[B] Frictionless Support 10
E Remote Displacement
. Frictionless Support 11
[G] Standard Earth Gravity: 9806.6 mm/s*
[H] Force 2: 1.8+ 006

b )’
0.00 1500.00 3000.00 {mm)
I I ]

750.00 2250.00

Figura 9.8. Condiciones de borde y aplicacion de cargas en la ménsula superior
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El analisis revela que las deformaciones se concentran principalmente en las zonas
externas e intermedias, como lo indica la escala de colores, donde el rojo representa las
regiones de mayor desplazamiento y el azul las zonas de menor deformacion, a pesar de la
aplicacion de una carga considerable, la deformacion maxima registrada es relativamente
baja, lo cual sugiere una alta rigidez estructural.

Utilizando la Ecuacién 9-1 y la deformacién obtenida (figura 9.9) al aplicar una carga
1 GN, se obtiene una rigidez de 0,96 GN/m en la direccién X'y 0,92 GN/m en la direccién Y,
el fabricante en sus calculos reporta una rigidez de 0,76 GN/m para ambas direcciones.
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Figura 9.9. Resultados de deformacion en la ménsula CGS

9.3.2. Conjunto ménsula CGl

Siguiendo un procedimiento similar al utilizado para el conjunto ménsula CGS, es
posible determinar la rigidez del conjunto ménsula CGI, en la figura 9.10 se ilustran las
condiciones de borde y restricciones, destacando la principal diferencia con el analisis de la
ménsula CGS, en este caso, la ménsula CGI no soporta carga axial.

Static Structural
Time: 1.5
8/12/2024 5:30 p. m.

[ Bearing Load: T.e+006 N
[BJ Frictianless Suppart

[8 compression Only Suppart
[B) Compression Only Support 2
[B) Compression Only Support 3
[B) compression Only Suppart 4
[B] Compression Only Support 5

1000.00 ()

250,00 730.00

Figura 9.10. Condiciones de borde y restricciones ménsula CGI
Utilizando la Ecuacion 9-1 y la deformacion obtenida (figura 9.11) al aplicar una carga

1 GN se obtiene una rigidez de 2,80 GN/m en la direccion X y una rigidez de 2,73 GN/m en
la direccién Y, el fabricante en sus céalculos reporta una rigidez de 1,37 GN/m.
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B/12/2004 600 p. m.
0.36626 Max

-0.049574 Min

Simulacién 1, fuerza aplicada en X Simulacionl, fuerza aplicada en Y
Figura 9.11. Resultados del conjunto cojinete mas ménsula inferior

9.3.3. Rigidez en lamensual CGT

Usando un procedimiento similar a los empleados para las ménsulas de CGS y CGl,
se determina la rigidez de la tapa (ménsula) del CGT, en la figura 9.12 se muestran las
restricciones y condiciones de borde, en este caso por ser andlisis estatico los esfuerzos de

los alabes directrices no fueron considerados, se realiza fijacion de la tapa usando “Fixed
Support”.

A Static Structural s Static Structural
Fixed Support Bearing Load
Time: 1.5 Time: 1.5
1012/2024 1059 8. .

[l Besring Load: 1.6 +006N

1 Fixed Support Components: 1.¢+006:0.0. N

000 500.00 1000.00 (mm)
00 500.00 100000 (mm)
[ ] 25000 750.00
200 75000

Figura 9.12. Condiciones de borde y cargas aplicadas en el CGT
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En la figura 9.13 se muestra el mallado de la tapa del CGT
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Figura 9.13. Mallado soporte CGT
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En el analisis del CGT, se estudia el comportamiento del componente bajo condiciones
de carga, la primera simulacién muestra que la deformacién en la direcciébn X se concentra
en la parte interna y externa de la estructura, con una distribucién similar a la de la ménsula
superior, posteriormente, en la direccién Y, se observan resultados coherentes, con regiones
criticas nuevamente localizadas en areas internas y externas del cojinete.

Utilizando la Ecuacién 9-1, y la deformacién obtenida (figura 9.14) al aplicar una carga
1 GN se obtiene una rigidez de 5,80 GN/m en la direccion X e Y.
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Figura 9.14. Rigidez en la direcciéon X e Y del CGT
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