AL

POLITECHICA B LTOLAL

ciB

ESCUELA SUPERIOR
POLITECMICA DEL LITORAL

DEPARTAMENTO DE INGENIERIA MECANICA

ANALISIS DE UN PLAN DE MANTENIMIENTO PREVENTIVO DE MAQUINARIA
ROTATORIA INDUSTRIAL USANDO EL ANALISIS DE VIBRACIONES

 TESIS DE GRADO

presentada por

GUILLERMO URQUIZO CALDERON

previo a la obtencidon del titulo de

INGENIERO MECANICO

Guayaquil-Ecuador
1582



AGRADECIMIENTO

A los ingenieros

EDUARDO ORCES y GIULIO RICCI,
por la co?abpracién brindada
para la realizacion de este

trabajo.



DEDICATORIA

A mis Padres

A mis Hermanos




ING. EDUARDO CRCES PAREJA
Director de Tesis




DECLARACION EXPRESA

"La responsabilidad por los hechos, ideas y doctrinas ex-
puestos en esta Tesis, me correspondenexclusivamente; vy,
el patrimonio intelectual de la misma, a la ESCUELA SUPE-

RIOR POLITECNICA DEL LITORAL".

(Reglamento de Exdmenes y Titulos Profesionales de la

ESPOL).

GUILLERMO URQUIZO CALDERON




RESUMEN

Existen algunas filosofias con las que podemos afrontar las activi-
dades de mantencidon de equipos rotatorios en una industria, una de
ellas y quizas la mejor es el mantenimiento predictivo usando el

Andlisis de Vibraciones.

Desarrollaremos a lo largo de este trabajo los principios en que
se basa este tipo de mantenimiento, el tipo de instrumentacidn

asociada, las ventajas que represento su uso en diversos casos de
estudio en industrias locales y como parte de un programa de man-

tenimiento preventivo.
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CAPITULO N 1

1.1. GENERALIDADES

Las actividades de mantencidn o mantenimiento de equipos e insta-
laciones industriales es una labor ineludible en todo proceso in-

dustrial moderno.

En la prdctica, las actividades de mantenimiento son desarrolla -
das de acuerdo a las caracteristicas propias de cada planta, no
hay dos plantas iguales y sus diferencias motivardn modificacio-
nes en la estructura organizatjva bdsica de la mantencidn de una
planta a otra, diferencias como: tipo de operaciéﬁ, continuidad
de operacidn, situacidon geogrifica, tamano de la planta, alcance
del Departamento de Mantenimiento de la planta, grado deadiestra-

miento y confabilidad de la fuerza de trabajo, etc.

Cualguiera que sea la metodologia empleada, &sta debe estar orien-

tada a Ta consecucién de tres objetivos bdsicos (1):

a) Disminuir al maximo posible los tiempos de paralizacidn en la

produccion.

b) Aumentar la vida Gtil de los equipos



¢y Disminuir los costos de produccion.

E1 buen éxito de las actividades de mantencién que conlleve bene-
ficios a los objetivos antes planteados depende,en gran medida, de
cudn adecuado sea el métodoso lacombinacidon de métodos,que se elija
para la mantencidn, del grado de atencidn que se preste a estas
actividades y de la importancia que le otorguemos en veriffcar los
resquados que la mantencidn aporte en pro de los objetivos antes

mencionados.

En definitiva, si analizamos los objetivos planteados a toda acti-
vida de mantencidn, concluiremos que todos ellos en realidad con-
vergen a un logro comln, que es minimizar hasta donde sea posible

los costos del producto elaborado o del servicio que se presta.

Para visualizar mejor cémo la mantencidn puede colaborar en dismi-
nuir el costo de un producto elaborado, ponemos en consideracidn
la siguiente ecuacidn que nos representa el costo unitario de un

producto cualquiera:

o 8
C=5 (Ec.1.1)
donde: C = Costo unitario del producto
G = Gastos totales de la produccidn
P = Namero de unidades producidas

Como podemos deducir fdcilmente, el costo unitario del producto dis-



a)

b)

a)

minuirad,

disminuyendo los gastos de produccion, y

aumentando la produccidn para los mismos gastos.

Ahora, cdomo la mantencion colabora en este sentido:

Reduciendo los gastos que origina la mantencidn misma, recu-
rriendo a una mantencidn mas eficiente, mejorando los métodos
de trabajo, alargando la vida dtil de los equipos, reduciendo
las paralizaciones imprevistas de éstos, conservando 10S ajus-
tes y tolerancias de los equipos productores, reduciendo 1los

accidentes.

Las actividades de mantencidn,al lograr umamayor disponibili -
dad de los equipos disminuyendo las para1i2aciones no programa-
das de éstos, permitirda una mayor produccion con 10S mismos
gastos generales de ‘produccidn,da una mayor confiabilidad pafa
el cumplimiento de entregas comprometidas, mejora la moral y
buena actitud al trabajo de personas que trabajan en base a
premios o bonificaciones de produccidn y por medio de ajustes

oportunos, reduce el ndmero de rechazos por control de calidad.

E1 costo de 1a mantencidn es variable de una industria a otra,
pero como una referencia pongo a consideracidn algunos valores
determinados estadisticamente por la industria de E.E.U.U. (1),

que considera que el costo de mantencidn equivale de un 4% a



un 7% del valor total de las ventas de su produccidn, que la

mano de obra destinada a la mantencidn se estima entre un 25%
a un 40% de la fuerza de trabajo tota] de la industria y que
los costos de la mantencidon equivale de un 7% al 15% del caoi-

tal invertido.

Con estos valores a la vista, podemos darnos una idea de la
relevancia que la actividad de mantencidn debe tener en las

actividades industriales.

1.2 RESENA HISTORICA DEL DESARROLLO DEL MANTENIMIENTO DE MAQUINARIA IN-

DUSTRIAL.

En su origenes, la maquinaria rotativa no requeria de muchas consi-
deraciones en cuanto a su mantenimiento, debido principalmente a su

baja velocidad de rotacion.

Las actividades de mantencidn en este tipo de maquinaria eran confiz-
das, principalmente a los mismos operarios o a gentede experiencia

en esas maquinas.

Con el desarrollo de maquinaria rotativa de alta velocidad, la in -
dustria tuvo que desarrollar métodos adecuados de mantencidn, desde
Ja mantencidon periddica hasta 1legar a métodos de mantencidn téc -
nicos o predictivos, uno de 1os cuales es el Andalisis de Vibracio-

nes, técnica de la cual trataremos en este trabajo.

A través de los afios ha habido muchos y muy variados métodos de



mantenimiento de maguinaria, analizaremos 1os que por sus caracte-
risticas y resultados pueden ser considerados como los mds popula-

1izados.

Método de Mantencién Correctiva.-

£1 mantenimiento correctivo no es otra cosa que la correccidn o
reparacion de las averfas o dafios que sufre una maquinaria, luego
que se han producido, algunas veces,con consecuencias catastrofi -

cas.

No hay, por 1o tanto, en este tipo de mantenimiento una programa -
cidn previa a la accidn y sus resultados son deficientes en cuanto
a lograr 1os objetivos basicos de la mantencidn mencionados ante -

riormente (seccidn 1.1)

Este es el método de mantencidon mds antiguo y por desgracia tal
vez mds utilizado en nuestro pais, sobre todo en industrias peque-
las donde la importancia de la programacion y los avances técnicos

no han 1legado a concientizar todavia a sus directivos.
Sus caracteristicas principales pueden resumirse en:

Ventajas (Si es que se puede hablar de Ventajas):
- No requiere programacidn previa

- No requiere ninguna organizacidon técnica que la respalde

Desventajas:

- La disponibilidad de lTos equipos es incierta



- Lleva a paralizaciones en extremo costosas y tal vez prolongadas.

- A falta de una programacidn, no se aprovechan al maximo de todos
los recursos de mantencidn disponibles.
- Las acciones de mantencidn son hechas de urgencia, bajo presion,

1o'que disminuye su confiabilidad.

En resumen, es un método de mantencidn facil de instaurar, pero
de resultados deficientes en cuanto a costos y efectividad, y es

por lo tanto, no recomendable para cualquier industria moderna.

Método de Mantencidn Periddica.-

Este método es un paso adelante con respecto al método de manten -

cidn correctiva.

Es un método de mantencidn, cuya programacidon es hecha en términos
de plazos fijos, ya sea medido por perfodos de servicio, nimero
de piezas producidas, cantidad de combustible consumido u otro ti-

po de energia consumida, etc.

Su aplicacion es necesaria cuando se necesita un poco mds deconfia-
bilidad en las operaciones de una planta,que la que proporciona el

mantenimiento correctivo.

Sus caracteristicas principales pueden reunirse en:

Ventajas:

- Mejora la disponibilidad de Tos equipos con respecto del manteni-

miento correctivo, pero de todas maneras, hay un alto porcentaje




de paralizacion imprevistas.

- Permite un aprovechamiento mds eficiente de los recursos de man-
tencidon al haber un poco de programacion de actividades.

- Disminuye 1os riesgos de accidentes.

Desventajas:

- Hay de todos modos un alto porcentaje de paralizaciénes imprevis-
tas.

- Al parar una midquina y desarmarla, y si ésta se encuentra en bue-
nas condiciones, no es seguro que al volverla a armar,las piezas
queden con los ajustes y tolerancias debidos, y en condiciones
de funcionamiento dptimas.

- Es completamente inecondmico desarmar una mdquina, por ejemplo
un motor eléctrico,para chequear si sus cojinetes estan en bue -
nas condiciones, o cambiarlos antes de que éstos den muestras de
deterioro puesto que ésto lleva consigo un derroche de repuestos,

mano de obra y otros recursos.

En resumen, es un método de mantenimiento costoso, también muy popu-
lar en nuestro medio que solo se justificaria en plantas cuyas con-
diciones de operacidn 1o permitan (por ejemplo: plantas que funcio-
nan 8 horas, 5 dias a la semana), puesto que un paro imprevisto en

este tipo de plantas no es tan critico.

Método de Prevencién Progresivo.-

Es un método de mantencidn bastante similar al periddico, con la va-



riante de que aqui, los cambios periddicos de piezas se van incre-

mentando progresivamente de acuerdo a una estimacidon de la vida
Gtil de los componentes del equipo o coincidiendo con paros forzo-

sos para otras actividades (1)(2).

Es progresivo puesto que el nlimero de partes que se va intercambian-
do va aumentando, hasta 1legar a un reacondicionamiento total de

la maquinaria desde donde comienza un nuevo ciclo.
Sus caracteristicas principales pueden resumirse en:

Ventajas:

- Mejora la disponibilidad y confiabilidad de los equipos con res-
pecto a los dos tipos de mantenimiento planteados anteriormente.

- Aprovecha mejor los recursos humanos de mantenimiento al necesi-
tar para su programacion y desarrollo de personal técnicc capa -
citado.

- Disminuye casi a cero 1os riesgos de accidentes.

Desventajas:
- Es un tipo de mantenimiento muy costoso.
- Hay un derroche de recursos materiales por la utilizacidon incom-

pleta de repuestos y materiales.

Es en resumen, un método de mantenimiento muy. costoso y su aplica-
cion sdlo es justificable cuando la seguridad de las personas esté

en juego, tales como transporte aerondutico, ascensores, etc.




Método de Mantencidn Preventiva.-

Muchos autores denominan Mantenimiento Preventivo a una manera de
obrar, o a una manera de enfocar las cosas y no a una técnica en

particular (2)(3).

Es un tipo de mantenimiento moderno y su fundamento es poseer un
control tal sobre los equipos e instalaciones industriaies, que
permitan "prevenir" toda clase de dificultades, antes de que éstas
se produzcan, todo esto ejecutado de una manera tal, que los cos-
tos resultantes de la aplicacion de este méfodo sean recompensados

por 1los resultados de la produccidén del mismo.

Para ponerenmarcha un programa de Mantenimiento Prventivo, se ne-
cesita contar con un grupo de profesionales idoneos en la materia,
capacitados para llevar adelante la programacion, administracion
y control de ella. Quizd sea ésta la mayor dificultad para que

no sea éste un método muy difundido en nuestro pais.

Su implantacidn resulta costosa respecto de los demds métodos de
mantenimiento antes mencionadosy y por ello sdlo se lo recomienda

para industrias altamente mecanizadas y de produccidn masiva.

Algunos autores concuerdan que las actividades basicas del mateni-

miento preventivo son:

a) Lubricacion

b) Inspecciones
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c) Ajustes y Regulaciones Periddicas

d) Reacondicionamientos

Donde las Inspeccion es la actividad mds importante del plan de

mantenimiento preventivo.
Sus Ventajas y Desventajas son las siguientes:

Ventajas:
Tiende a obtener mejores disponibilidades de Tos equipos, alarga la
vida Gtil de éstos, reduce los costos de operacidn y mantencion de

éstos por un mayor aprovechamiento de los recursos de mantencidn.

Desventajas:

Aunque en menor grado,las mismas que en el Mantenimiento Periddico.

En resumen, este método de mantenimiento, aunque su nombre indique
que es preventivo, por 1o general, su uso se basa mayormente en
actividades periddicas como son las de inspecciones, ajustes y regu-
laciones periddicas, donde para llevarlas a cabo es necesario la

paralizacion del equipo.

Este tipo de mantenimiento, tal como estd enfocado arriba, solo se
justifica para mantenimiento de tuberias, estructuras, cimentacio-
nes, recubrimientos, piezas sometidas a esfuerzo, etc.; pero no pa-
ra maquinaria rotatoria de operacidn continua, donde el tiempo
muerto debido a las inspecciones y lo inecondmico de éstas incide

poderosamente en los costos de produccidon o donde por caracteristi-
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cas propias del equipo o del proceso no se puede detener la produc-

cion.

Método de Mantencion Predictiva.-

Es en realidad un método de mantencidn preventiva cuyo uso esta
confiado generalmente a mantenimiento preventivo de maquinaria ro-
tatoria y alternativa o reciprocante, que dicho sea de paso, cons-

tituye el corazon de muchas industrias.

A pesar de ser un método de mantenimiento preventivo, lo he ubica-
do en una categoria aparte para recalcar su eficacia en el mante-
nimiento de estos equipos en comparacion con el mantenimiento pre-

ventivo tratado anteriormente, como lo demostramos a continuacion.

Desafortunadamente,muchos sistemas de Mantenimiento Preventivo en
uso hoy en dia se basan principalmente en tiempos de operacidn,
en otras palabras, las acciones de mantenimiento son tomadas luego

de algunas horas de operacidn.

Sin embargo, generalmente hay una pobre correlacion entre la con-
dicidon actual de una maquinaria y el tiempo de operacidn. Esto
trae como consecuencia dafios prematuros e imprevistos, o por el
contrario, acciones caras de mantenimiento en maquinaria que no lo
necesitan. A mds de eso, el Mantenimiento puede inducir problemas
gue no ocurririan si es que no se hubiera 1levado a cabo ninguna

accidn de mantenimiento.




Esto no implica que accicnes periddicas de Mantenimiento (por ejem-

plo: revision de soldaduras en tuberias de alta presion) son inco-
rrectas. Pero, desarmar una maguinaria para inspeccionar el estado
de sus cojinetes no es,precisamente,la mejor manera de determinar

la condicidn de una maquinaria.

Ahora, si bien es cierto, que hay pardmetros con los Cua]es podemos
"monitorizar" o comprobar continuamente la condicion de una maqui-

naria como son: Temperatura del aceite de los cojinetes, tempera-

tura del refrigerante de los cojinetes, presidn de aceite, grado

de contaminacidén del mismo, etc. Todos estos parametros pueden ser

considerados en un sistema completo de mantencidn predictivo, pe-
ro hay un pardmetro que &1 sdlo es presentativo de muchos aspectos

de la condicidn actual de una maquinaria, el nivel de vibracidn.

Desde hace relativamente pocos afios la ap]icacién_de técnicas de
medida y andlisis de vibraciones, formando la base del método de
Mantencidn Predictiva para la determinacion de la condicidn de una
maquinaria, ha ganado gran aceptacidon en paises mas desarrollados

que el nuestro.

Este programa de Mantenimiento Predictivo se basa en el simple hecho
de que todas las maquinas vibran, no importa lo bien construidas y
ensambladas que estén, y ellas vibran porque seria demasiado caro

construir una midquina completamente libre de vibracion.

E1 lado positivo de ésto es que los problemas mecdnicos de las md-
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nas pueden ser descubiertos por las vibraciones que éstos producen
en mayor o menor grado, puesto que cada causa de vibracidn tiene

sus propiascaracteristicas.

Se ha determinado en la prdctica industrial moderna que existe una
buena correlacidn entre las vibraciones caracteristicas de las ma-
quinas y su condicidn relativa de funcionamiento, y de que en més
del 90% de los casos observados, la falla de la mdguina es prece -
dida por un incremento de su nivel normal de vibracjﬁn (4). Se
puede determinar la buena condicidn actual de una madquina por medi-
das de su nivel de vibracidon. Esta técnica es muy difundida en las

plantas industriales modernas.

IMPORTANCIA DE LECTURA DE VIBRACIONES EN EL MANTENIMIENTO DE MAQUI-

NAS.

En las plantas industriales de hoy en dia, la principal preocupa-
cidn de sus directivos es la de encontrar métodos para incrementar
su produccidn y reducir el nlmero de horas hombre por unidad de

producto manufacturado (Seccidn 1.1).

Para tratar de conseguir esta meta se debe minimizar el tiempo de
paro de maquinaria, lo cual produce pérdida de produccidn y por 1o

tanto, tiene un efectc drastico en las utilidades de la empresa.

Como una parte de un programa total de Mantenimiento Preventive o
Predictivo, el andlisis de vibraciones es una técnica que ofrece una

herramienta poderosa para identificar y evaluar fallas potenciales




de maguinarias en sus cstados iniciales. Con este conocimiento,

las correcciones de las fallas potenciales pueden ser planifica-
das para coincidir con paros regularesso cuando la produccidn 1o

permita.

En afios recientes se ha convertido en prdctica aceptada la continua
monitorizacidn de procesos de plantas que asi lo merezcan por medic
de instalaciones electrdnicas permanentes acopladas a sistemas de

alarma.

La monitorizacidn continua de las lecturas de vibracidn, comc una
técnica efectiva en el control de 1a condicidon de una maquinaria,
es requerida por companias aseguradoras como la LLoyd's Register

of Shipping (6).

Si bien es cierto que la medicidn de vibraciones es un elemento
valioso y sumamente eficaz para diagnosticar la condicidn de una
maquinaria, si es que nos enfrentamos con el hecho de escoger
cudl es la mejor manera de usar estas medidas en las operaciones

de una fabrica veremos que esto depende de miltiples factores co-

mo (5):

Las operaciones especificas de cada planta

El tipo de maguinas

E1 ndmero de maquina-,

E1 producto fabricado

Las normas de la firme en cuanto a produccidn y mantenimiento



Las técnicas de medicidon de las vibraciones y los procedimientos a
tomarse deben ajustarse a las condiciones especificas de operacidn

de cada planta en particular.

En el caso de empresas que llevan a cabo algln programa de medicidn
de vibraciones, el usc de las técnicas de medicidn de vibraciones

y su andlisis,en un programa de Mantenimiento Predictivo,no quiere
decir que se acabe con una serije compleja y a veces confusa de ins-
trumentos de medicidn de vibracines; al contrario, el ajuste de
procedimientos y técnicas se hace para simplificar las taréas y mi-
nimizar los costos de las mediciones de vibraciones. Por 1o gene-
ral, unos pocos instrumentos bdsicos, técnicas y procedimientos

serviran para la mayoria de los casos.

En el Apéndice # 1 se indica una lista tipica de instrumentos vy
precios de equipos para sensar y analizar vibraciones en una in -

dustria.

Hay muchos sectores de nuestra industria donde pueden usarse efec-

tivamente las mediciones de vibracines, entre otras:

1. E1 Mantenimiento Preventivo de la maquinaria de fabrica,para
aumentar la duracidn de servicio de la misma y reducir los paros

no programados.

2. Inspeccidn a la fecha de recibo de la maquinaria nueva, para te-
ner la seguridad de que estd en optimascondiciones de funciona-

miento.
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Control de la calidad de Ta produccién,para cerciorarse de gue
el producto que sale proveerd un funcionamiento confiable.

Verificaciones de servicio del producto,para tener la seguridad

de que funciona propiamente en la fdbrica del cliente.

Localizacion de dificultades,en las maquinas donde se sospeche

existan problemas mecanicos.

Verificacidon de la calidad de las rehabilitaciones y reparacio-

nes de las maquinas.

. Ayudar en la seleccidn de ubicacidn dentro de la fébrica de ma-

quinas criticas, afectadas por fuentes externas de vibracidn.

Ayudar a las secciones de Investigacion e Ingenieria de una Plan-
ta a verificar trabajos tedricos y detectar problemas de vibracidn

en nuevos disenos.

Respaldar la venta de un producto mediante la demostracidn de

un funcionamiento mé&s suave de &ste con respecto a otros.



CAPITULO Ne 2

VIBRACION EN MAQUINARIA ROTATIVA

2.1 NOCIONES GENERALES DE VIBRACION

2.1.1 Teoria de Vibraciones (7)(8)(9)(10).

Una vibracidon es un movimiento periddico, es decir, un movi-
miento que se repite con todas sus caracteristicas despies
de un tiempo T,1lamado periodo de vibracidn. Una grdfica
del desplazamiento x contra el tiempo, puede resultar en una
curva sumamente complicada. Como un ejemplo, la Fig. 2.1
muestra la curva del movimiento observada en el pedestal de

las chumaceras de una turbina de vapor (7).
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FIG. 2.1.- Funcidn Peridédica
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E1 tipo mds sencillo de movimiento periddico es el movimien-

to arménico, en &1 la relacidn x y t puede expresarse por:

X = XO sen{wt) {2.1)

E1 grafico de este movimiento versus el tiempo se muestra

en la Fig. 2.2.

E1 valor midximo del desplazamiento es X, 1lamado amplitud

de vibracion.

pesplazamienlo X

Fig. 2.2 Funcidén Armdnica

E1 periodo T generalmente se mide en segundos y Su reciproco
f = % es la frecuencia de la vibracidn medida en ciclos ds

segundo Hertz (en honor del investigador alemdn).

En la ecuacidn (2.1) aparece el simbolo w conocido como fre-
cuencia angular y medido en radianes por segundo. Las rela-

ciones entre w, f y T son las siguientes. En la Ec. (2.1)




y la Fig. (2;2) puede verse claramente que un ciclo completo
de la vibracitn tiene lugar cuando wt ha pasado a través de
360° o sea 27 radianes . Entonces cuando wt = 27 . el inter-

valo de tiempo t serd igual al periodo T o sea:

T= ~ seg. fd )

y puesto que f es el reciproco de T

TR
f = 5 —ciclos por seg. {2:3)

En las mdquinas rotativas, la frecuencia suele expresarse

A

en vibraciones por minuto, designadas por v.p.m. = 30 —

En un movimiento arménico en el cual el desplazamiento esté
dado por x = X, sen(wt), la velocidad se encuentra obtenien-

do la derivada del desplazamiento con respecto al tiempo

d .
H% = X = Xgwcos{wt) {2.4)

De tal manera que la velocidad también resulta armdnica con
un valor mdximo igual a Xgo al pasar por su posicion de equi-

Tibrio.

La aceleracion serd:

2x

qer = % = - Xou? sen(ut) (2.5)

(=



También arménica y con un valor maximo de w?Xy, alcanzado en
Tos extremos del ciclo, cuando el cuerpo cambia de sentido

de movimiento.

Consideremos dos vibraciones dadas por las éxpresiones

X, = asen(wt) y X, = bsen(wt + ¢), que se muestran en la Fig.
(2.3), graficadas contra wt como abcisa. Debido a la presen-
cia de la magnitud ¢, las dos vibraciones no 1ogfarén su des-
plazamiento mdximo en el mismo instante, ya que una de ellas
estard ¢/w seg detrds de la otra. La magnitudd¢ se conoce
como el dangulo de fasey0 diferencia de fase entre las dos vi-

braciones.

Prpm——

Fig.2.3.- Dos Movimientos Arménicos incluyendo el
Angulo de Fase ¢
Puede verse que los dos movimientos tienen la misma frecuen-
cia w y como consecuencia, igual frecuencia f. E1 dngulo de

fase so6lo tiene sentido tratdndose de dos movimientos con la

misma frecuencia, puesto que si las frecuencias son distin-



tas el dngulo de fase cambiaria constantemente.

Representacidn Vectorial de las Vibraciones.- E1 Movimiento
de una particula en vibracidn puede representarse convenien-
temente por medio de un vector rotativo. Sea el vector a ,
Fig. (2-4), girando con velocidad angular uniforme w , en
sentido contrario a las manecillas del reloj. Cuando el
tiempo se mide desde la posicidn horizontal del vector como
punto de partida, la proyeccidn horizontal del vector puede

escribirse como:
acos(wt)

y la proyeccion vertical como:
asen(wt)

Cualquiera de las dos proyecciones puede tomarse como repre-
sentativa de un movimiento periddico. Consideraremos la

proyeccidn horizontal

g T B
- ~
= W ~
// __________
'
‘ 0 \
! wt : \t:0
| 5
‘ /
\\ /
. // <
\'-._‘_‘_ L ’/

Fig. 2.4 Vibracidn Armdnica representada por la
Proyeccidn Horizontal de un Vector Rotativo.
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Esta representacion vectoria]rha dado origen al nombre de
frecuencia angular para w. La magnitudw representara la velo-
cidad angular del vector medida en radianes por segundo, ¥y
la frecuencia f, en este caso, se medird en revoluciones por

segundo. AsT, podrd verse inmediatamente que:
w=27nf

y la velocidad de movimiento x = acoswt sera:

x = - awsen(wt)

La cual podra representarse por la proyeccidn horizontal de
un vector de Tongitud aw, girando con la misma velocidad
angular w que el vector del desplazamiento, pero situada

siempre 90° delante de este vector.

La aceleracidn serd -aw’cos(wt) y estard representada por la
protecciodn horizon£a1 de un vector de longitud aw? girando
con la misma velocidad angular w y 180° adelante con respec-
to a la posicidn del vector de desplazamiento, o bien 90°

del vector velocidad. Fig. (2.5)

E1 método vectorial de visualizar movimientos periddicos re-
sulta sumamente conveniente cuando sumemos varios movimien-
tos, asi, si un punto estd simultanedmente sujeto a dos mo-
vimientos con la misma frecuencia, pero que difieren en el

dngulo de fase ¢, sean acos(wt) y bcos{wt -4), la suma de és-



Fig. 2.5.- E1 Desplazamiento, la Velocidad y la
Aceleracion son Vectores Perpendiculares
tas dos expresiones por métodos trigonométricos resultaria
tedioso. Sin embargo, los dos vectores pueden ser facilmen-
te dibujados; y el movimiento total quedard representado por
la suma geométrica de los dos vectores, como se muestra en

la Fig. (2.6)

Fig.2.6.- Dos Vibraciones se suman, sumando sus vectores
geométricamente.

La resultante también gira en el sentido contrario a las ma-

necillas del reloj con velocidad angular uniforme w y la pro-



yeccion horizontal de la suma geométrica de estos-dos vecto-
res es igual a la suma de las proyecciones horizontales de

sus componentes.

La suma de dos vectores serd licita, solamente si las vibra-
ciones son de la misma frecuencia, porque de otra manera el

angulo de fase no seria constante.

Un caso especial de la suma vectorial de la Fig. 2.6, que se
presenta con frecuencia es la suma de una onda senocidal y
una cosenoidal de diferente amplitud: asen(wt) y bcos{wt).
En este caso, los dos vectores son perpendiculares, por lo

que del diagrama de la Fig. (2.7) puede verse que:

Fig. 2.7.- Suma de una Onda Senoidal y una
Cosenoidal de diferente amplitud.

asenwt + bcoswt = va® + b? Sen(wt + ¢)

donde b = % (2.6)




Al superponer dos vibraciones de distinta frecuencia, la re-

sultante no es arménica y por 10 mismo no es senoidal. Un
caso particular de sumo interés ocurre cuando las dos fre-

cuencias w,; y w, son aproximadamente iguales Fig.(2.8)

~ " ‘ ’,.’ . -
ﬂh\f/ ,[\ ﬂ | ﬂ Nar 1)
4 4

Fig. 2.8.- Suma de dos Vibraciones con w; 2 w,
e iguales amplitudes

Luego: x = A(senw,t + senw,t)

x = [2Acos($25-2 £)] SEN (1542 ) (2.7)
Puesto que w; * w;, el término entre parentésis varia muy len-

tamente, por 1o que el movimiento resultante es seudo arméni-

co, siendo su amplitud variable. E1 periodo de las pulsacio-
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nes seré:‘;“—““jf‘ y la frecuencia de pulsaciones: Wp = Wi- W2
wll s M2

L s

Andlisis Armonico.- E1 enunciado del Teorema de Fourier es:
Un Movimiento Periddico general Fig.(2.9),puede ser consi-
derado como la suma de movimientos armdnicos simples a fre-

cuenciasyque son miltiplos enteros de la frecuenca fundamen-

tal.

Desplazamento X

\/‘I Trempo ©

l

Fig. 2.9.- Movimiento Periddico General

X =-3? + Ajcos(wit) + Azcos(2wit) +....+ Bisen(w,t) +

Bosen(2w,t) + .

Luego
. Ao < A -
X =5+ L Apcos(nw,t) + % anen(m:-l t) (2.8)
n=1 n=1
donde: Wy = %1 es la frecuencia fundamental

Las ecuaciones para obtener los coeficientes son:

o

2

x(t)cos{nwu, t) dt g B ™ 1. 2.3.... [2.9)
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By =

/Tx(t)sen(nw; t)dt o TS (2.10)
0

Un tipico andlisis de una funcidn periddica compleja, como
la proveniente de una maquina, consiste en obtener su espec-
tro de Fourier, o sea separar la vibracidn total en su dis-

tintas componentes arménicas.

Eﬁ vibraciones provenientes de midquinas, es muy comin que
éstas tengan una gran cantidad de componentes senoidales,
debidas a los diferentes problemas mecdnicos gue posean en
mayor o menor grado (Seccidn 3.1), de ahf que el andlisis
de Fourier de estas vibraciones sera una herramienta eficaz
en la identificacidon de las causas de los posibles proble-
mas mecdnicos que originen vibracidn (seccidn 3.2). La

Fig. 2.10 muestra un espectro de frecuencia de una senal

cualquiera
&
r$
s
Q
L
B
S
=
ft 2 A 7
Frecuencia

Fig. 2.10.- Espectro de Ffecuencia de una
Vibracion Compleja Cualquiera



Frecuencias de Octavo de Banda.- Es conveniente para algunos

tipos de andlisis de vibraciones, el dividir el éspectro de
frecuencia en rangos de octavos de banda (Seccidn 2.2.3). Ca-
da octavo de banda estd dispuesto para cubrir un rango de
frecuencias 2 a 1, 6 en otras palabras, el octavo de banda
es el intervalo entre dos frecuencias que tienen una relacion
de 2. Asi si f, es el octavo de banda mds pequefio y f, es el

siguiente en orden ascendente, entonces:
f, = 2f1

Subsiguientes octavos de banda tienen la misma razén

fy = 2fy = (2)(2) £, = 2%F4
fy, = 2y = (2)(2)(2) £y = 2
y f = p(n = g (2.11)

Cada octavo de banda es identificado por la frecuencia cen -
tral. Todas las frecuencias centrales adyacentes tienen la
misma relacidn geométrica. Asi: Si fa, es la frecuencia cen-

tral de f; y f,, entonces:

fag . 1o
fl fal
Fay = ¢Tyts (2.12)

Como podemos observar fa; no es el centro aritmético,pero si

el centro geométricc de frecuencia entre f, y f,.
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E1 ancho de banda es el rango de frecuencia entre dos octavos
de frecuencia. Asi, para una frecuencia central de fa, , el

ancho de banda es (f, - f1); para una frecuencia central de

fa, , el ancho de banda es (fi - f,) y as sucesivamente.

La magnitud del ancho de banda es igual al octavo de frecuen-

cia mds bajo debido a la relacidon de frecuencias 2a 4. Asi:

fa1 = 'Fz - f1 = Zfl = 'f'-l = f,
faz = 'F3 - fz = 2f2 - fz o fz
fa3 =f, - f;3 = 2'F3 - f; =T,

Para un andlisis mds exacto del espectro de frecuencia, los
octavos de banda pueden ser estrechados a un medio, un ter-

cio de octavo de banda o cualquiera otra fraccidn.

En un tercio de octavo, por ejempio, el octavo de banda se
divide en tres partes geométricamente iguales. As, si fx

y fy son el tercio de octavo entre f, y f., entonces

fx = #MT,)°Ts

y como f,

n
[nS]
-

-
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Otras fracciones de octavo de banda pueden ser calculadas de

Ta misma manera.

Decibel.- Debido al gran rango de medidas de vibracidn que
podemos obtener, a veces se hace necesario el uso de una es-
cala logaritmica para las medidas de amplitud en velocidad
pico y aceleracidn pico, basados en el "BEL"{ puesto que el
BEL es una unidad muy grande normalmente se usa un decibel

(dB).

Aceleracidn (adB) = 20 log., gi- (2.14)
2

donde a; = raiz cuadratica media del valor pico de acelera-
cion medido (mm/seg?).

10 ’mm/seq )

1

Aceleracidn de referencia( o adB

dz

Luego

adB = 20 1091; i%:z (2.15)

De la misma manera:

Velocidad (vdB) = 2010g,, > (2.16)

2

<

raiz cuadrdtica media del valor pico de velocidad

donde v,
medido (mm/seg)

v, = velocidad de referencia (o vdB = 10 *mm/seq)

Luego

VdB = 20 Togio Tgee (2.17)




La carta de la Fig. 2.11 puede ser usada para convertir ace-

leracidn pico en "g's" a aceleracidn en AdB.

La carta de la Fig. 2.12 puede ser usada para convertir velo-

cidad pico medida en pulgadas por segundo en VdB.
Es posible convertir vdB a AdB usando la ecuacion
AdB = VdB + K (2.18)
donde los valores de K estdn dados en la Fig. 2.13 (6)

Vibracidn Libre.- Vibracidn Libre quiere decir que no actdan
fuerzas externas desbalanceadas sobre el sistema. Entonces
las vibraciones del sistema ocurren de una manera natural,
no forzada. Si no hay pérdidas de energia, esta vibracidn
podrd continuar indefinidamente. En la prdctica las vibra -
ciones son amortiguadas, por consiguiente hay pérdidas de
energia y un decaimiento de la amplitud. Para una masa sus-

pendida de un resorte como se muestra en la Fig. (2.14):

Puesto que la fuerza del resorte actda en la direccidn opues-
ta de 1a de los valores positivos de x, esta fuerza es es- ‘
crita como K(-x), donde K es la constante de rigidez del re- ‘

sorte (fuerza/desplazamiento) - : ‘
Luego: m.a = -Kx (2.19)

Si el movimiento de la masa es armbnico simple, a = - wX
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Fig. 2.11. Carta de conversidon de g's nico a ADB y viceversa

32



Fig. 2.12.
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en decibeles.

33 -



2 ‘
0 00 000 /0000
Frecuencia (Hz)

Fig. 2.13 Valores de K necesarios en la conversion
de Adb A Vdb
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Posicion ae Fquilibrio

Fig. 2.14 Diagrama de Cuerpo Libre de Sistema Masa-Resorte

Fuerza Inercia = Fuerza del Resorte

en la ecuacion (2.19), tenemos:

Kx

K
m

2

W

2

i
t-l‘K

{2.20)

{2.21)

Alternativamente, en términos de frecuencia:

/K

V= (2.22)

m



Sistema de un Grado de Libertad.- Son sistemas que necesitan

una sola coordenada para especificar la configuracidn del sis-
tema en cualquier instante. En general, un sistema de n gra-
dos de libertad, requerird n coordenadas independientes para

especificar la configuracidn del mismo.

La vibracidn amortiguada de 1a masa suspendida de un resorte,
puede ser determinada por la solucidn de la ecuacidn diferen-

cial que rige su movimiento.
Fuerza inercia = Fuerza resorte

md?x

at = - Kx

= 2
f 9&"2 £ wix = 0 (2.23)
cuya solucidn es:
x(t) = Acos(wpt) + Bsen(wnt) (2.24)

donde las constantes A y B dependen de las condiciones inicia-

les del problema.

Miltiples Grados de Libertad.- Cuando -son necesarias dos
coordenadas independientes (x;, x,) para especificar la posi-
cion del sistema decimos que el sistema tiene dos grados de

libertad.
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Para los sistemas de dos grados de libertad hay dos,ecuaciones
de movimiento, una para cada masa y dan por resultado dos solu-
ciones, dos frecuencias naturales, f, y f,. Asi por ejemplo

para el sistema de la Fig. 2-15 tenemos:

m ] 4

Fig. 2.15.- Sistemas de dos Grados de Libertad

Mo 5 = - Kty - Ry 06 - B

M- ég%;a) N (2.25)
1o que Tleva a

ot - 8Ky 4 (e + B2 <0 (2.26)

Para la cual dos soluciones reales w; ¥ w. , pueden ser en-
contradas. Estas son las frecuencias naturales del sistema.
En general, para un sistema de n grados de libertad se nece-

sitardn n coordenadas independientes para especificar {a posi-

cidn del sistema, por 1o que resultarian n ecuaciones de movi-
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miento con n soluciones, una para cada frecuencia natural de

vibracion del sistema.

" Amortiguamiento.- En un sistema mecéﬁico, las principales

fuentes de amortiguamiento son: Friccidn debida a un fluido,
friccidon interna (debida al movimiento entre cristales adya-
centes de un material), friccidn seca, influencia de fuerzas
magnéticas y otras fuerzas friccionales, las cuales disipan

la energia de la vibracidn.

Si no existieran estas fuerzas disipativas, estariamos ante

un caso no real de movimiento perpetuo.

Como consecuencia de las fuerzas disipadoras, la energia en
el movimiento vibratorio es amortiguada y la amplitud progre-

sivamente decae como se muestra en la Fig. 2.16.

Bajo 1la accion de]hamortiguamiento viscoso, como es el caso

en un sistema bien lubricado, las vibraciones libres decaen

en la manera mostrada en la Fig. (2.16.a). Si es que hay un
gran amortiguamiento viscoso, el decaimiento toma lugar ra-
pidamente y el sistema esta sobre amortiguado, como se mues-
tra en la fig.(2.16.b). Amortiguamiento por friccidn seca

o de Coulomb, como el obtenido con superficies mal lubricadas o
cuando se inicia el movimiento, produce un decaimiento 11 -

neal de amplitud, como se muestra en la Fig. 2.16{c).

Para fines practicos, las soluciones se basan en que el amor-



rx(t) 1l X(t)

\\‘/,/”,f't(tﬁ //;\\\\~Jzi/’q§g:\;)fa’ q (C\

-~

-

a) Amortiguamiento Viscoso
b) Sobre amortiguado

c) Amortiguamiento Seco

Fig. 2.16.- Efectos del Amortiguamiento

tiguamiento viscoso para bajas velocidades es proporcional

a la velocidad, mientras que para grandes velocidades, el
amortiguamiento es proporcional a la velocidad al cuadrado
(6). La constante de proporcionalidad entre la fuerza amor-
tiguada y la velocidad, es conocida como "Coeficiente de

Amortiguamiento”.

Vibracidn Libre con Amortiqguamiento.- Consideremos un siste-

ma masa-resorte-amortiquader de un grado de libertad. Fig.
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Resorte

Masa

i - fﬂﬂOﬁff?UOpr
Vi

Fig. 2.17.- Sistema Masa-Resorte-Amortiguador

tenemos:

IF = -Kx - c%x = m¥X

mX + cx + Kx =0

luego:
2+ (Sx + S)x = 0 (2.27)
m m i
Sea:
%— = W %-= ZﬁU)n ﬁ= £ = fraccion de amortigua-

c miento critico.

¢ = amortiguamiento critico (ﬂ = 1) = 2mup = ZV-E

entonces, nos queda que:

X+ 24w X + wix =0 (2.28)




At

Buscamos una solucidon de la forma x = AC

(A2 + 25 wp) + W?) ac*t = o

y las raices son:

M2 = - owp A7 -1 (2.29)

Las soluciones dependen de la cantidad de amortiguamiento
existente para cada caso, asi por ejemplo con pequefio amor-

tiguamiento, ? < 1, tenemos:
M,2 =-wplg i/ T -§7] (2.30)
y la solucidn sera:
x(t) = e WA cos(wnvT =57t )+A,sen(wy YT = 57t)] (2.31)

donde las constantes dependen de los valores iniciales y la

frecuencia amortiguada es:

wa = Y1 =47 wy (2.32)

Sistemas no Lineales.- Si la fuerza restauradora de un siste-
ma es proporcional al desplazamiento, entonces el sistema es
"lineal". Si la fuerza restauradora no es directamente pro-
porcional al desplazamiento, es sistema "no lineal”. Un
ejemplo del sistema no-lineal es aquel en el cual la fuerza res-
. tauradora es proporcional al desplazamiento al cuadrado.

Fig. (2.18)
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Fig. 2.18.- Sistema Lineal y No Lineal

Si la fuerza perturbadora en un sistema no es armdnica,como
por ejemplo cuando la aceleracidn no  es proporcional al

desplazamiento, el sistema también es 1lamado "no lineal"

Cuando un sistema no- Tineal es excitado por una fuerza per-
turbadora arménica, la respuesta puede contener componentes
al doble, triple cgédrup]e y otros miitiplos de la frecuencia
excitadora v cuando es excitado por fuerzas armdnicas de di -
ferentes frecuencias tendra una respuesta cuya frecuencia
envuelve efectos de pulsacionesy bamdas laterales (6); como
en el caso de las vibraciones en los engranajes, las cuales

se tratardn mas adelante.

Las pulsaciones se presentan cuando dos vibraciones tienen
una frecuencia cercana y las bandas laterales cuando una

tiene una frecuencia muchko mayor que la otra.

Modos Naturales.- Los sistemas reales no poseen los parame-




tros discretos de los ejemplos hasta aqui vistos, donde: (a)

las masas son asumidas como cuerpos rigidos, (b) todos 1gs
puntos de la misma se mueven en fase y (c) los elementos

eldsticos se asumen carentes de masa.

En la prdctica, todos estos efectos estdn distribuidos a tra-
vés del sistema, y por 1o tanto este tendrd automaticamente
infinitos grados de libertad. Esto implica que existen in-
finitas frecuencias de resonancia para un sistema continuo.
Cuando el sistema vibra libremente con una de estas frecuen-
cias naturales, se dice que estd vibrando en uno de sus modos
naturales de vibracidn; y la forma que adopta el sistema es
caracteristica de cada modo. Por ejemplo, en la Fig. (2.19)
se ilustra la vibracidn de una viga empotrada en un extremo
y expuesta a una fuerza excitadora en el otro extremo. Cuan-
do 1a frecuencia de la fuerza excitadora coincida con uno de
los modos naturales de la viga, la viga toma una forma deter-

minada siguiendo un patron.

Vibracidn Forzada.- Fuerzas perturbadoras como las provenien-
tes de ejes desalineados o piezas deshalanceadas son periddi-
cas y de la forma F = FoCos (wt +¢,) donde w es la frecuencia
de la perturbacidn periddica y ¢, es el dngulo de fase.

Cuando una fuerza actla sobre una estructura que tiene su pro-

pia frecuencia natural up, el resultado puede ser una gran am-

n

plitud de vibracién en la estructura (caso de resonancia). A
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Fig. 2.19.- Respuesta de Viga a una Frecuencia excita-
dora la cual coincide con uno de sus modos
naturales de vibracion.

otras frecuencias excitadoras, el efecto de la fuerza pertur-
badora puede ser una pequefia o gran amplitud de vibracidn de
acuerdo a la relacidon en que se encuentre la fuerza perturba-

dora con la frecuencia natural de vibracidon del sistema o uno

de sus armdnicos.

Frecuencia Critica.- Cada vez que la fuerza perturbadora
actla sobre la estructura ésta transfiere energia y momentum

a la pieza vibrante. En el caso especial, cuando la frecuen-
cia de la fueria perturbadora (w) es la misma que la frecuen-
cia natural de vibracién.(un), la fuerza perturbadora actuara

siempre en la direccion del movimiento, la amplitud de vibra-



cidn crecerd progresivamente. Telricamente la amplitud se in-

crementard ilimitadamente; en ia prdctica ésta se incrementard
hasta que la energia suministrada por la excitacidn se iguale

con la energia disipada por el amortiguamiento.

Resonancia.- Cuando la energia es transferida a un sistema
que contiene amortiguamiento, la amplitud de vibracidn esta-

rda limitada a un valor 1imite, 1la "amplitud de resonancia".

La frecuencia de resonancia es aquella frecuencia a la cual
ocurre la maxima amplitud. Cuando no hay amortiguamiento,
la frecuencia de resonancia es la misma que la frecuencia

critica.

Cuando hay amortiguamiento, la frecuencia de resonancia se

convierte en un poco menor que la critica.

Ecuacion general.- Sobre el sistema masa-resorte-amortigua-
dor de la Figura (2.20) actda una fuerza externa desbalancea-
da de forma F = Fosen(wt). Se usa excitacidn armdénica porque
para sistemas lineales se puede usar superposicidon y expresar
cualquier otra excitacidn periddica comg la superposicidn de

armonicos. -

La solucidén completa de esta ecuacidn diferencial puede ser

escrita en términos de respuesta transiente y respuesta esta-
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Fo Sen (L)
Fig. 2.20.- Vibracidon Forzada con Amortiguamiento

mX + cx-+ Kx = Fo Sen ( t)

Fo

X+2 wpx + wﬁx . mﬁSen( t) (2,33

ble. La solucidn transiente satisface la ecuacidn homogénea
asociada, es decir con el miembro a la derecha igualado a

cero, y decae rapidamente en amplitud al incrementarse t.

La respuesta de estado estable sera:

X = A Sen (wt -¢)
T (Fo/__) Sen (;.;___ 6)
A1 - lad)? + (2% /\,J (2.38)
donde:
25 (v Jw )
tgdp = ———r40 235
9‘:} 1 _,'( / 1 ( )
Ahora
xS y———1 oo L F.A.D. Factor de Amplifi-
TFo/K) /(T = 0Tah ) (2T o bl

cacidn Dirdmico
(2.36)
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Si graficamos el F.A.D. en funcidn de la frecuencia y con %

como parametro, Fig. (2.21), tenemos:

FA EéLﬁ ' 4 {
’ | Lw"{’ |

-
b BN

Fig. 2.21.- Factor de Amplificacidn Dindmico versus
Frecuencia.

COMENTARIOS:

1.- $i w/wy* 0: F.A.D. = 1

A bajas frecuencias o para sistemas muy rigidos, la de-

Fo

flexidn es la estdtica Xyzy = ¢

2.~ wfw, »= 3 F.A.D. >0
A altas frecuencias o sistemas muy flexibles, el sistema

no se mueve. Xméx > 0

3.- L-J/U.‘n = 1 :; F_A‘D. ::_é.

En resonancia, la amplitud es maxima

1 Fo
=5y VEJ
7

Xmax.
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Angulo de Fase.- Es el dngulo por el cual x estd retrasado

con respecto a F.

Graficamos en la Fig. (2.22), valores del dngulo de fase en
funcidon de la frecuencia y con el factor de amortiguamiento

como pardmetro.

B
¢ r;)o" ‘I

120°

%

M|

& ) o)

— —=

Fig. 2.22.- Angulo de Fase para distintos valores de
y en funcidon de la frecuencia.

COMENTARIOS:

1.- Si w/wy > 0; ¢ >0
A bajas frecuencias, la fuerza excitadora y el desplaza-

miento del sistema estdn en fase.
2.~ wflwp << 1; tgdp = ¢ = 2%':_.z/u'n
3.- Lu/wn =1; tgp >+ ¢ =T—2T

4. - U)/r.jn -+ 00} tgp + 0; «: -




Movimiento de 1a Base.- Este es el caso que se presenta cuando

queremos aislar un equipo dado de masam del movimiento que pue-

da tener el suelo, Fig. (2-23).
//%

Y
Base Lj\Lf\ ‘ 4%47

Fig. 2.23.- Movimiento de la Base

La ecuacidon de movimiento es:

mk = -K(x - y) - c(x - ¥)
mi + cX + Kx = Ky + cy {2.37)

y la relacidon de los valores absolutos de las amplitudes de

los movimientos es:

X 1+ (2 wwg)? - (2.38)
— = : - ~ = TR

V1= T @) T 25T

La transmisibilidad indica que fraccidon del movimiento de la

base es transmitida a la masa m.

Si graficamos la transmisibilidad en funcidn de la frecuencia

con % como parametro, tenmemos: (Fig. (2.24).
/
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R TR z 5 sTe w/&q
Fig. 2.24.- Transmisibilidad en funcidn de la Frecuencia

Aislamiento de Vibraciones.- Toda miaquina genera fuerzas vi-
bratorias cuyos efectos deben ser minimizados?de manera que
no se transmitan a la base. Hallaremos una expresidn para

la fraccidon de fuerza transmitida de la mdquina a la base y

veremos que es la misma expresidon que para la transmision

del movimiento. Fig. (2.25)

iy = Kx + ¢cx

x = (Fo/K) (F.A.D.)Sen(wt - 3)

Se puede demostrar que:

I F fo seniu]

™

P 4 —

ST 77777777 77777777

Fig. 2.25 Aislamiento de Vibraciones
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< Fo vl = (2 Gw/wp)? Sen (wt - ¢ + v) (2.39)
V(1 -w®/wp)? + (25w/wn)?

2y

y la transmisibilidad se define por:

Fri _ 1+ (2%w/un)? (2.40)

Re=lfsl = T (un)?]? + [Z5/in]?

la cual es la misma que la obtenida para la transmisidn de

movimiento.

Pardmetros Caracteristicos de Vibracion

Es un hecho que podemos conocer acerca de l1a condicidn de

una maquinaria y diagnosticar sus problemas mecénicbs simple-
mento tomando sus caracteristicas de vibracidon. Ahora écud-
les son esas caracteristicas que identifican plenamente una

vibracidn 7.
Bdasicamente estas caracteristicas son:

La Frecuencia de la vibracidon o el nimero de veces por se-
gundo o minuto que la pieza vibra, que es usualmente igual
a la frecuencia de rotacidén de la pieza o a un miltipio de

ésta.

La Amplitud de Vibracidn, es otra caracteristica de vibra -

cion, y es 1a distancia que la pieza vibrante recorre hacia
un lado y otro de su posicidon de equilibrio. Un incremento

de esta amplitud va acompanada usualmente de un incremento
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en la maia condicidén de la mdquina y del desarrollo de un po-
sible problema mecdnico. La amplitud de vibracidn puede.ser
medida de tres distintas maneras: Desplazamiento, Velocidad

y Aceleracion.

La Fase es otra caracteristica de vibracidon y representa la
posicion angular de una vibracidn en cualquier instante en
una oscilacion o ciclo con respecto a otra vibracidon o a un

punto fijo en el espacio.

Los siguientes términos son de uso muy comin en analisis de vi-

braciones:

Desplazamiento (D).- Amplitud pico-pico de la vibracidn es

jqual al doble de la amplitud de vibracidn (2Xo) Ver Fig.(2.2).

Usualmente es medida en micrones (10 ®m) o mils (milésimas

de pulg.).

Velocidad (V).- Generalmente se mide la velocidad pico de
la vibracién, es el valor mdximo de velocidad alcanzado por
el cuerpo vibrante en un ciclo. En el movimiento arménico
simple la velocidad se adelanta al desplazamiento en 90°
(r/2 Rad). Usualmente es medida en mm/seg (milimetros por

segundo) 6 pulg/seg (pulgada por segundo).

Aceleracidon (a).- Se acostumbra a medir la aceleracidn pico

de la vibracidn, que es el valer maximo de aceleracidon al-
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canzado por el cuerpo vibrante en un ciclo, en 0

g's
pulg/seg/seg.

Frecuencia (f).- Frecuencia de la oscilacidn, medida en ci-

clos/seqg. (Hz) o ciclos/min.

La Fig. (2.26) (11) nos muestra como estd relacionados entre
s el desplazamiento, la velocidad y la aceleracidn en fun-

¢idén de la frecuencia.

Manteniendo el desplazamiento constante, la velocidad o ener-
gia se incrementa proporcionalmente con la frecuencia y la
aceleracion o fuerza se incrementa proporcionalmente al cua-

drado de la frecuencia.

Esta relacidn nos muestra el por qué niveles de vibracion de
maquinarias tomados en amb]itud de vibracidn pierden confia-
bilidad a medida que aumente la velocidad de rotacidn de la
mdquina, y también el por qué la toma de lecturas de vibra -
cidn en velocidad o aceleracidn es un mal criterio cuando
juzgamos la severidad de vibracidn a bajas velocidades de ro-

tacion.

Significado de estos Pardmetros

Cada una de las caracteristicas de la vibracidn nos dice al-
go acerca de la causa y de la severidad de la vibracion. Asf{

debemos considerar estas caracteristicas como sintomas con



foo Mils aes;,obzamfém Constnte

[

I MR

-
o]

o olsle} 6000 9000 2000 15000
Frecuencry  RPM

Aceleracion y Velocidad con Desplazamiento Constante

P
Jesplozaments
Acefé’rgfg,// =
: _———— 85 IPS Velocidad condante T —— {
_-—/
oo 6009 d5oe — | 3030

Frecdencid R PN

Aceleracion y Desplazamiento con velocidad constante

FIG. 2.26.- Relacidn entre Desplazamiento, Velocidad y
Aceleracion en funcidn de la Frecuencia.

los cuales podemos diagnosticar la condicion de la maquina-

ria y "recetar" las medidas correctivas del caso.

Cuando analicemos la condicidon de una maquina para determi-

nar un problema particular, es de capital importancia el




conocer la frecuencia o frecuencias componentes de la vibra-

cidon. Conocidas las frecuencias estamos en capacidad de

determinar cudl es la parte del equipo que ocasiona el pro-

blema.

Las fuerzas que ocasionan las vibraciones son provenientes
de las distintas partes rotatorias de la maquina. Por 1o
general, si se comparan las frecuencias de las vibraciones
con las frecuencias de rotacién de la mdquina y miltiplos,
podemos descubrir, con toda claridad, la parte del equipo

que ocasiona la vibracidn y el tipo de defecto existente.

La identificacidon de posibles problemas mecdnicos a partir
de sus frecuencias caracteristicas serd tratado con mayor

amplitud en el capitulo tercero.

E1 desplazamiento, la velocidad y la aceleracidn nos reve -
lan la intensidad de las vibraciones presentes o, hablando
en témminos de la condicidn de Ta maquinaria, nos indican
hasta que punto son buenas o malas las condiciones de un

determinado equipo que se analiza.

E1 desplazamiento, la velocidad y la aceleracidn a menudo
se identifican solamente como "amplitud de la vibracidn"

A mayor amplitud mayor severidad de 1a_v1brac16n.

E1 desplazamiento, la velocidad y la aceleracidn de una vi -

bracidn estdn directamente relacionados, por ejemplo: Si




conocemos la amplitud de vibracidn pico-pico y la frecuen-

cia, la velocidad pico serd (12)

3 -

500 ) % 107° (2.41)

Vpice = 52,30 {

donde: V Velocidad pico de Vibracidon en pulg. por seg.

pico
D = Desplazamiento pico-pico en mils (1 mil =
0.001")
F = Frecuencia en ciclos por minuto (CPM).

Para encontrar la velocidad pico en milimetros por sequndo,

D - Desplazamiento pico-pico en micrones (1 micron = 0,001 mm).

La aceleracidn de una vibracidn (g's pico) puede ser encontra-

da de la siguiente manera (12)

F
dpico = 14.1D (35557)%* 1073 (2.42)
donde:
g = Aceleracion debida a la gravedad
D = Desplazamiento pico-pico en mils.

Para encontrar la aceleracion pico cuando el desplazamiento

es medido en micrones, usamos la siguiente ecuacion:

F %
9pico = 5:60 (5557 )" * 107" (2:43)

ET uso de las ecuaciones presentadas arriba es poco comin y



poco usado en el trabajo prdctico de vibracidn, puesto que

un vibrometro por sencillo que sea es capaz de medir ampli-
tud de vibracidon en unidades pico-pico y en unidades pico

al mismo tiempo; también porque - hay tablas de converéién
que correlacionan directamente la amplitud pico-pico de 1la
vibracion con la velocidad pico y con la aceleracidn pico

en g's (Apéndice N2 2); y finalmente porque se dispone de
tablas de severidad de vibraciones en cualquiera de 1las Qni-

dades antes mencionadas.

Las ecuaciones sdlo son presentadas para ilustrar las rela-
ciones existentes entre el desplazamiento, la velocidad vy

la aceleracidon como pardmetros de vibracion.

Ahora, pudiendo medir la amplitud de vibracion en términos
de desplazamiento, velocidad o aceleracidén, la pregunta
apropiada seria écudl de estos parametros es el mds indicado

para medir la condicion de una maquinaria?.

Para contestar la pregunta anterior, sin considerar la res-
puesta a la frecuencia y sensibilidad del transductor y
equipo asociado (Seccidn 2.2), el medir la amplitud de vibra-
cion en términos de desplazamiento, velocidad o aceleracidn

depende fundamentalmente de dos factores:

1.- La razén por la que tomamos la medidas. Son tomadas

como parte de un analisis completo de vibracidon, o como



chequeo periddico o para balance rotatorio, etc.

2.- La frecuencia de la vibracion medida

Consideremos que pasa con una varilla de meté1 la cual some-
temos a un esfuerzo de flexidn repetitivo (de inversidn com-
pleta). Eventualmente la pieza fallard por fatiga en el

drea de flexidn y ésto es justamente lo que sucede con mu -

chas mdquinas o piezas de maquinas sometidas a ciclos repe-

titivos de flexidn causados por excesiva vibracidn.

E1 tiempo en el cual la pieza falla por fatiga es directa-

mente proporcional a:

a.- La cantidad de flexion (desplazamiento), mientras mayor
sea la amplitud de flexidn, mds rdpidamente fallard el

material.

b.- La rapidez de flexidn (frecuencia), mientras mayor es

la frecuencia mds rdpidamente fallard la pieza.

Asi podemos ver gue la severidad de la accidn de flexion

es proporcional a dos parametros, cuanta amplitud de flexidn
se le di6 al material (desplazamiento), y cual fue la rapi-
dez de esta accidn (frecuencia). Como consecuencia notare-
mos que la severidad de la vibracidn aparece como una fun-
cidn del desplazamiento y de Ta frecuencia, y como la velo-

cidad de vibracion es también funcidon del desplazamiento y
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de Ta frecuencia, concluimos que la velocidad pico de vibra-
cidn es un excelente pardmetro para determinar el grado de se-
veridad de una vibracidny por consiguenta 1a ccndidon generd u
"overa1]“,‘de una mdquina. De hecho Ta International Stan-
dards Organization‘(ISO) en su trabajo de establecer niveles in-
ternacionales aceptables de vibracidon, ha adoptado la veloci-

dad como norma para la medicidn de vibraciones.

Las lecturas de desplazamiento y aceleracidn pico de vibra -
cion son usadas algunas veces en la medicidon de la severidad
de una vibracidn, sin embargo, cuando queremos saber el gra-
do- de severidad existente, es necesarfo que también conozca-
mos la frecuencia de la vibracidon. Cartas como las de 1as
figuras 2.27 y 2.28 (12) son a menudo usadas como una refe-
rencia general del uso del desplazamiento y la aceleracidn
pico versus la frecuencia para determinar el grado de seve-

ridad de una vibracién.

Cabe recalcar de la Fig. 2.27 que una vibracion de 10 micro-
nes de amplitud de desplazamiento a una frecuencia de 1200
CPM estd en el rango bueno; sin embargo, el mismo desplaza-
miento a 20000 CPM estd en el rango de "muy severo". Nota-
mos también que Tas lineas que atraviesan diagonalmente 1la
tabla son lineas de velocidad constante y por ello una veio-
cidad de 8 mm/seg. estd en el rango de "severo" independien-

temente de la frecuencia de la vibracidn.
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Fig. 2.27.- Carta General de Severidad
(Desplazamiento pico-nics versus frecuencia)

Refiriéndonos a la fig. (2.28) notaremos que una aceleracidn
de 1.0 g a una frecuencia de 100000 CPM estd en el rango
"bueno" de la carta, sin embargo, 1,0 g a 18000 CPM estd

en el rancc "poco severo".

Ahora, las caracteristicas de las vibraciones que acabamos
de sefialar se refieren a las provenientes de una causa sim-
ple. Sin embargo, la vibracidn de una maquinaria es considera-

blemente mds compleja, consistente de algunas componentes a

algunas frecuencias. Como podemos ver en la fig. (2.29),
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Fig.2.29.- Vibracidn total de una miquina y sus
componentes.
1a amplitud total de vibracidn pico-pico serd la suma de to
das las vibraciones componentes. Asi, la mdquina de la figu
ra en mencioén tiene una vibracion de 1 mil a una frecuencia
de 1*RPM debida a un desbalance rotatorio, Imil a 2* RPM por
un desajuste, 1 mil a alta frecuencia debida a un engranaje
defectuoso v un il también a alta frecuencia debida a una

falla en el cojinete antifriccian.

La vibracidn total probablemente esté alrededor de los 4mils
pico-pico, pero nosotros no podemos aplicar esta medida de
4 mils a la tabla general de severidad, puesto que esta am

plitud no ocurre exactemente a una sola frecuencia. Cuando




la vibracidn es compleja como la anteriormente vista y quere-
mos usar desplazamiento o aceleracion pico como medida de
amplitud de vibracidn, debemos descomponer la vibracidn to-
tal en todas sus componentes y con la amplitud de cada com-
ponente con su respectiva frecuencia, determinar el grado de

severidad en la tabla general.

E1 trabajo de descomponer una vibracidn en sus respectivas
componentes puede efectuarlo un analizador de vibraciones
con su filtro sintonizador del cual comentaremos en la sec-

cion (2.2.3).

Como vemos cuando trabajamos con desplazamiento o veloci -

dad pico de vibracidn, la medida de vibracidn total (overail)

no nos da una idea de la condicidn real de la mdquina. So-

1o los valores de velocidad total nos proveeran de una idea

de la condicidn general de una maquina.

Ahora, si lamedda de velocidad de vibracidn es una medida
directa de la severidad de vibracidn, épor qué entcnces se

toman medidas de desplazamiento y aceleracidn ?

Las medidas de desplazamiento son algunas veces usadas para

medir severidad de vibraciones por dos razones:

1.- Porque esa era la norma usada en el pasado, puesto que

Tos primeros instrumentos capaces de medir vibracicnes
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solo eran capaces de medir su amplitud en desplazamiento,
con el advenimiento de instrumentos electrdnicos es que
se desarrolld la capacidad de medir velocidades y ace -
leraciones. Por ello, las normas industriales acepta -
das entonces y que algunas veces nos sirven de referen-

cia, son expresadas en términos de desplazamiento.

Bajo condiciones de esfuerzo dindmico, solo el desplaza-
miento es capaz de darnos un indicativo del grado de la

severidad existente.

En pdrrafos anteriores discutimos el efecto que causa

la flexidn repetitiva en la falla de una varilla de me-
tal, pero el ejemplo no mostrd otra propiedad de los
metales cua es la de desquebréjarse o deformarse plasti-
camente cuando el esfuerzo aplicado sobrepasa cierto 13-

mite.

Por ejemplo, si una méquina‘que gira a baja revolucidn
(= 50 RPM) tiene una amplitud de vibracidn de 100 mils ~
pico-pico de desplazamiento debida a desbalance rotato-
rio, en términos de velocidad de vibracidon 100 mils a
50 RPM sdlo es 0.26 pulg/seg. lo cual sblo estd conside-
rado como "poco severo" en la tabla de severidad. Sin

embargo recapacitemos que es 1o que representa que el

cojinete de la mdquina sea deflectado un décimo de pulg.
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cada ciclo. Bajo estas condiciones el cojinete fallara
debido a excesivo esfuerzo (desplazamiento) antes que

debido a fatiga (velocidad).

Las medidas de aceleracidén son algunas veces usadas por las

siguientes razones:

1.- Como lo trataremos en la seccion (2.2.1) los acelerdme-
tross debido a sus favorables condiciones de tamano, pe-
so y buena respuesta a alta frecuencia han sido adopta-
dos para la mayoria de los trabajos de investigacidn
y laboratorio. Como consecuencia mucha informacidn
técrnica de vibraciones es presentada en términos de ace-

leracion.

2.- La aceleracidn esta directamente relacionada con la
fuerza. A altas frecuencias, apareéen fuerzas relativa-
mente altas, el desplazamiento y Ta velocidad pueden no
ser parametros significativos. Por ejemplo, si conside-
ramos una lectura de vibracidon de 1.0 mil a 6000 CPM, es-
to corresponde a una lectura de velocidad de 0.3 pulg/seq,
lo cual de acuerdo a ia tabla general de severidad esta
en el rango de'severo.!. Esta lectura también correspon-
de a una lectura de aceleracidn de 0,5 gs. Ahora consi-
deremos una vibracion 0,00001 mil a un frecuencia de

600000 CPM, esta vibracidn corresponde a una lectura de

vibracion de 0.3 pulg/seg. pero también 2 una lectura
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de aceleracidn de 50 gs. A 6.000 CPM la falla ocurrird
por fatiga (velocidad) y a la frecuencia de 600000 CPM

la falla resultard por la fuerza aplicada (aceleracidn).
Fuerzas excesivas resultan en dafios repentinos de la
lubricacion y el consiguiente desgaste de las superficies

de los cojinetes. N\

Observacidn: No queremos decir con lo anteriormente ex-
puesto que todos los fallos de los cojinetes son el re-
sultado de vibraciones de alta frecuencia. Causas mds
comunes de fallas en cojinetes son:

"0i1 Whirl" o Batido_de Aceite, Tubricacidn contaminada,
sobrecarga, desalineamiento, desbalance, etc. Nuestro
propdsito s6lo era demostrar el efecto de la fuerza a
altas frecuencias el cual puede pasar desapercibidc si

solo usamos medidas de desplazamiento o velocidad.

En conclusidn, hay dos parametros a considerar cuando
tengamos que seleccionar el parametro de amplitud méds
apropiado a medirse. Primero écudl es la lectura a to-
‘marse? y segundo ¢écudl es la frecuencia de la vibracidn?.
Con estos dos criterios presentes, las siguientes reco-

mendaciones son hechas (13).

1.- Para andlisis de vibraciones en Maquinaria.- Usar
velocidad mientras sea posible. Las lecturas de

velocidad nos dan una referencia directa del grado



de severidad existente. A bajas frecuencias (<600CPM)

cuando toma importancia el esfuerzo aplicado y cuando
las lecturas de velocidad son pequefias, debe usarse
desplazamiento. A frecuencias muy altas (>60.000 CPM
cuando la fuerza aplicada es importante y cuando las
lecturas de desplazamiento y velocidad son pequenas,

debe usarse aceleracion.

Para chequeos periddicos de vibracidn o Monitoriza-
cion Continua.- Usar velocidad mientras sea posible,
especialmente en aquellas maquinas donde pueden apa-
recer varios tipos de problemas como malos engranajes,
cojinetes defectuosos, desbalance, etc. Las lectu-
ras de velocidad en mayor o menor grado pueden detec-
tar el desarrollo de cualguiera de las fallas antedi-
chas. Si son tomadas lecturas de desplazamiento, un
aumento relativo en desplazamiento debido a una fa -
11a de alta frecuencia, como un ruliman defectuoso
podria pasar desapercibido. Medidas de despiazamien-
to deben ser tomadas cuando la falla que se espere
sea de baja frecuencia o cuando las tolerancias de
vibracion del fabricante asi 1o demande. Por el
contrario, medidas de aceleracidn deben tomarse cuan-
do la espectativa de falla sea principalmente de

alta frecuencia.
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3.- Para Balancear.- Para balancear es importante el to-
mar medidas de amplitud de gran significado numérico,
de ahi la conveniencia de usar medidas de desplaza -
miento en piezas rotatorias hasta aproximadamente
20000RPM. De 20000 RPM a 60000 RPM usar velocidad

y para mayores revoluciones aceleracion.

Consideraciones Adicionales en Medicidn de Amplitudes.-
Actualmente hay cuatro diferentes formas con las cuales
podemos expresar las medidas de amplitud de vibracion,
ellas son: pico-pico, promedio, pico y raiz cuadrédtica

media (en Inglés R.M.S.) Fig. 2.30.

e e ;
e i IO ‘
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Fig. 2.30 Relacion entre valores Pico, Pico-Pico,
R.M.S. . y Promedio.
Hasta aqui habiamos limitado nuestra discusidn sobre va-
lores pico-pico de desplazamiento y pico de velocidad o

aceleracidn. Cuando los valores RMS o promedio sean



requeridos, podemos encontrar los factores de conversion

en la Tabla (2.1), a continuacion:

Multiplicar Pico-pico Pico ~ RMS Promedio
por

Para obtener

Pico-Pico 1 2 2,828 3,142
Pico 9 1 1,414 1,571
RMS ©.354 707 1 1,111
Promedio .318 .636 9 1

Tabla 2.1.- Factores de Conversiodn

No debemos olvidar que estos valores de conversidn sdlo

son validos cuando tratemos con movimientos armdnicos.

A esta altura, hay quée recalcar que la recomendacidn de
la ISO (International Standards Organization) de que
las lecturas de niveles de vibracidn en maguinaria sean
hechas en velocidad, hoy en dia se extiende a que esta

lectura debe ser en Vpys.

E1 valor de RMS o Root Mean Square (Raiz Cuadrdtica Media)
de una poblacidn, esta definido como la raiz cuadrada del
promedio de los valores al cuadrado, &sto se representa

por:

s e

Valor RMS = v . xn? (2.44)
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Para una vibracién arménica simpe como la de la Fig.(2.31),

el valor RMS puede ser calculado de la siguiente manera:
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Fig. 2.31.- Valor RMS de una Vibracidén Armdnica

Velocidad R.M.S. =\J/%- S vi(t)dt (2.45)
(o}

donde:

T = periodo de la vibracidn

Velocidad Instantanea

Vi

t = la variable tiempo

Para un movimiento sinusoidal (armdnico simple), el
valor R.M.S siempre es de 0.707 del valor pico. Sin
embargo, para vibraciones compuestas, donde hay algunas

componentes arménicas, el valor RMS es:

B ?
Vems =¥n Vi +VE+ V5 + ....V5) (2.45)
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donde: Vi, V2, ...... Vn son las velocidades RMS indivi-

duales de cada una de las componentes armdnicas.
¢Por qué medimos velocidad R.M.S. ?

La idea de usar velocidadR.M.Sen vez de velocidades pico

0 promedio es porque la velocidad de vibracidn estéd en

un continuo cambio entre cero y su valor pico y al usar

la velocidad pico, nos puede dar la falsa idea de que el
~valor de velocidad mdxima s6lo es alcanzado durante una
pequefia parte del ciclo. Pero cuando tratamos con vibra-
ciones complejas, el valor de la velocidad pico puede
alcanzar varias veces su valor pico en un ciclo, por lo
tanto el valor R.M.S. es el valor que mide el cambio efec-
tivo que ha tenido la velocidad y refleja la potencia o

energia transmitida para hacer vibrar la mdquina.

Consideremos el siguiente ejemplo. La fig. (2.32) mues-
tra la forma de onda de una vibracidon compleja por una
componente fundamental de amplitud 1,0 mm/seg pico y un
armonico de tercer orden, de amplitud 0,5 mmn/seg pico en

fase con la fundamental.

Notemos que la amplitud de la vibracion compleja es iqual
que la amplitud de la componente fundamental, pero es
obvio que la severidad de la vibracidn sobre la mdquina

cambia con la introduccidn del tercer armbnico y la disi-
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Fig.2.32.- Vibracidn Compleja
pacidn de energia de la misma se incrementa.

Ahora, si medimos la amplitud de vibracién de la funda
mental y de la compuesta en velocidad pico, notamos que
no hay ninguna variacion con la introduccidn del tercer
arménico y podemos 1legar a una conclusién errdnea  so

bre 1a condicién de la maquina.

No ocurre 1o mismo si utilizamos V el cual nos revela

RMS
un aumento de aproximadamente un 12% debido a la adicidn

del tercer arménico.

2.1.4. Niveles Aceptables de Vibracidén en Maguinaria

_Los niveles aceptables de vibracion bajo los cuales las -
condiciones de operacidén de una maquinaria son satisfacto

rios, son muchos y muy variados.

E1 primero que publicd una carta de severidad de vibracidn
Fig.(2.33)(14)(15),fue Mr.T.C. Rathbone, Chief Engineer,-

Turbine and Machinery Division,Fidelity y Casualty Compa




ny of New York que en 1939 publicé un articulo (16), que
presentaba lineamientos generales de vibracidn para deter-

minar condicion de maquinarias-

Nive de vibracion dessgmdad
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Fig. 2.33 Carta de Severidad de Rathbone

Una tabla posterior fue publicada por Yates (Fig. 2.34) (14).
En ambos casos los niveles de tolerancia fueron influencia-
dos de opiniones y conocimientos prdcticos de ingenieros e
inspectores, a mds de que los datos fueron obtenidos con ins-

trumentos rudimentarios.

Rathbone Timitd sus tolerancias a maquinaria cuya velocidac
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Fig. 2.34.- Carta de Severidad de Yates

de rotacidn sea menor a 5000 RPM y consideraba razonable ex-

trapolar para velocidades superiores (14).

Yates, formuld su criterio luego de innumerables pruebas

en instalaciones de turbinas navales. E1 hecho de que las
maquinarias en este caso son instaladas sobre placas relati-
vamente flexibies de acerosen contraposicion con las macisas
y rigidas fundaciones de las mdguinas de Rathbone,da Ta pau-
ta para que las dos cartas manifiesten‘diferentés niveles

de tolerancia. Por ejemplo a 22 Hz, muy severo en la carta

de Rathbone es solo poco severo en la carta de Yates.



Es también de interés el comentar las 1ineas que marcan 10s

niveles de sensacidn a la vibracidn de las curvas de sensi-
bilidad humana,a la vibracion de Reither and Meister (14)
(17), Fig. 2.33 y de Goldman (15) (18), Fig. 2.35. Estas
curvas muestran la respuesta humana a 1a vibracidn a varias
frecuencias. Notemos que un nivel de vibracidn "intolera-

ble" decrece al aumentar la frecuencia.

Las relaciones observadas en las curvas de Goldman son sor-
prendentemente similares a las tolerancias generales de vi-

bracidon, como las curvas de Yates y otras.

Luego, hubo un rdpido desarrollo en tecnologia electrdnica,
1o que trajo consigo un adelanto en la portabilidad y pre-

cision de los instrumentos.

Esto, trajo consigo un aumento en el uso de las lecturas de
vibracion como parte de programas de matenimiento industria-
les y mucha experiencia para los usuarios; lo que 1levd a

una revisidn de las tolerancias de vibracidn antes mencio-
nadas. Como resultado,en 1964, se desarrolld una carta ba-
sada principalmente en la experiencia de los usuarios en 1o
que a niveles de vibracidn se refiere, Fig. 2.36[(Tabla pro-

puesta por la IRD en sus articulos (12).]

Las especificaciones V.D.I. 2056, Fig. 2.37a y 2.37b, es una

de las mds usadas en el presente (6), fue compilada de cri-
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terios publicados previamente y hace una clasificacidn de
cinco diferentes clases de midquinas. Asi el grupo G de
generacion de poder y de maquinaria de proceso en funda -
ciones rigidas fue tomado del trabajo de Rathbone aungue

Tas 1ineas son aproximadas a rectas y la maxima velocidad
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permisible es extendida a 12000 RPM.
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Los autores sugieren que cuando se tenga una sefal comple-

ja, compuesta de algunos armdnicos, los valores

RuM.S.

de la sefial compleja pueden ser usados para evaluar la se-

veridad.

La Shell, Chemicals (0.K.) Ltd. como muchas otras compa -

nias tiene su propia carta de severidad (Fig.2.38) hecha

a su propio criterio, para su maquinaria en particular y

con su propia experiencia.

Steve Maten (19) y Charles Jackson (20), muy conocidos in-

vestigadores del campo de aplicaciones a la ingenieria delas

vibraciones, tienen sus propias tablas de severidad,

he-

chas luego de muchos aios de experiencia. Tablas (2.2) y

(2.3)
Planear |
parada | Parada
Suave Aceptable |[Poco Severo| para Inmediata
; reparacion
0.1pulg/seg.| 0.1lpulg/seg. 0.2 PPS 0.3 PBS 0.5 PRS
6 menos a 0.2pdgkeg} a 0.3 PPS {a 0.5 PPS en adelante
Tabla 2.2.- Jackson, Velocidad Pico total, para equipo

petroquimico

Finalmente, las normas ISO estdn basadas en las normas

VDI 2056 antes tratadas.



pulg/seg

mm/seg

212.7

7.8 =-12.7

5.1 = 7.6

O R |
£2.5

Clasificacion
AA E;E;igadamente
A Muy severo
B Severo
C Aceptable
D Suave

Tabla 2.3.- Maten, Velocidad Pico total
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Ahora, en generd,los niveles de vibracidn gque diferencian

a una maquinaria en buena condicidn respecto a otra en mala



condicidn son dificiles de definir, no hay reglas ni faci-

les ni dificiles,y definitivamente no hay reglas basadas
en un analisis cientifico. Sin embargo, afios de experien-
cia industrial correlacionando datos de vibracidén en maqui-
naria con su respectiva buena o mala condicidn en miles de
maquinas ha conducido a la elaboracid6n de una carta norma

émpirica (Fig. 2.39) desarroilada por Blake (21).

Todas las lecturas de vibracidon de este grdafico son hechas

en el cojinete y no en el eje.
E1 modo de usar esta tabla es sencillo y es el siguiente:

Las lecturas de vibracidn, usualmente en desplazamiento {pi-
co-pico) o velocidad (pico) son combinadas con un "factor
de servicio". (Tabla 2.4). Una vez hecho ésto, estamos en

capacidad de entrar en la carta norma.

Por ejemplo: para una medida de 1.2 mil tomada en una tur-
bina, el factor de servicio es de 1.6 (Tabla 2.4), luego

la vibracidon efectiva es 1.8 mils.

Entramos a la carta por la parte inferior sobre la 1inea

de las RPM del equipo.

Si el equipo en mencidn rota a 4000 RPM, entramos por el
eje de abcisas en 4000 RPM y subimos verticalmente hasta

1.8 mils, en el borde de las clasificaciones A y B.
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En conclusidn, las cartas desarrolladas por Rathbone y los
que le siguieron, fueron alguna vez quizd usadas por todo
aquel que tenia relacidn con mantenimiento de equipos usan-
do lecturas de vibracidon. Es mds probable que estas cartas
hayan sido desarrolladas para satisfacer necesidades de se-
guridad y garantia,antes que para mantenimiento mecdnico.
Por esta razon ellas tienden a ser una carta de "Informa-
cidn", puesto que usan términos como “muy suave","poco se-

vero", etc.

Aunque esta carta ha contribuido mucho en la ciencia del
matenimiento, su utilidad es muy limitada. Su uso estd

confinado a maquinaria en general.

Para permitirnos el uso de una misma carta,para diferentes
tipos de mdquinas,es que se desarrollaron los distintos
factores, los cuales fueron bautizados por Johnstore como

"Factores de Servicio".

En definitiva, las normas de severidad son generales y deben
ser consideradas como una gran ayuda al determinar lz con-

dicidn de una maquinaria.

En la prdctica, muchas miquinas operan satisfactoriamente
a niveles de vibracidn que serian inaceptables para otras
midguinas. La mejor menera de juzgar el grado de severidad

real de una maquinaria es el establecimiento de "lecturas




2.2 INSTRUMENTACION USADA PARA MEDIR VIBRACIONES

base" tomadas cuando conozcamos que la mdquina esta en bue-

nas condiciones de funcionamiento {no necesariamente maqui-
naria nueva) y tener en cuenta los cambios de esta referencia
con el tiempo. Este método serda desarrollado en mids deta -

11e en el siguiente capitulo.

Después de anos de experiencia, la Marina Canadiense ha de-
terminado que un incremento en el nivel de vibracidn de una
maquinaria no es significativo a menos que se duplique.
También que tan importante como el cambio absoluto de nivel
es la rapidez de éste. La Marina Canadiense también posee
datos que demuestran que el bajo nivel de una componente

de una vibracién producida por una parte de un equipo en
funcidn del tiempo, es una linea recta con una pequefia pen-
diente positiva hasta aproximadamente un 75% de la vida
atil de la parte del equipo; en este punto, el nivel comien-
zad a crecer exponencialmente hasta gue se produce la falla

grave (4).

Otras cartas de severidad més especificas, como para cajas
de engranajes y de balanceamiento dinamico, serdn presenta-

das oportunamente.

2eidadk

Sin importar qué tipo de instrumentacidon sea usado para
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medir una vibracidn (Medidor portdtil de amplitud de vibra-
cién, monitor permanente o analizador de vibraciones). el
corazdn del equipo es el sensor de vibraciones o transduc-

tor de vibraciones.

Un transductor de vibraciones es un aparato sensor el cual
convierte una forma de energia (vibracidn mecdnica) en otra

forma de energia (eléctrica).

Métodos antiguos de Medicidon de Vibraciones.- Una discu -
sion sobre medicidon de vibraciones no estaria completa sin
un resumen de los primeros métodos y equipos usados para me-

dir vibracion.

E1 método mas primit{vo para medir vibraciones fue el tacto.
No es raro encontrar aln ahora, personal de mantenimiento
con gran experiencia en determinados equipos, Tos cuales
pueden al tacto estimar la amplitud de vibracidon de deter-

minado equipo y por ende la -bondad de éste.

Sin embargo, adn para un tipo experimentado, éste sdlo po-
drd estimar fidedignamente la cantidad de vibracidn presen-
te para frecuencias entre 600 CPM a 7200 CPM (13). Es mas,
registrar las medidas de vibracion tomadas de esta manera
para futuras comparaciones no es muy recomendable,peor aln

cuando son estimadas pordistintas personas.




Otro método antiguo de medicidén de vibraciones consiste sim-
plemente en trazar una linea horizontal sobre un trozo de
papel y luego pegar éste a la pieza vibrante. La 1Tnea vi-
brard junto con la mdquina y podemos asi hacer una estima-
cidon de la cantidad de vibracidn presente. También otro mé-
todo antiguo de medicidn de vibracion es el vibrémetro de

penumbra (13).

Todos los dispositiveos anteriormente mencionados miden la
amplitud de vibracidn respecto a un punto fijo en el espa-
cio. Fijar este punto en el espacio es un poco dificil,
especialmente cuando tratamos con maquinaria grandei ademds
de que muchas médquinas no solo vibran ellas sino también
vibran con ellas el piso circundante y hasta la cimentacidn
del edificio. Asi, cualquier cosa que soporte la maguina y
sea usada como posicidn fija de referencia, en realidad

tiene una vibracidon relativa con respecto a la mdquina.

Para vencer la limitacidn de la vibracidn relativa menciona-
da anteriormente, de desarrollaron sistemas masa-resorte ,

similares a los de la Fig. (2.40) (13).

En general, en un sensor de vibraciones tipo masa-resorte,
una masa es suspendida de alguna menera de un resorte o re-
sortes de tal forma que quede fija o estacionaria en el es-

pacio. Asi, la vibracién medida es la de la base (en con-
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©

5 b

(1) Resorte (3) Amortiguador (5) Parte vibrante

(2) Masa (4) Carcaza

Fig. N° 2.40.- Sistema Masa-Resorte para Sensar
Vibraciones.

tacto con la parte vibrante) con respecto a la masa.

Un gran nimero de instrumentos fueron desarrollados usando
el sistema masa-resorte los cuales a través de un arreglo
adecuado producen una sefal amplificada de la vibracién,

la cual no es facilmente legible.

Unos pocos de estos instrumentos Tlos presento a continua-

gibn. Fig. 2.81 y 2.42 (13]

Los instrumentos y técnicas de medicidn,descritas en dichas
figuras,son unos pocos de los primeros intentos de medir

vibracidn en maquinaria, sin embargo, el desarrocllio de la
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(1) Masa (3) Base del Instrumento

(2) Resortes (4) Parte Vibrante

(5) Rodillo Registrador

Fig. N2 2.41.- Graficador de Vibraciones
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(1) Indicador de dial .(3) Resorte (5) Superficie
Vibrante
(2) Masa (4) Embolo

Fig. N° 2.42.- Medidor de Vibracidon de Indicador de Dial
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electronica ha hecho posible, también,el desarrollo de ins-
trumentos capaces de medir vibraciones en un rango mucho
mds amplio de frecuencias que 1los instrumentos mecdnicos

anteriormente descritos.

Dichos instrumentos también han hecho posible el medir vi-
braciones con una mayor sensibj]idad que con los instrumen-
tos mecdnicos: han hecho realizable el medir vibraciones

tan pequefias como unas pocas millonésimas de pulgada. Ade-
mds, la instrumentacidn electrénica ha hecho factible el
filtrar cada una de las componentes de una vibracidn comple-
ja (Seccidon 2.2.3) y poder hacer asi un completo andlisis

de vibraciones (Sec. 3.2).

En la adecuada eleccidn de un sensor de vibraciones debe-
mos tener siempre en cuehta Su respuesta a la frecuencia.
Por respuesta a la frecuencia consideraremos el rango de
frecuencia a 1o largo del cual la respuesta del sensor pue-
de ser considerada lineal. Hoy en dia disponemos de muchos
instrumentos que acondicionan la senal proveniente del sen-

sor para tener un gran rango de respuesta a la frecuencia.

Discutiremos los sensores de vibracidn de uso mas comiln,
como son los sensores de desplazamiento, los sensores de ve-

locidad y los sensores de aceleracion.

Medidores de desplazamiento.- En este campo, el sensor de



vibraciones mds usado es el de “corriente de Eddy" o sensor

de "no contacto" o de "proximidad".

Muchos equipos modernos como turbinas, bombas centrifugas
y compresores de alta velocidad, consisten de rotores
relativamente ligeros montados en masivos y pesados asien-
tos de cojinetes. Debido al peso y la rigidez de estos
asientos, hay una pobre evidencia en la carcaza de la vi-
bracion que podria estarse desarrollando en el rotor entre
las tolerancias de los cojinetes. En este tipo de maguina-
ria se hace necesario el medir la vibracidn relativa del
eje con respecto al asiento del cojinete para podernos
indicar cuando las tolerancias del cojinete estdn en pe-

ligro. Esta es la funcidon del medidor de proximidad.

E1 medidor de desplazamiento de no-contacto (Fig. 2.43),
es un instrumento capaz de sensar la posicidn relativa de

un objeto metdlico con respecto al extremo del sensor.

E1 sensor de vibraciones de no-contacto, no es un instru -
mento autcgenerativo puesto que requiere poder de una fuen-
te, ésta genera una senal AC de muy alta frecuencia que
1lamamos "sefial portadora" (carrier sig;al). Esta senal

es conducida a través deuncable especial hasta un pequefio
alambre en el extremo del sensor de no-contacto, producien-

do un campo magnético en losalrededores del mismo.
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Fig. N2 2.43.- Sensor de No-Contacto

Cualquier conductér metdlico, como por ejemplo un eje de
acero, en su proximidad absorbe energia del campo magnéti-
co lo cual produce una reduccidn proporcional en la ampli-
tud de la sefial portadora. Cuando la distancia entre Tla
cabeza del sensor y el objeto metdlico cambie , la ampli-
tud de la senal transportadora cambiard también. Este cam-
bio instantdneo de amplitud de la senal transportadora es
detectada produciendo el instrumento una sefial de salida

que es proporcional a la amplitud de vibraciodn.

E1 sensor de no-contactc debe ser instalado en la mdquina



con su extremo muy cercano al eje rotatorio. La distancia

entre la cabeza y el eje o superficie a medir se la denomi-

na

"Gap" o brecha. Tipices Gap son .020", .030", .050" y

:060".

Sin embargo, el Gap especifico para cualquier sensor depen-

de del tipo de sensor, material del eje y del sistema de

calibracion.

Ve

ntajas del medidor de Proximidad.-

Son de tamano pequeiio, normalmente su extremo mide 190-

300 mils.

Relativamente baratos, en el orden $50 por sensor en 1979

Miden vibracidn del eje cuando el asiento del cojinete es

muy rigido para otro tipo de sensores.

De construccidn robusta

No tiene partes moviles

Puede ser usado en ambientes hostiles

Respuesta a la frecuencia tipica de cero CPM a 300000CPM.

Puede ser colocado en posicién sismica para medir movi -

miento absoluto y relativo.

Puede ser usado para pruebas de impedancia o resonancia



donde el efecto de la masa del sensor pueda alterar los re-

sultados.
Desventajas.-

- Es sensible a cambios en la superficie del eje. Por ejem-
plo: Excentricidad, la cual produce una sefial senoidal

que podria disfrazar otros efectos.
- Requiere fuente externa de poder.

- Limitados a ejes en cojinetes planos, no son apropiados

en cojinetes antifriccion de bolas o rodillos.

- Puede deteriorarse si es sumergido en agua, a menos que
esté bien sellado con material ceramico, siempre también

que el agua sea basicamente inerte.

- Es sensible a voltajes inducidos por otros conductores,
ej.: 110 volt. 60Hz, colocados impropiamente en la vecin-

dad del cable del sensor de proximidad.
Sensores de Velocidad.- (También 1lamados sensores sismicos).

La Fig. 2.44 muestra un esquema del sensor sismico de velo-

cidad y sus partes mdés sobresalientes.

La masa del sistema consislte de una bobina de alambre fino
soportada por resortes. E1 sensor de velocidad es usado pa-

ra medir amplitudes de vibracidn, preferiblemente a frecuen-
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(1) Carcaza del sensor (4) Masa Sismica
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(3) Amortiguador (6) Imanes

Fig. 2.44.- Sensor Sismico de Velocidad

cias mayores que la frecuencia natural de vibracidn de su
sistema masa-resorte, por consiguiente 10s resortes que so-
portan la masa poseen usualmente una baja constante de rigi-
dez para obtener asi una baja frecuencia natural del siste-
ma. Ahora, si el sistema es también amortiguado, es para
prevenir una alta salida al sensar vibraciones a la frecuen-

cia natural del sistema.

Un imdn estd firmemente cogido a la carcaza del sensor y pro-

vee un campo magnético alrededor de la bobina suspendida.

E1 principio de operacion del sensor de velocidad se basa

en la ley fisica que dice: "cuando un conductor es movido
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a través de un cambio magnético, o si un campo magnético es
movido a través de su conductor, se inducird un voltaje en
el conductor". La cantidad de voltaje generado dependera

de tres aspectos:

1.- E1 largo del conductor: Mientras mas larga sea la bobi-
na o mientras mds vueltas tenga, mayor serd el voltaje

inducido.

2.- La Fuerza del campo magnético , Mientras mas fuerte, ma-

yor el voltaje inducido.

3.- La rapidez con la cual el conductor es movido a través
del campo magnético: Mientras mds rdapdo sea movido el
conductor (con mayor velocidad) mayor es el voltaje in-

ducido.

En un sensor develocidad, las dimensiones del conductor y
la fuerza del campo magnético son fijas. Luego, la canti-
dad de voltaje generado en la bobina es directamente propor-
cional a la velocidad relativa entre la bobina y el campo

magnético, de ahi su nombre de senscr de velocidad.

Cuando la carcaza del sensor de velocidad es adherida a la
superficie vibrante y el imdn por consiguiente estd también
firmemente unido a la superficie vibrante, la masa o la bo-
bina de alambre (conductor) permanece estacionaria en el

espacio. Bajo estas condiciones, el movimiento relativo
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entre el campo magnético y la bobina conductora es el mismo
que el movimientro entre la parte vibrante relativo a un
punto fijo en el espacio, y el voltaje generado por el sen-
sor es directamente proporcional a este movimiento relativo.
Al cambiar la velocidad de 1a parte vibrante, el voltaje

generado cambia proporcionalmente.

Este tipo de sensor es montado generalmente en el punto
donde nosotros esperamos encontrar la mayor fuerza aplicada

por ejemplo, 10s cojinetes.

1S1 nosotros colocamos este sensor en otra parte del equipo
como en la base, o en la carcaza, vibraciones como por
ejemplo las provenientes de las tuberias pueden aparecer

como dominantes.

La seflal generada por este sensor es bastante fuerte y pue-
de ser transmitida hasta aproximadamente 100 pies, sin ne-
cesidad de amplificacidon. E1 sensor puede ser sostenido

al cojinete por un soporte magnético, pegado con epoxy O

cemento, entre otros métodos.

Hay que tener cuidado con el montaje de los sensores pues-

to que uno inapropiado podria provocar falsas resonancias.

A continuacidn, en la Tabla (2.5), muestro los valores maxi-
mos aconsejables de frecuencia (13), hasta los cuales son

confiables las medidas de vibracidn tomadas, para las dis-
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tintas formas de montaje de un transductor de velocidad.

METODO DE MONTAJE ' FRECUENCIA MAXIMA
Grampas 7200 CPM
Manual con punta de 9" 16000 CPM
Manual con punta de 3" 18000 CPM
Con soporte magnético 37000 CPM
Manual sin punta 60000 CPM
Atornillado 90000 CPM

Tabla 2.5.- Respuesta a la frecuencia de Tos distin-
tos Métodos de Montaje de Sensores de
Velocidad.

Algunos sensores de velocidad pesan alrededor de 600 grs.
(tipico del modelo 544 de IRD el cual utilizaré ). Este
modelo en‘particular puede ser firmemente montado con un
perno de 1/4 pulg y tiene una frecuencié de resonancia de
16 CPM criticamente amortiguada a 77°F y su sensitividad
es de 1.08 volt pico por pulg/seg pico en unidades de velo-

cidad.
Ventajas del Transductor de Velocidad.-

- La velocidad es un excelente pardmetro para determinar
1a condcidon de una maquinaria. La velocidad tiene una re-

lacion directa con la energia disipada por la vibracion.

- Es adaptabie a medidores portdtiles de vibracidn.
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La Tongitud del cable no es un factor critico

No requiere fuente de poder externa

I

Provee una senal fuerte

De construccidon rigida

Desventajas.-

Comparativamente mas pesados que otros transductores de

vibracion y también de mayor tamafio.
- Precio sobre $500 por sensor en 1979.
- No es efectivo para bajas o muy altas frecuencias.
- Muy sensitivo a campos magnéticos.
- No es satisfactorio a temperaturas muy bajas (<-30°C) (6)

- No es conveniente para monitorizar trenes de engranajes
y rodamientos de bolas, puesto que las frecuencias de vi-
bracidn producidas por fallas en estos elementos, es muy

alta.

- Su gran masa produce resultados poco fidedignos en estruc-

turas ligeras.

Acelerdmetros.- Otro transductor comunmente usado para me-

dir vibracidn es el acelerdmetro Fig. (2.45). Un acelerdme-
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Fig. N22.45,.- Acelerdmetro Piezoeléctrico

tro es un instrumento autogenerativo con una salida de vol-

taje proporcional a la aceleracidn de la vibracién.

La aceleracidn es una medida de la rapidez de variacién de
la velocidad y es normalmente expresada en "g's". Un "g"
estd definidc como la aceieracién producida por la fuerza
de gravedad sobre la superficie de la tierra. EI valor
exacto de "g" variard de acuerdo a la latitud y elevacidn
del punto de observacién, sin embargo, internacionalmente
es aceptado como valor standard de la aceleracidn de la
gravedad 980,665 cm/seg” , 386,087 pulg/seg® 6 32.1793

pie/seg” . En otras palabras, la aceleracidn es proporcio-
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nal al desplazamiento y a la frecuencia al cuadrado.

Como resultado de ésto, los acelerdmetros son muy sensiti-
vos a vibraciones de alta frecuencia,como las originadas
por engranajes defectuosos o rodamientos antifriccidon dana-

dos.

Ademés de su sensibilidad a las vibraciones de alta frecuen-
cia, su tamafio pequefio y su poco peso hacen indispensable

el uso del acelerdmetro en aplicaciones donde el espacio

es limitado y donde la masa del sensor es importante. Por
ejemplo: una aplicacion de 1o dicho es el uso de un pequefio

acelerdmetro para balancear un peguefio taladro de dentista.

Modo de operacidn del Acelerodmetro.- En muchos aspectos,
el acelerdmetro es similar en su operacion al sensor sismi-

co de velocidad anteriormente discutido.

Un esquema del mismo estd detallado en la Fig. (2.45). Sin
embargo en el acelerdmetro, el sistema masa-resorte usado
en el sensor de velocidad, ha sido reemplazado con un mate-
rial que produce una carga eléctrica cuando es comprimido

0 tensionado (siempre que una fuerza sea aplicada).

Mientras mayor es la fuerza aplicada, mayor es la carga
eléctrica generada. Un material con estas propiedades es
1lamado piezo eléctrico y puede ser un cristal natural, vy

sintético o un material cerdmico.
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Refiriéndonos a la Fig. 2.45, el acelerdmetro consiste de

una masa rigidamente acoplada con el material piezoeiéctyi—
co. Cuando el sensor de aceleracidn es montado sobre una
superficie vibrante, el material piezoeléctrico serd com-
primido por la masa cuando la carcaza del sensor es movida

hacia arriba y viceversa.

.

Siendo el voltaje generado por el elemento piezoeléctrico
proporcional a la fuerza aplicada y siendo la fuerza apli-
cada proporcional a la masa multiplicada por la acelera -
cion ( F = m.a). ET1 voltaje generado es dependiente de dos

cosas:

1.- De la Masa: mayor masa, mayor es el voltaje generado
2.- De 1la Aceleracion: Mayor aceleracidén de la masa, mayor

es el voltaje generado.

Ahora, puesto que la masa del acelerdmetro es constante, el

voltaje generado dependera de la aceleracidn.

Si recordamos que el sensor sismico de velocidad funciona
mejor para frecuencias de vibracidon sobre Ta frecuencia na-
tural de su sistema masa-resorte, se cumple lo contrario
para los acelerdmetros, ellos funcionan mejor para fre -
cuencias de vibracion bajo la frecuencia natural de vibra-
cion del sistema masa-resorte del acelerdmetro, puesto gue

el material piezoeléctrico usado en los acelerdmetros es
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muy rigido y ésto trae como consecuencia que la frecuencia
natural de jos acelerdmetros sea normalmente superior a 1os

10000Hz .

La curva de la Fig. (2.46) presenta la respuesta a la fre -
cuencia de sensores de aceleracidn tipicos vibra-metrics utiliza-

remos el modelo 400 en este trabajo). (22)

dB

+ 30

+ 20

+10 \
0 r’”// \\
+10 ‘ —

200 500 1000 2000 5000 10000 20000 50000 100000 hz

Fig. 2.46.- Respuesta a la Frecuencia
de Acelerdmetros.
En la prdctica el rango aprovechable de un acelerdmetro
es hasta cerca del 1/3 de su frecuencia natural. Por ejem-
plo si un acelerdmetro posee una frecuencia de resonancia
de 30000 Hz, su mdximo valor de frecuencia de trabajo debe-

ria ser 10000 Hz.



102

Recordemos que la respuesta a la frecuencia de un sensor de
vibracidn es cominmente tomada como el rango a través del
cual la respuesta del sensor es lineal dentro de un cierto
grado de precisidon que serd dictado por el porcentaje de

error gue sea razonable tolerar.

A bajas frecuencias el acelerdmetro piezoeléctrico tiene
una respuesta a la frecuencia que depende de Tlas caracte-
risticas eléctricas del acelerdmetro, su cable conector y
del instrumento al cual es conectado Fig. (2.46). Tabla

tipica de especificaciones de acelerdmetros en el Apéndice C

Ventajas de los Acelerodmetros:

Autogenerativo, no requiere fuente de poder externa

Amplia respuesta a la frecuencia

Es de tamaho pequeiio y de poco peso

Resistente a altas temperaturas (hasta 1000°F)

Precio moderado

Desventajas.-

- Noes confiable para mediciones de baja frecuencia

- No es confiable para mediciones en ambientes sucios y ha-

medos a menos que las conexiones estén bien selladas.
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- Las mediciones no son fidedignas cuando el desplazamien-

to es calculado por doble integracion.
- Muy sensible a los golpes.
Conclusiones sobre Transductores de Vibracion.-

Los sensores de velocidad son relativamente grandes y por
consiguiente dificiles de colocar en lugares pequenos, son
autogeneradores y producen senales fuertes, pero su senal
es atenuada a bajos valores de frecuencia (comunmente < 700
CPM). Su uso no es muy recomendado en maguinaria de alta
“velocidad con una relacidn peso mdquina/peso rotor sobre
10:1, y definitivamente no es recomendable en relaciones

sobre 20:1 (20).

La velocidad es el mejor parametro para sensar vibraciones,
pero no necesariamente el sensor de velocidad es el mejor

tipo de sensor de vibraciones.

Los acelerometros en cambio son pequefios y livianos, por

1o general pesan entre 2 grs hasta 45 grs. y pueden ser usa-
dos en espacios pequencs, pueden cubrir eficientemente un
rango de frecuencias muy grande y trabajar a elevadas tem-
peraturas. En cambio son muy sensitivos y podrian proveer

mucho ruido.

Los acelerdmetros son muy efectivos en estudios de vibracidn




de cajas de engranajes, fuerzas hidrdulicas en ventiladeres,

rodamientos, cdlcuios de impedancia de cojinetes o sistemas

de construccidn ligera.

Los sensores de proximidad son particularmente (tiles para
pruebas donde el sensor no debe estar en contacto con 1la

superficie medida.

Su principal uso es para sensar vibraciones directamente al
eje cuando hay un cojinete masivo o de alta impedancia, o
cuando hay una gran tolerancia en el cojinete. Lo ante -
rior produce un efecto tal que la lecturadel nivel de vi-
bracion tomado en el cojinete con un sensor de vdocidad o
un acelerdmetro, no es una medida real del nivel de vibra-

cidn que tiene el rotor.

Su uso se limita a cojinetes de chapa.

" Para finalizar, al seleccionar el sensor de vibraciones mds

2.2.2

adecuado para un trabajo en particular, debemos considerar
qué es lo que vamos a medir (desplazamiento, velocidad o
ace]erabién), cudl es la velocidad de operaciéh, qué tipo
de fallas es mds probable que encontremos y qué tipo de

construccidén tiene la miquina.

Equipos Monitores de Vibracion

Usando un simple medidor de Vibracidn Manual Fig. (2.47),




una persona puede tomar medidas periddicas de vibracidn en

muchas maquinas de una planta en un periodo de tiempo rela-
tivamente corto. E1 sensor de vibraciones es colocado so-

bre 1a superficie vibrante (Fig. 2.48) y la cantidad de

vibracion presente es leida en la escala del aparato.

Esta monitorizacidon manual de la vibracion pre§ente en ma-
quinaria es llevada a cabo con el sdlo proposito de deter-
minar si ha habido o no un incremento en el nivel normal
de vibracion (signo de que se estd desarrollando un pro -

blema mecdnico).

Sin embargo, para determinados tipos de maquinas, esta moni-
torizacidon manual no es suficiente. Maquinaria como turbi-

nas a gas, turbinas a vapor, bombas y compresores centrifu-

gos de alta velocidad, pueden desarrollar problemas mecdni-

cos muy rapidamente sin previo aviso. Para estas maquinas,

una monitorizacion contfnua o monitorizaci6n automitica

es necesaria.

La monitorizacidn automdatica requiere de un aparato 1lama-
do el "Monitor de Vibraciones". Tipicos monitores de vi -
bracidn son mostrados en la Fig. 2.49. En estos equipos
los sensores de vibracidn son instalades permanentemente

en puntos estratégicos de la mdquina para un chequeo perma-

nente del nivel de vibracion.
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Fig. 2.47.- Medidor Portdtil de Vibracién IRD 308 M
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Fig. 2.49.- Equipo Monitor de Vibracion Automatico-

Cuando Ta vibracidon excede un nivel pre-establecido, un re-
gulador auxiliar en el monitor actia y provee una sefial de
alarma. Si la vibracidn continta incrementandose hasta un

valor critico, previamente determinado, un segundo regula-
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dor actla y provee una segunda sefial de alarma o activa un

dispositivo de parada automdtica del equipo.

Ahora, cuando tengamos que afrontar la decisidon de qué tipo
de monitorizacidén debemos llevar a cabo con determinados
equipos, la primera pregunta gue debemos contestarnos serd:
écontra qué tipo de falla proveemos principalmente la pro-
teccion?. Dependiendo de la respuesta a esta pregunta, el

tipo de instrumentacidon se torna mas aparente.

Por ejemplo, en el caso de que se trate de un compresor que
manipule una sustancia detonante, donde nuestra principal
preocupacion es la seguridad, el equipo monitor debe ser
capaz de detectar cualquier minimo incremento en el nivel
de vibracidon producto de un problema mecdnico en desarrollo
y la continua vigilancia de este pardmetro junto con el dis-

positivo de parada automatica sera esencial.

Para cajas de engranajes, equipos de medida de despliaza -
miento de vibracidn en el eje {sensores de proximidad) son
de poca ayuda debido a la pequefa tolerancia de la profun -
didad de los dientes de los engranajes y a la alta frecuen-
cia de la vibracidon normalmente encontrada debida a en -
granajes defectuosos. Aqui, monitorizacidn de niveles de
vibracidn en los cojinetes y sobre un ancho rango de fre-

cuencia es la opcidon mds apropiada.
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En el caso del impeler de una bomba que transporta material
corrosivo, la causa mds probable de vibracidn serd desbalan-
ce y una monitorizacién continua del nivel de vibracion de
los cojinetes con una alarma colocada a un nivel apropia-
do de acuerdo a 1a-impedanc1a del cojinete o el uso de sen-
sores de proximidad con una alarma ajustada a un nivel de
~desplazamiento basada en las propiedades del cojinete son

las soluciones mds apropiadas.

La decisibn entre una monitorizacidon continua o las inspec-
ciones periddicas es dependiente del tipo de falia esperado,
pero también es dependiente del capital invertido en el
equipo protegido y del probable efecto en la produccidn de

la planta si el equipo no estd disponible.

Equipos como bombas de alimentacidn del caldero en plantas
de vapor, los cuafes generalmente estdn duplicados, son
dificiles de categorizar, aunque el desembolso inicial de
un equipo de monitorizacidn continua en este caso es a me-
nudo justificable debido a la gran dependencia para el tra-

bajo de la planta de un continuo suministro de vapor.

Aunque haya sido implantada la monitorizacidén continua en
un equipo, vale la pena cﬁntinuar con analisis perioddicos
del espectro de frecuencia de la vibracion (por lo menos
una vez al mes).. Para asi obtener una informacidén mis fi-

dedigna de si el nivel de vibracidn presente es "normal"
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o "anormal", con 1o que podemos ser mds precisos en la colo-

cacidon de nivelesde alarma.

Algunas organizaciones hoy en dia han desarrollado instrumen-
tacidon especifica de monitorizacidn de vibraciones para am-
bos casos, monitorizacidn continua o para inspecciones de
rutina. Ejemplo: IRD Corporation, Vibra-Metrics, Bentley

Nevada, Spectral Dyanmics, etc.

La primera decisién que debemos tomar es si utilizamos sen-
sores de proximidad o si tomamos medidas absolutas de vi-

bracion en el cojinete. Cuando nuestra principal preocupa-
cion sea el prevenirnos contra el desgaste de tolerancias

de trabajo, el sensor de proximidad es la alternativa obvia.

Cuando nuestra principal preocupacidon sean las cargas dina-
micas de alta frecuencia (Por ej.: cajas de engranajes),
las mediciones de vibracién en los cojinetes son mas apro-
piadas. Podemos utilizar sensores de velocidad perc su
rango de frecuencia de operacion es limitado. Mucho mas

confiable es un acelerdmetro piezo eléctrico con su ancho

rango de operacidon y su robusta construccion.

Sin embargo , no es conveniente generalizar con respecto a
sistemas de monitorizacion y es mejor tratar cada caso in-
dividualmente y de hecho, para una completa confiabilidad

un sistema consistente de sensores de proximidad de ejes y




de acelerdmetros en los cojinetes es mas ventajoso, parti-

cularmente cuando tengamos que interpretar cambios de nivel
de vibracidn en largos periodos, donde el efecto de las

fuerzas internas puede afectar diferentes sistemas de dife-

rentes maneras.

La Fig. (2.50) muestra un sistema completo de monitoriza-
cidn continua comin en muchas plantas petroquimicas. Este

| ' sistema monitoriza cerca del 90% de los dafios (4).
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Fig. 2.50.- Sistema Completo de Moriitorizacidon Continua



2.2.3 Equipos Analizadores de Vibracidn

Las mediciones para determinar el valor total de las vibra-
ciones en un punto de una mdquina, han sido una tarea comin
de Ta mayoria de las industrias durante muchos afos. Los
dispositivos empleados que parten desde simples toques de
dedos, hasta instrumentos electrdnicos, son elementos de
uso generalizado. Los instrumentos electrdnicos para la me-
dicién de vibraciones que han sido desarrollados en los d1ti-
mos anos, proporcionan los primeros medios conocidos para

la obtencidn de resultados precisos.

Un medidor de vibraciones portdtil accionado por bateria,
como el que se ve en la Fig. (2.47) es ampliamente usado y
con el se obtienen lecturas precisas y confiables. Esta
clase de lecturas se emplean, cuando efectuamos monitori -
zacion manual de un equipo (Seccidn 2.2.2), para obtener
advertencias oportunas sobre defectos incipientes o ave-
rias inminentes que amenazan a los elementos rotatorios

de la maquinaria.

De mucha mayor importancia adn, han sido el desenvolvimien-
to de los instrumentos electrdnicos para el andlisis de
vibraciones. Estos instrumentos son capaces de proporcio-
nar mediciones de las caracteristicas individuales de las
vibraciones, aidn cuando éstas sean complejas. Esto capa -

cita al personal para localizar defectos incipientes en
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cualquier mdquina rotatoria para poder efectuar las correc-

ciones del caso.

E1 analizador de vibraciones tiene que ser capaz de medir
e indicar la intensidad, frecuencia y fase de las vibracio-
nes. Ademds, cuando una vibracion compleja estd compuesta
de muchas vibraciones de distintas frecuencias, el ins -
trumento debe tener la aptitud de separar las frecuencias
unas de otras, de manera que sea posible medir las carac-

teristicas individuales de cada vibracion.

E1 captador de vibraciones o transductor de vibraciones,
percibe las vibraciones de una mdquina y las convierte en
sefiales eléctricas proporcionaies a la intensidad de aque-
1]as.' Estas serfiales son conducidas al analizador de vibra-
ciones. E1 valor del desplazamiento o velocidad pico de
las vibraciones eg indicado por el medidor de amplitud,
siendo este valor equivalente a la vibracidn que exisfe en

el punto en donde se aplica el captador, desarrollada en

1a direccidon hacia la que éste ha sido aplicado.

E1 medidor de frecuencias o frecuencimetro (Fig. 2.51) in-
dica la frecuencia de ias vibraciones y proporciona los va-
lores directamente en ciclos por minuto. Este aparato es
capaz de sefialar la frecuencia de la vibracion mas inten-
sa 0 predominante que se pueda desarrollar. Esta es gene-

ralmente igual a la frecuencia de rotacidn de la parte que
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Fig. 2.51.- Analizador de Vibraciones
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origina las vibraciones.

Cuando existe la presencia de varias frecuencias, de las
cuales ninguna es mds fuerte que las demds, el frecuenci-
metro no es capaz de determinar cudl de las frecuencias
estd registrando. Como se necesita conocer la frecuencia
para determinar cual de los elementos origina las vibra -
ciones es preciso disponer de algln medio que nos permita
separar muchas frecuencias simultaneas unas de otras. Esto
se logra mediante un filtro sintonizable gque separa las vi-
braciones para poder medir su intensidad y su frecuencia
individuales, con To que estamos en condiciones de deter-
minar cudl de los elementos componentes de la miaquina estd
provocando la vibracidén y por qué. Este aparato se sinto-
niza en la misma forma que el receptor de radio, con cada

una de las vibraciones existentes.

La Tuz estroboscOpica se emplea para determinar 1a fase de
la vibracidén para operaciones de balanceo, para andlisis
de fase como parte de andlisis de vibraciones (Sec. 3.1)
y para determinar con precisidn qué parte es la que causa

la vibraciodn.

Por ejemplo, el motor eléctrico con la_polea (Fig. 2.52)
tiene vibraciones. La frecuencia de la vibracidn dominan-

te, es la misma que la velocidad de rotacidn del motor.



Fig. 2.52.- Inmovilidad de Marca de Referencia
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Cuando la unidad es examinada con la luz estroboscdpica, la

polea da la apariencia de permanecer estdtica o "dormida".

Una marca bien definida (marca de referencia) que se colo-
ca sobre la polea, ayuda a darle la apariencia de inmovili-

- dad bajo el efecto de la luz estroboscdpica.

En los sistemas mds complejos, en donde se producen muchas
frecuencias de vibracidn, de las cuales ninguna es predo-
minante sobre las demds, la luz estroboscépica iluminara
sobre diferentes frecuencias, de manera que no serd posible
apreciar una imagen definida de la marca de _referencia. Si
en cambio, se aplica un filtro sintonizable, sintonizdndo-
lo con las frecuencias de las vibraciones individualmente,
las demds vibraciones quedan bloqueadas y la luz estrobos-
cOpica podrd mantener la "inmovilidad" aparente de la par-

te que se analiza.
Analizadores de Vibracidn Automdticos y de Tiempo Real.-

Ademds de los analizadores de vibracidén con frecuencimetro
y filtro sintonizable. analizadores de vibracidon automati-
cos y analizadores de vibracion de tiempo real pueden ser
usados para obtener datos mds preciscs de amplitud versus

frecuencia en vibraciones complejas provenientes de maqui-

naria.
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Analizadores Automdticos de Espectro.- Un analizador automd-
tico de espectro, como su nombre 1o indica es un instrumento
capaz de examinar automdaticamente el rango de frecuencia de
nuestro interés y proveernos de un registro simultdneo de

datos de amplitud versus frecuencia en un graficador x-y

(Fig. 2.53).
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Fig. 2.53.- E1 Analizador Automdtico de Vibraciones
provee un registro de amplitud versus
frecuencia en un graficador x-y.
E1 Analizador de Vibraciones Automdtico tiene la ventaja de
eliminar muchas fuentes de error humano. Hay pocas Ppro-
babilidades de que una vibracidén a una cierta frecuencia
sea pasada por alto, y el tiempo requerido para hacer el
andalisis se reduce al eiiminar la necesidad de hacer manual-

mente una fina sintonizacidén del filtro para cada una de
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las frecuencias encontradas.

Analizadores de Espectro de Tiempo Real.- Los Analizadores
Automdticos de Espectro Hacen su andlisis cuando la vibra-
cion estd en su estado estable. De ahi que el analizador
sense y reqgistre s0lo la amplitud instantdnea de la vibra-
cjén a la frecuencia que sea sintonizada, cualquier fluc-
tuacidn o cambio en la vibracidn no serd indicado en el
registro. Cuando la vibracidon cambie con cambios de opera-
cidon de la maquinaria o cuando queramos hacer estudios de
vibraciones transientes como por ejemplo las ocurridas en
el arranque de ciertos equipos, debemos usar un analizador

de espectro de tiempo real. (Fig. (2.54).

Con el analizador de vibraciones de Tiempo Real el andlisis
total de amplitud vs frecuencia es mostrado instantanedmen-
te, a medida que ocurre, en un osciloscopio. Registros
permanentes pueden ser hechos fotografiando Ta pantalla
de éste o con un graficador x-y’convencional o de alta ve-

locidad. Fig. [2.55).

Ademds de proveernos de un continuo e instantdneo andlisis
de espectro de la vibracidn, las caracteristicas del filtro
del analizador de tiempo real nos provee de una resolucidn
en el eje de las frecuencias, que no la podemos obtener con

filtros sintonizadores convencionales. Como resultado de
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Fig. 2.55.- Los datos del Analizador de Tiempo Real son

registrados instantanedmente en un oscilos-
copio.
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&sto, vibraciones cuyas frecuencias difieren entre ellas en
pocos ciclos/min pueden ser facilmente distinguidas. La
Fig. (2.55) muestra dos frecuencias relativamente cercanas,
una a 3200 CPM y la otra a 3400 CPM. Una discriminacidon de
frecuencias como la mostrada serfa muy dificil con un fil-

tro sintonizador convencional.

Analizadores de Vibracion con Filtro de Octavo de Banda.-
La maquinaria rotativa y reciprocante genera continuamente
vibracion, esta vibracidn compleja es la suma de diferentes
vibraciones a distintas frecuencias, generalmente de milti-
plos de la frecuencia de rotacidn del equipo. E1 analiza-
dor de vibracidn con filtro de octavo de banda Fig. (2.58)
aprovecha esta ventaja al usar filtros en centros de fre-

cuencias de problemas comunes en maguinaria.

Estos problemas comunes en maquinaria rotatoria como son
desbalance rotatorio, desalineamiento, fallas en cojinetes,
engranajes, bandas, normalmente ocurren a 1,2,3 y otros

miltiplos de la frecuencia de rotacidon del equipo.

Por otro lado, las frecuencias comunes de rotacidon de equi-
pos en procesos industriales son:450 RPM, 900 RPM, 1800 RPM,
3600 RPM y 7200 RPM & 8, 16, 32, 64, 125, Hz, etc. (doble).
De ahi que leos filtros de octavo de banda cuyos centros de

frecuencias son 8, 16, 64, 125 Hz, son ideales, puesto que
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-Fig. 2.56.- Analizador tipo octavo de banda

s6lo se necesitan tomar unas pocas lecturas para cubrir los
problemas mds comunes de vibracidon y hacer un diagndstico

especifico.

E1 nivel de velocidad total de vibracidon nos dice cuando
se estd generando un problema mecdnico en un equipo y unas
pocas lecturas filtradas de octavo de banda nos indican

cudal es el problema especifico, suficiente informacidon pa-

ra saber si paramos 0 no un equipo.

La desventaja de este equipo se presenta cuando filtramos
medidas de vibracidn de un equipo que posee muchas compo -

nentes rotatorias con frecuencias de rotacidn cercanas en-



Costo Grado de Instruc- Grado de Instruc-
Comparativo c¢idn del Operador cidn del que in-
' terpreta los datos.

Medidor Portable 6(x) 1 Técnico Novato 1 Técnico experi-
de Vibracion Total ' mentado.
Analizador de Es- 12(x) 1 Técnico experi- 1 Técnico experi-
pectro de Octavo mentado. mentado.

de Banda

Analizador de Es- 40(x) 1 Técnico Novato y 1 Técnico experi-
pectro de Banda 1 Técnico experi- mentado vy
Estrecha mentado 1 Ingeniero
Analizador de Es- 80(x) 2 Técnicos Expe- 2 Ingenieros
pectro de Tiempo rimentados

Real.

y con la misma referencia (x), los costos de los transductores mds co-
munmente usados son:

Acelerdmetro X
Transductor de Proximidad 3(x)

Transductor de Velocidad 2(x)

TABLA 2.6.- Costo Relativo de Equipos Analizadores de Vibraciodn
y de Transductores.

tre si, en este caso un un sdlo octavo de banda podemos re-
coger el efecto de varias fuentes y el andlisis pierde exac-

titud.

En la referencia (6) hay una tabla que relaciona los cos-
tos de cada uno‘de los equipos analizadores con respecto
al costo de un televisor blanco y‘negro de 16 pulg (x), y
el grado de instruccidn requerido para los que toman y ana-

Tizan datos de vibracién. (Tabla 2.6)



CAPITULO N 3

ANALISIS DE VIBRACIONES

3.1 CARACTERISTICAS TIPICAS DE CIERTAS FALLAS EN MAQUINARIAS QUE PUE-

DEN SER IDENTIFICADAS POR UN ANALISIS DE VIBRACIONES

Con pocas excepciones, la vibracidn en una magquinaria es causada
por desperfectos mecdnicos en mayor o menor grado. Es prdctica-
mente imposible enumerar todos los desperfectos mecdnicos que se
pueden presentar en una maquina4 enumeremos sO61o los mds importan-

tes:

- Desequilibrio dindmico de partes rotatorias

- Desalineamiento de acoples y chumaceras

- Dientes de engranajes que producen impacto, suciedad, interfe-
rencia y excentricidad de 10s engranajes.

- Bandas y cadenas de transmision en estado defectuoso.

- Chumaceras en mal estado (especialmente 1las antifriccidn)

- Fluctuaciones en el momento de torsidn

- Fuerzas electromagnéticas

- Fuerzas aerodindmicas

- Fuerzas Hidraulicas

- Desajustes, fricciones y resonancias




Independientemente de la forma en que enumeremos las causas de vi-
braciones, un concepto que debe quedar muy claro es gque "las cau-
sas de las vibraciones provienen de los cambios constantes de una
fuerza que modifica continuamente su direccidn o su intensidad.

Las fluctuaciones de esta fuerza son las que dan origen a las vi-

braciones y las caracteristicas resultantes se determinan por el

reconocimiento de la forma en la que es generada esta fuerza.

Este es el motivo por el cual las causas de las vibraciones tie-

nen también sus caracteristicas de peculiaridad " (23).

Ahora, las fuerzas que originan Tas vibraciones son provenientes
del movimiento rotatorio de las partes del equipo y por elio,

las fuerzas cambian tanto de intensidad como de direccidn al cam-

biar las partes rotatorias, al rotar su posicidn con respecto al
resto del equipo que analicemos. Es por ello,que la vibracion
resultante tendrd una frecuencia directamente dependiente de la

frecuencia de rotacidn de la parte del equipo defectuosa.

Hay otras peculiaridades que estdn ligadas con cada una de las cau-
sas de la vibracidn, que incluyen la relacidn de las observaciones
de las fases en distintos puntos y las direcciones en que se de-

sarrollan las vibraciones.

E1 procedimiento para determinar las caracteristicas de las vibra-

ciones es llamado Andlisis de Vibraciones. Este consiste en la

medicidn de las vibraciones existentes y las caracteristicas de



las mismas.

Si comparamos los resultados obtenidos por este medio con Tos da-
tos conocidos de Ta mdquina,como sonila frecuencia o frecuencias
de rotacidon de sus partes, la clase de trabajo que ejecuta y las
diferentes posibles causas de sus vibraciones,puede determinarse

claramente el problema existente y prescribir las correcciones.

A continuacidn discutiremos detalladamente Tas causas mds comunes

de vibracidon en maquinaria.
Vibraciones ocasionadas por Desequilibrio Dindmico.-

E1 desequilibrio o desbalance es quizas la causa mids comin de vi-
bracidon en maquinaria, siendo sus caracteristicas poco complica -

das y de facil reconocimiento.

La frecuencia de las vibraciones producidas por desequilibrio en
ciclos/min, es igual a la frecuencia de rotacidn en RPM de 1la
parte, y la amplitud de la vibracidn es proporcional a la canti-

dad de desbalance presente.

Normalmente en deseqguilibrio, 1a mayor amplitud la encontramos

en la direccidon radial (tanto horizontal como vertical), sin em-
bargo, en el caso de un rotor desbalanceado en voladize como el
mostrado en la Fig. (3.1) nos encontraremos con una alta amplitud
de vibracidn axial quizd mds alta que la amplitud de vibracidn ra-

dial (12).



Fig. 3.1.- Rotor en Voladizo

E1 desbalance es a menudo simplemente definido como una desigual
distribucion de la masa del rotor alrededor de su centro de rota-
cidn, o de acuerdo a la ISO (International Standards Organization);
"aquella condiciéﬁ existente en un rotor cuando fuerzas vibrato -
rias o movimiento es impartido a los cojinetes como resultado de

fuerzas centrifugas"”.

Desequilibrio excesivo resulta en vibracidn del rotor y de sus

cojinetes de soporte.

Causas de Desbalance.- Hay muchas razones por las que podemos encon-

trar desequilibrio en un rotor. Las causas mas comunes, las pode-



mos encontrar. en Fig. 3.2. Las fallas han sido exageradas, pero

existen en la casi totalidad de las piezas rotatorias manufactu -

radas.
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Fig. 3.2.- Causas de Desequilibrio Dindmico

Poros en piezas fundidass algunas veces, piezas rotantes fundidas
como impeleres de bombas o poleas grandes tienen en su interior
poros o burbujas de gases retenidos durante el proceso de fundi-
cion.

Los poros estdn presentes dentro del material, son indetectables

a una inspeccion visual, pero el vacio de material que crean, re-

presenta un significativo desbalance.




Excentricidad.- Tenemos excentricidad cuando el centro geométrico

de una parte rotante no coincide con el centro de rotacidn de Tla
misma, 0 cuando el centro de rotacidn del eje no es el mismo que

el centro geométrico de la pieza rotante. Por 1o tanto, tenemos
mis peso a un lado del centro de rotacidn que en otro y de ahi la

causa del desequilibrio.

Ejemplos de Excentricidad los tenemos en la Fig. (3.3). En el
caso del cojinete antifriccidn, el agujero de la pista interior

no es concéntrico con el centro geométrico de la pista intérior.
E1 resultado puede aparecer como desbalance de 1a pieza montada
sobre el cojinete, sin embargo, al balancear el rotor, las fuer-
Zas que causawm la vibracion serdn compensadas y la vibracidn
desaparecerd. Es por esta razdn que el balanceamiento de un
rotor en sus propios cojinetes es recomendado. Ahora debemos
tener cuidado de que la posicién de la pista interior con el eje
de la pieza rotante no varie,puesto que la excentricidad de 1a

pista es compensada por los pesos balanceadores en el rotor.

En algunos casos, la excentricidad no puede ser corregida por
técnicas rutinarias de balanceamiento; la excentricidad puede
también producir fuerzas de reaccidn, las cuales no pueden ser
corregidas por un simple balanceamiento. Por ejemplo, si tenemos
un engranaje excéntrico como el de la Fig. (3.3), éste produce

fuerzas de reaccidn que no se pueden corregir por equilibrado (12).
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Fig. 3.3.- Causas de Excentricidad
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Excentricidad de poleas de bandas en "V" (Fig. 3.3) resulta en
fuerzas de reaccidn de una manera similar a engranajes excéntri-
cos. En este caso, la mayor componente de vibracidn la encontra-
remos en la direccidon de la tensidn de banda,la una frecuencia

igual a 1xRPM de la polea excéntrica.

De nuevo, la vibracion parece producida por desbalance pero no

puede ser corregida aplicando pesos balanceadores.



En el caso de excentricidad del rotor con respecto a su armadura

(Fig. 3.3), una fuerza a 1+RPM es generada entre la armadura y el
estator debida a que la atraccidn magnética entre el rotor y 1la
armadura varia. Una manera facil de chequear la excentricidad

en motores eléctricos es el medir la vibracidn total, sin filtro,
con el motor operando. Luego, desconectamos la tensidn y obser-
vamos que pasa con ia amplitud de vibracién. Si Tla amplitud de
vibracidon decrece gradualmente a medida que decrece la frecuencia
de rotacidn, el problema es desbalance. Si la amplitud de vibra-
cidn decrece casi instantanedmente al desconectar la corriente,
el problema es eléctrico y posiblemente debido a excentricidad

de la armadura.

Chavetas y Chaveteros.- Desafortunadamente hay muy pocos fabri-
cantes de equipos que consideren la adicidn de chavetas cuando
equilibran sus equipos, los fabricantes de poleas, por ejemplo,
equilibran la polea.sin considerar la falta de masa del chavete-
ro y los fabricantes de un motor equilibran el rotor con la cha-
veta completa acoplada a é1 , o sencillamente sin eila. Ahora,
cuando los dos equipos que han sido balanceados previamente sin
la chaveta, (polea y motor), se acoplan, el desequilibrio se
hace presente, o de la misma manera si 10s dos equipos han sido
balanceados previamente con la chaveta completa, al acoplarlos

el desequilibrio también se hace presente.

En general, al acoplar dos equipos, las caracteristicas dinamicas



del conjunto cambian, y aunque los rotores estén equilibrados, el

sistema total puede ser excitado a vibrar.

Distorsidn.- Aunque el fabricante de un equipo equilibre correc -
tamente su equipo, hay algunos factores que distorsionan o cam -
bian 1a forma del rotor y alteran por 1o tanto el equilibrio ini-
cial que tenga. Entre las causas mas comunes tenemos el alivio

de tensiones y la distorsidon térmica.

E1 alivio de tensiones es un problema comin que aparece con roto-
res que han sido fabricados con soldadura. Toda pieza que haya
sido fabricada por procesos de prensado, flexado, extrusidn, etc.
estd sometida a un gran esfuerzo interno. Si la pieza no ha si-
do sometida a un recocido o alivio de tensiones, este proceso se
1leva a efecto naturalmente durante un periode de tiempo relati-
vamente 1argo; como resultado de ésto, el rotor se distorsiona

ligeramente, toma una nueva forma y se desequilibra.

Distorsiones que ocurren con cambios de temperatura son las llama-
das "Distorsiones Térmicas". Son producidas por Ié expansion del

metal al ser calentado y la pieza tenga pequefas imperfecciones,o

tenga un calentamiento desigual, lo gque trae como consecuencia

una expansidn desigual del metal y la distorsion.

Esta distorsidon térmica es comlin en piezas que trabajan a eleva-
das temperaturas incluyendo motores eléctricos, compresores, ven-

tiladores, etc.



Cuando tengamos problemas de desequilibrio por distorsidn térmica

es aconsejable el balancear el rotor en su condicién normal de

operacidn, asi el rotor esté equilibrado cuando esté frio.

Tolerancias de Ajuste.- Una causa comidn de vibracidn es laacumu-
lacidn de tolerancias en el ensamblado de un equipo. Casos como

el que se muestra en la Fig. (3.4) son muy frecuentes en la prac-

tica. :
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Fig. 3.4.- Tolerancias de Ensamble

E1 barreno de la polea es necesariamente mads grande que el didme-
tro de la flecha y cuando se colocan tornillos prisioneros o cu-
nas, el desplazamiento natural de la tolerancia hace que el peso
de la polea se recorra hacia uno de los lados del centro de rota-
cion de la flecha;y esto basta para dejar al mecanismo fuera del

equilibrio dindmico.



Corrosidn y Desgaste.- Ventiladores, Rotores de Bomba, Compresores
y otros tipos de rotores envueltos en manejo de materiales, estdn
sujetos a corrosidon o desgaste. Si la corrosidon o desgaste no

ocurre uniformemente el deseguilibrio se presenta.

Incrustaciones.- Igual que en el caso anterior, los rotores envuel-
tos en manejo de materiales pueden desequilibrarse por incrustacio-
nes desiguales en el rotor. Como resultado tenemos un incremento
gradual del desbalance,lo que nos puede traer en poco tiempo un

serio problema.

En definitiva, cualquiera de las causas de desequilibrio menciona-

das anteriormente se presentan, en mayor o menor grado,en cualguier

rotor. E1 vector suma de todos los desequilibrios puede ser con-

siderado como actuando en un punto, 1lamado el "punto pesado".
Al balancear,nuestro propdsito serd encontrar la magnitud y posi -

cidon de este punto pesadb para asi remover una cantidad igual de

peso en esa posicidon o afadirla en una posicidn directamente opues-

ta (180°).

Tipos de Desbalance.-

Consideremos un cuerpo rigido que gira con una velocidad angular

constante W sobre un eje llamado el eje de las X, como se ilustra

en la Fig. (3.5). E1 eje de las Y lo consideramos fijo y que rota

con el cuerpo rigido. La componente Y de la fuerza de inercia

asociada a un elemento diferencial de masa dm es w?ydm. De la mis-
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Fig. 3.5.- Cuerpo Rigido rotando alrededor del Eje X-X
ma manera, la componente Z de la fuerza de inercia es wW?zdm

La componente total de la fuerza inercial se obtiene por integra-

cion sobre el cuerpo rigido.
Fy = w?fydn Fz = w?Szdm (3;1)

Ahora, el centro de gravedad de un cuerpo rigido estd determinado

por las coordenadas Yc y Zc:

e - - s R (XD

Sustituyendo (3.2) en (3.1) y observando que )fdm = m tenemos:
Fy = mycuw? Fz = mzcw2

Puesto que las ejes Y y Z giran con el cuerpo , las direcciones



de las fuerzas Fy y Fz también giran. Luego, con respecto a las

coordenadas fijas en el espacio, estas fuerzas oscilan y tienden

a inducir vibracién.

Para que el cuerpo pueda rotar, es necesario que 1os cojinetes

en los que se apoya soporten las fuerzas Fy y Fz, y estas fuerzas
podrdn reducirse a cero, sélo si: Yc = Zc = 0. Es decir cuando

el centro de gravedad del cuerpo coincida con el centro de rota -
cidn. Esta es la condicidn necesaria para equilibrio estdtico.
Para equilibrio dindmico también se debe cumplir ZMz = 0,2 My=0o,

el eje de rotacidn debe coincidir con un eje principal de inercia.

E1 centro de gravedad de un rotor puede ser desplazado hacia el
eje de rotacidon de sus cojinetes de dos formas. Los cojinetes
pueden modificarse de tal forma que su eje de rotacidon coincida
con el centro de.gravedad del rotor. Tedricamente éste es un pro-
cedimiento vdlido para reducir al minimo el desequilibrio causado
por desplazamiento del centro de gravedad con respecto al eje

de rotacion, pero en la préctica es .dificil de realizar. En

vez de ésto, es mas fdcil lograr un desplazamiento radial del cen-
tro de gravedad del rotor agregando o quitanto masa del mismo,

como se muestra en la Fig. (3.6).

E1 proceso de efectuar la coincidencia del centro de gravedad de
un rotor y el eje de rotacidn del mismo se denomina "equilibrado

estatico" (o en un plano).
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Fig. 3.6.- Equilibrio en un Plano

Un rotor apoyado sobre dos cojinetes y que ha sido equilibrado

estdaticamente no girard bajo la sola influencia de 1a fuerza de
gravedad y podrd colocarse en cualduier posicidn y permanece en
esa posicidon. Sin embargo, si no ha sido equilibrado estdtica -
.mente, entonces de cualquier posicidn en que se cologue inicial-
mente, tenderd a girar hacia aquella posicidén en la cual el cen-

tro de la gravedad quede en el punto mds bajo.

Consideremos ahora los momentos de las fuerzas diferenciales de
inercia w?ydm con respecto al~eje z que pasa por el punto 0
de la Fig. (3.5). E1 momento total es laintegral de todas 1las

fuerzas diferenciales.
Mz = fu?xydm = w?/xydm = Ixyw?
Donde Ixy es el producto de inercia con respecto a 1os ejes X y Y.

Para poder sostener la rotacidon del cuerpo sobre el eje X, es ne-



139

cesario gue los cojinetes ejerzan fuerzas en la direccidn del eje Y
cuyos momentos sean iguales a Mz. Asi, las fuerzas en los cojine-
tes en la direccidn Y solamente pueden eliminarse si el producto

de inercia Ixy es cero.

De manera similar, las fuerzas de los cojinetes en la direccidn z
se anulan si Ixz es cero. Si dos de los productos de Inercia

de un cuerpo rigido con respecto a un sistema de ejes ortogonales
son cero, tales ejes son los 1lamados ejes principales de inercia
del cuerpo. Un cuerpo que gire libremente en el espacic a wuna
velocidad angular constante, tiende a girar alrededor de sus

ejes prindpales de inercia. Entonces las reacciones ocurridas

en los cojinetes de apoyo debido a la rotacidn se hacen cero, y
la rotacidon queda libre de vibracidn. Esta es la condicidn ideal

que se persigue en el disefio de maquinaria rotatoria.

Para obtener balanceamiento perfecto, es necesario que las propie-
dades del cuerpo que gira puedan modificarse de tal manera que

un eje principal de inercia coincida con el eje de rotacidn.

E1 proceso de llevar el eje principal de inercia del rotor en
coincidencia con el eje de rotacidon se 1lama "Balanceamiento Di-

ndmico” (o de dos planos).

En el caso de que el rotor sea un cuerpo alargado, el simple ba-
lanceo estdtico no es suficiente. La Fig. (3.7) muestra un ro-

tor "ideal" es decir con perfecta simetria rotacional excepto
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Fig. 3.7.- Un Rotor Dindmicamente desbalanceado origina en

sus apoyos reacciones rotativas iguales, pero

de sentido contrario.
por dos masas iguales my y m; que se encuentran acopladas en dos
puntos simétricamente opuestos. Es obvio que el rotor permanece
todavia en equilibrio estatico, puesto que estas dos masas no des-
plazan el centro de gravedad del centro del eje de 1a flecha. Pe-
ro en la rotacidn las fuerzas centrifugas que actdan sobre m; y
m, constituyen un momento que origina en los apoyos reacciones ro-

tativas R tal como se indica en la Fig. 3.7.

Decimos, por tanto, que el rotor estd estdticamente balanceado
pero dinamicamente desbalanceado, por el hecho de que este tipo

de desbalanceo s6lo puede detectarse mediante una prueba dindmica.

Demostraremos a continuacidn que cualquier desbalanceo de un rotor
rigido (estdtico, dindmico o combinado) puedé corregirse colocan-
do pesos adecuados en dos planos diferentes, generalmente los

extremos I y Il debido a su facil acceso (Fig. 3.8). Supongamos



que el desbalanceo existente mr es de 4 onz-pulg a un cuarto de

la longitud del rotor y de 3 onz-pulg en el centro entre los pla-

nos I y Il pero girado 90° con respecto al primer desbalanceo.
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Fig. 3.8.- E1 desequilibrio de un Rotor Rigido, puede corre-
girse colocando un peso en cada uno de los planos
¥ v LE
Para determinar las masas-correctivas gue deberdn colocarse en los
planos I y II, deberd obtenerse primero la correccion para el de-
sequilibrio de las 4 unidades, después para el de 3 unidades y
finalmente la suma de las correcciones individuales. E1 desequi-
librio de 4 unidades originard una fuerza centrifuga rotativa de
4 unidades, que podrd mantenerse en equilibrio estdatico mediante
un peso de 3 unidades en [ y un peso de 1 unidad en 11, en una

posicidon a 180° del desequilibrio original.

E1 desequilibrio de 3 unidades se corrige colocandoc una masa de



142

1 1/2 unidades en cada uno de los dos planos y a 180° del dese-

quilibrio original. Asi, en total tenemos que colocar en el pla-
no I una masa de 3 unidades y una de 1 1/2 unidades separadas 90°.
Como las fuerzas centrifugas producidas por estas masas se pueden

sumar vectorialmente, podemos colocar s6lo una masa de correccian

en el plano I y su magnitud serd de (3)2 + (14)2? =.3,36 unida -
des y a un dngulo o = tg~ 0.5 desde la posicidn del desequilibrio de
4 unidades (Fig. 3.9). De la misma manera la correccidon total

en el plano II serfa de una masa de 1 + (11)2 = 1.8 unidades

en un dngulo 8 = tg = 1.5 desde la misma posicion del desequili-

brio de 4 unidades. (Fig. 3.9).

Fig. 3.9.- Pesos Balanceadores para el Rotor de la Fig. 3.8

Este procedimiento puede aplicarse a cualquier nimero de masas des-
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balanceadas, de manera gque cualquier balanceo de un rotor rigido
puede corregirse mediante 1a colocacidn de una sola masa en cada

uno de los dos planos de balanceo.

Técnicas de balanceamiento estdtico y dindmico (un plano, dos pla-

nos y rotores en voladizo) las trataremos en el Apéndice D.

Balanceo de Rotores Flexibles.- Al comentar anteriormente el
efecto de las masas desbalanceadas, hemos supuesto que el rotor

no se ha deformado a causa de ellas.

Cuando la operacidn se desarrolla a velocidades de rotacidon muy
inferiores a la primera velocidad critica, dicha suposicion esta
perfectamente justificada, pero a velocidades de rotacidn mayo -
res que la mitad de la primera critica flexional (6) o mis del
70% (12), el rotor sufre deformaciones que ya no pueden ignorar-
se en vista de gque en estas condiciones aparecen nuevas fuerzas
centrifugas, aparte de las ocasionadas por el desequilibrio ini -
cial. Asi, si por ejemplo tenemos una unidad de desequilibrio

en el centro de un rotor rigido y simétrico, la fuerza centrifu-
ga unitaria, debida a este desequilibrio producird en los apoyos,
reacciones de media unidad cada uno. Por otro lado, si el rotor
es flexible, Ta fuerzacentrifuga deformard la estructura y des -
plazard a Ta linea central de su posicidn original, girard en tor-
no y se establecerd una nueva_fuerza centrifuga que alterara las

reacciones en 10S apoyos.
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Podemos equilibrar,de todas maneras,agregando directamente masas
correctoras en la mitad opuesta al desbalanceo original, pero
preferimos equilibrarlas en dos planos definidos, cercanos a los

extremos finales.

Supongamos que el rotor sea una flecha uniforme y que Tos planos
de balanceo estdn a un sexto de 1a longitud total de cada extremo.
Evidentemente el rotor se balanceard colocando en cada plano co-

rrecciones de magnitud 1/2.Fig. (3.10a) (6).
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Fig. 3.10.- En un Rotor Flexible, los pesos balanceadores ade-
cuados que debemos colocar en Tos Planos I y II
varian con la velocidad de rotacion.
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Cuando el rotor desbalanceado gira a su primera velocidad critica,
su curva de deformacidn es una senoide, de una amplitud tan gran-
de que el desbalanceo "inducido" es mucho mayor que el desbalan -
ceo unitario original. Asi, el desbalanceo original no afecta la
cbnfiguracién de la curva de deformacidn, la cual en los planos
de balanceo, su amplitud es la mitad de la gue tiene en su parte
media. La correccidn apropiada tiene que ser por la misma can-
tidad que el desbalanceo original. Esto puede entenderse si de-
formamos mds la flecha, las fuerzas centrifugas exclusivas del
desbalance original estdn en equilibrio con las fuerzas elasti-
cas, en cualquier posicidn de la flecha, ya que hay resonancia.
Al aumentar en el centro la deformacidn en & el trabajo efectua -
do por el deshalance es ¢ x 1 y el trabajo efectuado por cada
uno de los dos pesos correctores es 1/2 6§ x 1, Se ve que el
equilibrio permanece indiferente (caracteristica de un rotor
balanceado a una velocidad critica) cuando 1los pesos correcto -

res se hacen de una unidad completa cada uno. Fig. (3.10)(6).

En la segunda velocidad critica el desbalanceo central no se
desplaza de su posicidon, asi que no se necesitan pesos correco-
res. En la tercera velocidad critica, 1os pesos correctores tie-
nen que ser de media unidad y situados en los lados opuestes a

los que estaban en las velocidades bajas. Fig. (3.10c y d) (6).




Asi 1legamos a la conclusién de que, un rotor flexible puede ba -

lancearse en dos planos solamente para una velocidad, y se tiene

como regla que el rotor se desequilibra a cualquier otra veloci -

dad.

Primeras, segundas y terceras velocidades criticas de rotores son
a menudo encontradas en bombas y compresores centrifugos, en tur-
binas de gas y de vapor. Estas mdquinas requieren que 10S pesos

balanceadores sean colocados en varios planos para garantizar una

suave operacidn tanto a baja como a alta velocidad (6).

Por supuesto, no todos los rotores flexibles necesitan balancea-
mientos en planos miltiples. De que el rotor sea o no balancea-
do en mds de dos planos s6lo puede ser determinado considerando
la velocidad de rotacidn normal del rotor y la significacion de
la deflexidn del rotor en los requerimientos funcionales de 1la
mdquina. Tomando esto en cuenta, un rotor flexible cae dentro

de una de las siguientes categorias:

1.- Si el rotor sdlo opera a una sola velocidad y hay una peque-
fa cantidad de deflexidn que no acelerara el desgaste de 1la
maquinas el equilibrio en dos planos de correccidn para dis-
minuir la vibracidn en los cojinetes es todo 1o que se re -

quiere.

2.- Si el rotor flexible opera a una sola velocidad, pero es esen-

cial que la deflexidn del rotor sea minima, un balanceo en



planos miltiples (mds de dos) es requerido para minimizar

tanto la vibracidn del cojinete como la deflexidn del rotor.

3.- Si es esencial que el rotor opere suavemente sobre un gran
rango de velocidades donde el rotor sea rigido a bajas velo-
cidades y flexible a altas velocidades, se requiere un equi-

librio en planos midltiples.

Ahora, como podemos observar, hay tres tiposde problemas de balan-
ceamiento; un plano, dos planos y planos miGltiples. Sin embargo,
la mayoria de los problemas de balanceamiento que nos encontre -

mos podrdn ser corregidos en uno o dos planos.

Idealmente, las partes rotatorias deben disefarse para un equili-
brio inherente, se efectué o no la operacidn de equilibradoc.

Los planos y esquemas de la pieza deberdn indicar la precisidn
con que se debe equilibﬁar el rotor y el método de correccidn a
seguir de una manera clara para que sea completamente asequible

para el departamento de fabricacion. -

Por 1o dicho, el dibujo de produccién del rotor deberd incluir

los siquientes datos:

1.- E1 planoe los planos en los cuales debe efectuarse la correc-

cion de equilibrado.

Estos planos de correccion deben estar dimensionaimente loca-

lizados de la misma forma que otras superficies importantes



del rotor.

De ser posible estos planos deberdn permitir que Ta correccidn

se aplique en cualquier posicidn angular.

Los detalles completos del método de aplicar la correccidn.
Si esta se aplica por barrenado, este dibujo debe constar de:
a) didmetro del agujero,; b) radio al cual se aplica la co -

rreccidn y c) profundidad mdxima permisible.

Si la correccidn se aplica con soldadura, 1os detalies deben
incluir: a) Dimensiones de la seccidn transversal del peso

de correccidn;b) longitud mdxima permisible del peso correc-
tor; c¢) el espaciado y la localizacidn de las soldaduras con

respecto a los extremos del peso, y d) pruebas requeridas pa-

ra comprobar y asegurar gue las soldaduras resistirdn 1las

fuerzas aplicadas.

La exactitud de equilibrio requerida en términos del método

de correccidn que ha de emplearse. POr ejemplo, si la correc-
cién se hace por barrenado, la exactitud del equilibrio puede
expresarse en unidades de 1/64 de pulg de profundidad del agu-

jero.

Las maquinas balanceadoras son de uso muy comin en industrias
de medios mds desarrollados que el nuestro, para equilibrar

ventiladores, rotores de motores eléctricos y otros equipos



rotatorios. Estas mdquinas pueden ser operadas por personal semi-

calificado.
Vibraciones ocasionadas por Desalineamiento.-

E1 desalineamiento es la segunda en importancia de las causas que
originan vibraciones y la razdn de ésto es sencilla. A pesar de
la exisfencia de los cojinetes de autoalineamiento y de 1os aco -
ples flexibles, la alineacidn correcta de dos flechas junto con

sus respectivas chumaceras, de manera que no se produzcan fuerzas

que generan vibraciones, es una operacidn un tanto complicada.
Basicamente, existen dos tipos de desalineamiento (Fig. 3.11):

a) E1 angular, en cuyo caso las dos lineas de los gjes correspon-

dientes a dos flechas se cruzan para formar un dngulo.

b) E1 de desplazamiento, en donde las 1ineas de los ejes de dos
flechas tienen cierta separacidon y corren paralelamente. Exis-
te también la posibilidad de que se presente una combinacidn

de estos dos casos (desalineamiento combinado).

Combinado

Fig. 3.11.- Tipos de Desalineamiento



Desalineamiento angular, como el mostrado en la Fig. 3.12 (a) so-
meted los ejes conductor y conducido de una mdquina a una vibra-
cidn axial de la misma frecuencia que la frecuencia de rotacion

de los ejes.

Desalineamiento de desplazamiento (offset) como el mostrado en la
Fig. 3.12 (b) de otro lado, produce una vibracidn radial al do -

ble de la frecuencia de rotacidn del eje.

Este eje rigidamerte syjeto axiatmente

Eje sujeto en este punto
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Fig. 3.12.- a) Modelo Simple del efecto de un desalinea-
miento angular (Vibracidn, Axial).

b) Desalineamiento de Desplazamiento (Vibracidn
radial).



Una flecha combada actGa en forma muy semejante a la del desalinea-

miento angular y por ello sus caracteristicas vibratorias quedan
comprendidas dentro del rengldn de desalineamiento. Para una ana-
1isfs mds completo del desalineamiento y de los ejes flexados, es
necesario desarrollar un andalisis de fase, como lo veremos mas

adelante.

E1 desalineamiento por tanto, aln en el caso del empleo de acoples
flexibles, da como resultado la formacidn de dos fuerzas, la axial
y la radial, que originan vibraciones en ambos sentidos. Esta
vibracidn toma Tugar aunque el desalineamiento esté dentro de
los 1imites de "flexibilidad" del acoplamiento. La intensidad de

las vibraciones producidas crecerdn al aumentar el desalineamiento.

La caracteristica distintiva de las vibraciones ocasicnadas por
desalineamiento es que se desarrollan en ambos sentidos, radial

o axial, o ambos. Si el desalineamiento es de proporciones gran-
des, pueden presentarse frecuencias vibratorias de segundo y has-
ta de tercer grado (arménicos al doble o al triple de la frecuen-
cia de rotacidon del eje). Es imposible predecir dentro de qué
condiciones de montaje aparecerdn estas vibraciones que correspon-
den a ordenes de frecuencias mds altas, debido al gfan nimero de
posibilidades que existe para la combinacidn de acoplamientos ,

cargas admisibles de las flechas y tipos de chumaceras.

Puede haber casos de desalineamiento en los que no intervienen
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los acoples en ninguna forma, como sucede en el desalineamiento

de las chumaceras con respecto a la flecha (Fig. 3.13). En el ca-
so de una chumacera plana (Fig. 3.14), el desalineamiento no pro-
ducird vibracidn alguna mientras no aparezca un desequilibrio en

la flecha o en el correspondiente elemento giratorio.

Fig. 3.13.- Chumacera desalineada con respecto al Eje.

Si se presenta en cambio una fuerza derivada del desequilibrio,
se producirdn vibraciones radiales y axiales, derivadas de 1la

reaccidon de la chumacera desalineada.

La verdadera causa de la vibracidn es en este caso el desalinea-
miento, y ambas vibraciones, la radial y la axial, pueden ser
reducidas considerablemente balanceando la pieza rotateria en

sus propios cojinetes.

Si una chumacera dotada de cojinetes antifriccion (Fig. 3.13)
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Fig. 3.14.- Desalineamiento de un Cojinete plano con su Eje

se instala con desalineamiento, existirdn vibraciones axiales ain
cuanto el elemento rotatorio esté bien balanceado dindmicamente.
En consecuencia, para eliminar la vibracion se requiere un monta-

je correcto.

Otra condicidon de desa]iﬁeamiento que se traduce en altas lectu -
ras axiales de vibracidon es el desalineamiento de poleas usadas

en transmisiones de bandas en "V" (Fig. 3.15). E1 desalineamien-
to anqular y de desplazamiento ilustrado en la figura, (exagerada
a propdsito), no solo conduce a una vibracién destructiva sino que

contribuye a un prematuro desgaste de la polea y de las bandas.

En defnitiva, podemos decir que la vibracidn axial es el indicio
mds probable de la existencia de desalineamiento y hay una regla

de amplia aceptacidn por 1os que hacen mantenimiento de maguinaria
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Fig. 3.15.- Desalineamiento angular y/0 de desplazamiento
en poleas de transmisidn de banda en "V".
que dice "Cuando las Vibraciones axiales tienen un equivalente
de Ta mitad o mds del valor de las vibraciones radiales, puede
sospecharse que existe desalineamiento o algun doblez en cualquie-
ra de los ejes (12) (6), debiéndose proceder a la inmediata co -
reccion de esta anomalia antes de intentar e!‘ba1anceo dinamico

procedente.

Pruebas 1levadas a cabo por la IRD Mechanalysis (6) implican la



toma de medidas de amplitud y fase a la frecuencia de rotacion y

a dos veces la frecuencia de rotacidon en los cojinetes de un equi-
po. Estas senales dé vibracion fueron filtradas en un filtro sin-
tonizador de un analizador de vibraciones IRD 350, de tal manera,
que todas las frecuencias, excepto la frecuencia de vibracion (6
2xFrecuencia de rotacidon) fueron eliminadas, permitiendo asi un
ané115{s de onda con base tiempo en una pantalla sin Ta complica-
cidon de vibraciones superpuestas. Para proveernos de una referen-
cia de fase, un pickup electromagnético conectado al eje, nos pro-
porciona una sefial de un pulso por cada revolucidon del eje. Esta
sefial, mezclada con la onda seno de la vibracidn, causa un pulso

agudo en ésta que viaja con la onda.
E1 programa de pruebas fue aplicado a:

a) Gran desalineamiento a la derecha
b) Gran desalineamiento’a la izquierda

c¢) Alineamiento en el cual la amplitud de vibracidn fue minima.

Se encontrd que a la frecuencia de rotacidn no hubo un gran cambio
de fase con un cambio en el alineamiento, tanto para la vibracidn

radial como axial.

Con frecuencias del doble de la frecuencia de rotacidn, el compor-
tamiento fue considerablemente distinto, habiendo cambios de fase
del orden de 180° aproximadamente, con cambios en el alineamiento,

siendo por tanto el desalineamiento en la direccidn radial



particularmente sensitivo. Esto lo mostramos en la Fig. 3.16,

donde observamos un pequefio cambio de fase para un cambio de ali-
neamiento. Fig. 3.16 (a) en la vibracidn radial o axial a la fre-
cuencia de rotacidn en comparacidon con un cambio de fase de 18E&°

para un cambio de desalineamiento en la direccidén radial al doble

de la frecuencia de rotacion,

VAVAVA

Fig.3.16.- Forma de onda de Vibracidn Radial:

a) a la frecuencia de rotacidn y
b) al doble de la frecuencia de rotacién

i desalineamiento a la derecha
ii Alineamiento correcto
iii Desalineamiento a la izquierda
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Andlisis de Fase: Desalineamiento versus Eje Flexado.-

Como discutimos antes, grandes amplitudes de vibracidon en la direc-
cion axial preferentemente pueden ser debidas a los siguientes de-

fectos mecdnicos:

1.- Desalineamiento de acoples
2.- Desalineamiento de chumaceras con sus ejes
3.- Ejes flexados o torcidos

4.- Desequilibrio de rotores en voladizo

Si tratamos con maquinaria de produccidn, en la cual una parada
de pocas horas representa tremendas pérdidas de produccidn y si
tenemos altas lecturas axiales de vibracidn, debemos efectuar
pruebas posteriores para reducir el nlmero de causas posibles an-

tes de parar la mdquina y efectuar las inspecciones y correcciones.

E1 primer paso consiste en seleccionar una parte del equipo, don-
de Tas lecturas de fase sean fdaciles de tomar, normalmente, se
escoge para este fin los extremos de los ejes (si son visibles)
o el acoplamiento (también si es visible), pero es importante re-
calcar que las observaciones comparativas de fase deben ser he -

chas usando la misma marca de referencia.

E1 procedimiento para detectar desalineamiento o flexidn de ejes

por medio de un andlisis de fase es como sique:

1.- Determinar como se estd moviendo cada cojinete axialmente,in-
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dividualmente. En otras palabras si el cojinete se estd tor-
ciendo (Twisting), meciéndose (rocking) o simplemente se mue-

ve como un conjunto hacia adelante y hacia atras.

2.- Determinar como los cojinetes se estdn moviendo axialmente,
relativamente, uno de otro, o sea determinar si los cojinetes

estan vibrando en fase o fuera de fase.

Para 1levar a cabo nuestro primer objetivo, es necesario el 1le-
var a efecto algunas medidas axiales de fase en cada cojinete, ..
normalmente se aconsejan cuatro mediciones de fase en cada cojine-

te (24), como se muestran en la Fig. 3.17.

Fig. 3.17.- Medidas axiales de fase en cuatro posiciones
en cada cojinete.
Con el filtro del analizador sintonizado a 1a'frecuenc1a de rota -
cion o sea a los RPM de la maquina, debemos tomar las lecturas de
fase axialmente en cada uno de los puntos del cojinete. Con estos

datos, tenemos dos posibilidades: a) Las lecturas de fase son sig-
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nificativamente diferentes en las cuatro posiciones y b) las lec-
turas de fase son las mismas para cada una de las cuatro posi -

ciones.

Si las Tlecturas de fase en el cojinete son significativamente di-
ferentes en las cuatro posiciones, ésto indica que el cojinete
estd torciéndose (twisting), como se muestra en la Fig. (3.18).
Esta accidn es caracteristica de ejes los cuales estdn torcidos
cerca del cojinete. Un eje flexado en su centro no causa esta
accion en los cojinetes, a menos que la torcedura sea extremada -

mente severa,

Fig. 3.18.- Si las lecturas de fase en los cuatro puntos del
cojinete son distintas, nos indica que el cojinete
estd torciéndose.
Si las cuatro lecturas de fase en el cojinete scn todas aproximada-
mente la misma, nos indica que el cojinete estd vibrando como un

todo hacia adelante y hacia atrds como se muestra en la Fig. 3.19.

La obtencidn de estos datos, en este casosno nos indica la presen-
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cia de algln problema en particular en este cojinete, pero los da-
tos de lecturas axiales de fase deben seguir tomdndose en los
otros cojinetes del equipo, para determinar si es que existen pro-

blemas en los otros cojinetes.

Fig. 3.19.- Si las lecturas de fase en un cojinete son aproxima-
damente las mismas, nos indica que el cojinete estd
vibrando axialmente en forma plana.

Luego de que son tomadas las lecturas de fase axiales en cada
uno de Tos cojinetes de Ta mdquina en las cuatro posiciones esta-
blecidas, recolectamos todos los datos como se ilustra en la Fig.

320

Debemos tener cuidado en la toma de estos datos, puesto que debemos
tener siempreen cuenta que si el sensor cambia de direccidn, debe-
mos hacer correcciones en las lecturas de fase tomadas. Asi por

ejemplo en la Fig. (3.20), si el sensor al tomar las lecturas en

los cojinetes A y B cambia de direccién en 180°, las lecturas de
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A

:

A B C D
(L) 3:00 (L) = 3:00 (1) - 9:00 (1) - 9:00
(2) 3530 (2) =+ 3:30 (2) - 9:00 (2) - 9:00
(3% 3.30 (3) =+ F¥30 (3) = 2:00 (3) = 9:00
(4)> 3:00 (4) - 3:00 (4) - 9:00 (4) = 9:00

Fig. 3.20.- Lecturas Axiales de Fase son tomadas en cada uno
- de los cojinetes del Equipo.
fase de uno de los cojinetes deben de corregirse también 130°,
para que los datos se puedan relacionar entre si directamente.
Por tanto, debemos asumir también una direccidn fija para el sen-

sor y hacer las correcciones debidas si cambiamos esta direccidn.

Luego de que son tomadas todas las lecturas axiales pertinentes
para todos los cojinetes de la mdquina, el paso final es el com-
parar estas lecturas para determinar como se estdn moviendo axial-
mente y relativamente uno con respecto a otro. Refiriéndonos nue-
vamente a la Fig. (3.20), notemos que las lecturas de fase en los
cojinetes A y B son aproximadamente las mismas, 1o que nos indica
que vibran en fase como una sé?a unidad. De la misma manera, los

cojinetes C y D también vibran en fase. Sin embargo, los cojine-
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tes B y C estdn vibrando fuera de fase. .

Ahora, si observamos una gran diferencia de fase entre dos cojine-
tes separados por un acople en cualquier equipo, como B y C del
ejemplo de arriba; un desalineamiento entre acoples o acoples
defectuosos es probablemente la causa. Si la diferencia de fase
es entre dos cojinetes de una midquina, sin acople de por medio,
debe ser chequeado el grado de torcedura del eje o un severo desa-

lineamiento de cojinetes.

Si el andlisis de fase revela que todos los cojinetes del sistema
estdn vibrando en fase, el problema probablemente serd desbalance,
especialmente si tratamos con rotores en voladizo. También obte-
nemos lecturas de fase iguales en todos los ccjinetes, cuando la
vibracion axial es debida a la fundacidnyla cual tiene una fre -
cuencia natural de vibracion en ese sentido, igual a los RPM de

la maquina.
Vibraciones ocasionadas por chumaceras antifriccidn.-

Los rodamientos de las chumaceras antifriccidn que tienen defectos
o imperfecciones en las pistas de rodamiento, bolas o rodillos,
dardn origen a vibraciones de alta frecuencia, que pueden ser en
muchos casos mayores que la frecuencia de rotacion de la parte

afectada, sin que necesariamente, el miltiplo sea un nlmero par.

El elemento rodante defectuoso del cojinete antifriccidn produce
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las vibraciones a alta frecuencia cuando el elemento golpea a otro

en vez de rodar.

Los defectos en estos cojinetes pueden deberse a un excesivo es -
fuerzo de contacto, cargas desalineadas, defectos en los materia -
les, lubricantes contaminados y descargas eléctricas entre las bo-

las y las superficies de rodadura (25).

E1 contacto con estas dreas defectuosas produce choques mecénicos)
1o que trae consigo vibraciones transientes, que disminuyen con

el amortiguamiento del sistema.

Estas vibraciones pueden ser medidas con el uso de un acelerdme-
tro. Experimentos 1levados a cabo con cuerpos que caen libremen-
te contra una placa de acero, demuestran que el voltaje pico E
dado por el acelerdmetro varia directamente proporcional con el

cuadrado de la velocidad de choque.
E = afVg)? (3.4)

donde E es el grado de impacto del pulso (shock pulse Rating), a
es una constante del material impactante y Vg es la velocidad de

impacto.

A medida que el cojinete se deteriora, el valor de E se incremen-
ta; vamos a desarrollar un modelo tedrico, que confirma lo ante-

riormente expuesto. (Fig. 3.21)



Fig. 3.21.- Modelo Tedrico de un Cojinete con la Superficie
Exterior defectuosa.

E1 impacto asumido es causado por el elemento rodante que rota

alrededor del punto A y Tuego golpea el punto B con una veloci -
dad cuya direccidn forma un angulo recte con.la linea A-B. Tam-
bién asumimos que no hay deslizamiento entre la superficie inte-
rior del rodamiento y el elemento rodante de manera que las ve -

locidades periféricas en el punto de contacto son iguales.

Dij = Didmetro de la superficie de rodadura interior

Dy = Didmetro del elemento rodante

Y = profundidad de penetracidn del elemento rodante dentro
del area defectuosa.

X = Longitud de la cuerda A-B

V., = velocidad periférica del elemento rodante en el punto de

impacto.



Vs = Velocidad de impacto, componente de Vuw en la direcciodn
del radio del elemento rodante.

nj-= velocidad de rotacién de la superficie interior de roda-
dura. |

A = Centro Instantaneo de rotacidn

B = punto de impacto sobre el anillo exterior

SPR = (Shock Pulse Rating) Valor del pulso de choque leido por
el instrumento.

SPN = Valor calibrado del pulso de choque

N = Factor de calibracidn

Ahora; asumiendo el punto A comoe centro instantaneo de rota -
cion, tenemos:

Vy _ mniDi
X Dy

De ahi : Vu = 5%ﬂlgl (3.5)

S el angulo entre Vs y Vw es muy pequefio, tenemos que Vg~ Vo

luego, Vg = 523;01

(3.5}

Por consideraciones geométricas tenemos:

2

)

y(Dw - y) =

y si y es pequeha comparada con Dw

n

Y Dw “4—*

XZ

1
=

<
=
w
~J

S—r



sustituyendo (3.7) en (3.6) tenemos:

: 2
Vg2 = dr?niy ?;m (3.8)

Sustituyendo (3.8) en (3.4) tenemos:

o 5. DS (3.9]
SPR = E = odmni‘y o
y si hacemos que:
B=4r% y K= gi—— (3.10)
1Dw :
Finalmente tenemos:
SPR = 8n{K?%y (3l

Donde B y K, son propiedades del material impactante.

E1 modelo presentado arriba muestra que el valor medido por el ins-
trumento (SPR) es directamente proporcional a‘]a profundidad de
penetracidn del elemento rotante dentro de la falla. Para valo-
res constantes de B, ni y K, el valor de SPR solo depende de la
profundidad de penetracidén. Para poder comparar rdpidamente los
valores medidos de un mismo cojineteo diferentes cojinetes a
diferentes velocidades de rotacidon, los resultados son calibrados

usando el factor

!
_ ( 1oooo

Nk (3.12)

Luego SPN = N%SPR (3.13)
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Lo anteriormente expuesto es el principio de operacidn de los medi-
dores de pulsos de choque (Shock Puise Meter) usados en la detec -

cion de fallas de cojinetes.

Cualquier tipo de desperfecto en un cojinete se manifiesta como

un defecto en la superficie de rodadura o en las bolas (25).

Tales fallas pueden ser detectadas por un andlisis de frecuencia

de la sefial obtenida del cojinete.

Vibraciones a frecuencias caracteristicas son producidas por los
elementos rodantes al pasar por una imperfeccidn en la superfi -
cie interior o exterior de rodadura. Las frecuencias tedricas

de estas vibraciones pueden ser calculadas tedricamente (25)(26)

(6)(27)(28).

Las caracteristicas importantes de los cojinetes de contacto ro -

dante son las siguientes: (Fig. 3.22).

Y, = radio de la superficie interior de rodadura
Y, = radio de la superficie exterior de rodadura
Y = radio de los elementos rodantes
¢ = radio del tren de los elementos rodantes
n = nimero de elementos rodantes
fr = frecuencia fundamental de rotacidn de ta flecha
fy = frecuencia fundamental de rotacidn del tren
fo = frecuencia fundamental de rotacidn de los elementos rodantes

f1 = frecuencia debida a.1a superficie interior de rodadura



f, = frecuencia debida a la superficie exterior de rodadura

Las cinco frecuencias discretas mds prominentes son: (28)

Aniflo de afueva

Supeviice dz
Yedadura exferior
£ & mento yodante

Anibls de adento

i Su‘perj’rCaé‘ de
vodadura interior

Fig. 3.22.- Diagrama Esquemdtico de un Cojinete de Bolas

1.- La frecuencia fundamental de rotacidn fr aparece al mds lige-
ro desequilibrio o excentricidad de la flecha o de la super-

ficie interior de rodadura.

2.- La frecuencia f_ debida a la rotacidn del tren de los elemen-
tos rodantes, indica cualquier irregularidad de un elemento

0 de la jaula. La frecuencia fy se expresa por




3.-

fo = Fo Bl (3.14)

La frecuencia f, es la frecuencia de giro de un elemento ro -
dante, cualquier punto disparejo o muesca de un elemento pro-
duce una componente de frecuencia f'y = 2fp debido a que el

punto golpea las superficies interior y exterior alternati -

vamente. La frecuencia fp se expresa por

fp = {L2)fe (3.15)

Ty

La frecuencia f, se presenta si hay alguna irregularidad
(puntos sobresalientes o muescas)sobre la superfide interior de ro-
dadura. En el caso de muchos puntos, la armdnica de f; serd

mas pronunciada. La frecuencia f,; se expresa por
fi = n(f, - f.) - (3.16)

La frecuencia f» resulta de 1rregu1aridades en la superficie

exterior de rodadura. La frecuencia f, se expresa por
fz = nf; (3.17)

Las ecuaciones (3.14) a (3.17) no son mds que las frecuencias
relativas de rotacidén entre los elementos que forman el coji-
nete. La demostracidon tebrica de estas frecuencias relati -

vas la presento en el Apéndice E.

Asi por ejemplo, para un rodamiento con las caracteristicas

dadas, las frecuencias probables de vibracion para algin de-



fecto serdn:

rx = 1.8 pulg: -
r, = 2 pulg.

rp = 0.25 pulg.
n =8

f, = 66.7 Hz (4000 RPM)

a) Frecuencia fundamental de rotacién: fr

b) Frecuencia debida a la rotacidn del tren: F¢

= I
B 2 ife gl
fe = 66,7(“1—‘,—%‘%2—,0*) Hz

fe = 28,58 Hz

c) Frecuencia de giro de un elemento rodante: f'y

fy = (—Ei) fe
£, = (0?5%-) (28,58) Hz
fp, = 228,64 Hz
fr = 2f, = 2(228,64) Hz
fr = 457,28 Hz

1

-

a0




p—i
~J
p—

d) fl = n(fr e ft)
f1.= 8(66,7 - 28,58}Hz
f, = 686,16 Hz

E) f, = nft

"

f, = 18(28,58)Hz

f, = 514,44 Hz

Ray L. Martin (25), obtuvo grdficos de densidad espectral
de potencia, para rodamientos de bolas con y sin defectos,
en operacion a 5000RPM con 100 1bs de carga. Figuras (3.24),

(3:28), (3.28) y [3.27).

a4
910-2-
w /‘\
a4 2
Y =
*w
b s
a
-t
o
ok
5 ‘
N a3 ¢
o 10724
XJ N ComimeTe DErEcuose
P r: gnUL:&\‘_n Ui LA Bowa
o
E: J ¥
: -
o [ RTTn
E :,.;- f
] }’;lvf" A
Uq." '[‘ i J\
¢ ‘
[ ] 3 3
it R [a{ |
i!} EL;,’:.‘ % ” ,} . K rl.:'.',{
el gt 'E[ ¥ ['“,J} b
R P | |
;‘_ i ._E,\[l_ "lff"fi- Siv DEFECTY N t'";- T‘l ‘? LI ‘:":
TN N REL R WL
Jostei ¥
1079 T i
o] 50

T 5
ARtzuenoalvar)
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172



173

A

g
~n
J

-Ree.cueuc.

(3v/u1)

:
CoT meTE DEFECIULSL
‘ OCLALION Sia

‘ rib LUBRCaA o

DEsi DD ES?\EEC-TEAL. e
“
e
g s

5,
n
-t ,‘

e S . T
L) i 10 %0
dRecoenealinny

Fig. 3.27.- Rodamiento defectuoso, operacidn sin
lubricacion.

Notemos que el cojinete con la muesca en una de las bolas
presenta indicaciones de falla A 8 KHz y 20 KHz que son fre-
cuencias cercanas a las frecuencias del primero y segundo
modo natural de vibracidn de la superficie exterior de roda-
dura. Hay aproximadamente 7 veces mds energia a & KHz en

el rodamiento defectuoso que en el normal.

Para un rodamiento con una muesca en la superficie interior
de rodadura, presenta indicaciones de falla a 4KHz y 8 KHz.
E1 pico de 4KHz no se lo,identificé, el de 8KHz es nuevamen-

te la frecuencia natural de vibracion de la superficie exte-




rior y la amplitud de la sefial a esta frecuencia para el coji-

nete defectuoso es de 53 veces mayor que la amplitud del coji-

nete en buen estado

Para un rodamiento con el defecto en la superficie exterior
de rodadura, presenta indicaciones de falla a 8KHz, de nuevo
la frecuencia natural de vibracidon de la superficie exterior
y la amplitud de la sefial a esta frecuencia para el cojinete
defectuoso. es de 15 veces mayor que la amplitud del cojinete

en buen estado.

Para un rodamiento puesto en operacion luego de habérsele re-
movido el lubricante, presentd un indicativo de falla a 8KHz,
con una sefal de aproximadamente 19 veces mas grande que la

del cojinete en buen estado.

Las frecuencias de rescnancia de los componentes de un roda -
miento son excitadas por cargas de choque. Debido a las inter-
acciones, una combinacidn de resonancias pueden ser excitadas
por un defecto en cualquiera de l1os componentes del rodamien-
to. Las frecuencias de resonancia de los elementos rodantes

y de las superficies de rodadura pueden ser calculadas usando

las ecuaciones 3.18 y 3.19 respectivamente (25).

- 0.2\ E (3.18)
b r 2p

Fr = 1( }r)l ;_7 Ve

(3.19)
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donde:

it

Fy
Fr

frecuencia de resonancia de los elementos rodantes

frecuencia de resonancia de las superficies de rodadura.

u

Nomenclatura:

r = Radio del elemento rodante

E = Médulo de elasticidad

0 = Densidad del elemento rodante

ty = Nimero de ondas alrededor de la circunferencia del.anillo.

a = radio de la superficie de rodadura desde el eje neutro

I = Momento de inercia de la superficie de rodaduracon respec-
to al eje neutro.

m = masa del anillo por unidad de pie.

Los valores de las frecuencias de resonancia de l1os elementos
rodantes y de las superficies de rodadura son del orden de

kilo Hertz (KHz).

Para terminar, mencionemos que 1a§ vibraciones ocasionadas en
un cojinete se transmiten en menor magnitud a otrodpuntos de
la maquina. Luego, el cojinete defectuoso es aquel en el

cual la lectura mds alta de vibracidén se obtiene para la mis-

ma frecuencia.

Severos desalineamientos en equipos con rodamientos antifric-

cidn también producen altas frecuencias de vibracidn (usual-

mente: # de bolas = RPM del eje, pero esta vibracidon no es




debida a una falla del rodamiento en si, y puede desaparecer

con un correcto alineamiento del equipo.

Debe tenerse siempre en cuenta que los rodamientos antifric-
cidn, pertenecen a los mecanismos ejecutados con la mayor
precision y que no sufren fallas ni averias prematuras, de
no intervenir alguna fuerza extrafa. Estas fuerzas son a me-
nudo las mismas que dan origen a la vibracidn. La revisidn
cuidadosa de toda clase de fuerzas de perturbacidn, como

son el desequilibrio dindmico y el desalineamiento, tiene

que hacerse inmediatamente después de haber terminado el reem-

plazo de un cojinete averiado prematuramente.

Vibraciones ocasionadas por chumaceras de manguito {o chuma-

ceras de chapa).-

A diferencia de los cojinetes antifriccion, los cojinetes de
chapa no generan vibraciones, salvo en contados casos y a un

grado minimo (29)(23).

Una chumacera de chapa con una luz de tolerancia excesiva, da
lugar a la aparicidn de desequilibrio dinamico, desalineamien-
to o algln otro esfuerzo generador de vibraciones, que a su
vez producen desajustes mecanicos o golpeteo. Sin embargo,

la causa de la vibracidn no es la chumacera. Cuando se sos -
peche que una cnhumacera de chapa de un equipo esté defectuosa,

pueden efectuarse medios convencionales de revision mas di-
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rectos.

Un cojinete que esté sujeto a un pequefio desgaste puede ser
detectado comparando las amplitudes de vibracidn horizontal

y vertical. Puesto que las mdquinas con una fundacidn rigi-'
da normalmente tienen una mayor amplitud de vibracidn en la
direccion horizontal, cuando la amplitud de vibracion en 1la

direccion vertical aparece inusualmente alta,comparada con

?
la horizontal, desgaste en el cojinete puede ser la causa.

A pesar de no haberse logrado conclusiones definitivas, hay
evidencias suficientes que indican que la calidadde la peli-
cula de aceite lubricante depositada en las superficies de

las chumaceras, tiene mayor efecto en las vibraciones produ -
cidas en dicha chumacera, que cualquier otro de los déemds fac-
tores. Una chumacera con escasez de lubricacidon al grado de
estar casi seca, causd vibraciones a frecuencia de una, dos,
tres, cuatro y mds miltiplos de la velocidad de rotacidn (23).
Una chumacera que estd casi seca puede originar una amplitud
de vibracidn oscilante que crece y decrece alternativamente.
Estas vibraciones son causadas por una pelicula lubricante
insuficiente y es una clara indicacidon de que se tiene que

inspeccionar con detenimiento todo el sistema de lubricacidn.

Un problema comin de vibracidn asociado con cojinetes planocs
es la vibracion conocida como "remolino de aceite" (oil
whirl), que es un problema causado por ciertas propiedades

de las peliculas de aceite en el forro de los cojinetes ge-




nerosamente lubricados, generalmente en maquinas que trabajan

a velocidades muy altas, o mayores que su segunda velocidad

critica.

Como preambulo a la explicacidn detallada de este problema,
es necesario saber, que un eje horizontal,girando en sentido
contrario al de las manecillas del reloj en un cojinete Tu -
bricado por una pelicula de aceite,no adopta una posicion
central sino que es desviado ligeramente hacia la derecha

(o viceversa si el sentido de giro es contrario). Fig. 3.28

(7)(30).

Como en este caso, la carga o peso W del eje es hacia abajo,
como se lo indica en la figura, la resuitante de las presio-
nes de aceite P sobre el eje es igual y de sentido contrario
a Wy forma un @ngulo con la recta OA que une el centro del

cojinete con el centro del eje.

La distancia a la que la flecha se puede desplazar hacia uno
de los lados de la chumacera dependerd de las RPM del eje,

del peso del eje y de la presidn desarrollada por el aceite

(23)(30)(31).

Cuando la cara o la superficie de 1a flecha se mueve hacia
arriba, siguiendo la direccidn de la rotacidn, son bombeadas
cantidades mias grandes de aceite hacia el espacio evacuado.

En caso de que el aceite forme turbulencias o remolinos, este
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W
Fig. 3.28.- La lubricacidn a base de una pelicula de
aceite origina un vortice porque el peso W
no coincide con el eje de simetria OA.
proceso se convierte en una accidon continua, 1o que obliga a
la flecha a efectuar pequefios movimientos oscilantes,alrede-

dor del centro de la chumacera,con una frecuencia aproximada

de 1a mitad del namero de revoluciones.

Una explicacidn interesante de este resultado se debe a Hagg

(7).

En la Fig. (3.29), sea E el claro radial y & el radio del vér-




tice, siendo D el diametro de la flecha. En un vértice lento,
la distribucidn de velocidades al través de la pelicula de
aceite es lineal, y siendo V la velocidad periférica de 1;
flecha, el volumen de aceite (por unidad de longitud de 1la

flecha) que es transportado hacia arriba en A es:-% x (e - &)

-~—E 4§ —=

Fig. 3.29.- Demostracidon de la frecuencia del remolino
de aceite, por Hagg.
mientras que el volumen que pasa hacia abajo por B es

% x (e + 6§).

As1, si suponemos que no hay escape de aceite por los extre-
mos, el transporte neto de aceite a la mitad inferior de la

pelicula es V&.

Ahora, el eje sufre un vortice de frecuencia f y la velocidad
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v del centro del eje sera v = f 2n8 . El drea de la mitad
inferjor de la pelicula del aceite crece a razdn de vD =
f2n&D. Si la frecuencia del vortice es suficientementé

baja, la rotacidon de la flecha impulsara aceite a la mitad
inferior de la pelicula en cantidad suficiente para Tlenar

el vacio originado por el movimiento ascendente del vértice;
cog un vortice mds rdpido la rotacidn no transportara bastan-
te aceite y la pelicula se romperd. Esto ocurrird por 1o
tanto, cuando v& - f278D. La velocidad periférica V esta
relacionada con la velocidad por V = nD(r.p.s.). Sustituyen-

do ésto, obtenemos:

f = ——"= § 50% de la frecuencia de rotacion

En la prdctica la experiencia indica que este valor es de

42-44% de la frecuencia de rotaciodn.

E1 problema de la vibracidn ocasionada por turbulencia de
aceite es normalmente atribuido é un disefio impropio del
cojinete, sin embargo, otros problemas tales como excesivo
desgaste del cojinete o un cambio de la viscosidad del acei-
te pueden ser la causa. De cualquier manera, si se nos pre-
senta el problema del "oil whirl", una solucidén temporal se-
ria el cambiar la temperatura (y por ende la viscosidad)

del aceite. Incrementar la carga en el cojinete al introdu-
cir un tigero desequilibrio o desalineamientc es aldunas ve-

ces efectivo.
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Hay disponibles algunas configuraciones especiales de cojine-
tes planos para reducir la posibilidad del "oil whirl". Al-

gunos de esos disefios estdn ilustrados en la Fig. (3.30).

el ‘AXIAL-GROOVE

“LOBED"

Fig. 3.30.- Configuraciones especiales de cojinetes
planos para reducir la posibilidad de
"0i1 whirl".
E1 cojinete de ranuras axiales es normalmente limitado a co-
Jinetes pequeros como los usados en turbinas a gas livianas.

E1 cojinete de tres 1d6bulos nos provee de la mejor estabili-

dad del cojinete contra el "oil whirl".



Una propia seleccidn de un cojinete plano para una silenciosa
operacion debe ser encontrada comparando los parametros de
cada tipo de cojinete (rigidez, amortiguamiento, etc.) para
las condiciones dadas de operacidon (RPM, desbalance residual,

peso del rotor, etc.) (29).

En algunas ocasiones, una mdquina en buena condiéién de opera-
cion exhibe un problema de "oil whirl". Esto ocurre cuando
una fuente externa transmite vibraci6n a Ta mdquina a través
de la fundacidn o de tuberias. Si la frecuencia de estas
vibraciones transmitidas es precisamente la mitad de la fre-
cuencia de rotacidn de la maquina (la probable frecuencia de
"0i1 whirl" de la mdquina) es probable que se desarrolle el
"0il whirl". Esta condicion es conocida comc "remolino de

aceite excitado externamente".

De la misma manera, una maquina en buena condicidén de opera -
cidn, puede ser excitada a una condicidn de "oil whirl" por
la fundacidén o tuberias, las cuales estdn vibrando en reso-
nancia a una frecuencia igual a la frecuencia probable de
"0i1 whirl". E1"0il whirl" resultante de esta condicidn es

1Tamado "remolino de aceite por resonancia".

De cualquier manera, cuando encontremos las caracteristicas
de vibracion del "oil whirl" se debe establecer un completo

andlisis de vibraciones de las instalaciones, incluyendo



fundaciones y tuberias.

Apoyos de los Cojinetes.- Se puede controlar mejor la vibra -

cion de un cojinete cuando se presta espeﬁia] atencién al di-
sefio de 1os apoyos de los mismos. Un buen alineamiento de
los cojinetes requiere de apoyos rigidos, 1o cual trae como
resultado altas frecuencias naturales de los elementos estruc-
turales.E1 hierro colado, debido a su razonablemente buena
amortiguacidon de histéresis es un material muy apropiado pa-
ra tales estructuras, siempre que las consideraciones estruc-

turales permitan su uso.

Las modernas aleaciones de cobre y manganeso (20% cobre, 80%

Mn), proporcionan una amortiguacion interna y resistencia
estructural mds alta que el acero suave; sin embargo, Su pre-

cio elevado restringe su aplicacidn a casos especiales.

E1 aumento de la amortiguacidn con la seleccidn de materiales
apropiados o por la aplicacidn de dispositivos especiales de
amortiguacidn, es Gtil si se desea un bajo nivel de vibra -

cion.

Por 1o menos, la mitad de los problemas de vibracidn de los
cojinetes estan originados por deficiencias en su instala -
cion, particularmente en el caso de los cojinetes de contac-
to rodante (28). Estos cojinetes tienen tolerancias menores

que los cojinetes planos y no permiten la posibilidad de



ser "asentados". El1 alineamiento es, por lo tanto, de impor-

tancia suprema para evitar la carga asimétrica que conduce al
sobre calentamiento local, al aumento de friccidn y a la vi -

bracion.

En las plantas industriales, se usan flechas largas que re -
quieren cojinetes a ciertos intervalos. Los soportes para
estos cojinetes son fuentes de vibracidn con mds frecuencia

que l1os propios cojinetes.

Una prdactica y a la vez una equivocacidn muy comin se muestra
en la Fig. (3.31)(a), donde un cojinete instalado sobre una
viga I sencilla con flexibilidad en el plano del papel, en
combinacidn con la friccidén alta a un extremo del cojinete
debida al desalineamiento, puede causar una vibracién como 1o
indican las flechas. La fig. (3.31) (b) es un disefio mds es-

table, menos susceptible a la vibracion.

Vibraciones ocasionadas por desajustes!— E1l desajuste mecd-
nico y el golpeteo derivado del mismo,dd lugar a la genera-
cion de vibraciones con una frecuencia igual al doble de la
vé]ocidad de rotacion del eje o parte floja. Un ejemplo de
desajuste puede presentarse cuando la base de una maquina

puede oscilar libremente sobre su fundamento. Las variacio-
nes en los momentos de torsidn y otras fuerzas asociadas a

la rotacidn, ocasionardn un golpe de impacto de la base con-

tra la fundacidn que se repetird dos veces por cada revolu -
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Fig. 3.31.- Estructura de Apoyo para Cojinetes

cién. Fig. 3.32 Una luz excesiva en cojinetes planos produ-
ce el mismo efecto. En la mayoria de los casos, tales vi -
braciones desaparecen cuando. as fuerzas derivadas del de-
sequilibrio dindmico o de un desalineamiento desaparecen al

ejecutar las correcciones procedentes.

La naturaleza del desajuste mecdnico y la razdn de su carac-
teristica de vibracion a 2+«RPM puede ser explicada con 1la
Fig. (3.32), la cual nos muestra un rotor desequilibrado mon-

tado en un cojinete, con sus pernos de anclaje flojos. En
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Fig. 3.32.- Mecanismo de} Desajuste Mecédnico

la Fig. 3.32 (a) el punto pesado del desbalance se encuentra
en una posicidén de 6:00 en punto, y la fuerza del desbalan-
ce es directamente hacia abajo, y tiende a apretar el coji -
nete contra el pedestal. En la Fig. 3.32(b), el punto pesa-
do ha rotado hasta la posicidén de 12:00 en punto, y la fuer-
za del desbalance es directamente hacia arriba, y tiende a

levantar el cojinete como lo muestra la figura. En la Fig.
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3.32(c), el punto pesado ha rotado hasta la posicidn de 3:00
en punto, y en esta posicidn la fuerza de desbalance que ]e-
vanta el cojinete es cero. Luego el cojinete cae sobre el

pedestal.

Como podemos ver, la accion del desbalance sobre el cojinete
flojo, produce dos fuerzas aplicadas por cada revolucidn del
eje, una fuerza es aplicada por el desequilibrio y la segunda
es aplicada cuando el cojinete cae sobre el pedestal; luego,
la frecuencia de la vibracidn es del doble de la frecuencia

de rotacion.

Frecuentemente, el desajuste da lugar a la presencia de mayo-
res vibraciones de las que habria en otras condiciones, espe-
cialmente en donde se emplean chumaceras antifriccion. Cuan-
do hay desajustes, por ejemplo, cualquier desequilibrio dina-
mico de pequenas prdporciones dard origen a vibraciones in -
tensas de primero y segundo ordenes, de la velocidad de la
flecha. Esto puede ser visualizado grdficamente en un osci -
loscopio que se adapta al analizador de vibraciones Fig.(3.33).
La onda de forma irregular que aparece en la pantalla del
instrumento es caracteristica del desajuste mecdnico y es la
resultante de la superposicidon de dos ondas, una a la fre -
cuencia de rotacidén y otra al doble de la frecuencia de rota-

cion.

Por supuesto que habra siempre alguna tolerancia de ajuste en
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Fig. 3.33.- Forma de onda caracteristica de
desajuste mecanico.

cada mdquina y por ello es normal el encontrar una vibracidn
a una frecuencia del doble de ia frecuencia de rotacidn cuan-
do un desequilibrio o un desalineamiento esté presente. En
general, el desajuste mecdnico debe ser considerado como un
problema cuando la severidad de la vibracidn al doblede la
frecuencia de rotacidn (2+«RPM) sea mayor que la mitad de la

severidad de vibracion a la frecuencia de rotacion (1«RPM).

En plantas donde la seguridad es un factor primordial, como
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