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RESUMEN

Existen algunas fiiosofías con Ias que podemos afrontar Ias activi-

dades de mantención de equipos rotatorios en una industria, una de

el 1as y quizás la mejor es el mantenimiento predictivo usando el

Anál i si s de Vibraciones.

Desarrollaremos a lo largo de este trabajo 1os principios en que

se basa este tipo de mantenimiento, el tipo de instrumentación

asociada, las ventajas que representó su uso en diversos casos de

estudio en industrias locales y como parte de un programa de man-

tenjmiento preventi vo .

)
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CAPITULO N9 I

1,1. GENERALIDADES

Las actividades de mantención o mantenímiento

laciones industriales es una Iabor ineludible

dustrial moderno.

de equ i pos e insta-

en todo proceso in-

En la práctica, las actividades de mantenimiento son desarrolla -

das de acuerdo a las características propias de cada planta, no

hay dos plantas iguales y sus diferencias motivarán modificacio-

nes en Ia estructura organizativa básica de la mantencjón de una

planta a otra, diferencias como: tipo de operación, continuidad

de operación, situación geográfica, tamaño de la planta, alcance

de1 Departamento de Mantenimiento de 1a planta, grado deadiestra-

miento y confabilidaci de la fuerza de trabajo, etc,

Cualquiera que sea 1a metodología empleada, ésta debe estar orien-

tada a Ia consecucjón de tres objetivos básicos (1):

a) Disminuir al máximo posib'le los tjempos de paralizaci6n en la

p roducc i ón.

b) Aumentar la vida úti1 de 1os equipos
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c) Disminuir los costos de producción.

Ei buen éxito de las actividades de mantención que conlleve behe-

ficios a los objetivos antes planteados depende¡en gran medida, de

cuán adecuado sea el rnétodoro lacombinación de métodosrque se elija
para la mantención, del grado de atención que se preste a estas

actjvidades y de 1a importancia que 1e otorguemos en verificar los

resultados que la mantenc'ión aporte en pro de los objetivos antes

mencionados.

En definitiva, si analizamos los objetivos planteados a toda acti-

vida de mantención, concluiremos que todos elIos en realidad con-

vergen q un logro común, que es minimizar hasta donde sea posible

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

Para visualizar mejor cómo Ia mantención puede colaborar en dismi-

nuir el costo de un producto elaborado, ponemos en consideraci6n
'la siguiente ecuacjón que nos representa el costo unitario de un

producto cual qui era:

C
G

E
(Ec.1.1)

donde: C = Costo unitario del producto

G = Gastos totales de la producción

P = Número de un idades producidas

Como podemos deducir fácilmente, el costo unitario de1 producto dis-
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mtnulra,

a) disminuyendo los gastos de producción, y

b) aun,entando 1a producción para ios mismos gastos.

a) Reduciendo los gastos que origina la mantención misma, recu-

rriendo a una mantenci6n más eficiente, mejorando los métodos

de trabajo, alargando la vida útil de 1os equipos, reduciendo

1as paralizaciones imprevistas de éstos, conservando los ajus-

tes y tolerancias de 1os equipos productores, reduciendo los

acc i dentes.

b) Las actividades de mantenci6nral lograr una mayor disponibili -

dad de los equipos disminuyendo 1as paralizaciones no programa-

das de éstos, permitirá una mayor producción con los mismos

gastos generales de 'producc i ón , da una mayor confiabi lidad para

el cumplimiento de entregas comprometidas, mejora 1a mora'l y

buena actj tud al trabajo de personas que trabajan en base a

premíos o bonificaciones de producci6n y por medio de ajustes

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

El costo de Ia mantención es variable de una industria a otra,

pero como una referencja pongo a consideración algunos valores

determinados estadísticamente por 'la industria de E.E.U.U. (1),

que consiciera que e1 costo de mantención equivale de un 4?á a

Ahora, cómo la mantención colabora en este sentido:
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Con estos valores a la vista, podemos darnos una idea de la

relevancia que la actividad de mantención debe tener en las

actividades i ndustri al es.

1.2 RESEÑA HISTORICA DEL DESARROLLO DEL MANTENIMIENTO DE MAQUINARIA IN-

DUSTRIAL.

Las actividades de mantención en este tipo de maquinaria eran confia-

das, principalmente a los mismos operarios o a gentede experiencia

en esas máquinas.

Con el desarrollo de maquinaria rotativa de alta velocidad, la in -

dustria tuvo que desamollar métodos adecuados de mantención, desde

la mantención periódica hasta 11egar a métodos de mantención téc -

nicos o predictivos, uno de los cuales es el Análisis de Vibracio-

nes, técnica de la cual trataremos en este trabajo.

A través de los años ha habido rnuchos y muy variados métodos de

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

mano de obra destinada a la mantención se estima entre un 25iá

a un 40% de la fuerza de trabajo total de .1a industria y que

los costos de Ia mantención equivale de un 7% al 15% del caoi-

tal i nvert i do.

En su orígenes, la maquinaria rotativa no requería de muchas consi-

deraciones en cuanto a su mantenimiento, deb'ido principalmente a su

baja vel oci dad de rotación.
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mantenimiento de maquinaria, ana iizaremos 1os que por sus caracte-

rísticas y resultados pueden ser considerados como los más popula-

I i zados.

Método de l,lantenc ión Coffectiva.-

El mantenimiento correctivo no es otra cosa que 1a corrección o

reparación de las averías o daños que sufre una maquinaria, luego

que se han producido, algunas vecesrcon consecuencias catastrófi

cas.

No hay, por 1o tanto, en este tipo de mantenimiento una programa -

ción previa a la acción y sus resultados son deficientes en cuanto

a lograr los objetivos básicos de 'la mantención mencionados ani.e -

riormente ( secci ón 1.1)

Este es el método de mantención más antiguo y por desgracia tai

vez más utiljzado en nuestro país, sobre todo en industrias peque-

las donde la importancia de la programación y los avances técnicos

no han llegado a concientizar todavÍa a sus directivos.

5us características principales pueden resumirse en:

Ventajas (Si es que se puede hablar de Ventajas):

- No requiere programación previa

- No requiere ninguna organización técnica que ia respalde

Desventajas:

- La disponibilidad de los equipos es incierta
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- Lleva a paralizaciones en extremo costosas y tal vez prolongadas,

- A falta de una programación, no se aprovechan al máximo de todos

los recursos de mantención disponibles.

- Las acciones de mantención son hechas de urgencia, bajo presi6n,

lo que disminuye su confiabilidad.

En resumen, es un método de mantención fácil de instaurar, pero

de resultados deficientes en cuanto a costos y efectividad, y es

por 'lo tanto, no recomendable para cualquier industria moderna.

[1étodo de ¡'lantenc ión Peri ódi ca. -

Este método es un paso adeiante con respecto al método de manten

ción correcti va.

Es un método de mantención, cuya programación es hecha en términos

de plazos fijos, ya sea medido por períodos de servicio, número

de piezas producidas, cantidad de combustibie consumido u otro ti-
po de energía consumida, etc.

Su ap1 icación es necesaria cuando

bi'l idad en las openaciones de una

mantenimiento coffectivo.

se necesita un poco más deconfia-

planta,que 1a que proporciona el

Sus caracter'ísticas principales pueden reunirse en:

Ventajas:

- Mejora 1a disponibilidad de 1os equipos con respecto del nanteni-

miento correctivo, pero de todas nlaneras, hay un alto porcentaje
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de paral i zaci on imprevistas.

Permite un aprovechamiento más eficiente

tención al haber un poco de programación

Disminuye Ios riesgos de accidentes.

de los recursos de man-

de actividades.

Desventajas:

- Hay de todos modos un alto porcentaje de paralizaciones imprevis-

tas.

- AI parar una máquina 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 6ptimas.

- Es completamente ineconómico desarmar una máquina, por ejemplo

un motor eléctrico,para chequear si sus cojinetes están en bue -

nas condiciones, o cambiar'los 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 justificarÍa en plantas cuyas con-

diciones de operación Io permitan (por ejemplo: plantas que funcio-

nan 8 horas, 5 días a la semana), puesto que un paro imprevisto en

este tipo de plantas no es tan crítico,

lf é todo de Prevencjón Proqres'Ívo.-

Es un método de mantención bastante simjlar a1 periódico, con la va-



riante de que aquí, Ios cambios periódicos de piezas se van 'incre-

mentando progresivamente de acuerdo a una estimación de la vida

útil de 1os compbnentes de1 equipo o coincidiendo con paros forzo-

sos para otras actividades (1)(2).

Es progresivo puesto que el número de partes que se va intercambian-

do va aumentando, hasta llegar a un reacondicionamiento total de

1a maquinaria desde donde comienza un nuevo ciclo,

Sus características principales pueden resumirse en:

Ventajas:

- Mejora la disponibilidad y confiab'ilidad de 1os equipos con res-

pecto a los dos tipos de mantenimiento planteados anteríorflente.

- Aprovecha mejor los recursos hurnnos de mantenimiento al necesi-

tar para su programación y desarrol 1o de personal técnico capa -

ci tado.

- Disminuye casi a cero ios riesgos de accidentes.

Desventajas:

- Es un tipo de mantenimiento muy costoso.

- Hay un derroche de recursos materiales por 'la utilización jncom-

pleta de repuestos y materiales,

Es en resumen, un m6todo de mantenimiento muy- costoso y su aplica-

ci ón sólo es justificable cuan.do 1a seguridad de las personas esté

en juego, tales como transporte aeronáutico, ascensores, etc.
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l'1étodo.de l'1a n te nc 'i ón Preventi va. -

I'luchos autores denominan I'lantenimiento Prever'tivo a una manera de

obrar, o a una manera de enfocar las cosas y no a una técnica en

particu'lar (2)(3).

Es un tipo de mantenimiento moderno y su fundamento es poseer un

control tal sobre los equipos e instalaciones industriales, 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 ap1 icación de este método sean recompensados

por 1os resuitados de 1a producción del mismo.

Para ponerenmarcha un programa de Mantenimiento Prventivo, se ne-

cesita contar con un grupo de profesiona'les idóneos en 1a materia,

capacitados para 1levar adelante 1a programación, administración

y control de ella. Quizá sea ésta la mayor dificultad para que

no sea éste un método muy difundido en nuestro país.

Sú implantaci6n resulta costosa respecto de los demás métodos de

mantenimiento antes mencionadosi y por ello sólo se lo recomienda

para industrias altamente mecanizadas y de producción masiva.

Algunos autores concuerdan que las actividades básicas del mateni-

miento preventivo son:

a) Lub ri cac i ón

b) In specc i ones
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c) Ajustes y Regulaciones Periódicas

d) Reacondicionamientos

Donde las Inspección es Ia actividad más importante del plan de

mantenimiento preventi vo.

Sus Ventajas y Desventajas son las siguientes:

Ventajas:

Tiende a obtener mejores disponibilidades de ios equipos, alarga la

vida úti1 de éstos, reduce los costos de operación y mantención de

éstos por un mayor aprovechamiento de los recursos de mantención.

Desventajas:

Aunque en menor grador'las mismas que en el Mantenimiento Periódico.

En resumen, este método de mantenimienton aunque su nombre indique

que es preventivo, por 1o generai, su uso se b'asa mayormente en

actividades peniódicas como son 1as de inspecciones, ajustes y regu-

laciones periódjcas, donde para llevarlas a cabo es necesar'Í o la

paral ización del equ i po.

Este tipo de mantenimiento, tal como está enfocado arrr'ba, solo se

justif ica para mantenim'iento de tuberías, estructuras, c'imentacio-

nes, recubrimientos, piezas sometidas a esfuerzo, etc.; pero no pa-

ra maquinaria rotatoria de operación contÍnua, donde e1 tiempo

muerto debido a las inspecciones y lo ineconómíco de éstas incide

poderosamente en los costos de producción o donde por característi-
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cas propias de1 equipo o del proceso no se puede detener 1a produc-

ción.

l'1é todo de Mantención Predictiva.-

Es en real idad un método de mantención preventiva cuyo uso está

de maquinaria ro-confiado generalmente a mantenimiento preventivo

tatoria y al ternativa o reciprocante, que dicho

tituye e1 corazón de muchas industrias.

sea de pa so, cons-

A pesar de ser un método de mantenimiento preventjvo, lo he ubica-

do en una categoría aparte para recalcar su eficacia en el mante-

nimiento de estos equÍpos en comparación con el mantenimiento pre-

ventivo tratado anter"iormente, como lo demostramos a continuación.

Sin embargo, generalmente hay una pobre correlación entre la con-

dición actual de una maquinaria y el tiempo de operación. Esto

trae como consecuencia daños prematuros e imprevistos, o por el

contrario, acciones caras de mantenimiento en maquinaria que no 1o

necesitan. A más de eso, el Mantenimiento puede inducir problemas

que no ocurrirían si es que no se hubiera llevado a cabo ninguna

acci ón de manten imi en to.

Desafortuna damen te, mu c hos sistemas de I'lantenimiento Preventivo en

uso hoy en dÍa se basan principalmente en tiempos de operación,

en otras palabras, las acc.iones de mantenimiento son tomadas luego

de algunas horas de operación.



1?

Esto no implica que acciones periódicas de Mantenimiento (por ejern-

p1o: revisión de soldaduras en tuberías de alta presión) son inco-

rrectas. Pero, desarmar una maquinaria para inspeccionar el estado

de sus cojinetes no esrprecisamenterla meior manera de determinar

la condición de una maquinaria.

Ahora, si bien es cierto, que hay parámetros con los cuales podemos

"monitorizar" o comprobar contínuamente la condición de una maqui-

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

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

de contaminación del mismo, etc. Todos estos parámetros pueden ser

considerados en un sistema completo de mantención predictivo, pe-

ro hay un parámetro que él sóio es presentativo de muchos aspectos

de la condición actual de una maquinaria, el nivel de v.ibración.

Desde hace relativamente pocos años la apl icación de técnicas de

medida y análisis de vibraciones, formando la base del método de

Mantención Predictiva para 1a determinación de'la condición de una

maquinaria, ha ganado gran aceptación en países más desarrollados

que el nues t ro.

Este programa de Mantenimiento Predictjvo se basa en e1 simple hecho

de que todas 1as máquinas vibran, no importa lo bien construidas y

ensambladas que estén, y eilas vibran porque sería demasiado caro

constru ír una máquina completamente libre de vjbrac.ión.

El lado positivo de ésto es que los problemas mecánjcos de las má-
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nas pueden ser descubiertQs por las vibraciones que éstos producen

en mayor o menor grado, puesto que cada causa de vibración tiene

sus propi as características.

Se ha determinado en 1a práctica industria1 moderna que existe una

buena correlación entre las vibraciones características de las má-

quinas y su condición relativa de funcionamiento, y de qúe en más

del 90% de los casos observados, la falla de la máquina es prece -

dida por un incremento de su nivel normal de vibración (4). Se

puede determinar 'la buena condición actual de una máquÍna por medi-

das de su nivel de vibración. Esta técnica es muy difundida en las

plantas in du stri a I es modernas.

i.3 IMPORTANCIA DE LECTURA DE VIBRACIONES EN EL ¡,IANTENII'IIENTO DE MAQUI-

NAS.

En 1as piantas industria.les de hoy en día, 1a principal preocupa-

ción de sus directivos es la de encontrar métodos para incrementar

su producción y reducir el número de horas hombre por unidad de

producto manufacturado (Sección 1.1).

Para tratar de conseguir esta meta se debe minimizar e1 tiempo de

paro de maquinaria, lo cual produce pérdida de producción y por lo

tanto, tiene un efecto drástico en las utiljdades de 1a empresa.

Como una parte de un programa total de llantenimiento Preventivo o

Predictivo, el análisis de vibraciones es una técnica que ofrece una

herramienta poderosa para identificar y evaluar fallas potenciales
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de maquinarias en sus rstados iniciales. Con este conocimiento,

las correcciones de l,rs fallas potenciales pueden ser p'lanif ica-

das para coincidir con paros regu)aresTo cuando 1a producción 1o

penni ta ,

En años recientes se h.r convertido en práctica aceptada la contínua

monitorjzación de pro(:(,sos de p1 antas que así lo merezcan por medio

de instalacjones elecl.rí)nicas pernanentes acopladas a sistemas de

al ama.

La monitorización conl.Ínua de las lecturas de vibración, como una

técnica efectiva en el control de 1a condición de una maquinaria,

es requer'ída por companías aseguradoras como la Lloyd's Register

ot 5h rpp'rng (bJ.

Si bien es cjerto que la medición de vibraciones es un elernento

valioso y sumamente (i,-icaz para diagnosticar la condición de una

maquinaria, si es que rros enfrentamos con el hecho de escoger

cuál es 1a mejor maner',r de usar estas medidas en las operaciones

de una fábrica veremo:, que esto depende de mú1tip1es factores co-

mo (s):

- Las operaciones esplt;íFicas de cada planta

- El tipo de rnáquinas

- El número de nráqu i rr,r',

- E1 pr ociuc to fabric¿,lrr

- Las normas de la f irrr¡,r en cuanto a producción y mantenirnien',-c
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Las técnicas de medic.ión de las vibraciones y 1os procedimientos a

tomarse deben ajustarse a las condiciones específicas de operación

de cada planta en particular.

En ei caso de empresas que Ilevan a cabo algún programa de medición

de vibraciones, el uso de las técnicas de medición de vibr"aciones

y su análisisren un programa de Mantenimiento Predictivorno quiere

decir que se acabe con una serie compleja y a veces confusa de ins-

trumentos de medición de vibraci:nes; a1 contrario, el ajuste de

procedimientos y técnicas se hace para simplificar las tareas y mi-

nimizar los costos de las mediciones de vibraciones. Por 1o gene-

ra'1 , unos pocos instrumentos básicos, técnicas y procedimientos

servirán para la mayoría de los casos.

En el Apéndice # 1

prec ios de equi pos

dustri a.

Inspección a la

ner 1a seguri dad

m i anto.

Hay muchos sectores de nuestra industria donde pueden usarse efec-

tivamente las med'iciones de vibracines, entre otras:

1. El Mantenimiento Preventivo de 1a naquinaria de fábricarpara

aumentar la duración de servicio de la misma y reducir )os paros

no prognamados.

se indica una lista típica de jnstrumentos y

para sensar y analizar vibraciones en una in

fecna de recjbo de la maquinaria nueva, para te-

está en óptimas condiciones de funcjona-

2

de que
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3 Control de Ia cal idad de ia producción,para cerciorarse de que

el producto que sale proveerá un funcionamiento confiable.

4 Verificaciones de servicio del producto,para tener la seguridad

de que funciona propiamente en la fábrica del c.l iente.

5. Local ización de dificultades,,en

exi stan probl emas mecánicos.

las máquinas donde se sospeche

6 Verificación de la cal idad de las rehabilitaciones y reparacio-

nes de las máquinas.

7. Ayudar en la selección de ubicación dentro de la fábrica de má-

quinas críticas, afectadas por fuentes externas de vibración.

8. Ayudar a ias secciones de.Investigación e Ingenier"ía cie una Plan-

ta a verificar trabajos teórjcos y detectar problemas de vjbración

en nuevos di seños.

9 Respaldar .la venta de un producto mediante la demostración de

un funcionamiento más suave de áste con respecto a otros.



CAPITULO N9 ?

V]BRACION EN MAQUINARIA ROTATIVA

2.1 NOCIONES GENERALES DE VIBRACION

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

Una vibrac'ión es un movimiento periódico, es decir, un movi-

miento que se repite con todas sus características despúes

de un tiempo T, llamado período de vibración. Una gráfica

dei desplazamiento x contra el t,iempo, puede resultar en una

curva sumamente cornplicada. Como un ejemplo, Ia Fig. 2.1

muestra la curva del movimiento observada en el pedestal de

las chumaceras de una turbina de vapor (7).

rtenPa t
T

§
§
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§
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§

FiG. 2.1 Func i ón Peri ód ica
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El tipo más sencillo de movimiento periódico es el novimien-

to armónico, en éI la relación x y t puede expresarse por:

E1 §ráfico de este movimiento versus el tiempo se muestra

en la Fi g, 2,2.

El valor máximo del desplazainiento es X6 llamado ampl itud

de vi brac i ón.

Tiem p t

T

F ig. 2,2 Función Armónica

E1 período T generalmente se mide en segundos y su recÍproco

x = Xo sen (u.rt ) (2. 1 )

x
*
E

§
(¡

q-

a

es la frecuencia de la vibración medida en c'iclos d:

segundo Hertz (en honor del investigador alemán).

En Ia ecuación (2.1) aparece el símbolo r¡ conocido como fre-

cuencia angular y medido en radianes por segundo. Las rela-

ciones entre ,';, f y I son las siguientes. En la Ec. (2.1)

1

Í

I
I
I
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y Ia Fig. (2.2) puede verse claramente que un ciclo completo

de la vjbración tiene lugar cuando lut ha pasado a través de

360o o sea 2T radianes Entonces cuando crlt = 2¡ el inter-

valo de tiempo t será igual a1 período T o sea:

-¿nT= aseg. (2.2)

y puesto que f es el recíproco de T

f = # ciclos por seg. (2.3)

En 1as máquinas rotativas, la frecuencia suele expresarse

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

En un movimiento armónico en el cual el desplazamiento esté

dado por" x = Xo sen(r,it), la velocidad se encuentra obtenien-

do la derivada del desplazamiento con respecto ai tiempo

S=*=X6ocos(ot) (2.4)

De tal manera que 1a velocidad también resulta armónica con

un valor máximo igual a X6c a1 pasar por su posición de equi-

I i brio.

La aceleración será:

I

)2.-
=il,+ = X = - Xor2 sen(,¡t) (2.5)
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También armónica y con un valor máximo de o2Xs, alcanzado en

los extremos del c'iclo, cuando el cuerpo cambia de sentido

de movimiento.

Consideremos dos vibraciones dadas por las expresiones

Xr = asen(t¡t) J Xz = bsen(ot + 4), que se muestran en 1a Fig.

(2.3), graficadas contra urt como abcisa. Debido a 1a presen-

cia de la magnitud ó, las dos vibraciones no lograrán su des-

plazamientb máximo en el mismo instante, ya que una de ellas

estará ó/o seg detrás de la otra. La magnitudo se conoce

como el ángu1o de fasero diferencia de fase entre las dos vi-

braciones.

4é

Fi9.2.3.- Dos l,1ov'im'ien tos Armóni cos
Angul o de Fase 9

i ncl uyendo el

Puede verse que 1os dos movimientos tienen la misma frecuen-

cia üi y como consecuencia, iguai frecuencia f. El dngulo de

fase sólo tiene sentido tratándose de dos mov'imientos con la

misma frecuencia, puesto que si las frecuencias son djstin-

I
{



?1.

tas e1 ángu1o de fase cambiaría constantemente.

acos (r.,rt )

y 1a proyección vertical como:

asen (o.rt )

Cualquiera de las dos proyecciones puede tomarse como repre-

sentativa de un movimiento periódico. Consideraremos la

proyección hori zonta l

att

Fig. 2.4 Vjbracj6n Armónica representada por 1a
Proyección Horizontal de un Vector Rotativo.

I

Representación Vectonial de las Vibraciones.- El Movimiento

de una partícula en vibración puede representarse_ convenien-

temente por medio de un vector rotativo. Sea el vector á ,

Fig. (2-a), g.irando con velocidad angular uniforme u , en

sentido contrario a las manecillas de1 reloj. Cuando el

tiempo se mide desde la posición horizontal del vector como

punto de partida, 1a proyección horizontal del vector puede

escribi rse como:

I



Esta representación vectorial ha dado origen al nombre de

frecuencia angular para r,r. La magnitudi.! representará la velo-

cidad angular del vector medida en radianes por segundo, y

'la frecuencia f, en este caso, se medirá en revoluciones por

segundo. Así, podrá verse inmediatamente que:

y 1a velocidad de movimiento x acosot será:

X aosen (,rt )

La cual podrá representarse por 1a proyección horizontal de

un vector de longitud ar,i, girando con la mi sma velocidad

angular ur que el vector del desplazamiento, pero situada

siempre 90o delante de este vector.

La aceleración será -ar¡2cos(r¡t) y estará representada por 'la

protección horizonta'l de un vector de longitud a,l2 girando

con la misma velocidad angular o y 180o adelante con respec-

to a la posici6n del vector de desplazamiento, o bien 90"

del vector velocídad, Fig. (2.5)

El método vectorial de visualizar movimientos periódicos re-

sulta sumamente conveniente cuando sumemos varios movimien-

tos, así, si un punto está sjmultaneárnente sujeto a dos mo-

vimientos con la misma frecuencia, pero que difieren en el

ángulo de fase 4',, sean acos(,'rt) y bcos(i,t -O), la suna de és-

22
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Fig. 2.5 E1 Desplazamiento, la Velocidad y 1a
Acel eración son Vectores Perpendiculares

tas dos expresiones por métodos tri gonornétr i cos resultaría

tedioso, Sin embargo, los dos vectores pueden ser fácilmen-

te dibujados; y e1 movimiento totai quedará representado por

Ia suma geométrica de los dos vectores, como se muestra en

Ia Fis. (2.6)

t)+

o
ó'

Fi9.2.6.- Dos Vibraciones se suman, sumando sus vectores
geométricamente .

La resultante tamb.ién gira en el sent.ido contrario a las ma-

necillas del reloj con velocidad angular uniforme ru y 1a pro-

\"',



yección horizontal de la suma geométrica de estos dos vecto-

res es iguai a ia suma de 1as proyecciones horizontales de

sus componentes.

La suma de dos vectores será Iícita, solamente si las vibra-

ciones son de la misma frecuenc'ia, porque de otra manera el

ángulo de fase no sería constante.

Un caso especial de la suma vectorial de la Fig. 2.6, que se

presenta con frecuencia es la suma de una onda senoidal y

una cosenoidal de diferente ampl itud: asen(ot) y bcos(ot).

En este caso, los dos vectores son perpendiculares, por lo

que del diagrama de 1a Fig, (2.7) puede verse que:

,\..'/ 11 -. -
ll
i\
¡

I
I

t

o

Fig.2.7 Suma de una 0nda Senoidal y una
Cosenoi da l de diferente ampl itud.

asenut + bcosot = /;z-i-62 Sen(ot + ó)

q
a

donde ó (?.5)

I
I
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Ai superponer dos vibraciones de distinta frecuenci.a, la re-

sultante no es armónica y por 1o mismo no es senoidal. 
Y"

caso particular de sumo interés ocurre cuando las dos f.re-

cuencias ur J ürz son aproximadamente iguales Fig.(2.8)

r

Fig.2.8 Suma de dos Vjbraciones con r,.r, ) o2
e iguales amplitudes

Luego: x = A(sen".irt + senr¡zt)

[2Acos(ujs t)] sEN tu]s lt (2.7)

Puesto que ur: id2, el término entre parentésis varía muy 1en-

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

co, siendo su amplitud variable. E1 perÍodo de 1as pulsacio-

X

I

I

I

I

I

I

I

I

I
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y la frecuencia de pulsaciones: ,n = " r- :-:

Análisis Armónico.- El enunciado dei Teorema de Fourier es:

Un l4ovimiento Periódico general FiS.(2.9),puede ser consi-

derado como la suma de movimientos armónicos simples a fre-

cuencias2que son múltiplos enteros de la frecuenca fundamen-

tal.

Tiempo t

Fig. 2.9.- Movimiento Periódico General

* =f *Arcos(o1t) + A2cos(2.drt) +....+ ftsen (u-rr t ) +

nes sera :

Luego

don de :

2r

¿T
I

o

h

§
I\l

a
(o
^q)§

-)1 - Ll2

B2sen(2,rrt) +....

r=49*,,2 ,t

n=1
A¡cos(n.urt) + Bnsen (n,r1 t) (2.8)

n=1

es la fnecu enc i a fundamental

Las ecuac iones para obtener los coeficientes son:

?
T

TAn=
o

x(t)cos(n;1 t) dt ,n 1,2,3.... (2.e)
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B
2

T .rTx (t ) sen (n*rt)dt 't4,,n (2. 10 )n o

En vibracjones provenientes de máquinas, es muy común que

éstas tengan una gran cantidad de componentes senoidales,

debidas a los diferentes problemas mecánicos que posean en

mayor o menor grado (Sección 3.1), de ahl que el aná1 isis

de Fourier de estas vibraciones será una herramienta eficaz

en la identifjcación de las causas de 1os posibles proble-

mas mecánicos que originen vibración (sección 3.2). La

Fig. 2.10 muestra un espectro de frecuencia de una señal

cualQuiera

§
:§
§
tr
§s
E

§+
ft t? t5

FrecueDcio
,4

Fig. ?.I0.- Espectro de Frecuencia de una
Vibrac ión Compl eja Cualquiera

Un típico análisis de una función periódica compleja, corüo

la proveniente de una máquiná, consiste en obtener su espec-

tro de Fourier, o sea separar la vibración total en su dis-

tintas componentes arfión i cas.
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Frecuencias de 0ctavo de Banda.- Es conveniente para algunos

tipos de análisis de vibraciones, el dividir el espectro de

frecuencia en rangos de octavos de banda (Sección 2,2,3). Ca-

da octavo de banda está dispuesto para cubrir un rango de

frecuencias 2 a l, 6 en otras palabras, el octavo de banda

es el intervalo entre dos frecuencias que tienen una relación

de 2. Así si fi es el octavo de banda más pequeño y f2 es el

siguiente en orden ascendente, entonces:

f z = ?ft

Subsiguientes octavos de banda tienen la misma razón

f z = 2f z = (2)(2) f t -_ 22f t

f,. = 2fs = (2)(2)(2) fr = 23fr

,(n - t)¡, (2.i1)

Cada octavo de banda es identificado por 1a frecuencia cen -

tral. Todas las frecuencias centrales adyacentes tienen la

misma relación geométrica. Así: Si fa, es 1a frecuencia cen-

tral de fr y f:, entonces:

v n

lal
.-
t1

Lz_
far

far = 7¡r¡, -(?.12)

Como podemos obsenvar fa1 no es el centro aritmét'ico,pero si

el centro geométrico de frecuencia entre f1 y fr.
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El ancho de banda es e1 rango de frecuencia entre dos octavos

de frecuencia. Así, para una frecuencia central de far , el

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

fa2 , el ancho de banda es (fs - fr) y así sucesivamente.

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

cia más bajo debido a la relaci.ón de frecuencias 2aL. Así:

far=fz-fr=2fr-fr=fr
fa2=¡r-fz=|fz-fz=fz
fa3=¡u-fz=?fs-fs=f¡

Para un análisis más exacto de'l espectro de frecuencia, los

octavos de banda pueden ser estrechados a un medio, un ter-

cio de octavo de banda o cualquiera otra fracción.

En un tercjo de octavo, por ejemplo, el octavo de banda se

divide en tres partes geométricamente iguales. Así, si fx
y fy son el tercio de octavo entre fr y f2, entonces

fx fv l'.
f1 fx fy

(rx)' . (f,)(fy)

fv = 1-!f-¿

(rx¡: = (f')'f,

Y como f2 - zfr

fx = 7z (fr) (2.13)

fx = /(FJ=T;-
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0tras fracciones de octavo de banda pueden ser calculadas de

Ia misma manera.

Acel erac i ón (adB) 20 logro dr
a2

(2.14)

donde d 1

d2

donde vr

L uego

raíz cuadrática media del valor pico de acelera-

ción medido (mm/seg'z).

Aceleración de referencia(o adB = 10-2mm/seg )

Luego

a dB 20 logro a (2.15)i0-'

De la misma manera:

Vel oc i dad (vdB ) 2010g.¡ b (2.16)
2

raíz cuadrática media del valor pico de velocidad

medido (mm/ seg )

velocidad de referencia (o vOg = 10-srnm/seg)

VdB 20 logro
1U-

(2 .17 )

Decibel .- Debido ai gran rango de medidas de vibración que

podemos obtener, a veces se hace necesario el uso de una es-

cala logarítmica para las medidas de amplitud en velocidad

plco y aceleración pico, basados en e1 "BEL"i puesto que ei

BEL es una unidad muy grande normalmente se usa un decjbei

(dB).



La ca rta

leración

J1

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

pico en aceleración en AdB.

La carta de

ci dad pi co

ia Fig.

medida en

2,12 puede ser usada para convertir velo-

pulgadas por segundo en VdB.

Es posible convertir vdB a AdB usando la ecuación

AdB VdB+K (2.18)

Vibración Libre.- Vibración Libre quiere decir que no actúan

fuerzas externas desbalanceadas sobre el sistema, Entonces

]as vibraciones del sistema ocurren de una manera natural,

no forzada. Si no hay pérdidas de energÍa, esta vibración

podrá continuar indefin'idamente. En 1a práctica Ias vjbra -

ciones son amortiguadas, por consiguiente hay pérdidas de

energía y un decaimiento de la ampl itud. Para una masa sus-

pendida de un resorte como se muestra en 1a Fig. (2.14):

Puesto que la fuerza del resorte actúa en la dirección opues-

ta de la de los valores positivos de x, esta fuerza es es-

crita como K(-x), donde K es la constante de rigidez del re-

sorte (fue rzal de s p l azami ento )

Luego: -Kx (2.1e)m.a =

x2Si el movimiento de la masa es armónjco simple, a Ir

donde Ios valores de K están dados en 1a Fig. 2.13 (6)
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Pos4ton de fgur/ibrro
(

) 'Kl

t-

,mq_

Fig.2.L4 Diagrama de Cuerpo Libre de Sistema Masa-Resorte

Fuerza Inerc.ia = Fuerza del Resorte

Sustituyendo en la ecuación (2.19), tenemos:

nt:2 KxX

y como T

(2.20)"K
m

2r
¡J

Luego: T = 2n (2.21)

Alternativamente, en términos de frecue¡cia:

/m,K

I
¿t.f=+= rc

m
(2.22)

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

una sola coordenada para especificar 1a configuración del sis-

tema en cualquier instante. En general , un sistema de n gra-

dos de l ibertad, requerirá n coordenadas independientes para

especificar 1a configuración del mismo.

La vibración amortiguada de la masa suspendida de un resorte,

puede ser determinada por 'la solución de la ecuación diferen-

cial que rige su movirniento.

Fuerza inercia = Fuerza resorte

md2x
7Tz=-Kx

d2x K-':-r_'r+-X=Uot- m

0 d2x-at2 (2.23)+ ir.:2x = 0

cuya sol uci ón es:

x(t) = Acos("rnt) + Bsen((,rnt) (2.24)

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

les del probl ema.

Múltip1 es Grados de Libertad.- Cuando son necesarias dos

coordenadas independientes (x1, x2) para especificar 1a posi-

ción del sistema Cecimos que e1 sistema tiene dos grados de

'I i berta d.
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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, fr Y fz. Así por eiempio

para e1 sistema de 1a Fig. 2-15 tenemos:

mt

h?,

Fig. 2.15.- Sistemas de dos Grados de Libertad

{t

t
t2

fl, t{pl = - Krxz - K2 (xr - x2)

,d2x,tdE-!1.

lo que 1l eva a

K, (X2 - Xr)

+Ki + Kz
fll l

t( (f)r,,* Kr-(¿
fll r fTl z

=0

(2.25)

(2.26)UJ

Para la cual dos soluc iones reales o1 y r,r2 , pueden ser en-

contradas. Estas son las frecuencias náturales del sistema,

En general , para un sistema de n grados de I ibertad se nece-

sitarán n coordenadas independientes para especificar !a posi-

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

vibración de'l sistema.

Amortiguamiento.- En un sistema mecánico, 1as p.rincipales

fuentes de amortiguamiento son: Fricción debida a un fluido,

fricción interna (debida al movimiento entre cristales adya-

céntes de un material), fricción seca, influencia de fuerzas

magnéticas y otras fuerzas friccjonales, las cuales disipan

1a energía de la vibración.

Si no existieran estas fuerzas disipativas, estaríamos ante

un caso no real de movimiento perpetuo.

Como consecuencja de 'las fuerzas disipadoras, Ia energía en

el movimiento vibratorio es amortiguada y 1a amplitud progre-

sivamente decae como se flruestna en la Fig. 2.16.

Bajo la acc ión del amortiguamiento viscoso, como es el caso

en un sistema bien lubricado, 1as vibraciones libres decaen

en la manera mostrada en ia Fig. (2.16.a). Si es que hay un

gran amortiguamjento viscoso, el decaimiento toma lugar rá-

pidamente y ei sistema está sobre amortiguado, como se mues-

tra en la fig. (2.16.b). AmortÍguamiento por fricción seca

o de Coulomb, como el obtenido con superficies mal lubricadas o

cuando se inicia ei movinliento, produce un decajmiento li -

neal dc amplitud, corno se muestra en 1a Fig. 2.16(c).

Para fines prácticos, las soluciones se basan en que e') am0r-
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,o

(oJ

rG)
x(t)

t (b) c )(

a)

b)

c)

Amorti guanr i en to Vi scoso

Sobre amorti gua do

Amorti guamj ento Sec o

Fig. 2.16.- Efectos de1 Amortiguamiento

tiguamiento viscoso para bajas velocidades es proporcional

a la velocidad, mientras que para grandes velocidades, el

amortiguamiento es proporcional a ia velocidad al cuadrado

(6). La constante de proporcionaljdad entre la fuerza amor-

tiguada y 'la velocidad, es conocida corno "Coeficiente de

Amorti guami ento" .

Vibración Libre con Amortiguamiento.- Consideremos un

ma masa-resorte-ai'rorliguador de un grado de Iibertad.

si ste-

Fi g.

l,
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(?.17).

Resorte

/'/oso

A nortieuqdor

Fig. 2.17.- Si stema Ma sa - Res orte-Amor ti gua dor

tenemo s :

IF=-Kx-c*=mi
mI+cx+Kx=0

luego:

Sea :

4

C

,.+(g)i+1!¡x=o (2.27)

(
m

ofr *=,f,¡^ 1=¿ =ii:;:lu:,Í?,:mortisua-

c. = amortiguamiento crítico I1= 1) = 2n:un = 2 7T
m

entonces, nos queda que:

Í + 2(,,nX +,,frx = 0 (2.28)

n



Buscamos una solución de la forma x = AC
),t

(x' + 2{,4r, + *,fr) ncrt = o

y las raíces son:

lrrz = - ,r., [f :{'-=T (2.2e)

Las soluciones dependen de la cantidad de amortiguamiento

existente para cada caso, así por ejemplo con pequeño amor-
?

tiguamiento, 7 . I, tenemos:

(2.30)I

y 1a sol uci ón será:

x(t) = g-f'nt¡¡rcos(.n t)+Azsen(an /T--Tt)) (2.31)L-1

donde las constantes dependen de los va'lores iniciales y 1a

frecuencia amorti guada es:

rln (2.32)

Sistemas no Lineales.- Si la fuerza restauradora de un siste-

ma es proporcional a'l desplazamiento, entonces el sistema es

"lineal". Si la fuerza restauradora no es directamente pro-

porcional a1 desplazamiento, es sistema "no lineal". Un

ejemplo del sistema no-l ineal es aquel en el cual la fuerza res-

. tauradora es proporcional a1 desp'lazamiento al cuadrado.

Fie. (2.18)

1vr.l]a .\,
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/S¡stemq /tneo/ F^X

Ststemo 0o /tfre/ Fq/2

Fig. 2.18.- Sjstema Lineai y No Lineal

Si la fuerza perturbadora en un sistema no es arm6nicarcomo

por ejemplo cuando la aceleración no es proporcional al

despjazamiento, el sistema también es llamado "no lineal"

Cuando un sistema no- lineal es excitado por una fuerza per-

turbadora armónica, la respuesta puede contener componentes

al doble, triple cuádrupie y otros múltipios de la frecuencia

excitadoray cuando es excitado por fuerzas armónicas de di -
ferentes frecuencias tendrá una respuesta cuya frecuencia

envuelve efectos de pulsacionesy bardas laterales (6)', como

en el caso de las vibraciones en los engranajes, las cuales

se tratarán más adelante.

Las pulsaciones se presentan cuando dos vibraciones tienen

una frecuencia cercana y 1as bandas laterales cuando una

tiene una frecuencia mucho mayor que 1a otra.

Modos N¡rturales,- Los sisten¡as reales no poseen 1os paráme-

/



tros d'i sc re to s de los ejemplos hasta aquí vistos, donde: (a)

asumidas como cuerpos rígidos, (b) todos lqs

la misma se mueven en fase y (c) los elementos

se asumen carentes de masa.

Ias masas

puntos de

elásticos

son

En Ia práctica, todos estos efectos están distribuidos a tra-

vés del sistema, y por Io tanto este tendrá automaticamente

infinitos grados de l'ibertad. Esto inpl ica que existen in-

finitas frecuencias de resonancia para un sistena contínuo.

Cuando el sistema vibra libremente con una de estas frecuen-

cias naturales, se dice que está vibrando en uno de sus modos

naturales de vibracidn; y 1a forma que adopta el sistema es

característica de cada modo. Por ejemplo, en Ia Fig. (2.19)

se ilustra la vibración de una viga empotrada en un extremo

y expuesta a una fuerza excitadora en el otro extremo. Cuan-

do la frecuencia de la fuerza excitadora coincida con uno de

los modos naturales de la viga, Ia viga toma una forma deter-

minada si gu i endo un patrón.

Vibración Forzada.- Fuerzas perturbadoras como las provenien-

tes de ejes desal ineados o piezas desbalanceadas son periódi-

cas y de la forma F = FoCos (ot +0J donde o es la frecuencia

de la perturbación peri6dica J 0r es el ángu1o de fase.

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

pia frecuencia natural r:¡, e1 resultado puede ser una gran arx-

p1 itud de vibración en Ia estructura (caso de resonancia). A
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/go (cr.7)
L--------.rr

I

Fuerzo fxitodoro F(t)

Ando lbtocnrprio

Fr t z,f k,t\
trtrUeltcfrde F(t) " pe4 _zt!

l/ v't¿

Fi9.2.19.- Respuesta de Viga a una Frecuencia excita-
dora la cual coincide con uno de sus modos
naturai es de vibraci ón.

otras frecuencias excitadoras, e1 efecto de la fuerza pertur-

badora puede ser una pequeña o gran amplitud de vibración de

acuerdo a la relación en que se encuentre la fuerza perturba-

dora con la frecuencia natural de vibraci6n del sistema o uno

de sus arrnónicos.

Frecuencia Crítica.- Cada vez que 1a fuerza perturbadora

actúa sobre la estructura ésta transfiere energía y momentum

a 1a pieza vibrante. En el caso especi3i, cuando la frecuen-

cia de la fuerza perturbadora (o) es la misma que la frecuen-

cia natural de vibr"ación (,in), la fuerza perturbadora actuará

sienrpre en la dirección del movimiento, la amplitud de vibra-

I

I

I

I

I

I

I

I

I

I

I

I

I
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ción crecerá progresivamente. Teóricamente 1a ampl jtud se in-

crementará il imitadamente; en la práctica ésta se incrementará

hasta que la energía sum'injstrada por 1a excitación se iguale

con la energía dis.ipada por el amorti guami en to.

Resonancia.- Cuando la energía es transferida a un sistema

que contiene amortiguamiento, la amplitud de vibración esta-

rá limitada a un valor límjte, 1a "amp1 itud de resonancia".

La frecuencia de resonancia es aquella frecuencia a la cual

ocurre ia máxima ampl itud. Cuando no hay amortiguamiento,

1a frecuencia de resonancia es la misma que 1a frecuencia

crÍtica.

1,00n
ir)n

Cuando hay amorti guamiento, la

convierte en un poco menor que

frecuencia de resonancia se

ia crítica.

Ecuación general.- Sobre el sistema masa-resorte-amortigua-

dor de la F'igura (2.20) actúa una fuerza externa desbalancea-

da de forma F = Fosen(Lot). Se usa excitación armónica porque

para sistemas l'ineales se puede usar superposición y expresar

cualquier otra excitación periódica comq 'la superposición de

arrlontcos.

La solución conpleta de esta ecuac.ión diferencial puede

escri ta en ténninos de l'espuesta transiente y respuesta

ser



ñ 1en ¡,^tt)

Fig. 2.20.- Vibración Forzada con Amortiguamiento

X = A Sen (-t -ó)

Resorte c Amot ttgwoo n

t)

to,lSen ( t) (2. 33 )

(?.34)

(2.3s)

F. A. D. Factor de Amplifi-
. cación Dinámico

(2.36 )

mi+ci+Kx=FoSen(
X.+2,uni+c,{x=f

ble. La solución transiente satisface la ecuación homogénea

asoc'iada, es decir con el miembro a la derecha iguaiado a

cero, y decae rápidamente en ampljtud al jncrementarse t.

La respuesta de estado estable será:

(FolK) Sen (,,,t 0)x=
/(1 -ü2/af)z+(?lu/

2

,
n

don de :

\tgó =
'-n

Ahora

A.
GoTR)'-l

1

-f,tr

1,

,u

45
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Si graficamos el F.A.D. en función de la frecuencia y con

como parámetro, Fi g. (2.21) , tenemos:

Fig, ?.21 .- Factor de Ampl ificación Dinámico versus
F recu enc ia.

COMENTAR lOS:

t

ur/on - - ; F.A.D. -¡' o

A altas f recuenc'ias o sistemas muy flexibles, el sistenra

no se mueve. xmáx - o

,.r/r,'¡=1]F.A.D

En resonancia, 1.r ampl itud es máxjnra

fAD
r"/t
t¿
i

3

2

o
I

1.- Si r/rn- o; F,A.D. * 1

A bqjas frecuencias o para sistemas muy rígidos, 1a de-

flexión es la estática X*¡* = Ff

2

3
7¿=i 7

1

I

I
I

til\
I ll

hutl.-1

é

xmáx.
?¿\

o

,Fo.
lT-J
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Angulo de Fase.- Es el ángu1o por e1 cual x está retrasado

con respecto a F.

qo = rú1411&ñ

Graficamos en la Fig. (2.22), valores del ángu1o de fase en

función de la frecuencia y con el factor de amortiguamiento

como parámetro.

J¿

Fig. 2.22.- Angulo de Fase para djstintos valores de
y en función de la frecuencia.

COI"]ENTARIOS:

1.- Si arlcn -' o; l-+ o

A bajas frecuencias, la fuerza exc'i tadora y e1 desplaza-

miento del sistema están en fase.

/B>"t

tB:"

&"
60"

tu'

I

o 2o

?.- u/t:¡ << l; tg$ : q = 2\t't/u¡1

3 . - Ll/on
'lT

21 tg6 -" ", ó

4.- r^r/r,'¡ '+ .oi tg4, -' o;

dI
q
?

¿?
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Movimiento de Ia Base.- Este es el caso que se presenta cuando

queremos aislar un equipo dado de masa m del movjmiento que pue-

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

¡d
I

/////

K c

ti9. 2.23.- llovimiento de la Base

La ecúación de movimiento es:

v) cIx ,)

Ky cy

lv
///V

(2.37)

TR
(2.38)

mx

mx

= -K(x -

+ci+Kx +

y 1a relación de los val.ores absolutos de 1as amplitudes de

los movimientos es:

t+l + 2q
)

7+ (2
I

il

La transmisibilidad

base es transmi tida

indica que fracción del movimjento de la

a la masa m

Si graficamos la transmisjbil idad en función de la frecuencia

1,con como parámetro, tenemos: (Fig. (2.2a).
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/1,

func ión de la Frecuencia

cÉ

o!

ti9.2.24.-

Aislam'iento de Vibraciones.- Toda máquina genera fuerzas vi-

bratorias cuyos efectos deben ser minimizadosrde manera que

no se transmitan a la base. Hallaremos una expresión para

la fracción de fuerza transmitida de ia máquina a 1a base y

veremos que es Ia misma expresión que para la transmisión

del movimiento. Fi g. (2.25)

F1 cx=Kx+

(FolK) (F. A. D. ) Sen (,,¡t ¿)

Se puede demos tra r que:

X

I

II

Fig. 2.25 Ajslamiento de Vibraciones
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FT

,rn2 Sen(rut-ó +y) (Z.SS)

1 /"n ) +( 2\¡l ¡i )'

y la transmisibil idad se define por:

TR=I 1 + (2 t,r/on)'? (2.40)
Fo [1 - (o/io¡)'?]'? + [2

la cual es la misma que la obtenída para Ia transmjsión de

movimiento.

2.1.2 Parámetros Carac¿erísticos de Vibración

Es un hecho que podemos conocer acerca de la condición de

una maquinaria y diagnosticar sus problemas mecán icos simple-

mento tomando sus características de vibración. Ahora écuá-

'les son esas características que identjfican p1énamente una

vibración ?.

Bá si camente estas canacterísticas son:

La Frecuencja de la vibració'r o el número de veces por se-

gundo o minuto que ia pieza vibra, que es usualmente igual

a la frecuencia de rotac'ión de la pieza o a un múltip1o de

ésta.

La Amp I itud de Vjbración, es otra característica de vjbra -

ción, y es la distanqia que 1a pieza vibrante recorre hacia

un lado y otro de su posición de equil ibrio. Un incremento

de esta amplitud va acompañada usualmente de un incrernento

Fr
I
I



en la mala condición de la máquina y del desarrollo de un po-

sible problema mecánico. La amplitud de vibración puede.ser

medida de tres distintas maneras: Desp)azamiento, Ve'l ocidad

y Acel erac i ón.

La Fase es otra característica de vibración y representa 1a

pósición angular de una vibración en cualquier instante en

una oscilación o ciclo con respecto a otra vibración o a un

punto fijo en el espacio.

Los siguientes términos son de uso muy común en análisis de vi-

brac i ones :

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

igual al doble de ia ampl itud de vibración (2Xo) Ver FiS.(?.2).

Usualnrente es medida en mjcrones (10-6m) o miis (nrilésimas

de pulg.).

Velocidad (V).- Generalmente se mide la velocidad pico de

la vibración, es el valor máximo de velocidad alcanzado por

e1 cuerpo vibrante en un c'iclo, En el movimiento armónico

sirnple la velocidad se adelanta a1 desplazamiento en 90'

(n/2 Rad). Usualmente es medida en rnm/ seg (mi1ímetros por

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

Aceleración (a).- Se acostumbra a medir 1a aceleración pico

de la vibracién, que es el valor máxjmc de aceleración al-
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canzado por el cuerpo vibrante en un ciclo, en ¡'grs¡r o

pul g/ seg/ seg.

Frecuencia (f).- Frecuencía de la oscilac.ión, medida en ci-

c los/ seg. (Hz) o ciclosTmin.

La Fig. (2,26) (i1) nos muestra como estift relacionados entre

sí el desplazamiento, la velocidad y 1a aceleración en fun-

ción de la frecuencia.

Manteniendo e1 desplazamiento constante, la velociCad o ener-

gía se incrementa proporcionalmente con la frecuencia y 1a

aceleración o fuerza se incrementa proporcionalmente al cua-

drado de la frecuenc i a.

Esta relación nos muestra ei por qué niveles de vibración de

maquinarias tomados en amplitud de vibr¿ción pierden confia-

bilidad a medida que aumente la velocidad de rotación de'la

nráquina, y también el por qué la toma de 'lecturas de vibra -

ción en velocidad o aceleración es un mal critenio cuando

juzgamos la severidad de vibración a bajas velocidades de ro-

tación.

2.1.3 Significado de estos Pará¡netros

Cada una de las caracterÍsticas de la vibración nos dice a] -

go acerca de la causa y de 1a severidad de la vibracjón. AsÍ

deben¡os considerar estas característ'icas como sínton¡as con
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Acelerac'i ón y Desplazamiento con velocidad constante

Cuando analicemos la condición de una máquina para determi-

nar un problema par'ticu1ar, es de capital importancia el

15000

Acelerac'ión y Velocidad con Desplazamiento Constante

FlG. 2.26.- Relación entne Desplazamiento, Velocidad y
Aceleración en función de la Frecuencia,

los cuales podemos diagnosticar la condición de 1a maquina-

ria y "recetar" las medidas correctjvas del caso.

I
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conocer la frecuencia o frecuencias componentes de Ia vibra-

ción. Conocidas las frecuencias estamos en capacidad de

determinar cuál es la parte de1 equipo que ocasiona e'l pro-

blema.

Las fuerzas que ocasionan Ias vibnaciones son provenientes

de ias distintas partes rotatorias de 1a máquina. Por 'l o

general, si se comparan las frecuencias de las vibraciones

con las frecuencias de rotación de ia máquina y múltip1 os,

podemos descubri r, con toda claridad, la parte de1 equipo

que ocasiona la vibración y el tipo de defecto existente.

La identificación de posibles problemas mecánicos a partir

de sus frecuencias características será iratado con mayor

amplitud en el capítulo tercero.

E1 desplazamiento, la velocidad y la aceleraci6n nos reve -

'lan 1a intens'idad de las vibraciones presentes o, hablando

en ténrinos de la condición de la rnaquinaria, nos indican

hasta que punto son buenas o malas las condicjones de un

determinado equipo que se anal iza.

E1 desplazamiento, la velocidad y 1a aceleración a menudo

se identifican solamente como "ampl itud de la vibración"

A mayor ampl itud mayor severidad de la vibrac'ión.

El desplazamiento, ia velocidad y 1a aceleración de una vi

bración están directamente relacionados, por ejemplo: Si



conocemos Ia amplitud de vibración pico-pico y ia frecuen-

cia, 1a velocidad pico será (12)

vpico = 52,30 (,[OO ) * 1o-' (2.41)

donde: Vpico = Velocidad pico de Vibración en pulg. por seg.

D = Desplazamiento pico-pico en mils (f mll =

0.001" )

F = Frecuencia en ciclos por minuto (CPl,l).

Para encontrar la veiocidad pico en mil ímetros por segundo,

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

La aceleración de una vibración (g's pico) puede ser encontra-

da de la siguiente manera (12)

gpico:14'1D (10fr-) '* 10-, (2.42)

donde:

g = Aceleración debida a 1a gravedad

D = Desplazamiento pico-pico en mils.

Para encontrar la aceleración pico cuando el despiazamiento

es medido en nicrones, usamos la siguiente ecuación:

(2.43)

El uso de las ecuacicnes presentadas arrjba es poco cornún y

gpico = 5,60 (ffi-)'* 10-u
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poco usado en el trabajo práctico de vibración, puesto que

un vibrómetro por sencillo que sea es capaz de medir ampli-

tud de vibración en unidades pico-pico y en unidades pico

al mismo tiempo; también porque, hay tablas de conversión

que correlacionan directamente la amplitud pico-pico de la

vibración con la velocidad pico y con 1a aceleración pico

en g's (Apéndice Ng 2); y finaimente porque se dispone de

tablas de severidad de vibraciones en cualquiera de las uni-

dades antes menci onadas.

Las ecuaciones s6lo son presentadas para ilustrar 'las rela-

ciones existentes entre el desplazamiento, 1a velocidad y

la aceleración como parámetros de vibración.

Ahora, pudiendo medir 1a amplitud de vibración en términos

de desplazanriento, velocidad o aceleraci6n, 1a pregurita

apropiada sería icuá:l de estos parámetros es el más indicado

para medir la condición de una maquinaria?.

Para contestar la pregunta anterior, sin considerar la res-

puesta a la frecuencia y sensibilidad del transductor y

equipo asociado (Sección 2.2), e\ medir la ampl itud de vibra-

ción en términos de desplazamiento, velocidad o aceleración

depende fundamentalmente de dos factores:

I La razón por

parte de

1a que tomamos la medidas. Son tomadas

c onto un análisis completo de vibración, o como
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Consideremos que pasa con una varilla de metal la cual some-

temos a un esfueizo de flexién repetitivo (de inversj6n com-

pleta). Eventualmente la pieza fallará por fatiga en el

áiea de flexión y ésto es justamente 1o que sucede con mu -

chas máquinas o piezas de máquinas sometidas a ciclos r epe-

titivos de flexión causados por excesiva vibración.

El tiempo en el cual 1a pieza fa1la por fatiga es directa-

mente proporcional a:

La cantidad de flexión (despiazamiento), m'ientras mayor

sea la ampiitud de flexión, más rápidarnente fal lará el

material

2

a

b

chequeo periódico o para balance rotatorio, etc.

La frecuencia de la vibraci6n medida

La rapidez de flexión (frecuencia), mientras mayor es

la frecuencia más rápidamente fallará 'la pieza.

Así podemos ver que la severidad de la acci6n de fiexjón

es proporcional a dos parámetros, cuanta ampl itud de flex.ión

se le dió al material (desplazamiento), y cual fue 1a rapi-

dez de esta acción (frecuencia). C orno consecuencia notare-

mos que la severidad de la vibración aparece como una fun-

ción del desplazamiento y de 1a frecuencia, y como la velo-

cidad de vibración es tanrbién función de1 desplazamiento y
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de la frecuencia, concluimos que 1a velocidad pico de vibra-

ción es un excelente parámetro para deterfiinar el grado de se-

veridad de u¡ra vibracióny por consigüente Ia ccndición generd u

"overall", de una máquina. De hecho la International Stan-

dards organization (IS0) en su trabajo de establecer niveles.in-

ternacionales aceptables de vibración, ha adoptado Ia veloci-

dad como norma para la medición de vibraciones.

Cabe recalcar de 1a Fig. 2.?7 que una vibración de 10 micro-

nes de amplitud de desplazamiento a una frecuencia de 1200

C Pl'l está en e1 rango bueno: sin embargo, ej mismo desplaza-

miento a 20000 CPM está en e1 rango de "nruy sever"o". Nota-

mos también que Ias Iíneas que atraviesan diagonaimente la

tabla son líneas de velocidad constante y por el1o una velo-

cidad de I mm/seg. está en el rango de "severo" independien-

temente de la frecuencia de la vibráción.

Las lecturas de desplazamiento y aceleración pico de.vibra -

ción son usadas algunas veces en la medicjón de la severidad

de una vibración, sin embargo, cuando queremos saber el gra-

do de severidad existente, es necesario que también conozca-

mos la frecuencia de la vibración. Cartas como ias de las

figuras 2.27 y 2.28 (12) son a menudo usadas como una refe-

rencia general del uso del desplazamiento y la aceleración

pico versus la frecuencia para determinar e1 grado de seve-

ri dad de una vibración.
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Refiriéndonos a 'la fig. (2.28) notaremos que una aceleración

de 1.0 g a una frecuencia de 100000 CPM está en el rango

"bueno" de la carta, sin embargo, 1,0 g a 18000 CpM está

en e1 rangc "poco severo",

Ahora, las características de las vibraciones que acabamos

de señalar se refieren a 1as provenientés de una causa sim-

ple. Sin embargo, la vibración de una maquinaria es consjdera-

blemente más compleja, consistente de algunas componentes a

algunas frecuenc ias. Como podemos ver en la fi(J. Q,2g),

, :l
rl:¡lll

i|Itl
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Fig-2.29,- Vibración total de una máquina y sus
componentes.

la amplitud total de vibración pico-pico será la suma de tg
das las vibraciones componentes. Así, la máquina de 1a figu

ra en mención tiene una vibración de l mil a una frecuencia

de t*RPl'1 debida a un desbalance rotatorio, lmi l a 2* RPI{ por

un desajuste, l mil a alta frecuencia debida a un engranaje

defectuoso y un nil tanbién a alta frecuencia debida a una

falla en e1 cojinete antifricción,

La vibración total probablemente esté alrededor de los 4mils

pico-pico, pero nosotros no podemos apiicar esta medida de

4 mils a la tabla generai de severidad, puesto que esta am

pl itud no ocurre exactenrente a una sola frecuencia. Cuandc



'la vibración es compleja como la anteriormente vista y quere-

mos usar desplazamiento o aceleración pico como medida de

amplitud de vibración, debemos descomponer Ia vibración to-

tal en todas sus componentes y con 1a amplitud de cada com-

ponente con su respectiva frecuencia, determinar el grado de

severidad en 1a tabla general

EI trabajo de descomponer una vibración en sus respectivas

componentes puede efectuarlo un analizador de vibraciones

con su filtro sintonizador del cual comentaremos en la sec-

ción (2.2.3).

Como vemos cuando trabajamos con desplazamiento o ve'loci -

dad pico de vibración, la medida de vibracjón total (overall)

no nos da una idea de la condición real de la máquina. So-

lo Ios valores de velocidad total nos proveerán de una idea

de la condjción general de una máquina.

Ahora, si Ia medda de velocidad de vibración es una medida

directa de la severidad de vibración, ápor qué entonces ss

toman medidas de desplazamiento y aceleración ?

Las medidas de despl azamiento

medi r sevcri daci de v i brac i ones

son algunas veces usadas para

por dos razotres:

1 Porque esa era la norma usada en ei pasado, puesto que

1os primeros instrumentos capaces de med'ir vjbracjones

A')
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s6lo eran capaces de medir su amplitud en desplazamiento,

con el advenimiento de .instrumentos electr6nicos es que

se desarrol ló Ia 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 desplazam'iento.

2 Bajo condiciones de esfuerzo

miento es capaz de darnos un

seve r i dad ex istente.

dinámico, sol o el desplaza-

indicativo de1 grado de l¡.

En párrafos anteriores discutimos el efecto que causa

la flexión repetitiva en la falla de una varilla de me-

ta1 , pero el ejempio no mostró otra propiedad de los

metales cual es la de desquebrajarse o deformarse plásti-

camente cuando el esfuerzo ap1 icado sobrepasa cierto lí-
mi te.

Por ejemplo, si una máquina que gira a baja revolución

(:50 RPM) tjene una ampl itud de vibraci6n de 100 mils -'

pico-pico de desplazamiento debida a desbalance rotato-

rio, en términos de velocidad de vibración 100 mils a

50 RPM só] o es 0.26 pulg/seg. lo cual sólo está conside-

rado como "poco severo" en la tabla de severidad, Sin

embargo recapacitemos que es lo que representa que el

cojinete de 1a máquina sea deflectado un décino de pulg.
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cada ciclo. Bajo estas condiciones el cojinete fallará

dehido a excesivo esfuerzo (desp)azamiento) antes que

debido a fa ti ga (velocidad).

Las medidas de acelerac'i ón son algunas veces usadas por ias

siguientes razones:

1.- Como lo trataremos en la seccjón (2.2.1) los aceleróme-

trosl debi do a sus favorables cond'iciones de tanañc, pe-

so y buena respuesta a alta frecuenc'ia han sido adopta-

dos para 1a mayoría de 1os trabajos de investigación

y iaboratorio. Como consecuencja mucha información

técnica de vjbraciones es presentada en términos de ace-

I era c i ón.

2 La aceleración está dírectamente relacionada con Ia

fuerza. A altas frecuencias, aparecen fuerzas relativa-

mente altas, el desplazarniento y la velocidad pueden no

ser parámetros significativos. Por ejemplo, si conside-

ramos una lectura de vibración de 1.0 mí1 a 6000 CPI'|, es-

to corresponde a una lectura de velocidad de 0.3 pulg/seg,

'l o cual de acuerdo a la tabla general de severidad está

en e1 rango de'Severo'1 . Esta lectura también comespon-

de a una lectura de aceleración de 0,5 gs. Ahora consi-

deremos una vibración 0,00001 mil a un frecuencia de

600000 CPM, esta vibración corresponde a una lectura de

vibración de 0.3 pulg/seg, pero también a una lectura
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de aceleración de 50 gs. A 6.000 CPM 'la falla ocurrirá

por fatiga (velocidad) y a 1a frecuencia de 600000 CPll

la fal la resultará por 1a fuerza aplicada (aceleración).

Fuerzas exces.ivas resultan en daños repentinos de la
lubricación y ei consiguiente desgaste de 1as superficies

de los coj i netes. \

0bservación: 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 más

comunes de fal las en cojinetes son:

"0il Whirl " o Batido de Aceite, lubricación contaminada,

sobrecarga, desal ineamiento, desbalance, etc. Nuestro

propósito sólo era demostrar el efecto de la fuerza a

altas frecuencías el cual puede pasar desapercibido sj

solo usamos medidas de desplazamiento o velocidad.

En conclusión, hay dos parámetros a ccnsiderar cuando

tengamos que seleccionar e1 parámetro de ampl itud más

apropiado a medirse. Primero Zcuál es la lectura a to-

narse? y segundo Zcuál es la frecuencia de la vibración?.

Con estos dos criterios presentes, 1as siguientes reco-

mendaci ones son hechas (i3).

1 Para análisis de vibraciones en Maquinaria.- [Jsar

velocidad mientras sea posible. Las lecturas de

velocidad nos dan una referencja directa de'l grado
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de severidad existente. A bqias frecuencias (<600CPM)

cuando toma importancia el esfuerzo apl icado y cuando

¡as lecturas de velocidad son pequeñas, debe usarse

desplazamiento. A frecuencias muy altas (>60.000 CPll)

cuando la fuerza ap1 icada es importante y cuanCo 1as

lecturas de desplazamiento y velocidad son pequeñas,

debe usarse acel erac i ón.

Para chequeos periódicos de vibración o Monitoriza-

ción Contínua.- Usar velocidad mientras sea posible,

especialmente en aquellas máquinas donde pueden apa-

recer varios tipos de problemas co¡ro malos engranajes,

cojinetes defectuosos, desbalance, etc. Las lectu-

ras de velocidad en mayor o menor grado pueden detec-

tar el desarrol 1o de cualquiera de las fallas antedi-

chas. Si son tomadas 'lecturas de desplazamiento, un

aumento reiativo en despiazamiento debido a una fa -

lla de alta frecuencia, como un rulimán defectucso

podría pasar desapercibido. Medidas de desplazamien-

to deben ser tomadas cuando la fa1la que se espere

sea de baja frecuencia o cuando las tolerancias de

vibración del fabricante así lo demande, Por el

contrario, medidas de aceleración deben tomarse cuan-

do Ia espectativa de falla sea principalmente de

al ta frecuenc'ia.
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3.- Para Balancear.- Para balancear es importante ei to-

mar medidas de ampl itud de gran significado numérico,

de ahí 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 aceleración.

Consideraciones Adicionales en Medición de Ampl itudes.-

Actualmente hay cuatro diferentes formas con las cuales

podemos expresar las medidas de ampl itud de vibraci6n,

ellas son: pico-pjco, promedio, pico y raíz cuadrática

media (en Inglés R.M.S. ) Fig. 2.30.

P,"o
P4s

Fi g elacjón entre valores Pico, Pico-Pico,
.14. S. y P romed i o.

Hasta aquí habíamos limitado nuestra discusión sobre va-

lores pico-pico de desplazamiento y pico de velocidad o

aceleración. Cuando los valores RllS o promedio sean

I

2.30 R

R

I

I

I
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requeridos, podemos encontrar los factores de conversión

en la Tabla (2.1), a continuación:

Mul ti pl i car
por

Pico-pico Pico RMS Promedi o

Para obtener

Pico-Pi co

Pico

RMS

Prome d i o

2,828

1,414

1

o

3,1,42

7,571

1,111

1

1

.5

.354

.318

1

.707

.636

Tabla 2.1.- Factores de Conversión

No debemos olvidar que estos valores de convers'ión sólo

son vál idos cuando tratemos con movimientos armónicos.

A esta altura, hay qué recalcar que 1a reconrenclación de

1a IS0 (International Standards 0rganization) Ce que

las lecturas de niveles de v'ibnación en maquinaria sean

hechas en veloc'idad, hoy en día se extiende a que esta

lectura debe ser en V"¡¡g.

E'l valor de RI'1S o Root l'lean Square (Rdz Cuadrática [iedia)

de una población, está defnido como la raíz cuadrada del

pronredio de los valores al cuadrado, ésto se representa

por:

xit'¿

n ¡t

Valor Rl4S = , (2.44)
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Para una vibrac'ión amónica sinde como la de la Fig.(2.31)'

el valor Rl'iS puede ser calculado de 1a siguiente manera:

y'tus.
o.lol q¿o

Fig. 2.31.- Valor RMS de una Vibración Arnrónica

?coIt

T

VeI oc idad R.11.S. = (2.45)

donde:

,¡ = período de la vibración

Vi= Vei oc í dad Instantánea

t = la variable tiempo

Para un movimiento sinusoidaj (armónico simple), el

valor R.M.S siempre es de 0.707 del valor pico. Sin

embargo, para vibraciones compuestas, donde hay aigunas

componentes anlónicas, el valor RMS es:

* r v?(t)atro

(v
n

+ 1/; t Vi + ....VÁ) (?.46)

Atl
'lllJ)

I?i,lS

I
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V,. ......V son las velocidades RMS indivi-
n

cada una de 1as componentes armónicas.

áPor qué medimos velocidad R.M.S. ?

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

o promedio es porque la velocidad de vibracj6n está en

un contínuo cambio entre cero y su valor pico y a1 usar

la velocjdad pico, nos puede dar la falsa idea de que e1

valor de velocidad máxima s6lo es alcanzado durante una

pequeña parte de1 cic1o. 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.5. es el valor que mide el cambio efec-

tivo que ha tenido la velocidad y refleja la potencia o

energía transmitida para hacer vibrar la máqu'ina.

Consideremos ei siguiente ejernplo. La f ig. (2.32) mues-

tra la fornra de onda de una vibración compleja por una

componente fundamental de ampl itud 1,0 mm/seg pico y un

armónico de tercer orden, de ampl itud 0,5 mm/seg pico en

fase con la fundamenta I .

Notemos que 1a ampl jtud de la vibracjón conrpleja es igual

que la ampl itud de la coriponente fundamental , pero es

obvio que la severidad de la vibraci6n sobre 1a rnáquina

cambia con la introducc'ión del tercer armónico y Ia disi-
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/o¡ v,,o

O.H.s o

F1o.2.32. - Vi braci ón Compleja

pación de energía de la misma se incrementa.

Ahora, si medimos la ampl itud de vibración de la funda-

mental y de la compuesta en velocidad pico, notamos que

no hay ninguna variación con la introducción del tercer

armónico y podemos l1egar a una conclusión errdnea so

bre la condicidn de la máquina.

No oc urre

un aumen to

del tercer

i o mi smo si uti I i zamos

oe aproxrmaoanenf,e un

armóni co.

V**rel cual

12?í deb ido

nos revela

adiciónd ¡d

2.1.4. Niveles Aceptables de Vibración en llaquinaria

¡ Los niveles aceptab)es de vjbración bajo 1os cuales las

condiciones de operación de una maquinaria

rios, son muchos y muy variados,

son sat'isfacto

E1 primero que publicó una carta de severidad de vibración

Fi g . ( 2 . 33 ) ( 14 ) ( 15 ) , fue Mr.T.C. Rathbone, Chief Engineer,-

Turbine and Mach'inery Division,Fidelity y Casualty Compa

it

Q H.s J
+-
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ny of New York gue en -1939 publicó un artículo (lO), que

presentaba lineamientos generales de vibración para deter-

minar condic ión de maqu inarias .

N¿vplde v, brcc¿oy ¿i:,a o,,td¿ jf¡,
¿ Q sens'!'¿'iad Z'i¿"¿1*¿te' h 'Ye'¡tet)

!00
&to¡lú,¡ á
!n r0 O-¡ ) I,f Con ¿;.¿oa

hnas<¿/" .erca

Scvea-a¡ü¿
bli¿¿¿a!¿ n?ale

Sew»-ottto
Ateyálle
l gteta,,e',{,: e'<*

l0 A

k_7icn

I

o

l0op

A

B

C

E

D

ó

3ce¡a

H4/ é¡,'éú?

0,

Rol Frc cl5

Fig. 2.33 Carta de Severidad de Rathbone

Una tabla posterior fue putrlicada por Yates (Fig. 2.3a) (la).

En ambos casos los niveles de tolerancia fueron influencia-

dos de opiniones y conocimientos prácticos de ingenieros e

inspectores, a más de que los datos fueron. obtenidos con ins-

trumentos rud imenta ri os.

Rathl¡cne Ii¡nitó sus tolerancjas a naquinaria cuya velccidad
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Fig. 2.34.- CarLa de Severidad de Yates

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

trapolar para velocidades superiores (14).

Yates, formuló su criterio luego de innumerables pruebas

en instalaciones de turbinas navales. EI hecho de que 1as

maquinarias en este caso son instaladas sobre placas relati-

vamente flexibles de aceroren contraposición con las macisas

y rígidas fundaciones de 1as máquinas de Rathbonerda la pau-

ta para que las dos cartas manifiesten.diferentes niveles

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

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

I
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Es también de interés e'l comentar las líneas que marcan los

niveles de sensación a ia vibración de las curvas de sensi-

bil idad lrumanara la vibración de Reither and Meister (14)

(17), Fig. 2.33 y de Gotdman (15) (18), Fi9. 2.35. Estas

curvas muestnan 1a respuesta humana a la vibración a varjas

frecuencias. Notemos que un nivel de vibración "intolera-

ble" decrece al aumentar la frecuencia.

Las relaciones observadas en ias curvas de Gcldman.son sor-

prendentemente similares a las tolerancias generales de vi-

bración, corno las curvas de Yates y otras.

Luego, hubo un rápido desarollo en tecnología electrónica,

1o que trajo consigo un adelanto en la portabilidad y pre-

ci si ón de los instrumentos.

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

de ias más usadas en e1 presente (6), fue colrpilada de cri-

Esto, trajo consigo un aumento en el uso de las lecturas de

vibración como parte de programas de matenimiento industnia-

Ies y mucha experiencia para 1os usuarios; lo que 11evó a

una revisión de las tolerancias de vibración antes mencio-

nadas. Como resultado,en 1964, se desarrolló una carta ba-

sada principalmente en la experiencia de ios usuarios en io

que a niveles de vibración se refiere, Fig. 2.36[(Tabla pro-

puesta por la IRD en sus artícu1os (12).]
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terios publ icados previamente y hace una clasif .icación de

cinco diferentes clases de máquinas. AsÍ el grupo G de

generación de poder y de maquinaria de proceso en funda -

ciones rígidas fue tomado de1 trabajo Ce Rathbone aunqtre

las I írreas son aproximadas a rectas y 1a máxinra veloc.irjacl
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permisible es extendida a 12000 RPl!].

Los autores sugieren que cuando se tenga una señal comple-

ja, compuesta de algunos armónicos, los valores R.14.S.

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

veridad.

La Shel l , Chemical s (0. K. )

ñÍas tiene su propia carta

a su propio cri terio, para

con su propia experiencia.

Suave Aceptable Poco Sever

Ltd. como muchas otras compa -

de severi dad (F'ig.2.38) hecha

su maquinaria en particular y

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

vestigadores de1 campo de apl icaciones a la ingeniería delas

vibraciones, tienen sus propias tablas de severidad, he-

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

(2.3)

Pl anear
pa ra da
pa ra
reparac i ón

Parada
Inmed'iata

0.1pulg/seg.

ó menos

0.1pu1g/seg

a 0.2pügÁeg

0.2 PPS

a 0.3 PPS

0.3 PPS

a 0.5 PPS

0.5 PPS

en ade lan te

Tabla 2.2.- Jackson, Velocidad Pico total , para equipo
petroqu ími co

Finalmente, las normas I50 están basadas en las nonnas

VDI 2056 antes tratada s.

I
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pu i g/ seg mm/seg Clasificación

>.0.5

.3-.5

.2-.3

.1-.2

<.1

>12.7

7.6 - 12.7

5.1- 7.6

2.5 - 5.1

¿, E,

AA

A

D

L

D

Extremadamente
severo

Muy seve ro

Seve ro

Aceptab 1 e

Suave

Tabla 2.3,- llaten, Velocidad Pico total

aa pti(.u
¡n; lo-¡

r0

a
b
€

d
e

I

I
h

\c ¿,¿y ;, ,"rrrq-,
e ¿, bl€1t¿¿:¿t!é,1ft

o rn ues(t¡a, I
aDv /?ot ,/

c l,t,ri u a*Btc¿n
aoh t,ru¿

d
e

I
s
h

¿/qe/¿r/an,'? *v(/o

0,1

0¡ 3
5100

Rot.f:req. crs

Fi9.2.38 Carta de Severidad de la Shell,
Chemi cal s, (U. K. ) Ltd.

Ahora, en generdrlos niveles de vibración que diferencian

a una maquinaria en buena condjción respccto a otra en mala

I
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condición son difíci ies de definir, no hay reglas ni fáci-

les ni difícilesry definitivamente no hay regias basadas

en un análisis científico. Sin embargo, años de experien-

cia industrial correlacionando datos de vibración en maqui-

naria con su respectiva buena o mala condición en miles de

máquinas ha conducido a la elaboración de una carta norma

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

Toda s

en el

las lecturas de vibración de este gráfico son hechas

cojinete y no en el eje.

El modo de usar esta tabla es sencil1o y es el siguíente:

Las Iecturas de vibración, usualmente en desplazamiento (pi-

co-picc) 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.

bina, el factor de servicio es de

la vibración efectiva es 1.8 mil s.

2 mil to¡nada en una tur-

l uego

Entramos a la

de las RPl4 del

1.6 (Tabla 2.4),

carta por la parte inferjor sobre la línea

equ i po.

Si

eJ e

el equipo en rnención rota

de abci sas en 4000 RPl.'l y

mils, en el borde de las

a 4000 RPM, entramos

suhimos verti ca I rnente

clasi f icac'iones A y B

por e1

hasta

1,8
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En conclusión, las cartas desarrol ladas por Rathbone y 1os

que le siguieron, fueron alguna vez quizá usadas por todo

aquel que tenía relación con flantenirÍierlto de equipos usan-

do lecturas de vibración. Es más probable que estas cartas

hayan sido desarrolladas para satisfacer necesidades de se-

guridad y garantíanantes que para manteninriento mecánico.

ior esta.razón ellas tienden a ser una carta de "lnforma-

ci6n", puesto que usan términos como "muy suave","poco se-

vero", etc.

Aunque esta carta ha contribuido mucho en

matenimiento, su utilidad es muy I imitada.

confinado a maquinaria en general.

la ciencia del

Su uso está

Para permitirnos el uso de una misma cartarpara díferentes

tipos de máquinas, es que se desarrollaron los distintos

factores, Ios cuales fueron bautizados por- Johnstorre como

"Factores de Servici0".

En definitiva, 'las normas de severidad son generales y deben

ser consideradas conlo una gran ayuda a1 determinar la con-

dici ón de una maquinaria.

En la práctica, muchas nráquinas operan sati sfactoriamente

a niveies de vibración que serían inaceptabies para otras

máquinas. La mejor ¡nanera de juzgar eI grado de severidad

real de una maquina[ia es e] estabIecimiento de "lectrrras
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base" tomadas cuando conozcamos que la máquina está 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 será desarrollado en nás deta -

lle en el siguiente capítulo.

Después de años de experiencia, la Marina Canadiense ha de-

terminado que un incremento en el nivel de vibración de una

maquinaria no es significativo a menos que se duplique.

También que tan importante como el cambio absoluto de nivel

es 1a rapidez de éste. La f,larjna Canad'iense tamb'ién posee

datos que demuestran que el bajo nivel de una componente

de una vibración producida por una parte de un equipo en

función del tiempo, es una línea recta con una pequeila pen-

diente positiva hasta aproximadamente un 75% de la vida

útiI de la parte del equipo; en este punto, el nivel comien-

zad a crecer exponenc i a l men te hasta que se produce la falla

grave (4).

0tras cartas de severidad más específicas, como para cajas

de engranajes y de balanceamiento dinám'icorserán presenta-

das oportunamen te .

2.2 INSTRU],IENTACION USADA PARA I'iEDIR VIBRACIONES

?.?.1 Di fenentes Ti os de Transductores

Sin importar qué tipo de instrumentación sea usado para
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medir una vibración (Medidor portátil de amplitud de vibra-

ción, monitor permrnente o anal izador de vibraciones). el

corazón de1 equipo es el sensor de vibraciones o transduc-

tor de vibraciones.

un transductor de vibraciones

convierte una forna de energía

forma de energía (eláctrica).

El método más primitivo

No es raro encontrar aún

con gran experiencia en

pueden a1 tacto esti mar

minado equipo y por ende

es un aparato sen s or

(vibr ación mecánica)

el cua I

en otra

Métodos antiguos de Medici6n de Vibraciones.- Una discu -

sión sobre medición de vibrac'iones no estaría completa sin

un resumen de 1os primercs métodos y equipos usados para me-

dir v i braci ón.

para medir vibraciones fue el tacto.

.ahora, personal de manten i mi ento

determj nados equi pos, I os cual es

1a amplitud de vibración de deter-

la .bondad de éste.

Sin embargo, aún para un tipo experimentado, éste só10 po-

drá estimar fidedignamente la canticiad de vibración presen-

te para frecuencias entre 600 CPM a 7200 CPM (13). Es más,

reg'istrar las rnedidas de vibracion tomadas de esta manera

para futuras comparaciones no es nruy recomendable,peor aún

cuando son estinradas por distintas personas.
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0tro método antiguo de medición de v'ibraciones consiste s'im-

plemente en trazar una Iínea horizontal sobre un trozo de

papel y luego pegar éste a la pieza vib.rante. La línea vi-

brará junto con 1a máquina y podemos así hacer una estima-

ción de la cantidad de vibración presente, También otro mé-

todo antiguo de medición de vibración es el vibrómetro de

penumbra (13).

Todos los dispositivos anteriormente mencionados miden la

amplitud de vibrac.ión respecto a un punto fijo en e1 espa-

cio. Fijar este punto en e1 espacio es un poco difícil,
especialmente cuando tratamos con nraquinaria grandei adernás

de que muchas máquinas no solo vibran ellas sino también

vibran con ellas el piso circundante y hasta la cimentación

del edificio. Así, cualquier cosa que soporte 1a máquina y

sea usada como posición fija de referencia, en realidad

tiene una vibrac'ión relativa con respecto a 1a nráquina.

Para vencer la limitación de la vibración relativa menciona-

da anteriormente, de desarrollaron sistemas masa-resorte ,

similares a los de 1a Fig. (2.40) (13).

En general, en un sensor de vibraciones tipo masa-resorte,

una masa es suspendida de alguna manera de un resorte o re-

sortes de tal forma que quede fija o estacionar.ia en el es-

pacio. Así, la vjbració¡r nredjda es la de la base (en con-
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E-v

(1) Resort€

(2) I'lasa

(3) Amoxtiguador

(4) Carca za

(5) Parte vibrante

Fig. N:2.40.- Sjstema Masa-Resorte para Sensar
Vi b rac iones.

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

Un gran número de instrumentos fueron desanrollados usando

el sistema masa-resorte los cuales a través de un arreglo

adecuado producen una señal amplificada de la vibración,

1a cual no es fácilmente legible.

Unos pocos de estos instrumentos 1os presento a cont'inua-

ción. Fig. 2.4r y 2.42 (13)

Los instrumentos y técnjcas de mediciónldescritas en dichas

figuras, son unos pocos de 1os primeros intentos de medir

vibración en maquinaria, sin enrbargr.¡, el desarrollo de la

¿_

-
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(3) Base del Instrrmento

(4) Parte Vibrante

(5) Rodillo Registrador

ol

(5) Superfic ie
V.ibranLe

7D(_a

(1 ) Masa

(2) Resortes

Fig. Ne 2.41.-. Graficador de Vibraciones

/ o

+

J

(1 ) Indicaclor de diat .(3) Resorte

(2) l.f¡r sa (4) Bnbolo

Fig. N: 2.42.- l'ledidor de Vibración de Indicador de Dial



electrónica ha hecho posible¡ tambiénlel desarrol Io de ins-

trumentos capaces de rnedir vibraciones en un rango mucho

más amplio de frecuencias que Ios instrurxentos mecánicos

anteri onmente descri tos.

Dichos instrumentos también han hecho posible el medir vi-

braciones con una mayor sensibilidad que con los instrumen-

tos mecánicos; han hecho realizable el medir vibraciones

tan pequeñas como unas pocas mil lonésimas de pulgada. Ade-

más, la instrumentación electrónica ha hecho factible el

filtnar cada una de las componentes de una vibración compie-

ja (Sección ?.2.3) y poder hacer así un completo análisis

de vi braci ones (Sec. 3.2).

En la adecuada elección de un sensor de vibraciones debe-

mos tener siempre en cuenta su respuesta a la frecuencia.

Por respuesta a la frecuencia consideraremos el rango de

frecuencia a'lo largo del cual Ia respuesta de1 sensor pue-

de ser considerada ljneal . Hoy en día disponemos de muchos

instrumentos que acondicionan 'la señal proven'iente del sen-

sor para tener un gran rango de respuesta a'la frecuenc ia.

Discutirenos los sensores de vibración de uso más común,

como son los sensores de desplazamiento, 1os sensores de ve-

locjdad y los sensores de aceleración.

Medidores de desplazamiento.- En este canrpo, el se¡sor cie
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vibraciones más usado es el de "corriente de Eddy" o sensor

de "no contacto" o de "pr"oximidad".

Muchos equipos modernos como turbinas, bombas centrífugas

y compresores de alta velocidad, consisten de rotores

relativamente I igeros montados en masivos y pesados asÍen-

tos de cojinetes. Debido al peso y 1a rigidez de estos

asientos, hay una pobre evidencia en la carcaza de la vi-

bración que podría estarse desarrollando en el rotor entre

las tolerancias de los cojinetes. En este tipo de maquina-

ria se hace necesario el medir la vibración relativa del

eje con respecto al asiento del cojinete para poder"nos

indicar cuando las tolerancjas de1 cojinete están en pe-

1igro. Esta es la función del medidor de proximidad.

El medidor de desplazamiento de no-contacto (Fig. 2.a3),

es un inst.rumento capaz de sensar 1a posÍción relativa de

un objeto nretál'ico con respecto al extremo del sensor.

El sensor de vibraciones de no-contacto, no es un instru -

mento autogenerativo puesto que requiere poder de una fuen-

te, ésta genera una señal AC de muy alta frecuencia que

liamamos "señal portadora" (carrier signal). Esta señal

es conducida a través deuncable especial hasta un pequeño

alambre en el extremo del sensor de no-contacto, producien-

do un campo magnético en 'losalrededores del mismo.
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Fig. ¡l! 2.43.- Sensor de No-Contacto

Cualquier conductor metálico, como por ejemplo un eje Ce

acero, en su proximidad absorbe energÍa del canrpo fiEgnéti-

co lo cual produce una reducción proporcional en 1a ampli-

tud de la señal portadora. Cuando la distancia entre la

cabeza del sensor y e1 objeto metál ico cambie , 1a ampli-

tud de la señal transportadora cambiará también. Este cant-

bio instantáneo de ampl itud de Ia señal transportadora es

detectada produciendo el instru¡nento una señal de salida

que es proporcional a 1a amplitud de vibración.

GoP

0

i.{

Cdmpo

Bo.oinc
dl Senscr

rlt I I I I I

D"tectt¡r

El sensor de no-contacto debe ser instalado en 1a r:táquina

I

¡

¡



91

con su extremo muy cercano al eje rotatorio. La distancia

entre la cabeza y e'l eje o superficie a medir se la denomi-

na "Gap" o brecha. Típiccs Gap son .020", .030", .050" y

r060".

Sin embargo, el Gap específico para cualquier sensor depen-

de del tipo de sensor, material del eje y de1 sistema de

cal i brac i ón.

Ventajas del medidor de Proxinridad.-

- Son de tamaño pequeño, normalmente su extremo mide 190-

300 n¡ils.

- Relativamente baratos, en el orden S50 por sensor en 1979

- lliden vibración del eje cuando el asiento del cojinete es

muy rígido para.otro tipo de sensores.

- De con s trucc'i ón robusta

- I'lo tiene partes móviles

- Puede ser usado en anrbientes hostiles

- Respuesta a la frecuencia típica de cero CPM a 3000C0CPI'1.

- Puede ser colocado en posicién sísmica para medir movi

miento absoluto y re la ti vo.

- Puede ser r¡sado para pruebas de inrpcdancia o resonancia
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donde e'l efecto de la masa del sensor pueda alterar los re-

sul tados.

Desventajas. -

Es sensible a cambios en 1a superficie del eje. Por ejem-

plo: Excentricidad, la cual produce una señal senoidal

que podría disfrazar otros efectos.

Requiere fuente externa de poder.

Limitados a ejes en cojinetes planos, no son apropiados

en cojinetes antifricción de bolas o rodillos.

Puede deteriorarse si es sumergido en agua, a menos que

esté bien sellado con nraterial cerámico, siempre también

que el agua sea básicamente inerte.

Es sensible a voltajes inducidos por otros conductores,

ej.: 110 volt. 60H2, colocados impropiamente en la vecin-

dad del cable del sensor de proxinridad.

Sensores de Velocidad.- (También 'l lanradcs sensores sísmicos).

La Fig. 2.44 muestra un esquerna del sensor sísmico

cidad y sus partes más sobresalientes.

de vel o-

La masa del sistema consiste de una bobina de alambre fino

soportada por neso¡^tes. EI sensor de velocidad es usado pa-

ra medir ampl itudes de vibración, preferiblemente a frecuen-
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(1) carca2ra de1 sensor

(2) Ala¡nbre enroll-ado

(3) Amortiguador

(4) Masa SÍsnica

(5) Resorte

(6) ünanes

de Vel oc i dadFig. 2.44.- Sensor Sí smi co

cias mayores que la frecuencia natural de vibración de su

sistema masa-resorte, por consiguiente los resortes que so-

portan la masa poseen usualmente una baja constante de rigi-
dez para obtener así una baja frecuencia natural de] siste-

ma. Ahora, si el sistema es también amortiguado, es para

prevenir una alta sal ida al sensar vibraciones a la frecuen-

cia natural del sistema.

Un ii¡án está firmemente cogido a Ia carcaza de1 sensor y pro-

vee un campo magnético alrededor de la bobina suspendida.

El principio de operación del sensor de velocidad se basa

en la'l ey fÍsica que dice: "cuando un conductor es movido

6

2

3

/,5
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a través de un cambio magnético, o si un campo magnético es

movido a través de su conductor", se inducirá un vo1 taje en

el conductor". La cantidad de vo1 taje generado dependerá

de tres a spec tos :

1

?

E1 largo del conductor: Mientras más larga

na o mientras más vueitas tenga, mayor será

induci do.

sea

el

la bobi-

vo1 taj e

La Fuerza del campo magnético ,l4ientras más fuerte, ma-

yor e1 vo1 taje inducido.

3.- La rapidez con la cual el conductor es movido a través

de1 campo magnético: Mientras más rá¡ido sea movido el

conductor (con mayor velocidad) mayor es el voltaje in-

ducido.

En un sensor deveiocidad, las dimensiones del conductcr y

la fuerza de1 campo magnético son fijas. Luego, 1a canti-

dad de voltaje generado en la bobina es directamente propor-

cional a la velocidad relativa entre la bobina y e'l campo

magnético, de ahÍ su nombre de sensor de velocidaci.

Cuando la carcaza del sensor de velocidad es adherida a la

superficie vibrante y el imán por consiguiente está tanrbién

fi nnemente unido a 1a superficie vibrante, la masa o la bo-

bina de alanrbre (conductor) penlranece estacionaria en el

espacio. Bajo estas condiciones, el nrovinriento relaLivo
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entre el campo magnético y la bob'ina conductora es el mi smo

que e1 movimientro entre la parte vibrante relativo a un

punto fijo en e1 espacio, y el voltaje generado por el sen-

sor es directamente proporcional a este movimiento relativo.

Al cambiar la velocidad de 1a parte vibrante, eI voltaje

generado cambia proporc i ona I men te.

Este tipo de sensor es montado generalmente en el punto

donde nosotros esperamos encontrar la mayor fuerza apl icada

por ejemplo, ios cojinetes.

,l Si nosotros colocamos este sensor en otra parte de1 equipo

conro en la base, o en la carcaza, vibraciones como por

ejemplo 1as provenientes de las tuberías pueden aparecer

como domi nantes.

La señal generada por este sensor es bastante fuerte y pue-

de ser transmitida hasta aproxjmadamente 1OO pies, sin ne-

cesidad de ampl ificación. El 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 podría provocar fal sas resonancias.

A cont'inuac'ión, en 1a Tabla (2.5), muestro los valores máxi-

mos aconsejables de frecuencia (13), hasta los cuales son

confiables Ias rnedidas de vibraci6n tomadas, para las dis-
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tintas formas de montaje de un transductor de velccjdad.

METODO DE

Grampas

Manual con

l'lanual con

Con s oporte

Manual s'in

Atorn 'i I I ado

TlONTAJ E

punta de 9"

punta de 3"

magnéti co

pun ta

Tabl a 2.5.- Respuesta a
tos Métodos
Vel oci dad.

FRECUENCIA MAXIMA

7200 cPM

16000 cPM

18000 cPM

37000 cPM

60000 cPM

90000 cPM

la frecuenc.ia de los distin-
de Montaje de Sensores de

Algunos sensores de ve'locidad pesan alrededor de 600 grs.

(tÍpico 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 frecuencia de resonancia de

16 CPt'l críticamente amortiguada a 77oF 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 paránretro para detenminar

la condción de una rnaquinaria. La velocidad tiene una re-

lación directa con la energía disipada por 1a vibración.

Es adaptable a nedidores portátiles de vibración.
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La iongitud del cable no es un facton crítico

No requiere fuente de poder externa

Provee una señal fuerte

De construcci ón rígi da

Desventajas.-

Comparativamente más

v ibrac i ón y también

pesados que otros transductores de

de mayor tamaño.

Precjo sobne §500 por sensor en 1979.

No es efect'ivo para bajas o muy altas frecuencias.

lluy sensitivo a campos magnéticos.

No es satisfacto.rio a temperaturas muy bajas (<-30'C) (5)

No es conveniente para rnonitorizar trenes de engranajes

y rodamientos de bolas, puesto que las frecuencias de vi-

bración producidas por fallas en estos elementos, es muy

alta.

Su gran masa produce resul tados poco fidedignos en estruc-

turas ligeras.

Acel erómetros. -

din rribración es

0tro transductor comunmente usado para me-

el acelerómetro Fjg. (2.45). Un acelerónre-
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4

7 .,-

I

Peu¡o de Monta j e

Calcdza

(3) Discos de material
piezoeléctrico

Vo/toyé

óo/¡do

2

(1)

(4) t"tasa

Fi g. N:2.45.- Acelerómetno Piezoejéctrico

tro es un instrumento autogenerativo con une sal ida de vol-

taje proporcional'a la aceleración de la vibración.

La aceleración es una me(ida de 1a rapidez de variación de

la velocidad y es normalmente expresada en "g's". Un "9"

está definidc como la acelerac.ión producida por la fuerza

de gravedad sobre la superficie de la tjerra. El valor

exacto de "9" variará de acuerdo a la latitud y elevación

del punto de observación, sin embargo, internacionalmente

es aceptado como valor standard de la aceleración de la

gravedad 980,665 crn/seg2 , 386,087 pulg/seg2 ó 3?.1793

pie/seg2 En otras palabras, ia aceleración es proporcio-
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nal al desplazamiento y a la frecuencia al cuadrado.

Como resultado de ésto, los acelerón¡etros son muy sensiti-

vos a vibraciones de alta frecuenc'i at como las oniginadas

por engranajes defectuosos o rodamientos anüfrtci6n daña-

dos.

Además de su sensibil idad a las vibraciones de alta frecuen-

cia, su tamaño pequeño y su poco peso hacen indispensable

el uso del acelerómetro en aplicaciones donde e'l espacio

es limitado y donde la masa del sensor es importante. Por

ejemplo: una ap1 icación de lo dicho es el uso de un pequeño

acelerómetro para balancear un pequeño taladro de dentista.

Modo de operación del Acelerómetro.- En muchos aspectos,

el acelerómetro es similar en su operación al sensor sísmj-

co de velocidad anteriormente discutido.

Un esquema del mismo está detallado en la Fig. (2.45). Sin

embargo en el acelerómetro, 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

o tensionado (siempre que una fuerza sea aplicada).

Míentras mayor es la fuerza apl icacia, nrayor es 1a car'ga

eléctrica generada. Un materjal con estas propiedacies es

lla¡rado piezo e1éctrico -y puede ser un cristal natural, 
"v

sintótico o un ;r¿ t¿ri ¿l ;critrico.



Refiriéndonos a Ia Fig, 2.45, el acelerórnetro consiste de

una masa rígidamente acoplada con el material piezoelÉctri-

co. Cuando el sensor de aceleración es montado sobre una

superficie vibrante, el material piezoeléctrico será com-

primido por la masa cuando la carcaza del sensor es movida

hacia amiba y viceversa.

Siendo el voltaje generado por e1 elemento piezoeléctrico

proporcional a la fuerza aplicada y siendo )a fuerza. apli-

cada proporcional a Ia masa multiplicada por la acelera -

ción ( F = nr.a). EI voltaje generado es dependiente de dos

cosa s :

De Ia lvlasa: mayor masa, mayor es el voltaje generado

De la Aceleración: Mayor aceleración de 1a masa, mayor

es el vol taje generado.

Ahora, puesto que 1a masa del ace'lerómetro es constante, el

voltaje generado dependerá de Ia aceleración.

Si recordamos que e1 sensor sísmico de velocjdad funciorra

nejor para frecuencias de vibración scbre la frecuencja n.l-

tural de su sistema nrasa-resorte, se currrple Io contrario

pana 1os acelerómetros, e1 1os funcionan mejor para fre -

cuencias de vibración bajo 1a frecuencja natural de vjbna-

ción del sjstenla masa-!"esorte del acelerón¡etro, puesl"o que

el materi.rl piczoclóci rico u:i!r(lo er: los acelerónrel-ros es

1

?

100
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muy rígido y ésto trae como consecuencia que la frecuencja

natural de los acelerómetros sea normalmente superior a 1os

10000H2.

La curva de 1a Fig. (2.46) presenta la respuesta a la fre -

cuencja de sensores de aceleración tí¡icos übra-metrics utiii za-

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

dB

+30

+20

+ 10

+'lo
200

Fjg. 2.46.- Respuesta a la Frecuencia
de Acel erónretros,

En la práctica el rango aprovechabl e de un acelerór¡,11-ro

es hasta cerca del 1/3 de su frecuencia natural. Por ejen-

plo si un acelerónietro posee urra frecuencja de resorancia

de 30000 Hz, su nráximo valor de frecuenqia de trabajo debe-

ría ser 10000 llz.
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Recordemos que 1a respuesta a la frecuencia de un sensor de

vibración es comúnmente tomada como el rango a través del

cual la respuesta del sensor es lineal dentro de un cierto

grado de precisión que será dictado por e1 porcentaje de

error que sea razonable tolerar.

A bajas frecuencias el acelerórnetro piezoeléctrico tiene

una respuesta a la frecuencia que depende de las caracte-

rísticas eléctricas del acelerómetro, su cable conector y

del instrumento al cual es conectado Fig, (2.a6). Tabla

típ.ica de especificaciones de acelerómetros en e1 Apéndice C

Ventajas de los Aceler6rnetros:

- Autogenerativo, no requiere fuente de poder externa

- Anrplia respuesta a la frecuencia

Es de tamaño pequeño y de poco peso

Resi stente a al tas temperaturas (hasta 1000"F)

- Prec i o moderado

Desventajas. -

No es confiable para nediciones de baja frecuencia

- No es confi¿ble para mediciones en ambientes sucios y hú-

medos a nrenos que las conexiones estén bien sell¿das.
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no son fidedignas cuando e1 desplazamien-

por dobl e i ntegrac i ón.

Muy sensible a los golpes.

Conciusiones sobre Transductores de Vibración.-

Los sensores de velocidad son relativamente grandes y por

consiguiente difíciles de colocar en lugares pequeños, son

autogeneradores y producen señales fuertes, pero su señal

es atenuada a bajos valores de frecuencia (comunmente < 700

CPl,l) . Su uso no es muy recomendado en maquinaria de aita

velocidad con una relación peso máquina/peso rotor sobre

10:1, y definitivamente no es recomendable en relaciones

sobre 20:1 (20).

La velocidad es e1 mejor parámetro para sensar vibraciones,

pero no necesarja[iente el sensor de velocjdad es e1 mejor

tipo de sensor de vibrac'iones,

Los acelerómetros en camb.io son pequeños y livianos, por

1o general pesan entre 2 grs hasta 45 grs. y pueden ser usa-

dos en espacios pequeños, pueden cubri r eficientemente un

rango de frecuencias muy grande y trabajar a elevadas tem-

peraturas. En cambio son muy sensitivos y podrían proveer

mucho ru i do.

Los acelerónretros son muy efectivos en estudios de vibración
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de cajas de engranajes, fuerzas hidrául icas en ventiladores,

rodamientos, cálculos de impedancia de cojinetes o sistemas

de construcción I i gera.

Los sensores de proximidad son particularmente útiles

pruebas donde el sensor no debe estar en contacto con

superficie medi da.

para

ia

Su principa'l uso es para sensar vibraciones directamente al

eje cuando hay un cojinete masivo o de alta jmpedancia, o

cuando hay una gran tolerancia en el cojinete. Lo ante -

rior produce un efecto ta1 que la lectura del nivel de vi-

bración tomado en el cojínete con un sensor de vdocidad o

un acelerómetro, no es una medida real del nivel de vibra-

ción que tiene el rotor.

Su uso se I jm'i ta a cojinetes de chapa.

Para finalizar, al seleccionar el sensor de vibraciones más

adecuado para un trabajo en particular, debemos considerar

qué es lo que vamos a medir (desplazamiento, velocidad o

aceleración), cuá'l es la velocidad de operación, qué tipo

de fallas es más probable que encontremos y qué tipo de

construcción tiene la máqu i na .

2.2.2 !g!p_os I4oni tores de Vibración

Usando un simple nredidor de Vibracjón Manual F ig. (2.a7),
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una persona puede tomar medidas periódicas de vibración en

muchas máquinas de una planta en un perÍodo de tiempo rela-

tivamente corto, El sensor de vibraciones es colocado so-

bre 1a superficie vibrante (Fig. 2,48) y 1a cantidad de

vibración presente es leida en la escala de1 aparato.

Esta monitonización manual de Ia vibración presente en ma-

quinaria es llevada a cabo con el sólo propósito de deter-

minar si ha habido o no un incremento en el nivel nonmal

de vibración (signo de que se está desarrollando un pro -

blema mecáni co ) .

Sin embargo, para determinados tjpos de máquinaso esta moni-

torización manual no es suficiente. l''laquinaria como turbi-

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

gos de alta velocidad, pueden desarrollar problemas mecáni-

cos muy rápidamente sin previo aviso. Para estas máquinas,

una monitorización contínua o monitorización automática

es necesar'¡ a.

La monitorización automática requiere de un aparato 11ama-

do el "Monitor de Vibraciones". Típicos monitores de vi -
bración son mostrados en ia Fig. 2.49. En estos equipos

los sensores de vibración son instalados permanentemente

en puntos estratégicos cie 1a máquina para un chequeo perma-

nente del nivei de vibración,
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Cuando 
'la vibración excede un nivel pre-establecido, un re-

guiador auxiliar en el monitor actúa y provee una señal de

alarma. Si la vibración continúa incrementándose hasta un

valor crítico, previamente determinado, un segundo regula-

VIBPAIION

I

Fig. 2.49.- EquÍpo Monitor de Vibración Automático



109

dor actúa y provee una segunda señal de alarma o activa un

dispositivo de parada automática del equipo.

Ahora, cuando tengamos que afrontar la decisión de qué tipo

de monitorización debemos llevar a cabo con determinados

equipos, 1a primera pregunta que debemos contestarnos será:

¿contra qué tipo de falla proveemos principalmente 1a pro-

tección?. Dependiendo de 1a respuesta a esta pregunta, el

tipo de instrumentación se torna más aparente.

Por ejemplo, en el caso de que se trate de un compresor que

manipule una sustancia detonante, donde nuestra prlncipal

preocupación es 1a seguridad, el equipo monitor debe ser

capaz de detectar cualquier mín'imo incremento en el nivel

de vibración producto de un problema mecánico en desarrollo

y ia contínua vigilancia de este parámetro junto con el dis-

positivo de parada automática será esencial.

Para cajas de engranajes, equipos de medida de desplaza -

miento de vibración en e1 eje (sensores de proximiciad) son

de poca ayuda debido a la pequeña tolenancÍa de 1a profun -

didad de los dientes de los engranajes y a la alta frecuen-

cia de la vibración normalmente encontraCa debida a en -

granajes defectuosos. Aquí, monitorizaci6n de niveles de

vibración en 1os cojinetes y sobre un ancho rango de fre-

cuencia es 1a opción nús apropiada.
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En el caso del impeler de una bomba que transporta material

corrosivo, la causa más probable de vibración será desbalan-

ce y una monitorización contínua del nivel de vibración de

Ios cojinetes con una alarma colocada a un nivel apropia-

do de acuerdo a la impedancia de1 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 más apropiadas.

La decisión entre una monitorización contínua o las inspec-

ciones peri6dícas es dependiente de1 tipo de falia esperado,

pero también es dependiente de1 capital invertido en el

equipo protegido y de1 probable efecto en Ia producción de

1a planta si e1 equipo no está disponible.

Equipos como bombas de alimentación del caldero en plantas

de vapor, los cuales generalmente están dupl icados, son

difíciles de categorizar, aunque el desembolso inicial de

un equipo de monitorizac'ión contínua en este caso es a me-

nudo justificable debido a la Eran dependencia para e1 tra-

bajo de 1a planta de un contínuo suministro de vapor.

Aunque haya sido implantada la nronitorización contínua en

un equipo, vale la pena continuar con análisis perióCicos

del espectro de frecuencia de Ia vibración (por lo menos

una vez a1 mes).. Para así obtener una información nrás fi-
dedigna de si el nivel de vjbración presente es "normal"
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o "anormal", con Io que podemos ser más precisos en la colo-

cación de niveies de alarma.

Algunas orgariizaciones hoy en día han desarrollado instrumen-

tación especÍfica de monitorización de vibraciones para am-

bos casos, monitorización contínua o para inspecciones. de

rutina. Ejemplo: IRD Corporation, Vibra-l4etrics, Bentley

Nevada, Spectral Dyanmi cs, etc.

La primera decisjón que debemos tomar es si ut'ilizal¡os sen-

sores de proximidad o si tomamos medidas absolutas de v'i-

bración en el cojinete. Cuando nuestra principal preocupa-

ción sea e1 prevenirnos contra el desgaste de tolerancias

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

Cuando nuestra principal preocupación sean las cargas diná-

micas de alta frecuencia (Por ej.: cajas de engranajes),

las mediciones de vibraci6n en los cojinetes son mas apro-

piadas. Podemos util izar sensores de velocidad pero su

rango de frecuencia de operacion es Iimitado. Mucho n¡ás

confiable es un acele¡ómetro piezo eléctrico con su ancho

rango de operación y su robusta construcción.

Sin embargo , no es conveniente generalizar con respecto a

sistemas de monitor.ización y es mejor iratar cada caso in-

dividualmente y de hecho, para una cornpleta confiabilidad

un sister¡a consistente de sensores de proxinidad de ejes y
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de acelerómetros en los cojinetes es más ventajoso, parti-

cularmente cuando tengamos que interpretar cambios de nivel

de vibración en largos períodos, donde el efecto de las

fuerzas internas puede afectar diferentes sistemas de dife-

rentes maneras.

La Fig. (2.50) muestra un sistema completo de nloni'uoriza-

cjón contínua común en muchas p)antas petroquímicas. Este

sistema monitoriza cerca del 90% de los daños (4).
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2.2.3 Equipos Analizadores de Vibraci6n

Las mediciones para determinar el valor total de las vibra-

ciones en un punto de una máquina, han sido una tarea común

de Ia mayoría de las industrias durante muchos años. Los

dispositivos empleados que parten desde simples toques de

dedos, hasta instrumentos electrónicos, son elementos de

uso general izado. Los instrumentos e.lectrónicos para 1a me-

dición de vibraciones que han sjdo desarrollados en 'l os ú1ti-

n¡os años, proporcionan los primeros medios conocidos para

la obtención de resultados precisos.

Un medidor de vibraciones portáti1 accionado por bateria,

como el que se ve en 1a Fig. (2.47) es ampliamente usado y

con el se obtienen lect.uras precisas y confiables. Esta

clase de lecturas se emplean, cuando efectuamos monitori -

zación manual de un equipo (Sección 2.?.2), pana obtener

advertencias oportunas sobre defectos incipientes o ave-

rías inminentes que amenazan a los elementos rotatorios

de la maquinarja.

De mucha mayor importancia aún, han sido el desenvolvimien-

to de los instrumentos e'l ectrónicos para el análisis de

vibraciones. Estos instrumentos son cApaces de proporcio-

nar mediciones de las características indiv iduales de las

vibraciones, aún cuando éstas sean complejas. tsto capa -

cita al personal para localizar defectos incipientes en

113
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cualquier máquina rotatoria para poder efectuar las correc-

ci ones del ca so.

El anal izador de vibraciones tiene que ser capaz de medir

e indicar la intensidad, frecuencia y fase de las vibracio-

nes. Además, cuando una vibración compleja está compuesta

de muchas vibraciones de distintas frecuencias, el ins -

trumento debe tener 'la aptitud de separar las frecuetrcias

unas de otras, de manera que sea posible medir las carac-

terísticas 'individuales de cada v ibración.

El captador de vibraciones o transductor de vibraciones,

percibe Ias vibraciones de una máquina y 1as convierte en

señales eléctricas proporcionaies a la intensidad de aque-

llas. Estas señales son conducidas al anal izador de vibra-

ciones. El valor del desplazamiento o velocidad pico de

las vil¡raciones es indicado por e1 medidor de ampl itud,

siendo este valor equivalente a la vibración que existe en

el punto en donde se aplica el captador, desarrollada en

ia di rección hacia la que éste ha sido aplicado.

El medidor de frecuencias o frecuencÍmetro (Fiq. 2.5i) in-

dica la frecuencia de las vibnaciones y proporciona los va-

lores directamente en ciclos por minuto. Este aparato es

capaz de señalar la frecuencia de la vibración más inten-

sa o predominante que se pueda desarrollar. tsta es gene-

ralmente igual a la frecuencia Ce rotación de 1a parte que
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origina las vibraciones,

Cuando existe 1a presencia de varias frecuencias, de Ias

cuales ninguna es más fuerte que las demás, el frecuencí-

metro no es capaz de determinar cuál de las frecuencias

está registrando. Como se necesita conocer la frecuencia

para determinar cuál de los elementos origina Ias vibra -

ciones es preciso disponer de a)gún medio que nos permita

separar ruchas frecuencias simultáneas unas de otras. Esto

se logra mediante un filtro sintonizable que separa las v'i-

braciones para poder medir su intensidad y su frecuencia

individuales, con lo que estamos en condiciones de deter-

minar cuál de los elementos componentes de la máquina está

provocando la vibración y por quá. Este aparato se sin¿o-

niza en la misma forma que el receptor de radio, con cada

una de las vibraciones existentes.

Por ejemplo, el motor eléctrjco con 1a.po1ea (Fig, 2.52)

tiene vibraciones. La frecuencia de la vibración dominan-

te, es la misma que la velocjdad de rotacjón dcl motor.

La luz estroboscópica se emplea para determinar'la fase de

la vibrac'ión para operaciones de ba'lanceo, para análisis

de fase como parte de análisis de vibraciones (Sec. 3.1)

y para deterflinar con precisión qué parte es Ia que causa

la v i braci ón.
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luz estroboscópi ca, 1a

estática o "dormida".

Una marca bien definida

ca sobre 1a po1ea, ayuda

dad bajo el efecto de la

(marca de referenc i a )

a darl e 1a apariencia

luz estroboscóp j ca.

que

de

se col o-

inmovili-

En los sjstemas más compiejos, en donde se producen muchas

frecuencias de vibración, de las cuales ninguna es predo-

minante sobre las demás, 'la luz estroboscópica iluminará

sobre diferentes frecuencías, de manera que no será posible

apreciar una imagen definida de la marca de-referencja, Si

en cambio, se apl ica un filtro sintonizable, sintonizándo-

lo con Ias frecuencjas de las vibraciones individualmente,

'las demás vibraciones quedan bloqueadas y la luz estrobos-

cópica podrá mantener la 'linmovilidad" aparente de la par-

te que se anal i za.

Anal jzadores de Vibración Automáticos y de Tiernpo Reai.-

Además de los anal izadores de vibración con frecuencímetro

y filtro sintonizable. analizadores de vibración automátj-

cos y anaiizadores de vibración de tiempo real pueden ser

usados para obtener datos más precisos de amplitud versus

frecuencia en vibraciones complejas provenientes de maqui-

naria.
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Analizadores Automáticos de Espectro.- Un anal izador autonrá-

tico de espectro, como su nombre lo 'indica es un jnstrumento

capaz de examjnar automáticamente el rango de frecuencja de

nue\tro interés y proveernos de un registro simul táneo de

datos de amplitud versus frecuencia en un graficador x-y

(Fis. 2.53) .

:: :--- i::- i : -:
I

_-: l:

:áil
F?eauenc(d - c 24

K, /Caa

Fi9. 2.53.- El Anal izador Automático de Vibraciones
provee un registro de amplitud versus
frecuencia en un graficador x-y.

El Anal izador de Vibraciones Automático tiene la ventaja de

e l imj nar muchas fuentes de error humano. Hay pocas pro-

babil idades de que una vibración a una cjerta frecuencia

sea pasada por alto, y el tiempo requer ido para hacer el

anális'i s se reduce al eliminar la necesidad de hacer manual-

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

Analizadores de Espectro.de Tiempo Real.- Los Anal izadore.s

Automáticos de Espectro hacen su análjsis cuando la vibra-

ción está en su estado estable. De ahí que el anal izador

sense y registre sólo la amplitud instantánea de la vibra-

ci6n a la frecuencia que sea sintonizada, cualquier fluc-

tuación o cambio en la vibración no será indicado en el

registro. Cuando la vibraci6n cambie con cambios de opera-

ción de la maquinaria o cuando queramos hacer estudios de

vibraciones transientes como por ejemplo las ocurridas en

ei arranque de c.iertos equipos, debemos usar un analizador

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

Con el analizador de vibraciones de Tiempo Reaj el análisis

total de amplitud vs frecuencia es mostrado instantaneámen-

te, a medida que ocurre, en un osciloscop'io. Registros

permanentes pueden ser hechos fotografiando Ia pantalla

de éste o con un graficador x-y convencional o de alta ve-

locidad. rig. (2.55).

Además de proveernos de un contínuo e instantáneo análisis

de espectro de la vibración, las característjcas del filtro
del analizador de tiempo real nos provee de una resolución

en el eje de las frecuencias, que no 1a podemos obtener con

filtros sintonizadores convencionales. Como resultado de
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Fi9. 2.54.- Anal izador de Vibraciones de Tiempo Rea'l IRD

Fig. 2.55.- Los datos del Analizador de Tiempo Real son
registrados instantaneámente en un oscilos-
copi o.
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ésto, vibraciones cuyas frecuencias difieren entre ellas en

pocos ciclos/min pueden ser fácilmente distinguidas. La 
.

Fig. (2.55) muestra dos frecuencias relatjvamente cercanas,

una a 3200 CPM y la otra a 3400 CPM. Una discriminación de

frecuencias col¡o la mostrada serÍa muy difícil con un fil-
tro si ntoni zador convencional .

Analizadores de Vibración con Filtro de Octavo de Banda.-

La maquinaria rotativa y reciprocanté genera continuamente

vibración, esta vibración compleja es ia suma de diferentes

vibraciones a distintas frecuencias, generalmente de múlti-

plos de la frecuencia de rotación del equipo. El anal iza-

dor de vibración con filtro de octavo de banda Fig. (2.56)

aprovecha esta ventaja al usar filtros en centros de fre-

cuencias de problemas comunes en maquinaria.

Estos problemas comunes en maquinaria rotatoria como son

desbalance rotatorio, desalineamiento, falias en cojinetes,

engranajes, bandas, normalmente ocurren a 7,2,3 y otros

mú1tip1os de la frecuencia de rotación de1 equipo.

Por otro lado, las frecuencias comunes de rotación de equi-

pos en procesos industriales son:450 RPM, 900 RPI'I, i800 RPi{,

3600 RP¡4 y 7200 RPM ó B, 16, 3?,64, !25, Hz, etc. (doble).

De ahí que los filtros de octavo de banda cuyos centros de

frecuencias son B, 16, 64, 125 Hz. son ideales, puesto que



723

Fig. 2.56.- Analizador tipo o¿tavo de banda

sólo se necesitan tomar unas pocas lecturas para cubrir 1os

problemas más comunes de vibraci6n y hacer un diagnóstico

específico.

EI nivel de üelocidad total de vibración nos dice cuando

se está generando un problema mecánico en un equipo y unas

pocas lecturas filtradas de octavo de banda nos indican

cuál es el problema específico, suficiente información pa-

ra saber si paramos o no un equipo.

La desventaja de este equipo se presenta cuando filtramos

medidas de vibración de un equipo que posee muchas compo -

nentes rotatorias con frecuencias de rotaci6n cercanas en-
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Grado de In struc-
c ión dei que in-
terpreta los datos.

l'ledi dor Portabl e
de Vibración Total

Ana l izador de Es-
pectro de 0c tavo
de Banda

Anal i zador de Es-
pectro de Banda
Estrecha

Anal i zador de Es-
pectro de T'iempo
Real.

6(x) 1 Técnico Novato

12(x) 1Técnico experi -
mentado.

a0(x) 1 Técnico Novato y
1Técnico ex peri -

mentado

I Técn ico
men tado .

experr -

1Técnico
mentado.

expe r r -

1Tácnico experi -
mentado y

1 Ingeniero

y con la
munmente

mt sma
usados

80(x) 2 Técni cos Ex pe-
ri men tados

2lngenieros

referencia (x), los costos de los transductores
son:

mas c0-

XAcel erómetro

Transductor de

Transductor de

Prox'imi dad

Velocidad

JIx)

2(x)

TABLA 2.6 Costo Relatjvo de Equipos Anal izadores de Vibración
y de Transductores.

tre sí, en este

coger el e fec to

titud.

sól o octavo de banda

fuentes y e1 aná1i si s

podemos re-

pi erde exac-

caso un un

de vari as

En la referencia (6) hay una tabla que ¡elac.iona los cos-

tos de cada uno de los equipos anal izadores con respecto

a'l costo de un televisor blanco y negro de 16 pulg (x), y

el grado de jnstrucción requerido para Ios que toman y ana-

lizan datos de vjbración. (Tabla 2.6)



CAPITULO 3

ANALISIS DT VIBRACIONES

3.1 CARACTERiSIICAS TiPICAS DE CIERTAS FALLAS EN MAQUINARIAS QUE PUE-

DEN SER IDENTIFICADAS POR UN ANAL]SIS DE VIBRACiONES

Con pocas excepciones, la v'ibracjón en una maquinaria es causada

por desperfectos mecánicos en mayor o menor grado. Es práctica-

mente imposible enumerar todos los desperfectos mecánicos que se

pueden presentar en una máquina', enumenemos s6lo los más importan-

tes:

- Desequilibrio dinámico de partes rotatorias

- Desal'ineamjento de acoples y chumaceras

- Djentes de engranajes que producen impacto, suciedad, interfe-

rencia y excentrjciCad de ios engranajes.

- Bandas y cadenas de transrnisión en estado defectuoso.

- Chumaceras en mal estado (espec'ialnrente las antifricción)

- Fluctuaciones en el monento de torsión

- Fuerza s el ec trcmagnéti ca s

- Fuerzas aerodinánicas

- Fuerza s Hidrául icas

- Dcsajustes. f.icciones y rcsonancias

Ne



126

I ndepend i entemen te de la forma en que enumeremos las causas de vi-

braciones, un concepto que debe quedar muy claro es que "las cau-

sas de Ias vibraciones provienen de los cambios constantes de una

fuerza que modifica contínuamente su dirección o su intensidad.

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

braciones y las características resultantes se determinan por e1

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

Este es el motivo por el cual las causas de las

nen también sus características de peculiaridad

vibraciones ti e-

,' (23).

Ahora, ias fuerzas que originan las vibraciones son provenientes

del movimiento rotatorio de las partes del equipo y por elio,

las fuerzas cambian tanto de intens idad como de dirección al cam-

biar .las partes rotatorias, al rotar su posición con respecto al

resto del equipo que analicemos. Es por eliorque 1a vibración

resultante tendrá una frecuencia directamente dependiente de 1a

frecuencia de rotación de ia parte del equipo defectuosa.

Hay otras pecul iaridades que están ligadas con cada una de las cau-

sas de la vibración, que incluyen la relación de las observaciones

de las fases en distintos puntos y las direcciones en que se de-

sarrol l an las vibrac.iones.

E1 procedirniento para determinar 'las característjcas de las

ciones es I lamado Anál i si s de Vibraciones. Este consiste en

medición de las vibraciones existentes y las características

vibra-

la

de
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las m ismas.

Si comparamos los resultados obtenidos por este medio con los da-

tos conocjdos de 1a máquinarcomo son:la frecuencia o frecuencias

de rotación de sus partes, Ia clase de trabajo que ejecuta y 1as

diferentes posibles causas de sus vibracionesrpuede determinarse

claramente el problema existente y prescribir las correcciones.

A continuaci6n discutiremos detalladamente las causas más comunes

de vi brac i ón en maquinaria.

Vibraciones ocasionadas por Desequilibrio Dinámico.-

El desequilibrio o desbalance es quizás la causa más común de vi-

braci6n en maquinaria, siendo sus características poco compl ica -

das y de fácil reconocimiento.

La frecuencia de las vibraciones producidas por desequilibrio en

ciclos/min, es iqual a la frecuencia de rotación en RPM de la
parte, y la ampiitud de ia vibración es proporcional a la canti-

dad de desba I ance presente.

Normalmente en desequilibrio, la mayor amplitud la encontramos

en la dirección radial (tanto horizontal como vertical ), sin em-

bargo, en el caso de un rotor desbalanceado en voladizo como el

mostrado en la Fig. (3.1) nos encontraremos con una alta amplitud

de vjbración axial quizá más alta que 1a anrpljtud de vibración ra-

diar (12).
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Fig.3.1 Rotor en Vol adi zo

El desbalance es a menudo simplemente definido como una desigual

dl'stribución de la masa del rotor alrededor de su centro de rota-

ción, o de acuerdo a la IS0 (International Standards 0rganization);

"aque1 1a condición existente en un rotor cuando fuerzas vibrato -

rias o movimiento es impartido a los cojinetes como resultado de

fuerzas centrífugas".

Desequil ibrio excesivo resulta en

cojinetes de soporte.

Causas de Desbalance.- Hay muchas

trar desequilibrio en un rotor.

vibración del rotor y de sus

razones por 1as que pode:nos encon-

pode-Las causas mas comunes, 1as

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

existen en la casi totalidad de Ias piezas rotatorias manufactu -

radas.

kfeclo en

forño e
bort eno

Rqo

gohedi,r.ensa

I
I

I
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o¿t mo7.:imdo
/rcenincdod *.1
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Fig. 3.2 Causas de Desequi I ibrio Djnámico

Poros en piezas fund'idasr algunas veces, piezas rotantes fundidas

como impeleres de bombas o poleas grandes tienen en su interior

poros o burbujas de gases retenidos durante e1 proceso de fundi-

ción.

Los poros están pnesentes dentro del material_, son indetectables

a una inspección visúal , pero e'l vacío de material que crean, re-

presenta un si gni ficativo desbalance.

I
I
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Excentricidad.- Tenemos excentricidad cuando el centro geométrico

de una parte rotante no coincide con el centno de rotación de .la
misma, o cuando el centro de rotación de1 eje no es el mismo que

el centro geométrico de 1a pieza rotante. Por 1o tanto, tenemos

más peso a un lado del centro de rotaci6n que en otro y de ahí 1a

causa del desequi I ibri o.

Ejemplos de Excentricidad los tenemos en la Fig. (3.3). En el

caso del cojinete anüfrtción, el agujero de la pista interior

no es concéntrico con el centro geométrico de 1a pista interior.

El resultado puede aparecer como desbalance de la pieza montada

sobre el cojinete, sin embargo, al balancear el rotor, las fuer-

zas que causar la vibración serán compensadas y la vibración

desaparecerá. Es por esta razón que ei baianceamiento de un

rotor en sus propios cojinetes es recomendado. Ahora debemos

tener cujdado de que 1a posición de ia pista interior con el eje

de 1a pieza rotante no varíerpuesto que la excentricjdad de Ia

pista es compensada por 1os pesos balanceadores en el rotor.

En algunos casos, Ia excentricjdad no puede ser corregida por

técnicas rutinarias de balanceamiento: la excentricidad puede

también producir fuerzas de reacción, las cuales no pueden ser

corregidas por un simple balanceamiento. Por ejemplo, si tenemos

un engranaje excéntrico como el de 1a Fig. (3.3), éste produce

fuerzas de reacción que no se pueden corregir por equilibrado (12).
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hleo excént co

Pobr de z»to¡ txcéntr,¿o

tnSrúroJe

Fig. 3.3
Exéntnu

- Causas de Excentri c i dad

Excentricidad de poleas de bandas en "V" (Fig. 3.3) resulta en

fuerzas de reacción de una manera similar a engranajes excéntri-

cos. En este caso, la mayor componente de vibración la encontra-

remos en la dirección de la tensión de bancia, a una frecuencia

igual a 1*RPM de 1a polea excéntrica.

De nuevo, la vibrac ión parece producida por desbalance pero no

puede ser corregida aplicando pesos bal¿nceadores.

Rdam,eoto
[rcéntLico
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En el caso de excentricidad del rotor con respecto a su armadura

(Fig. 3.3), una fuerza a l*RPl't es generada entre Ia armadura y e]

estator debida a que la atracción magnética entre el rotor y la

armadura varía. Una manera fácil de chequear Ia excentricidad

en motores eléctricos es el medir la vibración total , sin filtro,
con el motor operando. Luego, desconectamos la tensión y obser-

vamos que pasa con 1a ampl jtud de vibración. Si 'la ampl itud de

vibración decrece gradualmente a medida que decrece Ia frecuencia

de rotación, e1 problema es desbalance. Si la ampiitud de vjbra-

ción decrece casi i ns tan taneámen te al desconectar 'la corriente,

e'l problema es eIéctrico y posiblemente debido a excentricidad

de la armadura.

Chavetas y Chaveteros.- Desa fo rtuna damente hay muy pocos fabri-

cantes de equípos que consideren la adición de chavetas cuando

equilibran sus equipos, los fabricantes de poleas, por ejemplo,

equilibran 1a polea sin considerar la falta de masa del chavete-

ro y 1os fabricantes de un motor equil ibran el rotor con la cha-

veta completa acoplada a él , o sencillamente sin ella. Ahora,

cuando los dos equipos que han sido baianceados previamente sin

1a chaveta, (polea y motor), se acoplan, e1 desequilibrio se

hace presente, o de la misma manera si los dos equipos han sido

balanceados previamente con la chaveta complqta, al acoplarlos

el desequi librio también se hace presente.

En general , al acoplar dos equi pos, ias característjcas dinám'icas



del conjunto cambian, y aunque los

sistema total puede ser excitado a

I ??

rotores estén equilibrados, e1

vi brar.

Distorsión.- Aunque ei fabricante de un equipo equilibre correc -

tamente su equipo, hay algunos factores que distorsionan o cam -

bian la forma del rotor y alteran por lo tanto ei equii ibrio ini-

cial quF tenga. Entre las causas más comunes tenemos el alivio

de tensiones y 1a distorsión tármica.

El alivio de tensiones es un problema común que aparece con roto-

res que han sido fabricados con soldadura. Toda pieza que haya

sido fabricada por procesos de prensado, flexado, extrusión, etc.

está sornetida a un gran esfuerzo interno. Si 1a pieza no ha si-

do sometida a un recocido o alivio de tensiones, este proceso se

lleva a efecto naturalmente durante un período de tiempo relati-

vamente largoí como resuitado de ésto, el rotor se distorsiona

ligeramente, toma una nueva forma y se desequilibra.

Distorsiones que ocurren con camb'ios de temperatura son.las llama-

das "Distorsiones Térmjcas". Son producidas por la expansión de1

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

tengaun calentamiento desigual, 1o que trae como consecuencia

una expansión desigual del metal y la distorsión.

Esta di storsi ón térmica es

das temperaturas i ncl uyendo

ti l adores, etc.

comun en pr ezas que

notores el éctri cos ,

trabajan a el eva-

compresores, ve n-
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Cuando tengamos problemas de desequilibrio por distorsión térmica

es aconsejable el balancear el rotor en su condici6n normal de

operación, así el rotor esté equilibrado cuando esté frÍ0.

Toleranc ias de Ajuste.- Una

'lación de tolerancias en el

el que se muestra en 1a Fig.

ti ca.

loL,"

causa común de vibración es laacumu-

ensamblado de un equipo. Casos como

(3.4) son muy frecuentes en la prác-

Poleo,
é^g.o 4dje , 

.

*oPlO¡ñreñao ,
e¿c.

Cóño

\

_l(t'
E¡e ae ta

4/@

ge é B {ÉcAa{

Fi9.3.4 Tol erancias de Ensambl e

El barreno de la polea es necesariamente más grande que e1

tro de la f1écha y cuando se colocan tornillos prisioneros

ñas, el desplazamiento natural de lla tolerancia hace que el

de la polea se recorra hacia uno de los lados del centno de

ción de 1a flecha;J esto basta para dejar al mecanismo fuera

equilibrio di námi co.

d i án¡e-

0 cu-

peso

nota-

del

Éspocio de

¿ebra4c; <,
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Corrosión y Desgaste.- Ventiladores, Rotores de Bomba, Compresores

y otros tipos de rotores envueltos en manejo de materiales, es{án

sujetos a corrosión o desgaste. Si la corrosión o desgaste no

ocurre uniformemente e1 desequilibrio se presenta.

Incrustac'iones.- Igual que en e1 caso anterior, los rotores envuel-

tos en manejo de materiales pueden desequiljbrarse por incrustacio-

nes desiguales en el rotor. Como resultado tenemos un incremento

gradual del desbalancerlo que nos puede traer en poco tiempo un

serio probl ema.

En definitiva, cualquiera de las causas de desequiiibrio menciona-

das anteriormente se presentan, en mayor o menor gradoren cuaiquier

rotor. El vector suma de todos 'los desequi I ibrios puede ser con-

siderado como actuando én un punto, llamado el "punto pesado".

Al balancear,nuestro prop6sito será encontrar 'la magnitud y posi -

ción de este punto pesadó para así remover una cantidad igual de

peso en esa posición o añadir'la en una posición directamente opues-

ta (180" ).

Ti pos de De sba I an ce. -

Consideremos un cuerpo rígido que gira con una ve'locidad angu)ar

constante l,J sobre un eje llamado e1 eje de las X, como se ilustra

en 1a Fig. (3.5). E1 eje de las Y lo consideramos fijo y que rota

con e1 cuerpo rígido. La componente Y de la fuerza de inercia

asoc.iada a un elemento diferencial de masa dm es w2ydm. De la njs-
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Y oty J- Y

dm
(, .^,'t d*

X .-x Z Z

Y

Fig. 3.5.- Cuerpo Rígido rotando alrededor del Eje X-X

ma manera, 1a componente Z de la fuerza de inercia es "J:zdm

La componente total de la fuerza inercia'l se obtiene por integra-

ción sobre el cuerpo rígido.

F,, = .'/yd,n Fz = ^'fzdn (3.I)
J-

Ahora, el centro de gr avedad de un cuerpo rigido está determjnado

por 1as coordenadas Yc y Zc:

Yc= ly-dr!-
.tdm

7c= i zdm (3.2)
.f dm

Sustituyendo (3.2) en (3.1) y observando qu" fa* = m tenemos:

Fy = myc ,' FZ = mzci¡ 2

Puesto que las ejes Y y Z giran con el cuerpo las direcciones
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Para que el cuerpo pueda rotar, es necesario que los cojinetes

en los que se apoya soporten las fuerzas Fy y Fz, y estas fuerzas

podrán reducirse a cero, s6lo si: Yc = Zc = 0. Es decir cuando

el centro de gravedad del cuerpo coincida con el centro de rota -

ción. Esta es la condición necesaria para equilibrio estático.

Para equilibrjo dinámico también se debe cumpl ir ¿l.lz = 0,2 My=ot

el eje de rotación debe coincidir con un eje principal de inercja.

Ei centro de gravedad de un rotor puede ser despiazado hacia el

eje de rotación de sus cojinetes de dos formas. Los cojinetes

pueden modificarse de tal forma que su eje de rotación coincjda

con el centro de gravedad del rotor. Teóricamente éste es un pro-

cedimiento válido para reducir al mínimo e1 desequilibr.io causado

por desplazamiento del centro de gravedad con respecto a1 eje

de rotación, pero en 1a práctica es .difícil de real izar. En

vez de ésto, es más fácil lograr un desplazamiento radial del cen-

tro de gravedad del rotor agregando o quitanto masa del mis¡no,

como se muestra en ]a Fig. (3.6).

El proceso de efectuar la coincidencia del ceñtro de gravedad de

un rotor y el eje de rotaci6n del mismo se denomina "equilibrado

estático" (o en un plano).

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

coordenadas fijas en e1 espacio, estas fuerzas osci lan y tienden

a induc i r vibraci6n.
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l:eri?o dé ,2o

4osa qLt lddo

{¡e & toloc,tin
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Fig. 3.6.- Equi librio en un Plano

Un rotor apoyado sobre dos cojinetes y que ha sido equilibrado

estáticamente no girará bajo la sola infiuencia de la fuerza de

gravedad y podrá colocarse en cual{uier posición y permanece en

esa posjción. Sin embargo, si no ha sido equilibrado estática

mente, entonces de cualquier pos'ición en que se co1 oque injcjai-

mente, tenderá a girar hacia aquella posición en la cual el cen-

tro de la gravedad quede en el punto más bajo.

Consideremos ahora 'l os momentos de Ias fuerzas diferenciales de

inercia o2ydm con respecto al-eje z que pasa por el punto 0

de 1a Fig. (3.5). El monrento total es la integral de todas las

fuerzas di ferenc i a le s.

llz .l'c 
2 xy dm ,*u 2,rxydm I xyi,;2

Donde Ixy es e1 producto de inercja con respecto a 1os ejes X y Y

Para poder sostener la rotac'ión de1 cuerpo sobre el eje X, es ne-
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cesario que los cojinetes ejerzan fuerzas en Ia dirección del eje Y

cuyos momentos sean iguales a Mz. Así, las fuerzas en 1os cojine-

tes en la dirección Y soiamente pueden el iminarse si e1 producto

de inercia Ixy es cero.

0e manera similar, las fuerzas de los cojinetes en la dirección z

se anulan sj Ixz es cero. Si dos de los productos Ce Inercia

de un cuerpo rígido con respecto a un sistema de ejes ortogonales

son cero, ta1 es ejes son Ios llamados ejes principales de .inercia
del cuerpo. Un cuerpo que gire libremente en e1 espacio a una

velocidad angular constante, tiende a girar alrededor de sus

ejes princjpales de inercia. Entonces las reacciones ocumidas

en 1os cojinetes de apoyo debido a la rotación se hacen cero, y

la rotación queda libre de v'ibración. Esta es la condición ideal

que se persigue en el diseño de maquinaria rotatoria.

Para obtener balanceamjelnto perfecto, es necesario que 1as propje-

dades del cuerpo que gira puedan modjficarse de tai manera que

un eje principa1 de jnercia coincida con el eje de rotaci6n.

El proceso de llevar e] eje principal de inercia del rotor en

coincidencia con el eje de rotación se Ilama "Balanceamiento Di-

námico" (o de dos planos).

En el caso de que el rotor sea un cuerpo alargado, el simple ba-

ianceo estático no es suficiente. La Fig. (3.7) muestra un ro-

tor "ideal" es decir con perfecta simetría roiacional excepto
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Fig. 3.7 Un Rotor Dinámicamente desbalanceado origina en
sus apoyos reacc'iones rotativas iguales, pero
de senti do contrari o.

Decimos, por tanto, que eI rotor está estáticamente balanceado

pero dinámicamente desbalanceado, por el hecho de que este tipo

de desbalanceo sólo puede detectarse mediante una prueba dinámica.

Demostraremos a continuación que cualquier desbalanceo de un rotor

rígido (estático, dinámico o combinado) puedé corregirse colocan-

do pesos adecuados en dos planos diferentes, generalmente los

extremos 1y II debido a su fácil acceso (Fig. 3.8). Supongamos

I
¡

I

II

á
I

I

I 4

m"l

oLm'

o

por dos rnasas iguales rlr r J rTrz que se encuentran acopladas en dos

puntos simétricamente opuestos. Es obvio que el rotor permanece

todavía en equilibrio estático, puesto que estas dos masas no des-

plazan el centro de gravedad del centro de1 eje de la flecha. Pe-

ro en la rotación las fueizas centrífugas que actúan sobre m1 y

m2 constjtuyen un momentó que origina en Ios apoyos reacciones ro-

tativas R tal como se indica en la Fr'g. 3.7.
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que el desbalanceo existente mr es de 4 onz-pulg a un cuarto de

Ia longitud del rotor y de 3 onz-pulg en el centro entre 1os p1a-

nos I y II pero girado 90o con respecto al primer desbalanceo.

Fig. 3.8.- E1 desequiljbrio de un Rotor Rígido, puede
girse colocando un peso en cada uno de los
IyIL

corre-
pl anos

Para determinar las masas comectivas que deberán colocanse en los

planos I y II, deberá obtenerse primero la corrección para el de-

sequilibrio de las 4 unidades, después para e1 de 3 unidades y

finalmente la suma de las corecciones individuales. El desequi-

librio de 4 unidades originará una fuerza centrífuga rotativa de

4 unidades, que podrá mantenerse en equilibrio estático mediante

un peso de 3 unidades en I y un peso de l unidad en Ii, en una

posición a 180" del desequil ibrio original.

1 E

I

El desequilibnio de 3 unjdades se corrige colocando una masa. de

t



142

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

quilibrio original. Así, en total tenemos que colocar en el pla-

no I una masa de 3 unidades y una de 11/2 unidades separadas 90o.

Como las fuerzas centrífugas producidas por estas masas se pueden

sumar vectorialmente, podemos colocar sólo una masa de corrección

en e1 plano I y su magnitud será de /(3)2 + (t+)'=.3,36 unida -

des y a un ángulo o = tg-'0.5 desde ia po§ción del desequilibrio de

4 unidades (Fig. 3.9). De la misma manera la corrección total

en el plano II sería de una masa de '.T-ITIIIZ = 1.8 unidades

en un ángulo B = tg-1 1.5 desde la misma posición dei desequili-

brio de 4 unidades. (Fig. 3.9).

3

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

Este procedimiento puede apl icarse cualquier número de n:asas des-a

I

I

I

I

t{,

I

I

I

I
I

I

I l2-

I
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balanceadas, de manera que cualquier balanceo de un rotor ríg'i do

puede corregirse mediante Ia colocación de una sola masa en cada

uno de los dos planos de balanceo.

Técnicas de balanceamiento estático y dinámico (un plano,

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

dos pla-

Balanceo de Rotores Flexibles.- Al comentar anteriormente

efecto de Ias masas desbalanceadas, hemos supuesto que e1

no se ha deformado a causa de ellas.

el

rotor

Cuando la operación se desarrolla a velocidades de rotación muy

inferiores a 1a primera velocidad crítica, dicha suposición está

perfectamente justificada, pero a velocidades de rotación mayo -

res que la mitad de Ia primera crítica flexional (6) o más del

70Y" (L?), el rotor sufre deformaciones que ya no pueden ignorar-

se en vista de que en estas condiciones aparecen nuevas fuerzas

centrífugas, aparte de las ocasionadas por e1 desequjlibrio ini -

c1al . Así, si por ejemplo tenemos una unidad de desequilibrio

en el centro de un rotor rígido y simétnico, la fuerza centrífu-

ga unitaria, debida a este desequilibrio producirá en los apoyos,

neacciones de med'ia unidad cada uno. Por otro lado, si el rotor

es flexible, la fuerza ceñtrífuga defor¡nará la. estructura y des -

plazará a la línea central de su posición original , gi rará en tor-

no y se establecerá una nueva fuerza centrífuga que alterará Ias

reacc j ones en los apoyos.
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Podemos equilibrarrde todas mane ra s, agregando directamente masas

correctoras en la mitad opuesta al desbalanceo original , pero

preferimos equil ibrarlas en dos planos definidos, cercanos a 1os

extremos fi na I es.

Supongamos que el rotor sea una flecha uniforme y que Ios planos

de balanceo están a un sexto de 1a longitud total de cada extremo.

Evidentemente el r"otor se balanceará colocando en cada plano co-

rrecciones de magnitud ll?.Éig. (3.ioa) (6).

1

I @)
a

I

¡

I

tz

l

ta. c¡É tb)

1

(c)

t, tlz

3a. cril (0 )+
I
I

Fig. 3.10.- En un
cuados
varían

Rotor Flexible, los pesos balanceadores
que debernos colocar en 1os Planos I y
con I a vel oc i dad dc rotac i ón.
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Cuando el rotor desbalanceado gira a su primera velocidad crítica,

su curva de deforrnación es una senoide, de una amplitud tan grán-

de que el desbalanceo "inducido" es mucho mayor que el desbalan -

ceo unitario original. Así, el desbalanceo original no afecta la

configuración de la curva de deformación, la cual en 1os planos

de balanceo, su ampl itud es'la mitad de 1a que tiene en su parte

media. La corrección apropiada tjene que ser por la misma can-

tidad que el desbalanceo original. Esto puede entenderse si de-

formamos más la flecha, las fuerzas centrífugas exclusivas de'l

desbalance original están en equilibrio con las fuerzas elástj-

cas, en cualquier posición de la flecha, ya que hay resonancja.

Al aumentar en ei centio la deformación en e gl tr"abajo efectua -

do por el desbalance es 6 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 jnd.iferente (característica de un rotor

balanceado a una velocidad crítica) cuando los pesos correcto -

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

En Ia segunda veiocidad crítica el desbalanceo central no se

desplaza de su posición; así que no se necesitan pesos correco-

res. En la tercera velocidad crít'ica, 1os pesos correctores t'ie-

nen que ser" de media unidad y situados en los lados opucstos a

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



Así llegamos a 1a

I ancearse en dos

r+o

conclusión de que, un rotor flexible puede ba

planos soiamente para una velocidad, y se tiene

rotor se desequilibra a cualquier otra veloci

flexible opera a una sola velocÍdad, pero es esen-

deflexión del rotor sea mínima, un balanceo en

com0

dad.

regl a que e1

Si el rotor sólo opera a una sola velocidad y hay una peque-

ña cantidad de deflexión que no acelerará el desgaste de la
máquina; el equilibrio en dos pianos de corrección para dis-

minuin la vibración en 1os cojinetes es todo 1o que se re -

quiere.

Primeras, segundas y terceras velocidades críticas de rotores son

a menudo encontradas en bombas y compresores centrífugos, en tu!"-

binas de gas y de vapor. Estas máquinas requieren que los pesos

balanceadores sean coiocados en varios planos para garant'izar una

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

Por supuesto, no todos Ios rotores flexibies necesitan balancea-

mientos en planos mú1tiples. De que el rotor sea o no balancea-

do en más de dos planos só1o puede ser determinado considerando

'la velocidad de rotaci6n normal del rotor y 1a significación de

]a deflexjón del rotor en los requerimientos funcionales de la
máquina. Tomando esto en cuenta, un rotor flexible cae dentro

de una de 1as siguientes categorías:

1

Si el

cial

rotor2

que 1a
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planos múltiples (más de dos) es requerido para minimizar

tanto la vibración de1 cojinete como la deflexión del rotor.

J Si es esencial que el rotor opere suavemente sobre un gran

rango de velocidades donde el rotor sea ríg'ido a bajas velo-

cidades y flexible a altas velocidades, se requiere un equi-

I ibrio en planos múltiples.

Ahora, como podemos observar, hay tres tipos de problemas de balan-

ceamiento; un plano, dos pianos y planos mú1tip1es. Sin enrbargo,

la mayorÍa de 'los problemas de balanceamiento que nos encontre -

mos podrán ser corregidos en uno o dos planos.

Idealmente, las partes rotatorias deben diseñarse para un equili-

brio inherente, se efectué o no la operación de equilibrado.

Los planos y esquemas de 1a pieza deberán indicar 1a precisión

con que se debe equilibrar el rotor y e1 método de corrección a

seguir de una manera clara para que sea completamente asequibie

para el departamento de fabricación.

lo dl'cho, el dibujo de producción del rotor deberá incluir

sigu i entes da tos :

Por

I os

1 El planoo 1os planos en los cuales debe efectuarse la correc-

ción de equilibrado,

Estos planos de corrección deben estar dimensionalmenle loca-

lizados de la misma forma que otras sirperficies inrportantes
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del rotor.

De ser posible estos planos deberán permitir que 1a correcci6n

se ap1 ique en cualquier posición angular.

Los detalles completos del método de aplicar 'la correcci6n.

Si esta se ap1 ica por barrenado, este dibujo debe constar de:

a) diámetro de1 agujero,; b) radio al cual se aplica la co -

rrección y c) profundidad máxima permisible.

Si la corrección se aplica con soldadura, los detalles deben

incluir: a) Dimensiones de la sección transversal del peso

de correcéión;b) longitud máxima permisible del peso correc-

tor; c) el espaciado y 1a localización de las soldaduras con

respecto a los extremos de1 peso, y d) pruebas requeridas pa-

ra cornprobar y asegurar que las soldaduras resistirán las

fuerzas ap1 i cadas.

3,- La exactitud de equilibrio requerida en términos del método

de correccidn que ha de emplearse. POr ejemplo, si la correc-

ción se hace por barrenado, la exactitud de1 equilibrio puede

expresarse en unidades de l/64 de puig de profundidad de1 agu-

j ero.

Las máquinas balanceadoras son de uso muy común en industrias

de medjos más desarrollados que el nuestro, para equi'i ibrar

ventiladores, rotores de motores eléctricos y otros equipos
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rota tori os .

calificado.

Estas máqu i nas pueden ser operadas por persona I seml -

Vibraciones ocas íonadas por Desal ineamjento.-

EI desal ineamientLr es la segunda en importancia de las causas que

originan v'ibraciones y 1a razón de ésto es sencilla. A pesar de

'la existencia de 1os cojinetes de autoalineamjento y de los aco -

ples flexibles, la alineación correcta de dos flechas junto con

sus respectivas chumaceras, de manera que no se produzcan fuerzas

que generan vibraciones, es una operación un tanto comp)icada.

Básicamente, existen dos tipos de desalineamiento (Fig. 3.i1)

a) E1 angular, en cuyo caso

dientes a dos flechas se

las dos Iíneas de los

cruzan para formar un

ejes correspon-

ángu I o.

b) El de desplazamiento,. en donde las líneas de 1os ejes de dos

flechas tienen cierta separación y corren paraielamente. Exis-

te también la posíbilidad de que se presente una combinación

de estos dos casos (desal ineamiento combinado).

Desal ineamjento (offset ) Angular

:

Fig. 3.11.- Tipos de Desal inearriento

Combi nado
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Desalineamiento angular, como el mostrado en Ia Fig. 3.12 (a) so-

metea los ejes conductor y conducido de una máquina a una vibra-

ción axial de la misma frecuencia que 1a frecuencia de rotación

de 1os ejes.

Desalineamiento de desplazamiento (offset) como el mostrado en 1a

Fi9. 3.12 (b) de otro lado, produce una vibración' radial al dc -

ble de la frecuencia de rotación del eje.

6ste cJe ty'da'taerle 5!k¿o ax:La'rne>a(e

(.1e soieio en esLe pu,1(o

<-

i

lI

! rev
9d

36d

Ele r lgiio

<- 1 cia[o

2

E 5
e

leto g¡. este ponto

I
I

I

1 '¡e,

I

I

i r cicto

J

Fig. 3.12.- a) l.lodelo Simple del efecto de un Cesal inea-
miento angular (Vibración, Axial ).

Desa I ineamiento de
radial).

l
l
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+

cto

b) Despl azanri ento (Vibración

I f I ).-\:1-.rt
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Una flecha cornbada actúa en forma muy semejante a la del desal inea-

miento angular y por ello sus características vibratorias quedan

comprendidas dentro del renglón de desal'ineamiento. Para una aná-

lisis más completo del desalineamiento y de los ejes flexados, es

necesario desamol lar un anái isis de fase, como lo veremos más

adelante.

El desalineamiento por tanto, aún en el caso del empleo de acoples

flexibles, da como resultado la formación de dos fuerzas, la axial

y la radial , que originan vibraciones en ambos sentidos. Esta

vibrac'ión toma Iugar aunque el desal'ineamiento esté dentro de

los límites de "flexibi lidad" del acoplamiento. La intensidad de

las vibraciones producidas crecerán al aumentar el desal ineamiento.

La característica distintiva de las vibrac'iones ocasionadas 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 vibratorjas de segundo y has-

ta de tercer grado (armónicos al doble o a1 triple de la frecuen-

cia de rotación del eje). Es imposible predecir dentro de qué

condiciones de montaje aparecerán estas vibraciones que correspon-

den a ordenes de frecuencias más altas, debido al gian número de

posibilidades que existe para la combinación.de acoplamÍentos ,

cargas admisibles de las flechas y tipos de chumaceras.

Puede haber casos de desal ineanriento 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 e] ca-

so de una chumacera plana (Fi9.3.14), el desalineamiento no pro-

ducirá vibración alguna mjentras no aparezca un desequilibrio en

la flecha o en el correspondiente elemento giratorio.

F1g. 3. 13. - Chumacera desal j neada con respecto a'l Eje.

Si se presenta en cambio una fuerza derivada de1 desequilibrio,

se producirán vibrac.iones radiales y axiales, derivadas de la
reacci6n de la chumacera desal ineada.

La verdadera causa de la vibración es en este caso el desal inea-

miento, y ambas vibraciones, Ia radial y la axial , pueden ser

reducidas considerablemente baianceando 1a pieza rotatoria en

sus propios cojinetes.

Si una chunracera dotada de cojinetes antifrjcción (Fiq. 3.13)
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Fig. 3.14,- Desal'ineamiento de un Cojinete plano con su Eje

se instala con desai ineamiento, existirán vibraciones axiales aún

cuanto el elemento rotatorÍo esté bien balanceado dinámicamente.

En consecuencia, para eliminar 'la vibración se requiere un monta-

je correcto.

Otra condición de desalineamiento que se traduce en altas lectu -

ras axiales de v ibración es el desal ineamiento de poleas usadas

en transmisiones de bandas en "V" (Fig, 3.i5). El desalineamien-

to angular y de desp)azamiento ilustrado err la figura, (exagerada

a propósito), no sólo conduce a una vibración destructiva sino que

contribuye a un prematuro desgaste de ia po1 ea y de 1as bandas.

En defnitiva, podemos decir que la vibración axial es el indicio

mís probable de la existencia de desalineaniento y hay una reg'la

de arnpl ia aceptación por los que hacen mantenimiento de maquinaria



154

Fig. 3.15.- Desalineamiento angular y/o de desplazamiento
en poleas de transmisjón de banda en "V'' .

que dice "Cuando las Vibraciones axiales tienen un equiva'lente

de la mitad o más del valon de las vibraciones radiales, puede

sospecharse que existe desalineamiento o a1gún doblez en cualquie-

ra de los ejes (t2) (6), debiéndose proceder a la inmediata co -

rección de esta ano',nal ía antes de intentar el balanceo dinámico

pracedente.

Pruebas llevadas a cabo por 'la IRD I'lechanalysis (6) impl ican 1a
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toma de medidas de ampl itud y fase a Ia frecuencia de rotación y

a dos veces la frecuencia de rotación en los cojinetes de un equi-

po. Estas señales de vibración fueron filtradas en un fiitro sin-

tonizador de un anal izador de vibraciones IRD 350, de tal manera,

que todas las frecuencias, excepto Ia frecuencia de vibración (ó

2*Frecuencia de rotación) fueron eliminadas, permitiendo así un

análisis de onda con base tiempo en una pantalla sin la compl ica-

ción de vibraciones superpuestas. Para proveernos de una referen-

cia de fase, un pickup eiectrünagnético conectado a1 eje, nos pro-

porciona una señal de un pulso por cada revo'lución de1 eje. Esta

señal, mezclada con la onda seno de la vibración, causa un pu] so

agudo en ésta que viaja con la onda.

El programa de pruebas fue aplicado a:

a) Gran desalineamiento a la derecha

b) Gran desai ineamiento'a la izqqierda

c) Alineamiento en el cua'l Ia ampli tud de vibración fue mínima.

Se encontró que a 1a frecúencia de rotación no hubo un gran cambio

de fase con un cambio en el alineamiento, tanto para la vibración

radial como axial.

Con frecuencias del doble de la frecuencia de rotación, el ccxnpor-

tamjento fue considerablemente distinto, habiendo cambios de fase

del orden de 1B0o aproximadamente, con cambios en el al ineamiento,

siendo por tanto el desalineamiento en la djrección radial
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particularmente sensitjvo. Esto Io mostramos en la Fig. 3.16,

donde observamos un pequeño cambio de fase para un cambio de ali-
neamiento. Fig. 3.16 (a) en Ia vibraci6n radial o axial a la fre-

cuencia de rotación en comparación con un cambio de fase de 185'

para un cambio de desalineamiento en la dirección radial al doble

de la frecuencia de rotación.

rl

lii
a

l

b

Fig.3. i6.- Forma de onda de Vibración Radial :

a) a la frecuenc'ia de rotación y
b) al doble de la frecuencia de rotación

desa l 'ineami ento a la derecha
Al ineamiento co r rec to
Desal ineamiento a la izquierda

i
ii

iii

¡

i
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vi braci ón en la direc-Como discutimos antes, grandes amplitudes de

ción axial preferentemente pueden ser debidas

fectos mecánicos:

a I os siguientes de-

De sa'l ineamiento de acoples

Desal ineamiento de chumaceras con sus ejes

Ejes flexados o torc i dos

Desequilibrio de rotores en voladizo

Si tratamos con maquinaria de producción, en la cual una parada

de pocas horas representa tremendas pérdidas de producción y si

tenemos altas lecturas axiaies de vibracjón, debemos efectuar

pruebas posteriores para reducir el número de causas posibles an-

tes de parar la máquina y efectuar 1as inspecciones y correcciones.

El primer paso consiste en seleccionar una parte de1 equipo, don-

de ias lecturas de fase sean fáciles de tomar, normalmente, se

escoge para este fin los extremos de 1os ejes (si son visibles)

o el acoplamiento (tamb.ién 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 flexión de ejes

por medio de un análisis de fase es como sigue:

1

2

.)

4

1 Determinar como se está moviendo cada cojinete axia lmenterin-
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dividualmente. En otras palabras si e1 cojinete se está tor-

ciendo (Tlvisting), meciéndose (rocking) o simplemente se mue-

ve como un conjunto hacia adelante y hacia atras.

2 Determinar como los coj'inetes se están moviendo

relativamente, uno de otro, o sea determinar si

están vibrando en fase o fuera de fase.

axiaImente,

1 os coj i netes

Para llevar a cabo nuestro primer objetivo, es necesario eI lle-

var a efecto algunas medidas axiales de fase en cada coiinete, ..

normalmente se aconsejan cuatro mediciones de fase en cada coiine-

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

Fi g. 3. 17. - lledi das
en cada

axiales de fase en cuatro posiciones
coj i nete .

Con el filtro del analizador sintonizado a la frecuencia de rota -

ción o sea a los RPM de la rnáquina, debemos tomar 'las lecturas de

fase axialmente en cada uno de los puntos del cojinete. Con estos

datos, tenemos dos posib.i lidades: a) Las lecturas de fase son sig-
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pa ra cada

pos i ci one s

una de las

i59

y b) las lec-

cuatro pos i -

Si las I'ecturas de fase en el cojinete son significativamente di-

ferentes en las cuatro posiciones, ésto indica que el coj'inete

está torciéndose (twisting), co¡no se muestra en 1a Fig. (3.18).

Esta acción es característica de ejes 1os cuales están torcidos

cerca del cojinete. Un eje f'lexado en su centro no causa esta

acción en los cojinetes, a menos que la torcedura sea extremada -

mente severa,

nificati vamente diferentes en

turas de fase son las mismas

ciones.

Fig.3.i8.- Si las lecturas de fase
coj i nete son di sti ntas,
está torc 'i éndose .

los cuatro puntos de1
i ndi ca que el cojinete

aproximada-

como un

Fi9. 3.i9.
'la presen-

en
nos

Si las cuatro lecturas de fase en el cojinete scn todas

mente la misma, nos indica que el cojinete está vibrando

todo hacia adelante y hacia atrás como se muestra en la

La obtención de estos datos, en este caso,no nos indica
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cia de algún problema en particular en este cojinete, pero 1os da-

tos de lecturas axiales de fase deben seguir tomándose en los

otros coj inetes del equipo, para determinar si es que existen pro-

blemas en los otros cojinetes.

illl

Fig. 3.19.- Si las lecturas de fase en un cojinete son aproxima-
damente las mismas, nos indica que el cojinete está
vibrando axialmente en forma p1ana.

Luego de que son tomadas las lecturas de fase axiales en cada

uno de los cojinetes de ia máquina en las cuatro posiciones esta-

b'lecidas, recolectamos todos los datos como se ilustra en 1a Fig.

3.20 -

\0

Debemos tener cu.idado en la toma de estos datos, puesto que debernos

tener siempreen cuenta que si el sensor cambia de dirección, debe-

mos hacer correccionés en las lecturas de fase tomadas, Así por

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

ios cojinetes A y B cambia de dirección en 180o, las lecturas de
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3.20.- Lecturas Axiales
de los coj i netes
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fase de uno de los cojinetes deben de corregirse también 180",

para que los clatos se puedan relacionar entre sí directamente.

Por tanto, debemos asumir también una dirección fija para el sen-

sor y hacer 'las correcciones debidas si cambiamos esta direcc'ión.

Luego de que son tomadas todas ias Iecturas axiaies pertinentes

para todos los cojjnetes de 1a máquina, el paso final es el com-

parar estas lecturas para determinar como se están moviendo axial-

mente y relatjvamente 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, io que nos indica

que vibran en fase como una soia unidad. De la misma manera, los

cojinetes C y D lambién vibran en fase. Sin embargo, los cojine-
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Ahora, si observamos uná gran diferencia de fase entre dos cojine-

tes separados por un acopie en cualquier equipo, como B y C del

ejemplo de arriba, un desal ineamiento entre acoples o acoples

defectuosos es probabiemente la causa. SÍ la diferencia de fase

es entre dos cojjnetes de una máquina, sin acople de por medio,

debe ser chequeado el grado de torcedura dei eie o un severo desa-

I ineamiento de cojinetes.

Si el análisis de fase revela que todos 1os cojinetes del sistema

están vibrando en fase, el problema probablemente será desbalance,

especialmente si tratamos con rotores en voladizo. Tamb'ién obte-

nemos lecturas de fase iguaies en todos los cojinetes, cuando 1a

vibración axial es debida a'la fundación1la cual tiene una fre

cuencia natural de vibración en ese sentido, igual a los RPM de

la máqui na.

Vibraciones ocasionadas por chumaceras antifricción.-

Los rodamientos de las chumaceras antifricción que tienÉndefectos

o imperfecciones en las pistas de rodamiento, bolas o rodil'l os,

darán origen a vibraciones de alta frecuencia, que pueden ser. en

muchos casos mayores que 1a frecuencia de rotación de 1a parte

afectada, sin que necesariamente, e1 múltiplo sea un número par.

El elemento rodante defectuoso de1 cojinete antifr"jcción produce

tes B y C están vibrando fuera de fase.
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las vibracjones a alta frecuencia cuando el elemento golpea a otro

en vez de roda r .

Los defectos en estos coiinetes pueden deberse a un

fuerzo de contacto, cargas desal ineadas, defectos en

1es, lubricantes contaminados y descargas eléctricas
'las y ias superficies de rodacura (25).

excesivo es -
'I os materia -

entre las bo-

El contacto con estas áreas defectuosas produce ihoques mecánicos,

lo que trae consigo vibraciones transientes,. que disminuyeh con

e1 amortiguamiento del sistema.

Estas vibraciones pueden ser medidas con el uso de un aceleróme-

tro. Experimentos I Ievados a cabo con cuerpos que caen libremen-

te contra una placa de acero, demuestran que el voitaje pico E

dado por el aceler6metro varía directamente proporcional con ei

cuadrado de la velocidad de choque.

E c,(V5)' (3.4)

donde E es el grado de impacto del pulso (stock pulse Rating), o

es una constante del material impactante y Vs es la velocidad de

impacto.

A medida que e1 cojinete se deteriora, el valor de E se

ta; vamos a desarrol lar un modelo teórico, que confirma

ri ormente expuestc. (Fig. 3.21)

incremen-

I o ante-



t64

b

Fig. 3.21.- MoCelo Teórico de un Cojinete con la Superficie
Ex teri or defectuosa .

E1 impacto asumido es causado por el elemento rodante que rota

alrededor del punto A y ]uego gol pea e1 punto B con una ve'l oci -

dad cuya dirección forma un ángulo rectc con.la línea A-B. Tam-

bién asumimos que no hay deslizamiento entre la superficie inte-

rjor del rodamiento y e1 elemento rodante de manera que las ve -

locidades periféricas en el punto de contacto son iguales.

¡

D1fft

Di=

D,.,, =

Diámetro de Ia superfÍcie de rodadura interior

Diámetro del elemento rodante

profundidad de penetración del elemento rodante dentro

del área defec tu osa.

LongÍtud de la cuerda A-B

velocidad periférica del elemento rodante en el punto de

impacto.

ti

I

I

I

I

I

I

1
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Vs = Velocidad de impacto, componente de V¡ en Ia dirección

del radio del elemento rodante.

ni.= veiocidad de rotación de 1a superficié Ínterior de roda-

dura.

A = Centro Instantáneo de rotación

g = punto de impacto sobre el anillo exterior

5pp = (Shock Pulse Rating) Valor del pulso de choque leido por

el i n strumento.

SPN = Va] or calibrado del pulso de choque

N = Factor de cal ibración

Ahora', asumiendo el punto A como centro instantáneo de rota -

ción, tenemos:

Vol 
=

X

'iTn 'l D I
Dr¡

Deahí: Vo= xrn'i Di (3.5)
D--

Si el ángulo entre V5 y VLo es muy pequeño, ienemos Qué Vr: V:^,

1uego, V5 = §¡i-qr
D¡-r

(3.6)

Por con s j derac'iones geonétricas tenemos:

v(o,-v)=á
?

y si y es pequeña comparada con D \^r

^ x2
YUI¡ = --

x2 = 4yD¡ (3.7)
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sustituyendo (¡.2) en (3.6) tenemos:

V5'z = 4n'z¡¡zy DJi

Sustituyendo (3.8) en (3.4) tenemos:

SPR=E=o4n2ni2y Di2 (3.e)
Du.r

y si hacemos que:

(3.8)

B=4¡2n y K= Di
7D,

(3.10)

Fi na I mente tenemos:

5pp = gnfKry (3.11)

Donde B y K, son propiedades dei material impactante.

El modelo presentado arriba muestra que el valor medido por" e1 ins-

trumento (SpR) es directamente proporcional a 1a profundidad de

penetración del elemento rotante dentro de 1a falla. Para valo-

res constantes de B, ni y K, el valor de SPR sólo depende de la

profundidad de penetración. Para poder comparar rápidamente los

valores medidos de un mismo cojinete o diferentes cojinetes a

diferentes velocidades de rotación, los resu'l tados son calibrados

usando el factor

¡ = 1 19!!! ¡' (3'12)

Luego SPN = N*SPR (3. 13 )
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Lo anteriormente expuesto es e1 principio de operación de los medi-

dores de pulsos de choque (Shock Pulse Meter) usados en la detec -

ción 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 análisis de frecuencia

de la señal obtenida de1 cojinete.

Vibraciones a frecuencias características son producidas por Ios

elementos rodantes al pasar por una imperfección en 1a superfi -

cie interior o exterior de rodadura. Las frecuencias teóricas

de estas vibraciones pueden ser caiculadas teóricamente 125) (?6)

(6)(27)(28).

Las características importantes de los cojinetes de contac¿o ro -

dante son las siguientes: (Fig.3,22).

ll -

.lr=

Y»=

ft=
n=

fn=

ft=
fb=

fr=

radio de 1a superficie interior de rodadura

radio de 1a superficie exterior de rodadura

radio de los elementos rodantes

radio del tren de los elementos rodantes

número de elementos rodan tes

frecuencia fundamental de rotación de la flecha

frecuencia fundamental de rotación del tren

frecuencia fundamental de rotacíón de los elementos rodantes

frecuencia debida a la superficie interior de rodadura
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fz = frecuencia debida a 1a superficie exterior de rodadura

Las cinco frecuencias discretas mas promi nentes son : (28)

afueva

5u pev/Lce
'rociacíu.a

€ (eneni"

Ant(lo de ¿de nl¡o

de
el (etio r
yodanle

1.- La frecuencia fundamental de rotación

ro desequilibrio o excentricidad de la

ficie interior de rodadura.

LnLeYiay

fr aparece al más liqe-

flecha o de 1a super-

5u oer.l¿Le
toda duta

Fig. 3.22.- Diagrama Esquemático de un Cojinete de Boles

2.- La frecuencia fr debida a la rotación del tren de los elemen-

tos rodantes, indica cualquier irregularidad de un elemento

o de la jaula. La frecuencia fr se expresa por
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¡ ?tft = fr (Fi+ r,) (3.14)

3.- La frecuencia fb es Ia frecuencia de giro.de un elemento ro -

dante, cualquier punto disparejo o muesca de un elemento pro-

duce una componente de frecuencia f'¡ = 2f¡ debido a que el

punto golpea 1as superficies interior y exterior alternati -

vamente. La frecuencia fb se expresa por

fu= (3. 15)

4.- La frecuencia fr se presenta si hay alguna irregularidad

(puntos sobresal'ientes o muescas)sobre la superfide intenior de ro-

dadura. En el caso de muchos puntos, la armónica de f1 será

mas pronunciada. La frecuencia fr se expresa por

f f.) (3. 16 )

5.- La frecuencia f2 resulta de irregularidades en 1a superficie

exterior de rodadura. La frecuencia f2 se expr€sá por

1 n(fr

fz = nfr (3.17)

Las ecuaciones (3.la) a (3.17) no son más que las frecuencias

relativas de rotación entre los elementos que forman e1 coji-

nete. La demostrac'ión teórica de estas frecuencias relati -
vas la presento en e1 Apéndice E.

Así por ejemplo, para un rodamiento con las características

dadas, 1as frecuencias probables de vibración para a1gún de-
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fecto serán:

rr. = 1.5 pulg.

12 = 2 pulg.

r¡ = 0.25 pulg.

n =8

fr = 66.7 Hz (4000 RPI'1)

a) Frecuencia fuñdamental de rotación: fr

b) Frecuencia debida a la rotacjón de1 tren: F¡

ft = f, (dtE)

rt = 06,7(ff7¡) Hz

ft = 28,58 Hz

c) Frecuencia de giro de un elemento nodante: f'6

- , r". -ru=(-iilft

. ,2.0,Tb = (0!¿5 l (28,s8) Hz

f¡ = 228,64 Hz

f' = zfn = 2(228,64) Hz

f' = 457,28 Hz
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d) f1 = n(f! - ft)

fr.= 8(66;7 - 28,58)Hz

fr = 686'16 Hz

e) fz

fz

f2

= nft

= 18(28,58)Hz

= 5L4,44 Hz

Ray L. Martin (25), obtuvo gráficos de densidad espectral

de potencia, para rodamientos de bolas con y sin defect.os,

en operación a 5000RPM con 100 Ibs de carga. Figuras (3.24),

(3.2s), (3.26) y (3.27).

q§:rt¡ ¡¿.r\:, §J¿FÉ,.aueto
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p!o
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Defectuoso, lluesca en una Bola

!¡
,t. r,

Fig. 3.24.- Rodanriento
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tig. 3.27.- Rodamiento defectuoso, operación sin
I ubri cac i ón.

Notemos que el cojinete con la muesca en una de las bolas

presenta indicaciones de fa] Ia A B KHz y 20 KHz que son fre-

cuencias cercanas a las frecuencias del primero y segundo

modo natural de vibración de la superficie exterior de roda-

dura. Hay aproximadamente 7 veces más energía a 8 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 I KHz.

El plco de 4KHz no se lo,identificó, el de SKHZ es nuevamen-

te la frecuencia natural de vibrac ión de 1a superficie exte-
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rior y Ia amplitud de la señal a esta frecuencia para el

nete defectuoso es de 53 veces mayor que 1a amplitud de1

nete en buen estado

L t-4

coji-

coji-

Para un rodamiento con el defecto en la superficie exterÍor

de rodadura, presenta indicaciones de falla a 8KHz, de nuevo

'Ia frecuencia natural de vibraci6n de 1a superficie exterior

y 1a amplitud de la señal a esta frecuencia para e1 cojinete

defectuoso. es de 15 veces mayor que 1a amplitud del cojinete

en buen estado.

Para un rodamiento puesto en operación luego de habérsele re-

movido el lubricante, presentó un indicativo de falla a 8KHz,

con una seña'l de aproximadamente 19 veces más grande que la

del cojinete en buen estado,

Las frecuencias de resonancia de los componentes de un roda -

miento son excitadas por cargas de choque. Debido a las inter-

acciones, una combinaci6n de resonancias pueden ser excjtadas

por un defecto en cualquiera de los componentes del rodamien-

to, Las frecuencias de resonancia de los e.lementos rodantes

y de 1as superficies de rodadura pueden ser calculadas usando

las ecuaciones 3.18 y 3.19 respectivamente (25).

(3.18)

(3.1e)

- 0.424 \ft-ra= r V-7p-

. - ('-1) ",[ii. = ?lJ--fT_:' ;, t/ ril
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donde:

Fu = frecuencia de resonancia de 'l os elementos rodantes

Fr = frecuencia de resonancia de ias superficies de rodadura.

Nomenclatura:

r - Radio del elemento rodante

E ='Módulo de elasticidad

c = Densidad del e'lemento rodante

ru = Número de ondas alnededor de la circunferencia de'l .anillo.

a = radio de 1a superficie de rodadura desde e1 eje neutro

I = Momento de inerc'ia de 1a superficie de rodaduracon respec-

to al eje neutro.

m = masa del anillo por unidad de pie.

Los valores de las frecuencias de resonancia de Ios elementos

rodantes y de las superficies de rodadura son del orden de

ki 1o Hertz (KHz).

Para tenninar, mencionemos que 1as vibraciones ocasionadas en

un cojinete se transmíten en menor magnitud a otro$puntos de

1a máquina. Luego, el cojinete defectuoso es aquel en

cua'l la lectura más alta de vibración se obtiene para la mís-

ma frecuenc i a .

Severos desal ineamientos en equipos con rodamientos antifrjc-

ción también producen a¡tas frecuenc'ias de vibración (usual-

mente: # de bolas * RPM del eiQ, pero esta vibración no es
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debida a una falla del rodamiento en sí, y puede desaparecer

con un correcto al'ineamiento de1 equipo.

Debe tenerse siempre en cuenta que 1os rodamientos antifric-

ción, pertenecen a los mecanismos ejecutados con 1a mayor

precisión y que no sufren fallas ni averías prematuras, de

no ,intervenir alguna fuerza extraña. Estas fuerZas son a me-

nudo las mismas que dan origen a la vjbración. La revisi6n

cuidadosa de toda clase de fuerzas de perturbación, como

son e1 desequilibrio dinámico y el desal ineamiento, tiene

que hacerse inmediatamente depués de haber terminado el reem-

plazo de un cojinete averiado prematuramente.

A diferencia de 1os cojinetes antifricción, los cojinetes de

chapa no generan vibraciones, salvo en contados casos y a un

grado mínimo (29)(23).

Una chumacera de chapa con una luz de tolerancia excesiva, da

'lugar a 1a aparición de desequil ibrio dinámico, desalineamien-

to o algún otro esfuerzo generador de vibrac'iones, que a su

vez producen desajustes mecánicos o golpeteo. Sin embargo,

la causa de la vibnación no es la chumacera. Cuando se sos -

peche que una chumacera de chapa de un equipo esté defectuosa,

pueden efectuarse med'ios convencionales Ce revisión más di-

Vibraciones ocasionadas por chumaceras de manguito {o chuma-

cera s de chapa).-
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rectos.

Un cojinete que esté sujeto a un pequeño desgaste puede ser

detectado comparando las amplitudes de vjbración horizontal

y vertical. Puesto que 1as máquinas con una fundaci6n rígi-

da normalmente t'ienen una mayor ampiitud de vibración en Ia

dirección horizontal , cuando 1a amplitud de vibración en la
dirección vertical aparece inusualmente altarcomparada con

la horizontal , desgaste en el cojinete puede ser la causa.

A pesar de no haberse logrado conciusiones definjtivas, iray

evidencias suficientes que indican que 1a ca1 idad de 1a pel í-

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 demás fac-

tores. Una chumacera con escasez de lubr.icación a1 grado de

estar casi seca, causó vibraciones a frecuencia de una, dos,

tres, cuatro y más múltiplos de la velocidad de rotación (23).

Una chumacera que está casi seca puede originarr una ampl.itud

de vibración oscilante que crece y decrece alternativamente.

Estas vibraciones son causadas por una pe1ícu1a lubricante

insuficiente y es una clara indicación de que se tiene que

'inspeccionar con detenimiento todo e.l sistema de lubricación.

Un problema común de vibración asociado cón cojinetes planos

es la vibración conocida como "remolino de ace'i te" (oil

vrhirl ), que es un problema causado por ciertas oropiedades

de las pe1 ículas de aceite en el forro de 1os cojinetes ge-
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nerosamente lubricados, generalmente en máquinas que trabajan

a velocidades muy altas, o mayores que su segunda velocidad

crítica.

Como preámbulo a 1a explicación detallada de este problema,

es necesario saber, que un eje horizontalrgirando en sentido

contrario ai de las manec'illas del rel oj en un cojinete iu -
bricado por una película de aceiterno adopta una posición

central sino que es desviado ligeramente hacia la derecha

(o viceversa si el sentido de giro es contrario). Fí9. 3.28

(7) (30).

Como en este caso, la carga o peso I.l del eje es hacia abajo,

como se lo indica en Ia figura, la resultante de 1as presio-

nes de aceite P sobre el eje es igual y de sentido contrario

a i,¡ y forma un ángu1o con la recta 0A que une el centro de'l

cojinete con el centro del eje.

La distancia a Ia que la flecha se puede desplazar hacia uno

de los lados de Ia chumacera dependerá de las RPM del eje,

del peso de1 eje y de 1a presión desarrollada por el aceite

(23)(30)(31).

Cuando Ia cara o la superficie de la flecha se mueve hacia

arriba, siguiendo la dirección de la rotación, son bombeadas

cantidades más grandes de aceite hacia el espacio evacuado.

En caso de que el aceite forme turbuiencias o rernol inos, este
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Fig. 3.28.- La lubricación a base de una pe1 ícula Ce

acei te origina un vórtjce porque e'l peso ["1

no coincide con el eje de simetría 0A.

proceso se convierte en una acción contínua, 1o que obi iga a

la flecha a efectuar pequeños movimientos oscilantesralrede-

dor del centro de 1a chumacerarcon una frecuencia aproximada

de la mitad del número de revoluciones.

Una expiicacjón interesante de este resul tado se debe a Hagg

(7).

En 1a Fig. (3.29), sea E el claro radial y c el radio del vdr'-

I

I

I

I

I
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tice, siendo D el díametro de:la flecha. En un vórtice lento,

'la distribución de velocidades al través de 1a pe1 ícu1a de

aceite es Iineal, y siendo V la velocidad periférica de l;
flecha, el volúmen de aceite (por unidad de tongitud de la
fiecha) que es transportado hacia arriba en n esr I x (e - 6)

{-€+ t-

B

¿-8

3.29.- Demostrac'ión de ia frecuencia del remolino
de acei te, por Hagg.

Fi g.

mientras que e1 volumen que pasa hacia abajo por B es

2 X (e + d).

Así, si suponemos que no hay escape de aceite por los extre-

mos, el transporte neto de acejte a la mitad 'inferior de la

pel ícula es Vd .

Ahora, el eje sufre un vórtjce de frecuencia f y 1a velocidad

I
I
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v del centro de1 eje será v = f 2ró El área de la mitad

inferior de la película del aceite crece a razón de vD =

f2rdD. Si la frecuencia del vórtice es suficientemente

baja, la rotación de la flecha impulsará aceite a la mitad

inferior de 1a película en cantidad suficiente para 11enar

el,vacío originado por e1 movimiento ascendente del vórtice;

con un vórtice más rápido la rotación no transportará bastan-

te aceite y 1a pe1ícuIa se romperá. Esto ocurrirá por lo
tanto, cuando v6 - f2¡60. La velocjdad periférica V está

relacionada con la velocidad por V = nD(r.p.s.). Sustituyen-

do ásto, obtenemos:

R. P. S.
I

ó 50% de la frecuencia de rotación

En la práctica 1a experiencia indica que este valor es de

42-44% de la frecuencia de rotación.

E'l problema de la vibración ocasi.onada por turbulencia de

aceite es normalmente atribuido a un diseño impropio del

cojinete, sin embargo, otros problemas tales como excesivo

desgaste dei cojinete o un cambío de 1a viscosidad dei acei-

te pueden ser la causa. 0e cualquier manera, si se nos pre-

senta el problema del "oil whirl", una solución temporal se-

ría el 
. 
cambiar la temperatura (y por ende la viscosidad)

del aceite. Incrementar ia carga en el cojinete a1 int.rodu-

cir un ligero desequil ibrio o desal inearniento es algunas 're-

ces efecti vo.

f
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Hay disponibles algunas configuraciones especiales de cojine-

tes planos para reducir 1a posibilidad del "oil whirl". Al-

gunos de esos diseños están ilustrados en la Fig. (3.30).

TILTING PAD AXIAL-GBOOVE

'LoBED "

Fig. 3.30.- Configuraciones especiales de cojinetes
planos para reducir 1a posibilidad de

"oi I r^rhi rl ".

El cojinete de ranuras axiales es normalmente limitado a co-

jinetes pequeños como los usados en turbinas a gas livianas.

El cojinete de tres lóbulos nos provee de la mejor estabili-

dad del cojinete contra el "oil whirl".



10?

Una propia selección de un cojinete plano para una silenciosa

operación debe ser encontrada comparando los parámetros de

cada tipo de cojinete (rigidez, amorti guami en to , etc.) para

las condiciones dadas de operación (RPM, desbalance residual,

peso de1 rotor, etc.¡ (29).

En algunas ocasiones, una máquina en buena condición de ópera-

ción exhibe un problema de "oil whirl". Esto ocurre cuando

una fuente externa transmite vibración a 1a máquina a tnavés

de la fundación o de tuberÍas. Si la frecuencia de estas

vibraciones transmitidas es precisamente la mitad de Ia fre-

cuencia de rotación de 1a máquina (1a probable frecuencia de

"oil whirl" de la máquina) es probable que se desarrolle el

"oil whirl ". Esta condici6n es conocida como "remolino de

aceite excitado externamente".

De la misma manera, una máquina en buena condición de opera -

cÍón, puede ser excitada a una condición de "oil whirl" por

la fundación o tuberías, las cuales están vibrando en reso-

nancia a una frecuencia iguai a Ia frecuencia probable de

"oil whirl". El"oil whirl" resultante de esta condición es

I lamado "remolino de aceite por resonancia".

De cualquier manera, cuando encontremos las características

de vibración del "oil whir'l" se debe establecer un completo

anál isis de vibraciones de las instalaciones, incluyendo
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fundac i ones y tuberías.

Apoyos de Ios Cojinetes.- Se puede controlar meior la vibra -

ción de un cojinete cuando se presta espeiÍal atenci6n al di-

seño de los apoyos de los mismos. Un buen alineamÍento de

1os cojinetes requiere de apoyos rígidos, Io cual trae como

resultado altas frecuencias naturales de los elementos estruc-

turales.El hierro colado, debido a su razonablemente buena

amortiguación de histéresis es un material muy apropiado pa-

ra taies estructuras, siempre que Ias consideraciones estruc-

turales permi tan su uso.

Las modernas aieaciones de cobre y manganeso (20% cobre, 80%

Mn), proporcionan una amortiguación interna y resistencia

estructural más alta que e1 acero suave; sin embargo, su pre-

cio elevado restringe su aplicación a casos especiales.

El aumento de 'la amortiguación con la selección de materiales

apropiados o por la aplicación de dispositivos especiales de

amortiguaci6n, es útil si se desea un bajo nivel de vibra -

ción.

Por lo menos, la mitad de los problemas de vibración de los

cojinetes están originados por deficiencias en su instala -

ción, particularmente en el caso de Ios cojinetes de contac-

to rodante (28). Estos cojinetes tienen tolerancias menores

que 1os cojinetes planos y no penniten 1a posibiljdad de
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alineamiento es, por lo tanto, de impor-

evitar la carga asimétrica que conduce. al

local , al aumento de fricción y a la vi -

En las plantas industriales, se usan flechas largas que re -

quieren cojinetes a ciertos intervalos. Los soportes para

estos cojinetes son fuentes de vibración con más frecuencia

que los propios cojinetes.

Una práctica y a la vez una equivocación muy común se muestra

en 1a Fig. (3.31)(a), donde un cojinete instalado sobre una

viga I sencilla con flexibi lidad en e1 plano del papel , en

combinación con la fricción alta a un extremo de1 cojinete

debida al desal ineamiento, puede causar una vibración como Io

indican las flechas. La fig. (3.3i) (b) es un diseño más es-

table, menos suscepfible a la vibración.

Vibraciones ocasionadas por desajustes.- El desajuste mecá-

nico y ei golpeteo derivado del mismo, dá lugar a 1a genera-

ci6n de vibraciones con una frecuencia igual a1 doble de la

velocidad de rotación del eje o parte floja. Un ejemplo de

desajuste puede presentarse cuando la base de una máquina

puede oscilar libremente sobre su fundamento. Las variacio-

nes en 1os momentos de torsión y otras fuerzas asoc'iadas a

la rotación, ocasionarán un golpe de impacto de la base con-

tra la fundación que se repetirá dos veces por cada revolu -
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Fig. 3.31.- Estructura de Apoyo para Cojinetes

ción. Fig. 3.32 Una luz excesiva en cojinetes planos produ-

ce el mismo efecto. En )a mayoría de los casos, tales vi -
braciones desaparecen cuando. as fuerzas derivadas del de-

sequilibrio dinámico o de un desa'l ineamiento desaparecen al

ejecutar las correcciones procedentes.

La naturaieza del desajuste mecánico y 1a razón de su carac-

terÍstica de vibración a 2*RPM puede ser expl icada con la

Fig. (3.32), la cual nos muestra un rotor desequilibrado mon-

tado en un cojjnete, con sus pernos de anclaje f] ojos. En

I
!f -----r_----t
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Fig. 3.32.- Mecanismo del Desajuste Mecánico

la Fig.3.32 (a) el punto pesado del desbalance se encuentra

en una posíción de 6:00 en punto, y 1a fuerza del desbalan-

ce es djrectamente hacia abajo, y tiende a apretar el coji -

nete contra el pedestal . En la Fig, 3.32(b), e1 punto pesa-

do ha rotado hasta la posición de 12:00 en pur,to, y la fuer-

za del desbalance es directamente hacia arriba, y tiende a

levantar el cojinete como 1o muestra 1a figura. En la Fig.
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3.32(c), e1 punto pesado ha rotado hasta 1a posición de 3:00

en punto, y en esta posici6n la fuerza de desbalance que le-

vanta el cojinete es cero. Luego el cojinete cae sobre el

pedestal .

Como podemos ver, la acción del desbalance sobre el cojinete

flo'jo, produce dos fuerzas ap1 icadas por cada revolución del

eje, una fuerza es ap1 icada por e1 desequilibrjo y la segunda

es apl icada cuando el cojinete cae sobre e] pedestal; luego,

la frecuencia de la vibración es del doble de la frecuencia

de rotaci 6n.

Frecuentemente, el desajuste da lugar a 1a presencia de mayo-

res vibraciones de las que habría en otras condiciones, espe-

cialmente en donde se empiean chumaceras antifricción. Cuan-

do hay desajustes, por ejemplo, cualquier desequi librio diná-

mico de pequeñas proporciones dará origen a vibraciones in -

tensas de primero y segundo ordenes, de la velocjdad de la
flecha. Esto puede ser visualizado gráficamente en un osci -

loscopio que se adapta al anal izador de vibraciones Fig.(3.33).

La onda de forma irregular que aparece en 1a pantaila de1

instrumento es característica del desajuste mecánico y es 1a

resultante de 1a superposición de dos ondas, una a Ia fre -

cuencia de rotación y otra al doble de la frecuencia de rota-

ción,

Por supuesto que habrá siempre alguna tolerancia de ajuste en
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Fig. 3.33.- Forma de onda canacterística de
desajuste mécán'ico.

cada máquina y por eilo es normal el encontrar una vibración

a una frecuencia del doble de la frecuencia de rotación cuan-

do un desequilibrio o un desalineamiento esté presente. En

general , el desajuste mecánico debe ser considerado como un

problema cuando la severidad de la vibración al doble de la

frecuencja de rotación (2*RPM) sea mayor que la mitad de Ia

severidad de vibración a la frecuencia de rotac'i6n (i*RPM).

En plantas donde la seguridad es un factor primordial , como

por ejemplo en plantas nucleares, hay sistemas de monitoriza-

ción especializados como el AI-V&LPM desarrol lado por 1a

Atomics International Djvisjon of Rockwell Internationa.l ,

que detecta frecuencias características de vibración asocia-

das con problemas mecánicos y específicamente con vibración

I
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es mostrado en'laEl diagrama de bloque de un

Fig. (3,3a) y e1 esquema ya

(6).

si stema tí pi co

en operaci ón en la Fig. (3.35)

Vibrac'iones 0casionadas por Bandas de Transmisión Defectuosas.-

Las bandas de transmisión tipo "V" son populares para transmi-

tir fuerza debido a que tienen buena capacidad para absorber

choques y vjbración. Además, las bandas de transmisión ti-
po "V" nos ofrecen una operación relativamente silenciosa

comparada con las transmisiones con cadenas o cajas de engra-

najes.

Sin embargo, Ias bandas de transmis ión defectuosas en maqui-

naria operada por este sistema de impulso, son la causa fre-

cuente de vibracionds indeseables, especialmente en maqu ina-

rias herramientas donde un bajo nivel de vibración debe ser

man ten i do.

Los problemas de vibrac'ión asociados a bandas de transmisión

en "V" defectuosas son de dos tipos: 1) Reaccjón de la banda

a otras fuerzas disturbadoras de1 equipo y 2) Vibración de-

bida a problemas de la banda.

Las bandas de transmisión en rr\/rr son a menudo

ia fuente de vibraciones en equipos, debido a

cu lpada s de ser

que 1os cordo-
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nes flexibles que unen las poleas pueden a menudo ser fácil-

mente vistos azotar o vibrar. Como la vibración de la banda

puede ser más fáci lmente visible que 1a vibración de otras

partes de la máquina, y como el cambio de una banda es una

operación sencilla de ll'evar a cabo, el cambio de la banda

es a menudo e1 primer intento de corrección de1 problema de

vibración.

Sin embargo, puede ser que Ia banda esté reaccionando a otra

fuerza perturbadora en el equipo. Por ejemplo, exce:ivo de-

sequilibrio, poleas excéntricas, desalineaniento o desaius -

tes mecánicos pueden conducir a una vibración en la banda

fácilmente visible, convirtiéndose la banda en un simple in-

dicador de otras disturbaciones en el equipo. POr ello,

Iuego de reponer la banda de transmisión debe hacerse un com-

pleto análisis Éara determinar la verdadera naturaleza del

probl ema.

La frecuencia de la vibración es el factor clave para deter-

minar la naturaleza de la vibración. Si la banda está sola-

mente reaccionando ante otra fuerza perturbadora, como un

desequilibrio, la frecuencia a 1a que vibra 1a banda será

la misma que la frecuencia de la parte perturbadora, 1a ban-

da sdlo ampl ifica la vibración provenieñte de 1a fuerza per-

turbadora. Si disponemos de 1uz estroboscópica Ia parte

del equipo que causa la fuerza perturbadora pernranecerá
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"quieta".sintonizando la luz a la frecuencia de vibración de

la banda.

Cuando el problenn de vibración es debido a defectos en Ia

propia banda, la frecuencia de estas vibraciones son usuál-

mente mú1tip1os de los RPM de las bandas, normalmente 1,2,3,

y 4 veces los RPM de las bandas. La frecuencia de v'ibración

es proporcional a1 tipo de problema que tenga la banda_y al

número de poleas sobre las cuales pasa 1a banda.

Los RPM de la banda pueden ser fácilmente obtenidos por ia

ecuac i ón :

Diámetro de la polea*3,14 * RPM de 1a poleaKr I'rba n da - Longi tud de la banda

Los defectos en 'las bandas de transmisión que causan vibracio-

nes a frecuencias que son mú1tip1os directos de los RPI'I de

las bandas son: grietas en la bandai puntos duros u puntos

suaves en las caras de las bandas, y partes irregu'lares.

Con bandas de transm'isión múltipies es importante que todas

las bandas tengan Ia misma tensión. Si una o varias de las

bandas está floja mientras que 1as otras tienen la tensión

deb'ida, las bandas flojas vibrarán aún con pequeñas fuerzas

perturbadoras. Esta condición también causa deslizamiento

en las bandas fiojas 1o que acelera el desgaste de la banda

y de 1a pol ea .
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Una banda de transmisión que ha sido torcida por su fabrican-

te durante el proceso de empaqu etami énto , puede causaLini -

cialmente altos niveles de vibración hasta que recupere su

forma original . Una banda también puede tener el defecto de

fabricación, de no tener el ancho de Ia misma constante, 1o

cual trae como consecuencia que la tensión no sea ta¡rbién

constante, lo que da origen a la vibración.

La mejor manera de detectar problemas de vibración en bandas

es el coiocar el sensor de vibraciones directamente perpendi-

cular al coj'inete, y en 1a dirección de la tensión de la po -

lea, la frecuencia de la vibración será un múltiplo directo

de los RPM de las bandas, luego eilas aparecerán "quietas"

bajo 1a luz estroboscópica. Es necesario puntual izar que

los defectos en las bandas'producen la mayor ampl itud de vi-

bración en la d'i recci6n de tens'ión de la banda.

En algunos casos, la amplitud de vibración debida a fallas

en bandas de transmisión no es estable, esto pasa general -

mente en bandas de transmisión mú1tipie, donde una o varjas

bandas deslizan con respecto a las otras; como consecuencia

de ésto, los efectos de los defectos en deterninado monento

se pueden sumar, y en determinado momento se pueden restar,

trayendo como consecuencia que 1a amplitud de vibración se

incremente y decremente de una manera cíclica.

El efecto de que una o varias bandas están deslizándose con
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respecto a las otras puede ser visto con la luz estroboscópi-

ca, de la sigu'iente manera: Luego de parar e1 equipo, colo-

camos una marca con tiza a través de las bandas, y con el

equipo en operación, sintonizamos la luz estroboscópica con

la frecuencia de rotación de las bandas. Si una o varias de

l'as bandas está deslizando con respecto a otras, se verá co-

mo 1a marca de esas bandas tiene movimiento relativo con

respecto a ias otras marcas.

Una tensión impropia de Ias bandas, poleas desai ineadas o un

exceso de carga transmitida puede ser causa de deslizamiento

de ias bandas y también pueden producir un sonido y una vibra-

ción de a.lta frecuencia ocasionada por 1a fricción entre la
polea y Ia banda.

F inalmente, para obtener una

tipg r'Y" se deben seguir 1as

suave operación de las bandas

sigu ientes precauciones :

I Asegurarse que 1a banda se encuentra en buena condición

física.

2.- Asegurarse que e1 número y tamaño de la banda sea e1 apro-

piado para la potencia transmitida.

Con instalaciones de bandas múltiples es preferible usar

juegos de bandas completamente iguales, de1 mismo fabri-

cante, para asegurarnos una mjsma tensión en todas las

bandas.

3
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4,- Asegurarse que las poleas no estén excéntricas y que estén

completamente al ineadas entre sí.

5.- Asegurarse que 1as poleas no estén desgastadas ni que ten-

gan muescas en los canales por donde corran las bandas.

Excesivo desgaste hace que la banda corra por el fondo de

'los canales, lo que podrÍa causar deslizamiento y pobre

efic ienci a.

6.- Asegurarse que 1as poleas están bien instaladas y de que

tengan 1a tensión debida, de acuerdo a las especificacio-

nes dadas por el fabricante de la banda.

7.- Hay que tener cuidado de poner las otras fuerzas distur-

badoras del equÍpo a un mínimo posible.

Vibraciones causadas por Engranajes defectuosos.-

La fricción es una de 1as prÍncipales causas de vibración en

'los engranajes. Debemos hacer una distinción entre la "fric-
ción de raí2" o "acción de empuje" y la "fricci6n delantera"

o "acción de tiro". El cambio de un tipo al otro se presen-

ta repentinamente en la línea de paso y el efecto es llamado

"choque en la línea de paso", (28).

En la Fig. (3.36) conforme los dientes a'y b entran inicial-

mente en contacto, el deslizamiento de un diente sobre otro

se produce en tal forma que la fuerza de fricción sobre cada
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diente es hacia adentro. Luego, a medida que 1os dientes co-

mienzan a salir del contacto, el sentido de las fuerzas de

fricción cambia hacia afuera. Este cambio en el sentido de

las fuerzas que actúan sobre los engranes es 1a que produce

una vibración a una frecuencia de f¿ de contacto de los dien-

tes; es decir el número de dientes que se encuentran en con -

tacto por s egun do.

Un hecho jmportante de resaltar es

ción por fricción es independiente

do de1 engrane (28).

que este tipo de exc'ita -

de ia exactitud del acaba-

Así, un engrane perfecto de exactitud absolutarde todas mane-

ras está sujeto a la excitación de vibración por fricción.

Las principales componentes de frecuencia de vibración que

normalmente se encuentran en un engranaje son la frecuencia

de contacto de ios dientes y sus armónicos, las frecuencias

naturales de vibración de Ias ruedas de engranaje y las fre-

cuencias naturales de vibraci6n de 1os montajes rueda-eje.

Problemas en engranajes que también pueden derivar en vibra-

ciones a la frecuencia de contacto de los dientes son: exce-

sivo desoaste del engranaje, inexactitudes en la forma del

djente, mala lubricaci6n o materiales extraños atrapados en-

tre los dientes. También, las vibraciones características

de engranajes pueden presentarse como resultado de 1a pre -
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fuerzas perturbadoras en el equipo, tales como

ejes fl exados. (12).

Algunas ocasiones, 1os problemas asociados con engranajes

producen una vibraci6n a una frecuencia que no es igual a la

frecuencia de contacto de1 engranaje. Por ejemplo, si un

engranaje tiene un diente roto o deforme, se producirá una

vibración a I*RPM del engrane Si observamos la forma de

onda de este defecto en un osciloscopio, la podremos distin-

guir del desequii ibrio, debido a 1a forma puntiaguda de 'la

onda causada por e1 diente defectuoso. Por supuesto, si más

de un diente está roto o deforme, se producirá una vibración

coní una frecuencia igual a1 númeno de dientes deformes mul-

tiplicado por 1as revoluciones del iengranaje en cuestión.

Generación de bandas laterales de frecuenc'ia.- Las frecuen-

cias características de vibración en engranaJes no siempre

se desarrollan a las frecuencias de contacto de los dientes

o las frecuencias de rotación de 1os ejes. También se de-

sarrollan frecuencias dÍscretas de vibración que resultan

de sumas y diferencias de estas frecuencias fundamentales (26).

La intensidad de la vibración causada por el contacto de los

dientes depende de con cuanta exactitud Ios dientes de los

engranajes están espacíados. Si los diámetros de paso no

están dispuestos correctamente, la accjón de engrane es im-

perfecta. Porconscuencia, para cualquier carga, la vibra-
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ción es mínima cuando los diámetros de paso están correctamen-

te di spuestos.

Ahora, si uno de los engranajes actúa excén tri camente , el diá-

metro de paso tendrá un error que variará sinusoidalmente con

la excentricidad yrcomo consecuenciaola ampiitud de ia fre -

cuencia fundamental de contacto de1 engranaje aumentará y

disminuirá periódícamente en su proceso de modulación de am -

plitud (Fig. 3.37 ). En el caso más sencillo (100% modula -

ción) la componente f¡ de rotación de1 eje desaparece y dos

bandas laterales de frecuencia son generadas como resultado

de la excentric'idad (26). Así, si f¡ es la frecuencia de ro-

tación del engranaje y fs es la frecuencia de contacto de los

dientes del mismo, tenemos que las bandas laterales de fre -

cuencia se presentan á: fs + f¡ y f6 - f¡.

Trabajos efectuados por Shipley y Provenzano (32)(33), con -

firman que un número infinito de bandas laterales son posi-

bles de generarse en engranajes como resultado de defectos

en los mismos, en 1os cuaies, la frecuencia de contacto del

engrane sea la frecuencia portadora y la frecuencia de rota-

ción del nrismo (o un múltiplo cualquiera) sea la frecuencia

moduladora.

La ampiitud y frecuencia de vibración de

tes de engranajes puede en algunos casos

ca. Esta vibración errática, normalmente

seña I es

se n de

proventen -

ti po erráti -

con engra -ocurre
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Fig. 3.37.- Proceso de Modulación de Amplitud

najes 1os cuales operan bajo muy bajas condiciones de carga

donde la carga puede ser cambiada al azar de un engranaje a

otro (12). Los impactos que ocurren cuando la garga es

trasladada excitan :la frecuencia natural de vibración de los

engranajes, de'l os soportes y de otros componentes de la má-

quina. Sin embargo, esta vibración puede ser fácilmente

detectada en dos o más puntos de la máquina y, así, puede

ser distinguida de vibraciones producidas por cojinetes de-

fectuosos, Ia cual pnedomina en e'l punto donde se encuentra

el cojinete defectuoso.

Finalmente,

ros ordenes

contacto de

es algo digno de destacar que entre los prime -

de la frecuencia de rotación y ia frecuencia de

los djentes hay una banda de frecuencias inter-

I
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medias las cuales pueden ser algunas veces imposible de defi-

nirlas. Las frecuencias de Ios elementos auxiliares de ios

en§ranajes, 1a fundación y los soportes de los engranajes a

menudo se encuentran en este rango. Por el1o, un modelo de

un plan para monitorizar cajas de engranajes con aceler6me-

tros descrito por John MitchelI (en Deuco (20), sostiene que

el equipo monitor debe cubrir cuatro bandas de frecuencia a

saber: 1) baja o a la frecuencia de rotación del engranaje,

2) intermedia, 3) al ta o a la frecuencia de contacto y 4)

muy alta o a frecuencias de emisión acústica. Cada rango de

frecuencia es seieccionado de un panel con un seie,:,;on de

cinco posiciones, la quinta es la medida total o sin filtrar.

Seve[idad.- La Fig. 3.38 muestra las normas de severidad de

vibración de la industria de engranajes de alta velocidad

(44). Esta norma es útil en ausencia de normas específicas

de los fabricantes de determinado equipo.

Una norma de severidad más general para engranajes la da Jack-

son (zo).

Para medidas de vibración total en l os cojinetes:

§clYc Acgptabl e Poco Sev e ro

0.2 Pulg/seg.(pico) 0,2 pulg/seg. (pico) 0,3 pulg/seg.(pico)

yaa
menos 0,3 pulg/seg. (pjco) 0,4 puls/seg. (picc)

Tabla 3.1.- Severidad para engranajes (continúa)
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Parada Próxima
para re pa rac i one s

Parada Inmed iata

0,4 pulg/seg. (pico) 0,6 pulg/seg. (pico)

o más

0,6 Pu I g,¡ seg . (Pico)

Tabla 3.1.- Severidad para Engranaies (Jackson)

También, debemos mencionar finalmente, que siendo las vibra-

ciones caracteristicas de engranajes, vibraciones de alta fre-

cuencia, éstas son fuente común de ruido. Por esta razón al

corregir las fallas en los engranaies y reducir la vibración

del mismo, normaimente resulta en una substancial reducciÓn

del nivei de ruido. Mayor información sobre vibraciones en

engranajes, ver referencia (52).

Vibraciones Inherentes

Vibraciones producidas por 1a electricidad.- Aigunos tipos

de máquinas como los motores eléctricos vibran a consecuen-

cia de la forma en que tienen que operar. Por ejemp'l o, los

motores eléctricos tendrán vibraciones causadas por los im-

puisos de torsión. La frecuencia de estas vibraciones es

del doble de la frecuencia sincrónica, que es ia frecuencia

a 1a que se genera 1a energÍa eléctrica.- En el Ecuador, la

frecuencia sincrónica es usualmente de 60 ciclos/seg. equi-

valente a 3600 CPll. Consecuentemente, la frecuencia de los

a
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Fig. 3.38.- Niveles aceptables de vibración extrajdos de
AGIIA Standard Specif.ication para medidas de
vibración lateral en engnanajes hel icoidalesy doble helicoidales de alta velocidad.
(AGMA 426.01) .
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impu)sos de torsión será de 7200 CPM.

Este tipo de vibraciones rara vez 'l legan a ser perjudiciales,

excepto en casos especjales de equipos de mucha precisión,

como las esmeriladoras, en donde se buscan niveles de vibra-

ción extremedamente bajos,

Fihalmente, 1os problemas provenientes de Ia excitación eléc-

trica, como la que se produce a consecuencia de los impulsos

de torsjón, muñones excéntricos del rotor y otros similares,

son local izados con relativa facilidad, puesto que si una

vibración desaparece instantaneámente al desconectan el motor,

ésta es una evidencia positiva de que 1a causa de tal vibra -

ción es ante todo de origen eléctrico.

S i empre

ca s de

bo para

que tengamos vibraciones de origen

revisión eléctricas del motor deben

determinar 1a verdadera causa dei

e1éctrico, técn i -

ser l l evadas a ca-

probl ema .

Mayor información sobre vibraciones producidas por causas

eléctricas en transformadores y motores eláctricos, las pode-

mos encontrar en las referencias (28) y (34).

Fuerzas Recíprocas. - Las máquinas recíprocas sufrirán el

efecto de las v.ibraciones resultantes del movimiento recípro-

co de Ios elementos correspondientes. Las fuerzas que provo-

can las vibraciones provienen de la inercja de las partes,

así como de 1a presión de1 vapor o gas sobre los pistones ,



207

están destinados a promover variaciones del momento de tor -

sión. En 1as máquinas de'l tipo de pistones y en los compre-

sores, el monto de la intensidad y 1a frecuencia de las vi-

braciones serán dependientes del número de pistones y Ias

relaciones de masas entre los mismos.

Un análisis de vibraciones de una máquina reciprócante puede

ser, algunas VEC€s¡un poco complejo debido a las muchas fre-

cuencfas a menudo encontrada s.

Las frecuencias normalmente encontradas son las de 1y 2 ve-

ces los RPM del equipo. Sin embargo, también es común el

encontrar frecuencias de vibración de más alto orden en al -
gunos diseños, dependiendo del número de pistones y de la

relación entre ellos. Por ejemplo, un motor de 6 cil indros

y 4 tiempos, tendrá tres impulsos de fuerza por cada vuel ta

de1 cigueñal y ésto redundará en una vibración a 3xRPt'|.

En general , las frecuencias de orden superior encontradas en

máquinas reciprocantes son inherentes de Ias mismas y rara

vez serán causa de problemas a menos, por supuesto que ellas

exciten alguna condición de resonancia en Ia estructura de

1a máqui na.

Los problemas de excesiva vibración en lbs máquinas recipro-

cantes pueden ser prob'l emas mecánicos y problemas openaciona-

les. Los problemas mecánicos, los cuales ya hemos discutido,
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incluyen desequilibrio, desalineamiento, eje flexado, desajus-

tes, fallas en cojinetes, etc. Los pioblemas operacionales que

causan vibración incluyen gojpeteo de válvulas, o problemas

de ignición. En muchos casos, las caracterÍsticas de vibra-

ción producidas por problemas operacionales y mecánicos son

bastante parecidos; 1uego, es necesario el llevar a cabo prue-

bas adicionales para determinar la naturaleza exacta del pro-

blema.

Hay muchas maneras de distinguir entre un problema de vibra-

ción causado por problemas operacionales y uno causado por pro-

blemas mecánicos. Así, por ejemplo, si tenemos el problema

de una mala ignición en un motor, esta vendrá acompañada de

un decremento en la eficiencja del mismo y de un aumento en

el nivel de vibración; por otro 1ado, si e] problema es mecá-

nico y es causado por desbalance, se registra un aumento en

el nivel de vibración, pero el cambio en la eficiencia es

mínimo. Además, los problemas opéracionales tienden a crear

fuerzas reciprocantes desiguales y así pueden mostrar un sig-

nificativo aumento en la vibración en la dirección paralela

al movimiento reciprocante y só1 o un pequeño aumento en la

dirección perpendicular a este movimiento. Por otro lado,

los problemas mecánicosrcomo I os antes descritosrnormalnrente

presentan un aumento sustancial en la vibración en 2 6 más

direcciones.
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Niveles aceptables de vibración para máquinas reciprocantes,

asÍ como para bombas, turbinas, compresores centrífugos y en-

granajes formulados por Erskine serán cubjertos en el Apéndi-

ce F.

La referenc'ia (51) es recomendada para vibraciones de compre-

sores reci procantes .

Fuorzas Hidrául icas.- En 1as máquinas que manejan fluidos,

tales como aire, agua , gas, etc, se producen vibraciones

derivadas de las reaccjones de 1as paletas o á1abes, a1 go1-

pear el fluido durante la operación contra estos elementos.

Por ejemplo, consideremos un ventilador de tiro inducjdo de

aspas mú]tip1es, que sufre vibraciones con una frecuencia

igual a su velocidad de rotación mul tiplicada por el número

de aspas. Estas vibraciones son só1o muy rara vez perjudi -

ciales, salvo que sean capaces de excitar una reacción reso -

nante en alguna otra parte de la máquina, normalmente tube -

rías o ductos.

Cuando una vibración de este tipo es encontrada, pruebas de

resonancja deben ser llevadas a cabo para determinar cuál

parte de1 equipo es causante de1 problema.

5i la vibración causada es excesiva y no hay condiciones de

resonanc.ia, el problema puede ser debido a un diseño impropio

de 1a máquina o de sus tuberías, como por ejemplo obstruccio-
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nes en el paso del gas o líquido (12).

Otros problemas de vibración asociados al movimiento de lí -

quidos y gases incluyen: cavitación, recírculación del f'lui-

do y flujo turbulento del fluido.

Las caracterÍsticas de vibracr'ón de 1os problemas últimar¡en-

te nombrados son muy similares y normalmente de naturaleza

aleatoria. Contrariamente a las características estabies de

vibraciones causadas por desequilibrio o desal ineam'iento,

Ias vibraciones aleatorias no tienen una frecuencia y/o am -

plitud característica, sino que cubren un ancho rango de fre-

cuencias donde las amplitudes a distintas frecuencias cam-

bian constantemente. Puede también presentarse el caso es-

pecial de una vibración aleatoria o al azar, pero que tiene

una envolvente que si es périódica. Fig. 3.39.

La cavitacr'ón se desarrol la normalmente en bombas que operan

con exceso de capac idad o baja presión de succión y 1a for-

man pequeñas cavidades de vacío casi perfecto 1as cuales po-

seen gran inestab'i Iidad y explotan muy rápidamente, ésto

conlleva que se exciten las frecuencias naturales de vibra-

ción de los soportes de la bomba, del impeler y de otros equi-

pos asociados a la bomba. Puesto que estas explosiones ocu-

rren a intervalos al azar en varios puntos de la bomba o de

1a tubería, la vibración resultante también será de naturale-

za aleatoria, tanto en ampl itud como en su frecuencia.



?tl

It

I

(.

Fis. 3.39.- Vibración Aleatoria con envolvente
peri ód i ca.

La nec ircu I ac i ón de fluido en cambio ocurre en bonbas que

operan a baja capacidad o alta presión de succión, en otras

palabras, restringir 1a capacidad de marcha de la bomba cau-

sa que el fluido en exceso retorne al inpeler. Este f'lujo

recirculante y su encuentro con el flujo que se desplaza en

dirección opuesta causa una vibración al azar similar a la

cavitación.

El Flujo Turbulento cs debido a la resistencia que encuentra

i\A\
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el fluido para desplazarse. Estas resistencias pueden ser

causadas por obstrucciones o simplemente por fnicción entre

el fluido y el ducto o tubería,

0tra causa de turbulencia es la mezcla de flujo de alta velo-

cidad con flujo de baja velocidad.

Algunas vibraciones al azar deb'idas a flujo turbulento son

inherentes aI funcionamiento normal de bombas, ventiladores,

compresores, turbinas a gas, etc. Cuando el nivei de vibra-

ción se ir¡cremente debe hacerse una inspección total del sis-

tema con lecturas de vibración y sonido a lo ia.go de la má-

quina y de sus tuberíasrpara determinar 'la verdadera natura-

leza del prob lema.

En algunos casos, debe hacerse un rediseño de sistema como

el mostrado en 1a Fi9. 3.40. En el diseño original el ángulo

recto del ducto provoca una tunbulencia en el fluido 1o que

resulta en una excesiva vibración del mismo. Rediseñando el

ducto, usando dos secciones de 45, reduce 1a turbulencia y

consecuentemente la vibración.

Fricción.- La fricción puede dar origen a que la vibtación

producida en un equ'i po tenga, además de una componente cie am-

plitud a la frecuencia de rotacjón, una componente de ampli-

tud al doble de la frecuencia de rotación (23). Sj 1a fric -

ción es contínua, es muy improbable que oncontremos otras
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Fig.3.40.- La vibración excesiva en un ducto debido
a flujo turbulento en el rnismo, puede
requerir un rediseño del mismo.

componentes a otras frecuencias, Puede aparecer en a19ún mo-

mento una frecuencia excepcionalnrente alta, causada porque

la fricción ha excitado la frecuencia natural de vibración

de algún componente del sistema.

Hay que tener mucho cuidado cuando haya alguna fricción y se

pretenda efectuar un equiiibrio dinánrico, puesto que pruebas

efectuadas por la IRD (12), confirman que en estos casqs, la

fase y e1 nivel de vibración cambia de una puesta en marcha

a otra, debido a que el punto en el que se produce el frota-

miento varía de un ciclo de trabajo a otro.

I

I

I

t I

I

t
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Resonancia.- Las

sufren cambi os en

ambos factores.

fuerzas que dan origen a

sus intensidades, en sus

Ias v-ibraci ones

di recciones, o en

La frecuencia en Ia que la fuerza varía, es liamada frecuen-

cía excitatriz y es la que detennina la frecuencia dentro de

1a que se han de desarrollar las vibraciones.

Cada parte de una máquina tiene una frecuencia natural de vi-

bración. Esta es la frecuencia con la cual vibra esta pieza

con facilidad. La resonancia ocurre cuando la frecuencia

excitante es igual a la frecuencia natural de un cuerpo (Sec-

ción 2.i.1). La parte vjbrará con mayor amplitud que en nin-

guna otra frecuencia, y con una pequeña fuerza excitatriz

es suficiente para ocasionar vibraciones de considerable in-

tensi da d.

Hay algunas maneras de confirmar si una parte o equipo está

vibrando en resonancia, una de ellas es 1a "prueba de1 go1 pe"

que consiste simplemente en golpear 'la parte o equipo en

cuestión, al cual previamente le hemos sujetado un transduc-

tor de vibraciones, y conectar Ia sal ida de amplitud vs

tienipo de1 anal izador (puesto el filtro en posición out) a

un osciloscopio, en el cual podremos deterrnjnar con mucha

exactÍtud cual es Ia frecuencia natural de vibración de la
parte ana I i zada.
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Otra manera de determinar condiciones de resonancia especial-

mente cuando son producidas por veloc.idades críticas de ejes

rotatorios, es'la de trazar simultaneámente un gráfico de am-

plitud y fase vs veiocidad de rotación de 1a máquina, puesto

que sabemos que en resonancia la fase debe cambiar 180" (Sec-

ción 2.1.1) (44). Esto es posible hacerlo con un anal izador

un poco sofjsticado (por ejemplo IRD 360), y un graficador

x-yy'. En caso de no poder graficar la fase, podemos ayudar-

nos con la luz estroboscópica.

Ahora, icómo podemos corregir problemas de resonancia?. Sen-

ci'l lamente cambiando la frecuencia de la fuerza excÍtatriz y

ésto se.l o logra casi sienrpre cambiando la frecuencia de ro -

tación (RPll1) de la parte o del equipo que vibra en resonancia.

Si no es posible el cambiar la frecuencia de la fuerza excita-

triz cuando ésta es una vibración inherente, por ejemplo de -

bida a fuerzas hidráulicas (# de alabes * RPlvl), lo nejor es

cambiar 'la frecuencia natural del sistema. Hay dos paráme -

tros a los que es proporcional la frecuencia natural de vi -

bración de un sistema¡ la masa y la rigidez, luego cambiando

cuaiquiera de ellos, la frecuencia natural de vibración del

cuerpo variará.

Ahora, si no podemos cainbjar ni la frecuencia de

exci tatriz ní la frecuencia natural de vibración

la fuerza

de1 cuerpo,
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lo mejor es reduc'i r la fuerza exc itatriz al mínimo, pero está

probado que es e1 carnino menos aconseiado.

3.2 EL PROCEDII4]ENTO DE ANALISIS

Ei procedimiento para determinar las características de las vÍbra-

ciones es llamado Análisis de Vibraciones. Este análisis consis-

te en la mediijón de las vibraciones existentes y las caracterís-

ticas de las mismas. Si se comparan los resu:ltados obtenidos

por este medio con los datos conocidos de 1a máquina, como son

su velocidad o velocidades de trabajo, la clase de trabajo que

ejecuta y las diferentes causas posibles de sus vibraciones, pue-

de determinarse claramente e1 problema y prescribir las correc -

ciones que procedan.

3.2. 1 0btencíón de Datos

Para ejecutar la medición de las vibraciones, el sensor de

'las misnras tiene que ser colocado en diferentes puntos de

1a máquina, seleccionando aquellos de los que se debe obte-

ner la infon¡ación más útil.

Las lecturas de las vibraciones axiaies son aquellas que

se toman colocando e1 perceptor paralelamente al eje de la

flecha principal de la máquina. El perceptor o sensor de-

be colocárselo en la caja de las chunraceras, tan cerca de

la f1 echa principal conlo sea posibie. Las lecturas verti-
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se toman colocando el perceptor o sen-

eje de la flecha y reciben cornunmente

de vibraci én radial .

Las mediciones en la base de ia máquina se deben tomar en

los puntos convenientes, colocando el sensor en posición

perpendi cu1ar, de preferenci a .

Con frecuencia son la forma real y la construcción de la má-

quina las que dictan la posición de1 perceptor de vibracio-

nes. Por lo general , el perceptor se debe colocar sobre

las chumaceras o tan cerca de ellas como sea posible.

Como ya lo hemos menc'ionado, la toma de lecturas de vibra -

ción en plantas industriales se ha tornado en una práctica

muy común en países más desarrol lados que e1 nuestro, para

evaluar la condición de 1as maquinarias, algunas veces por

medio de instalaciones electrónjcas p{lrmanentes asociadas

a sistemas de alarma (Sec.?.?.2) o s'implemente ton:ando Iec-

turas periódicas de vibración con un equipo portátil.

Sin embargo, el criterio uti'l izado en cuanto a severidad

de vjbración, para evaluar 1a perforniance de un determina-

do equipo es extremadamente generai en concepto y está to-

talmente basado en opiniones subjetivas tomando pcca con-

sideración de 1a respuesta dinámica particular de cada nlá-

quina. Por tanto, la toma de lecturas de v ibración y su
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correspondiente cvaluación debe de considerar el s'i si('r¡ril

dinámico del cual provienen.

El problema puede ser apreciado

guiente modelo matemático de un

(t+¡.

E,E

mej or ,

equ i po

examinando e i

senci ll o. Fic

..i

.r.41

J|¡ziore

Cctcne¿"s
áe ¿' eie

u )4 a/a cad

5 "e(o

Fi9.3.41.- Modelo simplificado de una máquina
rotatonia.

5o9",ks
k

Por s'inrpl icidad, consideremos sólo las vibraciones ,,,('r'tica-

'les, ignoraremos 
.los 

acoplamientos que puedan habo' ,'rtlre

las vibraciones verticales y horjzontales, 1a pe1 ícrrl.t de

aceite es representada por un resorte ljneal y los r):,\.[)s



de vibraci6n de Ia carcaza son ignorados; por

mientos entre las vibraciones de 1os cojinetes

dos .
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ejemplo, acopl a-

son desprec i a-

Entonces, el sistema queda reducido a un sistema vibratonio

con siete grados de I ibertad si ignoramos las inercias ro-

tacionales y consideramos solo movimientos Iineaies de ias

ma sas.

El evaluar 'la carga y los esfuerzos vibratorios en tal sis-

tema con lecturas en soio dos puntos (por ejemplo 1os sopor'-

tes de los cojinetes) es insensato a menos de que se dispon-

ga de información adic'ional que complemente las lecturas.

ldealmente, si son conocjdas 1a rigidez, amortiguamiento

y la masa de un sistema, sería posible el calcular 1a carga

y esfuerzo en cada punto dei equipo. Pero como 1o anterior

no es práctico, se considera una vía más aceptable el estu-

diar las cargas dinámicas que se producen en 1as máquinas

y ei investigar cómo tales cargas podrían afectar los nive-

les de vibración en Ios distintos puntos de medida o monito-

reo de la máquina. icómo efectuamos lo último?, haciendo

estudios de inrpedancia mecánica en estos puntos.

Los estudios de impedancia mecánjca consisten en api icar,

por medio de una "cabeza de impedancia", uná fuerza vibra-

toria excitadora de magnitud conocida a 1a máquina y medir
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1a correspondiente salida de vibración en e1 punto de 1a

máqu ina de interés.

La medida de 1a impedancia mecánica, se emplea mucho para

determinar las frecuencias naturales' las formas de los

modos, la determinación de propiedades de 1os materiales

y la predicción dei comportamiento de un sistema por el

estudio de sus componentes singulares' El esquema de 1a

FiS. 3.42 representa un sistema típico para la medida de

dichas respuestas di námicas (35)'

señal dcl .omr.eror lrel , deso o .cékn )
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Fig. 3.42.- Esquema de un sistema típico para la- 
medida de respuestas dinám.icas'
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La fuerza excitadora puede ser armónica o transiente. El

uso de fuerzas excitadoras armónicas es un poco limitado

puesto que 1os aparatos que las producen trabaian con fuen-

tes de vo1 taje elevadas, siendo peligroso su uso en equipos

que trabajan con materiales inflamables. Por ello, e1 uso

de excitaciones transientes es lo más desarroliado y pues-

to que de las funciones de vibración de entrada y sa.l ida,

podemos calcular la impedancia mecánica sobre una ancha ban-

da de frecuencia.

Los resultados de Ias pruebas efectuadas en cuarenta máqui-

nas similares (turbina/compresor) en la Shell Chemicals Plant

en Carrington (14), se flruestran resumidos en Ia Fig. 3.43,

la cual nos muestra valores totales de irnpedancia mecánica

sobre un rango de frecuencia de 20-500 Hz para esos equipos

en particular, junto con resultados obtenidos por otros au-

tores en otros tipos de equipos (14). En (14) también se

mencionan'las siguientes referencias (36)(37)(38)(39)(a0) v

(41) .

EI gráfico de 1a Fí9, 3.43 nos muestra claramente que no es

aconsejable el tomar sólo lecturas de vibración como mecjida

para evaluar la condición de un equipo, puesto que en elia

observamos que para equipos similares én forn¡a y tamaño,

Ias impedancias de los cojinetes varían en algunos casos en

una relación de hasta 1000-1; sin ernbargo,si es conocida la
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impedancia de1 punto de interés, es posible e1 interpretar

cambios en el nivel de vibración de una manera más realista.

roo00c

),\

't0 cox

o,a1i!:39
ti')

,),.

r:\

\I

rc{

\

,\

Fig.3.43.- Impedancias l'1ecánicas de Soportes de Cojinetes
de diferentes tipos de máquinas.

Registro de Datos.- Los datos obtenidos dei ana'l izador de

vibraciones, sea éste de banda contínua o de octavo de ban-

da, 1os anotamos en tarjetas como la de la Fíg. 3.44. En

esta tarjeta se d'jspone inclusive de un espacio para la

ejecución de un csquerna de la rnáquina afectada, habiéndose

previsto 1a pos'ib'i ljdad de cjfrar las n¡ediciones anotaoas,

I

!
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señalando el punto de la rnáquina en donde se tomó la vibra_

ción y disponiendo de un amplio espacio para anotar lectu _

ras captadas en muchas frecuencias,

REGISTRO DE VIBAACIONES

Mod.lo d. 1¡.!tuñ.¡to

Cl¿,e

Verüc¿¡ Á ,\ ¡i¡l

Fi9.3.44.- Hoja de Registro de Vibraciones

Para cada una de

dr"á que observar

1as posiciones de

y a nota r los datos

interés el operario ten-

siguientes:

1
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nante (si la hay), c) fase.

2.- Con el anal izador y el filtro sintonizado a la frecuen-

cia de rotación o a la frecuencia dom'inante, anótese:

a) desplazamiento o velocidad pico, b) frecuencia, y

c) fa se.

3.- Con el analizador y con el filtro sintonizado con cada

una de las frecuencias en que es posible obtener una

clara lectura de ampi itüd, anótse: a) desplazamiento o

velocidad pico, b) frecuencia, c) fase.

Deben hacerse anotaciones sobre cualquier pecul iaridad que

se descubra. Después de cumpl jdo todo el procedimiento en

cada uno de los puntos de interés, tendremos un registro

completo de las vibraciones en 1a máquina. Durante estas

pruebas la máquina debe hacerse funcjonar dentro de su con-

dición normal de traba j o.

f,'tediciones Base.- o LÍnea Base (Base Line) (a2)(43), son

las lecturas de vibraci6n tomadas a un equipo que conocemos

está en buenas condiciones de operación, en su estado normal

de trabajo y en su co¡figuración final , tomadas como referen-

cia para futuras mediciones de vibración del mismo equipo o

de otros similares, en cuanto a jdentiiicar la causa de

una posi b1e anormal i dad.

Para implementar un programa de manteniririento a partir de
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lecturas base, no es necesario para una industria en parti-

cular el adquirir nuevos equipos de medición de vjbraciones

sobre los que ya posean.

Hay tres métodos básicos para establecer un programa de "me-

didas base": 1) Medidas de vibración tota'les; 2) aná1 isis

de frecuenc'ia, método tabular y 3) aná1isis de frecuencia,

método grá f i co.

Las lecturas de vibración totales son las tomadas con un

simple vibrómetro, son las más fáciles de obtener y ocupan

poco espacio de registno de datos.

Debido a que Ias lecturas de vibración totales nos proveen

sólo de una información limitada de la naturaleza de la

vibración, las lecturas bases de vibraci6n total, son usa-

das generalmente sólo como complemento a las lecturas ba-

ses obtenidas por análisis de frecuencia

Así como las lecturas base totales, este tipo de iínea base

tamb'ién tiene una forma compacta, 1o que facil ita su anch'i-

vo.

Quizás 1a forma más útil de Línea Base es el análisis de

frecuencia en fonra gÉafica. Su mayor ventaja es que nos

Un ejemp)o de lecturas base en la forma de análisis de fre-

cuencia con registro tabular es mostrado en 1a Fig. 3.45.
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REG¡STRO DE VIBRACIONES
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da una 'información más detallada de las componentes de la

v_ibración y nos provee de un gráfico contínuo de amplitu.d

de vibracíóh versus frecuencia. La Fig. 3.46 nos muestra

r-rn ejemplo típico de datos de Línea Base usando el método

gráfico. Para obtener estos gráficos debemos usar prefe-

riblemente métodos semi-automáticos y automáticos de re-

gistro (Sec.2.2.3) formados por un anal izador de vibracio-

nes y su correspondiente graficador x-y.

Es muy común que las personas que usan este último tipo de

registro, tienen impresa una hoja con la Línea Base de cada

punto de interés de 1a máquina o máquinasry efectúan el re-

gistro periódico de análjsis de frecuencia sobreponiéndolo a

éste , 1o cual facilita su interpretación.

3.2.2 Interpretación de Datos

Una vez que se han establecido las características de la vi-

bración, el pr6ximo paso a dar es la comparación de las me-

diciones obtenidas con las características de vibración de

I os di sti ntos ti pos de defectos mecáni cos (Sec . 3. 1 ) . La

clave de estas comparaciones es la frecuencia, y en casos

más complicados, la fase, y lacomparación sobre las canac -

terísticas de este factor se basa en las velocidades de ro-

tación de 1as partes de la máquina.

A continuación en Ia referencia 45, esta la nrejor tabula-
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ción de síntomas de defectos en maquinarias (20), cuyo au-

tor es John S. Sohre

Del estudio de 1a tabla, podemos observar que el aná1isis

de vibraciones no es algo rápido y de resultados absolutos

Puede ser que el aná1isis lleve a resultados fáciles y rá-

pidos de interpretar, pero no a menudo.

Los datos en cada una de las categorías presentan probabi-

I idades de ocurrencia en tanto por ciento (%) basados en

'la experiencia del señor Sohre.

3.2.3 Determinación de Fallas

Con la determinación teórica de las características típicas

de ciertas falias en maquinarias que producen vibración

(Sec. 3.1), con los datos obtenidos por un análisis comple-

to de vibracjones del equipo, con 1a ayuda que nos puede

prestar la tabla de síntomas del Apéndice G (Sec.3.2.2) y

con medjdas de impedancia mecánjca en cada uno de 1os pun-

tos de interés, podremos identificar y evaiuar la severjdad

de las vibraciones provenientes de una máquina y si es el

caso prescribir las correcciones debidas.

3.3 DENOSTRACION DE LA TFICACIA DEt. T]ETODO DI ANALISIS DE VIBRACiONES

EN EL DIAGNOSTICO DE PROBLTI{AS INDUSTRIALES A TRAVES DE CASOS I]E

ESTUDIO, -



Caso INECEL. - A sol ici tud del

tor de la Central Térmica del

efectuar 1a inspección de 1as

1os sigui entes equipos: (Fig.

229

Ing. Juan Saavedra, Ingeniero Consul-

Estero Salado de INECEL, procedí a

condici ones de funcionamiento de

3.47)

llotor de Bomba de Alimentación 28 sin carga

Motor y Bomba de Alirnentación 28 con carga

Motorde Bomba de Alimentación 2A sin carga

Motor y Bomba de Al imentaci6n 2A con carga

l'lotor de Bomba de Transferencia de condensado 2A sin carga

Para evaluar la condición de funcionamiento de cada uno de estos

equipos, procedí a efectuar un análisis de vjbraciones de cada

uno de e !I os.

El análisis fue realizado con el anal izador de vibraciones 1RD350

Vibration Analizer and Dinamic Balancer, Fig. 3.48.

Las características técnicas de este equipo son:

Rango de

Rango de

frecuenc i a: 50 cpm-500000cpm

ampl itud: 0-3000 ¡nicrones

0-3000 nrnr/ s eg

porcerrtaje de ancho de banda constante:Fi I tro de Broad

Sharp

Los resultados del análisis 1os presento a continuación:

5,.

I'lotor de Bonba de A'l imentación 2B sin carga (Fig. 3.49)
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A solicitud de la parte interesada (INECEL), primero procedí a

chequear el grado de desequil ibrio del rotor del motor, puesto que

estJmotor en las pruebas inmediatamente posterjores a su montaje

mostró una gran severidad de vibración, apreciación tomada al

tacto en comparación con otro motoligual (rnotor de bomba de alj-
mentaci ón 2A) .

Los técnicos japoneses de la llitsubishi estuvieron de acuerdo que

la severidad de la vibración era superior a lo normal , pero en

'lugar de buscar la causa de la excesiva vibración y corregir'la,

procedieron a rigidizar la estructura de apoyo del motor, Fig.

3.50, con 1o que aparentemente disminuyeron ur1 poco el nivel de vi-

bración al aumentar 1a impedancia de 1os apoyos.

Efectué la toma de lecturas pertinentes para deterninar el grado

de desequilibrio del rotor del motor, es decir, 1a componente

horizontal de la vibración filtrada a la frecuencia de rotación

(356oRPN). Estas lecturas fueron: (Fig. (3.51)

Lano bé ¿a

áa484

NOTae ¿Le cTe)a<)

t250HP

I

Fjg. 3.51.- Esquena Cel l'lotor de Bomba de Alimentacjón 28.
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Lado A.

Lado B.

44 micrones de ampl itud

30 m icrones de amplitud

pico-pi co

pi co-pico

Si tomamos la mayor de ar¡bas lecturas, osea la correspondien-

te a 44 micrones en e1 punto A, y vamos a una tabla general

de severidad de vjbraciones como la propuesta por 1a IRD

(Fig. 3.52) o la VDI 2056 (Fig. 3.53), tenemos que ,¿sta

Iectura de vibración a su frecuencia de 3560 RPM, le corres-

ponde el rango de las vibraciones "severas" o "inadmisibles"

respecti vamente.

Las lecturas de vibración las tomamos en Amplitud Pico-Pico

a pesar dc no ser ésto lo más aconsejado dada la frecuencia.

de la vibración (3560 CPtl) y e1 tipo de transductor (sensor

de velocidad), (Sección 2.1 .2;2.L.3 y 2.2.1 ; puesto que

disponía de una tabla de severidad específíca para este

equipo, proporcionada por el mismo fabricante (llitsubishi

Electric Corporation), ia cual trabaja con anplitudes pico-

pico de vjbraci6n en función de la frecuencia (Fig. 3.54 y

3.55) para motores horjzontales y vertica)es respectivamen-

Al buscar en estas

'l ores de vibración

tablas el tipo de severidad para

tornados, encontramos que para 1a

'los va-

fre-

Vibración total en la dirección horizontal con el filtro del

anal izador a 3560 RPM.
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cuenc'ia correspondi ente, la lectura de 30 micrones ha pasado

la línea del valor máximo deseable o conveniente y'la Iectu-

ra de 44 micrones la línea del valor de alarma. Pot 1o que

se resolvió equiiibrar dinámicamente cl rotor.

Puesto que no podía equilibrar el rotor "in situ" porque no

tenía acceso a colocar 'l os pesos equil ibradores, se tuvo

que desmontar ei rotor y llevarlo a 1a máquina balanceadora

IRD de la ESP0L (Fig. 3.56).

En 1a máquina balanceadora, a soporte suelto, las iecturas

de v'ibración en ia dirección horizontal filtradas a la fre-

cuencia de rotación (-1200 RPI'f) fueron:

Lado A. -

Lado B.-

210 micrones de ampl itud pico-pico

32 mjcrones de ampl i tud picó-pico

Al efectuar e1 proceso de equilibrado, obtuve que tenÍa que

colocar tres pesos balanceadores en el lado A y 2 pesos en

el Lado B, con la siguiente disposición:

Lado B

51.tl J.s
53. tt ¡tt
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-- 
63.c4 ?rs

Lado A

5 | 38J's

Luego de col ocados

nales de vibración

lanceadora fueron:

1os pesos

obtenidas

bal anceadores, I as 'lecturas fi-
máquina ba-con el rotor en Ia

Lado A

Lado B

35 mi crones de amplitud

12 micrones de ampl i tud

pico-pico

pi co-píco

Las que consideré lecturas correspondientes

tables de vibracjón (ver Figs. 3.52 y 3.53)

di ci ones (soponte suelto).

a niveles

dadas I a s

acep-

c on-

ljna vez vuelto a colocar el rotor en el motor eléctrico en

1a planta de Salitral, volví a tomar l¿s nismas lecturas

originales (Ven Fig. 3.51) de vibración en ia direcc ión ho-

rizontal y filtrada a 3560 RPl"l. Los resuitados fueron:

Lecturas

Lado A.-

Lado B. -

fi nal es:

9 micrones de Ampl i tud

3 micrones de Ampl itud

pico-pico

pico-oi co

Valores de vibración que se encuentran muy por debajo de

los valores rnáximos perrnisibles de la tabla de severiCad
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de Ia Mitsubishi (Fig. 3.54) y en e1

ción en las tablas de severidad de la

vDr 2056 (Fís. 3.53).

rango de buena opera

rRD (Fis. 3.52) y ta

pro-

m0-

Luego de equiiibrado el rotor del motor de la bomba 28,

cedí a efectuar el análisis completo de vibraciones dal

tor. Este análisis lo presento en Ia Fig. (3.57).

REGISTRO ¡)E VfDR^C¡ONES
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Flg. 3.57.- Anál isjs de Vibraciones de l.lotor de Bonrba
de Al ir¡entaci ón 28.

De Ios datos de 1a Fig. (3.57) podemos observar que todas
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sus lecturas filtradas, a 3600 CPM y a 7 200 CPli, están en

un rango de operación normal según las cartas de severidad

de las Fig.s (3.52) (3.53) y (3.54). Por tanto podemos

concluir que el equipo se encuentra en buenas condiciones

de operaci ón.
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De los datos del anális'i s de 1a Fig. (3.59) podemos observar

que todas sus lecturas se encuentran en un rango de opera -

ción normal ,según 1as cartas de severidad de 1as figuras

(3.52), (3.53) y (3.5a); a pesar de estar en un nivel de

vibracjón superior que las lecturas del motor de la bomba

28, pero todavÍa no pasan el valor máximo "conveniente" de

la carta de severidad de 1a Fig. (3,54).

A continuacjón, una vez comprobada la buena condición de

cada uno de los motores, orocedí a efecf-uar un análisis de

los motores y 1as bombas de alir,qentación acoplados. [-os

resultados 1os presentc a continuación.

Motor y Bomba de Al imentación 28. (Fig. (3.60).- Efectué

un anál isis de vibraciones al motor y bomba de al imentación

28, cuyos resultacios los presento en 1a Fig. (3.61). [.os

resultados de esle análisis muestra que la única nedida

llotor de Bomba de Al imentación 2A (Fig. 3.58).- Los resu'l -

tados del análisis de vibraciones los presento a continua -

ción (Fis. 3.59).
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RECISTBO DE VTAPACION E5
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Fig. 3.59.- Análisis de Vibraciones de l{otor de Bomba de
Al imentac ión 2A.

fuera de especificación es una de 8.2 mm/seg a una frecuen-

cia de 14250 CPM en el punto 3 en'la dirección vertical .

Al efectuarse una inspección de1 equipo, se encontr6 que

esta vibración era pnoducida por la res_onancia de la tube-

ría de saljda de la bomba, Fig. (3.62), la misma que vibra-

ba a 14250 CPl.'l, afectando esta vibración al suelo adyacente

a ¿,

I

rl
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Fiq. 3.61.- Análisis de Vibracjones de
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Motor y Bcmba

el cual también estaba vibrando a 14.250 CPt4

(de ahí )a persistencia de esta componente a

en todos 1os puntos de1 equipo.

y a la bcrnba

a 14250 CPl,1

Ante la presencia de esta resonancia, procedÍ a investigar

otros parámetros de operatión del equipo, corno la pres.ión
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de admisión de la bornba, la presión de descarga, su caudal ,

la temperatura del f.luido de trabajo y la temperatura de

los cojinetes. 0btuve datos de los parámetros antes rnen -

cionados para fechas anteriores y posteriores a1 período dc

mantenimiento (mayo i981), estos datos ios presento a con-

tinuación, tcdos de la bomba 28:
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De ios últimos datos podenios observar que los únicos parámetros

con marcada diferencia para ias distintas fechas de inspección,

son la presión de succión y descarga, el caudal neto y la tempe'ra-

tura del fiuido de trabajo. Antes de continuaq es preciso recal-

car que la excesiva víbración producida por 1a resonancia de la

tubería no produce un significativo aumento en la temperatura de

los coji.netes, ya que éstos se mantienen muy por debajo de su

temperatura normal de trabaio.

Investigué qu.e 1a presi6n de succión y descarga, y el caudal neto

eran inferiores a lo normal, porque para Ia prueba, e] fluido de

trabajo lo estaba haciendo recircular, Fig. (3.63); no habiendo

razón aparente de que esto produzca la excesiva vibración en la

tubería. Por el contrario, el cambio en ia temperatura del flui-
do de trabajo (de 160"C a 60oC en el mantenimiento), producía que

e] soporte de la tubería de salida, Fig. (3.64), no estuviese di-

latado como cuanrlo la terñperatura era 160'C, io que trae coiro

consecuencia un cambio en 1a rigidez vertical dcl soportery por

tanto un cambio en la frecuencia natural de vibración de la tube-

ría de salida, siendo ésta a mi entender ia causa más pr"obable de

la gran vjbración observada, y a su vez de la gran vibración ver-

tical observada en el cojinete # 3 del equipo.

En operación normal , esta resonancia dcsapareció (Ver datos de 1a

Fis. 3.69).

Motor y Bomba de /tl inrentación 2A. (Fjg. 3.65)
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l,lotor y Bomba de Alimentación 2A Fi9. (3.65).- Los resultados del

Anál is'i s de Vibraciones los presento a continuacjón, Fig. (3.66)

BECISTRO DE V¡BRACIONES
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Fis. 3.66.- Análisis de Vibraciones de t'lotor y Bomba de
A.l i mentac'ión 2A

De los datos del Análisis de 1a Fig. (3.66) podemos observar que

todas sus lecturas se encuentran en un rango de operaci6n normal

según 1as cartas de severidad de las figuras (3.52)., (3.53) y

(3,54). Nótese la presencia de 1a componente a 1425C CPM.
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l'1otor de Bomba de Transferencia de Condensado 2A, Fig. (3.67).-

Efectué el análisis y 1os resultados los presento en 1a Fig. (3.68).

Los resultados no muestran ninguna anormalidad en el equipo y to -

das sus componentes de vibración fil tradas están en un rango de

buena operación según normas V0I2056, carta de severidad IRO y

carta de severidad para motores verticales de la Mitsubishi; Figs.

(3.53), (3.52) y (3.55), respec ti vamente.
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de Condensado 2A.Fig. 3.67.- l4otor de Bomba

Ya en operación nornral,

total es de vibración en

en agosto de 1981, procedí

e1 equipo 28 que es e1 que

a tomar med.i da s

había presenta-
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REGIgIRO D¡; VIBRÁCIONES
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Fig. 3.68.- Análisis de Vibraciones de Bomba de Transferen-
cia de Condensado 2A.

do mayores problenras (desequiljbrio del rotor del motor y rescn¿rn-

cia de tubería de salida), los resultados los presento en ia figu,

ra (3.69) y me muestran un equipo en excelentes condiciones de

operac i ón.
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Fig. 3.69.- Lccturas de Vibración de Motor y Bomba de
Al imentación 28 en operación normal luego
del mantenimjento (agosto 1981 ) .

tenim.iento de la Planta de Cemento "Cerro Blanco", se procedió a

efectuar un análisis de vibraciones de los ventiladores de'l hor-

no Ne 2 de Ia Planta, para investigar su condición de operación.

El análisis fue real izado con el anal izador de vibraciones IRD

3s0.

6omb¿

Los resultados del anál'i sis 1os presento a continuación:
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Motor y Ventilador Ne 2 (Fig. 3.70).- Los resultados del Análi -

sis de Vibraciones los presento en 1a Fig. (3.71).

Se tomaron lecturas de vibración total (Fi lter 0ut) en Ios 4 coji-

netes del equipo y en 1as 3 direcciones (horizontal , vertical y
axiai), tanto en desplazamiento (micrones) como en ve1 ocidad pico

(nrnl seg ) de vibraci6n.

Fi g. 3. 70 . - I'lotor y Venti I ador Ne 2.

Se tomaron también lecturas de vibración filtradas a las frecuen -

cias de 72O cpn (frecuencia de rotación), 1440, 2160, 2880. 3600

7200 y l¿1400 cpm.
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Fi9. 3.71.- Análjsjs de V'ibr.acjones de l4otor" y Ventilador N! 2

Cornparando los datos de 1a Fig. (3.2i) con t¡blas de sever.idad co_

nto 'las de 1as figuras (3.52) y (3.53), vemos que están en e1 nango

de buena operación y por 1c lanto, s€ puede consicierar que nc hay

1a presencia de ningún problena necánico, ni en el motor, ni en

el ve n t'i lador'.

(Fi9. 3.72).- Los resultados del /rnál i-

) a

l,lotor y VenLjlador ¡ls 4
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sis de Vibraciones Ios presento en Ia Fig. (3.73), Debido a Ia

premura del tiempo no se pudo tqnar 'lecturas completas de vibra -

ciones en los 4 cojinetes, sino solamente en los cojinetes del

venti I ador.

- -t
4'r'\

4,Jl

I
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¿

Fig. 3.72.- Motor y Ventilador Ng 4.

De los resultados del Análisis se encontró, que estas lecturas

eran excesivas, comparadas tanto con las lecturas obtenidas en el

ventilador Ne 2 que era un equipo parecido, cono con una tabla ge-

neral de severidad como la de la Fig. (3.52), puesto que en esta

última, Ia lectura de 175 micrones a una frecuencia de 590 cpn es-
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RECISTRO DE YISRACIONES

Num"ro d¿ ..n.
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Fig..Ne3.73,- Anál.i sis de Vibraciones de l.4otor. y Venti lador l,le 4

tá en e'l rango ,,severo,, 
.

Puesto que las altas lectunas de vibración, corresponden a vibra-
ciones a la frecuencia de rotación y en 1a dirección radial , tu_
vimos que proceder a equil ibrar e1 equipo.

Las lecturas originales de vibracjón y ángulo de fase fueron:
0 = 175u (micrones) Jri = 356'en ei cojineteii3y0= i55,,
?r - 30' en ei cojinete lie 4, ambas en la djreccjón horizonta.l .
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Estas lecturas demuestran que ambos cojinetes están vibrando

faserpor 1o que se decidió balancear en e1 plano central del

erl

rotor.

Se colocó un peso de

prueba se obtuv'ieron

ángulo de fase de ó2

0z = 60o para e] # 4

prueba (T;) de 3520 grs.

I ecturas de vibración de

= 330o en e1 cojinete # 3

' Con este peso de

9Br y utr0+T
y0+T

Con los datos así obtenidos podemos construir ei

rial para encontra%la masa y la posición de los

dores (Ver Apéndice D). F'igs. (3.7a) y (3.75).

triángu1o ve c to-

pesos equilibra-

Con estos datos se pudo calcular un peso balanceador de 635i grs.

colocado a 26,3o de 1a posición de1 peso de prueba en sentido ho-

rario mirando desde el cojinete # 3 hacia el ventilador. Como es-

te peso era muy grande, hubo que dividirlo en 4 pesos, uno de 2165

grs y en Ia posición que estaba el peso de prueba, y luego, a in-

tervalos de ??-5", los tres pesos restantes de 2438 grs, 1158grs y

117 2 grs.

Una vez realizadas las correcciones, 'l a vibracjón residual fue pe-

queña y del mismo orden que la del ventilador # 2, por 1o que no

se intentó hacer otra correccjón, y se puede considenar que el

ventilador está en buenas condiciones de operación.

Motor y Ventilador Ns 3.- (FiS. (3.76).- Los resultados del Aná-

lisis de este equipo los presento en 1a Fig. (3.77) y poderncs ob-

servar que no se encontró ninguna vibrac ién excesiva, excepto por

262
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una cornponente a 79000 cpm más severa en 1os cojinetes del motor,

y que a su vez es la frecuencia dominante de la'vibración total .

Antes de hacer un análisis de ios posibles desperfectos mecánicos

causantes de esta vibración (por ejemplo, cojinetes defectuosos),

procedí a hacer una prueba para cubrir 1a posibilidad de que el

origen del problema sea de naturaleza eléctrica. Ta1 prueba con-

sistió: Con el analizador de vibraciones en ia posición out y'
con el transductor colocado en el cojinete donde se encontró la

mayor severidad de la componente a 79000 cpm, se desconectó la

_t
-t

Fig. 3.76.- Motor y Ventilador Ne 3
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tensión de al imentación de1 motor, y la aguja que marcaba la am -

p1 itud de vibración en el analizador cayó a cero instantaneamente;

prueba evidente de que c1 problema era de naturaleza eléctrica .y

no mecáníca, puesto que si hubiera sido el problema de naturaleza

REGISTNO DE VIBP.ACIONES
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Fig. 3.77.- Análjsjs de Vibraciones de I'lotor y Ventilador # 3

mecánica, 1a aguja que marcaba 'la arnplitud de vjbración, hubiera

caido paulatinaniente a medjda que e1 rotor se detenía (lo que de-

mora - 2 minutos) porque ias vibraciones producto de desperfectos

mecánicos siernpre son proporcionales a la frecuenc,ia de rotación,

Loc¡r¡z¡c¡o¡ ¿¿jn: { -,1

¡iod.lo dc iñ.!ruñ¿ñIo
¡iüñ..o d. sn.
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Se recomendó, por

ter eléctrico pa ra

desperfecto en e1

tan to, que SE

ver si esta

presentan ta nto Ios val ores

los valores de v'ibraci6n en

'l Ieven a efecto pruebas de carác

vibración era producto de a1gún

motor.

Caso EMAP-Guayaqui l.- En la Planta de Bombeo # 2 de 1a El'lAP (Em -

presa Municipal de Agua P0table), Fig. (3.78), se detectó, por

parte del Departamento de ltianteni¡niento de dicha planta, una ex-

cesiva vibración en el grupo motor-bomba # 5, fig. (3.79),

La Planta de Bombeo # 2, a1 momento de presentarse e1 problema

(octubre de 1981), 1a confor"maban los grupos motores-bombas # 5,

# 6 y # 7i marca Worthington, motores General Electric de 1250HP,

885 RPM.

Puesto que los equipos eran completamente iguales (Figs. (3.79),

(3.80) y (3.81), y el problema de vibraciones se presertaba en s6'lo

uno de ei los, efectué un análisis de vibraciones a cada uno de

c11os, para que 1as lecturas de los equipos en buena condición me

si rvan de referencia, (Noviembre de 198L).

El análisis fue real izado con un anal izadon de vibraciones marca

Vibra-Metrics, tipo Nova 100, con filtro de octavo de banda.

Los resultados del análisis 1os presento en las tablas de las Fi-

suras (3.82), (3.83) y (3.84).

total (sin
'I os n ivel es

Los anáIisis de vibración

fi 1 tro ), como cada uno de
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de frecuencia, en decibeles. Las lec¿uras fueron obter¡icjas en ca-

da uno de 1os cojinetes de1 equipo,conto lo fiuestran las ilustra -
cioncs de las tablas de dat0s.

Anaiizando los datos cbtenidos y Ce la carta de scveridad de vi-
3.85 ) , tenemos :
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- La motobomba # 5 presenta una vibración excesiva a un nivel de

frecuencia de 32 Hz, siendo los valores sensados en ios cojinetes

del motor (puntos C y D) los más críticos, puesto que al graficar

uno de el'l os en la carta de severidad (Fig. 3.85) se encuentra en

'la zona de las vibraciones anormales, muy lejos en comparación,

con los valores sensados en los misnros puntos y a la misrila fre -
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cuencia en 'las motobombas # 6 y # 7,los cuales están en la zona

de operación nonnal .

Por tanto, la vibración excesiva parecía tener su origen en el ro-

tor del motor eléctrico, por 'lo que lo más reiornendable era la
remoción de éste para chequearle su grado de torcedura si es que

la tenía y su desbalance en una máquina balanceatlora.
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- Las componentes excesivas de vibración a alta frecuencia (250H2

y 500 Hz) en ei punto A, eran debidas a una falla en el rodamien-

to en ese punto, y desaparecieron al cambiarse. el coiinete, tabla

de la Fis. (3.86).

- Las motobonrbas #6 y # 7 no presentan ningún problema mecánico,

siendo sus condiciones de funcionamiento aceptables, puesto que

todas sus lecturas de vibración se encuentran en el rango de ope-

ración normal en la carta de severidad de la Fig. (3.85), siendo
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Ahora, la remoción del rotor del motor eléctrico, no se puede 11evar

a cabo, deb'ido a problemas de carácter técnico, y como los resulta-

dos del análisis no mostraban una vibración característica, pareci-

da a cualquiera de las v'i stas en la sección (3.1), lo mejor era e1

revisar cada una de las partes del equipo y tratar de descubrir el

origen de 'la excesiva vibración.

Por 'lo anterior, procedí en el mes de noviembre de 1981 a tomar 'lec-

turas de vibración al motor de la notobomba # 5 desacoplado de 1a

bomba y ccmpararlas con las lecturas obtenidas dei motor de la mo -

tobomba # 7, desacopiado también de la bomba. Los resultados fue-

ron I os sí gu.i entes:

l4otobomba # 5.- (Fi9.3.82).

Punto D.- Lecturas totales de vibración en el coj'i nete

D(H) = 0,65 mm/seg anrplitud pico

D(A) = 0.7 mm/seg Ampl itud pico

Punto C.- Lectura de Vibración en el Cojinete

C(H) = 0,55 mm/seg Ampi i tud pico

Punto C.- Lectura de Vjbrac'ión en el eje

C(H) = 1i nrm/seg amplitud pico

l'lotobomt¡a ll 7.- rig. (3.84)

Punto D.- L-ecturas totales de vibración en e1 cojinete

0 (ll) = 0.7 nm,/seg ar.rplituti pico



Punto C.

c(H) =

D(A) 0.4 mm/seg ampl i tud pico

Lactura de vibración en el cojinete

0.68 nm/seg ampl i tud pico

Punto C.- Lectura de vibración en e1 eje

c(H) = 15 mm/seg ampl itud pico

De los resultados, podemos comentar que ambos grupos de lecturas

son similares , correspond.ientes a bajos niveles de vibraciónrse-

gún cualquier carta de severidad, por 1o que definitivamente, el

motor eléctrico de la motobomba # 5 estaba en muy buenas condi -

c.iones de operac i ón.

Luego, en el mes de diciembre de 1981 , se procedió a rellenar

una erosión producida en e1 eje de1 impeler de la bomba, a la al-

tura del casing ring (Fig. 3.87) debido a fricción,según se pudo

determinar; y a su consiguiente rectificación en un torno.

Con e1 impeler de la bomba ya rectificado, procedí a efectuar un

chequeo de1 grado cie desequilibrio y el grado de torcedura que

tenía el impeler, trabajo que 1o real icé en una máquina balancea-

dora Hoffman y con al Anal izador de Vjbraciones Nova 1C0, (Fig.

3.88).

Los resul tados fueron: (Fiq.3.89)

Vjbracjón en la djrección horizontal , filtrada a la fr"ecuencia de
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Lo cual me mostró que el impelen no estaba desequilibrado como io

podemos comprobar en la cartr de 1a Fjg. (3.85). Las lecturas de

vibración axial registradas fueron menores a 70 d6 lo cual tam'-

bién indica que el rotor no estaba torcr'do (Sección 3.i).

Por ú1timo, en enero de 1982, luego de efectuadas ias pruebas an-

teriores y una vez instalado y perfectamente al ineado el equipo,

procedí a efectuar un nuevo análisis de vibraciones de la moto -

bomba # 5, Tabla de 1a figura (3.90), el cual nos muestra quc la

componente con el nivel excesivo de vibración ha desaparecido y

que los datos corresponden a vibraciones dentro de un rango nor-

mal de operación (Ver carta de Fig. 3.85 y Análisis de llotobombas

# 6 y # 7 en Figs. 3.83 y 3.84).

Procedí a efectuar un último análisis a las 24 horas¡interrumpi-

das de trabajo a plena carga y sus resultados, (Fig. (3.91), son

completamente sinrilares a los de la tabla de la Fig. ( a9O¡, y

dentro del rango de buena operación.

Podemos concI u ir por

buenas condiciones de

tanto, que la motobomba # 5 se encuentra en

operac'i ón .

La alta componente de vibracjón al doble de la frecuencia de rota-

ción es explicable ahora, puesto que según (23) (Sección 3.1),

cuando hay severa frjcción entre un eje (en este caso e1 e.je del

impeler) y su cojir,ete (e1 casing ring), se producen v'ibraciones

a frecuencjas del dob1e, triple y cuatro veces a la frecuencia de
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rotación de la pieza y se manifiestan pr-eferiblemente en la direc-

ci ón ra d.ia'l .

En nuestro caso, existió la severa fricc.ión (de ahí la erosión

producida en el eje) y por ello se desarrolló 'la vibración al do_
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de 24 horas de operación.

l uego

ble de la frecuencia de rotación en la dirección radial. Ahora,

esta vibración se transmitía a través de'l acople al motor, produ-

ciendo lecturas más altas de vibraci6n en el ¡notor que en ia bom-

ba. Esto también es fácilmente explicable si observanos en la

:oi

I,/aL

2Íolor

I



Fig. 3.82, que 1a impedancia mecánica de los apoyos de los cojine-

tes del impeler es mayor que ]a de 1os cojinetes dei motor, tor -

nando las lecturas tomadas en los primeros, engañosamente menores

que 1as del motor. E1 problema pudo haber sido originado por

una lubrjcac'i6n deficiente o un ajuste impropio del bocÍn, Con

'las correcciones efectuadas se considera que e1 problema ha, sido

sol uc i onado def ini tivamente.

285
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CAPITULO N9

PROGRAI,IA DE IIANTENIMIENTO PREVENTIVO APLICADO A UNA

INDUSTRIA LOCAL ( 46]l(47)(48)(4e )(s0)

4.1.- LISTA DE LA I''AQUINARIA CSITICA QUE SE¡& INCLU]DA EN TL PROGRAI1A

Inicialmente co1 oqué en el programa de mantenimiento preventivo,

todos los equipos que directa o indirectamente intervenían en el

proceso de producción. La pianta en 1a que trabajé , estaba sub-

dividida en cuatro secciones principales: La zona de limpieza, la

de lavado del cacao, el horno donde se secaba y los molinos que

lo trituraban para formar 'la pasta de cacao,que era el producto

fi nal .

Luego de aproximadamen+-e 2 1/2 meses de haber comenzado a traba-

jar, después de haber determinado la condición de cada equipo ro-

tatorio y su nivel normal de vibración (Sección 4.2), me di cuen-

ta del error que fue el haber colocado casi toda 1a maquinaria

rotatoria de la planta en ei programa. Fue un effor, puesto que

con la experiencia diaria adquirida, me di cuenta que la mayoría

de 1os equipos no eran crÍticos; principalmente porque erañ equi-

pos pequeños, en un 95il motores eléctricos de menos de zHP (costo

t

Para el efecto, escogimos una industria de semielaborados de cacao.
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de un motor de 2HP = 54.000), de los cuales había un amplio stock

en bodega o en el taller de mantenimiento. De manera, que cuando

uno de ellos fallaba, o dejaba de funcionar, s.e 1o podía reempla-

zar íntegramente al instante; además, ninguno de estos motores

era tan crít'ico como para parar 1a producción de la planta. Por

último, es también importante mencionar que los motores tenían

una vida útil antes de cualquier tipo de falia (usualmente rul ima-

nes) de aproximadamente 9 meses a 1 año.

Por lo dicho anteriormente, un programa de mantenimiento preventi-

vo, con lecturas periódicas de vibración, tal como e1 que presen -

taremos posteriormente, no es el más indicado para este tipo dee-

quipos. Si estos equipos, t.ienen una espectativa de falla de,

principalmente, sus rodamientos, 'l o más económico.' es to¡narle iec-

turas periódicas de pulsos de choque con un equipo especial para

ello.

lJn plan de mantenimiento preventivo con lecturas periódicas de vi-

bración, sólo es rentable para una industrja cuando se 1o aplica

a aque'l 1os equipos que al dañarse paralicen la producción de la

planta, independientemente del tamaño del equipo. En cambio es

rentable para equipos que no sean crítjcos para 1a producción de

la planta, sdlo cuando el costo del equipo 1o haga necesario pa-

ra prevenir daños que generen costosas acc iones de mantenimjento

y para proteger e1 capÍta1 invertido. Es mi experiencia perso -

na1 que sólo es rentab'l e para equipos cuyas fuerzas motrices sean
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superi ores a 100H P.

Como resultado de lo expuesto hasta aquí, tenemos que ios únicos

equipos de la planta a los cuales era justificativo ap1 icarles

un mantenimiento preventivorcon lecturas periódicas de vibrac ión,

eran I os mol i nos .

4.2 DETERMINACION DE LA CONDICION DE CADA ¡1A i'] i VEL

NORI.IAI- DE V IARACION. -

Para determinar 'la condición de cada equipo, efectué un análisis

de vibraciones a cada uno de los molinos (dos en total)(junio de

1981). Los molinos se los identifica como "Mol ino Turbo # 1" y

"Molino Turbo # 2", Fig. (4.1) V (4,2) respecti vamente.

Los análisis de vibraciones los presento en Ias figuras 4.3 y 4.4.

Las curvas de ampiitud versus frecucncja trazadas con un gy'afi(¡dor

X-Y se encuentran en e1 apéndice G,

Comentarios sobre los Anális'i s.-

Moljno Turbo # 1.- En el Turbo # 1Fig. (4.3), observamos una gran

amplitud de vjbración en la dirección horizontal en el punto B

con una frecuencia igual a la frecuencia de rotación del motor ,

producida por un severo desbalance de la polea del mismo. Ssta

lectura de 350 micrones a una frecuencia de 1800 CPM tiene una

severidad en cartas de severidad generales de vibración como la

de 1as Figs. {3.5? y (3.53) en e1 rango de "extremadamente severo"
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y de "parar inmediatamente", respecti vamente.

Las lecturas de 90 micrones y 70 mi'crones en la dirección horizon-

tal y vertical en el punto Crcon una frecuencia igual a la fre -

cuencia de rotación dcl rotor del molino, están en un rango de

"severo" y de "falla próxima" en las cartas de sevenidad anterio-

res y son también producidas por desequilibrio, cn. este caso, del

rotor del mol i no.

Molino Turbo # 2.- En el Turbo # 2, (Fi1.4.4) , observamos la

presencia de una gran cornponente de vibración en la dirección ho-

rizontal en e1 punto C y Drcon una frecucncia igual a la frecuen-

cia de rotación del rotor del molino.

La severidad de estas vibraciones,

mente severo" y "Parada inmediata"

de 1as figuras (3.52) y (3.53).

está

según

en e1 rango

'la s tab I a s

de "ex tnemeda -

de severi dad

El origen de esta vibración también es desequilibrio dinámico

rotor del molino. Es importante mencionar, que tanto el turbo

y # 2, según opini6n de operarios y de1 ingeniero de planta,

encontraban vibrando excesivamente al momoento que yo tomé las

turas, por 1o que se descarta que 1as lecturas correspondan a

n ivel normal de vibración.

del

r1

SE

I ec-

su

Correcciones efcctuadas.- (Jul io de i981).

Por los resul tados del análisis procedí ,l corregi r las fallas en-
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contradas.

Mol ino Turbo # 1.- En el Turbo # 1, el severo desequilibrio de la

polea del motor era debido a que su barrenora simple vistarno era

concéntrico. Desacopié el motor del mo1 ino y procedí a equil ibrar

1a polea del motor "in situ" (Fig. a.5) en un planorpuesto que las

lecturas filtradas a la frecuencia de rotación dcl moior en A y B

estaban en fa se.

Üotor ¿el

/ur@ l+ I

+3 Kú /75O RPt.l

t
Fi g. 4.5 Esquerna del Motor del Turbo # 1

Lectura inicial en la dirección horizontal , punto B

crones de ampl i tud pico-pico.

Lectura final en el. misrno punto, misma direición -

de ampl i tud pico-pico.

350 mi-

40 mi crones

Lectura final en el Punto A, djrección horizr.¡ntrrl 22 ¡nicrones
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Todas 'las lecturas fi ltradas a la frecuencia de rotación del motor

(taoo cpm).

E1 desequil ibrio del molino, lo corregí equi I ibrando 'la polea y

el rotor del mismo como un conjunto Fis. (a.6), "in situ".

Po/eo

D Puoto c
Pünb de toryo d.
dotos Ftp el ga/ooceo

ntob.- -or"o ae ¡efe¡encA ¡ota wz el r¡ol;no

Fig. 4.6.- Esquenra del Rotor y Poiea del l1olino Turbo i 1

A la fecha dc efectuar este proceso de eqoil ibrado, la lectura ini-

c'ial de vibración en el punto D, en la djrección horizontal, fil-

trada a la frecuencia de rotación del mo1 ino (3800 cpm) cra:

Ampl itud de Vjbración Anqulo Fase

0 = 47 mrn/seg arrpl i tud pico 0.r= 345"

t
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Luego de colocar un peso de prueba de 23,4 grs, en el rotor del mo'

I i no, obtuve:

Amplitud de Vi braci ón

0 + T = 38 mm/seg amplitud pico

Angulo de Fa se

Qz = 320"

En la Fig. (4.7) construyo e1 diagrama vectorial correspondiente

con los" datos obten idos (Ver Apéndice D) y determino la magnitud

y posición del peso balanceador.

4 ¿

0

o¡'

9o"

Fig. 4.7.- 0iagrama Vectorial para equii ibrar el Rotor del
Turbo # 1.

T = /(38)'? + (47)" - 2(38)( 47)cos25"

r -- 20,34

5enfi sen25"
20 ,38

u=52"

JÓ
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Lrbal anceador = .,lprueba (?

23,4 srs f -ffi1
54 grs

Luego, debo colocar un peso balanceador de 54 grs. a un ángu1o

de 52o en sent'ido contrario a las manec'i llas de1 reloj, a partir

del peso de prueba.

Construí un peso balanceador de 47,2 grs y pesé Ia varilla con Ia

que 1o iba a soldar.

Peso 'inicial de la vari lla = 49,7 grs.

A medida que fui soldando el peso, fui pesando la varilla de soldar

hasta que 1a magnitud total del peso colocado en el rotor sea de

: 54 grs.

ProcedÍ nuevamente a tomar 'la lectura pertinente de vibración, en

el mismo punto y en la misma d.irección, obtuve:

(1JB

{¡B

Ampl i tud de Vibraci6n

14 mm/ seg

Puesto que no quedé satisfecho con el nivel de v'ibración en el

cual se encontraba, volvÍ a efectuar el proceso de equjl ibrado,

tomando como peso de prueba el peso balanceador puesto y tomando

a las úl timas lecturas como las correspondientes al peso de prueba.

Luego de construjr e'1 diagrama vectorial, F.ig. (4.8) y de efectua -

Angul o de Fase

6,2"
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dos los cálculos correspondientes, obtuve que ei peso balanceador

era de 74 grs. a un ángulo de 8,5'del actual peso de prueba, en

dirección de las manecillas de1 re1oj.

q

o

ol
efo"

/8o'

I = /(47)? + (r41, - 2(14)(47)cos21.

T = 34 grs.

q1o

seno s en 21"
74 34.32

cr, = 8,5o

r,rg = ut 19¡

(üB = 74 grs.

Fi9. 4.8.- Diagram;-r vectorial para 2! intento

Luego de efectuan el mismo procedimiento para colocar el peso

equi lit:rador (pesar varilla de soldadura, etc), las lecturas f 'jna-

les fueron :

Amp) itud de vibración en el purito D. Dir¿.cción Horizonta'l -' 5m¡n/seg.

pi co.

Anpl itud de ViLrr^ac iúrr en el punLo C (ladr-, polea), d'i rección hori -
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zontal -i 25rm/ seg .

Filtradas a la frecuencia de rotación (3800 cpm).

Por 'lo tanto, finalmente procedÍ a equilibrar la po1ea.

Lecturas iniciales:

O=25

con e1 peso de prueba de 11

0+T=45
Por '1 o que: .rB = 13. 54 grs.

lecturas, prirncr intento:

0+T=10 Sz = 340 o

Procedí a efectuar un segundo intento, por lo que el peso balan -

ceador necesario, era de 21,5 gri. a un ángu1o de L2'en sentido

horariora partir de1 ú1timo peso de prueba.

Lectu ra s fi na I es:

Amplitud de vibración en el punto C, di rección horizontal -n 5.4n¡m/ seg

(lado rotor), d'i reccjón hori -Ampl ítud de vibración en el punto D

zontal * 4p rnm/ seg.

Lecturas fi ltradas a la frecuencia de rotac j ón de 1a po1 ea (3B00cpnr) ,

lectras que están en un rango de buena

de severi dad.

operaci ón en cuaiquier tabla

Molino Turbo # 2.- En el Turbo #

rregí equilibrando la polea y e1

it = 3?2"

grs.

Óz' 323o

a un ángu1o de 167' en sentido .horario

2, el severo desequilibrio lo co-

rotor del mismo, como un conjunto
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Fig. (a.9), "in situ", igual que el Turbo # 1.

-fiol¡no
*\

l,*,.D

funfo de torw de
oatoa porq ¿/

&,6nc*

Fig. 4.9.- Esquema del Rotor y Polea del l4olino # 2

A la fecha de efectuar e1 proceso de equilibrado, 'la lectura ini -
cial de vibración en e1 punto D, en la direcc.ión horizontal , fil-
trada a la frecuencia de rotación del molino (3600cpm) era:

Amplitud de Vibrac'ión Anguio de Fase

C = 80 mm/seg a plitud pico ór = 66'

Luego de colocar un peso de prueba ae 24,5 qrs en e1 rotor del mo*

f i n o, ob tu',,e :

Ampl jtrrd de Vibrac'íón Angulo de Fase

0 + T = 59 nur/sc¡ arrpl itud pico ó: = 85"

c
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Luego de construir un triángulo vectorial, y efectuar las opera -

ciones debidas, igual que con el Turbo # 1, la magnitud y posic'i ón

de1 peso ba I anceador fue:

bbar anceador= 68 grs '

En una posición de 36o en sentido horario a partir de1 peso de

prueba.

Lecturas finales:

Amplitud de vibración en e1 punto D, dirección horizontd + 2.0Omm/seg

Ampljtud de vibración en e1 punto C,(lado rotor)dirección horizon-

tal * 2.8 mm/ seg .

Lecturas fi ltradas a la frecuencia de rotación del moljno (3600cpm),

y están en un excelente rango de operación en cualquier carta de

severi dail.

NOTA: Es importante recalcar que lalpolea de este turbo la había

balanceado previamente, en la máquina balanceadora de'la ESPOL,

hasta un nivel de 1,7 mm/ seg de amplitud pico.

Finalmente, también equilibré 1a polea del motor de este turbo des-

de 4,0 mm/seg hasta 1,8 mm/seg (Fi9. 4.10), lectura tomada en el

punto B, en 'la dirección horjzontal , fi'l trada a 'la frecuencia de

rotación del motor (3600 cpm).

Luego de efectuar todas las correcciones pertinentes y sabedor que

1os equipos se encontraban en buenas condiciones de operación, pues-
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4o/on del

Turbo 42

/,¿ t¿s ,y

b

Fig. 4.10.- Esquema de'l l,lotor del Turbo # 2

l4ol 'ino Turbo # 1. -

Punto A

Horizontal

Vert i ca I

Axial

Horizontal

Verti cal

Axiai

,9 mm/ seg

,5 mm/ scg

,6 mm/ seg

4,2 mm/ seg

2,9 mm/ seg

1 ,8 nrrn/ seg

?

2

1

prco

pico

pico

prco

pico

pico

Purito B

to que sus lecturas de vibracíón así lo indicaban, frocedí a

tomar lecturas totales de vibración, sin filtro, en cada uno de

1os puntos de 1os equipos y en todas las di'recciones, Estas lec-

turas forman la I ínea base o el nive'l normal de vibración. Estas

lecturas son:
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Mol ino Turbo # 2.-

= 6,5 nm/seg pico

= 4,7 rm/seg pico

= 5,3 mm/seg pico

= 5,2 r¡rn/seg pico

= 3,7 mm/seg pi co

Punto C

Pun to D

Punto B

Punto C

Hori zon tal

Vertical

Horizonta i

Verti ca l

Axial

Pun to A

Las lecturas son inestablesrporque la frecuencia dominante (-3600cpm)

es cercana a la frecuencia de la corrientedel motor (¡OOOcpm), lo

cu a'l crea pulsaciones,

Hori zontal

Verti cal

Axia l

= 2.5 - 6 mm/seg pico

= 2'.2 - 6 mm/seg pico

= 0.95 nm/seg pico

Hori zo n tal

Verti cal

= 3.8 mm/seg pi co

= 3.2 mm/seg pi co

Punto D

4.3 SELECCION DE LOS PUNTOS DE CHEQUEO PERIODICO

Hori zonta'l

Verti ca l

Axial

= 2.7 mm/seg pico

= 2.2 mm/seg pico

= 1.5 mm/seg pi co

Un buen Program.r de ManLenimiento Preventjvo, establece la toma

Horizontal = 1.5 - 4.5 mm/seg pico (inestable)

Vertical = 1.2 - 3.9 mm/seg pico ('inestable)

Axial = 0,8 mm/seg pico

I
t
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periódica de lecturas de vibración para descubrir problemas mecá-

nicos en sus estados iniciales, antes de que 1a falla se produzca.

Los puntos de chequeo periódicorescogidos en un equipo, deben ser

aquel 1os que ncs muestren un aumento en su nivel total de vibra -

ci ón, cuando se desarrol 1e a1gún probl ema.

tluchas máquinas, tienen su propios tipos de problemas. Por eiem-

p1o, ventiladores o impeleres de bombas sujetos a desgaste por su

fluido de trabajorpresentan predomi nan ternen te problemas de dese -

quilibrio. En cambio, una bomba es más probable que desarrolle

problemas de desal ineamientor debido a variaciones en temperatura,

carga y otros factores durante su operación normal (47). Así, los

puntos que seleccionemos para tomar lecturas periódicas de vibra -

ción deben ser tomadas, tomando en cuenta el tipo o tipos de pro -

blemas más probables que des arrolle el equipo.

En nuestro caso, luego de haber equil ibrado tanto los motores co-

mo los molinos, el problema más probable que se presente es el de

desequilibrio del rotor del molino, al desgastarse sus muelas. Por

tanto, lo que procede es tomar Iecturas periódicas de vibraci6n en

1os puntos C y D en todas las direcciones, y en e1 punto B só1 o

en la dirección horizontal .

Es conven'iente el marcar el punto donde se tomaron las lecturas co-

rrespond'ientes al nivel normal de vibracjón, Fig. (4.11), para así

asegurai"nos que '1as subsiguientes lccturas scn tonradas en el mismo
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punto y también para facilitar la toma de lecturas periódicas al

personal enca rga d o.

lado to6r Laa" ¡n(ea

Rtnt" O RnLc

Fi9.4.11.- Al marcar los puntos de chequeo periódico,
obtendremos lecturas consistentes.

Como ya lo he mencionado, el propósito de 1os chequeos periódicos

de vibración es ei de detectar problemas mecánicos en sus estados

iniciales.

El intervalo entre chequeos periódicos debe ser suficientemente

corto para asegurarnos de que el aumento en Ia severidad de la vi-

bración. produc ida por el problema, no sea pasado por alto. En

canrbio, será ineconómico el tomar 'lecturas periódicas de vibra -

ción muy frecuentemente.

lláquinas de alta velocidad corno compresores centrífugos y tur-binas

4 . 4 §_Elllll_Q!__qq-_lryIB!4!q PA RA Los c H E qu E 0 s p E R r 0 p r c0_9
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de v i bra-

impontan-

a gas y a vapor requieren normalmente de chequeos diarios

ción, dependiendo dd tamaño, caballaje, velocidad y de 1a

cia que tenga la unidad en 1a operación de 1a planta.

Compresores reciprocantes, compresores

ventiladores, motores diesel y unidades

ma lmenté chequeos semanal es.

de flujo axial , bombas,

simi lares, requ i eren nor

pa raSin embargo de lo dicho, el mejor indicador que podemos usar

fijar e1 intervalo de jos chequeos periódicos es el historial

de mantenimiento que haya bnido e1 equipo. S'i las fallas han

do fnecuentes, los chequeos periódicos deben también ser1o, y

por e1 est il o.

sl-

asÍ

En el caso de

de vibración

frecuentes.

'Ios mol incs, resol r,í

senuna.l e s , puesto que

hacer'l es chequeos peri ódi cos

tenían un historial de fallas

4.5 ESTABLECII"]IENIO DE LOS LII,IITES ACEPTABLES DI VIBRACION

Como lo conentábamos en la sección (2.1.4) no existen tolerancias

absolutas que rijan por igual a todo tipo de equipos. De ahí que

siempre tendrá preferencia, 1a tolerancia de vibración que e1 fa-

bricante dei equipo indique. Sin embargo, hay muchas variables

que pueden afectar el nivel de vibración de una maquinaria insta

1ada, por lo que es imposible e1 ap1 icar real istamente el m.i smo

nivei de vibración usado por eI febricante y so1 o la experiencia

podr<i deci rnos cuál deberá ser el Iín¡ite de vibración aceptable,



Ahora, no es apropiado que llevemos a cabo un programa de manteni-

miento preventivorcon lecturas periódicas de vibraciónrsin alguna

guía general que establezca las tolerancjas de v'ibración.

Como lo comentábamos en la sección (2.1.4). la carta de sever"idad

más apropiadarpara decidir qué acciones de m¿ntenimiento llevar a

cabo para las distintas severidades que se presenten, es la carta

de severi dad de Blake.

Una regla razonable para prevenir fallas

sigan este tipo de mantenimiento, es el

alerta" cuando ei nivel de vibración de

c orno "punto de parada 'inmediata" cuando

de 2 i veces el nivel noñ¡al, asum'iendo

normal de vibración es aceptable.

may0res

de fi jar

un equ i po

el nivel

en equrpos que

como "punto de

SC dupl ique y

vibración sea

que e1 nivel

de

por su pues to

En el caso que estamos tratando, los moljnos no tienen especifica-

ciones del fabricante respccto a su nivel normal de vibración,

por 'l o que asumiremos como tal las lecturas tomadas luego de las

correcciones efectuadas, y usaremos como carta de severidad, la

carta de Blake y las reglas antes mencionadas.

4.6 RECOLECC]Oi( DE DATOS

La planta de semjelaborados de cacao donde trabajé, tuvo una para-

da de aproximadamente 1á meses (julio y agosto de 1981), por" falta

de materia prima. La planta entró nuevamente en funcionamiento,

de una manera parcial el 11 de agosto de 1981. La primera tonra de
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lecturas periódicas la efectúe el martes 18 de agosto de 1981. Los

resultados 1os presento a continuación:

Mol ino Turbo # 1 (Fig. a.6)

Hor i zon ta I

Vert i ca I

Hori zontal

Vert i ca I

Axial

19 mm/ seg

2i rnm/ seg

pico

pico
Punto C

Punto D

Punto C

Punto D

Horizontal = 9,8 mm/seg pico

Vertical = B mm/seg pico

Axial = 12 mrn/seg pico

Punto B Hori zontal B mm/seg pico

llol ino Turbo # 2.- (Fig. a.9)

t

14 mm/ seg

4,5 mm/ seg

12 nm/ seg

pr co

pico

pi co

Punto B Horizontal 7 mm/ seg picot
Como podemos observar, las lecturas de vibración de este primer

chequeo periódico efectuado al término de una semana de operación

de 1a planta, mostraron un signjficativo aumento, en las lecturas

horizontales de los puntos C y D de1 orden del Lrip)e y del dob1e,

respectivamenterde 1a lectura correspondiente al nivel normal de

llorizontal = 25 mm/seg pico

Vertical = 15 mm/seg pÍco

t



vibración en el molino Turbo # 1y del orden de 6 y 5 veces

tivamente en el Turbo # 2. También es muy significativo el

de vibración axial, sobre todo en el Tur"bo # 2.

308

respec-

aumento

Puesto que éstos eran Ios primeros valores que tomaba, con los mo-

linos trabajando a plena carga (1os datos obtenidos luego de1 pro-

ceso de equilibrado fueron tomados con el equipo trabajando en va-

cío), resolví aceptarlos provisionalmente, hasta un nuevo chequeo

periódico, para cubrir 'la eventualidad de que se mantuvjeran cons-

tantes indefinidamente, con lo que psarían a ser los nuevos nive-

les normales de vibraci6n.

E1 segundo chequeo periódico, lo efectué el martes 25 de agosto

de 1981. Los resultados los presento a continuación:

Mol i no Turbo # 1

Punto C

Hori zonta I

Verti ca I

Hori zontal

Verti cal

Axiai

26 mm/seg pi co

26 ,5 mm/ seg pico

13 rm/ seg pi co

10,5 mm/seg pico

12,5 mm/seg pico

Punto D

Punto B f Hori zontal 9mm/ seg pi co

Mol ino Turbo # 2.-

[- Horizontal
Pun to C I

l_ Vertical

54 mm/ seg

26 mnr/ seg

pico

pi co
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Punto D

Hori zontal

Vertical

Axial

= 28 mm/seg pi co

= 5 mm/seg pi co

= 12,5 mm/seg pi co

Pun to B Hori zon ta I 5 mm/seg pi coi
Como podemos observar, ias lecturas de vibración han aumentado

drásticamente, en algunos casos hasta 15 veces la ampl jtud de su

nivel normal de vibración, siendo el aumento mucho más severo en

el molino Turbo # 2.

Ante estos resultados, efectué una análisis de vjbraciones a los

puntos C y 0 de ambos equiposi los resultados fueron: (FiS. 4.12

y 4.13). No efectúo análisis en los rnotores, puesto que 1as 1ec-

turas me indican que están bien.

De los resultados de los análisis puedo conclui r que la severa vj-

bración desarrol lada, es producto de1 desequi librio de los rotores

de los molinos. El aumento en la severidad para las lecturas

axiales es expl icablerpuesto que )os rotores de Ios molinos se en-

cuentran en voladizo (Figs. 4.6 y 4.9) por 1o que a1 desequil ibrar-

se producen también un aumento de la lectura axial de vibración

filtrada a la frecuencia de rotación (Ver Sección 3.1), Este au-

mento de lectura axial no es producto de la torceduradel eje de]

mo1 inorpuesto que 1os hice revisar en un taller mecánico, antes de

vo lver a equii ibrar los mol inos.

Dados los resultados del anál isis procedí a equil ibrar nuevamente
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REGISTRO DE VTBRACIONES

Máqulñ¡ 'ruaGo *tr
Loc¡¡tz¿ción -9.a,a\ (^(^o

Mod.¡o dc i!.tBE€oro
Núñ.rc dc k¡i¿

c

Fig. 4.12.- Análisis de Vibraciones de Molino # 1, Puntos C y D
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los rotores de los molinos Turbo # 1y # 2 con los siguientes resul-

tados:

Molino Turbo # 2.- Lectura inicial;

Punto D f Horizontal = 24 mm/seg amplitud pico

Lectura Finai

Punto D"[ Horizontal = 7 mm/seg ampl itud pico

Punto C I Horizontal = 8,5 mm/seg ampl itud pico

Lecturas f.i 'l tradas a la frecuencia de rotación del rotor (3800cpm)

Mol i no

Lectura

Punto D

Lec tu ra

Punto D

Punto C

Turbo # 2.-

'inicial:

f Horizontal

Fi nal :

f Horizontal

f Horizontal

mm/ s eg

mm/ seg

ampl i tud

amplitud

52 mm/seg ampl itud pico

-na

= 6.8

p'l co

pico

Lecturas filtracias a la frecuencia de rotacjón del rotor (3300cpm)

Luego de una semóna dq efectuados los últimos procesos de equili-

brio, en septiembre de 1981, efectué un nuevo chequeo periódico

de vibración, cuyos resultados son:

llol ino Turbo # 1

Hori zontal

Vertica'l

26 mm/seg p ico

28,3 mm/seg pico
Punto C



Punto D

Mol ino Turbo # 2

Hori zon ta I

Vertical

Axial

Hori zontal

Verti cal

17,2 mm/seg pico

15 nm/seg pico

12 Írn/seg pi co

29,2 mm/seg pi co

21 mm/seg pi co
Punto C

Ahora,ipor qué e1

braci 6n más altas

una

312

s e-

I os

t
eunto o 

¡

Horizontal = 18,7 mm/seg pico

Vertical = 8,2 mm/seg pico

Axial = 12 nrm/seg pico

Pun to Hori z onta l 8 mm/seg pi co

Nuevamente podemos aprec i ar

vera v i braci 6n producto del

mol inos.

que §e desarrolla rápidamente

desequi 1i brio de los rotores

BI

de

Ante estos resultados, procedÍ a investigar las características

de diseño de los mol inosrque puedan expl icar el por qué se desa-

rrolla tan rápidamente el desequilibrio, y averigué que 1os moli-

nos antes mencionados no eran diseñados para moler cacac'sino un

producto más suave como es el arroz o la soya.

mol i no Tu rbo #

l'10'l i no

2 desa rrol I a severidades

# l,
de vi-

t i empoque e1 Turbo Dara un mr smo

Punto B fHorizontal = 8,5 mm/seg pico

t



de funcionamiento?. Sencillamente porque en el molino Turbo # 2

hay errores de diseño, corno lo demuestro a continuación:

1.- Lad bandas en el mol ino Turbo # 2 (Fi9.4.14) tienen una velo-

cidad Iineal muy superior a lo recomendado.

Vl ínea I
¡dn :r(23cm)(354ORPM)
i00 100

metros/mi nVlineal 3113,94

28c'ñ

2 6c¡¡ Rfeo 7",éo

Po(ea lno 6r

F'i9.4.14.- Esquema de la Transmisión del Turbo # 2

Io cua l

(31) es

es muy superr or

de 1500 metros

a la máxima velocidad recomendada por.,

por mi nu to,

313

ó

T

I

I
I

o
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2.- Del esquema de la Fig. (4.14) también podemos observar que las

tensjones que orÍginan las bandas sobre el cojinete del l4ol ino

# 21son mucho mayores que Ias tensiones que originan las ban-

das en el Molino # 1(Fig. 4.15); puesto que en e1 primer ca-

so ambas tensiones se süman Íntegramente, mientras que en ei

segundo se anulan las componentes verticales, siendo la carga

dinámica sobre el cojinete mucho mayor en e1 primer caso, y

por ello menor su vida útil.

lÉ a»1

Pole¿ de( mobr

Fig.4.i5.- tsquema de la Transmisión en el llol ino # 1

T

I
at
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CAPITUL 5N.e0

ANALISIS DE LOS RESULTADOS OBTENIDOS CON LA IMPLANTACION

DEL SISTEI.IA DE I4Ai'ITENII,lIENTO PROPUESTO EN LA INDUSfRIA

Vamos a comentar sobre las ventajas que ha representado el uso del Aná-

lisis de Vibraciones y la toma de lecturas periódicas de vibración en

el mantenimiento de maquinaria rotatoria (casos de estudio) y en el

plan de Mantenimiento Preventivo propuesto.

5.1 VENTAJAS TECNICAS

- La tcrna de lecturas de vibración y su análisis representa un pa-

so adelante en la tecnificación de los sistemas de mantenimiento

en la indüstria. Así, por ejemplo en el caso de INECEL, sus téc-

nicos comentaban: "EstL equjpo está func'ionando defectuosamente",

ise puede sentirl, quedó demostrado que con el uso de unos pocos

equipos, técnicas y proced im'ientos , se pudo identificar claramen-

te e1 problema y darle una solución defiritiva.

- La toma y evaluación de las lecturas de vibraciónrcomo un crite-

rio para determinar 1a aceptación o no de un equipo por parte

de1 comprado¡ también se manifiesta en toda su extens ión en el

mismo caso de estudio. Como vemos a continuación:

Inrnediatamente después de1 nrontaje de la bc¡nba de agua de al imen-
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tación 28 en Salitral ,los técnicos japoneses, como parte de la

rutina de montaje, le tomaron lecturas de vibración al equipo,

las cuales constan en los registros de montaje de la planta, en

poder de INECEL.

Ahora, si los técnicos nacionales hubieran tenido nociones de se-

veridad de vibraciones, no hubieran procedido a aceptar e1 equipo.

Además, sj en ese momento, Ios nacionales hubiesen exigido e1 que

se analice por parte del vendedor (Mitsubisihi) e1 origen o cau-

sa de la excesiva vibración, por medio de un Análisis de Vibra -

ciones, los técnicos japoneses no hubieran optado por la solución

que le dieron a1 problema (rigidizar 'l os soportes) que ies era

más conveniente económi camente.

El análisis de vibraciones demostró ser el ún'ico método confia-

ble en determinar la condición mecánica de operación de equipos,

que van luego a funcionarindefin jdamente (caso INECEL y CEMENTO) .

- También demostró ser un método eficaz en evaluar la condición de

un equipo luego de haber sido reparado o reconstruido y como es

un caso común en piezas rotatorias reconstruidas, someterlas a

un proceso de equilibrado. (Caso Ventilador # 4 de Cemento).

- El análisis de vibraciones también probó ser muy útil en determi-

nar causas de vibraciones que no son produiidas por desperfectos

mecánicos (Caso Ventilador # 3 de Cemento).

El Análisis de Vjbracjones es una herra¡¡ienta poderosa en 'la
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búsqueda de los problemas mecánicos que originan vibraciones en

maquinaria (Caso l4otobomba # 5 de EMAP-G).

La toma de lecturas peri6dicas de vibraci6n como parte de.un pro-

grama de mantenimiento preventivo, demostró ser Ia mejor manera

de juzgar e1 grado de deterioro que iban adquiriendo las distin -

tas partes de un equipo, con lo cual podemos planificar las co-

rrecciones debidas. Así, en ei plan de mantenirniento propuesto

para 1a industria de semielaborados de cacao, luego de realizar

el análisis inicial de vibraciones, determinar y corregir la

causa de la excesiva vibración, la toma periódica de lecturas

de vÍbración nos indicaba cuando el desequil ibrio era otra vez

intolerable. Podíamos por tanto, planificar las acciones a

seguir (equilibrar el rotor del molino) y conseguir con tiempo

los repuestos necesarios (rodamientos).

- AI hacer un análisis de vibraciones a equipos nuevos, recién

'instalados, y este análisis revela la existencia de posibles

problemas mecánicos en el mismo, podemos tomar una decisión co-

rrecta a tiempo y evitar el gasto que representa la reparación

posterior del equipo, como lo podemos ver en el caso INECEL,

donde por no ófectuar un análisis de vibraciones antes de la
aceptación del equipo, tuv'ieron que correr aon lo, gastos de su

reparación, y el riesgo que siempre representó el que por 1a ex-

cesiva vibración, se desarrol lase un problema nlayor que pudiese

5. 2 !llla!§_Eqq!@rc4s_
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haber dañado el motor (costo de1 motor : 2'500.000 sucres).

El hacer un análisis de vibraciones a equipos rotatorios que

han sido reconstruidos o no, como es el caso de los motores de

bomba de INECEL y los motores ventiladores de La Cementor y gue

van a tener un funcionamiento posterior ininterrumpido, nos da.

ia confianza de que el equipo no fallará y evitará por tanto

costosas acciones de mantenimiento de urgenciary bajo presión,

si. los equipos fallan, con Ias consiguientes pérdidas de produc-

ción y de dinero.

El Análisis de Vibraciones y 1a posterior toma de lecturas pe-

riódicas de vibración, usado en plantas como la de Energía E1éc-

trica en Sal itral o de Agua Potable como Et"lAP-G, se justifica

enormemente, puesto que a más_de los beneficios económicos que

este tipo de mantenimiento conlleva, por ser estas industrias

estratégicas, se torna siempre peligroso el que un equipo como

Ios ana'l izados fa'l Ie. Así, por ejemplo, en el caso INECEL, aun-

que existen dos equipos iguales, uno de los cuales está "stand-

by", no se puede operar confiadamente toda una planta de vapor

de 73 Mega!,atts, confiando que e1 equipo restante no falle tam-

bi én.

En el caso de EMPA-G, como existe déficit en la ca: pac'idad de

bombeo de 1a pianta, eI que un equipo fal1e, representa que 1os

niveles de 1as piscinas baje, 1o que les es muy difícil de re-

cuperar. Es por ésto, que en el caso de estudio, aunque 1a mo-



tobomba # 5 estaba vjbrando a un nivel intolerable (más de 2| ve-

ces su nivel normal de vibración), no se 1a podía parar, puesto

que traía Ias consecuencjas antes anotadas, por 1o que se tuvo

que esperar que se ter"mine la instalación de otro grupo nuevo,

para poder efectuar 1as pruebas descritas en 1a sección (3.3).

La toma periódica de lecturas de vibración, en cualquiera de 1os

equipos antes mencionados, al ser un indicativo de la condición

real de determinado equipo, será siempre un parámetro que nos

indica que la inversión económica hecha en la máquina, está se-

9Ura.

En el caso del p]an de mantenimiento propuesto a la industria

de semielaborados de cacao, no se pudo apreciar claramente las

ventajas económicas que este tipo de mantenimiehto conlleva por

las siguientes razones:

a) La industria del cacao era una industria muy rica, por tanto

se podían efectuar acciones caras de mantenimjento (reempla-

zar rodamientos cada 2 semanas) sin ningún pr"oblema.

b) A pesar de que 1as acciones de mantenimiento, traÍan también

como consecuencia pérdida de producción (puesto que Ios moli-

nos son 1a maquinaria crítica), como era una industria que no

se preocupaba de los costos de manten'imiento, ni de ninguna

otra planificación, no se podría apneciar claramente los be-

nefic'ios económicos que trae este sistema de mantención, has-
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ta no rediseñar los molinos y reducirle su frecuencia de falla

de 2 semanas a por Io menos 6 meses.



CAPITULO N9 q

CONCLUSIONES Y RECOI.IENDACIONES

Voy a dividir las conclusiones en dos partes: a) Conclusiones en cuan-

to al método planteado, jnstrumentación utilizada, transductores y b)

respecto a los resultados que obtuve de 1a ap1 icación del método de

análisis de vibraciones en los casos de €studio y en e1 plan de mante-

nimiento preventivo.

a) Existen en nuestro medjo, cuatro actitudes hacia ei tipo de manten-

ción a aplicarse. Mantenimiento Correctivo, Periódico, Progresivo

y Técnico.

1a que demuestra

imprevi stas de nra-

mantenimiento téc-

en func ión

fase. Ca-

De entre las cuatro filosofías de mantenimiento,

ser más eficiente, en téñninos de menos paradas

quinaria y mayor producción, esrindudablementerel

nico.

Está demostrado a través de los casos de estudio que 1a toma de lec.

turas del nivel de vibración en una máquina y su evaluación, es un

parámetro muy confÍable en determinar la condición mecánica de una

máquina y si ella se encuentra libre de problemas mecánicos.

Una v i braci ón cualquiera

de tres ca ra c te r í s t i ca s .

puede ser definida completarnente

Su ampl jtud, su frecuencia y su
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da uno de estos parámetros nos dice algo acerca de la vibración.

Las Cartas de Severidad de las vibraciones han 
. 
evol uc i ona do mucho

desde la publicación de 1a primera carta por Mr.T.C.Rathbone. Se

desarrollaron muchas cartas como la de Yates o 1a propuesta por 1a

iRDl pero todas ellas tienen un criterio muy subjetivo al tratar

la severidad de.maquinaria con criterios como "bueno" o "justo",

etc. La Carta de Severidad de Blake fue una 'innovación en ei campo

de las vibr"aciones aplicadas a la ingeniería, al ser ésta una carta

de severidad para actividades de mantenimiento.

En general , ios niveies de vibraciónode todas manerasrson muy va -

riados, y dependen de1 tipo de máquina. Por lo tanto, siempre ha-

brá una dosis de experiencia de 1a persona que efectúa e1 aná1 isiso

a1 fijar el Iímite cie v i brac i ón. aceptabl e para una máquina en parti-

cular.

Existen tres tipos básicos de transductores: El transductor de des-

plazamiento, el transductor de vel ocidad y el ace1 erómetro. Sus

diferencias, a más de tamaño, peso, etc. (Ver sección 2.2.I) radica

pnincipalmente en su respuesta a la frecuencia.

En nuestros casos de estudio, utjljzamos sensores sísmicos de ve -

locidad y acelerómetros. Los sensores de velocidad demostraron te-

ner una pobr"e respuesta a alta frecuencia, puesto que al hacer el

anális'i s de vibraciones a los mo1 inos, en la planta de semielaborados

de cacao (Cap. tte 4), nose encontraba ninguna componente debÍda a



falla en los rodamientos, a

cía que estaban severamente

J ¿.}

pesar que por otros nÉtodos, ya se cono-

afectados.

Los acelerómetros en cambio mostraron (Caso EMAPg) una buena res-

puesta a vibrac iones de alta frecuencia, al descubrir defectos in-

cipientes en rodamientos, mucho antes que sean descubiertos por mé-

todos convenc i onai es.

Hay muchos y muy variados equipos para monitorizar y analizar seña-

les de vibración provenientes de máquinas (Secciones 2.2.2 y Z.?.3).

Ahona, en la selección por parte de una industria del tipo de equi-

po más adecuado para su uso particular, se debe tener en cuenta

principalmente el tipo o 1os tipos de defectos más probables; la

disposición de1 equÍpo, cuantas partes rotatorias lo componen, etc.

Así, por ejemplo, en los casos de estudio anal izados, por ser equi-

pos conformados por un motor acoplado directamente a una bomba o

a un ventilador, existe una sola frecuencia fundamental de rotaci6n

del equipo, y un analizador de vibraciones del tipo de octavo de

banda es el más adecuado, puesto que con unas pocas lecturas de vi-

bración podremos monitorizar contínuamente su condición de operación.

Además, e1 tiempo utilizado para efectuar un análisis de vibraciones,

con un anal izador de octavo de banda es al menos tres veces menor

y menos susceptible de cometer errores en la toma de datos, como

1o pude apreciar comparando Ios anál isis efectuados en INECEL y

El,lAP-G, hechos con un anal izador de banda contínua y de octavo de

banda, respcctivamente.
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b) Con respecto a los resultados obtenidos con 1a implantación de este

método de mantenimiento en la industria, conciuyo que este tipo de

mantenimiento s6lo es efectivo en industrias qüe tengan equipos

grandes, donde además de ser el equipo crítico en la producción de

la planta, sea un equipo caro y se haga necesanio proteger 'la in -

versi ón .

Este tipo de mantenimiento, también es de extrema utilidad en in-

dustrias llamadas "estratégicas", como el caso de INECEL y EMAP-G,

donde una fdla no prevista en una maquinaria crítica, independien-

tmenete de su tamaño y costo, puede ocasionar graves inconvenien-

tesrpuesto que son empresas de servicio público.

!
Un método de Mantención Técnico como el Anáiisis de Vibraciones,

sólo debe ser implantado en una industria bien organizada, donde

el costo de mantención sea un rubro controlado;. por el 10, la elec-

ción de la industria de semielaborados de cacao para demostrar 'las

ventajas económicas de 1a ap1 icac1ón de este método, no fue una

idea acertada; puesto que en elia, no había una mantención orga -

nizada, era en ese tiempo una 'industria muy rica, y por el1o no

se preocupaban de corregir e1 orÍgen del mal (nuevo diseño) sino

que preferían Ias acciones correctjvas, por caras que éstas fueran.

Finalmente, también creo sinccro mencionar, que el análisis de vi-

braciones no siempre es un método que va a puntualizar exactamente

'la naturaleza del desperfecto en un equ'ipo. Muchas veces, debere-

mos primero de familiarizarnos con 1a maquinaria analizada, cómo
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está construida, qué elementos rodantes 1a componen, qué tipo Ce fa-
'I las es más probable, investigar sobre las impedancias de los coji-

netes, etc, antes de efectuar un análisis de las lecturas obtenidas.

Recomendac i ones. - Bajo todo punto de vista, el Análisis de Vjbracio-

nes y la toma de lecturas periódicas de vibración es un procedimien-

to reiomendable para el mantenimiento de maquinaria rotatoria en

nuestro país. Es un método de mantenimiento muy superior a )os

actua-lmente usados, y 1os técnicos nacionales tienen la capacidad

académica necesaria para llevarlo a cabo con buen éxito,

Con respecto a1 tipo de instrumentaci6n que utilicé, por ser ésta

propiedad de Ia ESPOL, recomiendo la compra de un equipo anal jzador

de vibraciones que trabaje con acelerómetros piezoeléctricos, un

anal izador portáti1 del tip0 de octavo de banda, y de instru¡ienta-

ción para efectuar estudios de impedancia mecánjca, equipcs con

los cuales se podría avanzar en la investigación de las vibraciones

ap1 icadas a problemas mecánicos en ingeniería y mejorar los traba -

jos que efectúa la ESP0L en las industrias P¿ este canrpo.
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LISTA BASICA DE EQUlPOS Y PRECIOS DE INSTRUI"IENTACION

DE LECTURA Y ANALISIS DE VIBRACIONES PARA LA INDUSTR]A

(6)(20)

Precios Vál i dos en 1979

- l''ledidor de Nivel Total

- Anal izador de Espectro

- Ana1 izador de Espectro

- Ana lizador de Espectro

de Vibración. $ 750

S 1,5oo

§ 5. 000

$10.000

con F il tro de

con F'il tro de

de Tiempo Real

las rel ac i ones

0ctavo

Banda

de Banda......

Estrecha.......

Con estos precios y

mos estimar ei costo

con dadas en Ia Tabla Ne 2.6, pode-

de cua 1qu i er equi po.

APEII D.ICE.S

APENDICE



APENDICE B

TABLA QUE RELACIcl

PICO DE VELOCIDAD Y PICO DE ACELERACION, EN FUNCION DT FRECUENCiA
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APENDICE I
TABLA TIPICA DE ESPEC]FICACIONES DE ACELEROMEÍROS B.& K. (s2)

Acclerómetrc,s
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APEND]CE D

TECNICAS DE BALANCEAMIENTO ESTATICO Y DI¡IAMICO

PARA ROTORES EN UN PLANO, DOS PLANOS Y EN VOLADIZO

El desbalance o desequilibrio es la más común entre 1as causas que

origínan vibración en maquinaria rotatoria.

La cantidad de desbalance presente en una pieza rotatoria es ncrmal -

mente expresada como el producto de la masa del desbalance (onzas,

gramos, etc.) y su distancia al centro de rotación (pu1g, centímetros,

etc,). Así, las unidades que expresan desbalance son generalmente on-

zas-pulgada, gramos-pu1 gadas, gramos-centímetros, etc.

Una razón importante para balancear es de que las fuerzas producidas

por el desequil ibrio son perjudiciales a la vida de 1a.máquina, su ro-

tor, los cojinetes y 1a estructura de soporte. La magnitud de la
fuerza creada por el desbalance depende de la frecuencia de rotación

y de 1a cantidad de desbalance.

Si conocemos la masa de desbalance, su radio y 1os RPM de 1a máquina,

la fuerza generada puede ser encontrada por: (F = mlrz r)

l. 77* (l;H.Fonzas-pu l sadasF

En esta ecuación, e1 desbalance es expresado en onzas-oul gadas y 1a
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fuerza en pounds. La constante de 1,77 es necesaria para hacer e1

si stema d imensional mente consistente.

Como podemos ver, la fuerza centrífuga debida a1 desbalance se incre-

menta con el cuadrado de los RPM de la máquina, Por ejemplo, 1a fuer-

za creada por un desequilibrio de 3 onzas a un radio de 30 pulg en un

rotor con 3600 RPM es sobre los 2000 pounds. Doblando la frecuencia

de rotación a 7200 RP¡4, la fuerza de desbalance se incrementa por so-

bre Ios 8000 pounds. Así, podemos deducir", que para máquinas de muy

alta frecuencia de rotación, un desequilibrio de poca masa, produce

una tremenda fuerza sobre Ios cojinetes.

Principios Básjcos de Balanceamiento.- El balanceamiento es el proce-

so en el cual encontramos 1a magnitud y la posición del punto pesado,

para luego añad.ir una cantidad igual de masa en el lado opuesto del

rotor (180') o remover la masa del mismo punto pesado.

Conocemos que mientras mayor sea la masa desequilibradora, mayor es

la fuerza generada y por tanto, mayor la amplitud de vibración. Por

e1 lo, nosotros podemos usar la ampli tud de vibración como una medida

de la cantidad de desequilibrio presente. También podemos usar una

marca de referencia en 1a parte rotatoria, para ser vista con la tqz

estroboscópjca, 1a que nos ayudará a encontrar 1a posición de la masa

desequi I ibradora.

Así, si una

ba 1 anceado ,

masa desequilibradora es añadida a un notor perfectamente

el rotor vibrará a una frecuencia igua'l a su frecuencia



de rotación. El rotor vibrará con una cierta amplitud, y 1a marca de

referencia en la parte aparecerá quieta en aiguna posición definida

bajo 1a 1uz estroboscópica. Por ejemplo, si una masa desequilibrado-

ra de 2 grs es añadida a un rotor, y ésta produce una lectura de vi -
bración de 5 mils con una marca de referencia que aparece fija a 270";

al doblar la cantidad de desbalance, sin cambiar su posición, la am-

plitud de vibración resuitante es de 10 mils y 1a marca de referencia

vuelve a aparecer quieta a 270", bajo la luz estroboscópica.

Ahora, si los 4granos de1 peso desbalanceador son movidos 60'en sen -

tido horario de su posíción original, la marca de referencia se move-

rá a 210o 6 60o en sentido contrario a las manecillas del re1 oj donde

apareció originalmente. Si el peso 1o movemos 45o en sentido antiho-

rario, la marca de referencia aparecerá a 315" ó 45" en sentido hora-

rio de la posición original (270"),

De lo expuesto anteriormente, podemos resumir dos principios básicos

del ba lanceamiento, que son:

JJ1

A continuación veremos como usar estcs principios para equil ibrar

notor cualquiera.

un

1.- La cantidad de vibración es proporcional a la cantidad de desbalance

2.- La marca de referencia cambia en una dirección opuesta al cambio

del punto pesado; y el ángu1o que cambia esta rnarca es igual al

ángu1o que cambia el punto pesado.



Balanceamiento en un Plano.- En el punto

blema de balanceamiento, no tenemos idea

') ,r a

de partida de cualquier pro -

de cuán grande es la cantjdad

Este es el Desbaiance Orjsi¡gl,de desbalance y de dónde está ubjcado.

y 1as iecturas de amplitud y fase que

I I amadas las Lecturas 0riginales.

representan ese desbalance son

El siguiente paso es el de cambiar el desbalance original , al añadirle

un peso de prueba a la parte rotatoria. El desbalance resultante se-

rá representado por una nueva amplitud de vibración y fase. El cambio

causado por el peso de prueba nos sirve para encontrar el tamaño y po-

sición del desbalance original.

Ei ángu1o y 1a dirección que tiene que moverse el peso de prueba y

cuanto debe ser incrementado o decrementado el peso de éste, para que

sea igual en magnitud y en direcci6n opuesta al punto pesado es deter-

minado haciendo un diagrama vectorial .

Podemos representar un vector cuya magnitud sea la cantidad de desba-

Iance presente y cuya dirección sea 1a posición del desbalance. Por

ejemplo, si 1a ampl itud de vibracjón es 5,0 mils y 1a fase o la posi-

ción de la marca de referencia es 120", el desbalance puede ser repre-

sentado por un vector cuya magnitud es 5,0 y cuya di rección sea de 120o.

(ris. D.1).

Cuando es añadido el pesd de prueba al rotor, éste se suma vectoríal-

mente al desbalance original. El desbalance resultante será a una

nueva posición, entre el peso de prueba y e1 desbalance orjginal. po-
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demos ver este desbalance resultante como una nueva ampli tud de vibra-

ción y una nueva fase.

En nuestro ejemplo, después de añadir el peso de prueba, e'l desbalan-

ce debido a ambos; el desbalancó original más el peso de prueba está

representado por un vector de I mils de amplitud y una fase de 30o

(Fis. D.1).

Al desbalance orÍgina1 lo llamamos "0"

A1 desbalance original más e1 peso de prueba los I lamamos rro + Tr¡

o

f

o

9o

o

| &)'

Fiq. D.1.- Soiución Vectorial al problema de desbalance en un
Pl ano,

Estos dos vectoresrmás el conocimiento de la magnitud del peso de prue-

bares todo Io que necesitamcs pdra determinar 1a magnitud y dirección
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del peso c or rec tor.

Para resolver e1 problema de ,:)alanceamiento, e1 paso siguiente es

el de dibujar el vector que conecta el final del vector 0 al final

del vector 0 + T (Fig. 0.1). Este vector lo Ilamamos T y representa

Ia diferencia entne el vector 0 y el vector.0 + T [(0 + T)-(0) = T].

AsÍ el vector T representa el efecto de1 peso de prueba. Determinan-

do 1a magnitud del vector T, podemos determinar el efecto de1 peso de

prueba en términos de amplitud de vibración. Por ejemplo en el caso

que estamos tratando, tenemos:

f = /(5), + (B)' 2(5)(8)cos90'

Esto nos indica que al añador el peso de prueba al rotor, produjo un

efecto igual a 9,4 mils de vjbracjón.

Ahora, podemos determinar cuánta cantidad de peso es requerida para

que este peso de prueba sea equivalente al desbalance original. La

ecuación para corregir e1 peso es:

Peso Balanceador = Peso Prueba * I

Para nuestro ejemplo, si la rnagnitud de1 peso de prueba fue de 10 grs,

l uego:

Peso Balanceador = 10 gramos* #L]#,', = 5,3 gramos

Para equi)ibrar e1 rotor, nuestro objetivo es el de hacer que el vec -

T = 9.4 mils
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torT sea de igual magnjtud y directamente opuesto a'l vector 0. Luego,

el efecto del peso balanceador servjrá para cancelar el desbalance.

orig.inal y só1o nos queda determinar 'la posición correcta del mismo.

La d.irección en la cuai actúa el peso de prueba con respecto al desba-

lance original , es representado por la dirección del vector T con res-

pecto al vector 0, que es el ángu1o e(Fig.D.1). Luego, e1 vector T

debe ser movido un ángu1o I para que se contraponga al vector 0.

Ahora. para que el vector T se mueva este ángulo, es necesario que

el peso de prueba se mueva e'l mismo ángulo 0.

En el di agrama

rá necesari o el

vectorial del ejemplo, e1 ángu1o 3 es 58o

de prueba corregido 58".

Luego, se-

mover e1 .peso

Para determinar en qué dirección debe moverse el peso, horaria o anti-

horaria, debemos recordar lo aseverado anteriormente, de que la marca

de referencia cambia en direcci6n opuesta al cambio dei punto pesado.

Luego, 1a siguiente regla, puede ser usada: Debemos siempre cambiar

el peso de prueba en la dirección opuesta al cambio observado de la
marca de referencia de "0" a

Esta regla se ap1 ica sin consideración de la dirección de rotación del

rotor.

En resumen, la lécnica vectorial de balanceamiento en un piano

mo sigue:

es co-

1 opere el rotor a su velocidad de balanceamiento, sintorrice ei fil-
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2

tro de su analizador a

tanto en ampl i tud como

Pare el rotor y añada

1*RPM y registre el desbalance original'

en fa se.

un peso de prueba de magnitud conocida.

3 Vue lva a operar el

dato de desbal ance

5.- Construya el vector

6.- Corrija 1a magnitud

Peso bal anceador

'la misma velocidad y registre el nuevo

en ampl i tud y fase.

rctor a

(o T),+

4.- Construya el diagrama vectoríd y "0 + T"

"T" y obtenga su magnitud

del peso de prueba

neso erueba ($)

7.- Obtenga el valor de1 ángulo € entre

peso de prueba un ángu1o igua1, en

dirección de cambio entre "0" y "0

Si la pieza no queda

ci ones, consjderando

sucesivamente.

e1 peso balanceador como peso

y T, cambie de posición e1

di recci ón opuesta a la

0

una

1_I

Luego de cumpiidas estas instrucciones, la pieza debe quedar equili-

brada .

equi I ibrada, podremos efectuar suces ¡ vas

de prueba

i tera-

y así

Balanceamiento en dos Planos.- El Balanceamiento en dos Planos es

efectuado de una manera muy similar al baiancean¡iento en un plano,

Sin embargo, el balanceamiento en dos planos requiere de una cspecial

atención al "efecto cruzado". El efecto cruzado puede ser definido
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como el efecto en la iectura de desbalance de un plano causada por el

desbalance en el otro plano.

Ei efecto cruzado puede ser apreciado mejor ausmiendo que el rotor de

la Fig. (D.2) está perfectamente balanceado. Añadiendo un desbalance

en e1 plano derecho de corrección, resultó en una 'l ectura de vibración

en el cojinete derecho de 50 mils con una fase de 90". En e1 cojinete

izquierdo, la vibración fue de 0,66 mils con una fase de 300o.

Esta úl tima vibración es producida por e1 efecto cruzado, o sea, que

la vibración en ei cojinete izquierdo es causada por el desequi librio

en e1 plano derecho de corrección.

Ahora, si añadimos un desbalance en el Iado izquÍerdo de corrección,

cambia la magnitud y fase de la vibración en el lado derecho a 6.4 mils

con una fase de 120"-

Luego, debido al efecto cruzado, las medidas de desbalance observadas

en cada extremo de1 rotor, no representan realmente el desbalance en

sus respectivos planos de corrección. Por el contrario, cada lectura

es Ia resultante del desequilibrio en el plano de corrección más el

efecto cruzado del plano opuesto.

La magnitud y fase de) efecto cruzado es desconocida al comienzo de

cualquier proceso de equi librado.

El efecto

pl ancs.

crt¡zado debe ser tomado en cuenta equi i i bremos en doscuando

en dos pl anos, La ma ne raHay algunas rnaneras de equilibrar
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,D(anos de

I zou¡er 4o
I

Corre¿c¿on

Dere.bo

(a)

(¿)

I
¿co1 oe/e fzyre,l" Jbde abnc

)esla/ar,c¿

0.66 .n¡(s a.la'

lecá ct,3od"

5o -xt4 a ?o'

Des ba/¿¡ce

C )(

6. ? >tt4 a ,zo.

a) Rotor Balanceado
b) Desbalance en el plano derecho
c) Desbalance en el plano irquierdo

más popular es la de tratar de equilibrar cada plano de corrección co-

mo un problema de un planorusando las lecturas de vibración del coji -
nete más cercano. Con este procedimiento, cada plano es equil ibrado

individualmente, uno a la vez. E1 procedimiento recomendado es colro

si gue:

1 Observe 1a ampl itud de vibraci6n y fase de cada cojjnete y seleccjo-

ne el coj'inete con la mayor lectura de vibración, para equililr'ir-
1o pr i me ro.

C¿ ai/s a 2)oo

Fi g. 0.2.- Efecto Cruzado
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Usando el método vectorial para equilibrar en un plano, descrito

anteriormente, proceda a equilibrar el lado con 1a mayor lectura

de vibración, colocando pesos correctores en el plano de corrección

más cercano.

Luego de que ha sido concluido el balanceo de1 primer p1ano, regis-

tre la nueva amplitud y fase del segundo 1ado. Esta ampl itud y

fase son las lecturas originales con las que procedemos a equili-

brar el segundo plano de corrección.

4 Con los datos del paso anterio'., proceda a equilibrar el

plano de corrección, usando también el método vectorial
'I ibrar en un p1ano.

segundo

pa ra equi-

5 Luego que e1 segundo plano ha sido equil ibrado, podemos encontrar

que la lectura de vibración del .primer plano no ha subido ntucho,

con lo que el rotor estaría balanceado; o, podemos encontrar que

'la 'lectura en el primer plano ha subido a niveles inaceptables,

por lo que tenemos que rebalancear este p1ano. Luego, hay que

registrar las nuevas lecturas de vibración en e1 primer plano y

usar estos datos como las nuevas lecturas origÍna1es y volver a

balancear usando el método vectorial de un p1ano, sin remover los

pesos equif ibnadores ya colocados,

Si el efecto cruzado es muy severo, debe de efectuarse el mismo

procedimiento a)gunas veces, baianceando alternativarnente cada

lado del rotor, hasta que 1as vibraciones esténen un nivel acep-

6

339
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tabl e.

probl ema

das como

clones ya

Cada vez que balanceamos un plano de

comienza y debemos usar las lecturas
'las nuevas lecturas .ori gi nal es y no

efectuadas,

correcc l on , un nuevo

de vi braci ón sensa-

remover las correc -

En algunos casos, cuando el efecto cruzado es extremadamente seve-

ro, es muy difícil el ba'lancear los dos planos de corrección, usan-

do el método vectorial de un plano, y es aconsejable e1 usar pro-

cedimientos especiaies de balanceo (53), preferiblemente usando

cornputadoras (60), que por su extensión no los trataremos en este

Apéndi ce.

Balanceamiento de Rotores en Volad.izo.- Un Rotor en Voladizo es

aquel en el cual sus pianos de correcci6n no se encuentran entre

1os soportes, Fi g. (D.3).

General mente, los rotores en voladizo tienen ".1 ongitudes a radios"

. Esto nos indica que podemos equi-

técnicas de balanceo de un so1 o plano.

menores a 0.5o razones L

D

I ibrar este rotor

E1 procedimi en to

empl eando

as como sr gue:

Equílibrar el lado # 1, con las lecturas de vibrac'ión de1 cojinete A1

2 Si las'lecturas

bl es, bal ancear

j i nete B.

de vibración del cojinete B se mantienen 'inacepta-

el lado # 2 con las lecturas de vibración del co-

Sin embargo, al colocar un peso de prueba en e1 plano # 2, des tru i -
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mos el equilibrio ya conseguido en e'l plano #

tener el equilibrio en e1 plano # 1, debemos

ba en forma de "cupla", Fig. (n.a).

1. Luego, para man-

usar un peso de prue-

A a

La "cup1a "

peso igual

Fig. D.3 Esquena de un Rotor en Voladizo

consiste de un peso de prueba en e1 plano # 2 y de un

a 180' en el plano # 1.

Para equilibrar la vibración en el cojinete B,

dor en el plano # 2 debe ser siempre acompañado

a 180o, en e1 plano # 1.

e1 peso

por un

ba I ancea-

peso i gua l

Luego de equilibrar ei lado # 2, chequear si el lado # l está

un njvel aceptable de v'ibración, si no está, se debe proceder a

reba'l ancear.

en
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#!

Fi9. D.4 La Iectura de vibración medida en el Cojinete # 2

es corregida ap1 icando pesos de prueba y luego
pesos balanceadores en forma de "cup1a".

Balanceamiento de Rotores en un Flano sin Angulo de Fase.- Es

posible, con mucha exactitud, el equilibrar un rotor sólo usando

un simple medidor de ampl itud de vibración. Esta técnica fue pro-

puesta por Michael Blake en su libro 'Vibration and Acoustic Measu-

rement Handbook" (54).

Este procedimiento es bueno, cuando tenemos equipos en 1os que

por su ubicación es difícil tomar lecturas de fase con luz estro-

boscópica, o cuando la lectura de fase, por diversos motivos es

inestable. E1 procedimiento es el siguiente:

a

1,- Hacernos rotar el equipo a su frecuerrcja nornral de operación y to-



J+J

mamos Ia lectura de Amplitud de Vibración en e1 cojinete más cerca-

no al rotor. Registramos esta vibracjón original como "0" (1.26

mils en e1 ejemplo). Dibujamos un círculo en.alguna escala con

un radio igual a la lectura "0" (1 pulg = 1m'i I, en el ejemplo).

Fig.(D.5).

fAs-O
É.s-¿
Ae-J

,z¿ o¿á

Fig. D.5 Balanceamiento de Rotores sin Anqulo de Fase

2 Colocamos tres pesos de prueba jguales, separados 120o, uno a 1a

vez; y 1as lecturas de vibración resultantes, 1as graficamos tam-

bién a 120' cada una, haciendo centro en la circunferencia forrna-

da con Ia lectura inicial , como se ntuestra en 1a figura. En nues-

tro ejemplo, las lecturas fueron: 2.2 mjls, 0.58 mils y 2.5 mils

§7
1

I\
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respectivamente, para un peso de prueba arbitrario de B gramos.

Finalmente , tenemos que localizar el área donde los círcul os 1,

2 y 3 se intercepten. Estimar el centro de esta área, y de este

centro, conectar una lÍnea con el centro del círculo "0". La lon-

gitud de esta Iínea (i,494 pulg) nos indica la medida del vector

"T" (1,494 mils). Efectuando la misma corrección que usaremos pa-

ra el método de un plano:

Peso balanceador: Peso nrueua *($ )

^ ,r.25,
= u gramos * ( 1394 )

= 6.746 g ramos

Que debe ser colocado en una posición descrita por T en 1a

100" a favor de'l neloj desde ia posición de1 pesc de prueba

Fig. D.5,

George Lang de "Nicolet Scjentific Corp" (55), ha desarrollado

ecuaciones, para que con Ios datos obtenjdos anteriormente, no sea

necesario el construir el gráfico. Estas ecuaciones son:

?v vl

4v: 5Efl-r

4v

v3 - vi

1- c os:t

Don de :

vo = lectura inicial de vjbración

v1 = lectura con e1 primer peso de prueba

v2 = lectura con e1 segundo peso de prueba, 1u.:go de sacar el prinrero

o = separación angular entre los pesos de prueba (es recomendable 120')
medido con respecto al peso de prueba 1.



V-r lectura con el tercer peso de pureba, sacando al anterior

Los pesos de prueba los

cos 1200 = 0.5

colocamos cada 120" siempre, luego:

es te

345

Apén-

vi-

Hbalanceadora 1

t4
P ru eba

En (53 ) tambi én

j inete, debi do

peso total del

-1
X

tg

La posición a Ia cual debe colocarse el peso balanceador es a 1B0o

de la posición angular ¡.

ó

Tolerancias de Balanceamiento.- Hemos comentado a lo largo de

dice que debemos baiancear un rotor hasta un nivel "aceptable"

bración. éCuál es ese nivel aceptable?

de

Si equil ibramos un rotor "in situ", o sea sobre sus propios cojinetes,

el nivel aceptable de vibración al cual debe quedar, puede ser estable-

cido con cualquier carta de severidad de'las hasta aquí vistas, o has-

ta un nivel que recomiende el fabrjcante de1 equipo.

se sugrere que una

al desbalance debe

rotor.

ser de

al establecer tolerancias de desbalance,

Esta tolerancja fue desarrol lada por la

razonable que soporte un co-

aproximadamente un 10% del

fuerza

0tra

Fig.

gu ¡a

D.6 .

la tenemos en la

" Soc'iedad de I nge-

= -w +-1V

E1 ángu1o ó se lo considera desde la posición del peso de prueba # 1.
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nieros Alemanes" (VDI) y toma en consideración la velocidad de rotación

y e1 tipo de pieza a baiancearse. Notemos que en ¡a Fig. hay seis cate-

gorías diferentes, para seis djstintos tipos de máquinas.

Modo de empleo de la figura.- Primero debemos de determinar la clasi-

ficación del rotor de acuerdo a la tabla D.1. Por ejemplo la cjasifi -

cac ión G 2. 5.

Luego, usando la banda de tolerancia para 1a clasificación G 2.5, en-

contramos los valores superiores e inferiores de tolerancia de desba

lance. Estas unidades son expresadas en términos de:

. , Peso del rotor en libras
onzas-pu rgaoax T

Los RPM para los

ci dad de trabaj o

mos un rotor que

e i nferi or" para

respecti vamente.

El val or de

desbalance

del rotor en

rota a i800

un rotor cuya

cuales es escogida la to'lerancia, es Ia máxima vel o-

tene-

superror

Cuando usemos esta carta, los valores del nivel superior son usados

cuando el rotor será instalado en una carcaza muy rígida. Los valo-

res del límite inferior son usados cuando ei rotor será instalado en

una carcaza flexible. Para nuestro ejemplo, usemos el valor de 8,0

del I ími te superi or.

su configuración final. Así, sj

RPl,l, los Iímites de tolerancia

clasificación es G 2.5 son:8, 0 y 3,5,

tol erancia de 8,0 tomado de 1a figura es Ia tolerancia de

1000 libras de peso del rotoren onzas-¡;ulgada por ca da
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CLASIFICACION DEL ROTOR DESCRIPCION DEL ROTOR

- Ruedas de Camo

G16

G 6.3

c 2.5

G1
Balanceo de precisión

G 0.4
Ba I anceo u.l tra prec i so

- "Cardane§' de Automóv i I es

- Partes de maquinaria agrícola

- "Cardanes" para usos especiales

- Rotores de maquinaria de proceso

- Venti ladores Centrífugos

- Bombas Centrífugas, Vol antes

- Maquinaria en General y partes de

máquinas herrami entas

- Armaduras de Rotores Eléctricos

- Turbina.s de Gas y de Vapor

- Rotores de Turbinas, Turbo Generadores

- llandriles de Máquinas Herramientas

- Armaduras medianasy grandes de motores

el éctri cos para usos especiales

- Bombas de Tu rb ina s

- Máquinas Jet

- Partes de Esmeriiadoras y

máquinas herramientas de gran preci sión

TABLA N9 D.1

G40



Luego, si el rotor de nuestro ejempio

total es obtenida dividiendo e1 peso

tiplicando el resultado por el valor

nuestro ej empl o:

Tol erancia totai de Desbalance:

349

pesa 5000 l ibras, la tolet ancia

total del rotor para 1000 y mu.l-

obtenido en 1a figura. Así, para

5000 I i bras 8,0
1000

40 onzas-pulg.

El valor de tolerancia obtenido en esta forma representa Ia tolerancia

máxima de desbalance del rotor.

Si el rotor es balanceado en más de un piano de corrección, el val or

total debe ser dividjdo por e1 número de planos de corrección para de-

terminar la tolerancia de cada uno.

Para determinar a qué lectura de v'ibración corresponde una toleranc ia

de desbalance cualquiera en un rotor, procedemos comc sigue:

Tomamo s 'l 
a

de 'interés

'i 
ec tu ra de ampl i tud de

ángul o de fa se.

vibracjón del rotor, en el plano

(Por ejemplo 10 mils a 240").yel

Colocamos un peso de prueba conocido. (Por ejemplo 3 onzas de un

radio de 6 pulg del centro de rotación - 18 onzas-pulg.).

obtenemos las lecttrras correspondientes a "0 + T" (8 mi]s a i20')

Usando el método vectorial , calculamos "T" (15,5 mjl s).

Como sabemos que un peso de prueba de 18 onzas-puIg equivale a un¿
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vibración de 15 ,5m i l s ; 1 onza -pu lg será:

0.86 mils de vibración

Y si la tolerancia total de mi

onzas-pul g; Ia máxima amplitud

mils.

rotor de acuerdo a la ri s. (0. o)es de 3

de vibración permisible será de 2.58

Finalmente, es impor€nte decir que hay muchas otras consideraciones

cuando equi 1 ibremos un equi po; recomendaciones sobre procedimíentos,

donde colocar los pesos, como sujetarlos, etc.; son informacjones mu-

chas veces obtenidas por la experiencia. En este apéndice he hecho

un resumen de los métodos element'ales para equilibrar rotoresrcon los

cuales se pueden equil ibrar la gran mayorÍa de éstos. Consideraciones

adicionales sobre casos más específicos de balanceamiento de turbinas

y ventiladores, en las referencias (56) (57) y (58), y sobre máquinas

bal anceadora s en (59)

15,5mjls*lonz-pulg
18 onz-pu1g
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A P EN D I C E E

DEMOSTRACION TEORICA DE LAS FRECUENC]AS DE FALLA EN COJINETES

Las frecuencias de falla en un cojinete, no son nada más que las fre-

cuencias relativas de rotación de 1as partes del tren epicíci:ico que

forma un rodamjento. Así, de 1a figura (E.1) tenemos:

F¿Jo

e, 5o t€ 9.l1qÉ D':

fo¡a¡,¡ t r
e{\É.c ! ófI

sut€BFrc\É §¿

lrs¿gr oc

Fig. E.1.- Tren Epicíc1ico que forma un Rodamiento

Por centro instantáneo de rotación:

É!¡.?ñ€ ñro

)
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Vg=N1R¡=N5(2Ru)

Ahora, tamb'ién

V¡=Vt+N5R5

en tonces :

N1R1 =N¡(R1 +Rb) +NbRb

pero: NrRl = 2N6R6 (ecuación 1)

luego:

2N5R6=N¿(Rr+RU) +NuRn

NbRb=Nr(Rl +Rb)

,R: + Rr.r,rb - Nt\ Rb*/

Asum'iendo que Ri + Rb = R"

Nb=N+ (4)

N1R1= N¡(R1 + R5) + tt(\8hl nu

= N¡[(Rr + Rb) + (Rr + Rb)]

= 2Nt(R1 + Rb) (5)

(1)

(?)

(3)

o, en la nomenclatura usada en el capítu1o Ne 3

fb=ft R2

R5
recuenci a de rotación de
as bolas

Para encontrar 'la frecuencia de rotación del tren de elementos rodantes,

tenemos:

NlR1 =N¿(R1 +Rb)+NbRb

Sust ituyendo (a) en (3):

(3)

fu=f
I



aE')

pero como por relaciones geométricas:

(6)

susti tuyendo (6) en (5):

NrRl= 2¡

r'r¿ = il,(¡,i?n,) (7)

o en la notación del capítu1o Ne 3

rt = rR (tr+E) ft = frecuencja de rotación del tren
de el ementos roda n te s

fr=n(fr-ft)

R R+

?

y f2=nf¡

Para irregularidades en ia superficie interior y exterior de rodadura,

respectivamente, no son más que las frecuenc ias de encuentro de Ias

bolas con las irregularidades, y no necesitan mayor explicación.

Rr+Rb-RrtRz

Las frecuenc ias:
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A P EN D I C E I
CRITERIO DE STVERIDAD E ERSKINE

El criterio..de severidad de Rathbone, fue sub secuen temen te reajustado

por Erskine (61) como consecuencia de su experiencia en iCi Limjted,

Biilingham.

1.- Compresores Rotativos, Ventiladores, Turbinas, Bombas.-

a) l'ledidas en 1os Cojinetes.- La experiencia de ICI sugiere que e1

criterio más útil para vibraciones en maquinaria de plantas

químicas es la VDI 2056, con una adaptación de las curvas y

clasificaciones desarrol ladas por Biilingham, como se muestra

en la Fig. F,1

b) llovimiento relativo entre el cje y el asiento del cojinete.- En

las mediciones de movimiento relativo en cojinetes hidrodinámi-

cos, Erskine propone el siguiente criterio, derivado de las

referencias (62), (63) y de 1a experiencia de ICI.

§fg{q Razón: (desplazanriento de vibraciór'r/diámetro del claro)

3000 RPI'I (50 Hz) 1200 RPM(200 Hz)

Bueno 0,? 0,1

Sati sfactor i c 0,35 0,25

Inadr¡isible 0,5 0,5



?
a

,1.i

-§

-§
ü§
g

355

o.t

o.o t
/oooo 2od)o

Frccuence & v,/r^c<o¡ (<¡ r,)

Fig. F.1.- Criterio de Severi dad de Vibrac.ión de Erskine

Decida a qué grupo pertenece 1a máquina
Divida las lecturas para 1os factores de servicio
Determjne de la carta 1a región donde cae la lectura
Para cojinetes con elevada impedancia, divida para 1,5

Factor de Serv ici o

Máquinas pequeñas <20 H.P. (t5Kw)

Máqu i nas entre 20-100 H.P.

11áquinas grandes, con fundaciones rÍgi-
gidas, cuya frecuencia natural excede

ia velocidad de 1a máquina

14áquinas grandes en fundaciones cuya

frecuencia natural es menor que 1a velo-
ci dad de 1a máquina

1,0

1,6

?,5

)
)
)
)

a

b
c
d

Grupo n:

Grupo M:

Grupo G;

Grupo T:

4,0



2.- Compresores Reciprocantes.- Medidas efectuadas en compresores con

una frecuencia de rotación menor a 420 RPM, demostraron que la má-

xima amplitud de vibración permitida es función de la distancia

de1 punto donde se mide, al centro de rotación del cigueñal .

a=0,125d+0,089

Donde:

a = Máxima amplitud de vibración permitida, en micrones Pico-Pico

d = Distancia del punto de medida al . centro de rotación del cigue-

ñal , en mi I ímetros.

3 Engranajes.- Hay pocos buenos criterios aceptados de vibracjón en

engranajcs. El criterio formulado por 1a Asociación Americana de

Manufac tu ra dores de Engranajes, AGMA 4?6.01 , para medidas de vi -
bración lateral en engranajes helicoidales, no es totalmente acep-

tada, puesto que tiene sus Iimitaciones:

a) AG1,4 126.01 considera el movimiento reiativo entre ei eje y

e¡ cojinete y así ignora el claro radial de el último. En con-

traste con el Instituto del Petróleo Americano (API) que reco -

mienda para frecuencias entre 60 Hz y 600 Hz.

tt = Z5*/-60AIv

donde p = desplazamiento Pico-Pico

v = velocidad (Hz) del engranaje

b) A1 considerar las vibrac'i ones tomadas en Ia carcaza de los en-

J5b



granajes, AGMA 426.01, da un val or límite

pico, Erskine consjdera un poco alto este

ra muchos engranajes hoy en servicio.

Ld

357

de vibración de 7.5 nrm/seg

va l or, principalmente pa-

este respecto, sugjere que para

(F.i) con e1 Grupo 4.I os

experi enc i a

engranajes

en ICI de Erskine a

debe u sarse la Fjg.
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